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Лекция 3
Механические передачи.
Зубчатые передачи. 



2. МЕХАНИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ
2.1.  ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Механическими передачами или просто 
передачами называются механизмы, которые 
преобразуют параметры движения  от двигателя к 
исполнительным органам машины, как правило, с 
преобразованием скоростей и вращающих 
моментов, а иногда с преобразованием вида и закона 
движения. 

ДВС и электродвигатели имеют скорость 
вращения выходного вала слишком большую для 
приведения в движение различных исполнительных 
механизмов. 

Для согласования режимов работы двигателя и 
исполнительного органа созданы передачи.



В машиностроении применяют 
электрические, 
гидравлические, 
пневматические 
и механические передачи.

В курсе прикладной механики рассматриваются 
только механические передачи.







Классификация механических передач

По физическому принципу
• т р е н и е м 

(фрикционные, ремённые)

• з а ц е п л е н и е м 
(зубчатые, червячные, винтовые, цепные)

По виду связи между ведущим и ведомым звеньями

• с непосредственной связью
(фрикционные, зубчатые, винтовые, червячные)

• с гибкой связью
(ремённые, цепные, зубчато-ременные)





2.2.  ХАРАКТЕРИСТИКИ  МЕХАНИЧЕСКИХ  ПЕРЕДАЧ

Передаточный 
механизм

Р1, n1 Р2, n2

Основные характеристики 
минимально необходимые и достаточные 

для проектирования передачи:

- Мощность на входе Р1 и выходе Р2 (Вт)

- Частота вращения на входе n1  и выходе n2 (мин ˉ ¹)

      или угловая скорость на входе ω1 и выходе ω2 (с ˉ ¹)
         







Общее передаточное число многоступенчатой передачи:





3. ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ
3.1.  ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Классификация зубчатых передач:

по расположению осей передачи в пространстве



- с параллельными осями, 

которые выполняют с 
цилиндрическими 
колёсами внешнего 
и внутреннего 
зацепления 
(рис. 3.1, а, б, в, г).



- с пересекающимися осями – 

конические колёса (рис. 3.2)



- со скрещивающимися осями – 

цилиндрические винтовые (рис. 3.3) 

и конические гипоидные (рис. 3.4)



по форме образующей поверхности

- цилиндрические (рис. 3.1, 3.3)
- конические (рис. 3.2, 3.4)
- глобоидные

по расположению зубьев относительно расположения 
оси

- прямозубые (рис. 3.1, а)
- косозубые (рис. 3.1, б)
- шевронные (рис. 3.1, в)
- с криволиными зубьями (рис. 3.4)

по форме боковой поверхности

- эвольвентные ( зацепление Эйлера с 1760 г.)
- круговые (зацепление Новикова с 1954 г. – выше нагрузки)





СХЕМЫ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ РЕДУКТОРОВ

Одноступенчатый
i ≤ 6,3 двухступенчатые

i = 6,3…40

трехступенчатые
i = 25…250



Зубчатые передачи классифицируются по признакам, приведенным ниже.
По взаимному расположению осей колес: с па раллельными осями 
(цилиндрическая передача — рис. 172, I—IV); с пере секающимися осями (коническая 
передача — рис. 172, V, VI); со скрещива ющимися осями (винтовая передача — рис. 
172, VII; червячная передача — рис. 172, VIII).
В зависимости от относительного вращения колес и расположения 
зубьев различают передачи с внеш ним и внутренним зацеплением. В первом 
случае (рис. 172, I—III) враще ние колес происходит в противоположных 
направлениях, во втором (рис. 172, IV) — в одном направлении. Реечная передача 
(рис. 172, IX) служит для преобразования вращательного движения в 
поступательное.
По форме профиля различают зубья эвольвентные (рис. 172, I, II) и 
неэвольвентные, например цилиндрическая передача Новикова, зу бья колес 
которой очерчены дугами окружности.
В зависимости от расположения теоретичес кой линии зуба различают колеса с 
прямыми зубьями (рис. 173, I), косыми (рис. 173, II), шевронными (рис. 173, III) и 
винтовыми (рис. 173, IV). В непрямозубых передачах возрастает плавность работы, 
уменьшается износ и шум. Благодаря этому непрямозубые передачи большей 
частью применяют в установках, требующих высоких окружных скоростей и пере 
дачи больших мощностей.
По конструктивному оформлению различают закры тые передачи, размещенные 
в специальном непроницаемом корпусе и обес печенные постоянной смазкой из 
масляной ванны, и открытые, работаю щие без смазки или периодически 
смазываемые консистентными смазками (рис. 174).
По величине окруж ной скорости различают: тихо ходные передачи (v равной до 3 
м/с), среднескоростные (v равной от 3... 15 м/с) и быстроходные (v более 15 м/с).





Достоинства:

1. высокая нагрузочная способность (до нескольких 
тысяч киловатт )

2. высокий КПД
3. большое передаточное число
4. надежность и долговечность
5. низкие эксплуатационные затраты
6. малые габариты (компактность)
7. высокая кинематическая точность и постоянство 

передаточного отношения
8. Большой диапазон скоростей (до 150 м/с) и 

передаточных отношений (до нескольких сотен и 
даже тысяч)

9. сравнительно малые нагрузки на валы и опоры.

ОЦЕНКА И ПРИМЕНЕНИЕ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ



Недостатки:

1. повышенная сложность и стоимость изготовления
2. шум во время работы
3. высокая жесткость элементов передачи не 

позволяет демпфировать ударные нагрузки



3.2. ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ  И 
КОНСТРУКТИВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ ПРЯМОЗУБОЙ 

ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПЕРЕДАЧИ







Межосевое расстояние 
aw – расстояние между геометрическими осями валов, 

на которых закреплены шестерня и зубчатое колесо. 

Диаметры начальных цилиндров (окружностей) 
dw1 и dw2 зацепляющихся зубчатых колес – диаметры 

мнимых цилиндров, которые в процессе работы 
передачи обкатываются один по другому без 
проскальзывания. 

При изменении межосевого расстояния передачи 
меняются и диаметры начальных цилиндров 
(окружностей). У отдельно взятого колеса диаметра 
начального цилиндра (окружности) не существует.

Числа зубьев зубчатых колес z1 и z2. 
Суммарное число зубьев колес, участвующих в 

передаче                       z  = z1 + z2.



Делительные диаметры d1 и d2 зубчатых колес, 
участвующих в зацеплении – диаметры цилиндров 
(окружностей) по которым без скольжения 
обкатывается инструмент при нарезании зубьев 
колеса методом обкатки. 
У большинства зубчатых передач (при отсутствии 
ошибок в изготовлении) делительные диаметры и 
диаметры начальных цилиндров совпадают, то есть 

dw1 = d1  и   dw2 = d2. 
Так как делительные диаметры связаны с 
процессом изготовления зубчатого 
колеса, каждое из которых 
изготавливается отдельно, 
то делительный диаметр 
имеется у каждого отдельно 
взятого колеса.



Модуль зацепления m − часть делительного 
диаметра, приходящаяся на один зуб колеса, 
следовательно для любого нормального зубчатого 
колеса

Модуль − основная размерная характеристика зубьев 
колеса. 

Модуль стандартизован, то есть при 
проектировании передачи выбирается из ряда 
стандартных значений.

Модуль измеряется в миллиметрах.
Чем больше нагружена передача, тем выше значение 

модуля. Через него выражаются все остальные 
параметры. 

В машиностроении приняты определенные значение 
модуля зубчатого колеса m для удобства изготовления 
и замены зубчатых колёс, представляющие собой 
целые числа или числа с десятичной дробью: 

0,5; 0,7; 1; 1,25; 1,5; 1,75; 2; 2,5; 3; 3,5; 4; 4,5; 5 
и так далее до 50. 



Окружной делительный шаг зубьев p − расстояние 
между одноименными боковыми поверхностями двух 
соседних зубьев, измеренное по дуге делительной 
окружности. 

Так как длина делительной окружности равна π⋅d, то 
для любого зубчатого колеса имеем

Из сказанного следует, в зацеплении могут 
находиться только зубчатые колеса с одинаковым 
модулем.

Линия зацепления (А1А2) - геометрическое место 
точек контакта между сопряженными профилями зубьев. 
Она одновременно является нормалью к профилю боковой 
(рабочей) поверхности зуба, и потому усилие давления 
между зубьями всегда направлено по линии зацепления.

Угол зацепления (αw) - угол между линией зацепления и 
перпендикуляром к межосевой линии. 

(стандартный угол зацепления αw = 20°; 
уменьшенный − αw = 15°; увеличенный - αw = 22,5°). 



Диаметры основных окружностей, 
развёрткой которых получаются 
эвольвенты зубьев 

Высота головки зуба (hа) – расстояние между делительной 
окружностью и окружностью выступов, измеренное по 
радиусу (обычно hа = m).
Высота ножки зуба (hf) – расстояние между делительной 
окружностью и окружностью впадин, измеренное по радиусу 
(обычно hf = 1,25⋅m для цилиндрических колес и 
hf = 1,20⋅m для конических колес).
Высота зуба (h) – расстояние между окружностью впадин и 
окружностью выступов, измеренное по радиусу, для 
цилиндрических колес h = 2,25⋅m, а для конических h = 2,20
⋅m).

Длина активной линии зацепления (gα) - часть линии 
зацепления, отсекаемая окружностями выступов 
сопрягаемых колес.



Коэффициент торцового перекрытия (εα = gα /р) - 
отношение длины активной линии зацепления к основному 
шагу колеса. 
Коэффициент торцового перекрытия показывает сколько 
зубьев в среднем за поворот колеса на 1 шаг находятся в 
зацеплении.

Диаметры окружностей вершин

Диаметры окружностей впадин



- ширина колеса;

- ширина шестерни, для компенсации
неточности сборки

Ψа – коэффициент ширины 
колеса по межосевому 
расстоянию, 

значения Ψа принимают из 
ряда стандартных: 0,1; 0,15; 
0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 
при симметричном 
расположении колес 
рекомендуется принимать 
Ψа = 0,4…0,5, 
при несимметричном – 
Ψа = 0,25…0,4.



Кинематические параметры зубчатых передач − 

это угловые скорости             ω1 и ω2, 

частоты вращения n1, n2 

ведущего и ведомого зубчатых колес и 

передаточное число u зубчатой передачи, 
вычисляемое по соотношению:

Учитывая вышеизложенное, нетрудно установить, 
что



Для нормальной работы зубчатой передачи 
(обеспечение плавности работы, отсутствие 
излишних вибраций и инерционных сил, относительно 
высокий КПД зубчатого зацепления) форма рабочей 
поверхности профиля зубьев должна удовлетворять 
следующим требованиям:

1) в течение времени взаимодействия рабочих 
поверхностей двух сопряженных зубьев ведущего и 
ведомого колес передаточное отношение должно 
сохраняться постоянным (основная теорема 
зубчатого зацепления);

2) профиль зуба должен обеспечивать выполнение 
условия 1 при зацеплении данного колеса с любым 
другим колесом того же модуля;

3) профиль зуба должен обеспечивать возможность 
изготовления колеса любого диаметра одним 
инструментом;

4) инструмент для нарезания зубьев должен быть 
простым и легко доступным для изготовления и 
контроля.

 



3.3. УСЛОВИЕ РАБОТЫ ЗУБА В ЗАЦЕПЛЕНИИ, СИЛЫ 
ДЕЙСТВУЮЩИЕ В ПРЯМОЗУБОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ 

ПЕРЕДАЧЕ

Нормальную силу взаимодействия рабочих поверхностей 
зубьев прямозубой передачи можно разложить на 
тангенциальную и радиальную составляющие. Из 
параллелограмма сил получаем:



Но, выражая тангенциальную силу через 
передаваемые моменты и конструктивные 
параметры передачи, имеем:

Расчетная нагрузка 
За расчётную нагрузку принимается максимальное 
значение удельной нагрузки, распределённой по длине 
линии контакта зубьев:

где Fn - нормальная сила в зацеплении,  
- коэффициент расчётной нагрузки,  

Kα – коэффициент, учитывающий неравномерное распределение 
нагрузки между парами зубьями косозубых передач;

Kβ – коэффициент, учитывающий концентрацию нагрузки;
Kv - коэффициент динамичности нагрузки.



Kβ зависит:
•от расположения колес относительно опор;
•от твердости материала;
•от ширины колес.



3.4. КРИТЕРИИ РАСЧЁТА  ЭВОЛЬВЕНТНЫХ ЗУБЬЕВ.
ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ. 

Контактные 
напряжения – σH

изгибные 
напряжения – σF 



  ВЫКРАШИВАНИЕ

  ИЗНОС

  ЗАЕДАНИЕ

Излом от изгиба
• перегрузка
• потеря выносливости 

Потеря контактной прочности
• Усталостное выкрашивание 
рабочей поверхности зубьев .
• Абразивный износ. 
• Заедание и задир. 



Усталостное выкрашивание, абразивный износ и 
заедание обусловлены поверхностной прочностью,  
контактными напряжениями, 
а излом – объёмной прочностью зубьев, изгибными 
напряжениями.

Поскольку поверхностные повреждения – главный 
вид поломок для закрытых передач, то  
расчёт на контактную выносливость выполняют в 
качестве проектировочного; 
расчёт на изгиб – в качестве проверочного. 

Для открытых передач всё наоборот, т.к. режим 
работы временный или даже разовый, а перегрузки 
значительные.



3.5. РАСЧЁТ  ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ



Расчет зубьев на прочность по контактным напряжениям

• Контактными называют напряжения, возникающие 
при сжатии тел криволинейной формы когда 
площадка контакта мала по сравнению с размерами 
тел, 

причем первоначальный контакт может 
быть линейным (например, сжатие двух цилиндров), 
или точечным (например, сжатие двух шаров) 

В результате деформации контактирующих тел 
начальный точечный или линейный контакт переходит 
в контакт по некоторой малой площадке. 
Решение вопросов о контактных напряжениях и 
деформациях впервые дано в работах немецкого 
физика Г. Герца (1857-1894 г. г.) 



- приведенный модуль 
упругости

- приведенный радиус кривизны



Для контактирующих зубьев удельная нагрузка и 
приведенный радиус кривизны определяются по 
формулам:

Обозначим:

Получим:



Получим:

Межосевое расстояние – это главный параметр 
цилиндрической зубчатой передачи, определяющий 
её нагрузочную способность, массу, габариты и 
технологические особенности изготовления.

Вспомогательный коэффициент 
Кα  = 49,5 - для прямозубых передач, 
Кα  = 43 - для косозубых передач. 

Коэффициент расчетной нагрузки КН  = 1,2….1,6.



Расчет зубьев на прочность по напряжениям изгиба

•Зуб представляют как консольную балку переменного 
сечения прямоугольной формы,  нагруженную окружной и 
радиальной силами.

• При этом окружная сила стремится изогнуть зуб, 
вызывая максимальные напряжения изгиба в опасном 
корневом сечении

•Считается что вся нагрузка в зацеплении передается 
одной парой зубьев и приложена к вершине зуба.



YF – коэффициент формы зуба


