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Сведения о геометрии, кинематике и силовом взаимодействии определяют прочностной расчет любого типа зацепления. 
Немаловажным фактором правильной оценки работы передачи является корректная оценка силового взаимодействия: силы, 
действующие в зацеплении, их величина и вклад в то или иное негативное воздействие. В статье ставятся задачи рассмотре-
ния сил, возникающих в зацеплении торцевой зубчатой передачи, и выбора составляющих сил, необходимых для дальнейших 
расчетов и особенностей определения. С помощью геометрических построений и тригонометрических зависимостей получе-
ны выражения для определения каждой составляющей. Разложение величины нормального усилия на радиальную и окружную 
составляющие применено по аналогии с известными типами зацеплений и как наиболее удобное с точки зрения оценки от-
дельных составляющих по имеющимся данным (крутящий момент, диаметры колес). Отличительной особенностью расчета 
является то, что значение нормального усилия, принимаемое для дальнейших расчетов, зависит от двух параметров, сочета-
ние которых должно в итоге давать максимальное значение нормальной силы. Такими параметрами являются окружное 
усилие и угол между направлениями нормальной и окружной составляющих. В результате исследования выявлено, что макси-
мальное нормальное усилие приходится на точки, близкие к внутренней окружности зубьев колеса. Угол между направления-
ми нормальной и окружной составляющей в данной точке определился однозначно для каждого соотношения диаметров на-
чальных окружностей колес. С увеличением этого отношения угол уменьшается. Таким образом, были получены зависимости 
для определения сил в зацеплении торцевой зубчатой передачи, что в дальнейшем позволит определить допускаемые кон-
тактные и изгибные напряжения. 
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The knowledge on geometry, kinematics and force interaction determine the strength calculation of any coupling engagement type. 

An important factor in proper evaluation of the engagement performance is the correct interaction assessment: the forces acting in the 
engagement, their value and contribution to a particular negative effect. The paper seeks to review the forces generated in the coupling 
engagement of the end gear and the choice of the force components necessary to carry out further calculations and determine the cha-
racteristics. Using geometric constructions and trigonometric relationships, the expressions to identify each component have been pro-
duced. The decomposition of the normal force value into the radial and circumferential components has been applied by analogy with 
the known engagement types and as the most convenient one from the point of view of evaluating the individual components of the 
available data (torque, the wheels diameters). A distinctive feature of the calculation is the fact that the normal force value the taken for 
further calculations depends on two parameters, the combination of which must eventually produce the maximum normal force. These 
parameters are the peripheral force and the angle between the normal and tangential components. The study has revealed that the max-
imum normal force is at the points close to the gear teeth inner circumference. The angle between the directions of the normal and tan-
gential component at the given point has been uniquely defined for each ratio of the diameters of the gear pitch circles. With the in-
crease of this ratio, the angle decreases. Thus, the dependences to determine the forces in the end gear coupling engagement have been 
obtained that will further allow determining the permissible contact and bending stresses. 

 
Keywords: end gear, engagement forces, profiles interaction. 

 
Введение. Определение прочностных характери-

стик передачи состоит из нескольких этапов: геометри-
ческое профилирование, изучение кинематического 
взаимодействия, изучение сил в зацеплении и собст-
венно сопоставление контактных и изгибных напряже-
ний допускаемым значениям. 
Геометрические аспекты профилирования и кине-

матическое взаимодействие в торцевом зацеплении 
были рассмотрены в работах [1 – 5]. Затронутые в ра-

ботах [6, 7] силовые аспекты не полностью раскрывали 
характеристики сил в зацеплении и их изменение при 
его работе. 
Постановка и решение задачи. Для рассмотрения 

картины силового взаимодействия профилей покажем 
силы, действующие в зацеплении (рис. 1). Удобно так 
же, как и при расчете эвольвентных передач, разложить 
нормальную силу Fn на радиальную Fr и окружную Ft 
составляющие. 
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Рис. 1. Силы в зацеплении торцевой передачи при однопарном зацеплении 
 
С учетом изменения положения точки контакта Ki 

относительно центров вращения колес окружная сила 
находится из выражения: 
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где T1 – крутящий момент, прикладываемый к валу 
шестерни, Н·мм; O1Ki – расстояние от центра вращения 
шестерни О1 до контактной точки Ki, мм. 
Нормальная сила определится как: 
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где ψi – угол между направлением окружной силы Fti и 
нормальной Fni. 
Принимая за номинальное значение окружной силы 

ее величину в точке контакта P, с помощью геометри-
ческих построений изучим влияние передаточного 
числа u, числа зубьев шестерни z1, радиуса зубьев шес-
терни r на величину нормальной и окружной сил. 
На рис. 2 показано изменение значения сил (Fti и 

Fni) в зацеплении при z1 = 6, r = 13,05 мм и передаточ-
ных числах 2, 3, 5. 

 

 

Рис. 2. Изменение значения сил при различных передаточных 
числах u 

При взаимодействии до полюса зацепления зависи-
мость сил от передаточного отношения проявляется 
незначительно. Рост нормальной силы после полюса 
более интенсивен при возрастании передаточного от-
ношения по причине большего наклона профильной 
поверхности к оси впадины. Снижение окружного уси-
лия мало отличается при изменении передаточного 
отношения, а при значениях u > 3 отличие окружного 
усилия составляет не более 3-5 %. 
Как видно из графика, максимальное значение нор-

мальной силы в многопарном зацеплении приходится 
на точку касания Н (то же что К1 на рис. 1), располо-
женную на внутренней окружности r3. 
На рис. 3 показано изменение значения сил при        

r = 13,05 мм, u = 3 и числах зубьев шестерни 6, 8 и 10. 
 

 

Рис. 3. Изменение значения сил при различных числах зубьев 
шестерни 

 
Выводы 
Таким образом, изучив изменение сил в зависимо-

сти от параметров u, z1 и r, можно сделать следующий 
вывод. Согласно проведенным геометрическим иссле-
дованиям однопарного зацепления при различных пе-
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редаточных числах (u = 2, 3, 5) и параметрах шестерни 
(r = 13,05 мм; z1 = 4, 5, 6) выявлено, что величина ок-
ружного усилия в зацеплении изменяется в зависимо-
сти от положения точки контакта Ki, угол ψ и нормаль-
ная сила Fn принимают наибольшие значения в точках 
начала и окончания однопарного зацепления; так как 
при многопарном зацеплении взаимодействие профи-
лей заканчивается в точке пересопряжения Кi (участок 
P… К) с Fni < Fn1, что подтверждается геометрически-
ми построениями, то для вычисления нормальной силы 
можно использовать значение угла ψ1 в контактной 
точке К1, где нормальная сила Fn принимает макси-
мальное значение при многопарном зацеплении. 
Схема для определения угла ψ1 представлена на 

рис. 4. 
 

 

Рис. 4. Схема для определения угла ψ1 в контактной точке К1 

Угол ψ1 из соотношений в ∆PK1O1 находится как: 
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где r1 – радиус начальной окружности шестерни; φ`2 – 
угол, определяющий расстояние от полюса P до точки 
контакта K1: 
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ОK1 – расстояние от центра шестерни до точки контак-
та K1. 
Сторона ОK1 определится по теореме косинусов 

как: 
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где ρ(φ`2) – длина радиус-вектора в полярной системе 
координат, определяющего положение точки K1, при-
надлежащей внутренней петле «улитки Паскаля»: 
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Имея соотношение: 
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окончательно определим угол ψ1: 
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Полученное выражение указывает на прямую зави-

симость угла ψ1 только от количества зубьев шестерни 
z1, что позволяет, приняв z1 от 4 до 12, получить ряд 
углов ψ1 для использования при проектировании пере-
дачи (табл. 1). 

Таблица 1 

Углы ψ1 для различных z1 

z1 4 5 6 7 8 9 10 11 12 

ψ1, рад 0,67 0,51 0,41 0,35 0,3 0,27 0,24 0,22 0,2 

Таким образом, приведена схема расчета сил, дей-
ствующих в зацеплении торцевой зубчатой передачи. 
Проведенные исследования показали, что максималь-
ное значение нормального усилия, возникающего при 
работе передачи, приходится на точки, лежащие близко 
к внутренней окружности зубьев колеса. Это обстоя-
тельство в дальнейшем указывает на необходимость 
установления расчетных контактных напряжений с 
учетом значений нормального усилия в этой точке. 
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