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Рис. 1. Схема действия i парал-

лельных пружин 
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Цилиндрические зубчатые передачи являются основной разновидностью механиче-
ских передач, работающих на принципе зацепления, с непосредственным контактом ве-
дущей и ведомой деталей, как наиболее простые в изготовлении и эксплуатации, надеж-
ные и малогабаритные. Цилиндрические зубчатые передачи с одинаковым успехом при-
меняют как в механизмах самых тонких и точных приборов, так и в тяжелых и мощных 
машинах. Зачастую габариты передачи определяют размеры всей машины, в которую она 
входит, поэтому уменьшение габаритов прямозубых цилиндрических зубчатых передач 
является важной технико-экономической задачей.  

Ограничение на возможность увеличения ширины зубчатого венца накладывает не-
равномерность распределения нагрузки. При увеличении коэффициента неравномерности 
нагрузки K  необходимо уменьшать относительный коэффициент ширины зубчатого 

венца 1/ Wdb , что приводит к увеличению межосевого расстояния и габаритов передачи в 
целом [1]. 

При работе передачи в зубчатом зацеплении возникают дополнительные нагрузки 
из-за ошибок изготовления деталей и их деформаций. Вследствие этого сопряженные по-
верхности зубьев соприкасаются без нагрузки не по всей длине. При нагружении вра-
щающими моментами зубья деформируются и контактируют по всей ширине. Нагрузка 
распределяется по контактной линии неравномерно, так как перемещение сечений зуба 
неодинаково. Это лимитирует возможность увеличения ширины зубчатого венца при про-
ектировании передачи. При перегрузке в зацеплении принимают большее межосевое рас-
стояние, что приводит к значительному увеличению габаритов передачи.  

Представление о процессе зацепления в зубчатой передаче как об автоколебатель-
ном с образованием амортизационного слоя на поверхностях зубьев приводит к необхо-
димости рассмотрения способа увеличения ширины зубчатого венца [3], в основу которо-
го положено снижение коэффициента жесткости зацепления на отдельных участках по 
ширине зубьев при практически неизменной их жесткости в целом. Для того чтобы пред-
ставить такую схему зацепления, необходимо разрезать зубья колес плоскостями, парал-
лельными плоскостям движения (рис. 1).  

Представим жесткость c  как коэффициент жестко-
сти пружины, эквивалентной i  параллельно установлен-
ным на равных расстояниях по ширине зуба пружинам. 
Жесткость каждой i-й пружины icci / . Такая модифика-
ция создаст условия для более равномерного распределе-
ния нагрузки по длине контактных линий. Неравномер-
ность распределения нагрузки зависит от неточности из-

готовления и монтажа передачи и от упругих деформаций под нагрузкой элементов пере-
дачи (валов, опор, корпусов, тел колес и самих зубьев).  
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Рис. 2. Схема поворота колеса 

при деформации зуба: 
1, 2, 3 – положения зуба до 

деформации, после деформа-
ции и после поворота соответ-

ственно 

Полный расчет упругих деформаций системы представляет собой очень трудную за-
дачу, поэтому рассмотрим деформации изгиба зубьев, так как они являются наиболее ха-
рактерной причиной концентрации нагрузки. Деформация зуба колеса в сечении, где дей-
ствует распределенная нормальная нагрузка mq  [2], 

22 / cqm , 
где 2c  - нормальная жесткость зуба колеса, Н/мм∙мкм. Чтобы контакт зубьев не нарушил-
ся, не смотря на деформации, соответствующее сечение колеса должно повернуться на 
угол 2 (рис. 2), причем WWb dr  cos5,0 22222  .  

Аналогичные соотношения справедливы для шестер-
ни. Деформация пары сопряженных зубьев 

).(cos5,0 221121 WWW dd           (1) 
Здесь c  - нормальная жесткость пары зубьев, причем 

21 /1/1/1 ccc  , где 1c  и 2c  - жесткости шестерни и колеса 
соответственно.  

Из формулы (1) следует, что нагрузка mq  не изменит-
ся по ширине зуба в том случае, если углы поворота шес-
терни 1  и колеса 2  во всех сечениях будут одинаковы, 
что возможно при очень малой ширине зуба или при очень 
жестких колесах. Можно предположить, что в разрезанных 
колесах на каждый i-й участок зуба действует нормальная 
удельная нагрузка WWmi ibdTq cos/2000 22 .  

Распределенные вращающие моменты для шестерни 
WWmii dqxm cos5,0)( 11  и колеса WWmii dqxm cos5,0)( 22   

связаны с внутренними крутящими моментами T  условиями равновесия элемента шес-
терни: 0)/( 11  imdxdT и колеса 0)/( 22  imdxdT . Следовательно, 
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2 /)/( JGmdxd i ,                              (2) 
где 1G , 2G  - модули сдвига шестерни и колеса; 1J , 2J  - геометрические жесткости тел 
колес.  

Дважды продифференцировав уравнение (1), с учетом выражений (2) получим диф-
ференциальное уравнение для распределенной нагрузки )(xqmi  по каждому i-му участку: 

0)/)(( 222  mimi qdxxqd  .                                                  (3) 
Здесь 2 - параметр (Н/мм2), определяемый по формуле 
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где 2

1  и 2
2  - параметры для шестерни и колеса, определяемые по формулам: 
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Если вращающие моменты приложены с разных сторон, то, решая уравнение (3), по-
лучим 
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где ibb Wi /  - ширина i-го участка зубчатого венца, Wb  - расчетная ширина венца.  
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Из выражения (4) следует, что максимальная нагрузка возникает у кромки зуба со 
стороны приложения вращающего момента ( 0x ). Следовательно, максимальное воздей-
ствие на зуб будет при приложении вращающих моментов с одной стороны. В этом случае 
решение уравнения (3) примет вид 

)(
)()(

bsh
xchbqxq mimi 

  . 

Из конструктивных соображений следует, что необходимо разрезать зубья одного из 
пары колес, так как в противном случае потребуется ужесточить требования к качеству 
сборки передачи, чтобы обеспечить точное совпадение прорезей. Несомненно, необходи-
мо разрезать зубья ведомого колеса, так как из-за конструктивных особенностей его венец 
имеет значительно меньшую жесткость. Примем допущение, что наличие прорезей не по-
влияет на ширину площадки контакта. Тогда нормальная удельная нагрузка, действующая 
на зуб, WWm bdTq cos/2000 22 . Так как максимальная нагрузка возникает у кромки зуба 
со стороны приложения вращающего момента к шестерне, то коэффициент неравномер-
ности нагрузки 
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Для сплошных стальных колес 18c Н/мм∙мкм, 4108 G МПа, 32/4
11 WdJ  , 

32/4
22 WdJ  . Используя приближенные значения функций 
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Зависимость коэффициента неравномерности распределения нагрузки K  от отно-
сительного коэффициента ширины зубчатого венца 1/ Wdb  при различных передаточных 
отношениях u  представлена в таблице.  

 
Таблица 

Зависимость коэффициента неравномерности распределения нагрузки  
от относительного коэффициента ширины зубчатого венца 

u i b/dW1 

0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1 
1 1 1,001 1,003 1,008 1,014 1,021 1,031 1,042 1,054 1,069 1,085 

2 1,000 1,001 1,002 1,003 1,005 1,008 1,010 1,014 1,017 1,021 
3 1,000 1,000 1,001 1,002 1,002 1,003 1,005 1,006 1,008 1,009 
4 1,000 1,000 1,001 1,002 1,002 1,003 1,005 1,006 1,008 1,009 

2 1 1,001 1,008 1,013 1,024 1,037 1,054 1,073 1,095 1,121 1,149 
2 1,000 1,001 1,003 1,006 1,008 1,013 1,018 1,024 1,031 1,037 
3 1,000 1,001 1,001 1,003 1,004 1,006 1,008 1,011 1,013 1,017 
4 1,000 1,000 1,001 1,001 1,002 1,003 1,005 1,006 1,008 1,009 

5 1 1,002 1,008 1,015 1,027 1,042 1,062 1,082 1,707 1,135 1,167 
2 1,000 1,002 1,004 1,008 1,011 1,015 1,021 1,027 1,034 1,042 
3 1,000 1,001 1,002 1,003 1,005 1,008 1,009 1,012 1,015 1,019 
4 1,000 1,000 1,001 1,002 1,003 1,004 1,005 1,007 1,008 1,011 
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Как показывают расчеты [3;4] разделение зуба более чем на 4 части нецелесообраз-
но. При коэффициенте 008,1K  величина относительного коэффициента 3,0/ 1 Wdb  
для неразрезанного зацепления при передаточном отношении 1u . Для зуба, разрезанно-
го на две части, при 1u  величина относительного коэффициента 6,0/ 1 Wdb . Это по-
зволяет уменьшить габариты передачи на 10-20%. Данная тенденция просматривается и 
при увеличении передаточного отношения. 

Разделение зубьев ведомого колеса на несколько равных частей позволит сущест-
венно снизить концентрацию нагрузки у кромки зуба со стороны приложения внешнего 
вращающего момента. Если учесть, что именно наличие этой концентрации ограничивает 
возможность увеличения ширины зубчатого венца, то можно сделать вывод, что примене-
ние рассмотренного способа позволит существенно уменьшить габариты передачи и узла 
машины, в который она входит. 
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