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Аннотация. В данной статье исследуется процесс взаимодействия зубьев в пря-

мозубом эвольвентном зацеплении шестерни и блок-вала колес в зоне контакта в про-

цессе переключении передач в механической коробке передач без разрыва потока  пе-

редаваемой мощности (МКПП без разрыва ППМ) [1]. Точка контакта на зубе блок-вала 

колес перемещается от вершины зуба к ножке и по  ширине зуба от одного края к дру-

гому, образуя траекторию перемещения по диагонали, при одновременном воздействии 

штатных сил зацепления, а также осевой силы, прилагаемой к шестерне с целью пере-

ключения передачи. Такая особенность взаимодействия характерна только для ограни-

ченного сектора зубчатых венцов блок-вала колес, принимающих участие в процессе 

пересопряжения шестерни без прерывания зацепления с одного колеса на другое. Из-

носным явлениям в зубьях углового сектора переключения передачи подвержены зоны 

модифицированной боковой поверхности, по которым проходит траектория перемеще-

ния зоны контакта. 

Ключевые слова: шестерня, зубчатое колесо, точка контакта, зона контакта, 

боковая поверхность, воздействие, траектория перемещения. 
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Abstract. This article examines the interaction of teeth in a spur involute engagement of a 

pinion and a wheel block shaft in the contact zone during gear shifting in a manual transmis-

sion without interruption of the transmitted power flow (MTCP). The contact point on the 

wheel block shaft tooth moves from the crest to the root and along the tooth width from one 

edge to the other, forming a diagonal movement trajectory, under the simultaneous action of 

standard engagement forces and an axial force applied to the gearbox for gear shifting. This 

interaction feature is characteristic only of a limited sector of the wheel block shaft toothed 

rims participating in the process of gear re-engaging without interruption of engagement from 

one wheel to another. The zones of the modified lateral surface along which the contact zone  
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movement trajectory passes are subject to wear phenomena in the angular sector of the gear 

shift.  

Keywords: pinion, toothed wheel, contact point, contact zone, lateral surface, impact, move-

ment trajectory. 

 

Введение 

В МКПП без разрыва ППМ зубчатое зацепление в рабочем режиме осуществля-

ется как в обычной коробке переключения передач (КПП) с прямозубыми зубчатыми 

колесами [2]. Существенное отличие в кинематике зубчатого зацепления МКПП проис-

ходит в момент переключения передачи. Это момент перезацепления, когда зубья ше-

стерни не вышли полностью из зацепления с одним венцом, а уже вошли в зацепление 

с другим венцом блок-вала колес [3, 4]. Сведения в литературных источниках о такой 

схеме переключении передач при вращающихся зубчатых колесах присутствуют толь-

ко в работах авторов статьи [1, 3, 4] и др. Актуальным является вопрос исследования 

условий взаимодействия в зацеплении зубьев колес и шестерни в процессе переключе-

ния передач, особенно в зоне углового сектора блок-вала колес. Важно исследовать ха-

рактер кинематического взаимодействия зубьев колес при переключении передачи в 

условиях дополнительного осевого воздействия на шестерню при зацеплении шестерни 

и блок-вала колес без прерывания. Надо отметить взаимодействие зубьев шестерни и 

зубьев углового сектора блок-вала колес в перемещающейся точке контакта по траек-

тории, наклонной к линии зубьев. Причем, решающее значение для долговечности пе-

редачи имеет контактное напряжение на модифицированных зубьях блок-вала колес в 

подвижной точке контакта. 

Для  этого решаются следующие задачи. 

1. Рассматриваются условия зацепления для одной пары зубьев шестерни и уг-

лового сектора зубчатого венца блок-вала колес в предположении, что идентичные 

условия соблюдаются и для других пар зубьев шестерни и зубьев углового сектора 

блок-вала колес. В общем случае в процессе переключения передач участвуют от 3 до 5 

пар зубьев в соответствии с количеством зубьев углового сектора блок-вала колес, 

предназначенных для переключения передач в зависимости от параметров передачи.  

2. Исследуется характер формирования эллиптической зоны в окрестности точки 

контакта, в которой возникают контактные напряжения модифицированных зубьев. 

3. Исследуется порядок формирования силового воздействия в точке контакта в 

условиях ее перемещения по траектории поверхности зубьев углового сектора с учетом 

ограничительных условий осуществления процесса переключения передач в МКПП. 

 

1. Основное содержание работы 

Траектории перемещения точек контакта с окрестностями точки в зоне взаимо-

действия для трех зубьев блок-вала колес схематически приведены на рисунке 1. 

На рисунке точки входа в зацепление последующего зуба находятся ближе к 

торцу колеса на некоторое расстояние  в зависимости от коэффициента перекрытия 

зацепления за счет одновременного зацепления нескольких зубьев (2 – 3 зуба) в разных 

фазах сопряжения. Траектория точек K1, K2, и K3 перемещения зоны контакта строго не 

является прямой линией, так как при изменении межосевого расстояния в процессе пе-

реключения передач одновременно изменяется и угловая скорость вращения блок-вала 

колес. Но для упрощения геометрического представления в настоящей работе примем 

траекторию перемещения точек Кi по прямой линии траектории с углом наклона γi к 

лини торцевого сечения и боковой поверхности зуба. Угол γi для траектории точки Кi 
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на каждом зубе будет отличаться на некоторую угловую величину, зависящую от точки 

входа в контакт, от ширины зубчатого венца и количество зубьев углового сектора, 

участвующих в переключении передачи, а также от быстродействия механизма перево-

да шестерни в новое положение при переключении передачи. 

 

Силы, действующие у 

точки контакта в зацеплении 

при переключении передач, и 

возникающие реакции упро-

щенно приведены на рисунке 

2, как для сил, действующих 

на плоскости. 

Это допущение позволяет 

упростить рисунки и схемы  

графического изображения, а 

также упростить выражения 

математических моделей при 

описании взаимодействия с 

учетом скоростей и сил при 

контакте поверхностей в 

точке сопряжения боковых 

поверхностей зубьев. 

Рисунок 1. Траектории  перемещения точек и зон кон-

такта зубьев при переключении передачи 

 

 

 
 

а) б) 

Рисунок 2. Силы и реакции у точки К контакта зубьев в зацеплении колеса и шестерни. 

а) вид на бочкообразный зуб с вершины; б) боковая поверхность зуба. 

 

Допущение для решения задачи на плоскости, позволяет упростить выражения 

для расчетов с минимальной погрешностью из-за малости величины бочкообразности 

модифицированных зубьев. Основная сила, передающая крутящий момент, это T

шF , 

тангенциальная составляющая силы от ш
крМ , определяется из выражения [4, 5] 

 

 

ш

крT

ш ш

тек

M

R
F = ,                                                             (1) 

 

где – ш
крМ – момент крутящий, передаваемый с вала шестерни на колесо; 

ш
текR  – радиус текущей точки контакта К, отсчитываемый от оси шестерни. 
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При этом радиальная сила FR возникает из-за угла профиля зуба и стремится 

раздвинуть валы: FR=FT
ш ·tg(α). 

Полная сила, действующая на зубья колеса, при переключении передачи зависит 

от нормальной силы Fn, действующей перпендикулярно поверхности зуба (без учета 

сил трения), Fn= FT
ш cos(α), и осевой составляющей ос

перF , перемещающей шестерню. 

Полная сила F  определяется суммарным вектором силы, действующего в точке кон-

такта, который наклонен к нормали профиля на угол, зависящий от осевого смещения и 

коэффициента трения. 

 
ос

n перF F F = + ,                                                        (2) 

 

где nF  – вектор нормальной составляющей силы, действующей на зуб; ос

перF  – вектор 

силы осевой составляющей от силы перемещения шестерни. 

Сила N

шF  действует по нормали на боковую поверхность зуба колеса с перемен-

ной величиной, при перемещении точки контакта от вершины к ножке зуба. При про-

скальзывании возникает составляющая силы трения, направленная, от вершины к нож-

ке зуба в плоскости, перпендикулярной оси блок-вала колес. 

В момент переключения передачи в точке контакта на поверхности зуба добав-

ляется сила бокового воздействия б

шF , приложенного к шестерне для обеспечения пере-

вода шестерни на оси из положения зацепления с одним колесом в положение зацепле-

ния с другим колесом блок-вала колес. Поэтому в точке К, возникает боковое сила ос

перF , 

действующая в направлении оси, а также возникает реакция 
ос

ос

FR на эту силу. Результи-

рующая сила К

резF направлена под углом β, определяющим траекторию перемещения 

точки К. 

При действии боковой силы ос

перF  перемещения шестерни Δ(t), положение центра 

мгновенного контакта yc становится функцией скорости шестерни ( )шf  : 

 

( ) ( )с шt y f  = = ,                                                        (3) 

 

где yc – координата центра контакта в точке К, определяется величиной Δ(t) перемеще-

ния точки К под действием боковой силы вдоль линии зуба колеса. 

Следует учитывать, что траектория точки К начинается от вершины зуба к нож-

ке и от одного края к другому на ограниченном участке ширины венца. Длина участка 

Δ(t)  по ширине зуба определяется параметрами самих венцов шестерни и колеса, а 

также  кинематикой переключения передачи. 

На рисунке 1 и рисунке 2б указано, что траектории перемещения точки контакта 

определяются углом  γi и числом зубьев углового сектора, принимающих участие в пе-

реключении передачи. На каждый зуб приходится часть ширины зуба, на участке кото-

рой происходит зацепление с зубьями шестерни. При количестве зубьев углового сек-

тора ус

zn длина одного участка B

il  определяется следующим образом:  

B

i ус

z

B
l

n
= ,                                                               (4) 

где B – ширина зубчатого венца колеса.  
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Длина li пути перемещения точки контакта одного зуба по траектории определяется: 

 

cos

B

i

i

i

l
l


= ,                                                               (5) 

 

где γi – угол между линией направления зуба (параллельно оси колеса) и условной ли-

нией траектории перемещения точки К контакта зубьев в зацеплении во время пере-

ключения передачи. 

 Определить соотношение параметров зубьев, оказывающих влияние на характер  

взаимодействия в точке контакта, можно на основании анализа кинематической цепи и 

скоростей перемещения подвижных элементов.  Угловая скорость 
к

j  вращения зубча-

тых венцов в контакте с шестерней определяется как  /
jj

к

ш ju =  (здесь 
к

j  – угловая 

скорость j–го венца блок–вала колес; uj  – передаточное отношение от  шестерни на  j–й  

зубчатый венец блок–вала колес;  ωш  – угловая скорость шестерни). 

 Период Тj вращения блока-вала в зацеплении j–м зубчатым венцом с шестерней 

равен  
2 602 j j

j к

ш прj

u u
Т

n






= = = , где nпр– число оборотов привода МКПП (об/мин). 

Время 
пер

jt , необходимое для осуществления переключения передачи определяется: 

 
уc

j jпер

j

j

z T
t

Z


= ,                                                            (6) 

 

где Zj – число зубьев j–го зубчатого венца блок-вала колес; 
ус

jz – число зубьев углового сектора j–го зубчатого венца блок-вала колес, принимаю-

щих участие в процессе переключения передач. 

 Конструктивные особенности МКПП требуют, чтобы ширина венца шестерни 

была на 20% больше межвенцового расстояния блок-вала колес. При этом шаг разме-

щения зубчатых венцов Sзв равен сумме ширины венца Bзв  и ширине проточки sпр меж-

ду зубчатыми венцами (Sзв = Bзв+ sпр). Тогда быстродействие механизма перевода ше-

стерни в новое положение должно быть таким, чтобы за время 
пер

jt , увеличенное в 1,8 

раза, шестерня переместилась на расстояние tзв. Скорость пер

шV  перемещения шестерни 

можно определить из выражения: 

 

1,8

пер зв

ш пер

j

S
V

t
=


.                                                         (7) 

 

Надо учитывать, что из-за бочкообразности зубьев пятно контакта представляет 

собой эллипс. При смещении шестерни вдоль оси этот эллипс перемещается по «линии 

контакта», которая из-за геометрии бочки превращается в кривую на поверхности зуба. 

Полная нагрузка в зацеплении Ptotal складывается из нормальной силы Pn и осе-

вой составляющей Fax. Инженерный расчет требует определения суммарного вектора 

силы, действующего в точке контакта, который будет наклонен к нормали профиля на 

угол, зависящий от осевого смещения и коэффициента трения [5, 6, 7]. 
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В процессе взаимодействия зубьев шестерни колеса в зоне контакта возникают 

контактные напряжения [9, 10]. Максимальное напряжение max

H  от нормальной силы 

Pn в центре перемещающегося эллиптического пятна рассчитывается следующим обра-

зом: 

max 3

2

n

H

P

ab



= ,                                                                  (8) 

 

где a и b – большая и малая оси образованного и принятого к расчету эллипса в окрест-

ностях точки контакта К. 

Полуоси эллипса a и b зависят от эквивалентных радиусов кривизны. Поскольку 

шестерня движется по ширине зуба, при строгом рассмотрении, радиусы кривизны Rb 

могут быть переменными (если бочкообразность выполнена по некруговой дуге), что 

приведет к изменению размеров эллиптической зоны контакта a(ϕ) и b(ϕ) в процессе цик-

ла зацепления. При строгом подходе к пониманию эллиптической зоны в окрестностях 

точки контакта надо учитывать, что размеры осей эллипса являются величинами пере-

менными вследствие образования дугами разной кривизны.  

Принципиальный порядок определения бочкообразности зубьев блок-вала колес 

в угловом секторе переключения передач модно выполнить согласно алгоритму, при-

веденном на рисунке 3. 

Вследствие усложнения динамики и кинематики относительного перемещения 

шестерни и блок-вала колес в момент переключения передачи имеем изменение кине-

матики скольжения в точке контакта. 

В стандартном зацеплении вектор скорости скольжения направлен по высоте зу-

ба (перпендикулярно линии контакта). При появлении боковой сдвигающей силы, вы-

зывающей осевое смещение, возникает дополнительная составляющая скорости вдоль 

оси зуба. Результирующий вектор скорости скольжения становится диагональным. Со-

гласно закону износа Арчарда, величина износа прямо пропорциональна пути трения. 

Увеличение модуля вектора скорости и изменение его направления приводят к тому, 

что суммарный путь трения в каждой точке контакта возрастает, что интенсифицирует 

абразивный и адгезионный износ [11, 12, 13]. 

Так как точка контакта перемещается от одного края зуба к другому, возникает 

риск «краевого удара» даже при наличии краевой модификации зубьев, если величина 

осевого смещения превысит эффективную ширину модификации, а перезацепления на 

другой зубчатый венец еще не выполнен. Схема расчета должна включать проверку 

условия: 

 

2
c

B
y b+  ,                                                             (9) 

 

где B – ширина зубчатого венца блок-вала колес. При этом знак равенства в выражении 

(4) означает граничный случай, который может приводить к повышению в точке кон-

такта максимальных контактных напряжений, приводящих к выкрашиванию. 

Если условие нарушается, необходимо переходить от модели Герца к расчету 

контактных напряжений для тел конечных размеров [11, 14] (численные методы). 
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Рисунок 3. Алгоритм решения для определения бочкообразности зубьев. 

 

На рисунке 4 представлена схематично кривая линия относительного перемеще-

ния точки К контакта зубьев шестерни и j – го венца колеса блок-вала колес с указани-

ем зоны возникающих контактных напряжений. Фактически эти точки смещаются не 

дискретно, а непрерывно с последовательным введением постоянно меняющихся точек 

и возникающих зон контактных напряжений на глубину ш

i  для шестерни в i – ой точке 

и на глубину jк

i для j – го венца блок вала колес. 

Для минимизации чувствительности передачи к осевым смещениям зубчатых 

колес в зацеплении необходимо решить обратную задачу: подобрать такой радиус про-

дольной модификации RВ, который обеспечит минимальный градиент контактных 

напряжений. 

 

                      
а)                                                                                           б) 

Рисунок 4. Схематическое относительное перемещение точки «К» контакта зубьев 
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На рисунке 4, а показано условно «дискретное» относительное скользящее пе-

ремещение точки К контакта боковых поверхностей зубьев шестерни вдоль линии про-

филя зуба колеса, которое выполняется под углом  (рисунок 4б) к линии наружного 

диаметра зуба. 

В МКПП без разрыва ППМ применяются модифицированные зубья колеса и 

шестерни, поэтому формула для более точного отображения взаимодействия шестерни 

и колеса в точке контакта должна отражать сопряжение в точке контакта поверхностей 

с двумя радиусами кривизны. При этом зона вокруг точки К контакта приобретает эл-

липтическую форму. Поэтому в обычном режиме работы для определения максималь-

ной удельной нагрузки qmax в точке контакта, где возникают максимальные нагрузки 

при передаче крутящего момента, следует воспользоваться формулой (6). 

Очевидно, что максимальным нагрузкам подвергаются зубья углового сектора 

переключения передач блок-вала колес, которые кроме  силового взаимодействия с 

зубьями шестерни во вращательном движении дополнительно воспринимают осевое 

силовое воздействие  от перемещения шестерни вдоль оси в процессе переключения 

передачи. В этом случае в период ограниченного времени, необходимого для осу-

ществления перевода зубьев шестерни в зацепление с другим венцом блок-вала колес 

взаимодействие сопрягаемых зубьев становится аналогичным взаимодействию зубьев 

косозубых передач. Однако есть отличия, которые заключаются в следующем. 

 Поскольку шестерня движется по ширине зуба, радиусы кривизны 
H могут 

быть переменными (если бочкообразность выполнена по некруговой дуге), что приве-

дет к изменению размеров пятна контакта 
( )фa и 

( )фb  в процессе цикла зацепления.  

Одновременно следует учитывать, что движение точки контакта К происходит 

по диагонали на поверхности зуба колеса. Траектория точки начинается вершины зуба 

к ножке и от одного края к другому на ограниченном участке ширины венца. Длина 

участка по ширине зуба определяется параметрами самих венцов и кинематикой пере-

ключения передачи. 

На рисунке 1 и рисунке 2, б указано, что траектории перемещения точки контак-

та определяются углом γi и числом зубьев углового сектора, принимающих участие в 

переключении передачи. На каждый зуб приходится часть ширины зуба, на участке ко-

торой происходит зацепление с зубьями шестерни. При количестве зубьев углового 

сектора ус

zn длина одного участка B

il  определяется как: 

 

                                                        B

i ус

z

B
l

n
= , 

 

где B – ширина зубчатого венца колеса.  

Длина li пути перемещения точки контакта одного зуба по траектории определяется: 

 

                                                                  
cos

B

i

i

i

l
l


= , 

 

где γi – угол между линией направления зуба (параллельно оси колеса) и условной ли-

нией траектории перемещения точки К контакта зубьев в зацеплении во время пере-

ключения передачи. 
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 Определить соотношение параметров зубьев, оказывающих влияние на характер  

взаимодействия в точке контакта, можно на основании анализа кинематической цепи и 

скоростей перемещения подвижных элементов.  Угловая скорость 
к

j  вращения зубча-

тых венцов в контакте с шестерней определяется как  /
jj

к

ш ju =  (здесь 
к

j  - угловая 

скорость j-го венца блок-вала колес; uj  – передаточное отношение от  шестерни на j – й 

зубчатый венец блок-вала колес;  ωш  – угловая скорость шестерни). 

 Период Тj вращения блока-вала в зацеплении j-м зубчатым венцом с шестерней 

равен  
2 602 j j

j к

ш прj

u u
Т

n






= = = , где nпр- число оборотов привода МКПП (об/мин). Вре-

мя 
пер

jt , необходимое для осуществления переключения передачи определяется: 

 

                                                                     

уc

j jпер

j

j

z T
t

Z


= ,                                                    (10) 

 

где Zj – число зубьев j-го зубчатого венца блок-вала колес; 
ус

jz  – число зубьев углового сектора j – го зубчатого венца блок-вала колес, принима-

ющих участие в процессе переключения передач. 

 Вследствие конструктивных особенностей МКПП ширина венца шестерни на 

20% больше межвенцового расстояния блок-вала колес. Шаг зубчатых венцов Sзв равен 

сумме ширины венца Bзв и ширине проточки sпр между зубчатыми венцами (Sзв = Bзв+ 

sпр). Тогда быстродействие механизма перевода шестерни в новое положение должно 

быть таким, чтобы за время 
пер

jt  , увеличенное в 1,8 раза, шестерня переместилась на 

расстояние tзв. Скорость пер

шV  перемещения шестерни можно определить из выражения: 

 

                                                               
1,8

пер зв

ш пер

j

S
V

t
=


.                                                        (11) 

 

Необходимо также учитывать, что при работе механизма нагревается, и для 

обеспечения беспрепятственного вводя шестерни в зацепление при переводе с j-го зуб-

чатого венца на (j+1) (последующий) зубчатый венец, следует исключить возможность 

заклинивания зубьев в зацеплении. Для этого необходимо обеспечить гарантированный 

расчетный зазор h(x,y) между боковыми поверхностями зубьев. 

Бочкообразный зуб описывается как поверхность двойной кривизны. В окрест-

ности точки контакта К задаются радиусы кривизны профиля Rp (в поперечном сече-

нии) и радиусы модификации Rb (в продольном сечении). 

Уравнение зазора в зацеплении шестерни и колеса в локальных координатах 

представляется в виде квадратичной формы: 

 

2 2

1 2 1 2

1 1 1 1 1
( , )

2 b b

h x y x y
R R R R 

    
= + + +     

      ,                                    (12) 

 

где y – координата вдоль ширины зуба, x – вдоль профиля зуба. 
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Предложенная методика позволяет перейти от упрощенных коэффициентов за-

паса к физически обоснованному проектированию зубчатых передач, работающих в 

условиях осевой нестабильности. Это важно для высоконагруженных механизмов, где 

«краевой эффект» является основной причиной выкрашивания. 

Для определения способности поверхности выдерживать давление Pn в зоне 

контакта выполняется проверка контактной прочности зуба. Выполняется расчет экви-

валентного контактного напряжения .H eff  и сравнивается с допускаемым контактным 

напряжением [σH]. Условие контактной выносливости имеет вид: 

 

. [ ]H eff H 
                                                        (13) 

 

При выполнении условия (11) расчётная долговечность детали не ниже требуе-

мой. Допускаемое напряжение можно вычислить с достаточной степенью достоверно-

сти для практического применения по упрощенной формуле вида: 

 

max[ ]H R L V W X MJ HL

H

Z Z Z Z Z Z K
S


 = 

 ,                                           (14) 

 

где max

H  – максимальное напряжение в окрестностях точки К контакта (в рамках базо-

вого числа циклов нагружения 7 8

0 10 ...10HN   циклов) без появления признаков устало-

сти. Определяется экспериментально на стендах; 

HS  – коэффициент запаса прочности, учитывающий стабильность свойств материала 

и условия работы. Для зубчатых колёс без упрочнения SH ≈ 1.1…1.2, для упрочнённых - 

SH ≈ 1.2…1.3; 

ZR, ZL, ZV, ZW, ZX, ZMJ – группа поправочных коэффициентов, корректирующих 

базовый предел выносливости под реальные условия: – влияние шероховатости по-

верхности; – влияние смазки; – влияние окружной скорости; – влияние ширины зубча-

того венца; – масштабный фактор; – учитывающий жёсткость зубьев и деформацию 

основания; 

 

Заключение 

Кинематическое взаимодействие поверхностей зубьев в зоне контакта - сложный 

процесс, характеризующийся несколькими ключевыми тезисами. 

1. Кинематика задаёт «базу» процесса: передаточное отношение, угловые скоро-

сти, относительное скольжение и качение профилей. Но реальная работа передачи - это 

динамические процессы, которые следует исследовать дополнительно,  На входе в за-

цепление очередной зуб "ударяется" о зуб сопряжённого колеса, чем вызывается дина-

мическая нагрузка, которая накладывается на статическую (полезную) нагрузку.  

2. Из-за упругой деформации материалов первоначальный точечный контакт 

мгновенно превращается в эллиптическую площадку контакта. Размеры и ориентация 

этой площадки постоянно меняются в процессе прохождения зоны зацепления. 

В полюсе зацепления имеет место чистое качение. До и после полюса всегда 

присутствует проскальзывание, что является главной причиной износа. 
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3. Распределение напряжений на эллиптической площадке создает сложные поля 

напряжений. Контактное трение вызывает появление касательных напряжений (τ), ко-

торые стремятся сдвинуть поверхностные слои друг относительно друга.  

Факторы процессов разрушения – это обычно совместное действие частных 

факторов, приводящих к разрушению: 

– усталостное выкрашивание возникает из-за многократно повторяющихся цик-

лов нагружения. Микротрещины приводят к выкрашиванию металла; 

– износ является следствием проскальзывания профилей и работы сил трения; 

– задиры возникают при разрушении масляной плёнки и переходе к сухому тре-

нию, когда напряжения превышают предел текучести материала. 

Таким образом, взаимодействие зубьев при переключении передач в МКПП без 

разрыва ППМ – не статичный процесс передачи силы, а непрерывная череда упругих 

деформаций, микропроскальзываний и ударных нагрузок. Долговечность зубчатой пе-

редачи по контактному напряжению определяется её способностью противостоять 

усталостному разрушению в этих сложных условиях. 
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