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1  Состав и принцип работы привода газораспределительной 

   системы ДВС 

Зубчатый механизм газораспределительной системы (ГРМ) двигателя 

внутреннего сгорания относят к категории передаточных устройств,  осуществ-

ляющих функциональную связь между коленчатым  и  распределительным ва-

лами, обеспечивая работу  по газообмену в камере сгорания.  

Привод распределительного вала  двигателя обеспечивает управление 

процессами впуска воздуха в цилиндр и выпуска отработавших газов.  

Распространение получил привод, образованный зубчатыми механизмами 

(рисунок 1.1). 

 
Рисунок 1.1 – Механизм газораспределения ДВС  

с приводом зубчатыми колесами  
 

Механизм газораспределения действует путем вращения коленчатого ва-

ла двигателя с установленной на нём  шестерней 8,которая приводит в движе-

ние колесо 9,  вращающее колесо 7 распределительного вала. При вращении 

распределительного вала его кулачок поднимает толкатель 5, который воздей-

ствует на штангу 4, поднимающую правое плечо коромысла 3, заставляя его 

немного повернуться вокруг оси и левым концом открыть клапан 1.  

Когда выступ кулачка распределительного вала выйдет из-под толкателя, 

давление на клапан прекращается и он под воздействием пружины 2 становится 

на место и закрывает отверстие в крышке цилиндра. 

Система привода распределительного вала четырёхтактного двигателя 

обеспечивает его вращение с угловой скоростью равной  ½  угловой скорости 

коленчатого вала.  
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2  Зубчатый механизм 

2.1  Структурный  анализ и синтез 

Зубчатый механизм – это трёхзвенный механизм, кинематическая цепь  

которого образована двумя подвижными звеньями в виде зубчатых колёс, обра-

зующие со стойкой или водилом  вращательные пары и передающие враща-

тельное движение по высшей кинематической паре (рисунок 2.1). 

 

1,2 – подвижные звенья; О1 и О2 – центры вращения колес;  

W – полюс зацепления колёс; аW – расстояние между осями вращения  

колёс; 1 и 2 – угловые скорости колёс 

Рисунок 2.1 – Зубчатые механизмы: а – внешнее зацепление;  

б – внутреннее зацепление 
 

Синтез зубчатых механизмов состоит в отыскании сопряженных поверх-

ностей профилей, формирующих значения геометрических параметров его зве-

ньев. Структурный синтез представляет собой разработку структурной схемы 

механизма по заданным техническим условиям. 

Механизмы, составленные из зубчатых колес, осуществляют передачу и 

преобразование вращательного движения от одного вала к другому непосред-

ственным соприкосновением звеньев, передающих вращение. Различают меха-

низмы простые и сложные. Схемы простых зубчатых механизмов представлены 

на рисунке 2.1.  Сложные механизмы имеют более двух колес или целые их се-

рии. Зубчатые механизмы подразделяют на механизмы, передающие движение 

колесами с неподвижными осями и на механизмы с подвижными осями,  назы-

ваемыми эпициклическими механизмами,  которые при обкатывании неподвиж-

ного колеса  внешнего  зацепления описывают эпициклоиды, а при обкатывании 

неподвижного колеса внутреннего зацепления – гипоциклоиды. 

Эпициклические механизмы (рисунок 2.2) содержат звенья, вращающие-

ся вокруг неподвижной  геометрической оси, которые называют основными 

или центральными (1 – солнечное колесо, 3 – коронное колесо) и звенья 2, име-

ющие подвижные оси (планетарные или сателлиты). Звенья Н, на котором 

расположены сателлиты, называют водилом. 
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К группе эпициклических относят механизмы: дифференциальный, в ко-

тором все основные звенья подвижны; планетарный, в котором одно из основ-

ных (центральных) колес неподвижно и замкнутые дифференциалы, в которых 

все основные звенья подвижны, но на движения этих звеньев налагается допол-

нительное условие связи. 

Звенья, движения которых заданы  называют ведущими, остальные – ве-

домыми. Количество ведущих звеньев соответствует степени подвижности ме-

ханизма. 

Степень подвижности плоского зубчатого  механизма c неподвижными 

осями устанавливается по формуле  Т.Л. Чебышева 

w=3n – 2p5 – p4 ,                                           (2.1) 

где n – число подвижных звеньев; p5 – кинематическая пара пятого класса,             

которая накладывает пять ограничений на перемещение соединяемых             

звеньев; p4 – кинематическая пара четвертого класса, которая накладывает че-

тыре ограничения на перемещение соединяемых звеньев. 

В случае, когда n=3, p5 = 2, p4 =1, то w=3∙2-2∙2-1=1. 

Таким образом, рассмотренный механизм обладает одной степенью по-

движности, и при заданном движении одного из звеньев (ведущего) все осталь-

ные звенья будут иметь вполне определенное движение. 

Дифференциальный механизм (рисунок 2.2) содержит четыре подвижных 

звена (1, 2, 3 и Н), четыре кинематические пары пятого класса и две пары чет-

вертого класса (А и В).  

 
Рисунок 2.2 – Структурная схема дифференциального механизма 

Согласно структурной формуле Т.Л. Чебышева степень подвижности в 

этом случае равна w=4∙3 -2∙4-2=2. 

Определенность в движении звеньев этого механизма будет в том случае, 

когда будут известны законы движения двух его ведущих звеньев. 

В планетарных механизмах (рисунок 2.3.) одно из основных (централь-

ных) колес неподвижно и степень подвижности устанавливается по формуле 

w=3∙3 -2∙3-2=1. 

Таким образом, достаточно задать движение одному звену (ведущему) и 

все остальные звенья будут иметь вполне определенное движение. 
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Рисунок 2.3 – Структурная схема планетарного механизма 

 

Механизм замкнутого дифференциала (рисунок 2.4,а) содержит основные 

звенья 1 и 3, на движение которых наложена связь в виде цепи 1’, 4’ , 4, 3’ , 

представляющей ступенчатый ряд.  

 
Рисунок 2.4 – Структурная схема замкнутого дифференциала 

 

На рисунке  2.4, б  представлен механизм, где замыкающая цепь 1‘ , 4, 4’, 

5 связывает движение звена 1с водилом Н.  

Степень подвижности замкнутого дифференциала устанавливается по 

формуле  w=3∙5 -2∙5-4=1. 

Таким образом, движение задается одному ведущему звену для установ-

ления параметров звеньев всего механизма. В механизмах замкнутого диффе-

ренциала происходит одновременное расчленение и сложение вращательных 

движений. В этом случае два основных звена дифференциала, вращающихся 

вокруг одной и той же геометрической оси, связаны взаимно дополнительной 

кинематической цепью, налагающей одно условие связи на их движение. 

Распространенные методы изучения структуры разработаны для меха-

низмов, в состав которых входят только низшие пары, поэтому при структур-

ном анализе высшие пары (пары четвёртого класса) условно заменяют цепями, 

содержащими только пары пятого класса.  

Простейшая заменяющая цепь состоит из звена, расположенного по нор-

мали к профилям контактирующих  звеньев и образующего с ними низшие ки-

нематические пары пятого класса. Длина звена равна сумме радиусов кривизны 

в точке контакта звеньев заменяемой пары.  
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2.2  Кинематический анализ и синтез  

Соотношение скоростей в высшей кинематической паре основано на  

предположении, что  движение от ведущего звена 1 к ведомому 2 (рисунок 2.5),  

имеющих рабочие профили аb и cd  соответственно, передается при помощи 

высшей кинематической пары. 

 

Рисунок 2.5 – Скорости в высшей кинематической паре 

В случае, когда вращение происходит вокруг параллельных осей О1О2 

мгновенная ось вращения проходит через мгновенный центр вращения точку Р, 

(МЦВ) положение которого устанавливается в относительном движении на ос-

новании соотношения 
𝑂1𝑃

𝑂2𝑃
 =

𝜔2

𝜔1
.                                        (2.2) 

Рассмотрим случай, когда  системе передается угловая скорость  – 2  и 

тогда первое звено будет совершать два вращательных движения:  с угловой 

скоростью 1 вокруг оси О1 и с угловой скоростью  – 2  вокруг оси О2. , а вто-

рое будет неподвижным. На основании теоремы о сложении угловых скоростей  

оба эти движения можно заменить одним – вокруг мгновенной оси вращения – 

относительно угловой скорости    = 1 + (– 2). 

При внешнем касании положение МЦВ (точка Р) находится между цен-

трами О1 и О2 (рисунок 2.5, а), отрезки Р О1 и Р О2 имеют разные направления, 

и звенья 1 и 2 будут вращаться в разные стороны. В случае, когда точка  Р 

находится по одну сторону от центров О1 и О2 (внутреннее касание), то отрезки 

Р О1 и Р О2 имеют одинаковое направление (рисунок 2.5, б) и звенья 1 и 2 будут 

вращаться в одну сторону. 

Относительная скорость точки контакта К, принадлежащей звену 1,  

vК  = LPK направлена перпендикулярно линии PK в сторону, определяемую 

направлением , а относительная скорость vК направлена по общей касатель-

ной к профилям аb и cd и линия PК  является нормалью к соприкасающимся 

профилям. 

На основании вышеизложенного, теорема о соотношении скоростей в 

высшей паре формулируется следующим образом: нормаль в точке контакта 

профилей двух звеньев, совершающих вращательное движение, делит межосе-

вое расстояние на отрезки, длины которых  обратно пропорциональны угло-

вым скоростям этих звеньев. 
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 Непрерывность передачи вращательного движения обеспечивается за-

мкнутой системой зубьев колес, векторы линейных относительных скоростей 

которых направлены вдоль их общей касательной к линиям зубьев, лежащих на 

взаимокасающихся поверхностях, называемых начальными поверхностями. 

 Концентрические окружности колес передачи, принадлежащие началь-

ным поверхностям, называются начальными окружностями с радиусами rw1 и  
rw2 , величина которых обратно пропорциональна угловым скоростям 1 и 2  

i =1/2=r w2 /r w1,                                                 (2.3) 

где i – передаточное отношение механизма.    

Основное требование, предъявляемое к зубчатому механизму – постоян-

ство передаточного отношения  i12, отражающего передаточную функцию. 

 Условие, обеспечивающее это требование носит название основного за-

кона зацепления и является следствием теоремы о соотношении скоростей в 

высшей кинематической паре, которая утверждает, что для сохранения посто-

янства передаточного отношения зубчатого механизма необходимо, чтобы 

нормаль к зацепляющимся профилям зубьев в точке контакта всегда проходила 

на линии центров через одну и ту же точку, называемую полюсом зацепления. 

Таким образом, полюс зацепления   w определяет точку касания началь-

ных окружностей колёс, которые являются центроидами и в относительном 

движении представляют собой геометрические места положения мгновенных 

центров вращения.                                 

Относительные линейные скорости на начальных окружностях равны 

                                                  vw 1 = 1 rw1 ;                                              (2.4) 

                                                  vw2 = 2 rw2 .                                               (2.5) 

 В случае, когда величины линейных скоростей   на начальных окружно-

стях колес равны между собой, и  угловые скорости  1 и 2  имеют неизмен-

ный характер, передаточная функция  является величиной постоянной, что от-

ражает основной закон зацепления, а вращательное движение будет равномер-

ным.                                    

При постоянном передаточном отношении расстояния между соседними 

профилями зубьев по начальным окружностям одинаковы, поэтому  отношение 

числа зубьев z2  к числу зубьев z1 равно отношению  длин их начальных  

окружностей и называется передаточным числом u12, которое равно 

                                   u12 = z2 / z1=2 ∙r w2 /2 ∙r w1 = r w2/r w1.                      (2.6)                     

Номинальные передаточные числа цилиндрической зубчатой передачи   u 

относятся к основным параметрам и регламентируются ГОСТ 2185 – 66.  

Дискретная величина передаточного числа не всегда совпадает с аналого-

вым значением передаточного отношения  

                                           u12= z2/z1 =1/2 = i12 ,                                         (2.7)                              

где 1 и 2 – фактические значения угловых скоростей  колес 1 и 2;  i12 – скор-

ректированное  значение передаточного отношения пары колес. 

При необходимости привод может быть организован несколькими парами 

колёс, расположение которых зависит от поставленной задачи. Передаточное 

отношение для серии зубчатых колёс устанавливается в зависимости от схемы 

их расположения (рисунок 2.6).   
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Рисунок 2.6 – Механизмы приводов: а – рядовой; б – с паразитными колесами 

Передаточное отношение рядового механизма, представленного на ри-

сунке   2.6,а  будет равно 

𝑖16 = 𝑖12 ∙ 𝑖34 ∙ 𝑖56 =
𝜔1

𝜔2
∙

𝜔3

𝜔4
∙

𝜔5

𝜔6
=

𝜔1

𝜔6
= −

𝑧2

𝑧1
∙

𝑧4

𝑧3
∙

𝑧6

𝑧5
.         (2.8) 

Передаточное отношение  механизма с паразитными колёсами, представ-

ленного на рисунке   2.6,б  будет равно 

𝑖13 = 𝑖12 ∙ 𝑖23 = (−
𝑧2

𝑧1
) ∙ (−

𝑧3

𝑧2
) = +

𝑧3

𝑧1
 .                    (2.9) 

Для определения зависимостей между скоростями звеньев дифференци-

альной передачи 1, 3, Н (рисунок  2.7) воспользуемся способом обращения 

движения. 

 
Рисунок 2.7 – Сателлитный механизм с цилиндрическими колесами:  

1 и 3 – центральные зубчатые колеса; 2 – сателлит; Н - водило 
 

Сообщим всему механизму вращение вокруг оси О1 со скоростью равной 

скорости водила Н, но направленной в противоположную сторону (– Н). 

Тогда дифференциальный механизм превратится в механизм с неподвиж-

ными осями (𝜔𝐻
′  = Н – Н =0) и скоростями подвижных звеньев относительно 

водила   𝜔1
′ = 𝜔1 − 𝜔𝐻;   𝜔3

′ = 𝜔3 − 𝜔𝐻. 
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Передаточное отношение такого механизма при остановленном водиле 

  𝑖13
𝐻  (индекс Н означает, что водило остановлено) выражается формулой 

𝑖13
𝐻 =

𝜔1
′

𝜔3
′ =

𝜔1−𝜔𝐻

𝜔3−𝜔𝐻
.                                (2.10) 

В общем случае для дифференциального механизма,  состоящего из k колес,  

𝑖𝑙𝑘
𝐻 =

𝜔𝑙−𝜔𝐻

𝜔𝑘−𝜔𝐻
.                                       (2.11) 

Эта формула называется формулой Виллиса. 

Если в сателлитном механизме на одно из центральных колес наложена 

дополнительная кинематическая связь (например, 3 =0), то получают плане-

тарный механизм, степень подвижности которого w=1, а формула Виллиса 

примет вид 

𝑖13
𝐻 =

𝜔1−𝜔𝐻

−𝜔𝐻
= 1 −

𝜔1

𝜔𝐻
= 1 − 𝑖1𝐻 ,                           (2.12) 

следовательно 

𝑖1𝐻 = 1 − 𝑖13
𝐻 .                                    (2.13) 

C помощью планетарных механизмов можно осуществлять очень боль-

шие передаточные отношения при небольшом количестве колес.  

На рисунке 2.8 приведена схема замкнутого дифференциального меха-

низма, в котором ведущее звено 1 и ведомое 3 замкнуты передачей с колесами 

abcd. 

 
Рисунок 2.8 – Схема замкнутого дифференциала 

 

При определении передаточного отношения этого механизма в формуле 

Виллиса скорость одного из основных звеньев выражают через скорость веду-

щего звена. В случае когда 3 =1 /iad ,  будет иметь место  зависимость 

𝑖13
𝐻 =

1−𝑖1𝐻

1−
𝜔3
𝜔𝐻

=
1−𝑖1𝐻

1−
𝑖1𝐻
𝑖𝑎𝑑

,                                           (2.14) 

из чего следует 

𝑖1𝐻 =
1− 𝑖13

𝐻

1− 
𝑖13
𝐻

𝑖𝑎𝑑

.                                                  (2.15) 

Кинематический синтез зубчатого механизма определяет параметры ки-

нематической схемы, обеспечивая существование зубчатого механизма как за-

мкнутой кинематической цепи, где законы движения звеньев не имеют разры-

вов, а профили зубьев соприкасаются. 
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2.3  Метрический анализ и синтез 
 

Метрический синтез предусматривает определение величин геометриче-

ских параметров звеньев и профилей сопряжённых поверхностей зубьев по за-

данным условиям. Геометрические параметры звеньев  обеспечивают выполне-

ние целевой функции механизма. Связь между геометрическими характеристи-

ками сопряженных поверхностей и передаточным отношением устанавливается 

основной теоремой зацепления.  

Основная теорема плоского зацепления (теорема Виллиса) утверждает, 

что нормаль к сопряженным профилям зубьев делит линию центров на отрезки 

обратно пропорциональные модулям угловых скоростей звеньев.   

Распространение получили передачи с эвольвентным зацеплением, в ко-

тором сопряженные зубья имеют теоретический торцовый профиль, выполнен-

ный по эвольвенте  – кривой, геометрическое  место центров кривизны которой 

находится на другой кривой – эволюте.  

Окружность, развёртка которой является теоретическим торцовым про-

филем зуба эвольвентного цилиндрического зубчатого колеса называется ос-

новной окружностью, диаметр и радиус которой обозначаются db и rb.  

Образование зацепления с  эвольвентным зубом показана на рисунке 2.8.  

 
Рисунок  2.9 – Схема образования эвольвентного зацепления: 

rw1 , rw2 – радиусы начальных окружностей колес 1 и 2, соответственно; 

rb1 , rb2 – радиусы основных окружностей колес 1 и 2, соответственно; 

tw – угол зацепления; aw – межосевое расстояние колес 1 и 2;  

w – полюс зацепления 

Нормаль  n – n   к сопряженным профилям зубьев колес касается в точках 

А и В их основных окружностей и образует линию зацепления, которая  прохо-

дит через полюс  w , сохраняя неизменным свое положение, что свидетельству-

ет о выполнении основной теоремы зацепления.  
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Таким образом, основные окружности, развертки которых образуют 

эвольвентные профили зубьев, обеспечивают  постоянство передаточной функ-

ции.  

Радиусы начальных rw1 , rw2 и основных rb1, rb2  окружностей колес 1 и 2 

связаны зависимостями: 

                                         rw1 = rb1 cos tw,                                             (2.16) 

                                             rw2 = rb2 cos tw.                                             (2.17)  

где  tw – угол зацепления. 

Угол зацепления tw – острый угол в главном сечении эвольвентной ци-

линдрической зубчатой передачи между линией зацепления и прямой, перпен-

дикулярной к межосевой линии   

cos tw = a∙cost /aw,                                           (2.18) 

где a – делительное межосевое расстояние; t – угол профиля. 

Делительное межосевое расстояние  а цилиндрической зубчатой переда-

чи – расстояние между центрами вращения колёс цилиндрической зубчатой пе-

редачи 

а=0,5(d2 d1)= 0,5m(z2 z1)cos,                             (2.19) 

где d1  и  d2   – делительные диаметры окружностей колёс зубчатого зацепления, 

принадлежащие делительным поверхностям колёс, которые являются базовыми 

для определения  для основных элементов зацепления;     – угол наклона зуба 

на делительном цилиндре; m – модуль зацепления; « + » – для внешнего зацеп-

ления, «– » – для внутреннего зацепления.. 

Угол профиля зуба  t  - это острый угол в выбранном сечении между ка-

сательной к профилю зуба в данной точке и линией кратчайшего расстояния по 

поверхности сечения от этой точки до оси зубчатого колеса 

tg t =(tg /cos ),                                            (2.20) 

где  – угол главного профиля (=20). 

Расстояние между центрами вращения аw, называемое межосевым рассто-

янием, рассчитывают по формуле 

                                             аw= rw1+ rw2 =(rb1 + rb2)cos tw.                          (2.21) 

Межосевое расстояние относится к основным параметрам зубчатых ци-

линдрических передач и регламентируется ГОСТ 2185-66.  

Различают делительный, начальный и другие углы профиля.    

Согласно  ГОСТ 16530 – 83 установлены концентрические окружности: де-

лительная, начальная, вершин, впадин и др.  

На рисунке 2.10 представлена структурная схема  цилиндрической передачи.  
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Расстояние между одноимен-

ными профилями соседних 

зубьев по дуге концентриче-

ской окружности зубчатого ко-

леса называют окружным ша-

гом рt. 

Различают делительный 

p, начальный pw и другие 

окружные шаги зубьев, соот-

ветствующие делительной, 

начальной и другим концен-

трическим окружностям зубча-

того колеса.  

       Расстояние между одно-

именными линиями соседних 

зубьев по линии пересечения 

плоскости осевого сечения 

зубчатого колеса с его дели-

тельной, начальной или одно-

типной соосной поверхностью 

называют осевым шагом рx.   

                                                                                         Кратчайшее расстояние по 

делительной, начальной или однотипной соосной поверхностью зубчатого ко-

леса между одноименными теоретическими линиями соседних зубьев называют 

нормальным шагом рn . 

При передаче непрерывного движения двумя сопряженными колесами од-

ноименные шаги в зацеплении одинаковы для обоих колес. 

Линейная величина в  раз меньшая окружного рt  (осевого рx, нормаль- 

ного рn) шага зубьев  называется окружным  модулем зубьев mt  (осевым mх, нор-

мальным mn).  

Различают делительный, начальный и другие окружные (осевые, нормаль-

ные) модули, соответствующие делительному, начальному и другим (осевым, 

нормальным) шагам. Числовые значения  модулей для эвольвентных цилиндри-

ческих зубчатых колес устанавливает ГОСТ 9563 – 60. 

Очертания зуба в нормальном сечении по исходной зубчатой рейке ре-

гламентирует ГОСТ 13755 – 2015, в котором описан нормальный номинальный 

исходный  контур эвольвентных цилиндрических зубчатых колес с модулем от 

1 мм и более, с терминами и обозначениями по  ГОСТ 16530–70 и ГОСТ 16531–70. 

Форма и размеры исходного контура  даны  на рисунке 2.11. 
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Рисунок 2.11 – Исходный  контур зубчатой рейки: а) пара исходных контуров;  

б) исходный контур с модификацией профиля головки зуба; 
 

Параметры и коэффициенты исходного контура имеют следующие значе-

ния:  – угол главного профиля (=20); ha* – коэффициент высоты головки зуба 

(ha*=1); hl – глубина захода (hl=2ha*m); с* – коэффициент радиального зазора 

в паре исходных контуров (с*=0,25); f
*
 - коэффициент радиуса кривизны пе-

реходной кривой (f
*
=0,4m). 

Для обеспечения плавного вхождения зубьев в зацепление и уменьшения 

динамической нагрузки предусматривается срез профиля на вершине зубьев. 
Исходные контуры, характеризующие зацепление колес с наклонным зубом, 

соответствуют контуру  рейки со стандартным контуром в нормальном сечении. 

 
Рисунок 2.12 – Контур рейки с наклонным зубом 

В рейке с наклонным зубом  различают величину шага в зависимости   от 

вида секущей плоскости, в которой он рассматривается:  

- торцевой шаг рt   

                                                           pt = p /cos  ;                                        (2.22) 

- нормальный шаг рn   

                                                         рn = pt∙ cos ;                                          (2.23) 

- осевой шаг рx                                              

                                                           рx =∙m /cos .                                      (2.24) 

На основании вышеприведенных  зависимостей  определяют модули:  

- нормальный  

                                                       mn=рn/;                                                (2.25) 

          -  торцовый  

                                                       mt = рt/ = mn/cos                                          (2.26) 

 

          



16 

 

           - осевой   

                                                       mx = рx/ = mt/tg = mn/sin.                          (2.27) 

Начальная окружность колеса, на которой шаг равен шагу зубчатой рейки, 

носит название делительной окружности колеса.   

Делительная окружность – это концентрическая окружность, принадлежа-

щая соосной поверхности колеса,  которая является базой для определения эле-

ментов зубьев и их размеров.  

          В случае, когда делительные окружности колес совпадают с их началь-

ными окружностями основные параметры  колес рассчитываются по следую-

щим зависимостям: 

 - диаметры делительной d и начальной dw окружностей 

                                d = dw = mz/cos ;                                             (2.28) 

           - диаметр окружности выступов dа 

                                              dа = d +2hа = d+2m,                                           (2.29) 

   где hа – высота головки зуба, которая равна  hа = hа
*
 m; 

          - диаметр окружности впадин df   

                                             df  = d –2hf  = d –2,5m,                                        (2.30) 

   где hf  – высота ножки зуба,  которая  равна  hf  = 1,25 m ; 

         - диаметр основной окружности db 

                                                   db = d cost                                                          (2.31) 

         - ширина венца колеса  b 

                                                                      B = ba∙aw  ,                                             (2.32) 

 где ba – коэффициент ширины, численные значения которого устанавливает  

                 ГОСТ 2185 - 66.    

        - делительное межосевое расстояние 

                                                      a=(z1+z2)m/2cos   .                                       (2.33) 

Начальные и делительные окружности колеса  могут и не совпадать. В 

этом случае начальные и делительные плоскости производящей рейки  также не 

совпадают (рисунок 2.13).   

 
Рисунок 2.13 – Зацепление зубчатого колеса с инструментальной рейкой: 

Д.П. – делительная прямая; Н.П. – начальная прямая 
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Расстояние между делительной и начальной плоскостями рейки называют  

смещением исходного контура. Отношение этого смещения к модулю называет-

ся коэффициентом смещения и обозначают x (х1 и х2 соответственно для шестер-

ни и колеса). Смещение считается положительным, если делительная плоскость 

рейки не пересекает делительной поверхности зубчатого колеса, и отрицатель-

ным, если пересекает делительную поверхность зубчатого колеса. 

С ростом x толщина зуба sa  на дуге окружности da  уменьшается и увели-

чивается у основания, а активный участок профиля зуба удаляется от основной 

окружности db. Диаметры основных  db и делительных d окружностей при этом 

не меняются.  

Смещение, при уменьшении которого возникнет подрезание зубьев, назы-

вают наименьшим смещением исходного контура и обозначают xmin  

                                                 xmin =1 – (zsin
2 
t/2cos ).                           (2.34)   

Наименьшее число зубьев  zmin, свободное от подрезания    

                                             zmin = 2hа*/ sin
2 
.                                  (2.35)                          

Подрезания зубьев не будет, когда соблюдаются условие   

                                                 z 2(hа*–x)/ sin
2 
.                                 (2.36) 

При нарезании зуба  инструментом со стандартными параметрами  и от-

сутствии смещения  наименьшее число зубьев колеса, свободное от подрезания 

zmin17.  

Максимальная  величина коэффициента смещения xmax устанавливается 

из условия отсутствия заострения зуба : sa  0,25m – при однородной структуре 

материала,  sa  0,4m – при поверхностном упрочнении зубьев.  

При этом нормальная толщина  зуба  по поверхности вершин вычисляет-

ся по формуле 

               sa= da cosa [(0,5+ 2xtg )/z + inv t – inv a),                 (2.37) 

где inv t  –  эвольвентный  угол профиля (при =0  inv t =inv );   

      inv a  – эвольвентный угол профиля в точке на окружности вершин    

                                               a  = arccos (db /da),                                           (2.38) 

Отношение суммы смещений к нормальному модулю цилиндрического 

зубчатого колеса называют коэффициентом суммы смещений x. При заданном 

межосевом расстоянии aw и числах  зубьев колес z1 и z2 для эвольвентной пере-

дачи внешнего зацепления коэффициент суммы смещений x пары колес уста-

навливают по формуле 

                                   x = (z1 + z2) (inv tw –inv t)  (2tg ),                   (2.39)     

где  inv tw – эвольвентный угол зацепления передачи в торцовом сечении (при 

 = 0 tw = inv w) . 

Разбивку значений x  на составляющие x1 и x2  производят по рекоменда-

циям соответствующих нормативных документов. Разность межосевого рассто-

яния aw цилиндрической зубчатой передачи  со смещением и ее делительного 

межосевого расстояния a называют воспринимаемым смещением.   
Отношение воспринимаемого смещения к нормальному модулю цилиндри-

ческого зубчатого колеса называют коэффициентом воспринимаемого смещения y. 
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Разность между суммой  смещений и воспринимаемым смещением назы-

вают уравнительным смещением, а его отношение к расчетному модулю – ко-

эффициентом уравнительного смещения y.  

На рисунке 2.14 изображено зацепление двух колес со смещением исходно-

го контура. 

 

Рисунок 2.14 – Эвольвентная цилиндрическая передача                                                                           

со смещением исходного контура 

Расчет геометрии зубчатой цилиндрической передачи внешнего зацепле-

ния с эвольвентным профилем зубьев производится по ГОСТ 16532 – 70 «Пе-

редачи зубчатые цилиндрические эвольвентные внешнего зацепления. Расчет 

геометрии» с учетом ГОСТ 2185 – 66 «Передачи зубчатые цилиндрические»: 

- начальные диаметры dw  , мм 

                                                                 dw1 = 2aw/(u+1),                                     (2.40)      

                                                          dw2 = 2awu /(u+1);                                  (2.41)     

- диаметр окружности выступов da, мм 

                                                 da1  = d1 + 2(ha*  +x1 –y) m,                         (2.42) 

                                                da2  = d2 + 2(ha*  +x2 –y) m,                          (2.43) 

где y – коэффициент уравнительного смещения (рисунок 1.5),      

                                                                   y = x –y,                                          (2.44) 

где y – коэффициент воспринимаемого смещения  (рисунок 1.5) 

                                             y = (aw–a)/m;                                       (2.45)                                        
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- диаметр окружности впадин df1, мм 

                                                  df1  = d1 –2(ha* +c* –x1)m,                            (2.46) 

                                                  df2  = d2 –2(ha* +c* –x2)m,                            (2.47) 

где х1  и    х2  -  коэффициенты смещения исходного контура колес 1 и 2;   

- нормальная толщина зуба  sn, мм 

                                                Sn = m [( /2) + 2xtg ];                              (2.48) 

- ширина зуба по начальной окружности, мм 

                                              sw = 2rw [( s /2rw) +inv ],                              (2.49) 

где inv  - эвольвентная  функция профиля зуба. 

Проверка качества зацепления по геометрическим показателям произво-

дится также по коэффициенту перекрытия, который показывает обеспеченность 

непрерывного движения сопряженных колес и свидетельствует о том, что оче-

редная пара зубьев вступила в зацепление до выхода из контакта предыдущей 

пары зубьев колес. 

Условие будет соблюдаться, если угол перекрытия , т.е. угол поворота 

зубчатого колеса от положения входа зуба в зацепление до выхода из него, бу-

дет больше углового шага    

                                                 =2/z  .                                                   (2.50) 

Количественно это выражается коэффициентом перекрытия , который 

должен быть больше единицы 

                                                           =  / 1.                                               (2.51) 

Коэффициент перекрытия складывается из коэффициентов торцового  и 

осевого  перекрытий. 

                                =  + .                                                  (2.52) 

Коэффициент торцового перекрытия   равен  отношению угла торцово-

го перекрытия   к его угловому шагу. Величину   можно вычислить по фор-

муле 

                        εα =   
𝑧1𝑡𝑔 𝛼𝑎1+𝑧2 𝑡𝑔 𝛼𝑎2−(𝑧1+𝑧2)𝑡𝑔 𝛼𝑡𝑤

2𝜋
.                           (2.53) 

Для прямозубых передач рекомендуется εα1,2;  для косозубых  -  εα1,0. 

Коэффициент осевого перекрытия  косозубой цилиндрической передачи 

 равен  отношению угла осевого перекрытия к его угловому шагу и устанав-

ливается по формуле 

                                                  = / = bw/px,                                                (2.54) 

где bw – рабочая ширина венца; px – осевой шаг, равный px = m/sin . 

Рекомендуется   1. 
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2.4 Силовой анализ  

Равнодействующая Fn всех удельных сил, действующих по линии контакта 

в  плоскости зацепления, действует по нормали к профилю зуба. Составляющая 

нормальной силы Fn , которая направлена по касательной к начальным  поверх-

ностям элементов зацепления, называется окружной силой Ft. Составляющая 

нормальной силы Fn , которая направлена к центру вращения колес  называется 

радиальной силой Fr . Составляющая нормальной силы Fn ,  которая направлена 

вдоль оси вращения называется осевой силой Fх . Схема сил  в зубчатом меха-

низме, где элементы, входящие в зацепление, имеют эвольвентный  профиль 

показан на рисунке 2.15.       

 

Рисунок 2.15 – Силы в зацеплении  цилиндрических колес с эвольвентным профилем зуба 

 

Окружная составляющая Ftw (Н) нормальной силы Fn (Н) на начальном ци-

линдре диаметром dw (мм)   

                                                         Ftw =210
3
Т/ dw,                                                             (2.55) 

где Т  - вращающий момент, Нм. 

Радиальная составляющая Fr  (Н) нормальной силы Fn (Н)   

                                                       Fr = Ftwtg tw  ,                                          (2.56) 

где  tw  угол зацепления передачи  в торцовом сечении. 

Осевая составляющая  Fх (Н ) нормальной силы Fn (Н)  

                                                         Fх = Ftw tg w,                                        (2.57) 

где w – угол наклона линии зуба на начальном цилиндре. 

Нормальная сила Fn (Н)   

                           Fn =2Т/(dcos t cos b) = Ftw/(costw cos b),                   (2.58) 

где b – угол наклона линии зуба на основном цилиндре. 
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3  Энерго-кинематические  параметры  механического привода 

Основными характеристиками привода являются мощность Рi (кВт) на 

валах и вращающий момент Тi (Нм). Валы вращаются с  соответствующими уг-

ловыми скоростями  i (рад/с) при частоте вращения  n i  (об/мин).  

                                             i = n i /30.                                                (3.1) 

Вращающий момент и мощность на валах связаны соотношениями че-

рез угловую скорость  

                                             Т i = 10
3
Р i/ i.                                           (3.2) 

При работе механизма происходят потеря мощности, которая отража-

ется коэффициентом полезного действия м. Для многоступенчатого привода 

общий коэффициент полезного действия м равен произведению КПД каж-

дой кинематической пары и других звеньев привода, где существует рассеи-

вание энергии (подшипники, муфты и т.п.) 1 ,2 ,…n  

                                           м=12…n.                                              (3.3) 

Таким образом, эти потери обуславливают превышение требуемой 

мощности  Ртр по отношению к  потребляемой (рабочей) Pр 

                                             Ртр= Pр /м .                                               (3.4) 

В случае, когда выходные параметры заданы вращающим моментом Тр 

(Нм) и угловой скоростью р (рад/с)  величина рабочей мощности Рр равна 

                                           Рр=10
-3
Трр                                                   (3.5) 

В случае, когда кинематическая схема привода состоит из нескольких пе-

редач, работающих совметно, то мощность передаваемая каждым последую-

щим валом, рассчитывают с учетом потерь на соответствующей ступени: 

                            Р1= Рдв; Р2 = Р11; … ; Рk = Рk-1k-1,                            (3.6) 

где Р1 , Р2,…, Рk – мощность на 1-м, 2-м,…, k-м валах привода; 1, 1,…,k-1 –

коэффициенты полезного действия 1-й, 2-й, …, (k-1)-й ступени соответственно. 

Частоты вращения  последовательно расположенных  валов привода n1, n2, 

…,nk определяется  соотношениями: 

                                  n 1=nвх; n2=nвх/i1; … ; nk= nk-1 /iк.                             (3.7) 

где i1, i2,…, ik  передаточные отношения 1-й, 2-й,…, k-й ступени привода. 

Вращающий  момент Т (Нм) для каждого вала рассчитывают по формулам 

  T1 = 9,5510
3
Р1/n1; T2 = 9,5510

3
Р2/n2; … ; Tk =9,5510

3
Рk/nk.            (3.8) 
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Приложение А 

(рекомендуемое) 

Пример алгоритма синтеза привода распределительного вала ДВС 

 

Исходные данные 

Частота вращения коленчатого вала n1 = 650 об/мин. 

Количество зубьев колёс: 

     z1 =36; z2 = 𝑧2
′ =14; z3 = 𝑧3

′ =72. 

Модуль зубчатых колёс: m=3,5 мм. 

Зацепление зубчатых колес исправленное (равносмещённое). 

Схема привода 

 
Привод распределительных валиков состоит из центральной шестерни  

(z1 =36 зубьев,  m=3,5 ), расположенной на оси вращения А кривошипа АВ (оси 

коленчатого вала), двух паразитных шестерен (z2 = 𝑧2
′ =14) и двух зубчатых ко-

лёс (z3 = 𝑧3
′ =72), расположенных на распределительных валиках. 
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Передаточное отношение  i13  привода 

i13 = 
𝑛1

𝑛3
=

𝑛𝐴𝐵

𝑛𝑘
= (−1)2 ∙

𝑧3

𝑧1
=

72

36
= 2. 

Скорость вращения распределительного валика (кулачка) 

𝑛𝑘 =  
𝑛𝐴𝐵

𝑖13
=

650

2
= 325 

об

мин
. 

Расчет  геометрии  передачи  производим для  передачи на основании 

ГОСТ 16532 – 70 «Передачи зубчатые цилиндрические эвольвентные внешнего 

зацепления. Расчет геометрии». Расчет произведем для прямозубой передачи, 

где угол наклона зубьев  отсутствует ( = 0). 

Коэффициент смещения, заданного вида исправления  для пары  сопря-

женных колес    

х1= х3= - 0,375;  х2 = 0,375. 

Диаметры делительных окружностей колес: 

𝑑1 =
𝑚𝑧1

𝑐𝑜𝑠𝛽
= 3,5 ∙ 36 = 126 мм; 

𝑑2 =
𝑚𝑧2

𝑐𝑜𝑠𝛽
= 3,5 ∙ 14 = 49,0 мм; 

𝑑3 =
𝑚𝑧3

𝑐𝑜𝑠𝛽
= 3,5 ∙ 72 = 252 мм. 

Делительное межосевое расстояние: 

𝑎12 =
𝑚(𝑧1+𝑧2)

2𝑐𝑜𝑠𝛽
=

3,5

2
(36+14)=87,5 мм 

𝑎23 =
𝑚(𝑧2+𝑧3)

2𝑐𝑜𝑠𝛽
=

3,5

2
(14+72)=150,5 мм. 

Начальные окружности для колес с равносмещенным зацеплением совпа-

дают с делительными окружностями, поэтому их диаметры равны 

dw1 = d1 = 126 мм; 

dw2 = d2 = 49 мм; 

dw3 = d3 = 252 мм; 

Диаметры основных окружностей  при =20: 

𝑑𝑏1 = 𝑑1 ∙ cos 𝛼 = 126 ∙ 𝑐𝑜𝑠20° = 126 ∙ 0,939 = 118,3 мм ; 

𝑑𝑏2 = 𝑑2 ∙ cos 𝛼 = 49,0 ∙ 𝑐𝑜𝑠20° = 49,0 ∙ 0,939 = 46,0 мм ; 

𝑑𝑏3 = 𝑑3 ∙ cos 𝛼 = 252 ∙ 𝑐𝑜𝑠20° = 252 ∙ 0,939 = 236,63 мм. 
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Диаметры вершин зубьев: 

𝑑𝑎1 = 𝑑1 + 2 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑥1 − ∆𝑦)𝑚 = 126 + 2(1 + 0,375) ∙ 3,5 = 135,625  мм; 

𝑑𝑎2 = 𝑑2 + 2 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑥1 − ∆𝑦)𝑚 = 49 + 2(1 + 0,375) ∙ 3,5 = 58,625  мм; 

𝑑𝑎3 = 𝑑3 + 2 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑥1 − ∆𝑦)𝑚 = 252 + 2(1 + 0,375) ∙ 3,5 = 261,625  мм, 

где  ℎ𝑎
∗  – коэффициент высоты головки зуба (ℎ𝑎

∗  =1); ∆𝑦 – коэффициент уравни-

тельного смещения (∆𝑦 = 0). 

Диаметры окружностей впадин,  мм: 

𝑑𝑓1 = 𝑑1 − 2 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑐∗ − 𝑥1) ∙ 𝑚 = 126 − 2(1 + 0,25 − 0,375) ∙ 3,5 = 119,875 ; 

𝑑𝑓2 = 𝑑2 − 2 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑐∗ − 𝑥2) ∙ 𝑚 = 49 − 2(1 + 0,25 − 0,375) ∙ 3,5 = 42,875; 

𝑑𝑓3 = 𝑑3 − 2 ∙ (ℎ𝑎
∗ + 𝑐∗ − 𝑥3) ∙ 𝑚 = 252 − 2(1 + 0,25 − 0,375) ∙ 3,5 = 245,875, 

где    𝑐∗–  коэффициент радиального зазора (𝑐∗ = 0,25).   

Нормальная толщина зуба: 

𝑠𝑛1 = 𝑚 ∙ (
𝜋

2
+ 2 ∙ 𝑥1 ∙ 𝑡𝑔 𝛼) = 3,5 ∙ (

3,14

2
+ 2 ∙ 0,375 ∙ 0,364) = 6,45  мм; 

𝑠𝑛2 = 𝑚 ∙ (
𝜋

2
+ 2 ∙ 𝑥2 ∙ 𝑡𝑔 𝛼) = 3,5 ∙ (

3,14

2
+ 2 ∙ 0,375 ∙ 0,364) = 6,45  мм; 

𝑠𝑛3 = 𝑚 ∙ (
𝜋

2
+ 2 ∙ 𝑥3 ∙ 𝑡𝑔 𝛼) = 3,5 ∙ (

3,14

2
+ 2 ∙ 0,375 ∙ 0,364) = 6,45  мм 

Шаг зацепления 

pa = ∙m∙cos =3,14∙3,5∙0,939=10,319 мм. 

Коэффициенты  торцового перекрытия: 

𝜀(12) = (1,88 − 3,2
𝑧1 + 𝑧2

𝑧1𝑧2
) ∙ 𝑐𝑜𝑠𝛽 = (1,88 − 3,2

36 + 14

36 ∙ 14
) ∙ 1 = 1,562; 

𝜀(23) = (1,88 − 3,2
𝑧2 + 𝑧3

𝑧2𝑧3
) ∙ 𝑐𝑜𝑠𝛽 = (1,88 − 3,2

14 + 72

14 ∙ 72
) ∙ 1 = 1,607. 

Для прямозубых передач рекомендуется 𝜀 1,2. 
Условие достаточности выполнено: 

𝜀(12) = 1,562 ≥ 1,2; 

𝜀(23) = 1,607 ≥ 1,2. 
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Приложение Б 

(справочное) 

Справочные данные 

  Таблица Б.1 – Номинальные передаточные числа uном цилиндрических  

                             зубчатых передач (по ГОСТ 2185– 66 ) 

Ряд1 1,0 - 1,25 - 1,6 - 2,0 - 2,5 - 3,15 - 

Ряд2 - 1,12 - 1,4 - 1,8 - 2,24 - 2,8 - 3,55 

Ряд1 4,0 - 5,0 - 6,3 - 8,0 - 10,0 - 12,5 - 

Ряд2 - 4,5 - 5,6 - 7,1 - 9,0 - 11,2 - - 

  Таблица Б.2 – Межосевые расстояния aw , мм, цилиндрических  зубчатых 

                           передач 

Ряд1 40 50 63 - 80 - 100 - 125 - 160 - 200 - 

Ряд2 - - - 71 - 90 - 112 - 140 - 180 - 224 

Ряд1 250 - 315 - 400 - 500 - 630 - 800 - 1000 

Ряд2 - 280 - 355 - 450 - 560 - 710 - 900 - 

 Таблица  Б.3 – Параметры исходного контура  (ГОСТ 13785 – 81).  

 Угол главного профиля  =20 

 Коэффициент высоты головки ha* ha*=1 

 Коэффициент радиального    зазора в паре исходных 

контуров 

с* с*=0,25 

Примечание–Допускается увеличение радиального зазора с цилиндрической зубчатой пере-

дачи до 0,35m при обработке колес долбяками и до 0,40 m при обработке под зубошлифование 

Таблица Б.4 – Модули нормальные m цилиндрических зубчатых колес, мм, 

                         ГОСТ 9563-60 

Ряд1 0,05  0,06  0,08  0,1  0,12  0,15 

Ряд2  0.055  0,07  0,09  0,11  0,14  

Ряд1  0,2  0,25  0,3  0,4  0,5  

Ряд2 0,18  0,22  0,28  0,35  0,45  0,55 

Ряд1 0,6  0,8  1,0  1,25  1,5  2,0 

Ряд2  0,7  0,9  1,125  1,375  1,75  

Ряд1  2,5  3,0  4,0  5,0  6,0  

Ряд2 2,25  2,75  3,5  4,5  5,5  7,0 

Ряд1 8,0  10,0  12,0  16,0  20,0  25,0 

Ряд2  9,0  11,0  14,0  18,0  22,0  
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   Таблица Б.5  –    Значения эвольвентной функции inv  

 Угол , град. Порядок 0,0 10 20 30 40 50 

15 0,0 61488 63611 65773 67985 70248 72561 

16 0,0 07493 077350 07982 08234 08492 08756 

17 0,0 09025 09299 09580 09866 10158 10456 

18 0,0 10760 11071 11387 11709 12038 12373 

19 0,0 12715 13063 13418 13779 14148 14523 

20 0,0 14904 15293 15689 16092 16502 16920 

21 0,0 17345 17777 18217 18665 19120 19583 

22 0,0 20054 20533 21019 21514 22018 22529 

23 0,0 23044 23577 24414 24660 25214 25778 

24 0,0 26350 26931 27521 28121 28729 29348 

25 0,0 29975 30613 31260 31917 32583 33260 

        Таблица Б.6 – Нормальные  линейные размеры, мм, по ГОСТ 6636 –69 
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18 71 280 

1,2 5,0 

 

20 80 320 

1,4 5,6 

 

22 90 360 

1,6 6,3 

 

25 100 400 

1,8 7,1 

 

28 110 450 

2,0 8,0 

 

32 125 500 

2,2 9,0 

 

36 140 560 

2,5 10 

 

40 160 630 

2,8 11 

 

45 180 710 
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Рисунок Б.1 – График для определения хmin в зависимости от z и   
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