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Одной из причин, ограничивающих нагрузочную способность зубчатых передач, является неполное приле-

гание зубьев, вызванное неточностью изготовления и деформацией деталей редуктора. Равномерное распре-
деление контакта зубьев по всей ширине венца обеспечивают колеса, составленные из отдельных зубчатых 
дисков. Адаптивность зубчатого венца составного колеса достигается преодолением сил трения или упругой 
податливостью специальных элементов. В статье приводятся базовые конструкции составных колес с до-
полнительными фрикционными дисками и зубчатыми дисками, имеющими спицы. Целью исследования явля-
ется количественная оценка компенсаторных возможностей составных зубчатых колес. Важнейшим пара-
метром, определяющим адаптивность колеса, является толщина составляющих его зубчатых дисков. Рас-
сматривается влияние на нагрузочную способность тонких зубчатых дисков: краевого эффекта при 
распределении контактных напряжений; устойчивости зуба как консольной балки. Исследование выполня-
лось с использованием аппарата сопротивления материалов и метода конечных элементов. Установлено, 
что лимитирующим фактором является устойчивость зуба. Без риска снижения относительной нагрузоч-
ной способности зацепления толщину зубчатого диска можно уменьшать вплоть до 0,1 модуля. Поломка 
зуба из-за неравномерности распределения нагрузки вдоль его оси в колесах, составленных из многих дисков, 
практически исключается. Неравномерность распределения контактной нагрузки снижается обратно про-
порционально числу зубчатых дисков. Конструкции составных зубчатых колес с упругими элементами, в ча-
стности со спицами, по предельным углам перекоса осей зубьев несколько уступают системам, в которых 
используются фрикционные элементы. Тем не менее их компенсаторные возможности на порядок выше, чем 
у монолитных зубчатых колес. 

 
Ключевые слова: составное зубчатое колесо, адаптивная передача, зубчатые диски, фрикционные диски, 
спицы зубчатого колеса. 

 
 

Введение 
еполное прилегание зубьев является 
одной из главных причин, ограничи-
вающих нагрузочную способность ци-

линдрических зубчатых передач. При проекти-
ровочном расчете зубчатых колес обычно ис-
пользуется коэффициент ва (отношение шири-
ны колеса b к межосевому расстоянию), кото-
рый принимает значения 0,1; 0,25; 0,4 или 1 
в зависимости от наличия угла  наклона зуба, 
симметрии приложения нагрузки и других фак-
торов, влияющих на перекос осей зубьев. При 
обычной, простейшей, конструкции зубчатых ко-
лес дальнейшее увеличение их ширины b будет 
бесполезным. Углубленному детальному иссле-
дованию факторов, влияющих на распределение 
нагрузки по зубу посвящены, например, работы 
российских [1–3] и зарубежных авторов [4–6]. 

Конструктивные мероприятия, направлен-
ные на снижение чувствительности зубчатых 
передач к перекосам можно разделить на 
3 группы. 

1. Искусственная локализация контакта в се-
редине зуба, которая исключает выход контакта 
на кромку зуба. В случае цилиндрических пере-
дач – это применение бочкообразных и арочных 
зубьев [7–9], в конически передачах [10, 11] – 
круговые зубья. Такой прием дает некоторый 
эффект в конструкциях, подверженных наи-
большим деформациям, в частности при кон-
сольном закреплении колес. 

2. Повышение упругой изгибной податливо-
сти зубьев. Предложения сводятся к искусст-
венному удлинению зубьев за счет протуберан-
цев, надрезов по впадинам и др. (см., например, 
Балакин П. Д., Рязанцева И. Л. Адаптивные зуб-
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чатые зацепления. 1997). Возможности приема 
ограничены изгибной прочностью зубьев [12]. 

3. Применение колес, составленных из от-
дельных зубчатых дисков. Данный конструк-
тивный прием по условиям контакта допускает 
наиболее значительное увеличение общей ши-
рины b зубчатого колеса (fва = 10 и более). Ок-
ружная податливость зубчатого венца составно-
го колеса может быть обеспечена преодолением 
сил трения (RU 220622 U1) или упругой подат-
ливостью (RU 221909 U1) деталей тела зубчато-
го колеса. 

Актуальность изучения темы составных зуб-
чатых колес возрастает в связи с развитием ла-
зерной и гидроабразивной технологий резки 
листового материала [13–15]. 

Цель исследования – комплексная количест-
венная оценка компенсаторных возможностей 
зубчатых колес, составленных из отдельных 
дисков. 

Базовые конструкции  
составных зубчатых колес 
Простейшая принципиальная конструкция 

составного зубчатого колеса, в которой исполь-
зуются силы трения, показана на рисунке 1. 

В ней зубчатые диски 2 имеют цилиндрическое 
посадочное отверстие, соответствующее внеш-
нему диаметру шлицев вала 1. Между зубчаты-
ми дисками 2 размещены фрикционные диски 3 
со шлицевым посадочным отверстием. Опорные 
шайбы 4 тоже имеют шлицевое посадочное от-
верстие. Гайка 5 и упор 6, выполненный заодно 
с валом 1, используются для сжатия пакета дис-
ков. Усилие сжатия выбирается таким, чтобы 
при взаимодействии колеса с сопряженной шес-
терней наиболее нагруженные зубчатые дис-
ки 2, преодолевая силы трения в контактах 
с дисками 3, сместились, и в работу вступили 
другие зубчатые диски. 

На рисунке 2 показана конструкция состав-
ного зубчатого колеса со спицами. В ней зубча-
тые диски 2 взаимодействуют с валом 1 своими 
шлицевыми посадочными отверстиями. Для 
обеспечения углового смещения зубчатых вен-
цов 3 под нагрузкой в теле каждого диска выре-
заны спицы 4. В отличие от составного колеса 
с фрикционными дисками такая конструкция 
обеспечивает постоянство передаточного отно-
шения и не требует регулирования усилия на-
тяжения. 
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Рис. 1. Составное колесо с фрикционными дисками: а – колесо в сборе; b – зубчатый диск; c – фрикционный диск 

Fig. 1. Compound wheel with friction discs: а - wheel assembly; b - toothed disc; c - friction disc 

Факторы, ограничивающие  
толщину дисков 
Очевидно, что компенсаторные возможности 

составных зубчатых колес будут тем выше, чем 
тоньше составляющие их зубчатые диски. В ка-
честве факторов, ограничивающих толщину 
дисков, следует рассматривать устойчивость 
зубьев и распределение контактных напряже-
ний. Анализу влияния этих факторов посвящена 
статья [16], основные выводы которой приведе-
ны ниже.  

В конструкциях составных колес, не обеспе-
чивающих опору зубчатых дисков на торцы, зуб 
можно представить в виде тонкой консольной 
балки, поставленной на ребро (рис. 3). 

Высота зуба L. Сила F приложена на краю 
зуба по нормали к профилю в этой точке, то 
есть угол приложения этой силы соответствует 
углу а профиля при вершине зуба. Потеря ус-
тойчивости приводит к загибу тонкого зуба на 
сторону. Осевая линия загиба на рис. 3, а пока-
зана пунктиром. 
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подходит для производства зубчатых дисков с 
модулем до m = 40 мм без шлифования. 

Упругая податливость дисков со спицами 
Конструкции составных зубчатых колес, 

в которых присутствуют упругие элементы, 
могут быть разными. В качестве примера про-
ведем оценку упругой податливости зубчатого 
колеса, изображенного на рисунке 2. Соответ-
ствующая расчетная схема и основные гео-
метрические параметры спиц показаны на ри-
сунке 5. 

 

T

F

h

lи

Lс

F

 
Рис. 5. Геометрические параметры зубчатого диска 
со спицами: Rw – начальный радиус зубчатого колеса, 

;
2w

mZ
R   Rср – радиус середины спиц, ср ср ;wR k R  Lс – 

длина спицы, ;L wL K R  lи – плечо изгиба, и ;
2 2

L wL K R
l    

h – ширина спицы 

Fig. 5. Geometric parameters of a toothed disk with 

spokes: Rw - initial radius of the gear wheel, ;
2w

mZ
R   Rср - 

radius of the center of the spokes, ср ср ;wR k R  Lс – spoke 

length, ;L wL K R  lи и shoulder of bend, и ;
2 2

L wL K R
l     

h - spoke width 

Для упрощения расчетов толщину b диска 
и модуль m примем равными единице (b = m =  
= 1 мм). При экстраполировании результатов 
расчетов на другие модули все полученные ли-
нейные размеры зубчатых дисков следует ум-
ножать на модуль m. 

Решая задачу методом сопротивления мате-
риалов, сначала рассчитаем минимальную ши-
рину h спицы из условия ее прочности на изгиб. 

Максимальное значение окружной силы ,tF  
действующей на колесо, можно найти через из-
гибную прочность зуба (ГОСТ 21354–87): 

 ,
t

y
f

F Y

bm
     (2) 

где f    – допускаемое напряжение изгиба;  

yY – коэффициент формы зуба (при изгибе). 

При b = 1, m = 1 получим 
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а сила F, вызывающая изгиб на половине lи дли-
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где n – количество спиц. 
Момент изгиба у основания спицы 
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С учетом того, что максимальное напряже-
ние при изгибе спицы и и ,xM W   где момент 

сопротивления сечения 2 6xW bh  при b = 1, 
найдем минимальную ширину hmin спицы из ус-
ловия ее прочности на изгиб: 
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Если принять равными допускаемые напря-

жения для зуба и для спицы   и ,f      то 

в итоге получим 

  min ср1,5 .L fh k k Z Y n  (8) 

Далее рассчитаем f прогиб половины спицы 
как консольной балки: 
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где Е – модуль упругости (для стали Е = 2·105, 
МПа); Jx – момент инерции сечения, Jx = bh3/12; 
lии – плечо изгиба балки с учетом деформации 
упругого основания. 

Приближенно примем  
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Крутильная податливость дисков со спицами 

Torsional compliance of discs with spokes 
Число зубьев Z Число спиц n Относительная ширины спиц h/m Угол закручивания γ, рад (град) 

50 
8 1,41 0,0213 (0,16) 

50 0,57 0,00573(0,33) 

100 
8 2,0 0,00367 (0,209) 

50 0,8 0,0075 (0,43) 

200 
8 2,82 0,005 (0,29) 

50 1,13 0,01067 (0,61) 
 
Представленные на рисунке 5 форма и отно-

сительные размеры спиц не являются единст-
венно возможными. Существуют конструктив-
ные решения, существенно увеличивающие уп-
ругую крутильную податливость зубчатых 
дисков. 

Оценка допустимого угла перекоса оси зуба 
Главный вопрос данного исследования – ка-

кой угол  перекоса оси зуба может компенси-
ровать составное колесо при заданных общей 
ширине b и толщине S составляющих его зубча-
тых дисков? 

Начнем с конструкции, содержащей фрикци-
онные диски. 

Если толщина S зубчатых дисков соизмерима 
с модулем m и тем более на порядок меньше 
его, то практически при любых значениях угла 
 изгибная прочность зуба остается максималь-
ной. 

Степень повышения контактной прочности 
составного колеса не абсолютна. Обратимся 
к рисунку 8. Синус угла , а при малых величи-
нах и сам угол – это отношение  .h S   Почти 
полного устранения влияния перекоса на кон-
тактную прочность зубьев составного колеса 
можно ожидать лишь в том случае, когда размер 
выступов h S   на порядок меньше сближения 
тел в результате контактной деформации. Одна-
ко на практике зубчатые колеса изнашиваются 
и прирабатываются. 

 



b

S

h

 
Рис. 8. Расположение вершин зубьев  

в составном колесе 

Fig. 8. The location of the tooth vertices  
in the composite wheel 

Пример 
Модуль m = 1 мм; S = 0,1 м. При  = 0,01 рад 

(0,57°) получим 0,01 0,1 0,001мм,h S      
что соизмеримо с высотой Rz микронеровности 
по 9-му классу чистоты поверхности (см. ГОСТ 
2789–73). С учетом приработки это пренебре-
жимо. 

На данном уровне изученности вопроса бу-
дем ориентироваться на имеющиеся в техниче-
ской литературе рекомендации, касающиеся 
выбора относительной ширины зубчатых колес 
ba; bd, но уже применительно не к общей ши-
рине b колеса, а к толщине S отдельного зубча-
того диска. 

Конструкции составных зубчатых колес 
с упругими элементами, в частности со спица-
ми, привносят собственные дополнительные 
ограничения, накладываемые на величину угла 
 перекоса осей зубьев. 

Параметры: р – расчетный угол поворота 
венца относительно ступицы; Rw – начальный 
радиус зубчатого колеса; угол  перекоса осей 
зубьев; общая ширина b колеса связаны между 
собой соотношением 

 p .wR b    (13) 

Так, например, при использовании диска со 
спицами, показанного в масштабе на рисунке 5, 
при b = Rw получим  = р. Расчетный угол р мо-
жет составлять лишь часть от максимального угла 
, рассчитанного по формуле (12), например, его 
половину. В примере (см. рис. 5) такие диски мо-
гут компенсировать угол перекоса  < 0,0018 рад 
(0,1 град). Заметим однако, что это на порядок 
превышает предельные углы перекоса, допусти-
мые для обычных зубчатых передач. 

Выводы 
1. Важнейший параметр, определяющий 

адаптивность колеса, – толщина составляющих 
его зубчатых дисков. Лимитирующий фактор – 
устойчивость зуба. Без риска снижения относи-
тельной нагрузочной способности зацепления 
толщину зубчатого диска можно уменьшать 
вплоть до 0,1 модуля. 
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2. Поломка зуба из-за неравномерности рас-
пределения нагрузки вдоль его оси в колесах, 
составленных из нескольких дисков, практиче-
ски исключается. Неравномерность распределе-
ния контактной нагрузки снижается обратно 
пропорционально числу зубчатых дисков. 

3. Конструкции составных зубчатых колес 
с упругими элементами – спицами – по пре-
дельным углам перекоса осей зубьев несколько 
уступают системам, в которых используются 
фрикционные элементы. Тем не менее адаптив-
ные возможности зубчатых колес, составленных 
из дисков со спицами, на порядок выше, чем 
у аналогичных монолитных зубчатых колес, по 
отношению к которым не были применены дру-
гие формы компенсации погрешностей положе-
ния зубьев. 
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Compensatory Capability Analysis of Gears Made up of Individual Discs 
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Incomplete tooth edge contact, caused by manufacturinginaccuracy and gearbox partdeformation, isone of the 

reasons that limits gearload capacity. The uniform distribution of tooth contact over the entire crown width is provi-
dedby the gear wheels made up of separate toothed discs. Gear ring adaptability of a compound gear is achieved by 
overcoming friction forces or elastic flexibility of special elements. The article presents basic designs of compound 
gear wheels both with extra friction discs and toothed discs with spokes. The aim of the study is to quantify the com-
pensatory capabilities of compound gear wheels. The most essential parameter determining the adaptability of a gear 
is the thickness of its toothed disccomponents. The influence of thin toothed discson the load capacity was considered: 
the edge effect in the contact stressdistribution; the tooth stability as a cantilever beam. The study was performed us-
ing the apparatusofstrength ofmaterials and the finite element method. It has been established that tooth stability isthe 
limiting factor. Toothed disc thickness can be reduced up to 0.1 modulewithout the risk of reducing the relative load 
capacity of the engagement. Multi-disc gears are hardly subjected to tooth failurecaused by uneven load distribution 
along its axis. Contact load uneven distribution decreases inversely to the number of toothed discs. Compound gear 
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designs with elastic elements, in particular with spokes, are somewhat inferior to systems using friction elements in 
terms of the maximum angle of tooth axis misalignment. Nevertheless, their compensatory capabilities are an order of 
magnitude higher than those of solid gears. 

 
Keywords: compound gear wheel, adaptive transmission, toothed discs, friction discs, gear wheel spokes. 
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