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КОЭФФИЦИЕНТЫ ОСЕВОГО И ТОРЦЕВОГО ПЕРЕКРЫТИЯ  ЗУБЬЕВ И ДИНАМИКА 

ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

 
У статті наведені  рекомендації до вибору величин коефіцієнтів осьового та торцевого перекриття, які забезпечують зменшення 

внутрішні динамічні зусилля у зубчастих передачах, що пов’язані з процесом зачеплення евольвентних зубців. 
 

In this paper the recommedations are submitted at the choice of values of the axial contact ratio and profile contact ratio, which ensure minimum 

internal dynamic loads in transmission connected to process of meshing of involute tooths. 
 

Постановка проблемы. Уменьшение динамических явлений, возникающих при работе зубчатой 

передачи, всегда представлялось актуальной проблемой. В работе рассматривается задача выбора величин 

осевого и торцевого коэффициентов перекрытия зубьев, которые обеспечивают минимальные внутренние 

динамические нагрузки в передаче, связанные с процессом зацепления зубьев 

Анализ литературы. Как известно один из основных недостатков прямозубых зубчатых передач 

связан с процессами входа и выхода из зацепления пары зубьев. Процесс входа и выхода из зацепления пары 

прямых зубьев происходит сразу всей длиною зуба. В результате скачкообразно изменяется жесткость 

зацепления при переходе от однопарного к двухпарному зацеплению и наоборот, что определяет 

значительные динамические явления в прямозубых передачах и может приводить к резонансным явлениям. 

Это явление исследовано и представлено в [1].  

В косозубых передачах вход в зацепление и выход из зацепления пары зубьев вследствие наклона зуба 

происходит постепенно, что является одним из основных достоинств таких передач. В косозубых передачах 

значительно снижаются внутренние динамические нагрузки, связанные с процессом зацепления зубьев. 

Наилучшим решением задачи снижения динамических нагрузок в зубчатом зацеплении является выбор 

параметров зацепления, определяющих постоянство суммарной длины  двух или трех пар, зубьев, 

находящихся в зацеплении. Привлекательным представляется также случай, когда в зацеплении находится 

одна пара зубьев, что практически исключает влияние неточности изготовления профиля зубьев колес. 

Исследовано это явление в [2].  В [3] отмечено, что обычно в косозубых передачах значение коэффициента 

осевого перекрытия  >1  и значение коэффициента торцевого перекрытия  >1, хотя возможны передачи, 

у которых  <1 при  >1 или  <1 при  >1. Анализ этих зависимостей с точки зрения внутренней 

динамики зубчатых колес не производится, как не учитывается и случай  =1.  В [4] представлена методика 

выбора параметров передачи, обеспечивающая получение осевого коэффициента перекрытия зубьев  = 1, 

но при этом влияние торцевого коэффициента перекрытия зубьев    не анализировалось. В [5] отмечается, 

что желательно так добрать параметры зубчатой пары, чтобы выполнялось условие   =1. Реализация этой 

методики при  =1 представлена в работах [6] и  [7]. 

Цель статьи – выбрать величины осевого   и торцевого   коэффициентов перекрытия зубьев 

эвольвентных зубчатых передач таким образом, чтобы обеспечивалось постоянство суммарной длины  двух 

или более пар зубьев и, как следствие, минимизировать внутренние динамические нагрузки в передаче, 

связанные с процессом пересопряжения зубьев. 

В косозубых передачах важную роль, особенно в динамике зацепления, имеет суммарная длина L  

линии контакта зубьев, которая во время работы передачи может изменяться, а может и не изменяться. В 

первом случае имеют место минимальные внутренние динамические нагрузки в передаче, во втором – это 

преимущество теряется.  

Рассмотрим схему зацепления, представленную на рис.1, а. На рисунке представлены: 
1 2N N  – 

теоретическая длина линии зацепления; 
1 2n n  – действительная длина линии зацепления, определяющая 

совместно с шириною зубчатого колеса b  поле зацепления 
1 2 2 1n n k k . На рис.1, б представлен наиболее 

простой вариант исполнения зубчатого зацепления, когда угол наклона зуба  выбран таким образом, что 

длина шага в осевом сечении рх равна ширине зубчатого колеса b. 

Рассматривая различные положение линии контакта зубьев в поле зацепления 
1 2 2 1n n k k , возможно, 

выделить следующие случаи: 

– 1)  =1,  =1;                              где М1, М2  - числа целые, такие, 

– 2)  =1 ,  >1;                      что  
11 ( ) 0;M     21 ( ) 0.M    



– 3)  >1,  =1; 

– 4)  (  - М1) + (  - М2) 1 ; 

– 5) (  - М1) + (  -М2) 1,   

Проведем анализ этих положений. 

1) Случай  =1,  =1 (рис. 1, б) 

В положении  I  длина линии контакта зубьев равняется длине гипотенузы и составляет L AB .  В 

следующих положениях линии контакта  (положения  II, III и IV)  в притемненном (на рисунке!) поле 

зацепления зубьев располагаются два участка длины линии контакта суммарной длиной L AB . 

Следовательно, длина линии контакта зубьев в процессе зацепления не изменяется и составляет  

/ sin .b bL AB p    

Изменяется лишь число участков длины линии контакта до двух при сохранении длины  L. 

Для прочностного расчета вводится проекция величины суммарной длины линии контакта  L  на 

направление оси вала, которая в этом случае равна ширине колеса 

' cos tg .b b b xb L p p b      

2) Случай  =1,  >1 (рис. 1, в) 

В положении  I  полная длина линии контакта зубьев 

/ sinb bL AB CD p     , 

а ее проекция на направление оси вала  
' cos b xb L p    не изменяется во время работы.  Однако, как 

следует из рисунка, число участков линии контакта зубьев изменяется от 2-х до 3-х. 

3) Случай  >1,  =1 (рис. 1, г) 

В положении  I  полная длина линии контакта зубьев  

/ sinz z zL AB EF p      

также не изменяется во время работы. 

4) Случай (  - М1) + (  - М2) 1  (рис. 1, д) 

5) Случай (  - М1) + (  -М2) 1 (рис. 1, е) 

В обоих случаях изменяется длина линии контакта зубьев, а также ее проекция на направление оси вал. 

Для прочностного расчета следует принимать минимальную величину из зависимости 

min min( / cos )bL b k   

или ее проекцию  на направление оси вала, которая равна '

min .b b k  

Значения коэффициента 
mink определяется следующим образом: 

- если 1  ,   min 2 /k M      при   
2 1M     и    ( 2( ) (1 );M      

- если 1  ,   min 2 2[( 1) 1]/( )k M M            при 2( ) (1 );M      

- если   > 1,   

          min 2[ ( 1) ]/( )k M          , при 2 1( ) ( ) 1M M       (случай 4)  или 

          min 2 2[( 1) 2( 1)]/( )k M M           , при 2 1( ) ( ) 1M M        (случай 5). 

 



 

Рис. 1 – Положение линий контакта зубьев на поле зацепления для косозубых колес 

Выводы. 

1. Наилучшие условия для уменьшения внутренней динамики передачи, связанной с процессом 

зацепления зубьев, будут обеспечены при условиях 1   и  1   (рис. 1, б).  В этом случае в зацеплении 

находится одна пара зубьев. Линия контакта зубьев определяется длиной зуба / cos nL b  , которая в 

процессе зацепления не меняется. Как следует из рис. 1, б) (положения II, III, IV), линия контакта в процессе 

зацепления делится на две части, суммарная длина которых постоянна и равна длине зуба.  

2. Такие же условия будут иметь место при  условиях 1   и  1   (рис. 1, в), а также при 1   и  

1   (рис. 1, г). В этом случае линия контакта зубьев определяется длиной зуба / cos nL b    , которая в 

процессе зацепления не меняется. Как следует из рис. 1, б и рис. 1, в (положения II, III, IV) линия контакта в 

процессе зацепления разделяется на две-три части, суммарная длина которых постоянна. 

3. Несколько худшими будут условия работы передачи, которая определена вариантами, 

представленными на рис. 1, г и рис. 1, д, т.к. в этих случаях суммарная длина контакта зубьев изменяется в 

процессе зацепления.  

4. Реализация параметров передачи для обеспечения вариантов а), б) и в) подлежит дальнейшему 

определению. 
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