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Введение 
 
«Детали машин» является первым из расчетно-

конструкторских курсов, в котором изучают основы проектирования 
машин и механизмов. 

На развитие современного курса «Детали машин» большое 
влияние оказывает быстрый прогресс отечественного и зарубежного 
машиностроения. Этот прогресс требует все более широкой стандар-
тизации и унификации деталей общего назначения, а также их изго-
товления в массовых количествах на специализированных заводах. В 

условиях массового и специализированного производства значение 
курса «Детали машин» возрастает. 

В заданиях на курсовой проект по «Деталям машин», «Приклад-

ной механике» и «Механике» широко представлены приводы, содер-
жащие редуктор и открытую цилиндрическую или коническую зубча-
тую передачи. Методика расчета параметров зацепления редукторов 
(цилиндрических, конических, коническо – цилиндрических, цилинд-

ро - конических, червячных, червячно - цилиндрических и цилиндро - 
червячных) изложена в работах [1, 2, 3, 4, 5]. 

Государственный стандарт и методика расчета открытых зубча-
тых передач в учебной и основной справочной литературе отсутству-
ют. Исключение составляет работа [2], однако обозначения и методи-

ка расчета в данной работе не соответствуют ГОСТ 21354-87. Это 
вносит дополнительные трудности при выполнении расчетной части 

проекта. 
В настоящих «Методических указаниях…» рассмотрены вопро-

сы расчета параметров зацепления открытых зубчатых передач по ме-
тодикам работ [1, 2, 3, 4, 7]. 

В «Методических указаниях…» использованы новые обозначе-
ния расчетных параметров в соответствии с обозначениями, приня-
тыми ГОСТ и ISO. Поэтому ее использование при курсовом проекти-

ровании не только облегчит студентам выполнение расчетов, но и бу-
дет способствовать более быстрому переходу от старой системы обо-
значений, содержащейся в работе [2], к новой системе. 
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1. ВЫБОР МАТЕРИАЛА ДЛЯ ИЗГОТОВЛЕНИЯ 

ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 

 

Для изготовления зубчатых колес открытых (тихоходных) пере-
дач применяют [2, 3, 4]: 

1. Для малонагруженных передач серые чугуны СЧ 18 – 36, СЧ 

21 – 40, СЧ 24 – 44. 

2. Для средненагруженных передач модифицированные чугуны 

(повышенной прочности) СЧ 28 – 48, СЧ 32 – 56 и СЧ 35 – 56. 

3. Для сравнительно сильно нагруженных передач: высокопроч-
ные чугуны с шаровидным графитом ВЧ 40 – 10, ВЧ 45 – 0, ВЧ 50 – 

1,5 и ВЧ 60 – 2; ковкие чугуны КЧ 32 – 12, КЧ 45 – 6, КЧ 50 – 4 и КЧ 

60 – 3; углеродистые стали 40, 45, 50, 55, 55Г для шестерен (поковки) 

и стальное литье для колес (стали 35Л, 40Л, 45Л, 50Л, 55Л); среднеуг-
леродистые стали 40, 45 и т. д. для шестерен (поковки) и чугунное ли-

тье для колес (СЧ 28 – 32, СЧ 32 – 52, СЧ 35 – 56).  

Некоторые рекомендуемые сочетания материалов и виды тер-
мической обработки для шестерни и колеса приведены в табл. 1. 

 

Таблица 1 – Рекомендуемые сочетания материалов и виды термообработки 

для шестерни и колеса 
 

Шестерня Колесо Шестерня Колесо 
СЧ 24 – 40 СЧ 18 – 36  

СЧ 21 – 40 

СЧ 35 – 56 СЧ 28 – 48  

СЧ 32 – 52 

ВЧ 50 – 1,5  

ВЧ 60 – 2 

ВЧ 40 – 10  

ВЧ 45 – 0 

КЧ 50 – 4  

КЧ 60 – 3 

КЧ 37 – 12  

КЧ 45 – 6 

сталь 40 

сталь 45  

улучшение, нор-
мализация 

СЧ 28 – 48  

СЧ 32 – 52 

сталь 50 

сталь 50Г  

улучшение,  
нормализация 

СЧ 32 – 52  

СЧ 35 – 56 

сталь 45         

 

улучшение 

сталь 35Л  

сталь 40Л  

нормализация 

сталь 50  

сталь 55  

улучшение 

сталь 45Л  

сталь 55Л  

нормализация 
сталь 50Г  

 

улучшение 

сталь 50Л  

сталь 55Л  

нормализация 

  

 

Механические свойства сталей, применяемых для изготовления 
зубчатых колес, приведены в табл. 2, механические свойства чугунов 
- в табл. З. 
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Таблица 2 – Механические свойства сталей, применяемых для изготовле-
ния зубчатых колес 

 

Марка 
стали 

Диаметр заго-
товки (мм) в , МПа  Т , МПа Ннв (сердцеви-

ны) 

Термообра-
ботка 

до 100 550 280 

100 ... 300 530 270 

300 ... 500 510 260 
40 

500 ... 750 490 250 

170 ... 190 
Нормализа-

ция 

до 120 590 300 

100 ... 300 570 290 

300 ... 500 550 280 
45 

500 ... 750 490 250 

210 ... 230 
Нормализа-

ция 

60 ... 90 780 440 207 ... 236 

90 ... 120 730 390 196 ... 222 45 

130 ... 150 690 340 180 ... 207 

Улучшение

до 120 620 320 

100 ... 300 600 300 50 

300 ... 500 580 290 

210 ... 230 
Нормализа-

ция 

до 100 660 330 

100 ... 300 940 320 55 

300 ... 500 620 310 

185 ... 230 
Нормализа-

ция 

до 150 640 370 
50 Г 

150 ... 400 610 320 
190 ... 229 

Нормализа-
ция 

до 100 740 410 
50 Г 

100 ... 200 690 390 
241 ... 285 Улучшение

35 Л 490 275 145 ... 180 

40 Л 520 295 155 ... 195 

45 Л 540 315 155 … 195 

50 Л 570 335 190 … 220 

55 Л 

Любой 

590 345 190 … 220 

Нормализа-
ция 

 

 

В таблице 2 обозначено: в , Т   - пределы прочности и текуче-
сти стали при растяжении, МПа; Ннв - твердость сердцевины стали по 
Бринеллю. 
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Таблица 3 – Механические свойства чугунов, применяемых для изготовле-
ния зубчатых колес 

 

Предел 
прочности 

при растя-
жении, 

вр  

Предел 
прочности 

при сжа-
тии, 

вс  

Предел 
прочности 

при изгибе, 
ви  

Предел те-
кучести,  

т  
Марка чу-
гуна 

МПа 

Твердость 
по Бринел-

лю, 

НВ 

Серый чугун (по ГОСТ 1412 – 85) 

СЧ 12 – 28 120 500 280 – 143…229 

СЧ 15 – 32 150 650 320 – 163…229 

СЧ 18 – 36 180 700 360 – 170…229 

СЧ 21 – 40 210 750 400 – 170…241 

СЧ 24 – 44 240 850 440 – 170…241 

СЧ 28 – 48 280 1000 480 – 170…241 

СЧ 32 – 52 320 1100 520 – 187…255 

СЧ 35 – 56 350 1200 560 – 197…269 

СЧ 38 – 60 380 1400 600 – 207…269 

Высокопрочный чугун (по ГОСТ 7293 – 85) 

ВЧ 40 – 10 400 1600…1700 700 300 156…197 

ВЧ 45 – 0 450 1600…1700 700 360 187…255 

ВЧ 45 – 5 450 1600…1700 700 330 170…207 

ВЧ 50 – 1,5 500 1860…2000 900 380 187…255 

ВЧ 60 – 2 600 2040…2299 1100 420 197…269 

Ковкий чугун после отжига (по ГОСТ 1215 – 79) 

КЧ 30 – 6 294 – – – 100…163 

КЧ 33 – 8 323 – – – 100…163 

КЧ 35 – 10 333 – – – 100…163 

КЧ 37 – 12 362 – – – 110…163 

КЧ 45 – 6 441 – – – 150…207 

КЧ 50 – 4 490 – – – 170…230 

КЧ 56 – 4 539 – – – 192…241 

КЧ 60 – 3 588 – – – 200…269 

КЧ 63 – 2 637 – – – 212…269 

КЧ 70 – 2 686 – – – 241…285 
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2. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМЫХ НАПРЯЖЕНИЙ 

 

2.1. ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ ИЗГИБА ПРИ РАСЧЕТЕ 

НА ВЫНОСЛИВОСТЬ. 

 

Допускаемые напряжения изгиба FP , МПа, определяем раз-
дельно для шестерни и колеса: 

1.Для стальных зубчатых колес по формуле [2, 3, 4]: 

                                    FLFC

F

bF
FP KK

S

0
lim

 ,                              (2.1) 

где 0
lim bF  – предел выносливости зубьев при изгибе, соответствую-

щий базовому числу циклов 0FN  перемены напряже-
ний, МПа [3, 4, 7]: 

                                         HB
0

lim H8,1 bF ,                                   (2.2) 

где HBH  – твердость на поверхности зубьев по Бринеллю; 

FS  – коэффициент безопасности [1, 3]: 

                                            FFF SSS  ,                                      (2.3) 

где FS   – коэффициент, учитывающий нестабильность материала ко-
леса и ответственность зубчатой передачи; для среднеугле-
родистых сталей при нормализации или улучшении при 

вероятности неразрушения до 0,99 75,1
FS , свыше 0,99 

2,2
FS  [1]; 

FS   – коэффициент, учитывающий способ получения заготовки 

зубчатого колеса; для поковок и штамповок 0,1FS ; для 
проката 15,1FS ; для литых заготовок 3,1FS  [1]; 

FCK  – коэффициент, учитывающий влияние двухстороннего 
приложения нагрузки; при одностороннем приложении на-
грузки 0,1FCK ; при двухстороннем приложении нагрузки 

(реверсивная передача) 7,0FCK  [3, 7]; 

FLK  – коэффициент долговечности [3]: 

                                          ,9
0

FE

F
FL

N

N
K                                        (2.4) 

где 0FN  – базовое число циклов перемены напряжений, 6
0 104 FN  

[3]; 

FEN  – эквивалентное число циклов перемены напряжений, опре-
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деляемое в зависимости от характера циклограммы нагру-
жения; при постоянном режиме нагрузки [3] величину FEN  

определяют по [3]; при ступенчатой циклограмме нагруже-
ния величину FEN  определяют по [4] при 9Fm  [2]. 

При 0FFE NN   принимают 0,1FLK . 

 

2. Для чугунных зубчатых колес по формуле: 
                        ,36,0...31,0 вр FLFCFP KK                          (2.5) 

где 0,31 – для отливок необработанных; 
0,36 – для отливок нормализованных или улучшенных; 
вр  – предел прочности чугуна при растяжении, МПа; 

FCK  – коэффициент, учитывающий влияние двухстороннего 
приложения нагрузки; при одностороннем приложении на-
грузки 0,1FCK ; при двухстороннем приложении нагрузки 

(реверсивная передача) 7,0FCK  [3]; 

FLK  – коэффициент долговечности [3]. 

 

2.2. ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ ПРИ РАСЧЕТЕ НА 

ПРОЧНОСТЬ ПРИ ИЗГИБЕ МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКОЙ. 

 

Допускаемые предельные напряжения FPM , МПа, определяют 
раздельно для шестерни и для колеса по формуле [2, 7]: 

1. Для нормализованной или улучшенной стали: 

                                      Т8,0 FPM ,                                       (2.6) 

где Т  – предел текучести стали. 

2. Для чугуна: 
                                      вр6,0 FPM ,                                      (2.7) 

где вр  – предел прочности чугуна при растяжении, МПа. 

3. РАСЧЕТ ОТКРЫТЫХ ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ. 

Основные причины выхода из строя открытых передач - абра-
зивный износ и поломка зубьев. Усталостного выкрашивания не на-
блюдается, так как поверхностные слои снимаются раньше, чем в них 
появляются трещины усталости [7]. Поэтому для открытых зубчатых 
передач рекомендуют [2] выполнять следующие виды расчетов: 
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1. Проектировочный расчет по напряжениям изгиба – определе-
ние: для цилиндрических передач модуля m , а затем wb , wd , wa ; 

для конических передач tmm , tem , wb , eR , mR , md , ed . 

2. Проверочный расчет на выносливость при изгибе с целью 

предотвращения усталостного излома зубьев. 
3. Проверочный расчет на прочность при изгибе максимальной 

нагрузкой с целью предотвращения остаточной деформации или 

хрупкого излома зубьев. 
Так как в открытых передачах колеса с непрямыми зубьями 

практически не применяются [2], далее изложена методика расчета 
прямозубых передач. 

Согласно рекомендациям [2, 7] для открытых зубчатых передач 
назначаем 9-ю степень точности. 

3.1. РАСЧЕТ ОТКРЫТЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ЗУБЧА-

ТЫХ ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ 

3.1.1. ПРОЕКТИРОВОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПО НАПРЯЖЕ-

НИЯМ ИЗГИБА 

Этот расчет служит для предварительного определения разме-
ров зубчатых колес. Окончательные размеры колес устанавливают 
после выполнения проверочных расчетов на выносливость при изгибе 
и на прочность при изгибе максимальной нагрузкой. 

 

Рисунок 1 – Цилиндрическое прямозубое зацепление 
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Расчет выполняют в следующей последовательности. 

Задаются числом 1z  зубьев шестерни, исходя из рекомендации 

[2, 3, 4]: 

                                         17min1  zz .                                       (3.1) 

Обычно принимают 24...181 z . 

Число 2z  зубьев колеса определяют по формуле [4]:  

                                            uzz  12 .                                        (3.2) 

Полученное значение 2z  округляют до целого числа и уточня-
ют величину передаточного отношения u  по формуле [3]: 

                                              
1

2

z

z
u  .                                           (3.3) 

По графику на рис. 2 в зависимости от величин 1z  и 2z  опреде-
ляют коэффициенты формы зуба для шестерни 1FY  и для колеса 2FY . 

  
Рисунок 2 – График для определения коэффициента FY  

Коэффициенты формы зуба можно определить приближенно и 

по формуле ([1],c.33): 
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                      2092,07,29
2,13

47,3 x
z

x

z
Y

vv

F  ,                     (3.4) 

где vz  - эквивалентное число зубьев. Для прямозубых цилиндриче-
ских передач zzv  ; 

x  - коэффициент смещения исходного контура. Для передач, из-
готовленных без смещения, 0x . 

Расчет выполняют для менее прочного колеса передачи, т.е. для 
колеса, у которого меньше отношение [2]: 

                                                FFP Y ,                                         (3.5) 

Модуль зацепления m , мм, определяют по формуле [2]: 

                             3
2

F

FPm

изнFF Y
Z

KKT
m 




 ,                              (3.6) 

 где FT  - крутящий момент на зубчатом колесе, по материалу которо-
го ведется расчет, ммН  ; 

FK  - коэффициент нагрузки; при проектировочном расчете пере-
дачи, когда окружная скорость и параметры передачи еще 
неизвестны, можно принимать [2]: при симметричном рас-
положении зубчатых колес относительно опор 3,1FK ; при 

несимметричном или консольном расположении - 5,1FK ; 

изнК  - коэффициент, учитывающий уменьшение толщины зуба в 
его опасном сечении вследствие износа; его выбирают в за-
висимости от процента износа, принятого в качестве допус-
каемого: 

 





0,25,125,1................

302010.......износа%

изнК
,  

z   - число зубьев колеса; 
m  - коэффициент ширины зубчатого венца относительно моду-

ля m , 

                                             
m

bw
m  ,                                       (3.7) 

где wb  - ширина зубчатого венца, мм; 

Величину коэффициента m  принимают [2]: 

10...6m  – для колес с литыми зубьями; 
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20...10m  (обычно 10…12) для колес с нарезанными зубьями;  

FP   - допускаемое напряжение изгиба для колеса, по материалу 
которого ведется расчет, МПа;  

FY  - коэффициент формы зуба. 
Величину модуля m  округляют до ближайшего (большего) 

стандартного значения [3, 4]. При этом должно выполняться условие 
мм5,1m  [2, 3, 7]. 

 

 
Таблица 4 – Значения модулей зубчатых колес (ГОСТ 9563 – 60) 

Размеры в мм 

 

Ряды Модули, nm  

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

2 …1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11 14 18 22 28 …

 

Ширину wb  того из колес, по материалу которого ведут расчет, 
определяют с помощью формулы З.7. Ширину второго из зацепляю-

щихся колес определяют [4] 

                                        512  ww bb .                                         (3.8) 

Величины 1wb  и 2wb  округляют до ближайшего стандартного 
значения по ГОСТ 6636 - 69. 

Определяют диаметры начальных окружностей шестерни 1wd  

и колеса 2wd  ([4], с. 44) 

                                        11 zmdw  ,                                         (3.9) 

                                        22 zmdw  .                                       (3.10) 

Определяют межосевое расстояние wa  по формуле ([4], с. 44) 

                                    215,0 www dda  .                                (3.11) 

Определяют окружную скорость 1v  шестерни I (в зацеплении) 

по формуле ([4] ,с.44) 

                                         
100060

11
1 




nd
v w .                                   (3.12) 
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3.1.2. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ НА ВЫНОСЛИВОСТЪ 

ПРИ ИЗГИБЕ 

Расчет выполняют для колеса, у которого меньше отношение 
FFP Y , в следующей последовательности. 

Уточняют величину коэффициента FK  нагрузки по формуле [2] 

                                       FFVF KKK ,                                    (3.13) 

где FVK  - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении; его величину выбирают в зависи-

мости от окружной скорости v  в зацеплении и от твердости 

НВ поверхности зубьев по табл.5, 

 

Таблица 5 – Значение коэффициента FVK , учитывающего динамическую 

нагрузку 

v , м/с Ннв FVK  Ннв FVK  

< 1,0 1,2 1,1 

1...3 
<200 

1,5 
200... 350 

1,4 

FK  - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по 
ширине зубчатого венца [2]: 

                                     )1(FK ,                                (3.14) 

где  - вспомогательный коэффициент, выбираемый в зависимости от 
материала зубчатых колес, их расположения относительно 
опор и параметра bd  по таблице 6. 

 
Таблица 6 – Значение вспомогательного коэффициента   

  

Коэффициент bd  
Расположение колес от-
носительно опор 

Материал зубчатых 
колес 

1 ... 1,6 1,6…1,8 1,8…3,5 

Симметричное Сталь, сталь и 

чугун, чугун 
1,2 I,3 1,4 

Несимметричное или 

консольное 
Сталь, сталь и 

чугун, чугун 
1,3 1,4 1,5 

 

bd  - коэффициент ширины шестерни относительно диаметра: 
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1

1

w

w
bd d

b ,                                      (3.15) 

при 0,1bd  коэффициент 0,1 ; 

- вспомогательный коэффициент, зависящий от степени посто-
янства передаваемой нагрузки; его величину определяют по 
формуле [2]: 

                                  







ii

iiFi

F nt

ntT

T

1
,                                (3.16) 

где FT  - максимальный момент, учитываемый при расчете на вынос-
ливость; TTF   ([4], рис. 4.1.1); 

FiT  - один из числа длительно действующих моментов, учитывае-
мых при расчете на выносливость; 

it  - продолжительность действия момента FiT , час;  
in  - частота вращения зубчатого колеса при действии момента 

FiT , об/мин. 

Усталостный излом зубьев предупреждается при выполнении 

условия [2, 7]: 

                              FP
Ft

FF
m

KY 

 изн ,                            (3.17) 

где F  - расчетное напряжение изгиба на переходной поверхности 

зуба колеса, по материалу которого выполняют расчет, МПа; 

Ft  - удельная расчетная окружная сила, мм
Н : 

                                       F

w

Ft
Ft K

b

F
 ,                                     (3.18) 

где FtF  - исходная расчетная окружная сила, Н: 

                                 
2

2

1

1 22

w

F

w

F
Ft

d

T

d

T
F





 ,                                 (3.19) 

где 1FT , 2FT  - крутящие моменты на шестерне I и на колесе 2, ммН  .  

Для зубчатых колес перенапряжение [2] 

                             %100% 




FP

FPF .                             (3.20) 

Если %20%%6   (перенапряжение), необходимо увели-

чить ширину wb  колеса и проверить выполнение условия 3.20. 
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При %25...20%  , необходимо увеличить модуль m  зацеп-

ления и произвести перерасчет. 
Так как основными причинами выхода из строя открытых пере-

дач являются: абразивный износ и поломка зубьев, то для повышения 
ресурса передачи ограничивать недогрузку передачи не целесообразно. 

 

3.1.3. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ПРИ 

ИЗГИБЕ МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКОЙ 

 

Расчет выполняют для менее прочного зубчатого колеса переда-
чи. 

Остаточные деформации или хрупкий излом зубьев предотвра-
щается при выполнении условия [2]: 

                                       FPM

F

FM
FFM

T

T
 ,                                 (3.21) 

где FM  – расчетное напряжение, создаваемое наибольшей нагруз-
кой, из числа подводимых к передаче; 

FPM  – предельное допускаемое напряжение, определяемое по 
формуле (2.6) или (2.7); 

F  – напряжение изгиба при расчете на выносливость, создавае-
мое исходной расчетной нагрузкой 1FT ; величину F  оп-

ределяют по формуле (3.17). 

Отношение 
F

FM

T

T
 – выбирают по каталогу электродвигателей 

([4], табл. 16.7.1). 

 

3.1.4. ПАРАМЕТРЫ ЗАЦЕПЛЕНИЯ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ 

ПЕРЕДАЧИ. 

 

При выполнении условий (3.17) и (3.21) выбирают окончательно 
величины m , 1wd , 2wd , wa , 1wb , 2wb . 

По формулам ([7], с. 117) определяют диаметры вершин ad  и 

впадин fd  шестерни 1 и колеса 2 (рис. 1): 

                                     mdd wa 2 ,                                         (3.22) 

                                   mdd wf 5,2 .                                        (3.23) 

Параметры зацепления сводят в таблицу. 
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3.2. РАСЧЕТ ОТКРЫТЫХ КОНИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ 

ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ 

3.2.1. ПРОЕКТИРОВОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПО НАПРЯЖЕНИЯМ 

ИЗГИБА 

Этот расчет служит для предварительного определения разме-
ров зубчатых колес. Окончательные размеры колес устанавливают 
после выполнения проверочных расчетов на выносливость при изгибе 
и на прочность при изгибе максимальной нагрузкой. 

 
Рисунок 3 – Схема зацепления конической передачи 

 

Расчет выполняют в следующей последовательности. 

Согласно рекомендациям [2, 3], задаются числом 1z  зубьев шес-
терни. По формуле (3.2) определяют число 2z  зубьев колеса. Полу-
ченное значение 2z  округляют до целого числа и уточняют величину 
передаточного отношения u  по формуле (3.3). 

Определяют углы делительных конусов колеса 2  и шестерни 

1  [2, 3, 7]. Вычисление углов необходимо производить с точностью 

до секунд. 
                                        ,2 uarctg                                         (3.24) 

                                        .90 2
0

1                                         (3.25) 
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Расчет конической передачи выполняют по эквивалентной ци-

линдрической передаче [2, 7]. 

Эквивалентное число зубьев шестерни 1vz  и колеса 2vz  опреде-
ляют по формуле ([3], с. 180) при значении угла наклона зуба 0 . 

                                   ,
coscos 3 


Z

ZV                                    (3.26) 

По графику на рис.2 в зависимости от эквивалентного числа 
зубьев 1vz , 2vz  и коэффициента смещения инструмента ( 0X ) опре-
деляют коэффициенты формы зуба для шестерни 1FY  и для колеса 

2FY . 

Далее расчет выполняют для колеса, у которого меньше отно-
шение FFP Y . 

Средний окружной модуль tmm , мм, определяют по формуле [2]: 

                           3
изн

85,0

2
F

FPm

FF
tm Y

Z

KKT
m 




 ,                         (3.27) 

где FT  - крутящий момент на зубчатом колесе, по материалу которого 
ведется расчет, ммН  ; 

FK  - коэффициент нагрузки; при проектировочном расчете пере-
дачи, когда окружная скорость и параметры передачи еще 
неизвестны, можно принимать [2]: при симметричном рас-
положении зубчатых колес относительно опор 3,1FK ; при 

несимметричном или консольном расположении - 5,1FK ; 

изнК  - коэффициент, учитывающий уменьшение толщины зуба в 
его опасном сечении вследствие износа; его выбирают в за-
висимости от процента износа, принятого в качестве допус-
каемого: 





0,25,125,1................

302010........износа%

изнК
 

z  - число зубьев колеса; 
FY  - коэффициент формы зуба; 
FP  - допускаемые напряжения изгиба для колеса, по материалу 

которого выполняется расчет, МПа; их вычисляют по фор-
муле (2.1) или (2.5), как и для цилиндрической передачи; 
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m  - коэффициент ширины зубчатого венца относительно модуля 
m  зацепления [2]: 

                               
Re

Re
5,01

5,0




 c
m

z
,                               (3.28) 

где Re  - коэффициент  ширины зубчатого венца относительно внеш-

него конусного расстояния eR ; согласно рекомендациям     

[2, 7] принимают 3,0Re  ; 

cz - число зубьев плоского колеса, определяемое по формуле [2]: 

2
2

2
1 ZZZ c  , (3.29) 

где 1z , 2z  - числа зубьев шестерни 1 и колеса 2; 

0,85 – коэффициент, учитывающий снижение нагрузочной спо-
собности конической передачи по сравнению с цилинд-
рической. 

Полученное значение модуля tmm  до стандартного значения не 
округляют [2]. 

Ширину wb , мм, зубчатого венца определяют по формуле [2]: 

                                          tmmw mb  .                                     (3.30) 

Полученное значение wb  округляют до ближайшего (большего) 
стандартного значения по ГОСТ 6636 – 69. 

Внешнее конусное расстояние eR , мм, определяют по формуле 
[3]:  

                                        .
3,0Re

ww
e

bb
R                                   (3.31) 

Среднее конусное расстояние mR , мм , определяют по формуле 
[3]: 

                                       wem bRR  5,0 .                                 (3.32) 

Внешний окружной модуль зацепления tem , мм, определяют по 
формуле [2]: 

                                    
1

1sin

z

b
mm w

tmte


 .                             (3.33) 

Полученное значение tem  округляют до стандартного значения 
по табл. 4.2.1 ([4], с. 50).  

Уточняем фактическое значение внешнего конусного расстоя-
ния eR : 

                                        ctee zmR  5,0 ,                                  (3.34) 
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и среднее конусное расстояние mR  по формуле (3.32). 

Фактическое значение среднего окружного модуля зацепления 
tmm , мм, определяют по формуле [2]: 

                                     
e

m
tetm

R

R
mm  .                                        (3.35) 

Полученное значение tmm  не округляют. 
Определяют внешние диаметры шестерни 1ed  и колеса 2ed  по 

формуле ([4], с. 49): 

                                       tee mzd  .                                           (3.36) 

Определяют средние диаметры шестерни  1md  и колеса 2md  по 
формуле ([4], с. 49): 

                                .sin  wem bdd                                       (3.37) 

Определяют окружную скорость 1mv  шестерни 1: 

                                    
100060

11
1 




nd
v m .                                         (3.38) 

3.2.2. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ НА ВЫНОСЛИВОСТЪ 

ПРИ ИЗГИБЕ 

Расчет выполняют для колеса, у которого меньше отношение 
FFP Y , в следующей последовательности. 

По формуле (3.13) уточняют величину коэффициента FK  на-
грузки. 

Величину коэффициента FVK , учитывающего динамическую 

нагрузку, возникающую в зацеплении выбирают в зависимости от ок-
ружной скорости v  в зацеплении и от твердости НВ поверхности 

зубьев по табл. 7. 

Таблица 7 – Значения коэффициента FVK , учитывающего динамическую 

нагрузку, в зависимости от окружной скорости v  и от твердо-
сти НВ поверхности зубьев 

v , м/с Ннв FVK  Ннв FVK  

< 1,0 1,3 1,2 

1 ... 3 
<200 

1,6 
200 ... 350 

1,5 

Величину коэффициента FK , учитывающего распределение на-
грузки по ширине зубчатого венца, определяют по формуле (3.14). 



 20

Величину коэффициента   при 0,1
1

1 
w

w
bd d

b
 выбирают по 

таблице 8. 

 
Таблица 8 – Значения коэффициента   

Расположение колес от-
носительно опор 

Материал зубчатых 
колес   

Симметричное Сталь, сталь и 

чугун, чугун 
1,1 

Сталь  1,3 Несимметричное или 

консольное хотя бы 

одного из колес 
Сталь и 

чугун, чугун 
1,2 

 

Величину коэффициента   определяют по формуле (3.16). 

Усталостный излом зубьев предупреждается при выполнении 

условия [2]: 

                           FP

tm

Ft
FF

m
KY 





85,0

изн ,                      (3.39) 

где FP  - допускаемые напряжения изгиба для колеса, по материалу 
которого выполняется расчет, МПа; их вычисляют по фор-
муле (2.1) или (2.5), как и для цилиндрической передачи; 

Удельную расчетную окружную силу Ft , мм
Н , определяют по 

формуле (3.19). 

Исходную расчетную окружную силу FtF , Н, определяют  по 
формуле [3]: 

                                     
2

2

1

1 22

m

F

m

F
Ft

d

T

d

T
F





 ,                             (3.40) 

где 1FT , 2FT  - крутящие моменты на шестерне I и на колесе 2, ммН  .  

Для зубчатых колес перенапряжение [2]: 

                                   %100% 





FP

FPF .                         (3.41) 

Если %20%%6   (перенапряжение), необходимо увели-

чить ширину wb  колеса и проверить выполнение условия (3.41). 

При %25...20%   (перенапряжение), необходимо увеличить 
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величину внешнего окружного модуля tem  зацепления и произвести 

перерасчет. 
Так как основными причинами выхода из строя открытых пере-

дач являются: абразивный износ и поломка зубьев, то для повышения 
ресурса передачи ограничивать недогрузку передачи не целесообраз-
но. 

 

3.2.3. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ 

ПРИ ИЗГИБЕ МАКСИМАЛЬНОЙ НАГРУЗКОЙ 

 

Расчет выполняют по методике раздела 3.1.3, как и для цилинд-

рических передач. 
 

3.2.4. ПАРАМЕТРЫ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 

КОНИЧЕСКОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 

При выполнении условий (3.41) и (3.21) выбирают окончательно 
величины tem , tmm , 1ed , 2ed , 1md , 2md , wb . 

Наибольшую высоту зуба определяют по формуле [2]: 

                                 teeee mhhh  2,221 .                             (3.42) 

Наибольшую высоту головки зуба определяют по формуле [2]: 

                                   teaeaeae mhhh  21 .                               (3.43) 

Наибольшую высоту ножки зуба определяют по формуле [2]: 

                                tefefefe mhhh 2,121  .                             (3.44) 

Угол ножки зуба определяют по формуле [2]: 

                             
e

fe

fff
R

h
arctg 21  .                           (3.45) 

Углы конусов вершин определяют по формулам [3]: 

                                        










fa

fa

22

11
.                                    (3.46) 

Углы конусов впадин определяют по формулам [3]: 

                                        










ff

ff

22

11
.                                   (3.47) 

Внешние диаметры вершин определяют по формулам [2]: 

                             







222

111

cos2

cos2

aeeae

aeeae

hdd

hdd
 .                            (3.48) 



 22

Параметры зацепления сводят в таблицу. 
 

Основные параметры зацепления приведены на рис. 3. 

 

 

4. ПРИМЕР РАСЧЕТА ОТКРЫТОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ 

ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 

4.1. Исходные данные: 
 

Рассчитать открытую прямозубую цилиндрическую зубчатую 

передачу по следующим данным: мощность на ведущем валу (на валу 
шестерни) 39,41 Р  кВт; мощность на ведомом валу (на валу колеса) 

кВт0,42 Р ; частота вращения шестерни мин
об5001 п , частота 

вращения колеса мин
об1002 п , крутящий момент на валу шестерни 

мН849,831 T , крутящий момент на валу колеса мН3822 T  Зубья 
колес без модификации головок. Нагрузка переменная, соответст-
вующая циклограмме нагружения, представленной на рисунке 4. Срок 
службы привода 5,8пр Т  лет; коэффициенты использования привода 
в течение года и суток: 75,0год К ; 8,0сут К . 

 

 
Рисунок 4 – Исходная расчетная схема привода. 
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4.2. Выбор материала для изготовления зубчатых колес 
 

Пользуясь рекомендациями [2, 3] и (табл. 1, 2, 3) назначаем ма-
териал: 

для шестерни – чугун ВЧ – 60 – 2; 

для колеса – чугун ВЧ – 45 – 0. 

 
Таблица 9 - Механические характеристики материалов 
 

Наимено-
вание 

Марка 
материала 

вр  

МПа 
ви  

МПа 
вс  

МПа 
шестерня чугун ВЧ-60-2 600 1100 2100 

колесо чугун ВЧ-45-0 450 700 1650 

 

4.3. Определение допускаемых напряжений изгиба при расчете 
на выносливость 

 

Допускаемые напряжения изгиба FP , МПа, определяем раз-
дельно для шестерни и колеса по формуле (2.5) 

  FLFCFP KК  вр36,0...31,0 , 

где вр.  – предел прочности чугуна при растяжении, МПа; 

FCK – коэффициент, учитывающий переменность направления на-
грузки на зуб, при одностороннем приложении нагрузки 

0,1FCK . Принимаем 0,1FCK ; 

FLK  – коэффициент долговечности, 

,9
0

FE

F
FL

N

N
K   

0FN  – базовое число циклов перемены напряжений, 6
0 104 FN ; 

FEN  – эквивалентное число циклов перемены напряжений, опре-
деляемое в зависимости от характера нагружения переда-
чи; 

– при ступенчатой циклограмме нагрузке  

ii

n

i

i
FE tn

T

T
cN 










1

9

60 , 

где iT один из числа длительно действующих моментов, учитывае-
мых при расчете на выносливость, ммН  ; 
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in  – частота вращения зубчатого колеса при действии момента Ti , 

миноб ; 

ti  – продолжительность действия момента Ti , ч; 
с – число зацеплений зуба за один оборот, равное числу колес, 

зацепляющихся с  рассчитываемым колесом; 

t  – число часов работы передачи за расчетный срок службы: 

                                ,24365 сутпргод KTKt                                     (4.1) 

часов,446768,0245,875,0365 t  

где прT  – срок службы привода, год; 

сутгод ,KK  – коэффициенты использования привода в течение года 
и суток; 

899
1 10397,344676500)75,055,025,01(160 FEN  

799
2 1079,644676100)75,055,025,01(160 FEN  

 

Так как 01 FFE NN   и 02 FFE NN  , то принимаем 0,1FLK . 

 

Определяем допускаемые напряжения изгиба для шестерни и 

колеса: 
МПа2100,10,160035,01 FP , 

МПа5,1570,10,145035,02 FP . 

 

4.4. Определение допускаемых напряжений при расчете на 
прочность при изгибе максимальной нагрузкой. 

 

Допускаемые предельные напряжения FPM , МПа, определяют 
раздельно для шестерни и колеса: 

вр6,0 FPM , 

где вр  – предел прочности чугуна при растяжении, МПа; 
Допускаемые предельные напряжения 

;МПа3606006,01 FPM  

.МПа2704506,02 FPM  
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4.5. Расчет открытой передачи на прочность. 
 

4.5.1. Проектировочный расчет по напряжениям изгиба. 
 

Согласно рекомендации [2, 7] для открытых зубчатых передач 
назначаем 9-ю степень точности. 

Проектировочный расчет служит для предварительного опреде-
ления размеров зубчатых колес. Окончательные размеры колес уста-
навливаем после выполнения проверочных расчетов на  выносливость 
при изгибе и на прочность при изгибе максимальной нагрузкой. 

Расчет выполняем в следующей последовательности: 

Задаемся числом 1z  зубьев шестерни исходя из рекомендации 

[2, 3]: 

17min1  zz . 

Принимаем 201 z . 

Определяем число зубьев колеса 2z  по формуле (3.2): 

12 zuz  . 

1002052 z . 

Полученное значение 2z  округляем до целого числа и принима-
ем .1002 z  

Уточняем передаточное число открытой цилиндрической пере-
дачи по формуле (3.3): 

1

2

z

z
u  ,  

5
20

100
u . 

По графику на рис. 2 в зависимости от эквивалентного числа 
зубьев 1vz , 2vz  (для прямозубых колес 11 zzv  , 22 zzv  ) и коэффици-

ента смещения инструмента (Х=0) определяем коэффициенты формы 

зуба для шестерни и колеса: 
06,41 FY ,                                      6,32 FY . 

Расчет выполняем для менее прочного колеса передачи, т. е. для 
колеса, у которого меньше отношение 

F

FP

Y


: 

МПа72,51
06,4

210

1

1 


F

FP

Y
. 
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.МПа8,43
6,3

5,157

2

2 


F

FP

Y
 

Расчет выполняем для колеса.  
Модуль зацепления  m, мм: 

3 2

22

изн222
F

FPm

FF Y
z

KKT
m 




 , 

где ммН3820002 FT - крутящий момент на шестерне;  
FK - коэффициент нагрузки. При консольном расположении зуб-

чатых колес принимаем 5,1FK ; 

изнK - коэффициент износа. Этот коэффициент выбираем в зави-

симости от процента износа. Принимаем  5,1изн K , (20 % 

износа); 
202 z  - число зубьев шестерни; 

m - коэффициент  ширины зубчатого венца относительно модуля 
m. Принимаем  12m ; 

МПа5,1572 FP  - допускаемое напряжение изгиба для шестер-
ни; 

6,32 FY  - коэффициент формы зуба; 

мм19,36,3
5,15712100

5,15,13820002
3 




m . 

Величину m  округляем до ближайшего (большего) стандартно-
го значения. 

Принимаем  .мм5,3m  

Определяем ширину зубчатого колеса по формуле (3.7): 

mb mw 2 , 

мм.425,3122 wb  

Принимаем .мм422 wb  

Ширину второго зубчатого колеса определяем по формуле (3.8) 

521  ww bb ; 

.мм475421 wb  

Диаметры начальных окружностей шестерни и колеса определя-
ем по формулам (3.9) и (3.10): 

11 zmdw  ; 

;мм70205,31 wd  

;22 zmdw   
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.мм3501005,32 wd  

Межосевое расстояние aw  определяем по формуле (3.11): 

);(5,0 21 www dda   

  мм.210350705,0 wa  

Окружную скорость шестерни определяем по формуле (3.12): 

;
100060

11
1 




nd
v w  

с
м83,1

100060

5007014,3
1 




v . 

 

4.5.2. Проверочный расчет на выносливость при изгибе. 
 

Расчет выполняем для менее прочного колеса передачи, т. е. для 
колеса, у которого меньше отношение 

F

FP

Y


. 

Уточняем величину коэффициента нагрузки FK : 

; FFVF KKK  

где FVK  - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении. Принимаем 4,1FVK ; 

FK  - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по 
ширине зубчатого венца: 

,)1( FK  

где   - вспомогательный коэффициент, выбираемый в зависимости от 
материала зубчатых колес, их расположение относительно 

опор и параметра 
w

w
bd d

b : 

67,0
70

47
bd . 

При 0,1bd  коэффициент 0,1 . 

  - вспомогательный коэффициент, зависящий от степени посто-
янства передаваемой нагрузки: 

;
1








ii

iiFi

F nt

ntT

T
 

6625,075,055,025,01  ; 

  0,16625,06625,010,1 FK ; 
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4,10,14,1 FK . 

Усталостный излом зубьев предупреждается при выполнении 

условия (3.17): 

;2
2

изн22 FP
Ft

FF
m

KY 

  

где F  - расчетное напряжение изгиба на переходной поверхности 

зуба колеса, МПа; 

2Ft  - удельная расчетная окружная сила , мм
Н  (3.18): 

;2

2

2
2 F

w

Ft
Ft K

b

F
  

где 2FtF  - исходная расчетная окружная сила, Н (3.19): 

;
2

2

2
2

w

F
Ft

d

T
F


  

Н9,2182
350

3820002
2 


FtF  

мм
Н76,724,1

42

9,2182
2 Ft  

МПа5,157МПа26,112
5,3

76,72
5,16,32 F  

Условие прочности выполняется. 
 

4.5.3. Проверочный расчет на прочность при изгибе максималь-
ной нагрузкой 

 

Расчет выполняем для менее прочного зубчатого колеса переда-
чи. 

С заданной степенью вероятности остаточные деформации или 

хрупкий излом зубьев предотвращается при выполнении условия 
(3.22): 

FPM

F

FM
FFM

T

T
 ,  

где FM  – расчетное напряжение, создаваемое наибольшей нагруз-
кой, из числа подводимых к передаче; 

F  – напряжение изгиба при расчете на выносливость; 
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F

FM

T

T
 – выбирают по каталогу электродвигателей; 

FPM  – предельное допускаемое напряжение; 
МПа.270МПа97,2462,226,112 FM  

Так как FPMFM  , то условие прочности выполняется. 
 

4.5.4. Параметры зацепления зубчатой передачи. 

 

Диаметры окружности выступов шестерни и колеса: 
;211 mdd wa   

мм775,32701 ad ; 

;222 mdd wa   

мм3575,323502 ad . 

Диаметры окружностей впадин: 

;5,211 mdd wf   

мм25,615,35,2701 fd ; 

;5,222 mdd wf   

мм25,3415,35,23502 fd . 

Параметры зацепления сводим в таблицу 10. 

 
Таблица 10 - Параметры зацепления цилиндрической передачи. 

Значения 
Наименование 

Обо-
значе-
ние 

Един. 

измерен.
Шес-
терни 

Колесо 

1. Модуль зацепления m  мм  3,5 3,5 

2. Число зубьев z  - 20 100 

3. Диаметр начальной окружности 
wd  мм  70 350 

4. Делительный диаметр d  мм  70 350 

5. Диаметр окружности вершин 
ad  мм  77 357 

6. Диаметр окружности впадин 
fd  мм  61,25 341,25 

7. Ширина венца 
wb  мм  47 42 

8. Угол зацепления   град. 20 20 

9. Угол наклона зубьев   град. 0 0 

10. Степень точности   9 9 
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5. ПРИМЕР РАСЧЕТА ОТКРЫТОЙ КОНИЧЕСКОЙ  

ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 

5.1. Исходные данные: 
 

Рассчитать открытую прямозубую коническую зубчатую пере-
дачу по следующим данным: мощность на ведущем валу (на валу 
шестерни) кВт885,31 P ; мощность на ведомом валу (на валу колеса) 

кВт5,32 P ; частота вращения шестерни мин
об2401 п , частота 

вращения колеса мин
об922 п , крутящий момент на валу шестерни 

мН591,1541 T , крутящий момент на валу колеса мН315,3632 T  

Зубья колес без модификации головок. Нагрузка переменная, соответ-
ствующая циклограмме нагружения, представленной на рисунке 5. 

Срок службы привода лет5,8пр Т ; коэффициенты использования 
привода в течение года и суток: 75,0год К ; 8,0сут К . 

 
 

Рисунок 5 – Исходная расчетная схема привода. 
 

5.1. Выбор материала для изготовления зубчатых колес 
 

Пользуясь рекомендациями [2, 3, 4] и (табл. 1, 2, 3) назначаем 

материал: 
для шестерни – чугун ВЧ – 60 – 2; 

для колеса – чугун ВЧ – 45 – 0. 
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Таблица 11 - Механические характеристики чугунов 
 

Наименова-
ние 

Марка 
материала 

вр  

МПа 
ви  

МПа 
вс  

МПа 
Шестерня чугун ВЧ-60-2 600 1100 2100 

Колесо чугун ВЧ-45-0 450 700 1650 

 

5.2. Определение допускаемых напряжений изгиба при расчете 
на выносливость 

 

Допускаемые напряжения изгиба FP , МПа, определяем раз-
дельно для шестерни и колеса по формуле (2.5) 

  FLFCFP KК  вр36,0...31,0 , 

где вр.  – предел прочности чугуна при растяжении, МПа; 
KFC  – коэффициент, учитывающий переменность направления 

нагрузки на зуб, при одностороннем приложении нагруз-
ки 0,1FCK . 

Принимаем 0,1FCK ; 

FLK  – коэффициент долговечности, 

,9
0

FE

F
FL

N

N
K   

0FN  – базовое число циклов перемены напряжений, 6
0 104 FN ; 

FEN  – эквивалентное число циклов перемены напряжений, опре-
деляемое в зависимости от характера нагружения переда-
чи; 

– при ступенчатой циклограмме нагрузке: 

ii

n

i

i
FE tn

T

T
cN 










1

9

60 , 

где iT один из числа длительно действующих моментов, учитывае-
мых при расчете на выносливость, ммН  ; 

in  – частота вращения зубчатого колеса при действии момента iT , 

мин
об ; 

it  – продолжительность действия момента iT , ч; 
с – число зацеплений зуба за один оборот, равное числу колес, 

зацепляющихся с рассчитываемым колесом; 
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t  – число часов работы передачи за расчетный срок службы: 

,24365 сутпргод KTKt   (5.1) 

,часов446768,0245,875,0365 t  

где прT  – срок службы привода, год; 

сутгод , KK  – коэффициенты использования привода в течение года 
и суток; 

899
1 10574,244676240)6,04,04,01(160 FEN  

799
2 10868,94467692)6,04,04,01(160 FEN  

 

Так как 01 FFE NN   и 02 FFE NN  , то принимаем 0,1FLK . 

 

Определяем допускаемые напряжения изгиба для шестерни и 

колеса. 
МПа2100,10,160035,01 FP , 

МПа5,1570,10,145035,02 FP . 

 

5.3. Определение допускаемых напряжений при расчете на 
прочность при изгибе максимальной нагрузкой 

 

Допускаемые предельные напряжения FPM , МПа, определяют 
раздельно для шестерни и колеса (2.7): 

вр6,0 FPM , 

где вр  – предел прочности чугуна при растяжении, МПа; 
Допускаемые предельные напряжения: 

;МПа3606006,01 FPM  

.МПа2704506,02 FPM  

 

5.4. Расчет открытой передачи на прочность. 
 

5.4.1. Проектировочный расчет по напряжениям изгиба. 
 

Согласно рекомендации [2, 7] для открытых зубчатых передач 
назначаем 9-ю степень точности. 

Проектировочный расчет служит для предварительного опреде-
ления размеров зубчатых колес. Окончательные размеры колес уста-
навливаем после выполнения проверочных расчетов на  выносливость 
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при изгибе и на прочность при изгибе максимальной нагрузкой. 

Расчет выполняем в следующей последовательности: 

Задаемся числом 1z  зубьев шестерни  

17min1  zz , 

Принимаем 201 z . 

Определяем число зубьев колеса 2z  по формуле (3.2): 

12 zuz  ; 

18,5220609,22 z . 

Полученное значение 2z  округляем до целого числа и принима-
ем 522 z . 

Уточняем передаточное число открытой конической передачи 

по формуле (3.3): 

1

2

z

z
u  ,  

6,2
20

52
u . 

 

Определяем углы делительных конусов по формулам (3.24) и 

(3.25): 

;2 arctgU  

;5475686,22
 arctg  

;90 2
0

1   

.512021547568901
   

Расчет конической передачи выполняем по эквивалентной ци-

линдрической передаче. 
Эквивалентное число зубьев колес определяем по формуле 

(3.26): 

;
coscos 3 


Z

zV  

где z  – число зубьев колеса; 
 b  – основной угол наклона зубьев косозубого колеса, для пря-

мозубого колеса ;00   

;4,21
512021cos

20
1 


 Vz  
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.86,144
547568cos

52
2 


 Vz  

По графику на рис. 2 в зависимости от эквивалентного числа 
зубьев 1vz , 2vz  и коэффициента смещения ( 0X ) определяем коэф-

фициенты формы зуба для шестерни и колеса: 
0,41 FY ;                                     6,32 FY  

Расчет выполняем для менее прочного колеса передачи, т. е. для 
колеса, у которого меньше отношение 

F

FP

Y


: 

МПа5,52
0,4

210

1

1 


F

FP

Y
; 

МПа8,43
6,3

5,157

2

2 


F

FP

Y
. 

Расчет выполняем для колеса.  
Средний окружной модуль зацепления tmm , мм (3.27): 

3 2

22

изн2

85,0

2
F

FPm

FF
tm Y

z

KKT
m 




 , 

где 2FT  - крутящий момент на зубчатом колесе, по материалу которо-
го ведется расчет, ммН3633152 FT ; 

5,1FK  - коэффициент нагрузки; 

25,1изн K  - коэффициент износа; 
522 z  - число зубьев колеса; 

2FP  - допускаемое напряжение изгиба для колеса 
МПа5,1572 FP ; 

6,32 FY  - коэффициент формы зуба; 
m - коэффициент ширины зубчатого венца относительно модуля 

m: 

;
5,01

5,0

Re

Re 


 c
m

z
 

где Re  - коэффициент ширины зубчатого венца относительно внеш-

него конусного расстояния eR . Принимаем 3,0Re  ; 

cz -число зубьев плоского колеса (3.29): 

;2
2

2
1 zzzc   

7,555220 22 cz  



 35

83,9
3,05,01

7,555,0
3,0 




m ; 

мм15,46,3
5,15783,95285,0

25,15,13633152
3 




tmm . 

Определяем ширину зубчатого колеса (3.30): 

;tmmw mb   

мм79,4015,483,9 wb . 

Полученное значение wb  округляем до стандартного значения 
по ГОСТ 6636 – 69. 

Принимаем .мм45wb  

Внешнее конусное расстояние eR , мм  определяем по формуле 
(3.31): 

;
3,0Re

ww
e

bb
R   

мм150
3,0

45 eR . 

Среднее конусное расстояние Rm , мм  определяем по формуле 
(3.32): 

;5,0 wem bRR   

.мм5,127455,0150 mR  

Внешний окружной модуль зацепления tem , мм определяем по 
формуле (3.33): 

;
sin

2

2

z

b
mm w

tmte


  

мм958,4
52

547568sin45
15,4 






tem . 

Полученное значение tem  округляем до стандартного значения и 

принимаем .мм0,5tem  

Уточняем фактическое значение внешнего конусного расстоя-
ния eR , 

ctee zmR  5,0 ; 

мм25,1397,550,55,0 eR . 

Среднее конусное расстояние mR , мм  : 

.мм75,116455,025,139 mR  

Фактическое значение среднего окружного модуля зацепления 
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tmm , мм, определяем по формуле (3.35): 

;
e

m
tetm

R

R
mm   

мм192,4
25,139

75,116
0,5 tmm . 

Внешние диаметры вершин шестерни и колеса определяем по 
формуле (3.36): 

;11 tee mzd   

мм1000,5201 ed ; 

;22 tee mzd   

мм2600,5522 ed . 

Средние диаметры начальных конусов шестерни и колеса опре-
деляем по формуле (3.37). 

;sin 111  wem bdd  

мм85,83512021sin451001  
md ; 

;sin 222  wem bdd  

мм99,217547568sin452602  
md . 

Окружная скорость шестерни определяем по формуле (3.38) 

с
м053,1

100060

24085,8314,3
1 




v . 

 

5.4.2. Проверочный расчет на выносливость при изгибе. 
 

Расчет выполняем для менее прочного колеса передачи, т. е. для 
колеса, у которого меньше отношение 

F

FP

Y


. 

Уточняем величину коэффициента нагрузки KF  (3.13): 

, FFVF KKK  

где FVK - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении. По таблице 7 принимаем 

5,1FVK ; 

FK  - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по 
ширине зубчатого венца (3.14): 

 )1(FK , 

где  - вспомогательный коэффициент, выбираемый в зависимости от 
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материала зубчатых колес, их расположение относительно 

опор и параметра ;
w

w
bd d

b  

495,0
92,84

42
bd , 

при 0,1bd  коэффициент   выбираем по таблице 8 и принима-
ем 2,1 ; 

- вспомогательный коэффициент, зависящий от степени посто-
янства передаваемой нагрузки (3.16): 

;
1








ii

iiFi

F nt

ntT

T
 

64,06,04,04,01  ; 

;072,164,0)64,01(2,1 FK  

608,1072,15,1 FK . 

Усталостный излом зубьев предупреждается при выполнении 

условия (3.39): 

,
85,0

2изн22 FP

tm

Ft
FF

m
KY 




  

где 2F  - расчетное напряжение изгиба на переходной поверхности 

зуба колеса, по материалу которого выполняем расчет, 
МПа; 

Ft  - удельная расчетная окружная сила , мм
Н  (3.18): 

;2
F

w

Ft
Ft K

b

F
  

где FtF  - исходная расчетная окружная сила, Н, (3.40): 

;
2

2

2
2

m

F
Ft

d

T
F


  

Н3303
99,219

3633152



tF ; 

мм
Н03,118608,1

45

3303
Ft ; 

МПа.5,157МПа1,149
192,485,0

03,118
25,16,32 


F  

Условие прочности выполняется. 
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5.4.3. Проверочный расчет на прочность при изгибе 
максимальной нагрузкой 

 

Расчет выполняют для менее прочного зубчатого колеса переда-
чи. 

С заданной степенью вероятности остаточные деформации или 

хрупкий излом зубьев предотвращается при выполнении условия 
(3.21): 

2

2

2
22 FPM

F

FM
FFM

T

T
 ; 

где 2FM  – расчетное напряжение, создаваемое наибольшей нагруз-
кой из числа подводимых к передаче; 

2F  – напряжение изгиба при расчете на выносливость; 

2

2

F

FM

T

T
 – выбираем по каталогу электродвигателей; 

2FPM  – предельное допускаемое напряжение;  
МПа.270МПа02,3282,21,1492 FM  

Условие прочности не выполняется. 
Так как условие прочности не выполняется, то изменим величи-

ну модуля и примем .мм0,6tem  

Выполним перерасчет передачи. 

мм1,1677,550,65,0 eR . 

.мм6,144455,01,167 mR  

мм192,5
1,167

6,144
0,6 tmm . 

мм1200,6201 ed ; 

мм3120,6522 ed . 

мм84,103512021sin451201  
md ; 

мм99,269547568sin453122  
md ; 

с
м304,1

100060

24084,10314,3
1 




v ; 

64,06,04,04,01  ; 

072,164,0)64,01(2,1 FK ; 

608,1072,15,1 FK ; 
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Н2691
99,269

3633152



tF ; 

мм
Н17,96608,1

45

2691
Ft ; 

МПа5,157МПа06,98
192,585,0

17,96
25,16,32 


F . 

Условие прочности выполняется. 
МПа.270МПа74,2152,206,982 FM  

Условие прочности выполняется. 
 

 

5.4.4. Параметры зацепления зубчатой передачи. 

 

Внешнее конусное расстояние: 
ctee zmR  5,0 ; 

мм1,1677,550,65,0 eR . 

Среднее конусное расстояние: 
wem bRR  5,0 ; 

мм6,144455,01,167 mR . 

Внутренний окружной модуль зацепления mti , мм: 

;
e

we
teti

R

bR
mm


  

мм384,4
1,167

451,167
0,6 


tim . 

Наибольшая высота головки зуба: 
мм0,621  teaaa mhhh . 

Наибольшая высота ножки зуба: 
.мм2,70,62,12,121  tefff mhhh  

Наибольшая высота зуба: 
.мм2,130,62,22,221  teee mhh  

Угол ножки зуба: 

20822
1,167

2,7
21

 arctg
R

h
arctg

e

f

fff . 

Угол головки зуба: 
2082221
 

fa . 
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Внешний диаметр вершин: 

;cos2 111  aeeae hdd  

мм2,131512021cos0,621201  
aed ; 

;cos2 222  aeeae hdd  

мм3,316547568cos0,623122  
aed . 

Таблица 12 - Параметры зацепления конической передачи 
Значения 

Наименование параметра 
Обо-
значе-
ние 

Еди-

ницы 

изм. 
Шестерня Колесо 

Внешний окружной модуль. 
tem  мм 6,0 

Средний окружной модуль. 
tmm  мм 5,192 

Внешнее конусное расстояние 
eR  мм 167,1 

Среднее конусное расстояние 
mR  мм 144,6 

Ширина зубчатого венца 
wb  мм 45 

Угол наклона зубьев   град 0 

Число зубьев z - 20 52 

Внешний делительный диаметр 
ed  мм 120 312 

Средний делительный диаметр 
md  мм 103,84 269,99 

Угол делительного конуса   град 512021 
 547568 

 

Наибольшая высота головки зуба aeh  мм 6,0 

Наибольшая высота ножки зуба fh  мм 7,2 

Наибольшая высота зуба 
eh  мм 13,2 

Угол ножки зуба f  град 20822 
 

Внешний диаметр вершин 
aed  мм 131,2 316,3 
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