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В статье представлены зависимости для определения размеров эвольвентно-конических колес и зубчатых 

передач. Рассмотрены общие случаи формирования зубчатых передач, составленных из двух эвольвентно-
конических колес, на скрещивающихся осях (гиперболоидные передачи), пересекающихся осях (конические пе-
редачи), параллельных осях (цилиндрические передачи). Передачи из эвольвентно-конических колес обладают 
компоновочными, технологическими, эксплуатационными преимуществами по сравнению с передачами, со-
ставленными из обычных цилиндрических и конических колес. 

Применение эвольвентно-конических колес в передачах между скрещивающимися осями позволяет полу-
чить требуемый характер контакта зубьев – от точечного до линейного, уменьшить чувствительность 
к погрешностям изготовления и монтажа, увеличить нагрузочную способность передачи по сравнению 
с винтовой передачей из цилиндрических колес. Конические передачи с эвольвентно-коническими колесами 
позволяют создавать передачи при сколь угодно малых межосевых углах, что трудно реализовать из обыч-
ных конических колес. Применение конических передач внутреннего зацепления с модифицированным профи-
лем зубьев в планетарных редукторах позволяет получать передачи по силовым и кинематическим характе-
ристикам, сопоставимые с волновыми передачами, но с более высоким ресурсом работы. Применение эволь-
вентно-конических колес в цилиндрических передачах улучшает плавность работы механизма и позволяет 
регулировать межосевое расстояние и боковой зазор в зацеплении, что способствует их применению в без-
люфтовых приводах. В результате комбинации углов конусности колес и наклона зубьев можно получить 
механизм одностороннего вращения – механизм свободного хода. 

Современные CAD-системы не учитывают особенности геометрии передач из эвольвентно-конических 
колес, что сдерживает их применение в технике. В статье предложен алгоритм расчета основных геомет-
рических параметров передач из эвольвентно-конических колес при произвольном расположении осей колес 
в пространстве. Приведены примеры геометрического расчета различных типов передач по предложенному 
алгоритму. 
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Введение 
ри проектировании современных зуб-
чатых механизмов всё чаще использу-
ются нетрадиционные зубчатые пере-

дачи [1], к которым можно отнести передачи из 
эвольвентно-конических колес (ЭКК). Эволь-
вентно-коническое колесо изготавливается 
с переменным линейно изменяющимся коэффи-
циентом смещения инструмента вдоль оси коле-
са. ЭКК может быть как прямозубым, так и ко-
созубым [2–5]. Передачу с ЭКК можно сформи-
ровать при любом расположении осей колес 
в пространстве. Они позволяют создавать такие 
компоновки привода, которые реализовать 
с помощью обычных цилиндрических и кониче-
ских колес невозможно [6, 7]. Передачи на 

скрещивающихся осях нашли применение в су-
достроении, на пересекающихся осях – в плане-
тарных редукторах авиакосмической техники 
взамен волновым передачам [8–10]. Передачи 
на параллельных осях используются в качестве 
безлюфтовых в приводах следящих систем раз-
личного назначения. В статье предложен универ-
сальный алгоритм геометрического расчета пе-
редач из ЭКК на скрещивающихся, пересекаю-
щихся и параллельных осях колес, представлены 
зависимости для реализации этого алгоритма. 
Алгоритм построен с использованием работ 
В. И. Безрукова и учеников его научной школы. 

Цель данной статьи – разработка новых под-
ходов и методов для проектирования зубчатых 
передач из эвольвентно-конических колес, а также 
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распространение полученных результатов ис-
следований среди научного сообщества. 

Геометрия эвольвентно-конического  
колеса 
Геометрию ЭКК определяют следующие па-

раметры: число зубьев z, модуль m, угол конус-
ности , угол наклона зуба  и его направление 
(правое или левое), параметры стандартного 
исходного контура , ha

*, hi
*, c*, расстояние b0 от 

нулевого до внешнего торца сечения (коэффи-
циент смещения в этом сечении равен 0). Если 
нулевое сечение расположено посередине меж-
ду большим и малым торцами, то ЭКК называ-
ется нулевым. 

Независим от конкретной конструкции ин-
струмента при исследовании геометрии ЭКК 
рассматривается зацепление колеса с произво-
дящей рейкой. Геометрия производящей рейки 
в сечении плоскостью, нормальной к линии ее 
зуба (т. е. в нормальном сечении) аналогична 
геометрии производящего реечного контура, 
используемого для нарезания цилиндрических 
колес [11, 12]. При нарезании эвольвентно-
конического колеса средняя плоскость произво-
дящей рейки наклонена к си клеса на угол  – 
угол конусности колеса (рис. 1) – в отличие от 
нарезания цилиндрического клеса, где средняя 
плоскость производящей рейки параллельна си 
нарезаемого колеса. При нарезании косозубого 
ЭКК профиль инструментальной рейки получа-
ется несимметричным (рис. 2). Поэтому у ЭКК 
различают левую и правую стороны зубьев. 

 

 

Рис. 1. Эвольвентно-коническое колесо 

Fig. 1. The Involute-Bevel Gear 

Левй стороной зуба является та, которая 
встречается первой, если обходить зубья со сто-
роны большого торца по часвой стрелке, 
пэтому величинам, относящемся к правй сто-
роне зуба, присваивается индекс r, а левй – 
индекс l. Высотные размеры торцового сечения 
увеличиваются в 1 cos  раз за счет наклона 

средней плоскости рейки к оси клеса под уг-

лом. За счет наклона рейки в средней плоскости 
на угол  увеличиваются размеры вдоль средней 
линии рейки по сравнению с размерами в нор-
мальном сечении в 1 cos  раз. 

Угол профиля на делительной окружности на 
правой и левой сторонах зуба 

   , 

tg  cоs sin  sin
tg ,

cоst r l

    
 


 (1) 

где верхние знаки относятся к правой стороне 
зуба. 
 

 
Рис. 2. Торцовое сечение станочного зацепления 

ЭКК с производящей рейкой 

Fig. 2. Transverse section of a machine action  
of an IBG by a generating counterpart rack 

Торцовый мдуль 

 .
cost

m
m 


 (2) 

Коэффициенты * ,ath  *,tc  которые характери-

зуют высоту прямлинейного и скругленного 
участков зуба рейки, определяются как 

 
* *

* *cos cos
; .

cos cos
a

at t

h c
h c

 
 

 
 (3) 

Формирование зуба ЭКК в произвольном 
торцовом сечении (положение которого опреде-
ляется величинй смещения инструмента xtmt) 
можно считать результатм нарезания клеса 
несимметричной рейкой. При определении раз-
меров ЭКК в торцовом сечении можно приме-
нять методы и формулы, используемые при рас-
чете цилиндрических клес. 

Радиус делительной окружности 

 ,
2
tm z

r   (4) 

где z – число зубьев клеса.  
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Радиус окружности вершин зубьев: 

  *2 2 2 .
2

t
a at t tr

m
z h x y      (5) 

Радиус окружности впадин: 

  * *2 2 2 .
2

t
i a t t

m
r z h x c     (6) 

Радиусы основных окружностей эвольвент, 
образующих боквые профили зуба: 

 
cos

cos

;

.
br tr

bl tl

r r

r r

 
 

 (7) 

В случае 0   боковые профили зуба чер-
чены эвольвентами разных основных окружно-
стей. Толщина зуба п делительной окружности 
определяется как 

 
tg cos

2 .
2 cost t tS m x

   
   

 (8) 

Толщина зуба п окружности произвольного 
радиуса ry определяется из выражения 

2
2

inv inv inv inv .

y
ty

t
уtl уtr tl tr

d
S

S

d

 

          
 

  

(9)

 

Боковая поверхность зуба ЭКК является 
эвольвентным геликоидом (эвольвентной 
винтвой поверхностью). Для случая, когда 

0,   правая и левая боковые поверхности зуба 
являются различными эвольвентными геликои-
дами, радиусы основных цилиндрв которых 
определяются по формулам (7), а углы наклона 
винтовых линий на делительном цилиндре на-
ходятся из выражений 

 

tg sin
tg tg cos ;

cos

tg sin
tg tg cos .

cos

l

r

 
    


 

    


 (10) 

В формулах (10) положительная величина 
угла  соответствует правому направлению вин-
товой линии. Для эвольвентных геликоидов уг-
лы наклона винтовой линии на основных ци-
линдрах рассчитываются п зависимостям 

 
tg tg cos

tg tg cos .

;br r tr

bl l tl

   
   

 (11) 

Плоскость, касательная к основному цилинд-
ру и нормальная к боковой поверхности рейки, 

является поверхностью зацепления при нареза-
нии ЭКК. Прямая пересечения плоскости зацеп-
ления с боковй поверхностью рейки будет од-
новременно линией касания инструмента с бо-
ковой поверхностью зуба нарезаемго колеса 
(характеристикй на поверхности зуба, клеса 
и инструмента). Углы наклона r  и l  характе-
ристик по отношение к средней линии произво-
дящей рейки: 

 

cos tg
tg sin tg   ;

cos

cos tg
tg sin tg   .

cos

r

l

 
   


 

    


 (12) 

При различных сочетаниях частных значе-
ний углов  и  могут быть получены следую-
щие варианты геометрии ЭКК. 

А) 0, 0     – прямозубое ЭКК, 
при этом 

tg tg tg cos ;tr tl       

tg tg sin ;l     

tg tg sin ;r      

;tm m  

tg tg cos tg .r l        

Как следует из формул (12), в прямозубом 
ЭКК боковые поверхности зуба являются 
эвольвентными геликоидами одного основного 
цилиндра, но правая сторона зуба является ле-
вовинтовой поверхностью, а левая – правовин-
товой. 

В торцовом сечении зуб прямозубого ЭКК 
симметричен. 

Б) при sin tg tg      из формул (10) следу-
ет, что 

tg 0;r   

2 tg sin
tg ,

cosl

 
 


 

то есть одна из боковых поверхностей становит-
ся эвольвентным цилиндром (поверхностью, 
тождественной поверхности зуба прямозубого 
эвольвентного колеса), вторая же остается 
эвольвентным геликоидом (прямозубо-косозу-
бое ЭКК). 

Так как коэффициент смещения инструмента 
различен для различных торцовых сечений ко-
леса (обычно положителен на большем торце 
и отрицателен на меньшем), зуб ЭКК стремится 
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к подрезу на малом торце и к заострению на 
большом. Вследствие этого ширина ЭКК огра-
ничена. 

Коэффициент смещения для граничного тор-
цового сечения, в котором начинается подрез 
зуба, может быть определен по формуле 

    
* 2

min , ,  sin
2

.att l r t l r

z
x h    (13) 

Расстояние подрb  от нулевого торцового сече-

ния до сечения, в котором начинается подрез, 
определяется как 

 m
подр

in .
tg
t

t

x
b m


 (14) 

В косозубом ЭКК большему подрезу под-
вержена та сторона, которой соответствует 
меньший угол давления эвольвенты на дели-
тельном цилиндре. Ограничение в длине зуба по 
подрезу не является безусловным, так как на 
некоторой части зуба подрез может быть допу-
щен. 

Проверка заострения ЭКК может быть про-
изведена по формуле (9), если в ней положить 

0.tyS   

После вычисления значения ty  из формулы 

(9) определяется предельное значение max .tx  

Расстояние заострb  от нулевого сечения до сече-

ния, в котором начинается заострение, 

 max
заостр .

tg
tx

b 


 (15) 

Тогда допустимая ширина ЭКК 

    подр заостр min max .
tg

t
t t

m
b b b x x  


 (16) 

Поскольку ЭКК нарезается инструментом 
реечного типа, то оно может образовывать пра-
вильное зацепление со всеми зубчатыми коле-
сами, правильно сцепляющимися с прямобоч-
ной рейкой. Поэтому ЭКК правильно сцепляет-
ся друг с другом, с цилиндрическими колесами, 
эвольвентными червяками. Это одно из главных 
достоинств передач с ЭКК – их широкая уни-
версальность.  

Зубчатые передачи  
с эвольвентно-коническими колесами 
Передачи из ЭКК можно сформировать при 

любом расположении осей колес в простран-
стве: скрещивающиеся оси (гиперболиодные 
передачи), пересекающиеся оси (конические 

передачи), параллельные оси (цилиндрические 
передачи) [13, 14]. Подобно обычным цилинд-
рическим передачам передачи с ЭКК могут 
быть как со смещением, так и без него. Для пе-
редачи со смещением значения углов w; w 
и радиусов начальных окружностей rw1,2 отлич-
ны от значений , , r в станочных зацеплениях 
колес. Тип передачи может быть охарактеризо-
ван угловым коэффициентом воспринимаемого 

смещения 
cos  

,
cos  

wx





 где w  – угол зацепле-

ния в передаче. При 1ax   получается передача 

с положительным смещением, при 1ax   – 

c отрицательным, при 1ax   – передача без 
смещения. 

Далее в статье рассматриваются передачи без 
смещения, составленные из нулевых ЭКК 

 0 0,5 .b b  

Передачи на скрещивающихся осях 
Зубчатые передачи между скрещивающими-

ся осями являются наиболее общим случаем 
передач из ЭКК. Они формируются на базе ко-
нических начальных поверхностей с углами на-
чальных конусов 1,  2  (рис. 3). Образующие 
начальных конусов, лежащие в начальной плос-
кости H, составляют с общей касательной (t-t) 
к линиям зубьев в полюсе Р углы 1  и 2 .  

 

 

Рис. 3. Начальные поверхности передачи  
между скрещивающимися осями колес с ЭКК 

Fig. 3. The initialsurfaces of gearing  
between crossed axes with IBG 

При различных сочетаниях конкретных зна-
чений углов   и   можно получить различные 
виды передач, образованных при зацеплении 
ЭКК как друг с другом, так и с цилиндрически-
ми колесами. В общем случае оба колеса такой 
передачи являются косозубыми и коническими. 
Значениям углов   и   при геометрическом 
расчете присваиваются определенные знаки. 
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Угол   считается положительным, если он со-
ответствует правоспиральному колесу, и отри-
цательным, если левоспиральному. Углы   счи-
таются одного знака, если вершины начальных 
конусов колес в передаче расположены по одну 
сторону от нормальной плоскости передачи. 

Расположение колес в передаче представлено 
на рисунке 4. 

 

 
Рис. 4. Расположение колес в передаче 

Fig. 4. The wheels location in gear 

В общем случае характер контакта зубьев 
передачи точечный и различен для левых и пра-
вых сторон зубьев. Передача малочувствительна 
к погрешностям изготовления и монтажа. 

Исходными данными при геометрическом 
расчете являются: числа зубьев z1, z2, модуль m, 
параметры стандартного исходного контура , 

*,ah  * ,ih  * ,c  межосевой угол . 

Углы 1 и 2 выбираются из конструктивных 
и технологических соображений, при этом 

1 2 .      

Обычно 5 .1    
Исходя из желаемого соотношения диамет-

ров колес 

 1 1 2 1

2 2 1 2

cos

cos

d z z
J

d z z


 


 (17) 

выбирается величина 2

1

cos
.

cos
J





 

В ходе дальнейшего расчета определяются 
углы 1, 2 из выражений 

  1 2
1 2

1 2

cos sin sin
cos ;

cos cos

   
  

 
 

 
 

 
1 2

1 2
1 2

sin
cos ;

2 cos 1J J

 
 

   
 (18) 

 2 1 2 1.      

Параметры начального торцового сечения: 
– коэффициент смещения 

 
cos

 ;
costx x





 (19) 

– диаметр впадин 

  * *2 2 2 ;f t t ta td m z x h c     (20) 

– диаметр вершин (исходя из сохранения 
стандартного радиального зазора) 

 
   

 

*
1 1 2 2 2 1 2 1

1 2
1 2

cos  cos cos 2
;

cos  
f

a

d d d c m
d

     



 

(21) 

– диаметры dae и dfe на внешнем торце колеса: 

 0 2 tg ;ae ad d b    (22) 

 0 2 tg .fe fd d b    (23) 

Расстояние от внешнего торца до начального 
сечения: 

 0 .
tg
t tx m

b b 


 (24) 

Межосевое расстояние в передаче: 

 1 2 1 21 2

1 2

sin cos cos
.

cos cos 2sin

d d
a

    
     

 (25) 

Расстояние от линии кратчайшего межосево-
го расстояния до начальных сечений колес: 

 
     

 

1 2
1(2)

1 2

1 2 2 1 1 2

1 22

cos cos

sin cos sin
tg .

2sin 2

d d
e

d

 
     

   
  



 

(26)

 

Степень локализации контакта для правой 
и левой сторон зубьев может быть оценена уг-
лом l(r) между характеристиками (линейчатыми 
образующими эвольвентных геликоидов) кон-
тактирующих зубьев: 

      2 1
;l r l r l r      (27) 

 
   

 

1 2 1 2

1, 2
1 2

 sin sin   tg cos
tg ;

cosl

    
 




   (28) 

 
   

 

1 2 1 2

1, 2
1 2

sin sin tg cos
tg .

cosr

   
 



 
    (29) 
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Верхние знаки в формулах (28), (29) относят-
ся к колесу z1. 

Для повышения нагрузочной способности 
передачи при работе одной из сторон зубьев 
можно получить линейный контакт, что позво-
ляет использовать гиперболоидные передачи 
с ЭКК в тяжелонагруженных приводах. Условие 
линейного контакта для левых сторон зубьев 
имеет вид 

   1 2
1 2

1 2

tg tg
tg tg tg .

cos cos

 
     

 
 (30) 

Это условие получено на основании равенст-
ва 0-го угла между линейчатыми образующими 
эвольвентных геликоидов боковых поверхно-
стей зубьев (формула (27)). 

Углы 1 и 2 определяются из выражений 

 
1

2 2
2 1 1

sin sin sin ;

sin sin sin sin cos sin .

   

        
  (31) 

Углы 1 и 2 определяются из уравнений 
(18). 

При проектировании передачи необязательно 
добиваться линейного контакта зубьев. Целесо-
образнее, если характеристики будут пересе-
каться под небольшим углом, то есть при то-
чечном контакте, близким к линейному. Такая 
передача при высокой контактной прочности 
менее чувствительна к погрешностям изготов-
ления и монтажа. 

Если в передаче необходимо обеспечить ли-
нейный контакт зубьев при 1 2      и 1   

2 ,     углы  и  могут быть определены из 
формул 

 tg cos tg ;
2


    (32) 

 
2 2

sin tg
2tg  .

1 cos
2

g




 


 
 (33) 

Для передач с точечным контактом коэффи-
циент перекрытия 

 
 1 2

,
, ,

cos
r l

r l

P P

m
 

 
 (34) 

где 1 2 1 2П ПР Р Р Р   – активная линия зацепле-
ния. 

Каждый из отрезков ПР  является меньшим 
по модулю корнем квадратного уравнения 
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  

2
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, ,

, ,
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,

П cos sin tg

2 П 0,5 sin cos

0,5 sin tg 0,
4

b r l b r l

t r l b r l

a
a b r l

Р

Р d

d d
d

    

   


   





 

(35)

 

верхний знак относится к правой стороне зуба. 
Ширина зубчатого венца b должна удовле-

творять условиям 

 2b b  и 2 ,b b  

где 

   1 ,,
 П sin ;b r lr l

b P    

   2 ,,
П sin .b r lr l

b P    

Гиперболоидная передача из ЭКК по отно-
шению к винтовой передаче, составленной из 
цилиндрических зубчатых колес, обладает сле-
дующими преимуществами: 

 повышенная нагрузочная способности 
и плавность работы передачи; 

 возможность формирования передачи при 
малом межосевом расстоянии (минимальное 
расстояние ограничено лишь диаметрами валов 
колес); 

 существенное уменьшение размеров при-
вода; 

 возможность регулировки зазоров зацепле-
ний путем смещения колес в осевом направле-
нии; 

 при малых межосевых углах в гиперболо-
идной передаче одно из колес может быть ци-
линдрическим. 

Конические передачи 
Если в гиперболоидной передаче с ЭКК (см. 

рис. 3) обеспечивается такое взаимное располо-
жение начальных конусов, при котором их об-
разующие, лежащие в начальной плоскости пе-
редачи, совпадают между собой, то гиперболо-
идная передача вырождается в коническую 
передачу. Условием образования конической 
передачи являются равенства 

1 2 1 2 ; .         

При этом возможно формирование передачи из 
двух косозубых ЭКК (рис. 5, а), либо из двух 
прямозубых ЭКК (рис. 5, b). Углы начальных 
конусов 1 и 2 в передаче могут отличаться от 
углов аксоидов. 

Расположение колес конической передачи 
показано на рисунке 6. Поскольку коническая 
передача с ЭКК является частным случаем ги-
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перболоидной передачи, то основные математи-
ческие зависимости для гиперболоидных пере-
дач остаются справедливы и для конических. 

Угол 1 можно принять 1 2 0,5 .      При 

углах   меньше 15 один из углов  можно 

принять равным 0, то есть выполнить передачу 
цилиндро-конической (рис. 6, b). Угол  обычно 
выбирается в пределах 0…30. При 0   пере-
дача менее чувствительна к погрешностям меж-
осевого угла и осевого расположения колес. 

 

 

а b 

Рис. 5. Схемы формирования конических передач из ЭКК: а – косозубых; b – прямозубых 

Fig. 5. Schemes for forming bevel gears from IBG: a - helical; b - spur 

 

а b 

Рис. 6. Конические зубчатые передачи из  ЭКК: a – из двух ЭКК; b – из ЭКК и цилиндрического колеса 

Fig. 6. Bevel gears from IBG: a - from two IBG; b - from IBG and spur wheel 

Расстояние от начальных сечений колес до 
точки пересечения осей 

 1,2
1,2

акс

,
2 tg

d
e 


 (36) 

где углы аксоидных конусов определяются как 
для обычных прямозубых конических передач: 

 aкс1 2 aкс1
2 1

sin
t .g ;

 cos axz z


      

 
 (37) 

Конические передачи, составленные из ЭКК 
или из ЭКК и цилиндрического колеса, имеют 
локализованный контакт зубьев, причем степень 
локализации тем больше, чем больше межосе-
вой угол, поэтому их целесообразно применять 
при малых межосевых углах  0 30 ,     ко-

гда изготовление обычных конических колес из-
за большого конусного расстояния затруднено. 
Передачи малочувствительны к погрешностям 
межосевого угла и осевого расположения колес. 
При больших числах зубьев и малой ширине 
колес (в кинематических передачах) не исклю-
чается использование ЭКК при больших меж-
осевых углах. 

Основные преимущества конических передач 
с ЭКК: 

 возможность формирования передач с ма-
лыми межосевыми углами, когда изготовление 
обычных конических колес затруднено из-за 
большого конусного расстояния; 

 малая чувствительность к погрешностям 
межосевого угла и осевого расположения колес; 

 высокая точность изготовления (как у обыч-
ных цилиндрических передач). 
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Цилиндрические передачи 
Передачи между параллельными осями (ци-

линдрические) (рис. 7) могут быть составлены 
из двух ЭКК, имеющих одинаковые углы ко-
нусности  и равные, но противоположные по 
знаку углы наклона линии зуба рейки . Коле-
са в передачи устанавливаются вершинами ко-
нусов навстречу друг другу. Применение ЭКК 
в цилиндрических передачах позволяет повы-
сить плавность работы (за счет увеличения 
коэффициента перекрытия), что положительно 
сказывается на нагрузочной способности пе-
редач. Даже в цилиндрической передаче 
с прямозубыми ЭКК при использовании стан-
дартного исходного контура рейки можно лег-
ко достичь коэффициента перекрытия больше 
двух. 

 

 

Рис. 7. Цилиндрическая передача из ЭКК 

Fig. 7. The spur gear from IBG 

При использовании так называемых прямо-
зубо-косозубых ЭКК повышение плавности 
достигается без появления осевых нагрузок, 
присущих передачам с косозубыми цилиндри-
ческими колесами. При определенном сочета-
нии углов конусности и наклона линии зубьев 
колес на базе цилиндрической передачи можно 
сформировать механизм свободного хода. 
В этом случае передача будет передавать вра-
щение только в одном направлении. 

Одним из важных положительных качеств 
цилиндрических передач из ЭКК является воз-
можность за счет взаимного осевого сдвига ко-
лес регулировать межосевое расстояние (при 
постоянном боковом зазоре или беззазорном 
зацеплении), а также регулировать величину 
бокового зазора при постоянном межосевом 
расстоянии. Это позволяет использовать такие 
передачи в качестве безлюфтовых.  

Преимущества цилиндрических передач 
с ЭКК по сравнению с передачами из цилинд-
рических колес: 

 высокая нагрузочная способность; 
 высокий коэффициент перекрытия, плав-

ность работы передачи; 
 возможность регулировки бокового зазора 

в зацеплении либо изменения межосевого рас-
стояния; 

 возможность получения передачи с осевой 
силой, равной нулю (при условии sin tg tg    ); 

 возможность получения передачи односто-
роннего действия (при условии sin tg tg    ). 

Алгоритм проектирования передач 
Для ускорения процесса проектирования пе-

редач и достижения рациональных геометриче-
ских параметров [15, 16] на основании пред-
ставленных в работе зависимостей разработан 
алгоритм проектирования зубчатых передач 
с ЭКК при любом расположении осей колес 
в пространстве (рис. 8). 

Предложенный алгоритм проектирования 
зубчатых передач с ЭКК в основном предназна-
чен для определения габаритов передач, необ-
ходимых для построения 3D-моделей [17–20]. 
Он не ставит задачи оптимизации по какому-
либо показателю качества зацепления. Алго-
ритм дает лишь оценку коэффициента перекры-
тия и степени локализации пятна контакта в за-
цеплениях зубьев, что позволяет переходить 
к оценке контактной прочности передач. 

В качестве примера в таблице приведены ос-
новные геометрические параметры передач 
с ЭКК при произвольном расположении осей 
колес в пространстве, рассчитанные по приве-
денному алгоритму. 

Результаты расчета передач 
Результаты расчета передач представлены 

в таблице. 
Из таблицы следует: 
1. На скрещивающихся осях наилучшим по-

казателем по коэффициенту перекрытия облада-
ет передача из ЭКК при работе левыми сторо-
нами зубьев. 

2. На параллельных осях передачи из ЭКК 
как с прямозубыми, так и с косозубыми колеса-
ми имеют бóльшие значения коэффициентов 
перекрытия, чем из цилиндрических колес. 
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Окончание табл. 

Table (continued) 

Параметр 

Передача на скрещивающихся осях,  = 20° Передача  
на пересекающих-

ся  
осях,  = 20° 

Передача на параллельных осях 

Из ЭКК из цилиндриче-
ских колес  
(винтовая) 

Из ЭКК 
Из цилиндрических 

колес 
Локализованный 

контакт 
Линейный 
контакт  = 8°  = 0°  = 8°  = 0° 

аw, мм 33,51 47,7 50,77 0 50,49 50 50,49 50 
е1, мм 107,2 48,77 0 144,07 – – – – 
е2, мм 105,9 48,18 0 142,88 – – – – 
da1, мм 44,29 44,55 44,61 44,41 44,41 44,022 44,41 44 
da2, мм 64,45 64,82 64,93 64,64 64,61 64,022 64,64 64 
r, ° 18,62 12,89 6,88 19,02 0 0 0 0 
l, ° 9,68 0 –6,88 18,90 0 0 0 0 
r 1,6 1,6 1,61 1,65 2,31 2,04 1,61 1,605 
l 1,65 2,02 1,61 1,62 2,56 2,04 1,61 1,605 

Исходные данные: 
z1 = 20, z2 = 30, m = 2,  = 20, w = 20, ha

* = 1, c* = 0,25, b1 = b2 = 15 мм, 1 = 2 
 
Конические передачи, составленные из ЭКК 

или из ЭКК и цилиндрического колеса, имеют 
локализованный контакт зубьев, причем степень 
локализации тем больше, чем больше межосе-
вой угол, поэтому их наиболее целесообразно 
применять при малых межосевых углах, когда 
изготовление обычных конических колес из-за 
большого конусного расстояния затруднено. 
Передачи малочувствительны к погрешностям 
межосевого угла и осевого расположения колес. 
Применение конических передач внутреннего 
зацепления с модифицированным профилем 
зубьев в планетарных передачах позволяет по-
лучить передачи альтернативные волновым пе-
редачам по нагрузочным и кинематическим ха-
рактеристикам, но существенно большим ресур-
сом работы [21]. Такие передачи нашли 
применение в приводах космической техники. 

Выводы 
Из ЭКК и их сочетаний с цилиндрическими 

колесами можно сформировать передачи для 
любого взаимного расположения колес в про-
странстве, выполнять механизмы, неосущест-
вимые при использовании цилиндрических 
и обычных конических колес.  

В передачах между скрещивающимися осями – 
гиперболоидных – применение ЭКК позволяет 
уменьшить чувствительность передачи к по-
грешностям межосевого расстояния. Путем из-
менения геометрических параметров колес 
в передаче с ЭКК можно регулировать степень 
локализации контактов зубьев, уменьшая ее 
вплоть до линейного контакта. Это позволяет 
получить в передаче с ЭКК существенно боль-
шую нагрузочную способность по сравнению 
с винтовой передачей, составленной из цилинд-
рических колес. Кроме того, произвольное рас-

положение колес относительно линии кратчай-
шего межосевого расстояния позволяет полу-
чать компактные приводы при сколь угодно ма-
лом межосевом расстоянии. Эти преимущества 
позволили успешно использовать такие переда-
чи в судовых приводах.  

Применение ЭКК в цилиндрических переда-
чах позволяет за счет увеличения коэффициента 
перекрытия повысить плавность работы. Одним 
из важных положительных качеств цилиндриче-
ских передач из ЭКК является возможность за 
счет взаимного осевого сдвига колес регулиро-
вать межосевое расстояние, а также регулиро-
вать величину бокового зазора при постоянном 
межосевом расстоянии. При определенном со-
четании углов конусности колес и наклона 
зубьев можно получить передачу односторонне-
го вращения – механизм свободного хода. 

Несмотря на указанные выше достоинства пе-
редач с ЭКК, широкое их применение сдержива-
ется высокими квалификационными требова-
ниями к проектировщику, многовариантностью 
решений и, как следствие, высокой трудоемко-
стью проектирования передач. В связи с этим 
представленный в статье универсальный алго-
ритм геометрического расчета передач из ЭКК 
будет способствовать более широкому их приме-
нению в современных зубчатых механизмах. 
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The article presents formulas for determining the dimensions of involute-bevel gears and the gearings composed of 

them. It examines the most general cases of gearings formation, consisting of two involute-bevel gears with crossing 
axes (hyperboloid gearings), with intersecting axes (bevel gearings), and with parallel axes (cylindrical gearings). 
Gearings composed of involute-bevel gears have design, technological, and operational advantages compared to 
gearings composed of conventional cylindrical and bevel gears. 

The use of involute-bevel gearings with crossing axes allows for achieving the required contact character of the 
teeth from localized contact to linear contact, reducing sensitivity to manufacturing and assembly errors, and increas-
ing the load capacity of the gearing compared to helical gearings from cylindrical gears. Bevel gearings with invo-
lute-bevel gears allow for the creation of gearings with any desired small shaft angles, which is difficult to achieve 
with conventional bevel gears. The use of internal meshing bevel gearings with modified tooth profiles in planetary 
reducers allows for gearings comparable to harmonic drives in terms of power and kinematic characteristics, but with 
a higher operational life. The use of involute-bevel gears in cylindrical gearings improves the smoothness of the me-
chanism and allows for adjusting the center distance and backlash in the meshing, making them suitable for backlash-
free drives. By combining the taper angles of the gears and the inclination of the teeth, it is possible to create a one-
way rotation mechanism - a freewheel mechanism.  

Modern CAD systems do not take into account the geometry features of gearings composed of involute-bevel 
gears, which limits their application in technology. The article proposes an algorithm for calculating the main geome-
tric parameters of gearings composed of involute-bevel gears with arbitrary axis placement in space. Examples of 
geometric calculations of various types of gearings based on the proposed algorithm are provided. 

 
Keywords: involute-bevel gear, gearing, machine drives. 
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