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В данной выпускной квалификационной работе выполнены расчетные исследо-

вания по  модернизации кулачковой коробки передач, а также муфты блокировки 

дифференциала автомобиля «ВАЗ-2110».  

Рассмотрены различные типы кулачковых коробок, выполнен прочностной 

расчет основных элементов кулачковой коробки передач «ВАЗ-2110». Сделаны 

выводы о целесообразности применения кулачковой коробки. 
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ВВЕДЕНИЕ 

 

Для высоких динамических и скоростных характеристик автомобиля мало 

улучшить мотор. Чтобы реализовать его возросшие возможности, нужна и соот-

ветствующая коробка передач. Такая коробка должна обладать высокой скоростью 

переключения, другими передаточными числами, способностью выдерживать 

высокие нагрузки. Этим требованиям в полной мере отвечают кулачковые КПП, 

применяемые на всех спортивных автомобилях. Конструкция на первый взгляд 

может показаться странным, но для того, чтобы изготовить «гоночную» коробку, 

потребовалось не усложнить, а, наоборот, упростить конструкцию обычной меха-

нической КПП. В первую очередь избавились от синхронизаторов. Элемент, об-

легчающий переключение передач, делает это, по спортивным меркам, недопусти-

мо долго. Кроме того, он слишком хрупок. Вместо синхронизаторов с множеством 

мелких зубьев зацепление шестерен и муфт обеспечивают имеющиеся на их тор-

цах выступы – кулачки. Количество кулачков невелико – не более 7 на каждой 

шестерне (муфте), поэтому они входят в зацепление с большим «запасом» по ши-

рине. При их соприкосновении раздается хорошо различимое «клацанье». 

Развитие вычислительной техники, создание мощных ЭВМ произвело перево-

рот в сознании инженеров, который коснулся также и методик проектирования и 

расчета трансмиссий автомобилей − исчезли существовавшие ранее сложности в 

реализации численных методов теории колебаний, теории упругости и др., что 

способствовало появлению работ, в которых, например, оценка напряженного 

состояния зубьев колес выполнялась методами теории упругости. Вместе с тем 

уточненные методы проектирования и расчета трансмиссий автомобилей показа-

ли, что в некоторых случаях существовавшие приближенные методы расчета 

дают достаточную для инженерной практики точность. При этом разрабатывае-

мые образцы новой автомобильной техники также нуждаются в простых и эффек-

тивных вычислительных инструментах. Это побуждает изыскивать новые при-

ближенные подходы к оценке нагруженности трансмиссий, включая определение 
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напряженно-деформированного состояния ее деталей и характера формирования 

нагрузочного режима в различных эксплуатационных условиях. 
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1 ОБЗОРНАЯ ЧАСТЬ 

  1.1 Назначение коробки передач   

Коробка передач предназначена для изменения крутящего момента, развивае-

мого двигателем с целью получения различных тяговых усилий на ведущих коле-

сах при трогании автомобиля с места, разгоне, движении и преодолении препят-

ствий; изменения скорости и направления движения автомобиля; возможности 

движения автомобиля с малыми скоростями. 

Необходимость в наличии коробки передач обусловлена из-за недостатками 

двигателя внутреннего сгорания (ДВС). В большинстве случаев двигатель внут-

реннего сгорания работает в достаточно ограниченном диапазоне оборотов от 700 

до 7000 об/мин, который много шире, чем диапазон оборотов, с которыми на 

практике могут вращаться  колёса автомобиля от 0 до 1800 об./мин. 

Кроме того, другая особенность ДВС состоит в том, что максимальные значе-

ния крутящего момента достигаются в сравнительно небольшом интервале – от 

2000 об/мин до 3000 об/мин. Максимальная мощность развивается при 4500 

об/мин.  

Трансмиссия, таким образом, служит для обеспечения оптимального режима 

работы двигателя в различных условиях движения. В механической трансмиссии 

это осуществляется за счёт того, что водитель вручную переключает несколько 

ступеней (передач) механической коробки передач, имеющими различное переда-

точное число.  

Скорость автомобиля при движении на передаче с заданным передаточным 

числом i определяется по формуле: 

 

ii

Nr

ii

Nr
V kk

a

00

377,0

30

6,3



,                                       (1.1) 

 

где  Va – скорость автомобиля;      

           N – число оборотов двигателя; 

http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%94%D0%B2%D0%B8%D0%B3%D0%B0%D1%82%D0%B5%D0%BB%D1%8C_%D0%B2%D0%BD%D1%83%D1%82%D1%80%D0%B5%D0%BD%D0%BD%D0%B5%D0%B3%D0%BE_%D1%81%D0%B3%D0%BE%D1%80%D0%B0%D0%BD%D0%B8%D1%8F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9A%D1%80%D1%83%D1%82%D1%8F%D1%89%D0%B8%D0%B9_%D0%BC%D0%BE%D0%BC%D0%B5%D0%BD%D1%82
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9F%D0%B5%D1%80%D0%B5%D0%B4%D0%B0%D1%82%D0%BE%D1%87%D0%BD%D0%BE%D0%B5_%D1%87%D0%B8%D1%81%D0%BB%D0%BE
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9F%D0%B5%D1%80%D0%B5%D0%B4%D0%B0%D1%82%D0%BE%D1%87%D0%BD%D0%BE%D0%B5_%D1%87%D0%B8%D1%81%D0%BB%D0%BE
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k

k
n

S
r

2
  - радиус качения колеса;  

S – путь, пройденный автомобилем; 

nk – число оборотов колеса на определённом отрезке пути;  

i0 – передаточное число главной передачи. 

Кроме того, коробка передач обеспечивает движение автомобиля задним хо-

дом, накатом и длительное разобщение двигателя и трансмиссии автомобиля. 

 

  1.2  Типы коробок передач 

По принципу действия коробки передач подразделяются на ступенчатые, бес-

ступенчатые и комбинированные. 

Ступенчатые коробки делят по числу передач переднего хода: четырехступен-

чатые, пятиступенчатые и т.д. По подвижности осей валов: с неподвижными ося-

ми – простые и с подвижными осями – планетарные. По числу валов: двух-, трех- 

и многовальные. По способу управления: неавтоматизированные, полуавтомати-

зированные (с командным управлением) и автоматизированные. 

Бесступенчатые коробки передач по способу преобразования крутящего мо-

мента классифицируются на гидравлические: гидродинамические и гидрообъем-

ные; механические: клиноременные, фрикционные и импульсные; электрические. 

Комбинированные коробки передач бывают электромеханическими и гидро-

механическими. Гидромеханические коробки передач состоят из гидромеханиче-

ской бесступенчатой передачи (гидротрансформатора) и последовательно присо-

единенной к ней ступенчатой коробки. 

Двухвальные пятиступенчатые коробки передач применяют для переднепри-

водных легковых автомобилей ВАЗ-2110, АЗЛК-2141 и многих зарубежных авто-

мобилей. Передачи синхронизированы. 

Трехвальные пятиступенчатые коробки передач используются для легковых 

автомобилей, выполненных по классической схеме ГАЗ-3110, ИЖ-2126, грузовых 

автомобилей малой  ГАЗ-3302, средней грузоподъемности ГАЗ-4301, ЗиЛ-5301 

«Бычок», и автобусов ПАЗ-3209, ГАЗ-3221. 
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Многовальные коробки передач используются на автомобилях большой гру-

зоподъемности (МАЗ и КамАЗ) для увеличения числа передач с целью улучшения 

тяговых и топливно-экономических свойств. В основе конструкции многовальных 

коробок передач лежит 4-х, 5-ти или 6-ти ступенчатая трехвальная коробка пере-

дач, в общем картере с которой размещены повышающий редуктор (делитель) и 

(или) понижающий редуктор (демультипликатор). При применении многоваль-

ных коробок число передач может быть от 8 до 24. Такие коробки используют для 

автомобилей-тягачей, работающих с прицепным составом. 

В большинстве конструкций ступенчатых коробок переключения передач вы-

полняет водитель. Однако имеются конструкции ступенчатых коробок  передач, 

где процесс переключения автоматизирован на базе применения микропроцес-

сорной техники. 

 

  1.3  Описание конструкции коробки ВАЗ-2110 

Коробка передач ВАЗ-2110 (рисунок 1.1) – механическая, двухвальная, с пя-

тью передачами переднего хода и одной – заднего, с синхронизаторами на всех 

передачах переднего хода. Она конструктивно объединена с дифференциалом и 

главной передачей. Корпус коробки передач состоит из трех частей (отлитых из 

алюминиевого сплава): картера сцепления 25, картера коробки передач 7 и задней 

крышки картера коробки передач 1. Картер содержит в себе все основные узлы и 

детали коробки передач. Он крепится к картеру сцепления, который, в свою оче-

редь, закреплен на двигателе. Так как при работе, шестерни коробки передач 

испытывают большие нагрузки, то они должны хорошо смазываться. 

Поэтому картер наполовину своего объема залит трансмиссионным маслом. В 

гнезде картера находится специальный магнит, задерживающий металлические 

продукты износа. Валы коробки передач вращаются в подшипниках, установлен-

ных в картере, и имеют наборы шестерен с различным числом зубьев. Первичный 

вал 5 выполнен как блок ведущих шестерен, которые находятся в постоянном 

зацеплении с ведомыми шестернями всех передач переднего хода. 
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Рисунок 1.1 – Коробка передач ВАЗ-2110: 

 

1 – задняя крышка картера коробки передач; 2 – ведущая шестерня V переда-

чи; 3 – шариковый подшипник первичного вала; 4 – ведущая шестерня IV переда-

чи первичного вала; 5 – первичный вал; 6 – ведущая шестерня III передачи пер-

вичного вала; 7 – картер коробки передач; 8 – ведущая шестерня II передачи пер-

вичного вала; 9 – шестерня заднего хода; 10 – промежуточная шестерня заднего 
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хода; 11 – ведущая шестерня I передачи первичного вала; 12 – роликовый под-

шипник первичного вала; 13 – сальник первичного вала; 14 – сапун; 15 – подшип-

ник выключения сцепления; 16 – направляющая втулка муфты подшипника вы-

ключения сцепления; 17 – ведущая шестерня главной передачи; 18 – роликовый 

подшипник вторичного вала; 19 – маслосборник; 20 – ось сателлитов; 21 – веду-

щая шестерня привода спидометра; 22 – шестерня полуоси; 23 – коробка диффе-

ренциала; 24 – сателлит; 25 – картер сцепления; 26 – пробка для слива масла; 27 – 

ведомая шестерня главной передачи; 28 – регулировочное кольцо; 29 – роликовый 

конический подшипник дифференциала; 30 – сальник полуоси; 31 – ведомая ше-

стерня I передачи вторичного вала; 32 – синхронизатор I и II передач; 33 – ведо-

мая шестерня II передачи вторичного вала; 34 – ведомая шестерня III передачи 

вторичного вала; 35 – синхронизатор III и IV передач; 36 – ведомая шестерня IV 

передачи вторичного вала; 37 – шариковый подшипник вторичного вала; 38 – 

ведомая шестерня V передачи вторичного вала; 39 – синхронизатор V передачи; 

40 – вторичный вал 

Вторичный вал 40 – полый (для подачи масла под ведомые шестерни), со 

съемной ведущей шестерней главной передачи 17. На нем расположены ведомые 

шестерни 31, 33, 34, 36, 38 и синхронизаторы 32, 35, 39 передач переднего хода. 

Передние подшипники валов 18 и 12 – роликовые, задние 3 и 37 – шариковые. 

Синхронизаторы необходимы для плавного, бесшумного и безударного включе-

ния передач, путем уравнивания угловых скоростей вращающихся шестерен. Под 

передним подшипником вторичного вала 18 расположен маслосборник 19, 

направляющий поток масла внутрь вала. Механизм переключения передач служит 

для смены передач в коробке и управляется водителем с помощью рычага из 

салона автомобиля. При этом замковое устройство не позволяет включаться од-

новременно двум передачам, а блокировочное устройство удерживает передачи 

от самопроизвольного выключения. Привод управления коробкой передач состо-

ит из рычага переключения передач, шаровой опоры, тяги, штока выбора передач 

и механизмов выбора и переключения передач. Винты крепления рычага и шар-
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нира различаются длиной, покрытием и моментами затяжки. Чтобы передачи 

самопроизвольно не выключались из-за осевого перемещения силового агрегата 

при движении автомобиля, в привод управления коробкой передач введена реак-

тивная тяга, один конец которой связан с силовым агрегатом, а к другому концу 

прикреплена обойма шаровой опоры рычага переключения передач. На внутрен-

нем конце штока закреплен рычаг, который действует на трехплечий рычаг меха-

низма выбора передач. Этот механизм выполнен отдельным узлом и крепится к 

плоскости картера сцепления. В корпусе механизма выбора передач имеются две 

оси. На одной установлены трехплечий рычаг выбора передач и две блокировоч-

ные скобы. Другая ось проходит через отверстия блокировочных скоб, фиксируя 

их от проворачивания. Одно плечо рычага выбора передач служит для включения 

передач переднего хода, другое - для включения заднего хода, а на третье плечо 

действует рычаг штока выбора передач. На оси установлена вилка включения 

заднего хода. В коробку передач на заводе заливают масло ТМ-5-9п, рассчитанное 

на 75000 км пробега. Уровень масла должен находиться между контрольными 

отметками на указателе уровня масла. Коробка передач сообщается с атмосферой 

через сапун 14, расположенный в ее верхней части.[14] 

Между шестернями расположены муфты включения передач (или шлицевые 

муфты). В отличие от шестерней передач, они закреплены на своём валу и вра-

щаются вместе с ним, но могут двигаться в продольном направлении. На сторонах 

шестерён вторичного вала, обращённых к муфтам включения передач, имеются 

зубчатые венцы. Также, зубчатый венец имеет и задний торец ведущего вала. 

Ответные зубчатые венцы находятся на муфтах включения. При движении рычага 

переключения передач, при помощи специального привода через ползуны приво-

дятся в движении вилки переключения передач, которые могут передвигать муф-

ты включения в продольном направлении. Специальный блокирующий механизм 

(замок) при этом не допускает одновременное включение двух передач, что могло 

бы произойти, если бы рычаг переключения передач зацепил бы сразу два ползу-

на. Замок фиксирует два ползуна в нейтральном положении при движении третье-

го, чем и исключается одновременное включение двух передач. Когда муфта 



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

 17 23.04.03.2019.309.00 ПЗ 

 

включения движется в направлении шестерни нужной передачи, их зубчатые 

венцы встречаются, и муфта включения, которая вращается вместе с валом, со-

единяется с шестернёй передачи, блокируя её. После этого они вращаются вместе, 

и коробка передач начинает передавать вращение от двигателя на карданный вал 

и далее  на колёса. Соответственно, когда ни одна муфта включения не блокирует 

ни одной шестерни, коробка передач находится на нейтральной передаче, и дви-

гатель с трансмиссией разобщены. 

Однако, при описанном выше простейшем устройстве коробки, передачи бу-

дут включаться с сильным шумом и чувствительным ударом, кроме того, водите-

лю необходимо будет угадывать момент, когда обороты муфты включения и 

шестерни на валу будут примерно одинаковыми, иначе зубчатые венцы муфты и 

шестерни нужной передачи не войдут в зацепление и очень быстро износятся. 

Поэтому в современных механических коробках передач  вместо простых муфт 

включения используются синхронизаторы,   уравнивающие окружную скорость 

шестерни и муфты включения. 

Синхронизаторы не дают муфте заблокировать шестерню, пока их скорости не 

сравняются, что занимает время порядка миллисекунд, и без применения специ-

альных приборов обнаружить блокировку при переключении передач невозмож-

но.  

 

  1.4  Преимущества и недостатки МКПП 

Наименьшая по сравнению с иными типами стоимость; Намного меньшая в 

сравнении с гидромеханической трансмиссией масса; Высокий КПД по сравне-

нию с гидромеханической трансмиссией; Обычно не требует отдельной системы 

охлаждения, как АКПП; Несмотря на немалый прогресс в области конструирова-

ния АКПП, на сегодняшний день средний автомобиль с АКПП при прочих рав-

ных уступает автомобилю с МКПП по топливной экономичности и динамике 

разгона; Относительная простота и отработанность конструкции; Достаточно 

высокая надёжность (срок службы самой МКПП без ремонта сравним со сроком 

http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9A%D0%B0%D1%80%D0%B4%D0%B0%D0%BD%D0%BD%D1%8B%D0%B9_%D0%B2%D0%B0%D0%BB
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9A%D0%9F%D0%94
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%90%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%90%D0%9A%D0%9F%D0%9F
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службы автомобиля в целом, но сцепление требует достаточно частой замены); 

Большинство моделей не требуют дефицитных или специфических расходных 

материалов, частого обслуживания. У автомобилей с МКПП шире набор специ-

альных техник вождения, опытный водитель может более эффективно использо-

вать такой автомобиль при передвижении в гололедицу, по грязи и бездорожью. 

[2] 

К недостаткам механических коробок передач следует отнести: утомляющее 

водителя переключение передач, особенно в городском цикле и движении в проб-

ках; относительно АКПП сложнее управление автомобилем, необходимость 

наличия специфического навыка для достижения плавного переключения передач 

без рывков; переключение передач сопряжено со временным разобщением двига-

теля и трансмиссии, что увеличивает время переключения; как и у любой ступен-

чатой КПП, невозможно плавное изменение передаточного отношения при ра-

зумном количестве ступеней, в отличие.  Автомобили, оснащённые МКПП, пре-

обладают в Европе, СНГ, а также странах с низким доходом населения. В США 

МКПП практически полностью вытеснены гидромеханическими АКПП и CVT, 

которыми там оборудуются в настоящее время до 90 % легковых автомобилей. В 

Японии так же весьма широко распространены автоматические трансмиссии и 

автоматическая бесступенчатая трансмиссия  CVT. На спортивных автомобилях 

почти всегда устанавливаются МКПП.[3] 

Промежуточное звено между АКПП и МКПП так называемая «роботизиро-

ванная» МКПП, которая представляет собой обыкновенную МКПП, но переклю-

чение передач осуществляется не вручную, а при помощи электронного блока 

управления. Такая коробка передач удобнее в управлении, но переключение пере-

дач, как и в обычной МКПП, занимает некоторое время. Это приводит к замедле-

нию разгона и создаёт характерные для МКПП «рывки» при переключении пере-

дач. 

Развитие технологий позволяет значительно ускорить переключение передач в 

МКПП. Самые лучшие роботизированные МКПП от Ferrari позволяют переклю-

чать передачи с задержкой не более 150 мс, а МКПП DSG (Direct Shift Gearbox) 

http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%90%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%95%D0%B2%D1%80%D0%BE%D0%BF%D0%B0
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%A1%D0%9D%D0%93
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%A1%D0%A8%D0%90
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%90%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/CVT
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%92%D0%B0%D1%80%D0%B8%D0%B0%D1%82%D0%BE%D1%80
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%90%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%9A%D0%9F%D0%9F
http://en.wikipedia.org/wiki/Direct-Shift_Gearbox
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разработки Audi переключает передачи с задержкой не более 10 мс. Эти коробки 

передач позволяют достичь высокой скорости разгона, но сначала из-за высокой 

цены и сложности они получили распространение только на спортивных автомо-

билях. В настоящее время КПП данного типа используются на автомобилях марки 

Vokswagen, Vokswagen Golf, Shcoda оснащённый 7-ступенчатой коробкой передач 

DSG раходует примерно на 20 % топлива меньше, чем оснащённый обычной 

механикой. Значительно улучшились за последнее время системы смазки МКПП. 

Современные механические коробки передач зачастую имеют систему смазки под 

давлением, иногда объединённую с системой смазки двигателя. Это позволяет 

значительно повысить ресурс МКПП по сравнению с традиционной системой 

смазки за счёт находящегося в картере масла, обеспечить хорошее охлаждение  за 

счёт постоянного круговорота смазывающего масла.  

 

1.5 Назначение кулачковых КПП  

Механическая коробка перемены передач - это агрегат трансмиссии КМ, пред-

назначенный для ступенчатого изменения передаточного отношения, в котором 

выбор передач осуществляется оператором. 

Для высоких динамических и скоростных характеристик автомобиля мало 

улучшить мотор. Чтобы реализовать его возросшие возможности, нужна и соот-

ветствующая коробка передач. Такая коробка должна обладать высокой скоро-

стью переключения, другими передаточными числами, способностью выдержи-

вать высокие нагрузки. Этим требованиям в полной мере отвечают кулачковые 

КПП, применяемые на всех спортивных автомобилях. Конструкция На первый 

взгляд может показаться странным, но для того, чтобы изготовить «гоночную» 

коробку, потребовалось не усложнить, а, наоборот, упростить конструкцию обыч-

ной механической КПП. В первую очередь избавились от синхронизаторов. Эле-

мент, облегчающий переключение передач, делает это, по спортивным меркам, 

недопустимо долго. Кроме того, он слишком хрупок. Вместо синхронизаторов с 

множеством мелких зубьев зацепление шестерен и муфт обеспечивают имеющие-
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ся на их торцах выступы – кулачки. Количество кулачков невелико – не более 7 на 

каждой шестерне (муфте), поэтому они входят в зацепление с большим «запасом» 

по ширине. При их соприкосновении раздается хорошо различимое «клаца-

нье».[1] 

 

1.6 Устройство кулачковых КПП  

Для создания этой КПП, была упрощена конструкция обычной механической 

коробки. В кулачковом аналоге отсутствуют синхронизаторы, мелкие зубцы на 

шлицевых муфтах отсутствуют, вместо них расположены до семи крупных кулач-

ков. На рисунке 1.2 видно, что кулачки расположены и на шестеренке, с которой 

муфта входит в зацепление. Такие изменения конструкции позволяют максималь-

но сократить длительность каждого переключения. 

 

 

 

Рисунок 1.2 – Кулачковая муфта включения передач 

Коробка, адаптированная для гоночных заездов, имеют прямозубые шестерни. 

За счет этого конструкторы обеспечили повышенный коэффициент полезного 

действия, уменьшив трение. Кроме этого, нагрузка на валы уменьшается. Однако 

передача крутящего момента у них ниже, в связи с этим необходимо увеличивать 

их размер (рисунок 1.3). 
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Обычно в кулачковых коробках передач применяют один из двух типов меха-

низма переключения — поисковый и секвентальный. Поисковый механизм ис-

пользуется на серийных коробках передач. 

 

 

Рисунок 1.3 – Валы в сборе с прямозубыми шестернями 

То есть можно включить любую передачу поворотом рычага в определенное 

направление. Привлекательность данной конструкции в ее простоте. Секвенталь-

ный механизм позволяет переключать передачи только на одну ступень за один 

раз – вниз или вверх. Это сложный, точный и дорогой механизм (рисунок 1.4). 

 

 

Рисунок 1.4 – Механизм перемены передач. 
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1.7 Зарубежные конструкции кулачковых коробок. 

На спортивном автомобиле Рено Clio R3 установлена кулачковая коробка ше-

стискоростная (рисунок 1.5). 

 

 

Рисунок 1.5 – КПП Рено Clio R3 

Для  Clio R3 во время переключения передачи на более высокую, на долю се-

кунды прерывается зажигание. То есть подаваемое в двигатель топливо просто не 

воспламеняется свечей в течение буквально нескольких долей секунд. На это 

время нагрузка с КПП снимается, и передачу можно переключить даже не отпус-

кая педаль газа. 

 

1.8 Достоинства и недостатки кулачковых КПП 

Плюсы: 

– возможность быстро без использования сцепления переключить передачу. С 

использованием секвентального механизма можно быстро переключить передачи 

вверх или вниз, не отвлекаясь на поиск нужной передачи. Это актуально в усло-

виях большой тряски или когда необходимо повышенное внимание для слежения 

за дорогой; 

– из вышесказанного видно, что коробки кулачкового типа идеально подходят для 

автомобильного спорта. 
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Минусы: 

– большие ударные нагрузки на двигатель, трансмиссию, приводы и т.п., кото-

рые приводят к частым поломкам; 

– сложность и дороговизна секвентального механизма; 

– требует постоянной профилактики, смена масла и т.п. Так как из-за большо-

го износа появляется много металлических частиц. 

 

1.9  Модернизированная коробка ВАЗ-2110 

На автомобиле ВАЗ-2110 установлена двухвальная пятиступенчатая коробка 

передач с синхронизаторами на 1, 2, 3, 4 и 5 передачах. 

 Синхронизаторы этого типа называются синхронизаторами постоянного дав-

ления, так как предельное давление на поверхности трения синхронизатора по-

стоянно и определяется пружиной шарикового фиксатора. В дипломном проекте 

предлагается заменить зубчатые муфты синхронизатора 1, 2, 3 и 4 передачи на 

кулачковые муфты (рисунок 1.6). На ведущем валу свободно насажены на под-

шипниках шестерни постоянного зацепления. На их торцевой поверхности вместо 

зубчатых венцов предполагается установка (путем технологического изготовле-

ния) выступов особой формы (кулачков). Взамен синхронизаторов на те же штат-

ные места устанавливаются  двухсторонние кулачковые муфты. 

Форму профиля кулачка выбираем трапецеидальным (угол профиля к оси 

05 ) так как при работе данного профиля не обязательно точное взаимное рас-

положение полумуфт в момент включения, а боковые зазоры выбираются при 

более глубоком продвижении ведомой полумуфты, применяется при больших 

моментах и скоростях. Число кулаков 6. Для муфт характерно полное отсутствие 

проскальзывания.  

При работе коробки передач с синхронизаторами, переключение передач за-

нимает 0,5…0,6 секунд. 

Коробка передач с кулачковым механизмом переключения в которой синхро-

низаторов нет, и переключение происходит без выжима сцепления, позволяет 
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сменить передачу за 0,18…0,20 секунд. Поэтому коробка передач с кулачковым 

механизмом переключения передач несмотря на малый ресурс и высокую стои-

мость, так популярны в гонках.  
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2 ТЕОРЕТИЧЕСКИЕ ИССЛЕДОВАНИЯ ЭЛЕМЕНТОВ КПП 

2.1 Расчет действующих сил и моментов 

Принимаем исходными данными для расчета[6]: 

Максимальный крутящий момент двигателя ;9,103max НмM e  .[9] 

Угловая скорость на первичном валу при максимальном крутящем моменте 

;314 1 cV . 

Максимальная угловая скорость коленчатого вала двигателя ;6,598 1max  cV . 

Передаточные числа коробки передач:  

.53,3

;789,0

;941,0

;357,1

;95,1

;636,3

..

5

4

3

2

1













хз

К

К

К

К

К

К

U

U

U

U

U

U

 

        Определение межосевого расстояния 

 

,3
1

maxUMka ea                                               (2.1) 

 

где  ak эмпирический коэффициент, ];3,9...9,8[ak  

    max

eM максимальный крутящий момент на коленчатом валу двигателя,  

 

;9,103max мНM e   

 

1U передаточное отношение первой передачи, ;636,31 U  

.6,57636,39,1039,8 3 ммaw   

Принимаем межосевое расстояние автомобиля – аналога: .58 ммaw   

        Определение рабочей ширины зубчатых венцов: 

 

,)23,0...19,0( ww ab                                           (2.2) 
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где wa  – межосевое расстояние первичного и вторичного валов автомобиля 

              аналога [1]. 

.125819,0

;165845.0

;1558.045.0

;155845.0

;165822.0

;1658228,0

;165823,0

..

5

4

3

2

1

ммb

ммb

ммb

ммb

ммb

ммb

ммb

хз

w

w

w

w

w

w

ппв

w















 

 

Определение нормального модуля зубчатых колес: 

Принимаем .5,2nm  

Определение угла наклона линии зубьев: 

 

),arcsin(
w

n

b

m



                                              (2.3) 

где :  

nm  – нормальный модуль зубчатых колес; 

wb  – рабочая ширина зубчатых венцов; 

;29)
16

5,214,3
arcsin( 


ппв  

;29)
16

5,214,3
arcsin(1




  

;29)
16

5,214,3
arcsin(2




  

;31)
15

5,214,3
arcsin(3




  

;32)arcsin(
15

5.214.3
4    

;29)
16

5,214,3
arcsin(5




  

.0..

хз  

Принимаем углы наклона зубьев шестерен автомобиля аналога: 
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.0

;28

;32

;31

;29

;27

;31

..

5

0

4

3

2

1



























хз

ппв















 

 Определение окружного модуля зубчатой передач: 

 

,
cos

n
t

m
m                                                         (2.4) 

 

где  nm  – нормальный модуль зубчатых колес; 

cos  – угол наклона линии зубьев; 

92,2
31cos

5,2




ппв

tm ; 

;81,2
27cos

5,21 
tm  

;83,2
28cos

5,2

;96.2

;92,2
31cos

5,2

;86,2
29cos

5,2

5

32cos

5,24

3

2

0















t

t

t

t

m

m

m

m

 

.5.2
0cos

5,2.. 


хз

tm
 

Определение числа зубьев: 

 

,
cos2

nm

a
z

 



                                            (2.5) 

 

где  nm  – нормальный модуль зубчатых колес; 

cos  – угол наклона линии зубьев; 
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 wa  – межосевое расстояние автомобиля аналога; 

.54
5,2

0cos582

;48
5,2

28cos582

;45
5,2

31cos582

;47
5,2

29cos582

;48
5,2

27cos582

;46
5,2

31cos582

..

5

3

2

1

















































хз

ппв

z

z

z

z

z

z

 

Число зубьев колеса и шестерни: 

 

p

вщ

U

z
z






1
,                                                       (2.6) 

 

.37175417
07,3

54

;16324832
48,1

48

;18284628

;21244524
91,1

45

;27204720
39,2

47

;33154815
16,3

46

....

55

4941,1
46

4

33

2

2

1

1













вм

хз

вщ

хз

вмвщ

вмвщ

вмвщ

вм

вщ

вш

вщ

zz

zz

zz

zz

zz

zz

 

Определение диаметров шестерни и колеса. 

Определение делительного диаметра: 

 

,z
Сos

m
d 


                                                        (2.7) 
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;93,79
857,0

295,2

;97,53
857,0

175,2

ммd

ммd

вм

ппв

вщ

ппв











 

;93
891,0

335,2

;9,40
891,0

155,2

1

1

ммd

ммd

вм

вщ











 

;66,56
875,0

205,2
2 ммd вщ 


  

.5,93
891,0

375,2

;4,40
891,0

175,2

;56,47
883,0

165,2

;34,86
883,0

325,2

;41,63
857,0

215,2

;49,70
857,0

245,2

;24,77
875,0
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..
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5
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3
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ммd
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ммd
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хз
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хз
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вщ
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вщ
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


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












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
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


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
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Определение диаметра впадины ведущей и ведомой шестерни передач: 

 

;72,475,25,297,535,2 ммmdd вщ

ш

вщППВ

f   

;68,735,25,293,795,2 ммmdd вм

ш

вмППВ

f   

;65,345,25,29,405,21 ммmdd вщ

ш

вщ

f   

;75,865,25,2935,21 ммmdd вм

ш

вм

f   

;41,505,25,266,565,22 ммmdd вщ

ш

вщ

f   

;99,705,25,224,775,22 ммmdd вм

ш

вм

f   

;24,645,25,249,705,23 ммmdd вщ

ш

вщ

f   

;16,575,25,241,635,23 ммmdd вм

ш

вм

f   

;09,805,25,234,865,25 ммmdd вщ

ш

вщ

f   

;31,415,25,256,475,25 ммmdd вм

ш

вм

f   



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

 30 23.04.03.2019.309.00 ПЗ 

 

;25,875,25,25,935,2
..

ммmdd вм

ш

хзвм

f   

.4,355,25,24,405,2
..

ммmdd вм

ш

хзвм

f   

 

 Определение диаметра вершины зубьев ведущей и ведомой шестерни: 

;97,585,2297,532 ммmdd вщ

ш

вщППВ

а   

;93,845,2293,792 ммmdd вм

ш

вмППВ

а   

;9,455,229,4021 ммmdd вщ

ш

вщ

а   

;985,229321 ммmdd вм

ш

вм

а   

;66,615,2266,5622 ммmdd вщ

ш

вщ

а   

;24,825,2224,7722 ммmdd вм

ш

вм

а   

;49,755,2249,7023 ммmdd вщ

ш

вщ

а   

;41,685,2241,6323 ммmdd вм

ш

вм

а   

;34,915,2234,8625 ммmdd вщ

ш

вщ

а   

;56,525,2256,4725 ммmdd вм

ш

вм

а   

;4,455,224,402
..

ммmdd вм

ш

хзвм

а   

.5,985,225,932
..

ммmdd вм

ш

хзвм

а   

 

Расчет зубчатого зацепления I передачи  

Проверка зубьев на контактную прочность  

Расчет контактных напряжений: 

 

,
)1(270

2

1

3

1

к

вщ

ш

квыхН

Н
Ub

UМК

а 






                                  (2.8) 

 

где  выхМ  – максимальный крутящий  момент на вторичном валу (I передача); 

 

,1max k

e

вых UMМ                                               (2.9) 

 

;18,54067,319,147 мНМ вых   
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.3,1298
67,316

)167,3(1018,540537,1

68

270
2

33

МПаН 



  

 

Расчет допускаемых контактных напряжений: 

 

VRHL

H

bH
H ZZK

S
 lim][


 ,                               (2.10) 

 

где  bH lim  – предел контактной выносливости; 

HL
K  – коэффициент долговечности, ;8,1HLK  

RZ  – коэффициент, учитывающий шероховатость сопряженных поверхностей 

зубьев, ;95,0RZ  

VZ  – коэффициент, учитывающий окружную скорость зубчатых колес, ;1VZ  

HS  – коэффициент безопасности, .2,1HS  

Материал зубчатых колес: 12Х2Н4А. 

Термообработка: цементация. 

Твердость поверхности зубьев: ведущей шестерни 60 HRC, ведомой 57 HRC. 

 

;1311572323

;1380602323

lim

lim

МПаHRC

МПаHRC

вм

bH

вщ

bH








                            (2.11) 

;5,1966195,08,1
2,1

1380
][ МПавщ

H   

;175,1868195,08,1
2,1

1311
][ МПавм

H 
 

);][]([45,0][ вм

H

вщ

HH                             (2.12) 

 

.604,1725)175,18685,1966(45,0][ МПаH   

Условие прочности: ];[ HH    

МПаМПа 604,17253,1298  ; 

Условие контактной прочности выполнено. 

Проверка зубьев на изгибную прочность 
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Расчет изгибных напряжений: 

 

n

вщ

ш

FtF
F

mb

YFK




 ,                                                (2.13) 

 

где   tF  – окружная сила,  

 

,
2 1max

вщ

ш

k

e

t
d

UM
F


                                             (2.14) 

 

;9,7720
43

67,3101662 3

НFt 


  

.3,866
5,216

74,39,77202,1
МПаF 




  

 Расчет допускаемых изгибных напряжений: 

 

RS

F

bF
F YY

S
 lim][


 ,                                          (2.15) 

 

где  bF lim  – предел выносливости зубьев при изгибе соответствующей базовому 

числу циклов напряжений, ;3100lim МПаbF   

FS  – коэффициент безопасности, ;55,1FS  

S
Y  – коэффициент, учитывающий чувствительность материала к концентра-

ции напряжений, ;025,1SY  

RY  – коэффициент, учитывающий шероховатость переходной поверхности зу-

ба, ;1RY  

.20501025,1
55,1

3100
][ МПаF   

 

Условие прочности: ][ FF    

МПаМПа 205013,894    
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Условие контактной прочности выполнено. 

Расчет сил действующих в зацеплении 

В общем случае на вал действуют следующие силы от зубчатых зацеплений: 

t
F  – окружная сила; 

 

вм

ш

e
t

d

UM
F




max2
,                                               (2.16) 

 

r
F  - радиальная сила; 

 









coscos

2 max
tg

F
d

tgUM
F tвм

ш

e
r 




 ,                                 (2.17) 

 

a
F  - осевая сила; 

 




tgF
d

tgUM
F tвм

ш

e
a 




max2
,                                  (2.18) 

 

I передача: 67,3U ,  o27 , о20 , ммd вм

ш 93 : 

НFt 11617
93

67,31019,1472 3




 ; 

Н
tg

F
o

o

r 5,4745
27cos

20
11617  ; 

НtgF о

a 59192711617  . 

    II передача: 10,2U ,  o29 , о20 , ммd вм

ш 24,77 : 

НFt 8004
24,77

10,21019,1472 3




 ; 

Н
tg

F
o

o

r 16.3843
29cos

20
1.9235  ; 

НtgF о

a 51119291.9235  . 

    III передача: 54,1U ,  031 , о20 , ммd вм

ш 41,63 : 
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;6314
41,63

36,11019,1472 3

НFt 


  

;2681
31cos

20
6314 Н

tg
F

o

o

r   

.3794316314 НtgF о

a   

     IV передача: 1U ,  ммdст 60 : 

НFt 4906
60

11019,1472 3




 . 

     V передача: 82,0U ,  o28 , о20 , :56,47 ммd вм

ш   

;5075
56,47

82,01019,1472 3

НFt 


  

Н
tg

F
o

o

r 2155
31cos

20
5075  ; 

.3049315075 НtgF о

a   

З.Х.: ;53,3U  :5,93 ммd вм

ш   

;11114
5,93

53,31019,1472 3

НFt 


  

Н
tg

F
o

o

r 4719
31cos

20
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Определение долговечности подшипников 

Определение реакций в подшипниках и построение эпюр изгибающих момен-

тов: 

Вторичный вал: 
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Первичный вал: 
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Определение максимальных прогибов валов под нагрузкой: 

Прогиб первичного вала в вертикальной плоскости: 
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Прогиб вторичного вала в вертикальной плоскости: 
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Условие  прогиба валов в вертикальной плоскости выполнено. 

По проведенным расчетам рисуем силы действующие на валах и строим эпю-

ры нагружений[10] (рис 2.1). 
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Рисунок 2.1 – Схема сил действующих на валах 

Определим эквивалентную нагрузку: 

 

KKFFP m
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rЭ  )( 1 ,                               (2.21) 

 

.57,72,11)5,47451564( кНPЭ   

По эквивалентной нагрузке и диаметру вала под подшипник выбираем под-

шипник средней серии: 306.[13] 

Расчетная долговечность, млн.об.: 
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Расчетная долговечность, ч.: 
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Расчёт на изгибную выносливость 

Окружная сила: 

 

                 
.25635

7.166

19702000
HFFt 




                                    (2.24) 

 

Коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку: 

Поскольку в циклограмме учтены внешние нагрузки, принимают 

КА=1. 

Коэффициент, учитывающий влияния появления погрешностей зацепления на 

динамическую нагрузку для косозубой передачи: 

.06.0F  

Коэффициент, учитывающий влияния разности шагов зацепления зубьев ше-

стерни и колеса для 7й степени точности по нормам плавности, при модуле m = 

2.5 мм. 

.530 g  

Удельная окружная динамическая сила: 
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Коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, возникающую в зацеп-

лении: 

.12.112.011  FF VK   

 

Коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по 

длине контактных линий: 
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Коэффициент, учитывающий распределения нагрузки между зубьями: 

 

.02.1 FZFZ KK  

 

Коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию напряжений: 

Для зубчатых колёс неразрезанных фрезой без протуберанца. 

;092.09.27
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Z
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Коэффициент, учитывающий наклон зуба: 
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
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Коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев: 
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

a

Y

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Коэффициент перегрузки: 

 

.28.102.112.112.11   FAFFAF KKKKK   

 

Расчётные напряжения: 
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Пределы выносливости зубьев, соответствующие базовому числу циклов 

напряжений: 

Для цементированной шестерни из стали марки 12Х2Н4А: 

.10001
0 FLimb  

Для цементированного  колеса из стали марки 12Х2Н4А: 

.10002
0 FLimb  

Коэффициент, учитывающий влияние шлифования переходной поверхности 

зуба: 

Для зубчатых колёс с не шлифованными зубьями: 

.121  gg YY  

Коэффициент, учитывающий влияние деформационного упрочнения: 

.121  dd YY  

Коэффициент, учитывающий влияния двухстороннего приложения нагрузки: 

При одностороннем приложении нагрузки YA=1. 

Коэффициент, учитывающий технологию изготовления: 

Поскольку в технологии изготовления шестерни и колеса нет отступлений от 

примечаний:  

;11 TY   .12 TY  

  Предел выносливости зубьев при изгибе: 

 

1000111110001111
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0

2  TAdgFLimbFLimb YYYY мПа. 

 

Коэффициент, учитывающий нестабильность свойств материала зубчатого ко-

леса и ответственность зубчатой передачи: 



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

 40 23.04.03.2019.309.00 ПЗ 

 

Для цементированной шестерни и стали марки 12Х2Н4А: .55,11 FS  

Для цементированного  колеса из стали марки 12Х2Н4А: 

.55,12 FS  

Коэффициент, учитывающий способ получения заготовки зубчатого колеса: 

 Для поковки: 

;11 Yz  .12 Yz  

 

Коэффициент долговечности: 
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Коэффициент, учитывающий градиент напряжений и чувствительность мате-

риала и концентрации напряжений (опорный коэффициент): 

.15,2lg15,008,1lg15,008,1  mY  

Коэффициент, учитывающий шероховатость переходной поверхности. 

Для цементированной шестерни: 
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1
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Для цементированного колеса: 
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2
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Коэффициент, учитывающий размеры зубчатого колеса: 
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Допускаемые напряжения: 
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Сопротивление расчетного и допускаемого напряжений: 

 

;631218
11

мПамПа FPF    

.562208
22

мПамПа FPF    

 

Следовательно, выносливость зубьев при изгибе гарантируется с вероятностью 

не разрушения более 99%. 

2.2 Прочностные расчеты валов КПП 

Марка стали и режимы улучшения шестерен коробки передач: 

Ведущая шестерня – Z1 

Ведомая шестерня ( 

колесо) – Z2 

Толщина упрочненного слоя: ht1 = 0,8 … 1,1 мм. 

Твердость поверхности зуба: HО1 = 60 HRCЭ , HО2 = 57 HRCЭ. 

Твердость сердцевины зуба: HК1 = 300 HВ, HК2 = 300 HВ. 

Предел текучести: T1 = 1000 мПа. T2 = 900 мПа. 

Ведущие шестерни (Z1) – 12Х2Н4А цементация. 

Ведомые колеса (Z2) – 12Х2Н4А цементация. 

Работа кулачковых муфт может сопровождается значительным износом ку-

лачков. Увеличение твердости поверхности кулачков обеспечивают цементацией. 

Материал  и термическая обработка муфт аналогична материалу колес - 

12Х2Н4А. 

 

2.3  Расчет кулачковой сцепной муфты КПП 

Критериями работоспособности кулачковых муфт являются прочность и дол-

говечность кулачков по контактным напряжениям  и по изгибу.[5] 

Максимальный крутящий момент на вторичном валу 1, 2, 3 и 4 передачи; 

 

    iвМкрМкр  .  ,                                                  (2.27) 
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где  вМкр.  – крутящий момент на первичном валу Нм; 

ni  – передаточное отношение соответствующей передачи.  

;374636,31031 мНМкр 
 

;140357,11033 мНМкр 
 

;20195,11032 мНМкр 
 

.97941,01034 мНМкр 
 

Примем  допущения, что в пиковый момент воспринимает один кулачок. 

Проверочный расчет на сопротивление кулаков изгибу производим по окруж-

ной силе P, отнесенной к окружности, проходящей через середину кулаков по 

диаметру dср. 

 Определяем средний диаметр кулаков в зацеплении с колесом 1, 2, 3 и 4 пере-

дачи;      
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
 ,                                               (2.28) 

 

где  D – наружный диаметр кулачков, мм; 

d – внутренний диаметр кулачков, мм. 
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Величина окружного усилия  определяется: 
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Ширину сечения кулака   находим из геометрических размеров D и d: 

 

;
2

dD 
                          (2.30) 
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Величина изгибающего момента, приходящаяся на каждый кулак: 

 

,
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bРk
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из


                                (2.31) 

 

где  иk =0,8 – коэффициент, учитывающий инерционные усилия;   

b – высота кулака, м. 
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 Момент сопротивления сечения основания кулачка в м3: 
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где  h – толщина сечения кулачка, м. 
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         σ – ширина сечения кулачка, м. 
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Производим проверку кулачков муфты на изгиб: 

 

      из
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М
   ,                                  (2.33)     

   

где  Миз – изгибающий момент, н. 

        W – момент сопротивления сечения основания кулачка, н. 
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 
2

1210
м

Н
из   – допускаемое напряжение изгиба. Условие выполняется. 

 Работоспособность кулачков определяется напряжением смятия. Предпо-

лагая, что в передаче нагрузки равномерно участвуют все кулачки и что давление 

равномерно распределяется по поверхности каждого кулачка. 

Получаем:  
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 
 см

ср

рас

см
Fzd

М
 




2
 ,                                      (2.34) 

 

где  
кррас ММ  3,1  - расчетный крутящий момент, Н.м; 

bhF   – площадь проекции опорной поверхности кулачка на диаметральную 

плоскость, мм2 

z = 6 – число кулачков.  

Находим расчетный крутящий момент для каждой кулачковой муфты: 

 

мНМ рас  4853743,11
 ; мНМ рас  1821403,13

; 

мНМ рас  2602013,12
 ; мНМ рас  126973,14

 

 

Определяем площадь проекции опорной поверхности кулачка на диаметраль-

ную плоскость каждой кулачковой муфты: 

 

2

1 2301318 ммF   ; 2

3 120815 ммF  ; 

 2

2 1801018 ммF   ; 2

4 105715 ммF  . 

 

Подставляя все полученные значения момента и площади, определяем напря-

жение смятие на каждой муфте: 

 

21 86800
3,261,8

4852

мм
Н

см 



 ; 23 74300

2,168,6

1822

мм
Н

см 



 ; 

22 61700
8,168,7

2602

мм
Н

см 



 ; 24 59700

05,167,6

1262

мм
Н

см 



 . 

 

Допускаемое напряжение смятия принимается, с учетом качества материла и 

условий работы кулачков;  при стальных закаленных кулачках и включении на 

ходу   29000045000
мм

Н
см  . Условие выполняется. 

Условие самовыключения: 

 

                                 












d

d
ftg

ср
1 ,                                       (2.35) 
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где  d – диаметр втулки, мм; 

05  – угол наклона рабочей грани кулачка, 087.050 tg ; 

   f =0.17 – коэффициент трения муфты по валу. 

 

39,0
62

81
117,01 








tg  ; 37,0

56

68
117,03 








tg ; 

38,0
62

78
117,02 








tg ;  37,0

56

67
117,04 








tg . 

 

 Условие самовыключения не выполняется. 

 

2.4  Расчет на износостойкость кулачков муфты 

 Расчет на износостойкость рассчитывается по давлению на рабочих поверхно-

стях. 

Формула для проверочного расчета на износостойкость: 

 

  ,
2

zDbh

ТК
р

рн


                                                 (2.36) 

 

где  р  – допустимое давление, МПа; 

Кн – коэффициент неравномерности распределения нагрузки между кулачка-

ми; 

Тр – расчетный вращающий момент, Н. м. 

Расчетный вращающий момент: 

 

,крДр МКТ 
                                                (2.37) 

 

где  КД = 3,5 – коэффициент динамичности. 

Определяем расчетный вращающий момент для каждой муфты: 

 

мНТ р  13093745,31
;  мНТ р  4901405,33

; 

мНТ р  7042015,32
; мНТ р  340975,34

. 
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Коэффициент неравномерности распределения нагрузки  

между кулачками зависит от точности изготовления. При  

степени точности равной 7  Кн=2. 

Определяем допустимое давление для каждой муфты: 

 

  МПар 118
007,0013,0081,06

130922
1 




 ;   МПар 120

005,0008,0068,06

49022
3 




 ; 

  МПар 120
005,001,0078,06

70422
2 




  ;   МПар 120

007,0004,0067,06

34022
4 




 . 

 

Допустимое давление  р  принимают для муфт включаемых на ходу 90 – 130 

МПа. Условие выполняется. 

 

2.5 Расчет шлицевого соединения на прочность 

Находим нагрузки, вызывающие смятие и срез шлицев втулки в месте ее со-

прикосновения с боковыми поверхностями муфты. Напряжение смятия определя-

ется по формуле: 

 







ср

кр

см
rlzdD

М

2/)(
 ,                                   (2.38) 

 

   где  rср – средний радиус вала, м; 

          z – число шлицев; 

         ψ = 0,8 – коэффициент использования рабочей части шлицев; 

         D – наружный диаметр шлицев, м; 

          d – внутренний диаметр шлицев, м; 

             l – длина рабочей части шлица, м. 

 

Подставив все известные значения получим: 

 

МПАсм 49
8,002,002,082/)058,0064,0(

374
1 


 ; 
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МПАсм 20
8,0019,002,082/)050,0056,0(

140
2 


 . 

 

 

Допускаемое напряжение смятия [δсм] ≤ 40-70 МПа. Из условия напряжения 

на смятие  δсм < [δсм].  

Напряжение среза шлицев вала определяется: 

 

zbld

М

в

кр

ср


  ,                                          (2.39) 

 где  b – ширина шлица. 

МПаср 2,8
12005,002,0058,0

374

1



  ; МПаср 6,3

12005,0019,0050,0

140
2 


  

 

Допускаемое напряжение среза [τср] ≤ 25 МПа. Из условия напряжения на срез  

τср <  [τср]. Условие выполняется. 

Произведенный расчет показал, что предложенная кулачковая муфта выдер-

живает пиковые нагрузки на изгиб и смятие. Расчет выполнен на основании ГОСТ 

1643-81. В зависимости от передаваемого момента подбирались размеры кулачков 

каждой передачи. Шлицевые соединения, применяемые для осевого перемещения 

полумуфт,  при расчете на срез и смятие сопротивляются заданным напряжениям 

с 2-х кратным запасом прочности. Изготовление деталей из высокопрочных мате-

риалов и правильный подбор термической обработки дает возможность повысить 

их срок службы. При модернизации коробки передач учитывалось изменение 

динамических характеристик за счет уменьшения времени на смену передачи. 

Ходы стали значительно меньше, передачи включаются четко. Все это требует 

точного изготовления и правильной регулировки механизма выбора передач.[12]   
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3 ПРИМЕНЕНИЯ ПАКЕТА «ANSYS APDL» ДЛЯ ОЦЕНКИ НДС МУФТЫ 

БЛОКИРОВКИ ДИФФЕРЕНЦИАЛА 

3.1 Расчетная схема и допущения 

При выбранной функциональной схеме, предполагающей возможность вклю-

чения муфты в движении и отсутствие синхронизаторов, наиболее опасным мо-

ментом является момент включения муфты. Рассмотрим следующую схематиза-

цию задачи: два колеса вращаются с разными угловыми скоростями 1 и 2, и в 

этот момент происходит включение муфты. Примем следующие допущения: 

1) Колеса будем рассматривать как жесткие массивные диски, податливость их 

учитывать не будем (это дает ошибку в запас прочности); 

2) Полуоси будем считать податливыми, но невесомыми (пренебрежем инер-

цией полуосей по сравнению с инерцией колес). Массой дифференциала и муфты 

блокировки также пока будем пренебрегать  

3) Будем считать, что включение производится в момент, когда одно колесо 

находится на твердом грунте, а второе буксует. Пренебрежем потерями энергии 

на трение в контакте буксующего колеса с грунтом за время включения муфты.[8] 

При таких предположениях расчетная схема будет выглядеть следующим об-

разом (рисунок 3.1): податливый вал, состоящий из двух половин; один конец 

вала закреплен, второй связан с жестким диском, вращающимся со скоростью 

 = 1 – 2; половины вала «мгновенно» соединяются муфтой. 

 

 

 

Рисунок 3.1 – Расчетная схема 1  
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При расчетах будем использовать схему крутящего удара и рассматривать 

только момент появления максимальных крутящих моментов в полуосях, считая, 

что этот момент соответствует появлению максимальных напряжений в муфте. 

Для деталей муфты нагружение будем рассматривать как квазистатическое, по-

скольку собственные частоты деталей муфты должны существенно отличаться от 

частоты колебаний колеса на полуоси.[7] 

Отметим сразу, что возможна и другая схема нагружения (рисунок 3.2), когда 

оба колеса могут буксовать. Если пренебречь сцеплением обоих колес с грунтом, 

то, как видно их рис. 3.2, задача также сводится к схеме крутящего удара – но с 

одной полуосью и уменьшенной в 2 раза разницей угловых скоростей. Легко 

видеть, что при этом запасенная кинетическая энергия меньше в 4 раза, а объем 

материала, в котором возникают напряжения (при переходе кинетической энергии 

в потенциальную энергию напряжений) – только в 2. Поэтому такой случай менее 

опасен, чем случай с зафиксированным колесом, и в дальнейшем не рассматрива-

ется.[11] 

 

 

Рисунок 3.2 – Расчетная схема 2 
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В первом приближении для анализа прочности зубьев муфты используем 

апробированные методы, применяемые для сходных конструкций – зубьев зубча-

тых колес. 

Наиболее опасным моментом будет, как легко видеть, момент включения муф-

ты «на ходу» в случае, когда угловые скорости колес различаются – например, 

когда одно колесо движется по твердой поверхности, а второе буксует. Включе-

ние муфты приведет к выравниванию угловых скоростей, причем этот процесс 

будет сопровождаться ударом. Поскольку положение полумуфт в момент вклю-

чения привода является, вообще говоря, произвольным, рассматривать следует 

наихудший случай. Таким случаем является контакт «по линии», а не по поверх-

ности. При этом опасными точками будут: 

Т.1 –точка в зоне больших контактных напряжений; 

Т.2 – точка в зоне концентрации напряжений у впадины полумуфты. 

 

 

 

Рисунок 3.3 – Схема кулачков полумуфт и их опасные точки. 

 

В зубчатых передачах напряжения в точках Т2 определяют, условно рассчиты-

вая зуб на изгиб как консольную балку переменного сечения, нагруженную на 

конце сосредоточенной силой F[1] – рисунок 3.4. 
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Рисунок 3.4 – Зуб зубчатого колеса и действующая на него нагрузка 

При этом напряжения определяют по формуле 

 

M

W
   ,                                         (3.1) 

 

где M – изгибающий момент, возникающий в кулачке;  

W – момент сопротивления. 

Применение этой формулы, конечно, условно, поскольку отношение высоты 

зуба к ширине невелико (тем более это так для рассматриваемой муфты). Будем 

считать – в первом приближении – что погрешности здесь компенсируются коэф-

фициентами запаса прочности, обоснованными многолетней практикой. 

Расчет на прочность муфты блокировки межколесного дифференциала прове-

дем в два этапа:  

1) расчет на прочность при контактном взаимодействии кромок кулачков;  

2) расчет на прочность кулачка при «изгибе». 

Исходные данные для расчетов приведены в таблице 3.1. 

Рассмотрим задачу, в которой автомобиль попадает в «неблагоприятные до-

рожные условия» и  колесо (блок колес) на одной  полуоси начинает вращаться с 

большей угловой скоростью, чем у противоположного колеса на другой полуоси 

(пробуксовка). 
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Таблица 3.1 – Исходная геометрия муфты блокировки диффенциала 

 

Для удобства математического описания примем допущение о том, что колесо 

(блок колес) на одной из полуосей жестко закреплено, а колесо (блок колес) на 

противоположной полуоси вращается с разницей угловых скоростей. В мо-

мент, когда муфта разомкнута, а колесо вращается, то энергия этого вращения – 

есть кинетическая энергия колеса K  (блока колес): 

 

2

2

1


k
JK  ,                              (3.2) 

 

где kJ  - массовый момент инерции системы колесо-полуось; 

 - угловая скорость вращения системы колесо-полуось. 

Чтобы остановить пробуксовку колеса, автоматика включает блокировку диф-

ференциала, посредством замыкания двух полумуфт. При этом вся кинетическая 

энергия колеса K переходит в потенциальную U: 

 L
JG

M
cMU

p

2
2

1

2

1 2
2 


  ,                             (3.3) 

 

где: c – крутильная жесткость колеса; 

M – крутящий момент, образующийся при замыкании полумуфт; 

Параметр Величина 

Момент инерции колеса Jk
 50 кгм2 

Радиус колеса r 0,59 м 

Длина полуоси L 0,93 м 

Диаметр полуоси d 0,05 м 

Полярный момент инерции полуоси Jр
 5·10-7м4 

Внешний радиус муфты rвнеш 0,05 м 

Внутренний радиус муфты rвнут 0,03 м 
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G – модуль сдвига; 

Jp – полярный момент инерции полуоси 

Так как мы будем исходить из максимальных допускаемых напряжений, то 

рассмотрим такой случай, при котором крутящий момент будет максимальным, 

тогда: 

 

 
крM T  ,                                            (3.4) 

 

где крT - максимальный крутящий момент, образующийся при замыкании полу-

муфт. 

Следует заметить, что колесо остановилось в положении с максимальным уг-

лом закручивания вала (полуоси).  

Далее, запишем закон сохранения энергии: 

 

L
JG

T
J

p

kr

k
2

2
1

2

1
2

2 


   .                             (3.5) 

 

Так как мы приняли допущение о том, что колесо на одной полуоси жестко за-

креплено, а колесо на противоположной полуоси вращается с разностью угловых 

скоростей, то примем: 

 

 Δωω                                               (3.6) 

 

Выражая из выражения (3.6) получим: 
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Очевидно, что выражение для нахождения крT  запишется как произведение 

нагрузки на приведенный радиус полумуфты, по которому данная нагрузка рас-

пределена: 

 

K

N
rr

rrq
T

внутвнеш

внутвнеш

kr
















2
,
                    (3.8) 

 

где q – распределенная нагрузка, действующая на зуб в момент включения муф-

ты; 

К – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки 

между зубьями и по ширине зуба. Примем К = 1,5. [1], стр185. 

N – число кулачков полумуфты. 

Распределение крT
 
по поверхности полумуфты показано на рисунке 3.6 

 

 

Рисунок 3.6 – Распределение крутящего момента по муфте 

Таким образом, мы определили нахождение разности угловых скоростей и 

крутящего момента, следующим шагом станет определение нагрузки, действую-

щей на зуб. Здесь расчет разобьется на две части: в первой будет рассмотрена 

контактная задача, для нее найдена своя нагрузка q,которую мы обозначим конq .Во 
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второй части будет рассмотрен «изгиб» кулачка и найдено другое значение q, 

обозначенное qизг. 

 

3.2  Оценки уровня напряжений 

Проведем два расчета на контактную выносливость и «изгиб» аналитическим 

путем в пакете MathCAD. 

Выбор материала 

Поскольку лимитирующим параметром является контактная прочность, и 

твердость [1], стр 187, поэтому нам нужна сталь с высокой твердостью и обраба-

тываемостью, и, при этом, с приемлемой стоимостью. В качестве такой стали, 

удовлетворяющей выше упомянутым параметрам, была выбрана сталь 40ХС, ее 

твердость обеспечивается термообработкой. [5] . 

В таблице 3.2 приведены механические свойства данной марки стали в зави-

симости от температуры отпуска и рекомендации к термообработке. 

 

Таблица 3.2 – Механические свойства стали 40ХС 

,отп

o

t

C
 

0,2 ,

МПа


 

,В

МПа


 

,

%


 

,

%


 2

KCU,

/Дж см
 

Твердость, 

HB 

200 1670 1960 10 40 59 575 

300 1570 1810 10 43 29 530 

400 1370 1580 10 45 59 460 

500 1100 1320 11 50 60 380 

600 900 1030 16 55 78 320 

Режим термообработки для данной стали: закалка при 900 oC , масло. Охла-

ждение после отпуска на воздухе 

Теперь, основываясь на показателях твердости стали из таблицы 3.2 мы можем 

определить значение максимального контактного напряжения Н . Прежде чем 

это сделать, переведем показатель твердости стали из табл 3.2 по Бринеллю (HB) 
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в показатель твердости по Роквеллу (HRCЭ). [5] .Данный перевод отображен в 

таблице 3.3. 

Таблица 3.3 – Перевод твердости материала 

 

3.3 Контактные напряжения и контактная выносливость 

Расчет на контактную выносливость будет представлять первую часть расчета, 

в нем мы рассмотрим опасную точку Т1 (рис. 3.3). В этой точке будут возникать 

напряжения от контакта кромок кулачков двух полумуфт. 

Для этого случая будет найдено значение конq . 

Расчет на контактную выносливость будем вести, используя подход Герца к 

оценке контактного взаимодействия двух криволинейных поверхностей. Приме-

нение задачи Герца к данному расчету вполне обосновано, т.к. кромки зубьев 

кулачковой муфты имеют радиусы скругления.  

Нагрузки, приложенные к телам, вызывают в зоне контакта только упругие 

деформации, подчиняющиеся закону Гука. Силы давления нормальны к поверх-

ности соприкасающихся тел, силами трения по поверхности контакта можно 

пренебречь. 

Решая задачу Герца найдем величину усилия конq . Расчетная схема приведена 

на рисунке 3.7. 

 

По Бринеллю 

(НВ) 

По Роквеллу По Виккерсу 

(НV) 

По Шору 

(HSD) HRA HRC 

320 67,7 34,5 328 45,8 

380 70,8 40,7 398 54,0 

460 74,9 47,9 504 65,6 
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Рисунок 3.7 – Задача Герца 

 

Максимальное контактное напряжение для кулачков: 

 

пр

кон

Н

Еq








~

418,0  ,                                           (3.9) 

 

где 
кон

q~  – удельная расчетная нормальная сила; 

Е – модуль упругости; 

пр  – приведенный радиус кривизны кулачков. 

 

1 2

1 2

пр

 


 





 .                                           (3.10) 

 

 

Так как нас интересует окружная сила, то выполним переход от нормальной к 

окружной: 

 

 cos( )кон конq q    ,                                       (3.11) 

 

где конq – удельная расчетная окружная сила; 

 – угол зацепления. 

Примем α=5,9° и то, что данный механизм работает в смазке. 
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Окончательное выражение для определения окружной силы записывается сле-

дующим образом: 

 

 

2

2

cos( )

0,418

H пр

конq
E

   



 .                          (3.12) 

 

Исходя из выражений (3.9) и (3.11), очевидно, что: 

 

 конq q  .                                               (3.13) 

 

Условие контактной выносливости поверхности кулачка имеет вид: 

 

 H HP   ,                                            (3.14) 

 

 Где HP  - допускаемое контактное напряжение, которое устанавливается по 

экспериментальным данным и, обычно, выражается через твердость поверхности 

кулачков. В приближенных расчетах можно принимать
0

limHP H  , значения 

0

limH приведены в таблице 3.4. [1] . 

 

Таблица 3.4 – Значения пределов выносливости 

Материал зубьев колес (сталь) 
0

limH , МПа 

Без специальной химико-термичечкой обработки 

поверхности (твердость HB< 350) 
2 70HB   

С объемной поверхностной закалкой (38 -50 

HRCЭ) 
17 200ЭHRC   

Цементированная и нитроцементированная 

(HRCЭ>56) 
23 ЭHRC  
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Опираясь на таблицу 3.4, можно сделать вывод, что основной характеристикой 

при выборе материала является твёрдость. 

Таким образом, для первой части расти расчета, исходя из твёрдости материа-

ла, найдем значение q , затем - 
крT , и, далее,  . 

 

3.3 Определение прочности зуба муфты на изгиб 

Проведем вторую часть расчета, рассмотрим опасную точку Т2 (рис 3.2). В 

этой точке будут возникать напряжения от действия «изгиба» кулачка.  

Для этого случая будет найдено соответствующее значение изгq . 

 

 

Рисунок 3.8 – Положение полумуфт при максимальных «изгибных» напряжениях 

 

Следует заметить, что «изгибные» напряжения будут максимальными при та-

ком положении кулачков в зацеплении, при котором плечо «изгиба» будет макси-

мальным, то есть в случае, когда полумуфты максимально отведены друг от дру-

га, но при этом ещё происходит их зацепление (рисунок 3.8) 

Исходные данные для расчета приведены в таблице 3.1. Расчетная схема изоб-

ражена на рисунке 3.9 
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.  

Рисунок 3.9 – Схема расчета изгиба кулачков муфты 

 

2

1

[ ] 6 изг w

w

q h b

b S


 
 


 .                                (3.15) 

 

Окончательное выражение для определения окружной «изгибной» силы запи-

сывается следующим образом: 

 

 

2

1[ ]1

6

w
изг

w

b S
q

h b

  
 


 .                                (3.16) 

 

Условие «изгибной прочности» кулачка имеет вид: 

                                              (3.17) 

   1

n


   ,                                          (3.18) 

 

где: 1   – предел выносливости материала 

С учетом норм расчетов на прочность в машиностроении примем норматив-

ный коэффициент запаса равным n = 2 [8]. 

qизг 
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3.4 Оценка скоростных режимов 

Результаты вычислений для контактной и «изгибной» задач представлены в 

таблицах 3.5 и 3.6, соответственно.  

 

Таблица 3.5 – Результаты вычислений для контактной задачи 

Параметр Значение 

Твердость НRC 57,6 ед. 

Максимальное контактное напряжение 

Н  
1324 МПа 

Нагрузка, действующая на кулачок, qкон  20 кН/м 

Максимальный крутящий момент, ТКР. 

КОН 

78 Н м  

Максимально-допустимая разница угло-

вых скоростей полумуфт, Δωкон 
0,72 об/с 

Таблица 3.6 – Результаты вычислений для «изгибной» задачи 

Параметр Значение 

Твердость HRC 57,6 ед. 

Предел выносливости 1   200 МПа 

Нагрузка, действующая на кулачок, изгq  400 кН/м 

Максимальный крутящий момент, 

ТКР.ИЗГ. 

2322 Н м  

Максимально-допустимая разница уг-

ловых скоростей полумуфт, Δωизг 
21,39 об/с 

 

Из упрощенной оценки напряжений видно, что наиболее опасным с точки зре-

ния прочности кулачков муфты блокировки межколесного дифференциала явля-

ется случай контактного взаимодействия кромок кулачков муфты. Допустимая 
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разность скоростей вращения полумуфт в этом случае значительно меньше, чем 

для изгиба: 0,72 об/с против 21,39 об/с. Соответственно, для обеспечения надеж-

ной работы муфты блокировки скорости вращения колес в случае буксования 

должны быть выровнены до допустимой разницы  = 0,72 об/с. 

В дальнейшем, эти результаты будут проверены методом конечных элементов. 

Мы предполагаем, что высокие, интересующие нас напряжения возникнут 

только в точках Т1 и Т2 (рис. 3.2).Одной из целей использования метода конеч-

ных элементов в нашей задаче является проверка других точек и областей на 

кулачке, в которых могут возникнуть высокие напряжения. 

Для сокращения числа элементов, числа уравнений и, следовательно, времени 

счета используем команду, задающую циклическую симметрию. 

Для этого рассмотрим твердотельную модель, построенную в пакете Solid-

Works, в положении зацепления (рис. 3.1). Отсечем лишнее, оставив лишь кула-

чок у одной полумуфты и впадину между кулачками на другой полумуфте, также, 

в положении зацепления (рисунок 3.10) 

Для того чтобы циклическая симметрия выполнялась, нужно, чтобы угол 

оставшегося сектора был равен 36°. Так как исходное число кулачков полумуфт 

N=10, то, умножая угол 36° на число зубьев, мы получим полный оборот. 

Загружаем получившуюся модель в пакет ANSYSAPDL. Задаем тип элемен-

тов, параметры материалов. В соответствии с расчетным случаем задачи о крутя-

щем ударе, также как и в аналитическом расчете, жестко закрепляем одну полу-

муфту (полумуфта 2), ограничивая ее перемещения. К другой полумуфте (полу-

муфта 1) прикладываем произвольное усилие. 
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Рисунок 3.10 – Выделенный сектор кулачковой муфты 

Последовательным приближением увеличиваем нагрузку, получая соответ-

ствующие ей максимальные напряжения, удовлетворяющие условию прочности. 

Получив максимальное напряжение, соответствующее предельному, из програм-

мы, определяем соответствующий ему крутящий момент Ткр.мкэ. Этот момент и 

даст нам оценку максимально-допустимой разницы угловых скоростей полумуфт. 

Конечно-элементная модель представлена на рисунке 3.12. 

Зададим механические свойства стали 40ХС. Для точной имитации задачи о 

крутильном ударе ограничим все перемещения полумуфты 2. К полумуфте 1 

приложим крутящий момент Tкр.МКЭ. Постепенно увеличивая нагрузку, опреде-

лим максимально допустимое значение Tкр.МКЭ из условия 
1[ ]

n


  . Графическое 

представление результатов представлено на рисунке 3.13 и 3.14 . 
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Рисунок 3.12 – Конечно-элементная модель взаимодействия кулачков муфты 

блокировки дифференциала (1 – кулачок полумуфты 1; 2 – кулачок полумуфты 2) 

 

 

Рисунок 3.13 – Распределение напряжений при «изгибе» (общий вид) 

2 

1 
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Рисунок 3.14 – Распределение напряжений при «изгибе» (увеличенный мас-

штаб) 

 

Допустимый крутящий момент Tкр.МКЭ составил 3600 Нм. Определим допу-

стимую разность скоростей вращения полумуфт блокировки дифференциала с 

учетом этой величины: 

 

 
2( ) 1

2 33,16(об/ мин)МКЭ

p k

T N
L

G J J



    


.           (3.20) 

 

3.5 Сравнительный анализ используемых материалов 

С целью улучшения результатов, полученных с исходной геометрией, а также, 

для того чтобы узнать, насколько сильно тот или иной параметр влияет на работу 

всей конструкции, и можно ли, по технологическим или конструктивным особен-

ностям, его изменить, проведем анализ чувствительности для данной задачи. 

Наиболее важными параметрами, влияющими на значение допустимой разни-

цы угловых скоростей вращения колес при включении муфты, являются: 

1. Выбор материала; 
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2. Радиус скругления кромки кулачка  

3. Число кулачков полумуфты. 

4. Габаритные размеры полумуфт (внешний и внутренний радиусы полумуфты) 

5. Наличие смазки данного механизма 

Выбор материала 

Материал играет одну из самых главных ролей в прочности кулачковой муф-

ты. Он должен обладать высокой твердостью, поэтому была выбрана оптимальная 

марка: Сталь 40ХС, имеющая высокую твердость, обрабатываемость, но при этом 

доступная на рынке, и имеющая приемлемую стоимость. Но в машиностроении 

существуют стали с более высоким показателем твердости, однако, при этом, 

более дорогостоящие и, обычно, не применяющиеся для производства муфт и 

зубчатых колес. Примером таких сталей могут быть: У10; ШХ15СГ, 95Х18. С 

другой стороны, имеются более распространенные марки сталей, чем 40ХС, более 

доступные и менее дорогостоящие, однако, имеющие показатель твердости ниже, 

хотя и не так радикально, чем у Стали 40ХС представлено в таблице 3.7 и 3.8. 

Примером таких сталей могут быть: 20Х; 40Х; 20ХГР; 30ХГТ. 

 

Механические характеристики представленных материалов указаны в таблице 

Таблица 3.7 – Механические характеристики материалов. 

Тип материала 

Твёрдость 

Предел прочности

В  
По Бринеллю 

(НВ) 

По Роквеллу 

(HRC) 

40ХС 575 57,4 1960 

У10 643-670 62-64 Не определяется 

ШХ15СГ 627-670 61-64 1961-2354 

95Х18 582-653 58-63 Не определяется 

40Х 552 55,5 1765 

20ХГР 426 45 1512 

30ХГТ 555-637 56-62 1100 

20Х 534-637 54-62 981 
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Таблица 3.8 – Предельно-допустимая разница угловых скоростей полумуфт 

при прочих равных условиях, при различных материалах  

Марка материала 
Предельно-допустимая разница 

угловых скоростей, Δωкон (об/мин) 

40ХС 0,72 

У10 0,84 

ШХ15СГ 0,81 

95Х18 0,73 

40Х 0,66 

20ХГР 0,39 

30ХГТ 0,68 

20Х 0,64 

 

Из таблицы 3.8 виден масштаб изменений разницы угловых скоростей, ампли-

туда их изменения с 0,39 до 0,84 (об/мин). 

Таким образом, можно сделать вывод о том, что выбор материала повлияет 

прочность муфты, но не так радикально. 

Радиус скругления кромки кулачка, наряду с материалом, вносит весомый 

вклад в прочность муфты. Увеличение данного радиуса прямо пропорционально 

увеличению предельно-допустимой разницы угловых скоростей полумуфт Δωкон. 

Но увеличивать сколь угодно много этот радиус нельзя, этому препятствует 

остальная геометрия кулачка (его высота h, и ширина s). Теоретически, высоту h и 

ширину s  можно увеличить, но это потребует радикальных изменений в кон-

струкции муфты, увеличение ее габаритных размеров, вплоть до увеличения раз-

меров картера дифференциала, что, очевидно, невозможно, в силу конструктив-

ных и технологических особенностей.  

Повторим расчет, при стали 40ХС, а также при прочих равных условиях, но, 

приняв максимальный радиус скругления R2 = 2 мм, а также среднее значение 

R2=1.5мм. Результаты расчетов приведены в таблице 3.9. 
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Таблица 3.9 – Значения Δωкон  при прочих равных условиях: материал сталь 

40ХС, при различных радиусах скругления. 

Радиус скругления кромки ку-

лачка R2, мм 

Предельно-допустимая разница 

угловых скоростей, Δωкон (об/мин) 

0,9 0,72 

1,5 1,2 

2,0 1,6 

 

Число кулачков полумуфты 

Увеличение числа кулачков муфты прямо пропорционально увеличению пре-

дельно-допустимой разницы угловых скоростей полумуфт. 

Повторим расчет, при стали 40ХС, а также при прочих равных условиях, но, 

приняв максимальный радиус скругления R2 = 0,9 мм, Результаты расчетов при-

ведены в таблице 3.10. 

 

Таблица 3.10 – Значения Δωкон  при прочих равных условиях: материал сталь 

40ХС, R2=0.9мм, при различных числах кулачков. 

Число кулачков муфты, N (шт.) Предельно-допустимая разница 

угловых скоростей, Δωкон (об/мин) 

10 0,72 

12 0,86 

14 1,01 

16 1,15 

 

Габаритные размеры полумуфт (внешний и внутренний радиусы полумуфты) 

Увеличение R3 и R4 муфты прямо пропорционально увеличению предельно-

допустимой разницы угловых скоростей полумуфт Δωкон. Но увеличение ее габа-

ритных размеров приведет к увеличению всех деталей в дифференциале, вплоть 

до увеличения размеров картера дифференциала, что, очевидно, невозможно, в 
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силу конструктивных и технологических особенностей. Поэтому увеличение R3 и 

R4 в данной работе не рассматривается. 

Наличие смазки данного механизма 

Отсутствие смазки данного механизма не только, очевидно, понизит долговеч-

ность работы конструкции, но и, наряду с этим, уменьшит предельно-допустимую 

разницу угловых скоростей полумуфт Δωкон . 

В расчете на контактную выносливость, в выражении (3.11),для нахождения 

окружной силы фигурирует угол зацепления  . Этот угол может меняться слу-

чайным образом от нуля до максимального значения 0 , в момент замыкания. 

 

 00    .                                                  (3.21) 

 

Если, в процессе срабатывания блокировки дифференциала, превысит 0 , то 

замыкание полумуфт не произойдет (они соскользнут). α0 является углом трения, 

максимальным углом, при котором значение сила трения, возникающей при кон-

такте кулачков полумуфт, является достаточным для их замыкания. 

Известно, что тангенс угла трения α0 равняется коэффициенту трения   

 

 0( )tg   .                                              (3.22) 

 

В нашей задаче, для обеих полумуфт, используется сталь. Значение коэф. Тре-

ния   для стали по стали разница и зависит от использования смазки. Повторим 

расчет при исходных данных: сталь 40ХС, R2=0.9мм, N=10, но с учетом того, что 

конструкция работает без смазки. Результаты расчета приведены в таблице 3.11. 

 

Таблица 3.11 – Значение коэф. трения для материалов сталь-сталь  

Условие работы Коэф. трения µ Предельно-допустимая разни-

ца угловых скоростей, Δωкон 

(об/мин) 

со смазкой 0,1 0,72 

без смазки 0,2 0,71 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

 

В дипломном проекте разработан кулачковый механизм переключения передач. 

Произведенный расчет показал, что предложенная кулачковая муфта выдерживает 

максимальные нагрузки на изгиб и смятие. В зависимости от передаваемого мо-

мента подбирались размеры кулачков каждой передачи. Шлицевые соединения, 

применяемые для осевого перемещения полумуфт,  при расчете на срез и смятие 

сопротивляются заданным напряжениям с 2-х кратным запасом прочности. Изго-

товление деталей из высокопрочных материалов и правильный подбор термиче-

ской обработки дает возможность повысить их срок службы. При модернизации 

коробки передач учитывалось изменение динамических характеристик за счет 

уменьшения времени на смену передачи. Ходы механизма переключения стали 

значительно меньше, передачи включаются четко. 
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