
137 

 

Рис. 10.1. Загальний вигляд 

відкритої передачі 

Рис. 10.2. Руйнуван-

ня зубів відкритих  

передач 

 

 

10 ОСОБЛИВОСТІ РОЗРАХУНКІВ МЕХАНІЧНИХ 

ПЕРЕДАЧ ІЗ ОСОБЛИВИМИ ВЛАСТИВОСТЯМИ 

 

10.1  Особливості розрахунку відкритих 

зубчастих передач 

 

Конструктивні розмі-

ри елементів відкритих пере-

дач визначають із умови ви-

тривалості зубів на зги-

нання з подальшою їх перевір-

кою на статичну міцність 

на згинання і на контактну 

міцність при дії максимально-

го навантаження (див. (7.19)-

(7.21)). Значення коефіцієнта 

ширини вінця циліндричних ψва 

і конічних ψк, ψm коліс вибира-

ють ближче до нижньої грани-

ці.  

Зубчасті колеса відкри-

тих передач виготовляються 

із нормалізованих та поліпше-

них сталей. Припрацювання 

відкритих передач проходить 

при будь-якому сполученні 

твердості зубів шестерні та ко-

леса. 

Спрацювання зубів відк-

ритих передач в процесі екс-

плуатації допускається до 25%  

їх початкової товщини за діли-

льним колом (рис. 10.2). При цьому міцність зубів знижу-
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Рис. 10.3. Загальний вигляд  

планетарної передачі 

ється у два рази. Тому при проектуванні модуль зубів виби-

рається такий, який забезпечує розрахункову  згинальну  

напругу σF вдвічі меншу за допустиму  напругу [σF], тобто   

σF  =  [σF].  

Ступінь точності виготовлення коліс відкритих пере-

дач - не вище 9-ої. 

 

10.2  Особливості розрахунку планетарних передач 

 

Загальна характе-

ристика і використання. 
Планетарними назива-

ють передачі, до складу 

яких входять зубчасті ко-

леса, осі яких переміщу-

ються в просторі (рис. 

10.3). Передача складаєть-

ся (рисунки 10.3, 10.4) із 

центрального колеса a з 

зовнішніми зубами, 

центрального колеса b з 

внутрішніми зубами, во-

дила h і сателітів g.  

Осі сателітів g закріплено у водилі h. Сателіти g обертають-
ся навколо своїх осей і разом із водилом h - навколо центрального 

колеса a. При нерухомому колесі b (рис. 10.1, б) рух передається 

від центрального колеса a до водила h або від водила h до 

центрального колеса a; при нерухомому водилі h (рис. 10.1, в) рух 

передається від центрального колеса a до центрального колеса b 

або від центрального колеса b до центрального колеса a. При всіх 

вільних ланках передача називається диференціальною. 

Планетарні передачі використовуються в транспор-

тному, гірничому машинобудуванні, верстато- і приладобу-

дуванні: а) як редуктори при постійному передаточному ві-

дношенні; б)  як коробки швидкостей, передаточне число 
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Рис. 10.4. Кінематична схема планетарної передачі 

яких змінюється шляхом гальмування різних ланок (напри-

клад, водила або одного із коліс); в) як диференціальні ме-

ханізми.  

Переваги планетарних передач: широкі кінематичні 

можливості - передаточне відношення досягає 1000, може 

бу-

ти 

по-

стійним і змінним; компактність, малі маса і низький рівень 

шуму.  

Недоліки: підвищені вимоги до точності виготовлен-

ня і монтажу, більша кількість деталей, недостатній к.к.д. 

при збільшенні передаточного числа. 

 

Основні параметри планетарних передач регламенто-
вано ГОСТ 22919-78, який поширюється на одноступінчасті редук-
тори загального призначення типорозмірів П3 – 31,5,..., П3 – 63 (тут 
П3 – означає планетарний редуктор, а цифри через тире – радіус 
водила R, мм) з допустимими обертовими моментами на валу Т2 = 

125,...,1000 Нм і передаточним числом и = 6,3;8;10;12,5. При ве-
ликих передаточних числах в силових передачах раціонально ви-
користовувати двоступінчасті (ГОСТ 22916-78) і навіть триступін-
часті планетарні передачі. 

Для визначення передаточного числа планетарної передачі 
широко використовується метод зупинки водила (метод Вілліса). 

Наприклад, для передачі, яка показана на рис. 10.4, а, передаточ-

не число 

и = а / h = 1 + Zв / Zа,                       (10.1) 
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Рис. 10.5. Сили в 

планетарній передачі 

 де а і Zd – кутова швидкість і число зубів центрального колеса а;  

h – кутова швидкість водила h;  Zв – число зубів центрального 
колеса із внутрішніми зубами. 

 

Сили в зачепленні. Із умови рівноваги сателіта (рис. 

10.5) 

; 2 ,ta tb th taF F F F                          (10.2) 

де 

,
2

Cd

KT
F

a

Ca
ta                                   (10.3) 

тут  C - число сателітів; KC - коефіцієнт, який ураховує нері-

вномірність розподілу навантажен-

ня між сателітами. При відсутності 

компенсаційних пристроїв KC = 

1,2...2, у передачах з колесом, яке 

сaмовстановлюється  KC = 1,1...1,2. 

Радіальне та осьове наванта-

ження визначається за аналогією до 

простих зубчастих передач. 

 

Розрахунок міцності плане-

тарних передач проводять за фор-

мулами однаковими з циліндричними передачами. Так як 

сили і модулі у всіх зачепленнях планетарної передачі одна-

кові, а внутрішнє зубчасте зачеплення міцніше, ніж зовніш-

нє, то при однаковому матеріалі коліс необхідно розрахову-

вати міцність лише зовнішнього зачеплення a - g.  

При розрахунках на контактну витривалість викорис-

товують формули (4.10) і (4.11) або (5.16) і (5.17) з ураху-

ванням параметрів C і KC, а при розрахунках на згинання 

формули (4.19) і (5.18).  

Число зубів коліс вибирають, виходячи із заданого переда-
точного відношення и із урахуванням кінематичного розрахунку. 
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Рис. 10.6. Загальний вид передачі 

з круговим профілем зубів  

При заданому и попередньо приймають Zа  17 і за формулою 

(10.1) визначають Zb. Одержані значення Zа і Zb уточнюють за 

умов співв існост і,  складання і  сус ідс тва:   

- умова співвісності 

Zд = (Zb - Zа) / 2                                 (10.4) 

забезпечує збіг осей ведучого і веденого валів; 

- умова складання 

(Za + Zb) / С - (ціле число)                        (10.5) 

передбачає певне співвідношення між числом зубів центральних 
коліс і числом сателітів; 

- умова сусідства 

(Za + Zд) sin (/С)  (Zд + 2)                      (10.6) 

передбачає наявність гарантованого зазору між сателітами. 

 

10.3  Циліндричні передачі з круговим профілем зубів 

 

Особливості зачеплення. Використання евольвентно-

го профілю зубів має беззаперечні переваги, однак має і сут-

тєві недоліки в т. ч.: 

малі зведені радіуси 

кривизни робочої по-

верхні зубів; підвищена 

чуйність до перекосів; 

втрати на тертя в заче-

пленні у зв’язку із зна-

чним ковзанням.  

Ці недоліки зме-

ншено в зачепленні з 

круговим профілем зубів – передачах М.Л. Новікова (рис. 

10.6).  

Передачі М.Л. Новікова мають підвищену (в 1,5...1,7 

рази при Н = 350 НВ) навантажувальну здатність за контак-

тною напругою і використовуються в редукторах загаль-
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Рис. 10.7. Схема контакту опуклого 

й угнутого кругових профілів  

зачеплення  

Рис. 10.8. Схема процесу  

зачеплення  передачі з  

круговим профілем зубів  

ного призначення, в авіа- та суднобудуванні й інших галузях 

машинобудування.  

Недоліки пере-

дачі - підвищена чуй-

ність до зміни міжосьо-

вої відстані; порівняно 

складний вихідний кон-

тур інструмента (див. 

ГОСТ 15023-76); деяке 

зниження міцності на 

злом порівняно з еволь-

вентним профілем; ве-

лика чуйність до коли-

вання навантаження і 

до перевантаження.  

При круговому профілі 

зубів один зуб виконується 

угнутим із радіусом r2, дру-

гий - опуклим із декілька 

меншим радіусом r1 (рис. 

10.7). В зачепленні контакт 

опуклих евольвентних про-

філів замінено контактом 

опуклого й угнутого круго-

вих профілів із малою різни-

цею радіусів кривизни. При 

цьому контактна напруга в 

зачепленні значно знижуєть-

ся. 

Для збереження безперервності зачеплення передачі з 

круговим профілем зубів виготовляються лише косозубчас-

тими з коефіцієнтом торцевого перекриття εβ > 1.  

У перерізі площиною  n - n бокові поверхні косих зубів мають 
великі радіуси кривизни гвинтових ліній ρ1 і ρ2 (див. рис. 10.7). При 
обертанні коліс косі зуби перекатуються в площині  n - n як цилін-
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Рис. 10.9. Профіль зубів  

дозаполюсного зачеплення 

дри. Точка контакту a переміщується вздовж зубів від одного краю 

до іншого (рис. 10.8). На рисунку штриховою лінією показано поча-
ткові циліндри d1 і d2. Лінія дотику циліндрів - полюсна лінія ПП1. 
Контурними лініями показано циліндри, які проходять через точку 

контакту a. Ці циліндри перерізують поверхню зубів за гвинтовими 

лініями  aс, aс',...  Точка контакту гвинтових ліній і зубів переміщу-

ється за лінією aa1. До контакту послідовно входять точки 2 і 2', 3 і 

3',... 

Так як у всіх поперечних перерізах колеса форма зубів 

не змінюється, то відстань точок контакту від полюсної лінії 

ПП1 є постійною. Це означає, що лінія аа1 - пряма, що пара-

лельна полюсній лінії. Лінія аа1 є лінією зачеплення в 

передачах з круговим профілем зубів.  

Її довжина дорівнює ширині колеса bw, а коефіцієнт торцево-
го перекриття  

,
sinsin

n

w

n

w

x

w

m

b

p

b

p

b




                       (10.7) 

де   px  - осьовий крок. 

Якщо лінія зачеплення коліс розміщується за по-

люсною лінією за напрямком обертання ведучого колеса 

(див. рис. 10.7), то зачеплення називається заполюсним, 

якщо до полюса - дополюсним (див. рис. 10.8). Та ж сама 

пара зубчастих коліс пере-

дачі М.Л. Новікова може 

мати заполюсне або допо-

люсне зачеплення в залеж-

ності від того, яке із них є 

ведучим. Ознакою запо-

люсного зачеплення є 

опуклий профіль у веду-

чого зуба й угнутий - у 

веденого; ознакою допо-

люсного зачеплення - 

угнутий профіль у ведучо-

го зуба і опуклий - у веде-
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Рис. 10.10. Загальний вигляд  

дозаполюсної передачі 

 

ного.  

Існують передачі із двома лініями зачеплення одна 

із яких розміщується до ( точка а), а друга (точка b) - за по-

люсом (рис. 10.9). Ці передачі називається дозаполюсни-

ми. Відповідно до числа ліній зачеплення в два рази збіль-

шується і число контактів зубів. У таких передачах зуби ше-

стерні і колеса мають однаковий профіль: опуклий у голов-

ки та угнутий у ніжки зуба (рис. 10.10). Дозаполюсне зачеп-

лення має більшу навантажувальну здатність, для нарізання 

зубів шестерні і колеса необхідно лише один інструмент.  

      В машинобудуванні поширені передачі з круговим 

профілем зубів із двома лініями зачеплення і вихідним кон-

туром за ГОСТ 15023-76. Цей контур поширюється на пере-

дачі з твердістю Н  320 НВ, з  m  16 мм і V  20 м/с.  

 

Основні геометричні параметри для дозаполюсного 
зачеплення. Число 
зубів вибирається 
зазвичай у діапазоні z1 
= 10...25 – менші зна-
чення при великих пе-
редаточних числах і 
малих швидкостях. 

Модуль нор-
мальний m у відпові-
дності із ГОСТ 14186-
69 вибирається за 1-м 
або 2-м рядом: 

1-й ряд: 1,6; 2; 2,5; 
3,15; 4;5; 6,3; 8; 10; 
12,5; 16; 

2-й ряд: 1,8; 2,25; 2,8; 3,55; 4,3; 5,6; 7,1; 9; 11,2; 14; 18. 

 Кут нахилу зуб ів   = 10...25 для косозубчастих передач і  

 = 20...45 для шевронних. 

Діаметри д ілильного кола d  і  кола западин d f  

d = mt Z;   df = d + mn h*a; 
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                         df = d – 2mn (ha* + c*).                          (10.8) 

Міжосьова відстань 

                                .
cos

;55,0 21


n
tt

m
mzzma               (10.9) 

Позначення ті ж самі, що і для евольвентних передач; β = 
10...22˚;   h*a  = 0,9;   c* = 0,15. 

 

Критерії працездатності і розрахунку передач. Роз-

рахунок міцності передач з круговим профілем зубів прово-

диться за контактною і згинальною напругою. 

Умови контакту зубів у цих передачах суттєво відрізняються 
від умов контакту за Г. Герцем - мала різниця між радіусами r1 і r2, 
великі радіуси кривизни ρ1 і  ρ2. Розміри площадок контакту сумі-
рні із розмірами зубів, а контактна напруга σН наближається до 
напруги зминання σзм. Тому розрахунок передач з круговим про-
філем зубів за контактною напругою σН  за залежностями Г. Герца 
виконують умовно. 

Для циліндричних передач дозаполюсного зачеплення 
(ГОСТ 15023-76) ділильний діаметр шестерні d1, визначений за 
контактною напругою 

 

 
;

cos

1
62,0

2

11

1



u

uzKKTE
d

H

ВHvзв




                   (10.10) 

напруга згинання 

 ,
1

3

1

F

Fn

ИFv
F

Yzm

KKT









                         (10.11) 

де  d1, Езв, Т1, z1, u, KHv, KFv, mn, εβ, β, [σH],   [σF]  - ті ж самі, що і для 
евольвентних передач;  εβ' - найближче ціле число в значенні εβ; 
КВ  і  КИ - коефіцієнти, які залежать від кута β (рис. 8.55 [9]); ψ - ко-

ефіцієнт, який залежить від  


    (рис. 8/55 /9/); YF - ко-

ефіцієнт форми зуба, який визначається в залежності від еквіва-
лентного числа зубів (див. табл. с. 196 [9]). 
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Рис. 10.11. Загальний  

вигляд гвинтової  

передачі 

Рис. 10.12. Загаль-

ний вигляд гіпоїдної  

передачі 

10.4  Короткі відомості про гвинтові та гіпоїдні передачі 

 

Гвинтові та гіпоїдні пере-

дачі застосовують за необхідніс-

тю передавати обертовий рух між 

валами, осі яких мимобіжні у прос-

торі. При такому положенні осей 

валів опори можна розміщувати 

по обидва боки від зубчастих ко-

ліс, передавати обертовий рух від 

одного ведучого вала декіль-

ком веденим. Гвинтові і гіпоїдні 

передачі використовують у спеціа-

льних виробах.  

Їх недоліки: значне ковзання 

у зачепленні зубів, підвищене спра-

цювання, здатність заїдання. 

Гвинтовими передачами  

називають передачі, які складають-

ся із косозубчастих циліндричних 

коліс із мимобіжними осями (рис. 

10.11). Початкові циліндри коліс 

дотикаються в точці, тому зуби ма-

ють точковий контакт в умовах 

значного ковзання. Це приводить до 

швидкого спрацювання і заїдання 

зубів. У зв’язку з цим гвинтові пе-

редачі використовують головним 

чином у кінематичних передачах 

приладів. 

Розрахунок зубчастих коліс 

гвинтових передач аналогічний роз-

рахунку міцності  косозубчастих 

циліндричних коліс. 
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Гіпоїдна передача реалізується за допомогою коні-

чних коліс із мимобіжними осями і косими або криволіній-

ними зубами  (рис. 10.12). Контакт зубів цієї передачі здій-

снюється за лінією, швидкості ковзання менші порівняно з 

гвинтовими, тому вони мають підвищену навантажувальну 

здатність. 

Гіпоїдні передачі використовують у автотракторно-

му і текстильному машинобудуванні - редуктор заднього 

мосту автомобіля, передавання руху від одного ведучого 

вала десяткам веретен прядильних машин тощо.  

Недоліки - підвищені вимоги до точності виготов-

лення і монтажу. 

Розрахунок міцності зубів можна виконувати за ме-

тодикою розрахунку конічних зубчастих коліс із криволі-

нійними зубами. 

 

10.5  Хвильові зубчасті передачі 

 

Принцип дії та область використання. Хвильова 

передача кінематично являє собою планетарну передачу 

з одним із коліс у вигляді гнучкого зубчастого вінця.  

Використання хвильових зубчастих передач перспе-

ктивне в окремих напрямках техніки як редукторів, мульти-

плікаторів або диференціальних механізмів. Їх доцільно ви-

користовувати в механізмах з великим передаточним чис-

лом, а також в пристроях із спеціальними вимогами до кі-

нематичної точності, наприклад, у літальних апаратах, 

атомних реакторах, у хімічній промисловості, в промисло-

вих роботах, у приладобудуванні тощо. 

Переваги хвильових передач: багатопарність зачеп-

лення (до 60 - 80 зубів одночасно), що забезпечує високу 

навантажувальну здатність; передаточне число однієї пари 

коліс досягає 63...3145; високий к.к.д. (до 0,85...0,90); висока 

кінематична точність (до 0,5...1′); мала маса; висока демпфі-
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Рис. 10.13. Схеми хвилевих передач 

 
Рис. 10.13. Схеми хвильових передач 

 

руюча здатність; низький шум при роботі; можливість пере-

дачі руху в ізольований простір без використання ущіль-

нень.  

Недоліки: обмежена частота обертання ведучого вала 

генератора хвиль (до 4000 хв
-1

), складність виготовлення 

гнучкого колеса; відносно низька  його довговічність (10000 

годин за ГОСТ 16162-85); дрібний модуль зубчастих коліс 

(0,15...2,0 мм). 

 

Деякі схеми хвильових передач. Схему хвильової переда-
чі показано на рис. 10.13. Передача складається із гнучкого колеса 
g, жорсткого колеса b, хвильового генератора h. При обертанні 
генератора хвиль h із кутовою швидкістю  ωh, гнучке колесо g  і 
ведений вал, що зв’язаний з ним, обертається з кутовою швидкіс-
тю  ωb. Передавання обертового руху із змінною кутовою швидкіс-
тю забезпечується різницею чисел зубів жорсткого та гнучкого зу-
бчатих коліс. Передача такого типу називається хвильовою че-
рез хвилеподібне деформування гнучкого колеса при обертанні 
генератора. Обертання генератора приводить до обертання жорс-
ткого колеса з кутовою швидкістю ωb  (1 варіант) або гнучкого ко-
леса із швидкістю  ωg  (варіант 2). 

Для хвильових передач використовується переважно ево-

львентна форма зубів. При великому числі зубів (Z  100) ево-
львентний профіль наближається до трапецеїдального. Ділильний 
діаметр dg зубчаcтого вінця гнучкого колеса  g менше ділильного 
діаметра db жорсткого колеса b на розмір необхідної деформації    
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Рис. 10.14. Загальний  

вигляд хвильової  передачі 

  =  dg - db  (звичайно величина    дорівнює висоті зуба). 

В навантаженому стані в зачеплені одночасно може знахо-
дитися до 1/3 загального числа зубів. 

Передаточне відношення хвильових передач визначається, 
як і для планетарних, за методом Вілліса 

                (g-h )/( b-h )= db / dg.                                               (10.12) 

Після перетворення оде-
ржимо: 

a) при нерухомому жорст-

кому колесі b (b = 0): 

          u
b
hg = h / g = - dg /( db- dg 

)= - dg / 20;   (10.13) 

б)  при нерухомому гнуч-

кому колесі  g (g = 0): 

            u
g
hb = h / b = db / db- dg 

= db / 20;                   (10.14) 

Тобто, якщо у простій пе-
редачі и дорівнює відношенню 
діаметрів, то в хвильовій пере-
дачі – відношенню діаметра ве-
деного колеса до різниці діаме-
трів або до розміру деформу-

вання 0.  

Основні параметри хвильових передач для одноступін-
частих редукторів регламентовано ГОСТ 23108-78, який поширю-
ється на хвильові редуктори загального призначення типорозмірів 
В3 – 50,..., В3 315 (тут В означає зубчастий хвильовий редуктор, а 
цифри через тире – внутрішній діаметр гнучкого колеса d, мм) з 

обертовим моментом на веденому валу Т2 = 22,4,...6300 Нм і пе-
редаточним числом и = 80,...,315. 

Основні критерії працездатності: руйнування гнучких 
коліс і гнучких підшипників кочення, генераторів; недостатня жорс-
ткість генераторів і колеса; спрацювання зубів, яке залежить від 
напруги зминання; перегрів передачі. 

Розрахунковими критеріями є: міцність гнучкого колеса, 
міцність гнучких підшипників генератора, жорсткість генератора і 
жорсткого колеса, спрацювання зубів. 
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Рис. 10.15. Загальний вигляд гвинтової передачі  

Надмірне деформування генератора і жорсткого колеса при-
водить до інтерференції зубів при вході в зачеплення і проковзу-
вання генератора при нерухомому вихідному валу. В цілому прип-
рацювання зубів незначне і не обмежує строк служби передачі. 

При розрахунках хвильових передач на міцність ви-

значають головний параметр – внутрішній діаметр гнучкого 

колеса d в недеформованому стані, від якого залежать інші 

розміри передачі. 

Більш детально див. [6], [9]. 

 

10.6  Передача «гвинт – гайка» 

 

Загальні відомості. Передача «гвинт – гайка» 

(гвинтовий механізм) призначена для перетворення оберто-

вого руху у поступальний рух (рис. 10.15). При цьому як 

гвинт, так і гайка можуть мати або обертовий або поступа-

льний рух, або мати обидва рухи одночасно.  

Наприклад, у гвинтовому домкраті (рис. 10.16), який є 

добрим прикладом використання передачі «гвинт – гайка», 

гвинт здійснює обидва рухи одночасно.  
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Рис. 10.16. Конструкція 

гвинтового домкрата 

Передача «гвинт – гай-

ка» використовується в 

механізмах, де необхідно 

створювати великі наванта-

ження (до 1000 кН) - домкра-

ти, преси, натискні пристрої 

прокатних станів тощо, а та-

кож у механізмах точних пе-

реміщень - механізми подачі 

металорізних верстатів, вимі-

рювальні, установочні і регу-

люючі механізми. 

Переваги передачі 

«гвинт – гайка»: великий ви-

граш у силі; велика наванта-

жувальна здатність при малих 

габаритах; можливість одер-

жання повільного руху; мож-

ливість досягнення високої 

точності переміщення; прос-

тота конструкції та експлуа-

тації.  

Недоліки: великі втра-

ти на тертя і низький к.к.д., а тому неможливість викорис-

тання при великих швидкостях; інтенсивне спрацювання 

деталей передачі. 

Передачі «гвинт – гайка» діляться на передачі з тер-

тям ковзання (найбільш поширені) і з тертям кочення.   

Гвинти передач діляться на вантажні і ходові. Ван-

тажні гвинти призначено для створення великих зусиль у 

домкратах, пресах, натискних пристроях, ходові  гвинти – 

для одержання точних переміщень.  

Гайки можуть бути цільними - для вантажних гвинтів і 

здвоєними - для ходових гвинтів. 
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Основні параметри передачі «гвинт – гайка». Пере-

даточне відношення і передачі «гвинт – гайка» умовно мож-

на визначити за такою формулою: 

,
2

1 nP

l

Р

d

S

S
i

рм

г

м


                        (10.15) 

де Sг і Sм відповідно осьове переміщення гвинта або гайки і 

колове переміщення маховичка (рукоятки), за допомогою 

якого обертається гвинт або гайка; dм – діаметр маховичка; 

Р1 –  хід різьби гвинта; lр – довжина рукоятки; Р – крок різь-

би; п – число заходів різьби. 

Залежність між осьовою силою на гвинті Fa і коловою 

силою на маховичку Ft має такий вигляд: 

                                          ,iFF ta                                (10.16) 

де η – к.к.д. передачі, η ≈ 0,3. 

К.к.д. передачі «гвинт – гайка»  ηпгг  в цілому дорівнює 

ηпгг = ηгп ηоп, 

де ηгп – к.к.д. гвинтової пари; ηоп – к.к.д. опору механізму, 

ηоп = 0,9...0,95 – для ходових гвинтів верстатів,  ηоп = 0,5...0,7 

– для пресів. 

 

Особливості розрахунку різьби гвинтових механіз-

мів. Основною причиною виходу із ладу гвинтових ме-

ханізмів є спрацювання різьби. Тому  критерієм працез-

датності гвинтових механізмів є стійкість різьб проти 

спрацювання.  

Для забезпечення необхідної стійкості різьби проти 

спрацювання необхідно, щоб середній тиск у різьбі р не пе-

ревищував допустимий тиск [р], тобто 

                     ,
2

p
hzd

F
p a 


                           (10.17) 
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де Fа - осьова сила на гвинті; d2 - середній діаметр різьби 

гвинтової пари; h - робоча висота профілю різьби,  Ph 5,0 - 

трапецоїдна різьба (Р - крок різьби),  Ph 75,0  - упорна 

різьба, Ph 54,0  - трикутна різьба;  z - число витків різьби 

на висоті гайки H,  .
P

H
z   

Значення середнього тиску у різьбі p для трапецоїдної 

різьби знайдемо, підставивши значення h і z до формули 

(10.17),  

 .
2

2

p
Hd

F
p a 


                            (10.18) 

Середній діаметр різьби гвинтової пари d2 при проект-

ному розрахунку  

 
,2

p

F
d

hH

a


                             (10.19) 

де ψН - коефіцієнт висоти гайки, ;2dHH  ψh - коефіцієнт 

робочої висоти профілю різьби,  .Phh  

Значення коефіцієнта ψН = 1,2...2,5; більші величини 

коефіцієнта  ψН використовують для різьб меншого діамет-

ра; для рознімних гайок ψН = 2,5...3,5. Значення коефіцієнта 

ψh = 0,5 - трапецоїдна різьба, ψh = 0,75  - упорна різьба,  ψh = 

0,54  - трикутна різьба. 

Одержаний середній діаметр різьби  d2 узгоджують із 

стандартом. 

Зовнішній діаметр гайки D (див. рис. 10.16) визначається із 
умови міцності її тіла на розтягування і крутіння: 

              
 

,
4

2d
F

D
зм

aр



                          (10.20) 

де Fар - розрахункова осьова сила, яка діє на гвинт, Fар = 1,25Fа - 
трапецоїдна різьба, Fар = 1,2Fа – упорні та прямокутні різьби; чис-
ловий коефіцієнт 1,25 та 1,2 враховує сумісну дію напруги розтяг-
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нення та крутіння; [σp] - допустима напруга на розтягнення або 
стиск для стальних гвинтів; d - зовнішній діаметр різьби гвинтової 
пари. 

Значення діаметра D, що одержане із (10.20), узгоджують із 
стандартом. 

Діаметр буртика гайки D1 (див. рис. 10.16) визначається із 
умови міцності її тіла на зминання 

 
,

4
2

1 D
F

D
зм

aр



                            (10.21) 

де [σзм] - допустима напруга зминання.    

Висота буртика 

.25,0 Ha                                    (10.22) 

Довжину гвинта вибирають конструктивно в залежності від 
переміщення l, яке задається умовою задачі. Для домкратів 

 dl 10...8                                      (10.21) 

(d – зовнішній діаметр різьби, див. рис. 10.16).  

Гвинти, які працюють на стиск, перевіряють на міц-
ність і  ст ійк ість за формулою 

                       ,
4

2

1




 
d

Fa                            (10.22) 

де  [σ] - допустима напруга, яка забезпечує стійкість гвинта,  

Таблиця 10.1.  

Значення коефіцієнта зменшення допустимої напруги для 
стиснутих стержнів γ 

 

λ 30 50 60 80 100 120 140 160 

γ 0,91 0,86 0,82 0,70 0,51 0,37 0,29 0,24 

γ 0,91 0,83 0,79 0,65 0,43 0,30 0,23 0,19 

Примітка: Нижні значення γ відносяться до сталей під-
вищеної якості. 

 
S

Т   (де σТ - напруга текучості; S - коефіцієнт запасу міцнос-

ті, S = 2...4); γ - коефіцієнт зменшення допустимої напруги для 
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стиснутих стержнів; вибирається в залежності від їх гнучкості 

1

4

d

l

i

l



  (тут ураховується спосіб закріплення гвинта,  при 

шарнірному закріпленні – при наявності зазорів μ = 1; 

;4// 1dAJi   див. табл. 10.1). 

 

Матеріал деталей передачі, допустимі значення 

напруги. Матеріал гвинтів та гайок повинен мати низький 

коефіцієнт тертя та високу стійкість проти спрацю-

вання. Вибір матеріалу залежить від призначення передачі 

та умов роботи. З метою зменшення втрат на тертя викорис-

товують антифрикційні пари сталь-бронза.  

Слабо напружені  і  тихох ідні  гвинти, які не підлягають 
гартуванню, виготовляють із сталей 45, 50 або А45, А50, А40Г (із 
вмістом свинцю 0,15 ... 0,50 %), У10А; гвинти,  як і підлягають 
гартуванню - із сталей 65Г, 40Х та ін.; гвинти, які  підлягають 
азотуванню - із сталей 40ХФА, 18ХГ.  

Матеріал гайок: бронзи олов’янисті Бр010Ф1, Бр04Ц7С5 та 
ін., цинковий сплав ЦАМ 10-5, а при малому навантаженні і  
швидкості  - антифрикційний чавун.   

Допустимий тиск в різьб і  [p] для пар матеріалів: гарто-
вана сталь-бронза 11...13 МПа, негартована сталь-бронза 8...10 
МПа, негартована сталь-чавун 4...6 МПа. Тиск  у різьбі гвинтів 
механізмів точних переміщень повинен бути в 2...3 рази 
меншим, ніж  у  різьбі передач загального призначення. 

Допустима напруга на розтяг або стиск  [σp] для ста-
льних гвинтів дорівнює 

                            TTр S                                 (10.23) 

при [ST] = 2…3. 

Допустима напруга матеріалу гайок:  на зминання 
бронзи або чавуну по сталі [σзм] = 42...55 Н/мм

2
; на розтягнення: 

для  бронзи [σзм] = 34...44 Н/мм
2
; для чавуну  [σзм] = 20...24 Н/мм

2
. 
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Рис. 10.17.  Автоматична коробка зміни 

передач сучасного автомобіля, яка містить 

дискову фрикційну передачу та  

варіатор із розсувними конусами 

10.7  Фрикційні передачі 

 

Загальні відомості. Фрикційні передачі  - це пере-

дачі, в яких рух від ведучого елементу до веденого переда-

ється силами тертя (рис. 10.17). 

Простою фрикційною передачею є циліндрична, яка 

складається із двох циліндричних котків  (роликів), притис-

нутих один до одного деякою  силою Fn  (рис. 10.18). 

Для забезпечення нормальної роботи передачі без про-

ковзування котків необхідно, щоб сила тертя в місці контак-

ту котків Fт була більшою колової сили Ft,  яка передається 

передачею: 

Fт  Ft,                                   (10.23) 

де сила тертя 

Fт  = f Fn 

(Fn – сила притиску котків;  f – коефіцієнт тертя матеріалу 

котків),  

а колова сила 

                                           

Ft = 2Т2 / d2 (10.24) 

(Т2 і d2 – відповід-

но обертовий мо-

мент і діаметр ве-

деного котка). 

Порушення 

умови (10.23) при-

водить до буксу-

вання котків і до їх 

швидкого руйну-

вання. 

Фрикційні 

передачі діляться 
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Рис. 10.18.  Фрикційна 

циліндрична передача 

на дві групи:  

- передачі нерегульо-

вані з постійним передаточ-

ним відношенням;  

- передачі регульова-

ні або варіатори із змінним 

передаточним відношенням.  

Переваги фрикційних 

передач: простота та дешеви-

зна виготовлення і експлуата-

ції;  плавність та безшумність 

роботи;  можливість безступі-

нчастого регулювання частоти 

обертання веденого вала, за-

хист машин від поломок при їх перевантаженні внаслідок 

проковзування котків.  

Недоліки: високі навантаження на вали і підшипни-

кові опори із-за необхідності притискування котків; неста-

лість  передаточного відношення через можливе проковзу-

вання котків; необхідність застосування натискних пристро-

їв; небезпека пошкодження котків при буксуванні; швидке 

спрацювання котків. 

Фрикційні передачі з постійним передаточним ві-

дношенням використовують переважно як кінемати-

чні у приладах, де необхідні плавність та безшумність ро-

боти.  

Як силові вони використовуються рідко – у фрикційних мо-
лотах, пресах тощо. Потужність таких  передач – до 20 кВт, допу-
стима швидкість котків – до 25 м/с. 

Фрикційні варіатори використовують  як у кі-

нематичних, так і у силових передачах у тих випадках, 

коли необхідне безступінчасте регулювання швидкості. Їх 

використовують у верстатобудуванні, зварювальних та ли-
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варних машинах, машинах текстильної, хімічної та паперо-

вої промисловості, у приладобудуванні і т. п. 

Передаточне відношення силових передач виби-

рають до величин 1:7, в силових передачах з валами, що ро-

звантажуються – до 1:15, в ручних передачах приладів – до 

1:25. 

Найбільший діапазон регулювання D, тобто відно-

шення найбільшої частоти обертання на виході nmах до най-

меншої частоти nmin, варіаторів досягає D = 3...4, спарених 

варіаторів – до D = 12...16. 

Використання великих діапазонів регулювання частот 

D зв’язано із значним зниженням к.к.д. і граничної потуж-

ності на малих частотах обертання. 

 

Основні типи фрикційних передач і варіаторів. Пе-

редачі з постійним передаточним відношенням: цилінд-

рична, конічна, конічна реверсивна тощо.  

Циліндрична фрикційна передача  (див. рис. 10.18) 

використовується для передавання руху між валами з паралель-

ними осями. Передаточне відношення передачі 

                        
 

,
1 1

2

1

2

2

1

d

d

d

d

n

n
i 





                   (10.25) 

де d1, d2 - зовнішні діаметри котків; ε - коефіцієнт ковзання;    ε = 
0,01 ... 0,03. 

Рекомендується і  6. 

Сила притиску котків 

                                 ,
f

KF
F t

n                                     (10.26) 

де К - коефіцієнт запасу зчеплення,  К = 1,25...1,5 для силових пе-
редач, К ≤ 3  для приладів; f - коефіцієнт тертя, f = 0,04...0,05 - 
сталь по  сталі в мастилі,  f = 0,15...0,20 - сталь по сталі або чаву-
ну без змащення, f = 0,2...0,3 - сталь по текстоліту. 
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Рис. 10.20.  Фрикційний варіатор із  

розсувними конусами як елемент  

автоматичної коробки зміни передач  

сучасного автомобіля 

Конічна передача використовується для передавання 
обертового руху між валами, осі яких перетинаються  (рис. 10.19). 

Частіше всього кут між осями  =  1 + 2 = 90 (1 і 2 – кути при 
вершинах конусів ведучого і веденого котків). 

Передаточне від-
ношення 

1

2

d

d
i  . 

Так як 

22 sin2 Rd  , а  

22 sin2 Rd  ,  

то 

,
sin

sin

1

2




i  (10.5) 

а  при 

 9021   

.12  ctgtgi   

Сили притиску: 
нормальна до лінії 
контакту Fn, першого 
Fn1  і другого Fn2 кот-
ків: 

;
f

KF
F t

n    

;sin 11 nn FF    

.sin 22 nn FF   

(10.27) 

При 21    -  

21 nn FF   і тому  на-

тискний пристрій до-
цільно розміщувати з 
боку меншого котка. 

Рис. 10.19.  Конічна  
фрикційна передача 
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Рис. 10.21.  Схема фрик-

ційного варіатора з  

розсувними конусами 

 

Варіатори. Варіатор із розсувними конусами 

має установлені на паралельних валах дві пари розсувних 

зрізаних конусів, направлених меншими основами один до 

одного. Пари конусів з’єднанні між собою передаючим еле-

ментом у вигляді клинового паса або спеціального ланцюга. 

Для одночасного розсовування однієї пари конусів і збли-

ження другої пари конусів на одне і те ж значення викорис-

товується гвинтовий механізм керування  (рисунки 10.20-

10.21). При цьому клиновий пас або ланцюг переміщується 

вздовж поверхні зрізаних конусів на різні робочі діаметри 

без зміни своєї довжини.  

Кінематичні залежності: 

                 ;
min1

max2
max

d

d
i        ;

max1

min2
min

d

d
i                  (8.28) 

.
min2min1

max2max1

dd

dd
D   

Для стандартних клино-

вих пасів  (ГОСТ 1284.1-80) D 

≤ 1,5; для  спеціальних широ-

ких пасів (ГОСТ 22931-78) D ≤ 

4...5 при потужності 0,37...15 

кВт.  

Варіатори з розсувними 

конусами прості і надійні в ро-

боті і достатньо поширені в 

загальному машинобудуванні. 

Їх використовують у мета-

лорізних верстатах, у тексти-

льних машинах, моторолерах, 

спеціальних колісних машинах 

підвищеної прохідності в якос-

ті безступінчастих коробок пе-
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Рис. 10.23.  Схема торового фрикційний варіатора 

Рис. 10.22.  Загальний вигляд 
торового фрикційного варіатора 

редач. 

Торовий варіа-
тор складається із двох 
чашок 1, 2, що виконані 
за формою кругового 
тора і закріплені на ве-
дучому і веденому ва-
лах,  та роликів 3, які 
затиснуті між чашками 1 
і 2 (рисунки 10.22-10.23). 
Зміна передаточного 
відношення досягається 
обертанням роликів на-
вколо осей 0. При цьому 
досягається зміна робо-
чих діаметрів чашок 1 і 
2. Ведучий вал оберта-
ється з постійною часто-
тою n1, а частота обер-
тання веденого вала n2 може бути рівною, більшою або меншою 
n1.  

Передаточне відношення 

 
 
 

,
cos

cos

0

0

1

2

2

1










rr

rr

r

r

n

n
i     (10.29) 
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Рис. 10.24. Дисковий  
фрикційний варіатор 

де r0,  r1,  r2, γ, α - параметри варіатора  (див. рис. 10.23).  

Торові варіатори нормалізовані для потужностей 1,5...2 кВт, 
їх діапазон регулювання D = 3...6,25. 

Перевага торових варіаторів: компактність, мале ковзання 
в місці стикання роликів і чашок. Недоліки: високі вимоги до точ-
ності виготовлення та монтажу.  

Використовуються в сільськогосподарському машинобу-
дуванні. 

Дисковий варіа-
тор складається із набору 
ведучих (9...21 і більше 
штуки) і ведених сталевих 
дисків, що загартовані до 
твердості Н = 51...61HRC 
(рис. 10.24). Варіатор 
працює в мастилі, яке 
зменшує спрацювання 
дисків. Зміна передаточ-
ного відношення досяга-
ється переміщенням ве-
дучого вала 1 відносно 
веденого вала 2 в напрямках, що вказані на рисунку стрілками. 

При цьому змінюється міжосьова відстань а і робочий діаметр d2. 

Передаточне відношення 

                                    .var
1

2 
d

d
i                                 (10.30) 

Використання тонких сталевих дисків дозволяє одержати 
компактну конструкцію при значній потужності – до 40 кВт. Діапа-

зон регулювання D  4,5 при к.к.д. 0,8...0,9. Збільшення точок кон-
такту між фрикційними елементами до m = 18...42 і більше дозво-
ляє значно знизити контактний тиск і разом з цим спрацювання 
дисків. Знижується і сила притиску Fn, яка дорівнює 

                          ,
2

1

1

mcfd

KT

mcf

KF
F t

n                           (10.31) 

де с – число ведучих валів.  



163 

В окремих галузях промисловості використовується 

ряд інших схем і конструкцій варіаторів. 

Основи  розрахунку міцності фрикційних передач.  
Критеріями працездатності  фрикційних пар є:  

- викришування робочої поверхні фрикційних пар від 

втомленості матеріалу -  в передачах, які працюють у масти-

лі в умовах рідинного тертя; - спрацювання фрикційних пар 

- в передачах, які працюють без змащення або при відсутно-

сті рідинного тертя;  

- задирка робочої поверхні - зв’язана із буксуванням 

або перегрівом передачі при великих навантаженнях і шви-

дкостях в умовах недостатнього змащення. 

Всі види руйнування залежать від контактної на-

пруги в місці стикання фрикційних пар. Тому міцність і до-

вговічність фрикційних передач оцінюють за критерієм до-

пустимої контактної напруги за такими формул а-

ми: 

- при початковому дотику по лінії (тіла кочення - цилі-

ндри, конуси, тори, ролики) 

 ,418,0 3
Н

зв

звn
H

b

EF



           (10.32) 

де b - довжина лінії контакту; 

- при початковому дотику в точці 

 ,3
2

2

Н
зв

звn
H

EF
m 


           (10.33) 

де m - коефіцієнт, який залежить від форми тіл кочення. 

Допустима напруга  [σH] для загартованих сталей із твердіс-
тю Н > 60 HRC при контакті за лінією і доброму змащенні - 
1000...1200 МПа; при початковому контакті у точці - 2000...2500 
МПа. 



Контрольні запитання 

1. В чому полягають особливості розрахунків відкритих зуб-
частих передач? 

2. Із яких сталей виготовляють колеса відкритих зубчастих
передач? 

3. Із яких умов міцності вибирають конструктивні розміри від-
критих зубчастих передач? 

4. За яких припущень вибирають допустиму згинальну на-
пругу відкритих зубчастих передач? 

5. Дайте загальну характеристику та назвіть область викори-
стання планетарних передач. 

6. Назвіть переваги та недоліки планетарних передач.

7. Які сили діють в зачепленні планетарних передач?

8. За якими критеріями проводиться розрахунок міцності
планетарних передач? 

9. В чому полягають особливості геометрії та зачеплення
передач з круговим профілем зубів (М. Новікова)? 

10. В чому полягають особливості дополюсного зачеплення
передач з круговим профілем зубів (М. Новікова)? 

11. В чому полягають особливості заполюсного зачеплення
передач з круговим профілем зубів (М. Новікова)? 

12. В чому полягають особливості дозаполюсного зачеплен-
ня передач з круговим профілем зубів (М. Новікова)? 



13. Чим пояснюється більша навантажувальна здатність за
контактною напругою передач з круговим профілем зубів (М. Нові-
кова) порівняно із евольвентним зачепленням? 

14. Наведіть рівняння для визначення основних геометрич-
них параметрів дозаполюсного зачеплення передач з круговим 
профілем зубів (М. Новікова). 

15. Назвіть та охарактеризуйте критерії працездатності та
розрахунку передач з круговим профілем зубів (М. Новікова). 

16. В яких випадках використовуються гвинтові та гіпоїдні
передачі? 

17. Які конструктивні особливості мають гвинтові передачі?

18. Які конструктивні особливості мають гіпоїдні передачі?

19. Дайте пояснення принципу дії та деяких схем хвильових
передач. 

20. Назвіть основні критерії працездатності  хвильових пе-
редач. 

21.Дайте загальну характеристику передачі «гвинт - гайка».

22. Наведіть приклади використання передачі «гвинт - гай-
ка». 

23. Визначте переваги та недоліки  передачі «гвинт - гайка».

24. Запишіть та проаналізуйте формулу для визначення пе-
редаточного відношення гвинтових механізмів. 

25. Запишіть та проаналізуйте формулу для визначення
осьової сили гвинтових механізмів. 

26. Які Вам відомі основні критерії втрати працездатності
передачі «гвинт - гайка»? 

27. Запишіть та проаналізуйте формулу для визначення ро-
зрахункового критерію працездатності гвинтових механізмів. 

28. Запишіть та проаналізуйте формулу для визначення се-
реднього діаметра різьби гвинтових механізмів. 

29. За якою формулою визначається зовнішній діаметр гайки
D? 

30. У чому полягає розрахунок гвинтів на міцність і стійкість?

31. Які матеріали використовуються для виготовлення дета-
лей передач «гвинт - гайка»? Чому? 

32. Із якого матеріалу виготовляють слабонапружені і тихо-
хідні гвинти, які не підлягають гартуванню? 



33. Із якого матеріалу виготовляють гвинти, які підлягають
гартуванню? 

34. Із якого матеріалу виготовляють гвинти, які підлягають
азотуванню? 

35. Чому дорівнює допустимий тиск в різьбі передач «гвинт -
гайка»? 

36. Як визначається допустима напруга на розтяг або стиск
для стальних гвинтів? 

37. Як визначається допустима напруга матеріалу гайок?

38. Наведіть загальні відомості про фрикційні передачі. Які їх
переваги? Назвіть область використання фрикційних передач. 

39. Дайте схему та опишіть принцип дії циліндричної фрик-
ційної передачі. Запишіть основні співвідношення між параметра-
ми циліндричної фрикційної передачі. 

40. Дайте схему та опишіть принцип дії конічної фрикційної
передачі. Запишіть основні співвідношення між параметрами коні-
чної фрикційної передачі. 

41. Опишіть роботу і конструкцію фрикційного варіатора з
розсувними конусами. 

42. Опишіть роботу і конструкцію фрикційного торового варі-
атора. 

43. Опишіть роботу і конструкцію фрикційного дискового ва-
ріатора. 

44. Що є критеріями працездатності фрикційних передач?

45. За яким критерієм ведеться розрахунок міцності та дов-
говічності  фрикційних передач? 




