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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Цель данного издания - ознакомление с основами рас­

чёта, базовыми задачами и с примерами выполнения прак­

тических расчётов зубчатых цилиндрических и конических 

передач, передач с зацеплением Новикова, а также плане­

тарных и волновых. 

Учебное пособие соответствует требованиям программы, 

утверждённой учебно-методическим объединением по специ­

альностям автоматизированного машиностроительного про-1 

изводства (УМО АМ). 

Пособие предназначено для студентов третьего и после­

дующего курсов механических специальностей всех форм 

обучения. Его можно использовать при изучении ряда дис­

циплин: «Детали машин и основы конструирования», «При-. 

кладная механика», «Техническая механика», при выпол­

нении курсовых и дипломных проектов. Кроме того, оно 

может оказать методическую помощь преподавателям при 

чтении лекционного курса, проведении практических заня­

тий и руководстве курсовым проектированием. 

Важно, что пособие является составной частью комплек­

са учебно-методической литературы, включая учебник и ат­

ласы, в которых помещён справочный материал и методи­

ческие рекомендации. 

Настоящее издание подготовлено коллективом авторов, 

которые обобщили многолетний опыт преподавания дисцип­

лины «Детали машин и основы конструирования» и других 

смежных дисциплин. 

Замечания и предложения по улучшению пособия будут 

приняты с признательностью; просьба направлять их в адрес 

издательства. 
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ВВЕДЕНИЕ 

В учебном пособии изложены краткие сведения о расчё­

тах по главным критериям работоспособного состояния зуб­

чатых передач основных видов: цилиндрических эвольвент­

ных прямо- и косозубых, с внутренним зацеплением, кони­

ческих, с зацеплением Новикова, планетарных и волновых. 

Приведены данные, необходимые для расчётов. Кроме того, 

сформулированы базовые задачи и рассмотрены примеры 

расчётов. 

В примерах формулы и расчёты по ним объединены как 

одно целое. Это сделано для повышения наглядности приво­

димого материала. При оформлении расчётов в расчётно-гра­

фических работах и в пояснительной записке к курсовому 

проекту рекомендуется сначала привести формулу, дать её 

экспликацию с указанием значений величин, а затем выпол­

нить расчёт, т.е. расчёты необходимо оформлять в соответ­

ствии с известными рекомендациями /6/ согласно установ­
ленным правилам по ГОСТ 2.105. 

Пособие предназначено для студентов всех форм обуче­

ния, изучающих курс «Детали машин и основы конструиро­

вания» и специальные дисциплины. 

Поскольку студенты впервые встречаются с инженерны­

ми расчётами деталей машин, они свои работы выполняют, 

как правило, по аналогии. Поэтому в пособии имеются неко­

торые повторы. 
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1. ЗУБЧАТЫЕ ЦИЛИНДРИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ 

Основные понятия и определения 

Механическая передача - трёхзвенный механизм, слу­

жащий для передачи движения, как правило, с изменением 

его параметров (угловой скорости и вращающего момента). 

Зубчатая передача - механическая передача, состоящая 

из двух зубчатых колёс или из зубчатого колеса и рейки. 

Зубчатое колесо - основная деталь передачи, имеющая 

на ободе (венце) замкнутую систему зубьев. 

Зубчатая рейка - деталь реечного зубчатого зацепления, 

представляющая собой призматический или цилиндрический 

стержень на одной из сторон которого нарезаны зубья. 

Шевронное колесо - зубчатое колесо с У-образными (уг­

ловыми) косыми зубьями. 

Зубчатое зацепление - взаимодействие (сопряжение) 

двух зубчатых колёс, зубья которых при последовательном 

соприкосновении между собой (зацеплении) передают задан­

ное движение от одного колеса к другому. 

Шестерня - меньшее из зубчатых колёс в передаче. В 

понижающих передачах шестерня - ведущее звено. 

Колесо - большее из зубчатых колёс в передаче. 

1.1 Основы расчёта 

Зубчатые передачи, их детали и параметры. В маши­

ностроении применяются зубчатые цилиндрические переда­

чи с эвольвентным зацеплением и с зацеплением Новикова. 

Любая передача состоит из шестерни и колеса (рис. 1.1). 
На рисунке 1.1 показаны следующие параметры передач: 
aw - межосевое расстояние; 

и - передаточное число; 

тп - нормальный модуль; 

z1 и z2 - числа зубьев шестерни и колеса; 
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а) б) 

mn, И, z1, z2 , /3, '//ьа 
степень точности 

в) 

Рис. 1.1 Схемы цилиндрических передач: 
а - прямозубой; б - косозубой; в - шевронной 

f3 - угол наклона зуба; 

'lfьa - относительная ширина зубчатых венцов по отно­

шению к aw. 
Виды расч,ётов зубч,атых передач,. Зубчатые передачи 

могут быть двух видов - закрытые (подавляющее большин­

ство) и открытые. Условие работы зубьев колёс этих передач 

существенно различны. Поэтому виды отказа, критерии ра­

ботоспособности и расчёта закрытых и открытых передач 

\. также различны (рис. 1.2). 

Рис. 1.2 Основные виды расчётов 
закрытых и открытых зубчатых передач 

7 



Проектировочный расчёт закрытых передач при низкой 

и средней твёрдости (Н ~ 45 (50) HRC) выполняют на сопро-• 
тивление усталостному выкрашиванию рабочих (активных) 

поверхностей зубьев. С учётом допускаемого контактного 

напр.яжени.я [ан] и предварительно назначенных по рекомен­

даци.ям параметров определ.яем или межосевое рассто.яние 

aw (первый вариант), или диаметр начальной окружности 
шестерни dw1 (втnорой вариант). 

Основные этапы расчёта. Схема расчета зубчатых пе­

редач представлена на рисунке 1.3. 

Вход 

Рис. 1.3 Структурная схема расчёта 
зубчатых передач 

Выход 

вход - требуется спроектировать закрытую эвольвентную цилиндричес­

кую прямо- или косозубую (шевронную) передачу согласно исходнь!м дан­
ным; 

1 этап - исходные данные: 

Т1 - номинальный вращающий момент на ведущем валу, Н · м; 
nl - частота вращения этого вала, мин-1 ; 

и - передаточное число; 

график режима нагружения или типовой режим нагружения; 

срок службы L и коэффициенты КГОД и ксут; 
привод нереверсивный или реверсивный и т.д.; 

11 этап - цель и задачи расчёта: 

цель расчёта - спроектировать надёжную зубчатую передачу, обеспечи­

вающую вращательное движение с заданной нагрузкой (передаваемым 

вращающим моментом) в течение требуемого ресурса без усталостных и 

статических поверхностных и объёмных разрушений, а также остаточных 

деформаций поверхностных слоев и самих зубьев; 

задачи расчёта: 

- определение размеров зубчатых венцов dl, bl; d2, ь2 и т.д.; 
- получение данных, необходимых для дальнейших расчётов, в том чис-

ле сил, действующих в зацеплении; 
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III этап - выбор материала зубчатых колёс, назначение упрочняющей 

обработки и определение допускаемых напряжений; 

IV - проектировочный расчёт; 

V - проверочные расчёты; 

VI этап - определение сил, действующих в зацеплении; 

выход - параметры зубчатых венцов, необходимые для конструирования 

редуктора, в котором используется рассчитанная передача, а также дан­

ные (например, силы в зацеплении), предназначенные для дальнейших 

расчетов валов, их опор и т.д. 

1.2 Базовые задачи (модули) 
:к расчёту зубчатых цилиндрических передач 

Рассматриваемые ниже задачи являются элементарны­

ми. Они могут быть поставлены как самостоятельные при 

соответствующих исходных данных. Однако главное их на­

значение заключается в том, что эти задачи отражают опре­

делённые этапы решения комплексных задач. 

Вь~бор материала, пазпач,епие упроч,пяющей обработ­

ки зубч,атых цилипдрич,еских колёс и определепие допус­

каемых напряжепий (первая задача). Необходимая инфор­
мация по выбору материала и назначению упрочняющей об­

работки зубчатых колёс приведена в таблице 1.1. 
Допускаемые контактные напряжения при расчёте на 

сопротивление усталости рабочих (активных) поверхнос­

тей зубьев цилиндрических и конических колёс 

[ ] (J'Hlimb z z z 
ан = [sн J в v N, (1.1) 

где анить = аня - предел контактной выносливости зубьев 
при базе испытаний; 

[Sн] - допускаемый коэффициент безопасности; 

ZR - коэффициент, учитывающий шероховатость сопря­

женных поверхностей (табл. 1.2); 
Zv - коэффициент, учитывающий влияние скорости 

(табл. 1.3); 
ZN - коэффициент долговечности. 
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ТабJDЩа 1.1 
Механические характеристики сталей для зубчатых колёс 

~ ~ ~~ ~ . 
"' -

Предельные размеры 
Вид 1 Твёрдость зубьев 1 сrв 1 сrт 

Марка 1 
заготовки 

стали 1 

упрочняющей 

D1iin S1iin 
. обработки в сердцевине, на поверхности, 1 МПа 

....... 1 1 
нв НRСэ 

С> 1 1 2 3 4 5 6 7 

45 1 
125 80 Улучшение 235 ... 262 780 540 
80 50 Улучшение 269 ... 302 890 650 

200 125 Улучшение 235 ... 262 790 640 

40Х 1 
125 80 Улучшение 269 ... 302 900 750 

Улучшение 

125 80 + закалка ТВЧ 269 ... 302 
1 

45 ... 50 900 750 

315 200 Улучшение 235 ... 262 800 670 

35ХМ 1 
200 125 Улучшение 269 ... 302 920 790 

Улучшение 

200 125 + закалка ТВЧ 1 269 ... 302 1 48 ... 53 1 920 1 790 



..... ..... 

1 

40ХН 

20ХН2М 

18ХГТ 

12ХНЗА 

25ХГМ 

40ХН2МА 

35Л 

45Л 

40ЛГ 

2 3 

315 200 
200 125 

200 125 

200 125 

200 125 

200 125 
200 125 

125 80 

Любой Любая 

315 200 
315 200 

Прод~лжеиие таблицы 1.1 

4 5 6 7 

Улучшение 235."262 800 630 
Улучшение 269 ... 302 920 750 
Улучшение 

269 ... 302 48 ... 53 
+ закалка ТВЧ 920 750 

Улучшение 

+ цементация 300 ... 400 56 ... 63 1000 800 
+закалка 

-
Улучшение 300 ... 400 56 ... 63 1000 800 

+ цементация 
+закалка 

Тоже самое 300 ... 400 56 ... 63 1000 800 

" 300 .. .400 56 ... 63 1000 800 

Улучшение+ 269 ... 302 50 ... 56 980 780 
азотирование 

Нормализация 163 ... 207 550 270 
Улучшение 207 ... 235 680 440 
Улучшение 235 ... 262 850 600 



Таблица 1.2 
Коэффициент ZR 

Параметр шероховатости Ra, мкм 1,25 ... 0,63 2,5 ... 1,25 10 ... 2,5 

ZR 1,0 0,95 0,9 

Таблица 1.3 
Коэффициент Zv 

Окружная скорость V, м · с· 1 5 10 20 1 

Zv 
приН<350 НВ 1,0 1,07 1,15 

приН>350 НВ 1,0 1,04 1,07 

Заметим, что величина о-нить определяется по формулам, 

приведённым в таблице 1.4 с учётом средней твёрдости 
поверхности зубьев. 

Коэффициент безопасности рекомендуют принимать 

равным 

1,1 - при однородной структуре по объёму 

(улучшение, объёмная закалка); 

[s н] ~ 1, 2 - при неоднородной структуре по объёму 
(поверхностная закалка, цементация, 

азотирование). 

Коэффициент долговечности рассчитываем по формуле 

1::;; ZN = ml;(jN HG / N н ::;; {2,6 при SHmin = 1,1; 
1,8 при Sнmin = 1,2. 

(1.2) 

Здесь т8 - показатель степени кривой усталости, при­

нимают тн = 6; 
N HG - база испытаний (базовое число циклов нагруже-

ний); · 
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Таблица 1.4 
Данные к определению допускаемых напряжений 

Способ термиче- Твёрдостъ зубьев 

Материал 
. ской или химико- СJн limb, 

[Sн] [crнJmax 
CJp \imb, [SF] [crFJmax 

термической обра-
поверх- сердце-

МПа МПа 

ботки 
ности вины 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 
Углеродистые 

и легирован-

ные стали 45, Улучшение ::; 350 нв 2нв+10 1,1 2,8сrт 1,8НВ 1,75 2,7НВ 

40Х,40ХН, 

35ХМидр. 

-w 
40Х, 40ХН, 

Объёмная закалка 45".55 HRC, 
18HRC.+ 1,1 2,8сrт 500 1,75 1400 

35ХМидр. 150 

40Х,40ХН, 
Закалка ТВЧ сквоз-

42".50 42".50 
35ХМидр. 

ная с охватом впа-
НRС, НRС, 

500".600 1430 
дины (тп < 3 мм) 

56".63 17 няс:0·+ 1,2 40НRСэ 1,75 
58, У7 Закалка ТВЧ по 

НRС, 25".35 200 630 
всему контуру 1260 

40Х,40ХН, 
(тп;:о:З мм) 

42".50 НRСэ 600."700 
35ХМиЛР. НRСэ 
20Х, 20ХН2М, 

Улучшение + це-
18ХГТ, 

ментация + 56".63 32".45 
23нвс:0• 1,2 4Онвс. 950 1,55 1200 

12ХН3А, HRC, НRСэ 
25ХГМ 

закалка 

25ХГМ, Нитроцементация и 56".63 30".43 
23нвс:0• 1,2 4Онвс. 750 1,55 1520 

зо:хгт закалка НRСэ НRС, 



Продолжение таблицы 1.4 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 

38Х2Ю, 700 ... 950 
38.ХМЮА, 

Азотирование 
HV 24 .. .40 

1050 1,2 3Оняс~0• 
10няс:•Рд 

2 1000 
40Х,40ХФА, 550 ... 750 НRСэ +240 

40Х2НМА нv 

Чугун СЧ35 - 184 ... 225 нв 550 - - 115 - -

Высокопроч-

ныйчугун - 197 ... 265 нв 600 - - 120 - -

ВЧ50-2 
., 

Стальные от-
........ 
~ 

ливки40ХЛ, Улучшение 190 ... 255 нв 600 - - 135 - -

40ГЗ 

Текстолит 30 ... 35 нв 45 ... 55 40 
ГГТиПТК 

- - - - -

ДСП - 30 ... 50 нв 50 ... 60 - - 50 - -

Полиамид 14 ... 15 нв 42 30 
(капролон) 

- - - - -

Примечания: 1. Значения СJн Iim ь, [ crн]max, crF Iim ь, [ crF]max определяются по средней твёрдости зубьев. 

2. HRC~0• - средняя твёрдость поверхности зуба, нвс:•рд - средняя твёрдость сердцевины зуба. 

3. НВ - твёрдость по Бринелшо, НRСэ - твёрдость по Роквеллу (по шкале С), HV - твёрдость по 

Виккерсу. 



N н - действительное или эквивалентное N НЕ число цик­
лов нагружений. 

Величина N на зависит от средней твёрдости по Бринеллю 
--2,4 8 

N HG = зонв s:: 12 · 10 . (1.3) 

При необходимости делается перевод твёрдости НRСэ в 

твердость НВ (табл. 1.5). 

Таблица 1.5 

Перевод твёрдости НRСэ в твёрдость НВ 
' 

HRC, 37 40 45 47 48 51 53 55 60 
-
нв 350 375 425 451 461 496 521 545 611 

Величина N н при постоянной нагрузке равна 

Nн = 60cnLh, 

62 65 

641 688 

(1.4) 
где с - число зацеплений каждого зуба за один оборот зуб­

чатого колеса; с= 1, кроме многопоточных передач; 
п - частота вращения зубчатого колеса, мин-1 ; 

Lh - ресурс в часах, 

Lh = 365·24LK "Т<' , (1.5) гоiГ ... сут 

причём здесь L - срок службы в годах; 

К а и К - коэффициенты использования передачи в 
го сут 

году и сутках (L, К од' К - см. техническое задание). 
г сут 

При переменном режиме нагружения в формулу для ZN 
подставляем эквивалентное число циклов 

NHE = N~HE' (1.6) 
где К НЕ - коэффициент эквивалент.ности. 

При типовых режимах нагружения (по ГОСТ 21354) 
(рис. 1.4) можно принять 

КнЕ = µн, (1.7) 
причём значения µн при постоянной частоте вращения при­

ведены в таблице 1.6. 
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Рис. 1.4 Типовые режимь~ нагружения: 
О - постоянный; 1 - тяжёлый; II - средний 

равновероятностный; III - средний номинальный; 

IV - лёгкий; V - особолёгкий 

Таблица 1.6 
К выбору коэффициента эквивалентности 

Расчёт на контакт-
Расчёт на изгибную прочность 

ную прочность 

рабо- Термо- Терм о-
Термообра-

обра- тн/2 обра-
ты µн mF µF 

ботка 
mp µF 

ботка ботка 

о 1,0 1,0 
Закалка объ-

1,0 
I 0,50 Улу,ч- 0,30 

ёмная и по-
0,20 

п 
Любая 3 

0,25 шение, 
6 

0,143 
9 

0,10 
П1 0,18 норма- 0,065 

верхностная, 
0,036 

IV 0,125 лизация 0,038 
цементация, 

0,016 
v 0,063 0,013 

азотирование 
0,004 

При ступенчатом графике режима нагружения и посто­

янной частоте вращения коэффициент К нв рассчитываем по 

формуле 

(1.8) 

(1.9) 
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где т., Lhk' tk - вращающий момент и ресурс на k-м режиме; 

р - число режимов нагружения; 

т max - максимальный из длительно действующих вра­
щающих моментов. 

Для косозубых и шевронных передач допускаемое кон­

тактное напряжение, используемое в расчёте: 

[ан 1=О,45аан1 +[ан ]2 ) :$; 

:$; {1,25[а н ]min - цилиндрические колёса; 
1.15(а н kin - конические колёса, 

а для прямозубых 

[ан]р =[ан]тtп =[ан]2. 

(1.10) 

(1.11) 

Максимальные допускаемые контактные напряжения 

'определяют по следующим формулам (табл. 1.4): 

2,8 ат - при улучшении и объёмной закалке; 

30 НRСэ - при азотировании; 

40 НRСэ - при поверхностной закалке, 

цементации и нитроцементации с закалкой. 

(1.12) 

Допускаемые напряжения изгиба при расчёте на сопро­

тивление усталости 

[а ]- aFlimЬ У, у 
F - [SF] р N' (1.13) 

где aFttmь = CJ'FR - предел выносливости зубьев по напряжени­
ям изгиба (табл. 1.4); 

[SF]- допускаемый коэффициент безопасности (табл. 1.4); 
У Р - коэффициент, учитывающий влияние двусторонне­

го приложения нагрузки, 
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!1,0 - при односторонней нагрузке 

У, = (в нереверсивном приводе), 
Р 0,7 ... 0,8 - при двусторонней нагрузке 

(в реверсивном приводе); 

У N - коэффициент долговечности, 

YN = 

~NFG / NFE• причём 1 s YN s 4 

при Н :S 350 НВ и шлифованной 

переходной поверхности зубьев; 

VNFG / NFE• причём 1sYNs2,5 

при Н > 350 НВ и нешлифованной 

переходной поверхности зубьев. 

Для всех сталей рекомендуется принимать 

NFG = 4 · 106 • 

Эквивалентное число циклов нагружения 

NFE = N~FE' 

(1.14) 

(1.15) 

(1.16) 

причем К FE = µF при типовых режимах нагружения, а при 

ступенчатых 

KFE =L.,a';Ff31t, (1.17) 

где ak, /Зk определяем по формулам (1.9). 
Максимальные допускаемые напряжения изгиба u.F . 

maxi 
определяем в соответствии с данными таблицы 1.4. 

Определепие размеров зубч..атых вепцов закрытой ци­

линдрич..еской переда-чи при низкой и средней твёрдости 

зубьев (вторая задача). Сначала выполним первый вариант 

расчёта. При этом размеры венцов зубчатых колёс определя­

ем через межосевое расстояние, которое рассчитываем из 

условия обеспечения контактной выносливости активных 

поверхностей зубьев по формуле 
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(1.18) 

где Ка - коэффициент, определяемый по таблице 1. 7; 
и - передаточное число рассчитываемой передачи 

(табл. 1.8); 
знаки «+» и «-» - для внешнего и внутреннего зацеплений; 

Таблица 1.7 
Рекомендуемые значения коэффициентов К" и Kd 

Материал шестерни - колеса 

Коэф-
Зубчатые 1 1 1 o:s 1 

1-< О:( 
:s: ,.Q 

1 ,.Q 
:s: ,.Q 

фици- ,.Q :i:: м :i:: t:=: а :;:.; ~ колёса ,.Q а ,.Q с ,.Q :r: :r: с ~ ь i::: а o:s 
ент ~ ь а ;>-. а о С;;.-. u u ь 

:s: u 
1-< :r 1-< Q., ;>-. :r :.:: 

1 
t:=: 

1 u u u \О ::r u J:::( о 
f-4 i::: 

Ка. 
прямозубые 450 440 430 415 200 225 155 

МПа113 косозубые 
410 390 375 360 170 195 135 

и шевронные 

кd. 
прямозубые 770 700 680 645 310 360 240 

МПа113 косозубые 
675 610 600 565 270 310 210 

и шевронные 

Таблица 1.8 
Номинальные передаточные числа по ГОСТ 2185 

1-й ряд, 

предпочти- 1,0 1,25 1,6 2,0 2,5 3,15 4,0 5,0 6,3 8,0 10,0 
тельный 

2-й ряд - 1,4 1,8 2,24 2,8 3,55 4,5 5,6 7,1 9,0 -

Примечание. В процессе расчёта расхождение действительного зна-

чения передаточного числа с ранее принятым номинальным (стандарт-

ным) не должно превышать 2,5 % при и< 4,5 и 4 % при и> 4,5. 
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Т1 - вращающий момент на валу шестерни, Н · м, (энер­
гокинематический расчёт привода); 

lfьa - коэффициент ширины венца по отношению R aw; 
lfьa = b/aw (табл. 1.9); 

К' н - предварительное значение :коэффициента нагруз­

ки. В учебной литературе рекомендуется принимать К' н = Кнр 

по следующему алгоритму: при известном коэффициенте lfьa 

определяют 

lfьd = 0,51/f ьа (и± 1) 
и по таблице 1.1 О находят значение Кнр в зависимости от lfьd' 1 

твёрдости зубьев и расположения зубчатых колёс относитель­

но опор. 

Таблица 1.9 
Рекомендуемые зиач.еиия V'ь" и lf'ьd 

Твёрдость рабочих поверхностей зубьев 

Расположение шестерни Н1 > 350 НВ 
зубчатых колёс и колеса Н2 :::; 350 НВ 

шестерни Н1 

относительно опор или Н1 и Н2 :::; 350 НВ 
и колеса Н2 > 350 НВ 

'l'ьа = bwlaw 'l'Ьd = bwldwi IJlьa lj/Ьd 

0,315 0,250 
Симметричное 0,400 ., 0,8 ... 1,4 0,315 0,4 ... 0,9 

0,500 0,400 

Несимметричное 
0,315 

0,6 ... 1,2 
0,260 

0,3 ... 0,6 
0,400 0,315 

Консольное 0,25 0,3 ... 0,4 0,2 0,2 ... 0,25 

Для шевронных 
0,4 ... 0,63 :::; 2,5 - -

передач 

Для коробок передач 0,1 ... 0,2 - - -

Примечания: 1. Для прямозубых передач рекомендуется 'l'Ьd:;; 1,0 и 
\jlьa:::; 0,25; косозубых lfJЬd:::; 1,5. 

2. Для передач внутреннего зацепления lflьa = О,2(и + 1)/(и - 1). 
3. Соотношение между коэффициентами lfJЬd = О,51{Jьа(и ± 1). 
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Таблица 1.10 
Значения коэффициента Кнр 

Твёрдость рабочих поверхностей зубьев 

Коэф- шестерни Н1 ~ 350 НВ шестерни Н1 > 350 НВ 

фици- и колеса Н2 ~ 350 НВ и колеса Н2 > 350 НВ 
ент 

Расположение зубчатых колес относительно опор 
l/fhd 

консоль- несиммет- сим мет- консоль- несиммет- сим мет-

ное* ричное ричное ное* ричное ричное 

0,2 1,16 1,03 1,00 1,22 1.04 1,02 
0,4 1,35 1,06 1,03 1,43 1,07 l,04 
0,6 l,65 1,08 1,04 1,67 1.14 1,05 
0,8 1,90 1,12 1,06 2,оо 1.20 l,08 
1,0 2,30 1,15 1,10 2,35 1,27 l,12 
1,2 - 1,20 1,13 - 1,35 1,16 
1,4 - 1,24 1,16 - - 1,21 

···--·"··-·-·······- ...... " ............................... " ..... ·-···- ····-·-···-·····- ················- ················-···········- ........ "_,,,.,._ ..... ".".- ···- ··················-········· ... " ............. " .............. _ ... --"."" ... _ .. ,.,_,."" 

* Одного из зубчатых колёс или обоих. 

Полученное значение aw округляем до ближайшего стан­
дартного (табл. 1.11). 

1-й ряд, 

предпочти-

тельный 

2-й ряд 

Таблица 1.11 
Межосевое расстояние, мм, по ГОСТ 2185 

40 50 63 80 100 125 160 200 250 315 400 500 

- - 71 90 112 140 180 224 280 355 450 560 

Второй вариант. Размеры зубчатых венцов можно вы­

разить через диаметр начальной окружности шестерни, ко­

торый определяем по формуле 

(1.19) 
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где Kd - коэффициент, значения которого приведены в таб­

лице 1. 7; 
lf/Ьd - коэффициент ширины венца по отношению к dw1 

(табл. 1.9) 
lf/Ьd = Ь/dwi· (1.20) 

Определяем параметры зацепления (рис. 1.1). Межосе­
вое расстояние равно 

aw = mnz1(u ± 1) / cos Р. (1.21) 
В формуле (1.21) неизвестны три величины: нормальный 

модуль тп, число зубьев шестерни z1 и угол наклона линии 1 

зубьев fЗ. Поэтому дальнейший расчёт можно выполнять по 

одному из двух вариантов. 

Первый вариант. Вычисляем нормальный модуль т по 
п 

рекомендации 

т = { (о,01 ... о,02)аш при Н1 $; 350 ИВ; 
п (0,016 ... 0,0315.}aw при Н1 > 350 НВ . (1.22) 

и округляем до ближайшего стандартного (табл. 1.12), при­
чём для силовых передач тп ~ 1,5 мм. 

Таблица 1.12 
Модуль, мм, по ГОСТ 9563 

1-й ряд, 

пред- ' 
1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 5,0 6 8 10 12 16 20 

почти-

тельный 

2-йряд 1,12 1,375 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11 14 18 22 

Задаёмся предварительно углом наклона /3' (табл. 1.13). 
Определяем z1 , z2 с последующим вычислением фактическо­

го значения передаточного числа иФ. Затем уточняем /3 для 
того, чтобы вписаться в стандартное а или требуемое ме-

w ст 

жосевое расстояние aw: 

т z (и±1) 
Р = arccos ~п~1---

2аw ст 
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Таблица 1.13 
Значения угла паклона линии ауба 

Тип передачи косозубая раздвоенная шевронная 

~,град 
рекомендуемое 8 ... 15 30 ... 40 25 .. .40 
предельное 22 45 45 

Второй вариант. Задаёмся числом зубьев шестерни z1 

(табл. 1.14) и углом fЗ'. Далее определяем тп с округлением 
до стандартного значения (табл. 1.12) и уточняем иФ и fЗ. 

Таблица 1.14 
Рекомендуемые числа аубьев шестерни 

Передачи 

прямозубые косозубые шевронные 

и ZJmin и Z\min и Z\min 

~3 20 ... 25 :5:4 16 ~4 14 
>3 18 ... 20 >4 14 >4 12 

Имея тп, z1, z2 и /3, определяем диаметры зубчатых венцов. 
Расчётная ширина зубчатого венца колеса при известном 

межосевом расстоянии 

(1.24) 

Тогда 

ь1 = ь2 + (5".10) мм. 

Ниже рассчитываем цилиндрические зубчатые передачи 

по первому варианту. 

Определение размеров зубчатых венц.ов закрытой ц.и­

линдрической передачи при высокой твёрдости поверхно-

. сти зубьев в результате химико-термической обработки 
(Н 2 45 (50) HRC.) (третья задача). Расчёт выполняем с 
целью исключения усталостной поломки зубьев. При этом 

определяем нормальный модуль тп, обусловливающий раз­

меры зубьев и их изгибную прочность: 
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T1KF 
тп;;::: Кт з 2 [ ]YFsYpYe' 

Z1 lf/Ьd СУ F 

где К - вспомогательный коэффициент: 
т 

{
14- для прямозубых; 

к = 
т 11,2 - для косозубых и шевронных передач; 

(1.25) 

Коэффициенты KF и YFs' УР' У" рассмотрены далее (см. 
четвёртую задачу). 

Выполпепие проверо-чпых рас-чёmов цилипдри-ческой 1 

зуб-чатой переда-чи (четвёртая задача). Проверочные рас­

чёты выполняем, поскольку: 

- во-первых, расчётное значение межосевого расстояния 

округлено до стандартного или требуемого; 

- во-вторых, определено фактическое значение переда­

точного числа и Ф; 

- в-третьих, необходимо уточнить значение коэффици­

ентов нагрузки Кн и К F. 

Условие обеспечения сопротивления выкрашиванию ра­

бочих поверхностей зубьев 

(1.26) 

{
266 МПа112 - для косозубых и шевронных передач; 

где с= 
300 МПа112 -для прямозубых передач; 

Кн - уточнённое значение коэффициента нагрузки 

Кн = КщКнаКнv. (1.27) 

Здесь Кнр - коэффициент, учитывающий неравномер­

ность распределения нагрузки по ширине венца при расчё­

те по напряжениям СУн. При известной величине 1//ьа опреде­

ляем 

lf/ьd = Ь/d1 = О,51f/ь4(UФ ± 1). 
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Затем по таблице 1.10 в зависимости от lf'ьd' твёрдости 

материала зубчатых колёс и расположения передачи относи­

тельно опор выбираем Кнр; 

Кна - коэффициент, учитывающий неравномерность рас­

пределения нагрузки между парами зубьев. Выбираем в за­

висимости от степени точности (табл. 1.15), типа передачи и 
окружной скорости (табл. 1.16); 

К нv - коэффициент динамичности нагрузки выбираем в 

зависимости от степени точности, типа передачи и твёрдости 

материала (табл. 1.17). 

Таблица 1.15 
Степень точности зубчатых передач. 

Допустимые окружщ.1е скорости V, м/с, колёс 
Степень точности прямозубых непрямозубых 

по гост 1643 цилиндр и- цилиндр и-
конических конических 

ческих ческих 

6-я (передачи повы- до20 ДО 12 ДО 30 до20 

шенной точности) 

7-я (передачи нор- ДО 12 ДО 8 ДО 20 ДО 10 
мальной точности) 

8-я (передачи пони- ДО 6 до4 ДО 10 ДО 7 
женной точности) 

9-я (передачи низкой до2 ДО 1,5 до4 ДО 3 
точности) 

Примечание. В редукторостроении применяют передачи не ниже 

8-й степени точности. 

Степень 

точности 

6 
7 
8 
9 

Значение коэффициента К на 
для косозубых и шевронных передач. 

Окружная скорость V, м/с 
ДО 1 5 10 15 

1 1,02 1,03 1,04 
1,02 1,05 1,07 1,10 
1,06 1,09 1,13 -
1,1 1,16 - -

Примечание. Для прямозубых колёс Кна = 1. 
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Таблица 1.16 

20 
1,05 
1,12 

-

-



Таблица 1.17 
Значения коэффициента Кнv 

Твёрдость Окружная скорость V, м/с 

Передача 
поверхности ДО 5 10 15 20 

зубьев, Степень точности 

ив 8 7 

прямозубая 
s; 350 1,05 - - -

>350 l, 10 - - -

косозубая и s; 350 1,0 1,01 1,02 1,05 
шевронная > 350 1,0 1,05 1,07 1,10 

Оцениваем степень использования материала 

_ [ан]-ан 10001 [ ]-{+15%-недогрузка; 
Ла н - · 10 ~ Ла н -

[ан] - 5 % - перегрузка. (1.29) 

Условие обеспечения сопротивления усталостной полом­

ке зубьев 

(1.30) 

где YFs - коэффициент, учитывающий форму зуба и кон­

центрацию напряжений в опасном сечении зуба, т.е. в расчё­

те оперируем с местными напряжениями; 

УР' У" - коэффициенты, учитывающие угол наклона и 
перекрытия зубьев; 

К F - коэффициент нагрузки 

(1.31) 

причём здесь KFP - коэффициент, учитывающий неравно­

мерность распределения нагрузки по длине зуба при расчёте 

по напряжениям стF (табл. 1.18); 
KFV- коэффициент динамичности нагрузки (табл. 1.19); 
К Fa - коэффициент, учитывающий неравномерность рас­

пределения нагрузки между парами зубьев (табл. 1.20). 
Коэффициент YFs выбираем в зависимости от приведён­

ного числа зубьев Zv; (табл. 1.21) и коэффициента смещения 
х исходного контура относительно заготовки. 
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Таблица 1.18 
Значения коэффициента KFP 

Твёрдость пове Jхностей зубьев 

l/fьd= Ьldw\ н:::;35онв Н> 350НВ 

1 11 ш IV I 11 III IV 
0,2 1,00 1,04 1,18 1,10 1,03 1,05 1,35 1,20 
0,4 1,03 1,07 1,37 1,21 1,07 1,10 1,70 1,45 
0,6 1,05 1,12 1,62 1,40 1,09 1,18 - 1,72 
0,8 1,08 1,17 - 1,59 1,13 1,28 - -
1,0 1,10 1,23 - - 1,20 1,40 - -
1,2 1,13 1,30 - - 1,30 1,53 - -

1,4 1,19 1,38 - - 1,40 - - -
1,6 1,25 1,45 - - - - - -
1,8 1,32 1,53 - - - - - -
Примечание. Данные в столбце I относятся к симметричному располо-

жению колес относительно опор; П - к несимметричному; 111 - к консоль-

ному при установке валов на шариковых подшипниках; IV - то же, но при 

установке валов на роликовых подшипниках 

Таблица 1.19 
Ориентировочные значения коэффициента KFV 

Степень Твёрдость поверхности Окружная скорость 

точности зубьев, НВ 3 3 ... 8 8 ... 12,5 

6 
:::; 350 111 1,211 1,311,1 
>350 111 1, 15/1 1,2511 

7 
:::; 350 1, 1511 1,3511 1,45/1,2 
>350 1, 1511 1,25/1 1,3511,1 

8 
:::; 350 1,2511, 1 1,4511,3 -11,4 
> 350 1,211, 1 1,35/1,2 -11,3 

Примечание. В числителе указаны значения для прямозубых пере-

дач, в знаменателе - для косозубых передач 

Таблица 1.20 
Значения коэффициента К Fa 

Степень точности 1 6 1 7 1 8 1 9 
KFa 1 0,72 1 0,81 1 0,91 1 1,0 

Примечание. Для прямозубых колёс KFa = 1. 
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Таблица 1.21 
Коэффициент У Fs формы зуба и концентрации напряжений 

z Значения YFs при коэффициенте х смещения инструмента 
илиzv -0,6 -0,4 -0,2 о +0,2 +0,4 +о,6 

12 - - - - - 3,67 -

14 - - - - 4,00 3,62 3,30 

17 - - - 4,28 3,89 3,58 3,32 

20 - - - 4,09 3,78 3,56 3,34 

25 - - 4,22 3,90 3,70 3,52 3,37 

30 - 4,38 4,02 3,80 3,64 3,51 3,40 

40 4,37 4,06 3,86 
3.70 

3,60 3,51 3,42 
4,02' 

60 3,98 3,80 3,70 
3,62 

3,57 3,52 3,46 
3,80 -

80 3,80 3,71 3,63 
3,61 

3,57 3,53 3,49 
3,70 

100 3,71 3,66 3,62 3,60 3,58 3,53 3,51 

200 3,62 3,61 3,61 3,60 3,59 3,59 3,56 

Примечание. В числителе указаны значения для наружных зубьев, в 

знаменателе - для внутренних. 

Приведённое число зубЬfВ i-го колеса 

zVi = z;/cos3 fJ, i = 1; 2. (1.32) 
Проверку условия (1.30) выполняем для того из зубча­

тых колёс, у которого меньше отношение [ а-Д/У Fsi' Целесо­
образно, чтобы эти отношения были близкими. 

Коэффициент УР определяем по формуле 

Уд= Р/140°. (1.33) 
Для коэффициента У можно записать 

& 

У0 = [4 + (еа -1)(п - 5J]/(4ea), (1.34) 
где п - степень точности передачи; 

еа - коэффициент торцового перекрытия. 
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При п = 8 и &а= 1,5 ... 1,6 имеем У6 = 0,91 ... 0,92. 
Кроме того, необходима проверка на предотвращение 

хрупкого разрушения или пластической деформации зубьев 

при действии пиковой нагрузки: 

антах = ан.JК: ~[ан kax; (1.35) 

aFmax = аFКп ~ [aF kax • (1.36) 
где Кл= Тпус,jТ - коэффициент перегрузки, известный ИЗ 

технического задания. 

Определение сил, действующих в зубчатом зацепле­

нии (пятая задача). Рассмотрим первый расчётный случай -
внешнее прямозубое зацепление (рис. 1.5, а). 

Здесь использованы следующие обозначения: 

Т 1 и Т 2 - вращающие моменты (движущий и сопротив­

ления); 

а) 

Р - полюс зацепления; 

aw - угол зацепления; 

б) 

Рис. 1.5 Силы, действующие во впешпем (а) и внутреннем (б) 
прямоаубых зацеплениях 
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Fn1 - реакция зуба колеса на зуб шестерни, направлен­

ная по нормали к профилю (линии зацепления NN), 
Fnl = {Ftl, Frl}, (1.37) 

где F11 , Fr1 - окружная и радиальная силы. 

Из условия равновесия шестерни 

1М01(F, Т) = О (1.38) 
находим 

Fн = TJ(dwJ2). 
В общем виде имеем 

F - 2Т /d i = 1 ·, 2 . ti- i wi' (1.39) 
Из силового треугольника 

Fri=Fti·tgaw. (1.40) 
По аналогии можно определить силы, действующие во 

внутреннем прямозубом зацеплении (рис. 1.5, б). 
Второй расчётный случай - внешнее косозубое зацеп­

ление (рис. 1.6). 
Согласно рисунку 1.6 составляющие реакции Fn1 зуба 

колеса на зуб шестерни: 

Fnl = {F'nl' Frl} и F'п1 = {Ftl' Fal}, 
где F' п~ - сила, нормальная к направлению зуба; 

Fti' Fri' Fa1 - окружная, радиальная и осевая силы. 

п-п 

Рис. 1.6 Силы, действующие в косозубом зацеплепии 
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Из условия (1.38) равновесия шестерни или колеса 
Fti = Ti /(0,5dwi), i = 1; 2. 

Из силовых треугольников 

F ri = Fti tgat, tgat = tgan /cospw; 
F ai = Fu tgpw; (1.41) 

Fni = Fti/(cospwcosa). 
Из рисунка 1.6 видно, что направление силы F зависит 

а 

от направлений как зуба, так и вращения. Модуль этой силы 

обусловлен нагрузкой Ft и углом Pw· Для её ограничения угол 
Pw косозубых колёс принимают в пределах, указанных выше 
(табл. 1.13). 

Третий расчётный случай - внешнее шевронное зацеп­

ление (рис. 1. 7). Шевронное зубчатое колесо является сдво­
енным косозубым со встречным направлением зубьев на по­

лушевронах. При выбранном направлении вращающего мо­

мента Т1 ограничимся рассмотрением осевых сил, действую­
щих на зубья левого и правого полушеврона. 

Пусть Fa1 > Fa2, 
тогда 

Fa1 - Fa2= Л]i'а ' 
где ЛF - избыточная осевая сила вследствие неодинакового 

а 

нагружения полушевронов, обусловленного неточностью из-

готовления и монтажа. 

t-t 

~ Пр 
t 

Рис. 1.7 Сияы, действующие в шевронном аацепяении 
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Под действием&' одно из зубчатых колёс будет переме-
а 

щаться относительно другого до тех пор, пока &'а не станет 

равной нулю, т.е. осуществляется самоустановка зубчатых 

колёс. Это возможно при условии, что опоры вала одного из 

них (например, шестерни) - плавающие. 

Выбор материала, назначение упрочняющей обработ­

ки и определение допускаемь~х напряжений для зубчать~х 

колёс открытых передач (шестая задача). Шестерня и 

колесо открытой передачи должны образовывать антифрик­

ционную пару. 

Шестерни изготовляют из конструкционной углероди­

стой стали марок 40, 45, ... с нормализацией или улучше­
нием. Для колёс часто применяют чугунное литьё СЧ15, 

СЧ20, СЧ25, а для тяжело нагруженных передач~ СЧЗО 

и выше. 

Допускаемые напряжения для стальных зубчатых колёс 

определяются по приведённым выше формулам. 

Допускаемые напряжения изгиба при расчёте на сопро­

тивление усталости зубьев чугунных колёс находим по сле­

дующим формулам: 

- при работе зубьев одной стороной (в нереверсивных 

передачах) 

[ ] - (1,4 ... 1,6 )а-_1 у 
О"ро-., []к N; 

SF (j 

(1.42) 

при работе зубьев обеими сторонами (в реверсивных 
' передачах) 

(1.43) 

где а-_1 - предел выносливости материала при симметрич­

ном цикле напряжений изгиба (табл. 1.22); 
[SF] - нормируемый коэффициент безопасности (табл. 1.22); 
Kcr - эффективный коэффициент концентрации напря­

жений (табл. 1.22); 
YN - коэффициент долговечности - выражение (1.14). 
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Мар-

ки 

чугу-

на 

СЧ15 

СЧ20 

СЧ25 

СЧ30 

Таб.тшца 1.22 
Марки и допускаемые напряжения чуzунных колёс 

Предел 

Твёрдость 
прочности 

зубьев НВ 
при рас- cr_1 [SF]* Kcr [сrн] [crн]max [ crF)max 
тяже нии 

сrвр> МПа 

163 ... 229 150 
170."229 200 м 1,2 

1,5HBmin 
180 ... 250 250 0,43cr•P 1,8 1,8О"вр 0,6cr•P 

180 ... 255 300 1,8HBmin 
*В числителе для термически обработанных отливок, а в знаменате-

ле - необработанных 

Проектировочный расчёт открытых зубчатых пере­

дач (седьмая задача). Такие передачи должны быть тихоход­

ными (окружная скорость V < 1 м/с). Они работают в усло­
виях абразивного загрязнения и периодического смазывания. 

Основной вид отказа - абразивный износ, который может 

привести к поломкам зубьев. Поэтому размеры зубчатых вен­

цов определяем из условного расчёта зубьев на сопротивле­

ние усталости по напряжениям изгиба (при отсутствии соот­

ветствующего расчёта на износостойкость). 

При проектировочном расчёте открытых передач опреде­

ляем нормальный модуль зацепления т из условия сопро-
п 

тивления зубьев усталостным поломкам (с учётом их износа) 

по формуле 

2Т;КFКиз у 
mn ;;:: 3 { } FSi , i = 1; 2, 

Z;lf/ Ьт (J' F i 
(1.44) 

где Ti - вращающий момент на i-м валу (индекс 1 - для 

шестерни, 2 - для колеса), Н · мм; 
KF - коэффициент нагрузки, определяемый как и для 

закрытых передач; 

Киэ - коэффициент, учитывающий уменьшение перво­

начальной толщины зуба вследствие износа (табл. 1.23); 
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Таблица 1.23 
Значения коэффициента к". 

1 Проце;,3износа 1 10 20 30 

1,25 1,5 2,0 

zi - число зубьев i-го зубчатого колеса; 

'lfьm = b/mn - коэффициент ширины зубчатого венца от­
носительного модуля (табл. 1.24); 

Таблица 1.24 
Значения коэффиц.иента "ьт 

Тип зуба 
Прямой 

Косой Шевроннь1й 
литой нарезанной 

'l'ьт 6 ... 10 10 ... 20 (обычно 10 ... 12) 12 ... 30 добО 

[ o-F]i - допускаемое напряжение изгиба при расчёте на 

сопротивление усталости, МПа (Н/мм2); · 

YFSi - коэффициент формы зуба и концентрации напря­

жений (табл. 1.21). 
Провероч,ные расч,ёты открытых зубч,ать~х передач, 

(восьмая задача). Проверку циклической прочности зубьев 

на изгиб производим по условию 

2Т;KFKv.3 у [ ) 
aFi = dimnb FSi ~ ар i' (1.45) 

где di - диаметр делительной окружности i-го колеса. 

Заметим, что расчёты по формулам (1.44) и (1.45) следу­
ет вести для зубьев того из колёс пары, для которого отноше­

ние [ o-F]; /У Fst меньше. 
Кроме того, в случаях действия пиковых нагрузок выпол­

няем проверки на статическую контактную и изгибную проч­

ность по тем же формулам, что и для закрытых передач. 

Точ,пость выполнения расч,ётов. Допускаемые и расчёт­

ные напряжения в процессе их определения следует округ­

лять до ближайшего целого числа. 
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Вычисление cosf3 следует выполнять с точностью до че­
тырёх-пяти цифр после запятой. 

Делительные (начальные) диаметры шестерни и колеса 

надо определять с точностью до двух-трёх знаков после запя­

той, а затем убедиться, что 

aw = (d2 ± dl)/2 или aw = (dw2 ± dwl)/2. 
Ширину венцов колёс после вычисления следует округ­

лить в ближайшую сторону до целого числа. 

1.3 Примеры расчётов 

Пример расч.ёта закрь~той цилиидрич.еской косозу­

бой передач.и. Расчёт выполняем при следующих исход­

ных данных: 

• вращающий момент на валу шестерни 
• частота вращения этого вала 
• передаточное число редуктора 
• привод цепного конвейера 
• график режима нагружения 

• срок службы 
• коэффициенты использования 

т 
-

h -
""' -.. h h 

!-.... 
с;:; 

t,,=2".5c О,бt 

t 
t 

т1 = 50 н. м; 
п = 1440 мин-1 • 1 • 

и = 5,6; 
нереверсивный; 

ступенчатый 

(рис. 1.8); 
L = 5 лет; 

к.од= 0,5; 
ксут = 0,33. 

Рис. 1.8 График режима нагружения 
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Выбор материала, назначение упрочняющей обработ­

ки и определение допускаемых напряжений для зубчатых 

колёс. Этот этап расчёта выполняем согласно первой базо­

вой задаче. 

Для цилиндрических косозубы~ колёс целесообразно при­

менять такие сочетания материалов и термической обработ­

ки, для которых твёрдость зубьев шестерни была бы значи­

тельно выше твёрдости колеса: 

[ (Hl)min - (H2)max ~ 100 ... 150 НВ. 
В данном случае материал шестерни - сталь 40Х, улуч­

шение и закалка с нагревом ТВЧ, твёрдость сердцевины 

269 ... 302 НВ и поверхности зубьев 45 ... 50 HRC и среднее • 
значение твёрдости н1пов = 0,5 · (45 + 50) = 47,5 HRC. или 

456 НВ. Предел текучести ат1 = 750 МПа; 
материал колеса - сталь 40Х, улучшение, твёрдость 

поверхности зубьев 269 ... 302 НВ и среднее значение твёр­
дости 

Н2 = 0,5 · (269 + 302) = 285,5 НВ. 

Предел текучести ат2 = 750 МПа. 
Допускаемые контактные напряжения при расчёте на 

сопротивление усталости определяем по формуле (1.1). На­
ходим величины, входящие в неё. 

Предел контактной вынос,ливости зубьев при базе испы­

таний: 

- для шестерни 

аню = 17 НRс:0в + 200 = 17 · 47,5 + 200 ~ 1008 МПа; 
- для колеса 

' анR2 = 2НВ + 70 = 2 · 285,5 + 70 = 641 МПа. 
Коэффициент, учитывающий шероховатость сопряжён-

ных поверхностей, выбираем из таблицы 1.2 ZR = 1. 
Коэффициент, учитывающий влияние скорости, выбира­

ем из таблицы 1.3 Zv = 1. 
Находим по формуле (1.3) базу испытаний NHG' завися­

щую от твёрдости: 
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- для шестерни 

--24 
NHGl = 30НВ1' = 30. 4562 •4 = 7,2. 107 ; 

- для колеса по аналогии 

N HG2 = 30. 285,52 •4 = 2,35 . 107 • 

По формуле (1.5) оцениваем суммарный ресурс 
Lh = [Lh] = 365 · 24LКгодКсут = 

= 365 . 24 . 5 . 0,5 . 0,33 = 7227 ч. 
По формуле (1.4) определяем суммарное число ци:клов 

нагружений при числе зацеплений :каждого зуба за один обо­

рот с= 1: 
- шестерни 

N m = N п = 60cn1Lh = 

= 60 · 1,0 · 1460 · 7,227 · 103 = 6,33 · 108 ; 

- колеса 

Nm= NE2 = NЕ/и = 

= 6,33 · 108 / 5,6 = 1,13 · 108 • 

Для заданного режима нагружения коэффициент экви­

валентности по контактным напряжениям К НЕ оцениваем по 

формуле (1.8) при тн = 6,0 
2 

КнЕ = '2,(Tk /TmaxJmн/2{tk /t) = 
k=1 

= l3. 0,6 + 0,73 • 0,4 = 0,737. 
Тогда эквивалентное число циклов нагружений зубьев по 

формуле (1.6): 
- шестерни 

N нЕI = NпКнЕ = 6,33 · 108 • О, 737 = 4,66 · 108 ; 

- колеса 

NнЕ2 = NнEI/u = 4,66 · 108 /5,6 = 0,83 · 108 • 

Так как N HEI > N нш и N НЕ2 > N н62 , то коэффициенты дол­
говечности, определяемые по формуле (1.2), 

ZN1,2=l,O. 
Из таблицы 1.4 при однородной структуре по объёму мате-

риала допустимый коэффициент безопасности [Sн]2 = 1,1 и 
неоднородной - [Sн]1 = 1,2. 
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Окончательно для шестерни 

[ 1 а HR1 z z z 1008 
ан = -[-] я v m = --1 · 1 · 1 = 840 МПа 

Sн 1,2 

и колеса 

(ан )2 = а[ня2] ZяZvZN2= 641 1·1·1=583 МПа 
Sн 1,1 . 

Допускаемое контактное напряжение, используемое в 

расчёте, находим по формуле (1.10) 

:/ [ан l = О,45[ан 1 +[ан ]2 ) = 

= 0,45(840 + 583) = 640 МПа ~ 1,25[а н 1 = 
= 1,25 · 583 = 729 МПа. 

Допускаемое контактное напряжение для проверки ста­

тической прочности зубьев: 

• для шестерни 

[анLх = 44НRС:0в = 44 · 47,5 = 2090 МПа; 
•для колеса 

[анlпах= 2,8ат = 2,8 · 750 = 2100 МПа. 
Допускаемые напряжения изгиба при расчёте на сопро­

тивление усталости определя~м по формуле (1.13). Находим 
величины, входящие в неё. 

Предел выносливости зубьев при изгибе, соответствую­

щий базе испытаний: 

• для шестерни из таблицы 1.4 

а FRi = 550 МПа; 

•для колеса из таблицы 1.4 

аря2 = 1,8НВ = 1,8 · 285,5 = 514 МПа. 

По рекомендации (1.15) базовое число циклов NFa = 4 · 106 • 

Для заданного режима нагружения коэффициент экви­

валентности по изгибным напряжениям при показателе сте-
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пени кривой усталости тF = 6 по формуле (1.17) с учётом 
выражений ( 1. 9) 

2 

KFE = L,(Tk/TmaxJmF(tk/t}= 
k=l 

= 16 • 0,6 + 0,76 • 0,4:::::: 0,72. 
Эквивалентное число циклов нагружений зубьев: 

- шестерни 

NFвi = NПKFE = 6,33 · 108 • О, 72 = 4,56 · 108 ; 

- колеса 

NFE2 = NFEI /и= 4,56 · 108 /5,6 = 0,81 · 108 • 

Так как N FEl > N FE2 > N FG' то коэффициенты долговечно­
сти, определяемые по формуле (1.14), 

YNl = YN2 = 1,0; 
[SF] - допустимый коэффициент безопасности, [SF] = 1, 75. 
Окончательно для шестерни 

[ар1 = apюYNl ;[sP 1 = 550·1/1,75 = 314 МПа 
и колеса 

[ар]2 = аря2УN2 ;[sp]2 =514·1/1,75 = 294 МПа. 
Допускаемые напряжения изгиба для проверки стати­

ческой прочности зубьев: 

• для шестерни из таблицы 1.4 имеем 

[ар Laxl = 1430 МПа; 
•для колеса 

[ар ]тах 2 = 2, 7НВ = 2, 7 · 285,5 = 770 МПа. 
Проектировочный расчёт. Размеры венцов зубчатых ко­

лёс определяем по первому варианту (см. вторую базовую за­

дачу) через межосевое расстояние, которое рассчитываем из 

условия обеспечения контактной выносливости активных по­

верхностей зубьев по формуле (1.18). Отдельные величины, 
входящие в неё, заданы или определены выше. Кроме того, из 

таблицы 1. 7 для косозубого зацепления К = 410 МПа11з. При-
а 

мем предварительно коэффициент нагрузки К' НfJ = 1,3, а из 
таблицы 1. 9 выбираем lflьa = О, 4. 
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Тогда 

; 

( \., 50. 1,3 = 410. 5,6 + lr, 2 = 111,6 мм. 
0,4 . 5,6 . 640 

Принимаем ближайшее стандартное значение (табл. 1.11) 
а =а = 112 мм. w ст 

Диапазон изменения нормального модуля согласно реко- • 
мендации (1.22) 
mn = (0,016 ... 0,0315)aw = (0,016 ... 0,0315). 112 = 1,8 ... 3,6 мм. 

Принимаем из таблицы 1.12 стандартное значение 
т"=2,0 мм. 

По таблице 1.13 берём угол наклона зубьев fЗ' = 1 О 0 • 

Тогда число зубьев шестерни 

Zi = (aw су /3 1 = 2·112 · 0,98505 = 16,7 
и+ 1 тп (5,6 + 1). 2 

Принимаем z1 = 17. 
Определяем число зубьев колеса 

z2 = z1и = 17 · 5,6 = 93,5 
и устанавливаем z2 = 93. 

Действительное передаточное число 

иФ = z/z1 = 93/17 = 5,47. 
Отклонение этого значения от принятого ранее 

Ли = jи - иФ 1. 100 % = 5•6 - 5•4 7 · 100 % = 2 3 % 
и 5,6 ' ' 

что допустимо (табл. 1.8). 
Уточняем угол наклона зубьев 

(z +z)m 
fЗ = arccos 1 2 " 2aw 

(17 + 93). 2 = arccos = arccos0,98214-
2·112 -

= 10°40'. 
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Основные размеры венцов зубчатых колёс: 

•делительные диаметры: 

- шестерни 

d 1 = mn · z 1/cosj3 = 2 · 17 /0,98214 = 34,618 мм; 
- колеса 

d 2 = mn · z/cosjJ = 2 · 93/0,98214 = 189,382 мм; 
Проверка: 

aw = ( d2 + dэ_) / 2 = (189,382 + 34,618) / 2 = 112 мм; 
• диаметры вершин: 
- шестерни 

da1 = d 1 + 2mn = 34,618 + 2 · 2 = 38,618 мм; 
- колеса 

da2 = d 2 + 2mn = 189,392 + 2 · 2 = 193,392 мм; 
• ширина колеса 

bw = ь2 = Ч'ьааw = 0,4 . 112 = 44,8 мм. 
Принимаем Ь2 = 45 мм; 
• ширина шестерни 

ь1 = ь2 + 5 = 45 + 5 = 50 мм. 
Проверка: 

минимально допустимая ширина венца колеса 

Ь . = 3,5mn _ 3,5 · 2 = 37 2 
2 min sin /3 0,1882 ' мм. 

Следовательно, Ь2 > Ь2 min· 

Коэффициент ширины венца по отношению к диаметру 

lflьd = bw / di = 45/34,618=1,3<[lflЬd]=1,5. 
Проверочные расчёты передачи. Данный этап выполня­

ем с использованием четвёртой базовой задачи. 

Сначала уточняем коэффициент нагрузки по формуле (1.27). 
Окружная скорость 

v, - ~ni - 3,14. 34,618·1440 -
1 - 6·104 - 6·104 - 2,61 м. с-1. 

При этой скорости назначаем согласно рекомендациям 

(табл. 1.15) 8-ю степень точности по ГОСТ 1643. 
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По таблице 1.1 7 в зависимости от степени точности, типа 
передачи и твёрдости материала коэффициент динамичности 

нагрузки Кнv = 1,0. 
Находим коэффициент концентрации Кнр= 1,04 (табл. 1.10). 
Из таблицы 1.16 коэффициент распределения нагрузки 

между парами зубьев кна = 1,08. 
При этом уточнённое значение коэффициента нагрузки 

Кн= КнvКн/(на = 1,0 · 1,04 · 1,08 = 1,12. 
Расчётные контактные напряжения находим по формуле 

(1.26) 

с 
ан=--

ашст 

= 266 50·103·1,12(547+1)3 = 590 МПа. 
112 45. 5,47 ' 

Недогрузка 

л - [ан]- ан 100 о1 - 640-590 10001 - 7 801 
LJO' Н - [а Н] • /О - 640 • /О - ' /О ' 

что допустимо. 

Коэффициент нагрузки при расчёте по напряжениям из­

гиба находим по аналогии. 

Из таблиц 1.18-1.20 имеем 
KFV = 1,1; KFa = 1,22 И KF/J= 0,91. 

Тогда уточнённое значение коэффициента нагрузки 

KF = K~F/(Fa = 1,1·1,22 • 0,91 = 1,22. 
Коэффициент формы зуба выбираем в зависимости от 

эквивалентного числа зубьев zvi: 

Z1 18 
Zv1 = = = 18,33:::::: 19. 

cos3 fJ cos3 7,8° ' 

lOl = 103,8 :::::: 104 
cos3 7,8° 
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Для нулевых зубчатых колёс (х1 = х2 = О) из таблицы 1.21 
имеем 

YFSI = 4,15; 
YFS2 = 3,60. 

Находим отношения допускаемого напряжения [ар] к 

коэффициенту формы зуба У Fs: 

• для шестерни 

[ар Ji /Ур81 = 314/4,15 = 75, 7; 

•для колеса 

[aF]2 /Yps2 = 294/3,60 = 81,7. 
Дальнейший расчёт ведём по шестерне, как менее проч­

ному. 

Определяем коэффициенты УР, У., учитывающие наклон 

и перекрытие зубьев: 

ур = 1 - /J/140° = 1 - 10°40' /140° = 0,924; 
с учётом степени точности У.= 0,92. 

Окончательно напряжение изгиба зубьев колеса 

2Т1 ·103 Кр 
ар1 = Yps1YpY. = 

dwlbwтn 

2 . 50 ·1°3 
· 1·22 . 415. о 924. о 92 = 

34.618. 45. 2 • , , 

= 138 МПа< [ap)i = 314 МПа. 

Следовательно, условие прочности выполнено. 

Проверочные расчёты на статическую прочность при 

действии пиковой нагрузки. 

Максимальное контактное напряжение с учётом коэф­

фициента перегрузки К = Т /Т = 1,4 (см. техническое 
п пуск 

задание), 

антах= ан..JК:. = 
= 59oJl,4 = 698 МПа<< [анkах = 2090 МПа. 
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Максимальное напряжение в ножке зуба 

(J"Fmax = аFКп = 138·1,4=193 МПа<< [ар kax = 770 МПа. 
Следовательно, статическая прочность зубьев обеспе­

чена. 

Силы, действующие в косозубом зацеплении передач. 

Расчёт выполняем в соответствии с пятой базовой задачей. 

Окружная сила 

~ = 2Т1 / d,_ = 2 · 50 · 103 / 34,618 = 2888 Н. 
Радиальная сила 

F = ~ tgan = 2888 tg20° = 1000 Н . 
r COS /3 COS 10° 40' 

Осевая сила 

Fa = ~tgjЗ = 2888tg10°40' = 509 Н. 
Схема сил, действующих в зацеплении, представлена на 

рисунке 1.6. 
Пример расчёта закрытой цилиидрич,еской передачи 

с виутреииим зацеплением. Расчёт выполняем при следую­

щих исходных данных: 
•вращающий момент на валу шестерни Т1 = 55 Н·м; 
• частота вращения вала шестерни п1 = 1460 мин-1 ; 

• передаточное число и = 6,3; 
• срок службы L = 5 лет; 
• коэффициенты использования передачи: 

- в течение суток Ксут = 0,33; 
- в течение года К,00 = О, 75; 

•передача нереверсивная; 

• режим нагружения 1 типовой 
(µН= 0,5, µF= 0,3); 

коэффициент перегрузки при пуске Кп = 1,3. 
Выбор материала, назначение упрочняющей обработки 

и определение допускаемых напряжений для зубчатых ко­

лёс . . Этот этап расчёта выполняем согласно первой базовой 
задаче. 
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В задании нет особых требований в отношении габаритов 

передачи; поэтому выбираем материалы для зубчатых колёс 

со средними механическими характеристиками: 

- для шестерни - сталь 40Х, термическая обработка -
улучшение, средняя твёрдость 270 НВ, пределы проч­
ности и текучести 0"6 = 950 МПа и ат = 700 МПа; 

- для колеса - сталь 40Х, термическая обработка -
улучшение, средняя твёрдость 245 НВ, пределы проч­
ности 0"8 = 850 МПа и текучести ат = 550 МПа. 

Допускаемые напряжения определяем по аналогии с пре­

дыдущим примером. Поэтому ссылки на формулы и коммен­

тарии приводим в минимальном объёме. 

По данным таблицы 1.4 предел контактной выносливос­
ти зубьев при базе испытаний: 

• для шестерни 

О"нл1 = 2НВ1 + 70 = 2 · 270 + 70 = 610 МПа; 

•для колеса 

О"ня2 = 2НВ2 + 70 = 2 · 245 + 70 = 560 МПа. 

База испытаний, зависящая от твёрдости: 

• для шестерни 

N = 30НВ 2•4 = 30 · 2702•4 = 2 05 · 107• 
HGl 1 ' ' 

•для колеса 

N = 30НВ 2 •4 = 30 · 2452•4 = 1 6 · 107• HG2 2 ' , 

По формуле (1.5) оцениваем суммарный ресурс 
Lh = [Lh] = 365 · 24LКгодКсут = 

= 365 · 24 · 5 ·О, 75 · 0,33 = 10,84 · 103 ч. 
По формуле (1.4) определяем суммарное число циклов 

нагружений при числе зацеплений с = 1 каждого зуба за 
один оборот зубчатого колеса: 

- шестерни 

Nи = 6Осп1Lь = 60 · 1,0 · 1460 · 10,84 · 103 = 9,49 · 108 ; 

- колеса 

Nr.2 = Nы/и = 9,49 · 108 / 6,3 = 1,51·108 • 
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Для заданного режима нагружения коэффициент экви­

валентности по контактным напряжениям Кнв = µн = 0,5. 
Тогда эквивалентное число циклов нагружений зубьев: 

- шестерни 

N нв~ = N,_1КнЕ = 9,49 · 108 • 0,5 = 4, 75 · 108 ; 

- колеса 

NнЕ2 = Nнв/и = 4,75·108 /6,3=0,75·108 • 

Так как N ню> N на~ и N HEz > N наz• то коэффициенты дол­
говечности, определяемые по формуле (1.2): 

ZN1,2 = 1,0; 
При однородной структуре по объёму материала допусти­

мый коэффициент безопасности (табл. 1.4) 
[SнJ1 = [SнJ2 = 1,1. 

Окончательно имеем: 

• для шестерни 

[ ] СТнRl 610 
стн 1 = -[-] ZRZvZNl = -1·1·1=554 МПа; 

Sн 1,1 

•для колеса 

[ ] СТНR2 560 
СТн 2 =-[-] ZRZvZN 2 =-1·1·1=509 МПа. 

Sн 1,1 

Допускаемое контактное напряжение для проверки ста­

тической прочности зубьев:, 

• для шестерни 

[стн]тах~ = 2,8стт1 = 2,8 · 700 = 1960 МПа; 
•для колеса 

[стн kax2 = 2,8СТт2 = 2,8 · 550 = 1540 МПа. 
Допускаемые напряжения изгиба при расчёте на сопро­

тивление усталости определяем по формуле (1.13). Находим 
величины, входящие в неё. 

Предел выносливости зубьев при изгибе, соответствую­

щий базе испытаний: 

• для шестерни 
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аря1 = 1,8НВ1 = 1,8 · 270 = 486 МПа; 

•для колеса 

аря2 = 1,8НВ2 = 1,8 · 245 = 441 МПа. 

По рекомендации (1.15) базовое число циклов NFa = 4 · 106 • 

Для заданного режима нагружения коэффициент экви­

валентности по изгибным напряжениям KFE = µF = 0,3. 
Эквивалентное число циклов нагружений зубьев: 

- шестерни 

NFю = NL.1KFE = 9,49 · 108 • 0,3 = 2,85 · 108 ; 

- колеса 

NFE2 = NFEi /и= 2,85 · 108 /6,3 = 0,45 · 108 • 

Так как N FEl > N FE2 > N FG' то коэффициенты долговечно­
сти, определяемые по формуле (1.14): 

YNl = YN2 = 1,0; 
[SF] - допустимый коэффициент безопасности, [SF] = 1, 75. 
Окончательно для шестерни 

[aF1 =aFR1Ym/[sF1 =486·1/1,75=277МПа 
и колеса 

[ар]2 = аря2УN2 /[Sp]2 =441·1/l,75 = 252 МПа. 
Допускаемые напряжения изгиба для проверки статичес­

кой прочности зубьев: 

• для шестерни из таблицы 1.4 

[а F kaxi = О,8ат1 = 0,8 · 700 = 560 МПа; 
• для колеса 

[а F kax2 = О,8ат2 = 0,8 · 550 = 440 МПа. 
Проектировочный расчёт передачи. Размеры зубчатых 

венцов колёс выражаем через межосевое расстояние (см. 

вторую базовую задачу). 

Для передач внутреннего зацепления коэффициент ши­

рины венца колеса по отношению к межосевому расстоянию 

и+ 1 7,3 
ш = Ь /а $; 0,2-- = 0,2- ~ 0,28 
r Ьа 2 w и - 1 5,3 ' 
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принимаем ближайшее значение из ряда стандартных чисел 

(табл. 1.9) 

lf/ьa = 0,25. 
Предварительно принимаем коэффициент нагрузки 

К'н= 1,5. 
При указанных значениях величин и с учётом исходных 

данных 

= 45016,3-1\, 55 ·1·5 = 139,9 
~ п 0,25 . 6,3. 5092 мм. 

По таблице 1.11 принимаем ближайшее стандартное зна­
чение (по ГОСТ 2185). 

а = 140 мм. w ст 

Нормальный модуль зацепления по формуле (1.22) 
тп = (0,01 ... О,02)аwст = 

= (0,01 ... 0,02) · 140 = 1,4 ... 2,8 мм, 
принимаем по таблице 1.12 стандартное значение тп = 2 мм. 

Тогда число зубьев: 

- шестерни 

_ 2aw _ 2·140 _ 26 4 
Zi - (и-l)тп - (6,3-1)·2 - ' ; 

- колеса 

z2 = z1u = 26,4 · 6,3 = 166,3. 
Округляем до целых чисел z1 = 26 и z2 = 166 .. 
При этом 

aw = 0,5mn(z2 - Z 1 ) = 0,5 · 2(166- 26) = 140 ММ, 

и фактическое передаточное число 

иФ = z2 /z1 = 166/26 = 6,38, 
которое отличается от стандартного 
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Ли= lи - иФ\ · 100% = 1
6•3 - 6'381.100% ~ 1 % 

и . 6,3 ' 

что вполне допустимо (табл. 1.8). 
Размеры венцов зубчатых колёс: 

• диаметры начальных (делительных) окружностей: 
- шестерни 

- колеса 

Проверка: 

аш = ( d2 - d1 ) / 2 = (332 - 52) / 2 = 140 мм; 
• диаметры окружностей вершин зубьев: 
- шестерни 

da1 = d1 + 2тп = 52 + 2 · 2 = 56 мм; 

- колеса 

da 2 = d2 - 2тп = 332 - 2 · 2 = 328 мм; 

•диаметры окружностей впадин зубьев: 

- шестерни 

dfl =d1 -2,5тп= 52- 2,5 · 2 = 47 мм; 

- колеса 

d12 = d2 + 2,5тп = 332 + 2,5 · 2 = 339 мм; 

•ширина венцов: 

- колеса 

Ь = Ь = /11 а = О 25 · 140 = 35 мм· 
р 2 'f'Ьа w ' ' 

- шестерни 

ь1 = ь2 + 5 мм = 35 + 5 = 40 мм. 
Проверочные расчёты передачи. Данный этап выполня­

ем с использованием четвёртой базовой задачи. 

Окружная скорость зубчатых колёс 

V1 = щJ,_n1 / (60·103 ) = 3,14 · 52 · 1460/(6·104 ) = 4 м/с. 
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В соответствии с данными таблицы 1.15 назначаем 8-ю 
степень точности по ГОСТ 1643. Из таблиц 1.17, 1.19 в зави­
симости от степени точности, типа зацепления и твёрдости 

материала имеем: 

Кнv = 1,05 и KFV = 1,45. 
Значения кнр и KFP даны в таблицах 1.10, 1.18. При кон­

сольном расположении передачи относительно опор, относитель-

ной ширине lf/ьd == Ьш / di == 35 / 52 == 0,67, твёрдости Н < 350 НВ 
и при установке валов на роликовых подшипниках. 

Кнр== 1,27 и KFp = 1,49. 

Следовательно, 

Кн = КнvКнр == 1,05 · 1,27 = 1,33 и 

Кр= KFVKFp == 1,45 . 1,49 = 2,16. 

Расчётное контактное напряжение определяем по форму­

ле (1.26) 

300 50 · 103 · 1,33 (6,38 -1)3 == 484 
= 140 35 6 38 МПа. 

' 
Недогрузка 

А _ [ан]-ан .10001_509-484·10001 -3901 
dO" Н - [а Н] /О - 509 /О - ' /О ' 

что вполне допустимо. 

, При х =О из таблицы 1.21 имеем коэффициенты формы 
зуба 

Ур81 = 3,88 и Ур82 = 3,6 . 

Сравниваем отношения [ аД /У Fsi: 
• для шестерни 

(aF)l /YFS1 = 277/3,88 = 71,4; 
50 



•для колеса 

[стF]2 /Ур82 = 252/3,6 = 70. 
Дальнейший расчёт ведём для зубьев колеса, как менее 

прочных. 

Напряжение изгиба в ножке зубьев колеса при действии 

основной нагрузки 

= 2 . 55 . 6•3 · lОз. 2'16 · 3,6 = 231 МПа< [стр ]2 = 252 МПа. 
332·35·2 

Как видно, условие прочности соблюдается. 

Выполняем проверочные расчёты на перегрузку (при дей­

ствии пускового момента): 

антах= стн.JК: = 484.Jl,3 = 552 МПа< [стн ]тах = 1540 МПа; 

O"Fmax = О"нКп = 231·1,3 = 300 МПа< [стF]тах = 440 МПа. 
Следовательно, статическая прочность зубьев обеспечена. 

Силы, действующие во внутреннем зацеплении. Данный 

этап выполняем в соответствии с пятой базовой задачей. 

Окружная сила 

2Т1 
Fi1:2 =~ 

Радиальная сила 

2. 55 · 103 = 215 
52 ' кН. 

Fr1;2 = Fitga = 2,15tg20 °= 0,77 кН. 

Схема этих сил показана на рисунке 1.5, б. 
Пример расчёта открытой ц.илипдрической прямозу­

бой передачи. Пример решаем с использованием исходных 

данных: 
• вращающий момент на валу шестерни 
• частота вращения этого вала 
• передаточное число 
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Т1 = 425 Н · м; 
п = 70 мин-1 • 

1 ' 
и= 3; 



•ресурс передачи L = 104 ч· 
h ' 

• коэффициенты использования: 
- в течение года Кгад = О, 75; 
- в течение суток Ксут = 0,33; 

• передача нереверсивная; 

• нагрузка постоянная Т = const; 
•коэффициент перегрузки при пуске Кп = 1,4; 
•износ зубьев по отношению к первоначальной толщине 20 % . 

Выбор материала, назначение упрочняющей обработки 

и определение допускаемых напряжений для зубчатых ко­

лёс. Этот этап выполняем с использованием шестой базовой 

задачи: 

- для шестерни - сталь 45, термическая обработка -
улучшение, средняя твёрдость 210 НВ, пределы проч­
ности 0"6 = 730 МПа и текучести uт = 390 МПа; 

- для колеса - чугун СЧ30, твёрдость 180 ... 255 НВ, пре­
дел прочности при растяжении О" = 300 МПа. 

вр 

Допускаемые напряжения для шестерни: 

• допускаемые напряжения изгиба при расчёте на сопро-
тивление усталости 

где O"Funiы = O"FRi - предел в!'шосливости зубьев при изгибе, 
соответствующий базе испытаний, 

O"FRl = 1,8 нв1 = 1,8 · 210 = 378 МПа; 
У NI' [SF]1 - коэффициенты долговечности и безопасности. 
Величину У т определяем по формуле 

YN1 = mf.jN HG1 / N Н1 • 
где тF = 6 - показатель степени кривой усталости; 

N на~ = 4 · 106 - база испытаний; 
N m - число циклов нагружения зубьев шестерни 

Nю =60п1Lh =60·70·104 =4,2·107 • 

Так как N m > N на~• то Ут = 1. 
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При [SF] 1 = 1, 75 имеем 

[O"F 1 = 1,8. 210 = 215 МПа; 
1,75 

• допускаемое напряжение изгиба для оценки статичес­
кой прочности зубьев 

[О"р ]maxl = О,8стт = 0,8 · 390 = 312 МПа; 
• допускаемое контактное напряжение для проверки 

статической прочности зубьев 

[О"н kaxl = 2,8О"т = 2,8·390=1092 МПа. 
Допускаемые напряжения для колеса: 

• допускаемое напряжение изгиба при расчёте на сопро­
тивление усталости зубьев рассчитываем по формуле (1.42) 
с учётом данных таблицы 1.22 

[стр 1 = 1,5 · О,43О"вр YN = 1,5 · 0,43 · 300 · l,O = 93 МПа. 
[SF Jкст 1,8 · 1,2 

Заметим, что У т = 1, поскольку у кривой усталости чу­
гуна наклонная ветвь короткая; 

• допускаемое напряжение изгиба для оценки статичес­
кой прочности зубьев 

[О" F ]тах2 = О,6О"вр = 0,6 · 300 = 180 МПа; 
• допускаемое контактное напряжение для проверки 

статической прочности зубьев 

[О"н kax2 = 1,8О"вр = 1,8 · 300 = 540 МПа. 
Проектировочный расчёт передачи. Расчёт проводим на 

основе седьмой базовой задачи. 

Назначаем число зубьев шестерни z1 = z1min = 17 . 

Тогда число зубьев колеса z2 = z1 и = 17 · 3 = 51. 
Для нулевых зубчатых колёс коэффициенты формы зу­

бьев из таблицы 1.21: 

YFSI = 4,28 и YFS2 = 3,66 . 
Сравниваем отношения: 
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• для шестерни 
[aF]ifYFSl = 215/4,28 = 50,2; 

• для колеса 
[aF]2/YF82 = 93/3,66 = 25,5. 

Следовательно, расчёт будем вести для зубьев колеса, как 

менее прочных. 

Предварительно назначаем KF = 1,2 и выбираем lflьm = 10 
(табл. 1.24). Из таблицы 1.23 Ки• = 1,5. 

Вращающий момент на валу колеса 

Т2 = Т1 ·и·1'1 = 425 · 3 · 0,94 = 1200 Н · м. 
Расчётное значение моду ля при указанных параметрах 

2·1200·103 · 1,2·1,5 . 3 66 = 6 93 
51·10. 93 ' ' мм. 

Принимаем ближайшее стандартное значение (табл. 1.12) 
тп = 7 мм. 

Размеры венцов зубчатых колёс: 

•диаметры делительных окружностей: 

- шестерни 

d 1 = тп · z1 = 7 · 17 = 119 мм; 
- колеса 

d 2 = тп · z2 = 7 · 51 = 357 мм; 
• диаметры окружностей вершин зубьев: 
- шестерни 

dat = тп · (z1 + 2) = 7 · (17 + 2) = 133 мм; 
- колеса 

da2 = тп · (z2 + 2) = 7 · (51 + 2) = 371 мм; 
•диаметры окружностей впадин зубьев: 

- шестерни 

d 11 = тп · (z1 - 2,5) = 7 · (17 - 2,5) = 101,5 мм; 
- колеса 1 

d12 = тп · (z2 - 2,5) = 7 · (51 - 2,5) = 339,5 мм; 
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• ширина венцов: 
- колеса 

ь2 = ьw = lf/ьm. тп = 10 . 7 = 70 мм; 
- шестерни 

ь1 = ь2 + 10 = 70 + 10 = 80 мм; 
• межосевое расстояние 

aw = 0,5 · тп • (z2 + z1) = 0,5 · 7 · (51 + 17) = 238 мм. 
Проверочные расч.ёты передач.и. Расчёты производим со-

гласно восьмой базовой задаче. 

Окружная скорость зубчатых колёс 

V1 = mf,n1 /(6·10 4 ) = 3,14·119 · 70/(6·104 ) = 0,44 м/с. 
По таблице 1.15 назначаем 8-ю степень точности. 
Коэффициенты нагрузки 

Кн= Кн/(нv 

кF = кF;кFV 
где Кнр• KFP - коэффициенты концентрации нагрузки. По­
скольку твёрдость зубьев невысокая, принимаем 

Кнр = KF/J = 1,0; 

Кнv, KFV - коэффициенты динамичности нагрузки. По 

рекомендациям (табл. 1.17 и 1.19): 

Кнv = 1,06 и KFV = 1,11. 
Окончательно 

КН = 1 ' 1,06 = 1,06 И Кр = 1 · 1,11 = 1,11 . 
При известных параметрах напряжение изгиба в ножке 

зубьев при действии основной нагрузки 

lJ =2Т2 КFКизу =2·1200·103 1,11·1,5_ 366 = 84 
F2 d2 mпЬр FS2 357 7 · 70 ' 

МПа. 

Недогрузка 

ЛlJp = [ lJp]2 - (JF2 • 100% = 93 -s4 ·100% ""10% 
[lJp]2 93 ' 

что вполне допустимо. 
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Выполняем проверочные расчёты при действии пусково­

го момента: 

aFmax = G'р2Кп = 84·1,4=118 МПа< [ар Ьтах = 180 МПа. 
Расчётное максимальное контактное напряжение при 

действии момента Т1 = Т1 • К 
пуск п 

300 
G'н2тах =--. 

aw 

= 300 425 · 103 · 1,4 · 1,06 (3 + 1)3 = 552 МПа. 
238 70 3 

Перегрузка 

А _ l[о-н1тах -О"н2тахl 10001 _ l540-552J 1000/ ~201 
LJO"н - [о-н 1тах . 10 - 540 . 10 ~ 10' 

что вполне допустимо. 

Следовательно, условия статической прочности обеспечены. 

Силы, действующие в прямозубом зацеплении. Их нахо­

дим на основании пятой базовой задачи. 

Окружная сила 

Ft = 2Т1 / d,_ = 2 · 42 5 · 103 / 119 = 7,1 · 103 Н = 7,1 кН . 
Радиальная сила 

Fr = F1tga = 7,ltg20° ~ 2,6 кН. 
Схема этих сил показана на рисунке 1.5, а. 

1.4 Задачи для самостоятельной работы 

1. У цилиндрического соосного зубчатого редуктора пер-. 
вая ступень - прямозубая с внешним зацеплением, а 

вторая - с внутренним, межосевое расстояние кото­

рых а = 160 мм. Общее передаточное число редуктора w 
иР = 20, а тихоходной ступени - ит = 5. Определить 
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передаточное число быстроходной ступени и числа зу­

бьев колёс, приняв модуль зацепления т = 2,5 мм. 
2. Одноступенчатый цилиндрический редуктор с косозу­
быми колёсами имеет параметры: а = 200 мм; w 
тп = 4 мм; z1 = 18; z2 = 81. Найти угол наклона зубьев, 
если колёса нулевые. 

3. Определить силы, действующие в зацеплении цилинд­
рической прямозубой передачи при Т 1 = 630 Н · м; 
т = 5 мм; z1 = 25; z2 = 75. 

Построить схему сил. 

4. Две зубчатые передачи, предназна­
ченные для передачи мощности 

Р 2 = 12 кВт при угловой скорости 
w2 = 200 рад · с-1 , выполнены косозу­

быми. Найти осевые силы для каж­

дой передачи, приняв /J1 = 9 °; 
Рп = 18°; тп = 4 мм; z2 = 60. Опре­
делить, какие из подшипников бы-

Рис. 1.9 К опреде­
строходного и тихоходного валов 

лению осевых сил 
воспринимают эти силы (рис. 1.9). 

5. Определить величину и построить схему сил в цилин­
дрической косозубой передаче, если Т = 630 Н · м; 
т = 5 мм· z = z = 25· fJ = 10 °. 

п ' 1 2 ' w 
6. Установить число циклов нагружения каждого зуба 

шестерни и колеса одноступенчатого цилиндрического 

редуктора, если срок службы передачи 5 лет. Редук­
тор работает непрерывно в течение одной смены (8 ча­
сов) при постоянной нагрузке. Угловая скорость шес­

терни w1 = 93,2 рад/с; передаточное число и= 4; число 
рабочих дней в году 305. 

7. Определить допускаемое контактное напряжение для 
прямозубого колеса одноступенчатого редуктора. Зуб­

чатое колесо изготовлено из стали 45 (Н = 250 НВ . ). 
тт 

Нагрузка переменная. Эквивалентное число часов ра-

боты передачи LhE = 2500 ч. Угловая скорость колеса 
w2 = 3,14 рад/с. Как изменится допускаемое контакт-
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ное напряжение, если срок службы зубчатой передачи 

будет увеличен в 2 раза? Определите его значение, при­
няв тн = 6,0; N HG = 107 • 

8. Из условия контактной прочности зубьев определить 
величину допускаемого момента на ведущем валу ре­

дуктора с цилиндрическими прямозубыми колёсами, 

если а = 160 мм· и = 5 6· Ь = 64 мм· т = 69 7 рад/с 
w ' ''w '1' • 

Допускаемое контактное напряжение для зубьев коле-

са [сrн] = 600 МПа; коэффициент нагрузки Кн= 1,3. 
9. Выполнить проектировочный расчёт закрытой цилин­

дрической передачи с шевронными колёсами при сле­

дующих исходных данных: мощность на ведущем валу 

Р1 = 20 кВт при угловой скорости m1 = 150 рад/с; пере­
даточное число и = 5; нагрузка - постоянна.я; срок 

службы L = 5 лет; коэффициент использования пере­
дачи К = 0,5 и К = 0,66. 

ГОД сут 
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2. ЗУБЧАТЫЕ КОНИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ 

Основные понятия и определения 

Метод стрелок - это метод определения направления 

вращения вала колеса при заданном направлении вращения 

вала шестерни, причём направление стрелок совпадает с на­

правлением окружных скоростей (обе стрелки могут быть 

направлены к зацеплению или от зацепления). 

Эквивалентное прямозубое цилиндрическое колесо - это 

зубчатое колесо, параметры профиля зубьев которого весьма 

близки к действительным параметрам профиля зубьев кони­

ческого колеса. 

Эквивалентное число зубьев - это число зубьев эквива­

лентного прямозубого цилиндрического колеса. 

Сила, раздвигающая зубья конических прямозубых ко­

лес, - это составляющая силы давления зуба шестерни на 

зуб колеса (и наоборот), нормальна.я к образующей делитель­

ного конуса. 

2.1 Основы расчёта 

Зубчатые конические передачи, их детали и парамет­

ры. Схемы зубчатых конических передач показаны на ри­

сунке 2.1. 

а) 

11 11 11 

б) в) 

Рис. 2.1 Схемы зубчатых конических передач: 
а - прямозубой; б - косозубой (с тапгепциальн.ыми 

зубьями); в - с круговыми зубьями 
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Как видно, конические колёса могут быть прямо- и косо­

зубыми, а также с круговыми зубьями. 

Колёса с круговыми зубьями более технологичны; их зу­

бья можно нарезать и шлифовать (после упрочняющей обра­

ботки) на специальных станках. 

Кроме того, они менее чувствительны к нарушению вза­
имного расположения, а их габариты и масса меньше. 

Основные параметры зубчатого конического колеса и ко-

нической передачи представлены на рисунках 2. 2 и 2. 3. 
На рисунке 2.2 использованы следующие обозначения: 
i = 1, 2 - индексы для шестерни и колеса; 

б. = б . - угол делительного (начального) конуса; 
1 WI 

бr = д'1 + б2 - межосевой угол. Как правило, бr = п/2 
(передача ортогональная); 

ОА - внешнее конусное расстояние (образующая дели­

тельного конуса): ОА = R ; 
е 

ОВ - среднее конусное расстояние: ОВ = R ; 
т 

Направление 

~ 

Рис. 2.2 Геометрические параметры 
аубчатого конического колеса 

\ 
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Рис. 2.3 Схема конической передачи 

АС - ширина венца, АС = Ь; 

01А, ОтВ и 02С- образующие дополнительных конусов, 

причём 01А, ОтВ и 02С _l_ ОА; 

dei - диаметр внешней делительной окружности - ли­

нии пересечения делительного конуса с внешним дополни­

тельным конусом, 

d = т ·z.· 
el е i ' 

где т. - модуль; 

zi - число зубьев i-го колеса; 

dmi - диаметр средней делительной окружности 

dmi = тт. zi' 
где тт - модуль в среднем сечении зуба; 

п1 п1 - расчётное сечение; 

п2 п2 - производственное сечение. 

Видь~ расчётов зубчатых конических передач. Зубча­

тые конические передачи, как и цилиндрические, могут быть 

двух видов - закрытые (подавляющее большинство) и от­

крытые. Условие работы зубьев колёс этих передач суще­

ственно различны. Поэтому виды отказа, критерии работос­

пособности и расчёта закрытых и открытых передач также 

различны (рис. 1.2). 
Проектировочный расчёт закрытых передач при низкой 

и средней твёрдости (Н ~ 45 (50) HRC) выполняют на сопро-
э 

тивление усталостному выкрашиванию рабочих (активных) 

поверхностей зубьев. С учётом допускаемого контактного 
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напряжения [ан] и предварительно назначенных по рекомен­

дациям параметров определяем диаметр внешней делитель­

ной окружности шестерни d.1 или колеса d.2 • 

Заметим, что круговые зубья нарезают немодульным ин­

струментом, позволяющим обрабатывать зубья в некотором 

диапазоне модулей. Поэтому допускается применять зубча­

тые колёса с нестандартными и дробными модулями. 

Осповпь~е этапы расч,ёта. Схема расчёта конических 

передач такая же, как и цилиндрических (рис. 1.3). 

2.2 Базовые задачи (модули) 
к расчёту конических передач 

Определение параметров зквивалептпоzо цилипдрич,ес­

коzо колеса (первая задача). В процессе расчёта на проч­

ность коническую передачу заменяем эквивалентной цилин­

дрической (рис. 2.4). 

Рис. 2.4 Замепа конической передачи 
эквиваяентной цияиндрической 

Параметры эквивалентного цилиндрического колеса: 

•диаметр делительной окружности: 
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- прямозубого 

dv1 = dmi /cosq, i = 1, 2; 
- косозубого 

dvi = dmi /(cosq · cos2/Jm), i = 1, 2; 
• модуль mv = тт; 

•ширина венца bv = Ь; 

•число зубьев: 

- прямозубого 

- косозубого 

(2.1) 

(2.2) 

(2.3) 

zvi = z1 /(cosq · cos3/Jm). (2.4) 
Вь~полнение кинематического расчёта конической пе­

редачи (вторая задача). Направление вращения вала колеса 
при заданном вращении вала шестерни определяем способом 

стрелок (рис. 2.5), которые могут быть направлены или от 
зацепления, или к зацеплению (у обоих зубчатых колёс), т.е. 

их направление совпадает с окружными скоростями. 

Рис. 2.5 Кипематическая схема копической передачи 

Передаточное число 

и= dm2/dml = z/z1, 
откуда 

и = dm2 / dml = sin б / sin О. 
2R 2R 2 1 

т т 

и для ортогональных передач 
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и= tgб2 = ctgol. (2.5) 
Эта формула позволяет определять углы :конусов б1 и 82 • 

Рекомендуемые передаточные числа конических передач 

приведены в таблице 2 .1. 

Таблица 2.1 
Передаточные числа конических передач по ГОСТ 12289 

1-йряд 1,25 1,60 2,0 2,5 3,15 4,0 5,0 6,3 

2-йряд 1,12 1,40 1,80 2,24 2,80 3,55 4,5 5,6 

Выбор материала, пазпачепие упрочпяющей обработ­

ки зубчать~х копических колёс и определепие допускаемых 

папряжепий (третья задача). Вопросы выбора материала, 

назначения упрочняющей обработки и определения допус­

каемых напряжений для зубчатых конических колёс такие 

же, как и для зубчатых цилиндрических (табл. 1.1, 1.4). 
Определение размеров зубчатых веичов закрытой ко­

нической передач,и с прямыми зубьями (ч,етвёртая зада­

ча). Диаметр внешней делительной окружности шестерни 

определяем по формуле 

где Т1 - вращающий момент на валу шестерни; 

и - передаточное число;' 

(2.6) 

К' н - предварительное значение коэффициента нагруз­

ки; 

ин - коэффициент понижения несущей способности ко­

нической передачи по сравнению с эквивалентной цилинд­

рической, ин = 0,85. 
Полученное значение d.1 округляем до ближайшего стан­

дартного значения (табл. 2.2). 
Число зубьев шестерни z1 назначаем по таблице 2.3. 
Тогда число зубьев колеса 

(2.7) 

64 



Таблица 2.2 
Внешний делительный диаметр конических колёс 

по гост 2289 

1-й ряд 50 63 80 100 125 160 200 250 315 400 500 630 
до 

1600 

2-й ряд 56 71 90 112 140 180 225 280 355 450 560 710 -

Таблица 2.3 
Минимальное число зубьев прямозубой шестерни 

при твёрдости Н1 и Н2 > 45 HRC. 

Передаточное z1 при de1 

число и 40,50,56,63 71,80 90,100 112,125 140 160 

1 23 24 25 26 27 28 

2 19 20 21 22 24 25 

3,15 17 18 19 20 21 23 

4 16 16 17 18 19 21 

6,3 15 15 16 17 17 18 

Примечание. При Н1 и Н2 < 350 НВ табличные значения z 1 рекомен-

дуется увеличивать в 1,6 раза, а при Н1 > 45 HRC, и Н2 s 350 НВ - в 1,3 
раза. 

Внешний модуль определяем по формуле 

те = de 1 / Z1 (2.8) 

и округляем до ближайшего стандартного значения (табл. 2.4). 

Таблица 2.4 
Модуль внешний окружной тt. 

1-й 
1 1,25 1,5 2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16 20 

ряд 

2-й 
1,12 1,375 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11 14 18 22 

ряд 

Примечания: 1. Для прямозубых передач стандартным назначают т,. 
2. Для круговых зубьев стандартным назначают тпт· 
3. Для силовых передач mт;?: 1,5 мм. 
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Основные параметры зубчатых венцов: 

• наружные диаметры 

dei = тezei' i = 1, 2; 
• внешнее конусное расстояние 

(2.9) 

R. = 0,5mez"P (2.10) 
где z.E - суммарное число зубьев, 

zE = ~zf + z~; (2.11) 

• ширина зубчатого венца 

Ь = КьеRе , (2.12) 
где Кье - коэффициент ширины зубчатых венцов относи­

тельно R •. Примем по рекомендациям Кь. = 0,285; 
• углы делительных (начальных) конусов: 
- колеса 

б2 = arctg и, (2.13) 

- шестерни 

б1 = arcctg и . (2.14) 

Проверка: межосевой угол 

б Е = б1 + б1 = 7r j 2 ; 
• средний делительный диаметр шестерни 

dm1 = 2(R. - О,5Ь )sin б1 ; 
• 

(2.15) 

•средний модуль 

тт = dml / Z1. (2.16) 
Определепие размеров зуб-чатых венq.ов закрытой кони­

-ческой переда-чи с круговыми зубьями (пятая задача). Диа­
метр внешней делительной окружности шестерни определяем 

по формуле (2.6), подставляя в неё коэффициент vн, учитываю­
щий отличие нагрузочной способности конической передачи по 

сравнению с эквивалентной цилиндрической (табл. 2.5). 
При известных z1 (табл. 2.6) и d.1 находим внешний ок­

ружной модуль 

(2.17) 



Табшща 2.5 
Значения коэффициентов vн и vF 

Твёрдость зубчатых колёс Vн VF 

Н1иН2 :=:;350 НВ 1,22 + О,21и 0,94 + О,08и 
Н1 ~45 НRСэ 1,13 + О,13и 0,85 + О,04и 
H2S350 НВ 

Н1 и Н2 ~ 45 НRСэ 1,81 +О,15и 0,65 + O,llu 

Примечание. ин, VF - коэффициенты, учитывающие отличие нагру-

зочной способности конической передачи по сравнению с эквивалентной 

цилиндрической. 

Таблица 2.6 
Минимальное число зубьев шестерни с круговым зубом 

при твёрдости Н1 и Н2 > 45 HRC. 

Передаточное Z1 при de1 

число и 40 50;56 63;71;80;90 100;112 125 140 160 

1 20 21 22 23 24 25 26 

2 15 16 17 17 18 19 20 

3,15 12 13 14 15 16 17 18 

4 11 11 12 13 15 15 17 

6,3 9 9 10 11 12 13 14 

Примечание. При Н1 и Н2 < 350 НВ табличные значения z1 рекомен-

дуется увеличивать в 1,6 раза, а при Н1 > 45 НRСэ и Н2 $ 350 НВ - в 1,3 
раза. 

Основные параметры зубчатых венцов: 

• внешнее конусное расстояние 

Re = 0,5тtez Е; 
• ширина зубчатого венца 

Ь = КьеRе S 10тtе; 

• средний угол наклона зуба 

{
15 ... 30 ° -для тангенциальных зубьев; 

/3, = 
т 30 .. .40 ° -для круговых зубьев; 
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• средний окружной моду ль 

mtm = mte(1- О,5Ь / Re); 

•средний нормальный модуль 

тпт = mte (1 - О,5Ь / Re) cos Рт ; 
• среднее конусное расстояние 

(2.21) 

(2.22) 

Rm = 0,5m1mZ.r; (2.23) 
• средний делительный диаметр 

dmi = mtmzi или dmi = 2(R. -0,5b)sino;; (2.24) 
• коэффициент радиального смещения у шестерни 

х1 =2(1-1/u2 'Ncos3 /Зт /z1 ; (2.25) 

• коэффициент тангенциального смещения у шестерни при 
и> 2,5: 

Xr = 0,03 + О,008(и - 2,5) - при /Зт = 0 ... 15 °; 

Xr = 0,07 + О,010(и - 2,5) - при /Зт = 15 ... 29 °; 

xr = 0,11 + О,010(и - 2,5) - при /Зт = 30".40 °. (2.26) 
Выполнение провероч,ных расч,ётов конич,еской прямо-

зубой передачи (шестая задача). Условие контактной проч­

ности 

tJн = ". s [ан], 
причём контактное напряжение 

О"н = 3·104 ~Т1Кн ![(1-Кь.JКьеVнd:1и] 
ИЛИ ПрИ КЬе = 0,285 

О-н = 66,5·103~Т1Кн ;[инd:1и] ' 

где ин = 0,85 . 

(2.27) 

(2.28) 

(2.29) 

Для его расчёта необходимо уточнить коэффициент на­

грузки 

(2.30) 
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где Кнv и Кнр - коэффициенты динамичности и концентра­

ции нагрузки. 

Средняя скорость 

V = 7idm1n1 /(1000 • 60). (2.31) 
По скорости назначаем степень точности передачи. С по­

нижением степени точности на одну по таблицам 1.1 7, 1.19 
находим К нv и К FV' 

Коэффициент Кнр находим по таблице 1.10 в зависимос­
ти от отношения 

(2.32) 
и типа опор (шариковая или роликовая). В целях сниже­

ния расчётной нагрузки назначаем, как правило, ролико­

вые опоры. 

Оцениваем степень использования материала по условию 

(1.29). 
Условие прочности зубьев по напряжению изгиба 

(2.33) 

где vF = 0,85 - то же самое, что и vн; 

YFs - коэффициент формы зуба, выбираемый в зависи­

мости от эквивалентного числа зубьев zv;• которое определя­
ется по формуле (2.3). 

Из таблицы 1.21 при известных х1 и х2 находим YFsi и 

YFS2' 
Сравниваем отношения: 

[ар 1 /YFS1 и [ар ]2 /Yps2. 

Дальнейший расчёт проводим для зубьев того из колёс 

пары, для которого указанное отношение меньше. 

Проверочные расчёты на перегрузку выполняем соглас­

но условиям (1.35) и (1.36). 
Выполнение проверочных расчётов конической переда­

чи с круговыми зубьями (седьмая задача). Проверочные 

расчёты данной передачи такие же, как и для прямозубой 
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(см. шестую задачу). Отличие заключается в выборе коэф­

фициентов ин и vF. 

2.3 Примеры расчётов 

Пример расчёта закрытой копической прямоаубой 

передачи. Расчёт выполняем согласно следующим исходным 

данным: 

• вращающий момент на валу шестерни Т = 56 Н·м· 
1 ' 

• частота вращения вала шестерни п = 970 мин-1 • 
1 ' 

• передаточное число и= 5; 
• срок службы L = 5 лет; 
• коэффициент использования передачи 

- в течение суток Ксут = 0,33; 
- в течение года к.оа = О, 75; 

• передача нереверсивная 

•график режима нагружения приведён на рисунке 2.6. 

т 
~ 

--h ,.,.., 
h ...... h "С> 
~ . 

t =3 с 
п О,бt t 

t 

Рис. 2.6 График режима нагружения 

Выбор материала, назначение упрочняющей обработки 

и определение допускаемых напряжений. Определяем допус­

каемые напряжения [а-н], [a-F], [а-н]тах и [a-F]max для шестерни 
и колеса согласно третьей базовой задаче. 

Материал зубчатых колёс, их упрочняющую обработку и 

допускаемые напряжения оставляем такими же, как в при-
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мере расчёта закрытой цилиндрической передачи с внутрен­

ним зацеплением (подраздел 1.3). При этом допускаемые 
напряжения следующие: [о-н] 1 = 554 МПа; [о-н]2 = 509 МПа; 
[o-H]maxl = 1960 МПа; [о-Н]тах2 = 1540 МПа; [o-F]1 = 277 МПа; 
[ o-F]2 = 252 МПа; [ o-F]maxl = 560 МПа; [ o-F]max2 = 440 МПа. 

Определение размеров венцов зубч.атых колёс. Диаметр 

внешней делительной окружности шестерни определяем в 

соответствии с четвёртой базовой задачей по формуле (2.6). 
Согласно исходным данным при К'н = 1,3 и ин= 0,85 

имеем 

de1 ~ 1,65·103 VТ1К'н /(ини[о-н f) = 

= 1,65·103 ~56·1,3 / (0,85. 5. 5092 ) = 66,8 мм. 
Примем d.1 = 71 мм. 
По рекомендациям назначаем число зубьев шестерни 

z1 = 24 > z1min (табл. 2.3). 

Число зубьев колеса 

Z2 = Z1U = 24 ' 5 = 120. 
Внешний модуль 

те= d.1 / Z1 = 70/24 = 2,92 ММ. 
Его стандартное значение (табл. 2.4) 

т. = 3,0 мм. 

Основные параметры зубчатых венцов: 

• наружные диаметры: 
- шестерни 

d.1 = т.z.1 = 3 · 24 = 72 мм; 
- колеса 

d.2 = т.zе2 = 3 · 120 = 360 мм; 

• внешнее конусное расстояние при суммарном числе зу­
бьев 

zI = ~z; + z~ = ~242 +1202 = 122,4 
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равно 

R. = О,5т.z.Е = 0,5 · 3 · 122,4 ~ 183,6. 
Примем R = 184 мм; 

е 

• ширина венца 

Ь = Кье · Re = 0,285 · 184 = 52,44 ММ. 
Принимаем Ь = 52 мм; 
•углы делительных (начальных) конусов: 

- колеса 

Ь-2 = arctg и = arctg 5 = 78,69 °, 
- шестерни 

Ь-1 = arcctg и= arcctg 5 = 11,31 °. 
Проверка: бk = 02 + 01 = 78,69 ° + 11,31°=90°. 
Средний делительный диаметр шестерни 

dm1 = 2 · (R. - О,5Ъ) · sin81 = 

= 2 · (184 - 0,5 · 52,44) · sinll,31 ° = 61,88 мм. 
Средний модуль 

mm = dml / Z1 = 61,88/24 = 2,58 ММ. 

Проверочные расчёты. Их выполняем согласно шестой 

базовой задаче. 

Для расчёта контактного напряжения необходимо уточ­

нить коэффициент нагрузки 

Кн= Кнv· Кнр' 
где Кнv и КНfЗ - коэффицие:ыты динамичности и концентра­

ции нагрузки. 

Средняя скорость 

V = mlm1n1 /(1000 · 60) = 3,14 · 61,08 · 970/(6 · 104 ) = 3,1 м/с. 
При этой скорости назначаем по таблице 1.15 седьмую 

степень точности передачи. С понижением степени точности 

на одну по таблицам 1.1 7 и 1.19 находим 
Кнv = 1,04; KFV = 1,11. 

Коэффициенты кнр и KFP выбираем по таблицам 1.10 и 
1.18 в зависимости от отношения 

Кьеи / (2 - КьеJ = 0,25 · 5/(2 · 0,25) = 1,25/1, 75 ~О, 7 
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и типа опор (шариковая или роликовая). В целях снижения 

расчётной нагрузки назначаем роликовые опоры. 

Тогда 

Кнр = 1,1; KFfJ = 1,1. 

Окончательно Кн= КнvКнр = 1,04 · 1,1=1,15; 

KF = KFVKF[J = 1,11. 1,1 ~ 1,22. 

Откуда расчётное контактное напряжение согласно фор­

муле (2.29) 

= 66,5·103 ~56·1,15/[О,85. 713 . 5] ~ 434 МПа. 
В этом случае недогрузка 

лстн = [ст[]-]н .100% = 509 - 434 .100%=14,7% 
стн 509 ' 

что вполне допустимо. 

Определяем эквивалентное число зубьев: 

- шестерни 

Zv1 = Z1 / COS Ь1 = 24/COS11°18'36" = 24,5 ; 

- :колеса 

Zv2 = Z2 / COS Ь2 = 120 / COS 78°41'24" = 611,8. 

Из таблицы 1.21 при х1 = х2 =О находим YFsi = 3,92 и 

YFs2= 3,6. 

Сравнивая 

[ст F 1 / Ур81 = 277 /3,92 = 70, 7 и 

[crF 1 / Ур82 = 252/3,6 = 70, 
видим, что расчёт следует проводить по :колесу, :ка:к менее 

прочному: 
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_ 2·103 T1KF у 2·103 ·56·1,22 . З б z 69 
u F2 - d Ь Fs2 = , МПа, 

ml wmmvF 61,88 · 52 · 2,58 · 0,85 

что существенно меньше, чем [стF 1 = 252 МПа. 
Выполняем проверочные расчёты на переzрузку. По за­

данию коэффициент перегрузки Кп = 1,3. При этом 

(j'Hmax = стн.JК: = 434 . .J1,3 = 495 МПа; 

CJ Fmax = CJ FКп = 69 · 1,3 = 90 МПа. 
Так как 

О'нтах < [uн ]max= 1540 МПа И ()Fmax < [uF kax= 440 МПа, 
то статическая прочность обеспечена. 

Силы. действующие в прямозубом зацеплении. Схема этих 

сил показана на рисунке 2. 7. 

Fti 

t-t 

)-
1 

Рис. 2.7 Силы, действующие в прямозубом зацеплении 
конических колёс 
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Окружные силы 

где 

R = 7i · 103 = 56. 103 ~ 1,8 · 103 
tl (dт1 /2) (61,88 / 2) Н. 

Радиальная сила на зуб шестерни F ri, равная осевой силе 

на зуб колеса Fa2 : 

Fri = Fa 2 = F11 tgaw COS 01 = 1,8·103tg20°COS11,31 О = 642 Н. 

Осевая сила на зуб шестерни F 41 , равная радиальной силе 

на зуб колеса F ,2 : 

Fa 1 = Fr 2 = F11tgaw siп 81 =1,8·103 tg20°siп11,31° = 128 Н. 
Пример расчёта закрытой конической передачи с кру­

говыми зубьями. Такой расчёт должен показать, что замена 

прямых зубьев на круговые позволяет уменьшить габариты 

и массу передачи. 

Исходные данные те же, что и для предыдущего приме­

ра. Это касается и материала, упрочняющей обработки, до­

пускаемых напряжений для зубчатых колёс. 

Определение размеров венцов зубчатых колёс коничес­

кой передачи с круговыми зубьями. Расчёт выполняем согласно 

пятой базовой задаче. 

Принимаем рекомендуемое значение коэффициента ши­

рины по отношению к внешнему конусному расстоянию 

Кье = Ь / Re = 0,285 . 
Возьмём предварительное значение коэффициента нагруз­

ки К'н = 1,35. 
Рассчитываем коэффициенты vн и vF по данным табли­

цы 2.5. 
vн = 1,22 + О,21и = 1,22 + 0,21 · 5 = 2,27; 

vF = 0,94 + О,08и = 0,94 + 0,08 · 5 = 1,34. 
Тогда диаметр внешней делительной окружности шестер­

ни по формуле (2.6) 
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з Т1К'н = 165 _1033 56,3 · 1,35 
de1 ~1,65·10 з 2 , 2 = 48,7мм. 

Иниf ан ] 2 2,27 · 5 · 509 

Принимаем по ГОСТ 12289 (табл. 2.2) ближайшее значе­
ние d.1 = 50 мм, что существенно меньше диаметра шестерни 
de1 = 71 мм из предыдущего примера. 

Выбираем число зубьев шестерни z1 = 20 > z1 min 

(табл. 2.6). 
Число зубьев колеса 

Z2 = Z 1U = 20 • 5 = 100. 
Внешний окружной модуль 

т1• = d./z 1 = 50/20 = 2,5 мм. 
Рассчитываем параметры венцов шестерни и колеса: 

•углы делительных конусов: 

- колеса 

О. = arctg и = arctg 5 = 78 69 °· 
2 ' ' 

- шестерни 

01 = arcctg и= arcctg 5 = 11,31 °; 

Проверка: oI = 02 + 01 = 78,69°+11,31 ° = 90 °. 
• внешнее конусное расстояние R и ширина венца Ь 

е 

Re = О,5т1.~z; + z~ = 0,5 · 2,5~202 + 1002 = 127 мм; 
." 

Ь = Кь.Rе == 0,285 · 127 ~ 36 мм; 
• внешний делительный диаметр колеса 

de2 == m1ez2 = 2,5 · 100 == 250 мм; 
• средний делительный диаметр шестерни 

dm 1 = 2( R. - О,5Ь) sin б1 == 

= 2 · (127 - 0,5 · 36) · sinll,31 ° = 42,8 мм; 
• средний окружной и средний нормальный модули зубьев: 

mtm == dml / z = 42,8/20 = 2,14 мм; 
принимая средний угол наклона зубьев /Зт = 35 °, получаем 

тпт == mtm cos /Зт == 2,14 cos35 ° = 1, 75 мм; 
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• коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру 

l.f/Ьd = Ь / dm1 = 36/42,8 = 0,84. 
Проверочные расчёты. Эти расчёты выполняем в соот­

ветствии с седьмой базовой задачей. 

Средняя скорость 

Vi = ndm1n1 /(60·103 ) = 3,14 · 42,8 · 970/(60·103 ) = 2,17 м/с. 
При этой скорости назначаем по таблице 1.15 седьмую 

степень точности передачи. С понижением степени точности 

на одну из таблиц 1.17, 1.19 

Кнv = 1,04; KFv = 1,11. 

Коэффициенты Кнр и К F/3 находим по таблицам 1.10 и 

1.18 в зависимости от отношения 

КьеU / (2 - Кье) = 0,285 · 5/(2 - 0,285) = 1,425/1, 715 ~ 0,8 
и типа опор (шариковая или роликовая). В целях снижения 

расчётной нагрузки назначаем роликовые опоры. 

Тогда 

Кнр = 1,1; Крр = 1,1. 

Окончательно Кн= КнvКнр = 1,04 · 1,1 = 1,15; 

Кр = KrvKF/J = 1,11·1,1 ::::: 1,22. 

Проверка контактных напряжений по формуле (2.29) 

ан= 66,5·103 Т~Кн = 66,5·103 56 · l.1 5 = 449 МПа. 
d:1UVн 503 · 5 · 2,27 

Недогрузка 

л - [ан]-стн 10001 - 509-449 10001 -11so1 
LJG° Н - [ст Н] • !О - 509 • /О - ' /О ' 

что вполне допустимо. 

Проверяем зубья на сопротивление усталости по напря­

жениям изгиба. Для этого определяем эквивалентное число 

зубьев: 

77 



•шестерни 

Zv1 = Z1 / ( COS 81 COS3 /Зт) = 20 / ( COS 11,31 О cos3 35°) = 37,1; 

•колеса 

Zv2 = z2 /(cos 82 cos3 /Зт) = 120 /(cos 78,69° cos3 35°) = 1112,4. 

Из таблицы 1.21 при х1 = х2 = О находим YFsi = 3, 73 и 

YFs2= 3,6. 
Коэффициент У Р' учитывающий повышенную прочность 

кругового зуба по сравнению с прямым: • 

Ур = 1- {J0 /140° = 1- 35°/140° = 0,75. 

Коэффициент У , учитывающий распределение нагрузки 
& 

между зубьями, при степени точности п = 7 и коэффициенте 
торцового перекрытия еа = 1,3 

У0 = [4 + (еа - l)(п - 5J]/(4ea) = 

[4 + (1,3 -1)(7 - 2)]/( 4·1,3) = 0,884. 

Сравнивая 

[O'F 1 f YFS1 = 277 /3, 73 = 74,3 И 

[О' F 11 Yps2 = 252/3,6 = 70, 

видим, что расчёт следует проводить по колесу, как менее 

прочному. 

Для зубьев колеса расчётное напряжение изгиба 

2Т1 ·103 Кр 
О'р2 = Yps2YpYe = 

dm1bmnmVF 

2 . 56 · 1°3 
. 1•22 . 3 6 . о 75 . о 884 ::::: 90 

42,8 · 36·1,75·1,34 ' ' ' МПа, 
что существенно меньше, чем [crF 1 = 252 МПа. 

Выполняем проверочные расчёты на перегрузку. По за­

данию коэффициент перегрузки Kn = 1,3. Тогда имеем 
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антах =ан..JК: =449·.Jl,3 = 512 МПа; 

(jFmax = аFКп = 90·1,3 = 117 МПа. 

Так как 

(jHmax < [(jнlax= 1540 МПа и aFmax < [(jFkax= 440 МПа, 
то статическая прочность обеспечена. 

Силы, действующие в зацеплении конических колёс с 

круговыми зубьями. Схема этих сил показана на рисунке 2.8. 

п-п 

Рис. 2.8 Силы, действующие в зацеплении конических колёс 
с круговыми зубьями 

Окружная сила Ftt' действующая на зуб шестерни: 
F 11 = Tif(0,5dm1) = 56 · 103 /(0,5 · 42,8) = 2,62 · 103 Н. 
Радиальная и осевая силы, действующие на шестерню, 

равны: 

Fr1 = (Ftt/cos{Jm) · (tgaп · coso1 + sin{Jm · sint51) = 
= (2,62 · 103 /cos35 °) · (tg20 ° · cosll,31 ° + 

+ sin35 ° · sinll,31 °) = 1,01·103 Н; 
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F 41 = (Ft1/cosf3m) · (tgan · sinб1 - sinfЗm · соsб1) = 

= (2,62 · l03/cos35 °) · (tg20 ° · sinll,31 °-
- sin35 ° · cosll,31 °) = 1,58 · 103 Н. 

Направление осевой силы к вершине конуса нецелесооб­

разно, поскольку при осевых зазорах в подшипниках воз­

можно заклинивание передачи. 

При изменении направления вращения знаки перед вто­

рыми слагаемыми в скобках меняются на противоположные. 

При этом 

F,1 = (2,62 · 103 /cos35 °) · (tg20 ° · cosll,31 ° -
- sin35 ° · sinll,31 °) =О, 79 · 103 Н 

Fa1 = (2,62 · 103/cos35 °) · (tg20 ° · sinll,31 ° + 
+ sin35 ° · cosll,31 °) = 2,04 · 103 Н. 

Силы, действующие на зуб колеса (без учёта потери мощ-

ности в зацеплении): 

Ft2 = IFtll = 2,62 · 103 Н; 
F,2 = 1Fa11 = 2,04 · 103 Н; 
Fa2 = IF,11 = О, 79 · 103 Н. 

2.4 Задачи для самостоятельной работы 

1. Определить величину и построить схему сил в кони­
ческой пр.ямозубой передача, если Т = 630 Н · м; т = 5 мм; 

т 

z1 = 25; и= 2. 
2. Выполнить проектировочный расчёт закрытой кони­

ческой передачи с круговыми зубьями при следующих ис­

ходных данных: вращающий момент на валу шестерни 

Т1 = 125 Н · м при угловой скорости си1 = 150 рад/с; переда­
точное число и= 3,15; нагрузка - постоянна.я; срок службы 

L = 5 лет; коэффициенты использования передачи К а= 0,5 
го 

и ксут = 0,66. 
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3. ЗУБЧАТЫЕ ЦИЛИНДРИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ 
С ЗАЦЕПЛЕНИЕМ НОВИКОВА 

Основные понятия и определения 

Цилиндрическая передача Новикова - это передача с 

цилиндрическими косозубыми колёсами, профили зубьев 

которых очерчены дугами окружностей с близкими радиуса­

ми кривизны при внутреннем касании. 

3.1 Основы расчёта 

Эвольвентное зацепление наряду с бесспорными достоин­

ствами имеет ряд недостатков: 

- сравнительно малый приведённый радиус Р, кривиз-
пр 

ны рабочих поверхностей; 

- в виду линейного контакта повышенная чувствитель­

ность к перекосам; 

- значительные скорости скольжения. 

Учёным М.Л. Новиковым разработаны и реализованы на 

практике цилиндрические косозубые передачи, профили зу­

бьев колёс которых очерчиваются несопряжёнными кривы­

ми, в частности дугами окружностей с близкими радиусами 

кривизны при внутреннем касании (рис. 3.1). Следователь­
но, в данном случае имеет место плотный контакт. Благода­

ря этому существенно повышается величина р0Р и снижают­

ся контактные напряжения ан. 

Сначала были предложены передачи с одной линией за­

цепления (ОЛЗ) (рис 3.1, а), а в настоящее время использу­
ют в основном передачи с двумя линиями зацепления (ДЛЗ) 

(рис. 3.1, б). 
В передачах Новикова для обеспечения непрерывности 

зацепления колеса выполняются только косозубыми с коэф­

фициентом осевого перекрытия в/3 > 1. 
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Колесо Точка 

а) б) 

Рис. 3.1 Зацепления Новикова: 
а, б - с одной и двумя линиями зацепления 

Виды отказа, критерии работоспособности и расчёта. 

Виды отказа передач Новикова те же самые, что и эвольвен­

тных. Поэтому основным критерием работоспособности и 

расчёта таких передач является прочность по контактным и 

изгибным напряжениям. 

Материалы, виды упрочняющей обработки и допускае­

мые напряжения для зубчатых колёс передач Новикова те 

же самые, что и для эвольвентных. 

Параметры зубчатых колёс. Число зубьев шестерни z1 

выбирают из диапазона 12 ... 25, меньшие значения - при боль­

ших передаточных числах и малых скоростях. Малые значе­

ния z1 допустимы в связи с qтсутствием подреза. Угол накло­

на зубьев выбирают из диапазона/J= 10 ... 24°(обычно15 ... 18 °). 

3.2 Базовые задачи (модули) к расчёту 
зубчатых передач с зацеплением Новикова 

Расчёт на контактную прочность выполняют по формуле 

Г. Герца для случая сжатия цилиндров. 

Расчёт на изгибную прочность проводят по местным на­

пряжениям изгиба. 

Выбор материала, паапачепие упроч,пяющей обработ­

ки зубчатых колёс и определепие допускаемых папряже-
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ний (первая задача). Материалы зубчатых колёс Новикова, 

способы упрочняющей обработки и допускаемые напряже­

ния те же самые, что и для цилиндрических эвольвентных. 

Необходимая информация по этим вопросам приведена в таб­

лицах 1.1, 1.4. 
Определение раамеров аубч.атых венц.ов (вторая зада­

ча). Сначала выполним расчёт по первому варианту, опреде­

ляя размеры венцов зубчатых колёс через межосевое расстоя­
ние, которое рассчитываем из условия обеспечения контакт­

ной выносливости активных поверхностей зубьев по формуле: 

к ( 1\_ Т1К'н и+ 1 Кьz1 
а > и + п -------"---"--

w - а [ан~ и КР cos fJ ' (3.1) 

где К = 184 МПа113 • 
а ' 

и - передаточное число рассчитываемой передачи; 

Т1 - вращающий момент на валу шестерни, Н·м; 

К'н - коэффициент нагрузки. Предварительно принима­

ем К'н = 1,3; 
Кь - коэффициент, учитывающий· особенности контак­

тирования зубьев в передачах Новикова (табл. 3.1); 
КР - коэффициент, равный целой части вр (табл. 3.2). 
Полученное значение а округляем до ближайшего стан-

ш 

дартного (табл. 1.11). 

~,град 

Кь 

Таблица 3.1 
Коэффициент, учитывающий особенности 

контактирования аубьев в передачах Новикова 

10 15 20 25 30 

0,10 0,14 0,20 0,28 0,36 

Таблица 3.2 

Коэффициент осевого перекрытия ер = /32 / Рх = КР + Ле 

2 3 4 

0,3 ... 0,4 0,2 ... 0,3 0,1 ... 0,2 0,0 ... 0,1 
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Выполнение провероч,ны,х расчётов зубчатой переда­

чи с аачеплением Новикова (третья задача). Выполнение 

таких расчётов обусловлено теми же причинами, что и для 

эвольвентных передач (подраздел 1.2). 
Определив размеры зубчатых венцов (табл. 3.3 и 3.4) и 

уточнив значения некоторых из ранее выбранных по реко­

мендациям параметров, выполняем проверочные расчёты. 

Таблица 3.3 
Модуль, мм, по ГОСТ 14186 

1-й ряд, 

предпочти- 1,6 2,0 2,5 3,15 4,0 5,0 6,3 8,0 10,О 12,5 16,0 
тельный 

2-й ряд 1,8 2,25 2,8 3,55 4,5 5,6 7,1 9,0 11,2 14,0 18,0 

Таблица 3.4 
Параметры цилиндрических зубчатых колёс 

с зацеплением Новикова по ГОСТ 15023 

Параметр Обозначение Формулы 

Делительный диаметр di dt = тnzi / cos /3 
Межосевое расстояние аш аш = 0,5mnzI / cos /3 
Осевой шаг рх Рх = :типп / sin /3 
Коэффициент осевого пере- ., &р &р = Ь2 / Рх = 1,1 .. .4,3 
крытия 

Ширина венца: колеса ь Ь2 = РХ&/3 
шестерни 

Ь1 = Ь2 + (0,4 ... 1,5Jmn 

Коэффициент ширины колеса 1/f ьа 1/f ьа = Ь2 / аш 
при расположении передачи 

относительно опор: 

симметричном 0,4 ... 0,63 
несимметричном 0,3".0,4 
консольном 0,2."0,3 

Диаметр окружности вершин dai dat = d; + 1,8тп 
Диаметр окружности впадин dft d 11 = d 1 - 2,1тп 
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Условие обеспечения сопротивления контактному вык­
рашиванию 

224 
aн=--

di 
(3.2) 

где Кн - уточнённое значение коэффициента нагрузки; 

Кн=Кнv·Кна' (3.3) 
причём здесь К нv - коэффициент динамичности нагрузки. 

Этот коэффициент можно принимать таким же, как для эволь­

вентных передач (табл. 1.17); 
К На - коэффициент, учитывающий неравномерность рас­

пределения нагрузки между парами зубьев: 

(3.4) 

Оцениваем использование материала по контактным на­

пряжениям согласно условию (1.29). 
Условие обеспечения сопротивления усталостной полом­

ке зубьев 

2·103 Т1Кр [ ] 
ар = 3 YpsYдYk ~ ар , (3.5) 

тпz1Кв 

где КР - коэффициент нагрузки 

KF = KFV • KFa' (3.6) 
причём здесь К FV - коэффициент динамичности нагрузки 

(табл. 3.5); 
К Fa - коэффициент, учитывающий неравномерность рас­

пределения нагрузки между парами зубьев: 

(3.7) 
К 6 - коэффициент распределения нагрузки по площадке 

контакта: 

(3.8) 
У Fs - коэффициент, учитывающий форму зуба шестер­

ни. Выбирается из таблицы 3.6 в зависимости от эквивален­
тного числа зубьев, определяемого по формуле (1.32). 
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УР - коэффициент влияния угла наклона f3 зубьев на 
изгибную прочность (табл. 3. 7); 

Yk - коэффициент пространственного изменения напряже­

ния вследствие перемещения площадки контакта по длине зуба. 

Выбирается из таблицы 3.8 в зависимости от Л& = &Р- КР, т.е. 

дробной части коэффициента ер. 

Оцениваем использование материала по напряжениям 

изгиба 

(3.9) 1 

Таблица 3.5 
Ориентировочнь~е значения коэффиц.иента KFV 

Степень Твердость НВ Окружная скорость 

ТОЧНОСТИ поверхности зубьев s5 5 ... 10 10 ... 15 

6 

7 

8 

9 

Zvt 

YFs 

s350 1,0 1,0 1,1 
> 350 
s350 1,0 1, 1 1,15 
>350 
s350 1,0 1,1 1,2 
> 350 
s350 1,05 1,15 1,25 
> 350 

Таблица 3.6 
Коэффиlfиент У Fs формы зубьев по ГОСТ 15023 

20 25 30 40 50 60 80 100 150 300 

5,1 4,9 4,8 4,7 4,5 4,35 4,3 4,25 4,15 4,1 

Таблица 3.7 
Коэффиц.иент, учитывающий влияние уzла наклона 

р зубьев на изгибную прочность 

р, rрад 10 15 20 25 30 35 40 

у~ 0,055 0,08 0,115 0,15 0,19 0,235 0,285 
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Таблица 3.8 
Коэффициент У k пространственного измепепия пап ряжений 

в зубьях 

Лs 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,4 

yk 1,15 1, 11 1,07 1,06 1,05 1,07 

Проверочные расчёты на статическую прочность при 

действии пиковой нагрузки. Эти расчёты выполняем соглас­

но условиям (1.35) и (1.36). 
Определение сил, действующих в зац.еплепии передачи 

Новикова (четвёртая задача). Силы, действующие в зацеп­

лении: 

•окружные 

Fi1;2 = 2Т1 / di ; 
• радиальные 

Fr1;2 = Fi1 tgan / COS /З; 

•осевые 

Fa1;2 = Ft1 tg{J · 
Схема этих сил показана на рисунке 3. 2. 

п-п 

Рис. 3.2 Схема сил, действующих в зацеплении 
передачи Новикова 
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3.3 Пример расчётов 

Исходные данные: 

• вращающий момент на валу шестерни Т = 350 Н·м· 
1 ' 

• частота вращения вала шестерни п1 = 143,4 мин- 1 ; 

• передаточное число и= 4,5; 
• срок службы L = 5 лет; 
• коэффициент использования передачи 

- в течение суток к =о 33· 
сут ' ' 

- в течение года к =о 75· 
год ' ' 

• передача нереверсивная; 

• график режима нагружения приведён на рисунке 3. 3. 

т 
--

Е.-. 
,____. 

""" ~ Е.-. Е.-. 
оО 
<::::5' 

~1 =3 с О,бt t 

t 

Рис. 3.3 График режима наzружения 

Выбор материала, назначение упрочняющей обработки 

и определение допускаемых напряжений. Рассчитываем пе­

редачу Новикова с контуром по ГОСТ 15023. Зубчатые колё­
са этой передачи имеют твёрдость Н ~ 320 НВ. В связи с этим 
выбираем материалы для зубчатых колёс со средними меха­

ническими характеристиками: 

• для шестерни - сталь 40Х, термическая обработка -
улучшение, средняя твёрдость 270 НВ , пределы прочности 

т 

и текучести О-8 = 950 МПа и (jт = 700 МПа; 
•для колеса - сталь 40Х, термическая обработка -улуч­

шение, средняя твёрдость 245 НВ , пределы прочности 
т 

О-8 = 850 МПа и текучести о-т = 550 МПа. 

88 



Механические характеристики материала шестерни и 

колеса определяются так же, как и для зубчатых цилиндри­

ческих передач. 

Суммарный ресурс передачи 

L = 365 · 24LK К = 
h год сут 

= 365 · 24 · 5 · 0,75 · 0,33 = 10,84 · 103 ч. 
Тогда эквивалентное число циклов нагружений зубьев 

согласно формулам (1.4), (1.6) и (1.8): 
• для шестерни 

2 
N = 60cnL 2.,(Tk/TmaxTн 12(tk/t) 

НЕ1 1 11 k~l 

= 60 · 1 · 143,4 · 10,84 · 103 • (13 • 0,6 + 0,83 • 0,4) = 7 ,55 · 107; 

•для колеса 

Nнв2 = NнElfu = 7,55 · 107/4,5=1,68·107 • 

Так как N HEi > N HGi' то коэффициенты долговечности при 
расчёте по контактным напряжениям Z м = 1. 

Коэффициент долговечности при расчёте на изгибную 

прочность 

Ут = m~NFGi / NFEt • i = 1; 2, 
где mF = 6 - показатель степени кривой усталости; 

NFGi = 4 · 106 - база испытаний; 
NFEt - эквивалентное число циклов нагружений зубьев: 

• для шестерни 

NFE1 = 60cn1Lh f (тk /Tmax)mF (Lhk / Lh) = 
k~I 

= 60 · 1 · 143,4 · 10,84 · 103 (16 • 0,6 + О,86 • 0,4) = 6,58 · 107 ; 

•для колеса 

NFE2 = NFE/u = 6,58 · 107 /4,5 = 1,46 · 107 • 

Поскольку NFEi> NFGt' то YN = 1,0. 
Окончательно, допускаемые напряжения, вычисленные 

по аналогии с расчётом для зубчатых колёс закрытой цилин­

дрической передачи с внутренним зацеплением (см. подраз­

дел 1.3), следующие: [сrн] 1 = 554 МПа; [сrн]2 = 509 МПа; 
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[о-н]тах~ = 1960 МПа; [o-нJ.,,,u:2 = 1540 МПа; [aF]1 = 277 МПа; 
[ О'р]2 = 252 МПа; [ o-F]maxl = 560 МПа; [ o-F]max2 = 440 МПа. 

Определение размеров венцов зубчатых колёс. В соответ-

ствии с рекомендациями задаёмс.я следующими данными: 

•число зубьев шестерни z1= 25; 
•угол наклона Р' = 15 °; 
• коэффициент осевого перекрытия &Р = 2,2. При этом 

коэффициент К = 2 (см. табл. 3.2); 
р 

• К' н - коэффициент нагрузки; предварительно прини-

маем К'н = 1,3. 
По таблице 3.1 определяем коэффициент, учитывающий 

особенности контактирования зубьев в передачах Новикова 

кь = 0,14. 
Размеры зубчатых венцов колёс выражаем через межосе­

вое расстояние, которое находим из условия обеспечения 

контактной циклической прочности активных поверхностей 

зубьев по формуле (3.1) 

а > К (и+ 1~ Т1К~ и+ 1 Кьz1 = 
w - а [ан f и КР cos Р' 

= 184( 4,5+1)3 350 · l,З 4•5 + 1 О.14 . 25 = 159,19 мм 
5092 4,5 2cos15° 

Принимаем ближайшее стандартное значение (по 

гост 2185). 
аwст = 160 мм. 

Определяем число зубьев колеса 

z2 = z1и = 25 · 4,5 = 112,5. 
Принимаем z2 = 112 и уточняем передаточное число 

. иФ = z2/z 1 = 112/25 = 4,48, 
которое отличается от стандартного 

Ли= lи-иФ1100%= 4•5 - 4.48 ·100%::::::04% 
и 4,5 • ' 

что допустимо. 
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Вычисляем нормальный модуль зацепления по рекомен­

дации 

m = 2а • СОВ RI Z = 
п w f-'I L 

= 2 · 160 · cos15 °/(112 + 25) = 2,254 мм, 
принимаем по ГОСТ 14186 (табл. 3.3) тп = 2,25 мм. 

Уточняем угол наклона зубьев 

/3 = arccos[mnz~/(2acm)] = 

= arccos [2,25 · 137 /(2 · 160)] = 15,5 °. 
Размеры венцов зубчатых колёс согласно таблице 3.4: 
• диаметры делительных окружностей: 
- шестерни 

d 1 = mnz1 / cos р = 2,25 · 25/cosl5,5 ° = 58,41 мм; 
- колеса 

d 2 = mnz1 / cos р = 2,25 · 112/cos15,5 ° = 261,59 мм. 

Проверка: 

aw = ( d2 + d1 ) / 2 = (261,59 + 58,41) / 2 = 160 мм; 
•диаметры окружностей вершин зубьев: 

- шестерни 

dal = di + l,8mn = 58,41 + 1,8 · 2,25 = 62,46 мм; 
- колеса 

da2 = d 2 + 1,8mn = 261,59 + 1,8 · 2,25 = 265,64 мм; 
• диаметры окружностей впадин зубьев: 
- шестерни 

d11 =di - 2,lmn = 58,41 - 2,1 · 2,25 = 53,69 мм; 
- колеса 

d 12 = d2 - 2,lmn = 261,59 - 2,1 · 2,25 = 256,86 мм; 
•осевой шаг 

Р = л · т /sin/3= 3 14 · 2 25/sin15 5 ° = 26 44 мм· 
% п '' ' ' ' 

•ширина венцов: 

- колеса 

ьр = ь2 = рх ер= 26,44. 2,2 = 58,17 мм. 
Принимаем Ь2 = 60 мм и уточняем коэффициент осевого 

перекрытия 
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&/J= ь2 / рх = 60/26,44 = 2,27; 
- шестерни 

ь1 = ь2 + тп = 60 + 2,25 = 62,25 мм. 
Принимаем Ь1= 63 мм. 
Коэффициент ширины колеса 

1//ьа= Ь2/аwст= 60/160 = 0,375, 
что соответствует рекомендациям. 

Выполнение проверочных расчётов передачи Новикова. 

Определив размеры зубчатых венцов и уточнив значения 

некоторых из ранее выбранных по рекомендациям парамет­

ров, выполняем проверочные расчёты. 

Окружная скорость зубчатых колёс 

Vi = лdini /(60·103 ) = 3,14·58,41-143,4/(6·104 ) = 0,44 м/с. 
В соответствии с данными таблицы 1.15 назначаем 8-ю 

степень точности. Из таблиц 1.1 7 и 1.19 в зависимости от 
степени точности, типа зацепления и твёрдости материала 

имеем: 

кнv = 1,05 и KFV = 1,0. 
Коэффициенты неравномерности распределения нагруз­

ки между головкой и ножкой зуба при расчёте: 

- по контактным напряжениям по формуле (3.4) 

Кна = 1+0,7h; .Jи -1 / z1 = 1+0,7 · 0,9.J4,48 -1/25=1,05; 
- по напряжениям изгиба в соответствии с формулой (3. 7) 

> 

KFa = 1+0,85h; ~ j Z1 = 1+0,85 · 0,9.J4,48 -1/25 = 1,06 · 
Следовательно, уточненные значения коэффициентов на­

грузки согласно формулам (3.3) и (3.6) 
кн= кнv. к На= 1,05. 1,05 = 1,1 и 

KF = KFV • KFa = 1,0 • 1,06 = 1,06. 
Расчётное контактное напряжение определяем по форму­

ле (3.2) 
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224 103 ·350·1,l 4,48+1 0,146 =474 
МПа. 

2,25 4,48 2 
= 

58,41 

Недогрузка 

лан = [а[]-]н 100%= 509 - 474 100%=6,88% 
ан 509 ' 

что допустимо. 

Коэффициент Кс распределения нагрузки по площадкам 

контакта по формуле (3.8) 

к.= 2Кр + ЛЕ /(2Кр) = 2. 2 + 0,27 /(2. 2) = 4,07. 

Коэффициент влияния угла наклона f3 зубьев на изгиб­
ную прочность (табл. 3.7) УР= 0,08. 

Коэффициент пространственного изменения напряжения 

выбираем из таблицы 3.8 в зависимости от Лс Yk = 1,055. 
Эквивалентные числа зубьев согласно формуле (1.32): 
•шестерни 

Zv1 = Z1 j COS3 j3 = 25 j COS3 15,5° = 27,94 ; 

•колеса 

Zv2 = Z2 / COS3 /3 = 112 / COS3 15,5° = 125,17 · 
При этом коэффициенты, учитывающие форму зубьев 

(табл. 3.6) 

YFS1 = 4,8 и YFS2 = 4,2. 

Сравниваем отношения: 

• для шестерни 

[aF]1/YFs1= 277/4,8 = 57,7; 
•для колеса 

[aF]2 f YFs2= 252/4,2 = 60. 
Дальнейший расчёт ведём для зубьев шестерни, для ко­

торой найденное отношение меньшее. 

Расчётное напряжение изгиба в ножке зуба шестерни 

определяем по формуле (3.5) 
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= 2 · l03 
. 35О · l,06 4,8·0,08·1,055 = 259 МПа. 

2,253 . 25 . 4,07 

Недогрузка в соответствии с условием (3.9) 

А - [o-F 1 - 0-Fl 10001 - 277 -2591000/ - 6 501 
a0-F1 - [о-р1 /О - 277 /О - ' 10' 

что вполне допустимо. 

Проверочные расчёты на статическую прочность при 

действии пиковой нагрузки. Максимальное контактное на­

пряжение при Kn = Тпуск /Т = 1,4 (рис. 3.3) 

0-нтах = 0-н.fк:: = 

= 474Jl,4 = 561 МПа<< [о-н ]тах = 2090 МПа. 
Максимальное напряжение в ножке зуба 

aFmax = аFКп = 

= 259 · 1,4 = 363 МПа << [а F ]тах = 770 МПа. 
Следовательно, статическая прочность зубьев обеспечена. 

Определение сил, действующих в зацеплении Новикова. 

Силы, действующие в зацеп.Ленин: 
•окружная 

F11 = 2Т1 = 2 · 350 · 103 = 1l 98 кН; 
di 58,41 • 

• радиальная 

Fr1 == ~1 tgan / cos ,8 = 11,98tg20°/cos15,5° = 4,52 кН; 
•осевая 

F01 = Fнtg,8 = ll,98tgl5,5° = 3,32 кН. 

Схема этих сил показана на рисунке 3.2. 
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3.4 Задачи для самостоятельной работы 

1. Выполнить проектировочный расчёт закрытой цилин­
дрической передачи с зацеплением Новикова при следующих 

исходных данных: мощность на ведущем валу Р1 = 20 кВт 
при угловой скорости т1 = 150 рад/с; передаточное число 
и= 5; нагрузка - постоянная; срок службы L = 5 лет; коэф­
фициенты использования передачи К iJ = 0,5 и К = 0,66. 

го сут 

2. Определить силы, действующие в передаче зубчатых 
колёс с зацеплением Новикова при следующих данных: 

Т1 = 630 Н · м; т = 5 мм; z1 = 25; z2 = 75. 
Построить схему сил. 
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4. ЗУБЧАТЫЕ ПЛАНЕТАРНЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

Основные понятия и определения 

Планетарный механизм (передача) - это передача, со­

держащая колёса-сателлиты с подвижными геометрически­

ми осями. 

Водило - подвижное звено планетарного механизма, в 

котором закреплены оси вращения сателлитов. 

Сателлит - это колесо, совершающее сложное (подобное 

планете) плоёкопараллельное движение. 

Метод Виллиса - метод остановки водила, позволяющий 

определить передаточное отношение планетарного и диффе­

ренциального механизмов. 

4.1 Основы расчёта 

Схемы планетарных передач показаны на рисунке 4.1. 
При проектировании передач весьма важно выполнение 

структурной оптимизации: планетарные передачи разных 

схем, предназначенных для одной и той же цели (по переда­

ваемому моменту и передаточному отношению), могут иметь 

существенно отличающиеся габариты и КПД. 

Данные, необходимые дJIJI расчёта планетарных передач, 

приведены в таблицах 4.1, 4.2. 
Ряд делительных диаметров колеса d3 , мм, по ГОСТ 25022: 
100; 125; 160; 200; 250; 315; 400; 500; 630; 800; 1000. 
Материалы, виды упрочняющей обработки и допускае-

мые напряжения для зубчатых колёс планетарных передач 

те же, что и для простых. 

При определении допускаемых напряжений необходимо 

учитывать, что: 

- количество зацеплений для центральных колёс равно 

числу сателлитов, т.е. при вычислении эквивалентно­

го числа циклов нагружения NE принимаем с= nw; 
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2 

1 

а) б) 

в) 

Рис. 4.1 Схемы планетарных передач.: 
а, б - типа 2K-h с одпо- и двухвепц.овыми сателлитами: 
1 - шестерня; 2 - сателлит; 3 - колесо; h - водило; 
в - типа K-h-V: 1 - сателлит; 2 - колесо; h - водило; 

3 - механизм параллельных колёс 

Таблица 4.1 
К выбору числа зубьев шестерни 

Твёрдость Н ~350НВ Н= 45 ... 52 НRСэ Н> 52 НRСэ 

Z1т;п 24 21 17 

- цикл напряжений изгиба в зубьях сателлитов - сим­

метричный знакопеременный (как при действии ре­

версивной нагрузки). 
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Таблица 4.2 
Числа зубьев колёс и передаточные отношения 

планетарных передач типа 2K-h 

Передаточные отношения 
Z\ Z2 

U(З) ur1J 
1h Зh 

16 ... 20 17".15 4, 125. "3,500 1,320".1,400 

15".23 20".16 4,670 ... 3,391 1,273".1,418 

16".24 22 ... 18 4,750."3,500 1,267".1,400 

15".27 24".18 5,200" .3,333 1,238".1,429 

15".27 25".19 5,333".3,407 1,231".1,415 

16".28 26".20 5,250" .3,429 1,235".1,412 

16".30 27."20 5,375 ... 3,333 1,229".1,429 

15".31 30".22 6,000".3,419 1,200 ... 1,413 

16".34 32".23 6,000. "3,353 1,200".1,425 

15 ... 35 35".25 6,667 ... 3,429 1,176 ... 1,412 

16".38 37 ... 26 6,625".3,368 1,178".1,422 

15".39 40".28 7,333."3,364 1,158".1,411 

16".42 42".29 7,250".3,381 1,160".1,420 

17".45 44".30 7,176."3,333 1,162".1,428 

18".46 46".32 7,111".3,391 1,163".1,418 

19".49 48".33 7,053".3,347 1,165".1,426 

18".50 51".35 7,666."3,400 1,150."1,418 

Примечание. 1. Число зубьев шестерни z1 должно изменяться через 

два зуба, а число зубьев сателлита z2 - через один зуб. 

2. Индексы в передаточных отношениях рассмотрены в первой базо-
вой задаче. 

4.2 Вазовые задачи (модули) к расчёту 
планетарных передач 

Вь~полпепие кипематич,еского расч,ёта плапетарпой 

передач,и (первая задача). Кинематическое исследование про­

водите.я дл.я изучения условий работы деталей, дл.я расчёта 
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их на долговечность (определения числа циклов нагружений). 

Оно может быть выполнено графоаналитическим или анали­

тическим методом. 

Согласно методу Виллиса (методу остановки водила), из­

вестному из курса ТММ, получаем формулу для определения 

передаточного отношения планетарного механизма: 

(3) _ Ш1 _ l ( h) _ l / 
U1h --- -U13 - +Z3 Z1· (4.1) 

wh 

Передаточные отношения в формуле сопровождены ин­

дексами в направлении передачи движения (от 1 к h; от 1 
к 3) и индексом неподвижного звена (3 или h). 

Такой же результат можно получить, используя план 

скоростей (рис. 4.2). 

2 

h 
i...." i...."' 

>11f!-i!i-->-------\-~ 11 

,..... t:! 

Рис. 4.2 Плап скоростей плапетарпой передачи: 
V 1, Vh - липейпые скорости шестерпи и водила; ш1, шh - их 
угловые скорости; МЦС - мzповеппый ц.ептр скоростей; 

aw - межосевое расстояпие; r1 и r8 - радиусы шестерпи и 
колеса; r т - средпий радиус 

Видно, что 

и 

r т = 0,5(r1 + r3). 
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Тогда получаем 

иf~J =m1 /mh =rm/(0;5r1 )=1+r3 /r1 =1+z3 /z1 =1-иf~J. 
Частоту вращения сателлитов относительно водила или 

относительно собственной оси, необходимую для подбора под­

пiипников этих деталей, определяем из выражения 

(4.2) 

причём 

- (h) - (h) (4 3) п1 - пh - п1 и п2 - пh - п2 . 
Кинематический анализ других схем планетарных пере­

дач выполняется аналогично. 

В качестве примера определим частоту и направление 

вращения водила (тихоходного вала) планетарной переда­

чи типа 2K-h (рис. 4.1, а) при следующих исходных данных: 
•частота вращения вала шестерни п1 = 1460 мин-1 ; 

• число зубьев шестерни z 1 = 30; 
•число зубьев колеса z3 = 90. 
Передаточное число простой передачи от шестерни 1 к 

колесу 3 с'промежуточным колесом 2, имеющей внешнее и 
внутреннее зацепления, 

иf;J = -z3 / z1 = -90 / 30 = -3 . 
Передаточное число от шестерни 1 к водилу h при оста-

новленном колесе 3 ' 

и(З) - 1 и(h) - 1 ( 3) - 4 lh - - 13 - - - - • 

Тогда частота вращения водила 

пh = n1 /иf~J = 1460 / 4 = +365 мин·1 • 
Причём знак «+» свидетельствует о совпадении направ­

лений вращения водила (тихоходного вала) и шестерни. 

Подбор чисел зубьев колёс планетарной передачи (вто­

рая задача). На результатах кинематического исследования ба­

зируется выбор чисел зубьев. При заданном передаточном отно­

шении числа зубьев определяют предварительно по формулам, 

соответствующим типу передачи. При выборе чисел зубьев обес-
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печиваем условия собираем.ости передачи, известные из курса 

ТММ: соосности, симметричного разм.ещен-ия и соседства. 

Рассмотрим эти условия на примере передачи типа 2K-h 
(рис. 4.1, а), имеющей наибольшее применение в машино­
строении: 

условие соосности 

(4.4) 

или 

(4.5) 

условие симметричности расположения сателлитов: 

z1 и z3 должны быть кратными числу сателлитов пw (как пра­

вило п = 3)· 
' w ' 
условие соседства 

(z1 + z2) siп(п/п) > (z2 + 2). (4.6) 
В качестве примера найдём числа зубьев колёс плане­

тарной передачи типа 2K-h с одновенцовыми сателлитам.и 
(рис. 4.1, а) при следующих исходных данных: 

• твёрдость м;атериала зубчатых колёс Н :::;:; 350 НВ; 

• передаточное число и= ur3J=5· 
1h ' 

•число сателлитов п = 3. w 

Согласно исходным данным и таблице 4.1 z 1 ~ z 1min = 24, 
причём z/пw должно быть целым числом. Принимаем z 1 = 24. 

Число зубьев колеса 

Z3 = Z1 (иi~) - 1) = 24(5 -1) = 96 • 
В соответствии с условием. соосности ( 4.5) число зубьев 

сателлитов 

Z2 = ( Z3 - Z1) j 2 = (96 - 24) j 2 = 36 . 
Проверяем условие симметричности расположения са­

теллитов: 24/3 = 8 и 96/3 = 32, т.е. z 1 и z3 кратны числу 

сателлитов п . 
w 

Проверяем условие соседства (4.6) 
(z 1 + z2) siп(п/п) = (24 + 36) siп(n/3) = 

= 51,96 > (z2 + 2) = 36 + 2 = 38. 
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Определеиие КПД плаиетариых передач (третья зада­

ча). КПД планетарной передачи без учёта потерь в подшип­

никах и на размешивание масла оцениваем формулой 

(3) - (3) - 1 /( 1) l71h - l7h1 - - Pl/f h Р + • (4.7) 

где р = -иf:J = z3 / z1 - для передачи типа 2K-h с одновенцо­

выми сателлитами (рис. 4.1, а); 

р = -иi:J = z2z3 /(z1z4 ) - для передачи типа 2K-h с двух­
венцовыми сателлитами (рис. 4.1, б); 

l/fh = 0,025 ... 0,035 - коэффициент, равный сумме потерь 

мощности в зацеплениях и подшипниках сателлитов. 

Оценим КПД планетарной передачи типа 2K-h с одно-
венцовыми сателлитами при следующих исходных данных: 

•число зубьев шестерни z1 = 24; 
• число зубьев колеса z3 = 96. 
Вычисляем передаточное число пары 1-3 

р = -иf:J = 96 / 24 = 4. 

Принимаем коэффициент l/fh = 0,03. 
Тогда КПД рассматриваемой планетарной передачи без 

учёта потерь в подшипниках и на размешивание масла по 

формуле (4. 7) 

77f~J = 17k~J = 1- Pl/fh /(р + 1) = 1-4·0,03/(4+1) = 0,976. 
Выполнение проектировочноzо расч,ёта планетарной 

передач,и (четвёртая задача). Расчёт на прочность. Виды 

отказа, критерии работоспособности и расчёта, материалы и 

допускаемые напряжения для зубчатых колёс планетарных 

передач те же, что и для простых. Поэтому при расчёте на 

контактную прочность рассматриваем зубчатую пару с вне­

шним зацеплением (как менее прочную при прочих равных 

условиях) и используем следующую формулу: 

(4.8) 

102 



где К - :коэффициент, учитывающий неравномерность pac-w 
пределени.я нагрузки между сателлитами; К = 1,15".1,20 и 

w 
К = 2 при выравнивании и без выравнивания нагрузки между w 
сателлитами; 

nw - число сателлитов; 

иf:J - передаточное число колес рассчитываемого зацеп­

ления 

(4.9) 

lflьa = bw / aw = 21f Ьd / (uf;1 + 1) - относительна.я ширина 
зубчатых :колёс, причём 

(4.10) 

принимается равной lfl'ьa = О, 7 ... 0,5 и 1//Ьd = 0,5 ... 0,3 - для 
улучшенных и закаленных материалов. 

С другой стороны, 

_ Ь / _ 1,5 + 0,1(3 - nw) 
lf ьa - w aw - (h) 1 

U12 + 
Выполпепие проверо-а~пых расчётов плапетарпых пе­

реда-а~ (пятая задача). Условие :контактной. прочности рабо­
чих поверхностей зубьев 

_ 300 Т1Кн { (hJ lJ Kw < [ ] 
ан - (hJ \U12 + - ан • 

aw bwU12 nw 
(4.11) 

Условие изгибной прочности зубьев 

2Т1Кр Kw [ ] 
ар = Yps - ::;; ар • (4.12) 

d,_bwm nw 

В формулах (4.11) и (4.12) Кн и KF уточненные значения 
коэффициентов нагрузки. 

Определение сил, действующих в зацеплениях плапе­

тарпой переда-а~и (шестая задача). На рисунке 4.3 показа­
ны силы, действующие в зацеплениях сателлита 2 с :колёса­
ми 1 и 3, а также сила Fa, - реакция водила на сателлит. 
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Рис. 4.3 Силы, действующие 
в планетарных передачах типа 2K-h 

Из условия равновесия колеса 1исателлита2 имеем ок­

ружные силы: 

(4.13) 
Окружная сила, действующая на водило (подщипники 

сателлитов), 

~h = 2~1· 
Радиальные силы в зацех;rлениях 

FrI =1 Fr2 1=1 Fr3 1= Ftl tga • 

4.3 Пример расчётов 

(4.14) 

(4.15) 

В соответствии с базовыми задачами выполним расчё­

ты на прочность планетарной передачи типа 2K-h с одно­
венцовыми сателлитами (рис. 4.1, а) и определим силы, дей­
ствующие в зацеплениях и на водило. В передаче три са­

теллита (пw = 3), причём в конструкции обеспечено вырав­
нивание нагрузки между ними. 
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И сходные данные: 

• вращающий момент на быстроходном 
валу 

• частота вращения вала шестерни 
• передаточное число 
• срок службы 
• коэффициент использования передачи 

- в течение суток 

- в течение года 

•передача 

т 
-

--h 

""" .....,- h Е,... 
OQ 
с:,' 

t11 =З с О,бt 

t 
t 

Т1 = 200 Н·м; 
п1 = 478 мин.-1 ; 

и= 5; 
L = 5 лет; 

к =о 33· 
сут ' ' 

к =о 75· 
год ' ' 

нереверсивная; 

Рис. 4.4 График режима наzружения 

• график режима нагружения приведён на рисунке 4.4. 
Материал зубчатых колёс, их упрочняющую обработку и 

допускаемые напряжения оставляем такими же, как в при­

мере расчёта закрытой цилиндрической передачи с внутрен­

ним зацеплением (подраздел 1.3). При этом допускаемые 
напряжения следующие: 

[ ан]1 = 554 МПа; [ aF]1 = 277 МПа; 
[ан]2 = 509 МПа; [ар]2 - см. ниже; 

[aH]lmax = 1960 МПа; [aF]lmax = 560 МПа; 
[ аН]2тах = 1540 МПа; [ aF]2max - см. ниже. 
Особенность определения допускаемых напряжений изги­

ба для зубьев сателлитов (У =О, 7 ... 0,8 - коэффициент, учи­
Р 

тывающий влияние двухстороннего приложения нагрузки): 

[ар]2 = 252 ·О, 7 = 176 МПа; 

105 



[ар] 2max = 440 ·О, 7 = 308 МПа. 
При расчёте на контактную прочность определяем межо­

севое расстояние зубчатой пары 1-2 с внешним прямозубым 
зацеплением, как менее прочной (при прочих равных усло­

виях). 

Число зубьев зубчатых колёс рассматриваемой передачи 

(см. вторую базовую задачу): 

z1 = 24; z2 = 36; z3 = 96. 
Передаточное число 

uf;) = Z2 / Z1 = 36 / 24 = 1,5 . 
В данном случае относительная ширина зубчатых колёс 

из улучшаемых материалов 

lf/ьd = Ьw / da = 0,7 ... 0,5. 
При этом 

lf/ьa = Ьw / aw = 21f/Ьd /(uf~J + 1) = 2(0,7".0,5) /(1,5+1) = 0,56 ... 0,4. 
Выбираем lflьa = 0,5. 
Межосевое расстояние прямозубой пары 1-2 находим по 

формуле (4.8) при К = 450 МПа113 К' = 1 2 п = 3 и К = 1 2 
а 'Н ''w w' 

= 450 (1,5 + l)з 200 · 1•2 1•2 = 88 94 
0,5 . 1,5 . 509 2 3 ' мм. 

Из таблицы 1.11 принимаем ближайшее стандартное зна­
чение а = 90 мм. w 

Определяем модуль 

m=2aw/Zx =2awf(z1 +z2 )=2·90/(24+36)=3 мм, 
что соответствует стандартному значению (табл. 1.12). 

Размеры венцов зубчатых колёс: 

• диаметры делительных окружностей: 
- шестерни 

di = тz1 = 3 · 24 = 72 мм; 
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и 

- сателлитов 

d2 = mz2 = 3 · 36 = 108 мм; 
- колеса 

d3 = mz3 = 3 · 96 = 288 мм. 
Проверка: 

aw = ( d2 + di) / 2 = (108 + 72) / 2 = 90 мм 

aw = (dwб -dw5 )/2 = (288-108)/2 = 90 мм; 
• диаметры окружностей вершин зубьев: 
- шестерни 

da1 = di + 2т = 72 + 2 · 3 = 78 мм; 
- сателлитов 

da 2 = d2 + 2т = 108 + 2 · 3 = 114 ММ; 

- колеса 

dаз = dg - 2т = 288 - 2 · 3 = 282 мм; 

•диаметры окруЖностей впадин зубьев: 

- шестерни 

d11 = di -2,5т= 72 - 2,5 · 3 = 64,5 мм; 

- сателлитов 

d12 = d2 - 2,5т = 108 - 2,5 · 3 = 100,5 мм; 

- колеса 

d13 = d3 + 2,5т= 288 + 2,5 · 3 = 295,5 мм; 

•ширина венцов: 

- сателлитов 

Ь = Ь = 11r а =О 5 · 90 = 45 мм· 
р 2 У'Ьа w ' ' 

- шестерни и колеса 

ь1 = ь3 = ь2 + 5 мм = 45 + 5 = 50 мм. 
Проверочные расчёты передачи. Окружная скорость зуб­

чатых .колёс 

V1 = tr:d1n1 /(60·103 ) = 3,14 · 72·478/(6·104 ) = 1,8 м/с. 
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В соответствии с данными таблицы 1.15 назначаем 8-ю 
степень точности по ГОСТ 1643. Из таблиц 1.1 7 и 1.19 в 
зависимости от степени точности, типа зацепления и твёрдо­

сти материала имеем: 

Кнv = 1,05 и KFV = 1,25. 

Значения Кнр и KF/J даны в таблицах 1.10, 1.18. 

Кнр = 1,04 и KF/J = 1,05. 

Следовательно, уточненные значения коэффициентов на­

грузки 

Кн = КнvКнр =1,05 · 1,04 = 1,09 

и Кр= KwKF/J = 1,25 · 1,05 = 1,31. 

Расчётное контактное напряжение определяем по форму­

ле (4.11) 

300 
ан=--

аw12 

= 300 200·103 ·1,09(15+1)3 1,2 = 474 
90 45 · 1,5' ' 3 МПа. 

Недогрузка 

А - [ан]-ан 1000; - 509-474 10001~701 
LJG' н - [ан] · 10 - 509 · 10 ~ 10 , 

что вполне допустимо. 

При х =О из таблицы 1.21 имеем :коэффициенты формы 
зуба 

Ур81 = 3,94 и YF82 = 3,7 4. 

Сравниваем отношения [ аА; /У Fsi для зубьев шестерни и 
сателлитов: 

277/3,94 = 70,3 и 176/3,74 = 47,1. 
Дальнейший расчёт ведём для зубьев сателлитов, как 

менее прочных. 
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Напряжение изгиба в ножке зубьев сателлита при дей­

ствии основной нагрузки согласно левой части условия ( 4.12) 

2Т1 ·103 KF у Кш 
(JF2 = FS2 

d,_Ьwт пw 

2. 200·103 ·1,31. 3,74 1,2 = 81 
72.45.3 3 

МПа. 

Как видно, условие прочности соблюдается. 

Выполняем проверочные расчёты на перегрузку (при дей­

ствии пускового момента): 

Uнтах = ин.JК: = 

= 474Jl,4 = 561 МПа< [ин kax = 1540 МПа; 

= 81·1,4 = 113 МПа< [иF kax = 308 МПа. 
Следовательно, статическая прочность зубьев обеспе­

чена. 

Определение сил, действующих в зацеплениях планетар­

ной передачи типа 2K-h и нагрузки на водило (подшипники 
сателлитов). На рисунке 4.3 показаны силы, действующие 
в зацеплениях сателлита 2 с колёсами 1 и 3, а также сила 
Fth - реакция водила на сателлит. 

Из условия равновесия колеса 1исателлита2 имеем ок­

ружные силы: 

Ftl =1 -Fe2 1=1 Рез 1= 21;.Kw / ( d,.пw) = 
= 2. 200·1,2 /(72. 3) = 2,22 кн. 

Окружная сила, действующая на водило (подшипники 

сателлитов), 

Fth = 2F11 = 2 · 2,22 = 4,44 кН. 
Радиальные силы в зацеплениях 

Frl =1 Fr2 1=1Frз1= Fe1tga = 2,22tg20° = 0,81 кН. 
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4.4 Задачи для самостоятельной работы 

1. Назначить числа зубьев колёс планетарной передачи 
типа 2K-h и определить её КПД при следующих исходных 
данных: твёрдость материала зубчатых колёс Н ~ 350 НВ; 

передаточное число и= uf~J= 5; число сателлитов nw = 3. 

2. Определить силы, действующие в зацеплениях плане­
тарной передачи типа 2K-h, и нагрузку на подшипники са­
теллитов при следующих исходных данных: вращающий 

момент на быстроходном валу Т1 = 220 Н · м; делительный 1 

диаметр шестерни d1 = 72 мм; число сателлитов nw = 3. 
3. Выполнить проектировочный расчёт планетарной пе­

редачи типа 2K-h по следующим исходным данным: враща­
ющий момент на быстроходном валу Т1 = 220 Н·м; переда­
точное число и = 5; допускаемое контактное напряжение 
[ о-н]2 = 534 МПа; число сателлитов nw = 3; числа зубьев шес­
терни z1 = 24 и сателлитов z2 = 36. 
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5. ЗУБЧАТЫЕ ВОЛНОВЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

Основные понятия и определения 

Волновая передача - это передача, состоящая из гибко­

го и жёсткого колёс и деформатора (генератора) и предназна­

ченная для передачи вращательного движения, причём при 

вращении ведущего вала гибкое колесо под действием де­

форматора обкатывается по неподвижному жёсткому коле­
су, вращая соединённый с ним ведомый вал. 

jКёсткое звено - основная деталь волновой передачи, 

как правило, в виде оболочки с внутренними зубьями (или 

без них в случае фрикционной передачи). 

Гибкое звено - основная деталь волновой передачи, как 

правило, с наружными зубьями (или без них в случае фрик­

ционной передачи). 

Генератор (деформатор) - основная деталь волновой пере­

дачи, деформирующая mбкое колесо и таким образом обеспечи­

вающая обкатывание его по неподвижному жёсткому колесу. 

5.1 Основы расчёта 

Схема двухволновой передачи с двумя зонами зацепле­

ния показана на рисунке 5 .1. 
Как видно, волновая передача состоит из гибкого коле­

са 1, выполненного за одно целое с оболочкой 4, жёсткого 
колеса 2 с внутренними зубьями, деформатора (генератора) 3 
в виде двух дисков, эксцентрично посаженных на ведущем 

валу 1 и обеспечивающих две зоны зацепления зубьев гибко­
го колеса 1 е зубьями жёсткого колеса 2. 

При вращении вала I гибкое колесо 1 под действием де­
форматора обкатывается по неподвижному жёсткому коле­

су 2, вращая оболочку 4 и ведомый вал II. 
Материалы основных деталей волновых передач. Ма­

териал для гибких колёс: сталь марок 30ХГСА, 40Х3, 40ХНМА 
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1 2 4 3 

Рис. 5.1 Схема волновой передачи 

(материал первой группы). Чаще применяют ЗОХГСА с улуч­
шением Н = 280 ... 320 НВ. Зубчатый венец подвергают азоти­
рованию или дробеструйному наклепу, в результате которого 

получают о;,= 1100 МПа, 0::1 = 480 ... 500 МПа. 
Жёсткие колёса изготовляют из стали марок 45, 40Х. 
Параметры волповых передач,. Основные параметры 

волновых передач следующие: 

•передаточные числа (отношения) в одной ступени 

80 ~и~ 315; 
• коэффициент полезного действия 

17 = О',9 ... 0, 7; 
• диаметры делительных окружностей гибкого звена 

d = 50,8 ... 508 мм; 
• предельная частота вращения быстроходного вала с 

шарикоподшипниковым деформатором: 

nlim = 3500 мин· 1 для диаметров гибких колёс 
d = 50,8 ... 203 мм; 
nlim = 1750 мин·1 для диаметров 204 ... 508 мм; 
• вращающий момент на тихоходном валу 
Тт= 30 ... 30000 Н · м; 
• передаваемая мощность 

Р = 0,095 .. .48 кВт. 
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5.2 Базовые задачи (модули) 
к расчёту волновых передач 

Определение передаточноzо отношения волновь~х пере­

дач (первая задача). Получим формулы для определения пе­

редаточного отношения волновых передач двух исполнений: 

во-первых, неподвижным является жёсткое колесо 2 и 
движение передаётся от водила h к гибкому колесу 1 (рис. 5.1); 

во-вторых, неподвижным является гибкое колесо 1 и 
движение передаётся от водила h к жёсткому колесу 2. 

По кинематике волновые передачи подобны планетарным. 

Поэтому их передаточное отношение можно определять ме­

тодом Виллиса (методом остановки водила). 

В соответствии с расчётной схемой, представленной на 

рисунке 5.1, найдём передаточное число 

ur2J _ шh 
h1 - {J) • 

1 

В соответствии с методом Виллиса имеем 

и, так как ш2 = О, то 

где 

Откуда 

uf~) =(Ш1/Шh)=l-uf;J =1-Z2/Z1 =-(Z2 -Z1)/Z1· 

Окончательно получаем 

u~~J = 1 / uf~J = -z1 / Лz, (5.1) 

Лz = z2 - z1 ; (5.2) 
знак «-» указывает на разные направления вращения 

ведущего и ведомого звеньев. 

По аналогии при неподвижном гибком колесе 1 можно 
записать 
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(1) 1 А 
Uh2 = +Z2 LJ z ' (5.3) 

где знак «+» указывает, что ведущее и ведомое звенья вра­
щаются в одном направлении. 

Числа зубьев жёсткого z2 и гибкого z1 колёс выбирают с 

учётом зависимости 

(z 2 - Z 1)/nw = Лz/nw = k 2 , 

nw - количество зон зацепления; 

k - коэффициент кратности (табл. 5.1). z 

(5.4) 

Таблица 5.1 1 

Значения коэффициента кратности kz 

и <45 45 ... 70 >70 

k, 3 2 

Проектировоч,пь~й расч,ёт волповой передач,и (вторая 

задача). Средний диаметр гибкого колеса из условия обеспе­

чения сопротивления усталости 

(5.5) 
где Тт - вращающий момент на тихоходном валу, Н · м; 

cr_1 - предел выносливости материала гибкого колеса, 

МПа; 

К - эффективный коэффициент концентрации напря-
" 

жени я 

К"= 1,5 + О,0015и; (5.6) 
и - передаточное число; 

[SF] - нормируемый коэффициент безопасности, 

[SF]= 1,6 ... 1,7. 
Внутренний диаметр гибкого колеса (диаметр отверстия) 

d.н = dm - sl' 
где sl - толщина оболочки 

sl = dm\jld' 
причём здесь \jl d - коэффициент относительной 

(табл. 5.2). 
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Таблица 5.2 
Значения коэффициента относительной толщины yt4 

tибкоtо колеса (оболочки) 

и 1 80 ... 160 1 160 ... 250 1 250 ... 315 

'Vd 1 1/85 1 1190 1 1/95 

Примечание. Коэффициент относительной толщины определяется 

по формуле 

'Vd= S1ldm, 
где S1, dm - толщина и средний диаметр гибкого колеса. 

Диаметр окружности впадин зубьев гибкого колеса 

d11 = dвн + 281• (5.9) 
Модуль зацепления 

m = di / Zp 

где d1 - делительный диаметр; 

z1 - число зубьев. 

Принимая приближённое значение 

d1 ~ d11 + 281 = dвн + 481, 

(5.10) 

(5.11) 

с учётом выражений (5.4) и (5.10) для передачи с двумя зо­
нами зацепления имеем 

dвв + 4Sl 
т~~--~ 

2и · 
(5.12) 

Полученное значение округляем до ближайшего больше­

го стандартного значения т (табл. 5.3). 
ст 

Таблица 5.3 
Стандартные значения модуля волновых передач 

1 1-й ряд 0,25 0,30 0,40 0,50 0,60 0,80 1,00 1,25 

1 2-й ряд 0,28 0,35 0,45 0,55 0,70 0,90 1,125 -

После этого уточняем делительный диаметр гибкого ко­

леса 

(5.13) 
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Проверо-чпые рас-чёты волновой передач,и (третья зада­

~~а). Условие обеспечения прочности гибкого колеса имеет вид 

(5.14) 

где S и [S] - общий расчётный и нормируемый коэффици­

енты безопасности; 

S и S - частные коэффициенты безопасности по нор-
а- r 

мальным и касательным напряжениям. Заметим, что нормаль-

ное напряжение обусловлено изгибом под действием деформа- • 
тора, а касательное - передачей вращающего момента. 

5.3 Примеры расчётов 

Пример кипематич.еско~о расчета двухволповых пе­
редач.. Расчёт выполняем для двух исполнений: 

во-первых, неподвижным является жёсткое колесо 2 и 
движение передаётся от водила h к гибкому колесу 1 (рис. 5.1); 

во-вторых, неподвижным является гибкое колесо 1 и дви­
жение передается от водила h к жёсткому колесу 2 при сле­
дующих исходных данных: z1 = 200, z2 = 202. 

В соответствии с формулами (5.1), (5.3) имеем 

и~~) = OJh / OJ1 = -z1 /(z2 - z~) = -200 /(202- 200) = -100; 

иhV = OJh / OJ2 = z2 /(z2 - z1 ) = 202/(202 - 200) = 101. 
Если эти передачи будут одноволновыми (п = 1), то при w 

числе зубьев гибкого колеса z1 = 200 и k 2 = 1 число зубьев 
жёсткого колеса найдём согласно формуле (5.4), принимаю­
щей следующий вид: 

(z2 - z1)/пw = (z 2 - 200)/1 = k 2 = 1. 
Тогда 

При ЭТОМ 

Uh~) = OJh / OJ1 = -Z1 / ( Z2 - Z1) = -200 / (201 - 200) = -200; 
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и~~) = OJh 1 СО2 = Z2 /(z2 - Z1) = 201/(201-200) = 201. 
Из приведённого примера видно, что волновые передачи 

имеют значительный кинематический эффект: в одной сту­

пени можно реализовать большие передаточные числа. 

Пример проектировочиог.о расчёта двухволиовой пе­

редачи. Его решаем при следующих исходных данных: 

•передаточное число и= 100; 
• вращающий момент на тихоходном 

валу 

• материал гибкого колеса 
Тт= 1000 Н·м; 
сталь ЗОХГСА 

с азотированием: 

а = 1100 МПа, 
в 

0:1 = 480 МПа. 
Определяем эффективный коэффициент концентратора 

напряжений по формуле (5.6) 
К"= 1,5 + О,0015и = 1,5 + 0,0015 · 100 = 1,65. 

Принимаем нормируемый коэффициент безопасности 

[SF] = 1,65. 
По формуле (5.5) рассчитываем средний диаметр гибкого 

колеса из условия обеспечения сопротивления усталости 

dm 2105VTт/(0,16a-_1 ~/(Ka[sF]JJ = 

= 105v10001ro.i6. 4so~1001r1.65 -1,65)) = 1во.1 мм. 
Предварительно возьмём dт = 161 мм. 
Из таблицы 5.2 выбираем \jld =1/85 и по формуле (5.8) 

вычисляем толщину оболочки 

sl = dm\jld = 161/85 = 1,89 мм. 
Принимаем S 1 = 2 мм. 
Согласно формуле (5. 7) внутренний диаметр гибкого ко-

леса (диаметр отверстия) . 
dвн = dm - sl = 161 - 2 = 159 мм. 

Диаметр окружности впадин зубьев гибкого колеса опре­

деляем по формуле (5.9) 
d11 = dвн + 281 = 159 + 2 • 2 = 163 ММ. 
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Поскольку передача с двумя зонами зацепления, то мо­

дуль в соответствии с формулой (5.12) 

т R:j d8н+4S1 = 159 + 4 · 2 = О,84 
2и 2·100 мм. 

Из таблицы 5.3 выбираем ближайшее большее стандарт­
ное значения т = 0,9 мм. 

ст 

Определяем число зубьев гибкого колеса 

z 1 =и· Лz = 100 · 2 = 200. 
После этого уточняем делительный диаметр гибкого ко­

леса 

d1 = mcтz1 = 0,9 · 200 = 180 ММ. 
Диаметр вершин зубьев 

da1 = di + 2h;т = 180 + 2 · 1 · 0,9 = 181,8 ММ. 
Диаметр впадин зубьев 

dfl = d1 - 2h;m = 180- 2·1,25·0,9=177,75 мм.· 

Принимаем наружный диаметр оболочки dн = 175 мм. 
По формуле (5. 7) находим внутренний диаметр 

d = d - 28 =175 - 2. 2 = 171 мм. 
ви и 1 

Тогда её средний диаметр 

dm = dн - sl = 175 - 2 = 173 мм> [dm] = 161 мм. 

5.4 Задача для самостоятельной работы 

Выполнить кинематический расчёт двухволновой пере­

дачи при неподвижном жёстком колесе 2 и передаче движе­
ния от водила h к гибкому колесу 1 (рис. 5.1) по следующим 
исходным данным: z 1 = 180, z 2 = 182. 

Как изменится передаточное число, если принять непод­

вижным гибкое колесо 1, т.е. при передаче движения от во­
дила h к жёсткому колесу 2. 
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