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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Зубчатые и червячные передачи широко ,распрост~ранены в раз
.личных обла.стях техники и являются одним из осно.вных видов 
передач, применяемых в ,современных машинах. Не случайно 
вопросам ,изучения работы и методав расчета зубчатых и червяч
.ных передач уделяется большое ·внимание в отечественной и зару
бежной литературе. 

Современные методы ра,счета зубчатых и червячных передач 
.бази1руются на э.кспериментально-теоретичес,ких р.аботах ряда .на
учно-исследовательских институтов ,и вузов страны, ,ореди 1юторых 

следует отметить Институт Машиноведения АН СССР, 
ЦНИИТМАШ, ЭНИМС, ВНИИНМАШ, МВТУ им. Н. Э. Баумана, 
Одесский политехнический, Ленинградский механический, Ураль
ский политехнический, Ижевский механический и др. 

Большие работы в области создания ~новых, более ,современных 
конструкций ,реду1К'Горов, а также в ~разр,аботке методов ге-омет,ри
ческих и прочностных расчетов передач ведутся на многих маши

нос'I)роительных заводах. Значительнц1й вклад в ,решение этих за
дач внесли коллективы инженерно-технических работников Ново
К:раматорского машинос-nроительного, "Уралмаша им. С. Орджони
кидзе, Ижевского им. В. И. Ленина, Ки,:~юв-скоrо в Ленинграде -и 
многих других заводов. 

Эти методы ,расчета отличают-ся большим разнообразием как 
по форме~ так и по 5одерж~i:нию, что вызывает серьезные за~руд
нения в ri,рактичееком их __ испол~~~~~-__.В э·том u отношении бол~
шое организующее значение имеет вв·од ,в деиствие ,с 1977 г. 
Государственного ,стандарта 21354-75, регламентирующего метод 
расчета на прочность цилиндрических эвольвентных зубчатых 
передач. Однако этот стандарт устана.вливает только структуру 
,формул ,расчета зубчатых передач и по характеру изложения мате
риала является справочным руководством, вызывающим затруд

нения ·как при практичеекоМ, 1~спользовании его, так ~и при изучении 
.в курсе «Детали машин». Кроме того, указанный стандарт не рас
пространяется на другие виды зубчатых передач и червячные пе
редачи. 

В настоящей работе ставится задача дополнить ограниченные 
возможности ГОСТ 21354-75 и в удобной для практического при
менения форме изложить методы расчета зубчатых и червячных 
передач, показать теоретические основы получения расчетных за

висимостей. 
Основные теоретические полож{?ния, касающиеся геометриче

.ского расчета зубчатых передач, излагаются в курсе теории меха-



R·ИЗМОВ Ц; 1 IIIIJ.IHB, поэтому .в настоящем учебном пособии приво
дятся . . лишь краткие сведения, необходимые для определения раз
меров. ,выбора рациональных параметров зубчатых колес и пони
ма~ия сущности явлений, связанных с расчетом зубьев на 
прочность. 

В отношении определений, терминологии, обозначений, геомет
рического и прочностного расчетов, .в отличии от общепринятых 
ранее некоторых положений по данным вопроса-м авторы придер
живались .введенных новых ГОСТов: 16530-70, 16531-70, 16532-
70, 21354-75, 19325-73, 18498-73. 

В книге обобщен м.ноголетний опыт работы над методам-и 
расчета зубчатых и червячных ,передач в Уральском политехниче
ском институте им. С. М. Кирова, а также в других институтах и 
заводах Урала. Данная работа ни .в коей мере не может претендо
вать на всестороннее рассмотрение таких сложных вопросов, ка

кими являются расчеты и проектирование современных зубчатых 
и червячных передач. Некоторые физические явления, предпосылки 
и теоретические положения рассматриваются .в работе лишь в уп- · 
рощенном, ,схематическом виде. В случае необходимости более 
глубоко разобраться .в ,них читателю рекомендуется специальная 
литература. 

Учебное пособие состоит из трех частей. В I части рассматрива
ет·ся расчет плоских зацеплений (цилиндрические прямоэубые, ко
·соэубые и шевронные передачи); во II части - пространственные 
зацепления (конические прямозубые и непрямозубые лередачи, 
гипоидная, ,винтовая, червячная и глобоидная передачи); s III 
части - новые виды зацеплений ( спироидная передача и передача 
Новикова). 

В этой книге излагается I часть, которая написана под общей 
редакцией доц. канд. техн. наук М. С. Эйдинова, им же написаны 
главы 111, IV, V, VI; главы 1, 11 - доц. ка-нд. техн. наук Б. Р. Галь
чуном .. 

Авторы приносят благодарность К. А. Шавкуновой за помощь 
при оформлении· рукописи и будут признательны читателям за 
пожелания и замечания по улучшению настоящего уче·бного по
собия. 

Предложения ,следует направлять по адресу: r. Свердловск" 
К-2, УПИ IИМ. С. М. Кирова, кафедра «Детали машин». 



ВВЕДЕНИЕ 

. Зубчатые передачи применяются ... для _передачи вращения веду
щего зубчатого колеса ведомому с преобразованием, как правило, 
угловых скоростей и моментов, а иногда~- характера закона дви
жения. Зубчатое колесо . пер(\дачи с меньшим числом зубьев назы
вается шестерней, а с большим числом -зубьев -. колесом. 

Цилиндрические колеса: 
а - с прямыми зубьями; б- с косыми; в- с шевронными. 

Кинематической характеристикой зубчатой передачи является 
передаточное отношение i, пр~дставляющее собой отношение 

угловых скоростей ro, т. е. i12 = roi или i21 = a>z • Отношение -числа 
. (1)1 . (1)1 

зубьев колеса z2 к числу зубьев . шестерни z1 , называется переда-

точным числом и. т. е. и= ~. Передаточное число либо равно 
. Z1 

передаточному отношению, либо является обратной ему величиной. 
Передача~ в которой шестерня является ведущим звеном, назы

вается понижающей, в обратном случае - повышающей 1 • По 
конструктивному исполнению зубчатые передачи могут быть от
крь/,mы.ми и закрыть~.ми. В отличие от открытых закрытые пере-:, 
дачи заключены в общий корпус, объединяющий все опорные части 
и исnользуемый в качестве масляной ванны для смазки и охлаж-

1 В дальнейшем рассматриваются получивши~ наибольшее распростраиевие 
понижающие передачи. -

1 



дення передаtаи. Понижающая закрытая зубчатая передача, предста
вляющая собой самостоятельный монтажный узел, называется 
peд,N,ntOpo.м. Такая же повышающая передача называется -муль
т11,,м.11,N,аmором. Закрытая передача, позволяющая ступенчатое 
изменение передаточного числа, называется коробкой скоростей. 

Цилиндрическая зубчатая передача применяется для преобразо
вания и передачи движения между валами с параллельными геомет

рическими осями. Эта передача осуществляется цилиндрическими 
колесами с прямыми, косыми и шевронными зубьями 
(см. рисунок). В прямозубых цилиндрических колесах зубья рас
полагаются параллельно осям вращения, в косозубых - по винто
вым линиям правого или левого нацравления, в шевронных - также 

no винтовым линиям, но имеют на каждом полушевроне колеса 

иротивоположное направление. 

Зубчатые передачи с цилиндрическими зубчатыми колесами раз
личают внешнего и внутреннего зацепления. Разновидностью 
цилиндрической зубчатой передачи является реечная передача, 
состоящая из зацепляющихся между собой шестерни и рейки и 
предназначенная для преобразования вращательного движения ше
стерни в возвратно-поступательное движение рейки и наоборот. 
Рейку можно представить себе как часть венца цилиндрического 
зубчатого колеса бесконечно большого диаметра. 

Зубчатые передЗ:iЧИ применяются не только в виде пары зубча
тых колес, но и в более сложных сочетаниях, образующих много
ступенчатые простые зубчатые передачи, а также планетарные 
передачи, включающие в себя зубчатые колеса с относительно под
вижными геометрическими осями. 

Основные параметры редукторов с цилиндрическими зубчатыми 
колесами регламентированы ГОСТ 2185-66, а технические требова
ния на них приведены в ГОСТ 16162-70. Такие редукторы общего 
назначения серийно выпускаются специализированными заводами и 
широко применяются в качестве комплектующих механизмов в со-1 

временных машинах различного назначения . 

. ! 



Глава первая 

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ ПО ГЕОМЕТРИИ 

ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

1.1. Эвольвента и эвольвентное зацепление 

Из теории зубчатых зацеплений известно, что для обеспечения 
постоянства передаточного числа профили зубьев должны удовлет
ворять основному условию: общая нормаль к профилям зубьев N N 
в точке их контакта в любой момент зацепления должна проходить 
через постоянную точку П на 
межосевой линии (рис. 1.1). Такие 
профили зубьев называются со
пряженными. Из всего много
образия возможных сопряженных 
профилей в настоящее время наи
более распространены эвольвент
ные, имеющие ряд преимуществ 

по сравнению с другими профиля
ми. Они образованы двумя сим
метричными эвольвентами окруж-

ности. ~ 
Эвольвентой называется кри- ~ 

вая, которая описывается точ- ~ 

кой В, лежащей на касательной , .. 
NN к ОI{ружности, если эту каса- t:::1 

тельную обкатывать без скольже-
ния по окружности в ту или 

иную сторону {рис. 1.2). Касатель- Рис. 1.1. Эвольвентное внешнее зацеп-
ная N N-это производящая ление. 
прямая, а окружность с диа-

метром dь, по которой перекаты-
вается эта прямая линия, - основная о«ружность. Иначе говоря, 
основная о«р)•жность - это окружность, развертка которой 
является теоретическим торцовым профилем зуба эвольвентного 
цилиндрического зубчатого колеса. Она является геометрическим 
местом центров кривизны эвольвенты, поэтому радиус кривизны 

эвольвенты р в любой ее точке равен длине отрезка АВ производя
щей прямой NN. Следовательно, p=AB=vAC. 

Угол между радиусами-векторами, проведенными из центра основ
ной окружности в предельную точку эвольвенты С, принадлежащую 
основной окружности, и рассматриваемую точку эвольвенты В, назы-

7 



вается эвольвентным углом профU11,Я, зуба inv а, (ин волюта 
угла). 

Из рис. 1.2 имеем: inva= --лс -а= АВ --a=tga-a. Табли-
ос ос 

цы. эвольвентных yr лов . приводятся в справочной литературе [ 1 ]. 
Можно определить inv а и непосредственно по формуле -~ 

Например, 

invl20° = tg 20°~-120° /57,296=0,014904.-1 

Прямая линия, пересекающая оси вращения сопрягаемых зубча-
rых колес, называется межосевой линией, а расстояние между 

N этими осями по межосевой линии -
межосев111м расстоянием aw (см. 
рис. 1.1 ). Точка П пересечения межосе
вой линии с общей нормалью к двум 
сопряженным профилям зубьев называ
ется полюсом зацепления. Угол aw 
между линией зацепления и прямой, 
перпендикулярной к межосевой линии, 
называется углом зацепления. 

Прямая N N - общая касательная к 
окружностям диаметров dы и dы, а так 
как эти окружности являются основны

ми, касательная есть одновременно и 

N производящая прямая двух эвольвент. 
Траектория общей точки контакта 

зубьев при ее движении относительно 
неподвижного звена зубчатой передачи 

Рис. 1.2. Эвольвента окружно- называется линией зацепле_ния. В 
сти. 

эвольвентном зацеплении линия зацеп-

ления совпадает с производящей пря
мой АВ. Оrрезок аЬ=gа-длина активной линии зацепления. 
Концентрические окружности зубчатых колес с диаметрами dw1 и 
dwt, взаимокасающиеся в полюсе и перекатывающиеся в процессе 
зацепления одна по другой без скольжения, называются наq,аль
ными. Заметим, что отдельно взятое зубчатое колесо не имеет 
начальной окружности. Расстояние между одноименными профи
лями соседних зубьев по дуге концентрической окружнос:ги зуб
чатого колеса называется окружным шагом р. 

ц .. .. .. 2n 
ентральныи угол концентрическои окружности, равныи -

' z 
360° 

или-, называется угловым шагом зубьев -r. l(онцентрическая 
z 

окружность зубчатого колеса, являющаяся базовой для определения 
элементов зубьев и их размеров, называется делительной. При-

8 



нимая во внимание, что длина делительной окружности ~d = pz, ее· 
диаметр d вычисляется по формуле: 

d=Lz, 
л: 

где р-делительный окружной шаг; z - число зубьев. 
Для того, чтобы исключить иррациональность (числа п) в зна

чениях d, aw и др. параметров, вводится понятие расчетного модуля 
или кратко модуля т. Модуль - это линейная величина, в л раз 

меньшая делительного окружного шага, т. е. m= L. 
л: 

Тогда 
d=mz. (1.1) 

Отсюда следует, чrо делительная ок.ружность зубчатого 
колеса есть такая окружность, у которой диаметр равен произведе
нию расчетного модуля на число зубьев. Расчетные значения моду
лей стандартизированы в диапазоне от 0,05 до 100 мм (табл. 1.1). 

Таблица 1.1 
Ряд модулей в наиболее применительном диапазоне из ГОСТ 9563-60 

Ряды! Модуль, мм 

,. 
2 12,5 1 3 

1 

4 
1 

5 
1 

6 
1 

8 н 12 16 20 25 

2 l 2,2s J 2.15 J з,5 J 4,5 J 5,5 1 7 
1 

9 н 14 18 22 28 

Окружность диаметра da, ограничивающая вершины зубьев, 
называется ок.ружностью вершин зубьев; окружность диа
метра d 1, ограничивающая впадины зубьев - ок.ружностью впа
дин. Часть зуба, расположенная между окружностью вершин зубьев 
и делительной окружностью, называется головной з,ба, fi часть 
зуба между делит~льной окружностью и окружностью впадин -
ножк.ой зуба. Высота головки зуба обозначается ha, высота нож
ки -h1, а вся высота зуба- h. Угол поворота зубчатого колеса 
передачи от положения входа зуба в зацепление до выхода его нз 
зацепления называется углом перек.рЫ,muя (J)y, а отношение угла 

перекрытия зубчатого колеса передачи к его угловому шагу-
q> • 

к.оэффициенто.м перекрь1тия 8v, т. е. 8v=-1. Коэффициент 
't 

перекрытия е, характеризует число пар зубьев, одновременно нахо
дящихся в зацеплении. 

Форма эвольвентного профиля зубьев при заданных угле зацеп
лени я и модуле зависит от числа зубьев z (рис. 1.3). При беско
нечно большом числе зубьев, что соответствует ·бесконечно большому 
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диаметру делительной окружности, эвольвента превращается в пря
мую линию. С уменьшением числа зубьев увеличивается кривизна 
эвольвентного профиля и соответственно уменьшается толщина 
зубьев у основания и у вершины. 

Ес-!!и число зубьев z меньше некоторого предельного значе
ния Zm1n, то при нарезании зубьев инструментом реечного типа про
исходит подрезание зубьев (см. рис. 1.3), в результате чего 

изгибная прочность зубьев значительно снижа
ется. Независимо от того, подрезаны зубья или 
нет, при некоторых условиях в эвольвентном 

зацеплении возникает явление интерференции 
(заклинивания), при котором головка зуба одного 
колеса внедряется в ножку зуба другого колеса. 
В тех случаях, когда по каким-либо причинам 
желательно изготовить зубчатые колеса с числом 
зубьев меньше предельных значений, для устра
нения явления подрезания зубьев применяются 
так называемые зубчатые колеса со смеще
нием. 

Рис. 1.3. Эволь
вентные профили 
при различном 

числе зубьев. 

Применением зубчатых колес со смещением 
может быть достигнуто не только устранение 

_ явлений подрезания и интерференции, но и по
вышение изгибной и контактной прочности, а 
также повышение плавности работы передачи. 
Кроме того, зубчатые колеса со смещением позво
ляют проектировать зубчатую передачу при эадан

Щ>М межосевом расстоянии. В зубчатых колесах со смещением про
фили зубьев не искажаются, а изменение их формы осуществляется 
за счет использования различных участков эвольвенты одной и той 
же основной окружности. 

Несколько подробнее о зубчатых колесах и передачах со смеще
нием излагается ниже. 

К мероприятиям, улучшающим условия работы зубчатого зацеп
ления, относятся и так называемые модификации поверхности 
зуба, представляющие собой преднамеренное отклонение от теоре
тической формы либо эвольвентного профиля зуба (профильная мо
дификация), либо по линии зуба (продольная модификация) 
(рис. 1.4, а, 6). 

В настоящее время для нарезания зубьев цилиндрических зуб
чатых колес внешнего зацепления основное применение имеет метод 
обкатки (огибания). По этому методу зубья нарезают инструмен
том в виде зубчатой рейки. Нарезание происходит в процессе при
нудительного зацепления инструмента с заготовкой зубчатого колеса 
на зуборезном станке. Инструменту дополнительно сообщается дви
жение, обеспечивающее резание. 

Зубчатое зацепление инструментальной рейки (колеса) с обраба
тываемым зубчатым колесом называется станочным зацеплением. 
В станочном зацеплении начальная окружность нарезаемого колеса 
делится шагом рейки р0 на z равных частей, благодаря чему для 



отдельно рассматриваемого колеса она и получила название дели

тельной окружности. Окружной делительный шаг и угол зацепле
ния нарезаемого колеса соответственно равны шагу и углу профиля 
инструментальной рейки, т. е. 

Р=Ро, а=ао• 

Выше было отмечено, что при бесконечно большом числе зубьев 
эвольвента превращается в прямую линию. Поэтому в реечном за
цеплении профиль зуба рейки прямобочный. Это обстоятельство 
имеет большое практическое 
значение, так как позволяет IJ 0 

изготовлять зуборезный инстру
мент в виде рейки с зубьями 
прямолинейной формы. 

Контур, по которому про
филируется режущий инстру
мент реечного тила, стандарти

зирован ГОСТ 13755-68 и на- Рис. 1.4. Модификация поверхности 
зывается исходным конту- зубьев: 

( 1 5 1) а - профильная; б - продольная. 
ром рис. . , . 

Линия рейки аа, на которой толщина зуба равна ширине впа
дины, называется средней линией рейки. Она делит глубину захода 
зубьев hd пополам. 

Острый угол между боковой поверхностью рейки и осью зуба 
называется углом профиля исходного контура а. В соответствии 
с ГССТ 13755-68 а=20°. Контур инструментальной рейки, кото
рый профилируется по исходному контуру, называется исходным 
производящим контуром (рис. 1.5, II). 

В исходном производящем контуре инструментальной рейки дели
тельная прямая совпадает со средней линией исходного контура, 
а высота головки зуба увеличена на величину радиального зазора с, 
необходимого для образования большей глубины впадины, обеспе
чивающей такой же зазор в зубчатом зацеплении. 

1.2. Зубчатые кслеса и передачи без смещения 
и со смещением 

При нарезании зубьев делительная прямая исходного произво
дящего контура рейки располагается по отношению к делительной 
окружности колеса различным образом, она может касаться дели
тельной окружности, быть отодвинута от нее или пересекать ее. 
Если делительная прямая исходного производящего контура инстру
ментальной рейки касается делительной окружности нарезаемого 
колеса, то изготовленное при этом зубчатое колесо называют коле
сом без смещения. 

Основные геометрические соотношения для параметров цилинд
рических колес и передач без смещения приведены в табл. 1.2. 

Если делительная окружность обрабатываемого колеса касается 
не делительной прямой исходного производящего контура, а дру-
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rой, параллельной ей прямой, то нарезается зубчатое колесо со 
смещением (рис. 1.6). 

Расстояние от делительной прямой исходной произво.цящей рейки 
до делительной окружности колеса называется смещением исход
ного контура хт, а отношение смещения исходного контура 

к модулю - коэффицаентом сме
щения х. Смещение исходного про
изводящего контура, соответству

ющее такой номинавьной толщине 
зубьев, при которой возникает под
резание зубьев, называется наимгнь-

а 

шим смещением асходного кон-
1 тура x~inm, и соответственно, 

'----!::==:===t==:~::L.--_J - Xm1n - коэффициентом наимень-
4 шего смещения. Смещение исход

ного контура принимается положи· 

тельным, если делительная прямая 

рейки не пересекает делительной 
окружности зубчатого колеса (х > О) 
и отрицательным, если пересе-

Рис. 1.5. Исходный контур: кает ее (х < О). 
11- теоретический; б-проиэводящий. Применяют два основных типа 

передач со смещением. 

Передача с суммарным смещением, равным нулю (рис. 1. 7). В этой 
передаче шестерня изготовляется с положительным смещением х1 > О, 
а колесо - с отрицательным ::х2 < О, но так, что / х1 1 = 1 x2 I , т. _ е. 

а о в 

Рис. 1.6. Положение исходного производящего кон
тура относительно зубчатого колеса: 

а - номинальное; б - с отрицательным смещением: в - с по
пожительным смещением. 

коэффициент суммы смещений х~=х1+х2 =0. Такую передачу еще 
кратко называют равносмещенной. 

При любом смещении в беззазорном зацеплении сумма делитель
ной окружной толщины зуба и ширины впадины равна шагу р. 
Одинаковые по величине, но разные по знаку смещения вызывают 
одинаковые увеличения толщины зуба шестерни и ширины впадины 
колеса. Поэтому в зубчатой передаче при х): = О делительные окруж-

12 



Таблица 1.2 
Соо'lношения между элементами и nараметрами внешнего зацепления 

прямозубых колес я передачи без смещения 

Наименование элемента 
11ли параметра 

Модуль ..•.•.....• 

Делительный екружной шаг 

. 1 

·.1 
Высота головки зуба . . .. 1 

Высота ножки зуба. 
· 1 

Высота зуба . . . . 
· 1 

Делительная окружная толщина зуба 1 
Ширина впадины • . • . . . . . . . 

Радиальный зазор . 1 

Постоянная хорда зуба . 
· 1 

Высота до постоянной хорды зуба . · 1 

Уrол профиля 
Угол зацепления .. 

Шаг зацепления 

Число зубьев • . • . . 

Передаточное число . 

Делительный диаметр . 
Начальный » 

Основной диаметр •. 

Диаметр вершин зубьев . 

Диаметр впадин . . . . 

Межосевое расстояние .••... 
Делительное межосевое расстояние 

: 1 

· 1 

· 1 

· 1 

: 1 

· 1 

· 1 

··1 

: 1 

Обозна
чение 

т 

р 

h 

s , 
с 

Ра. 

z 

и 

dь 

Формула 

1 Выбирается по ГОСТ 9563-60 

p=nm 

ha=m 

h=ha+h1=2t25m 

nm 
s=e=-

2 

c=0t25m 

5c=l,38704m 

hc=0t74758m 

a=aw=20° 

Ра. =ztmcosa 

Выбира~тся конструктивно 

d=dw=mz 

dь=dcosa 

da=m(z+2) 

ности соприкасаются, а следовательно, совпадают с начальными 

окружностями, как в передачах без смещения. Остаются неизмен
ными угол зацепления aw = а и межосевое расстояние aw, равное 
делительному межосевому расстоянию а. В отличие от передачи без 
смещения диаметры окружностей вершин зубьев d(J и впадин d1 
изменяются на величину 2хт и, при постоянной высще зуба, зави-

t3 



сят только от соо.тношения высоты головки и ножки. Поэтому такой 
вариант смещении исходного контура шестерни и колеса иногда 

называют высотным. У шестерни с положительным а.1ещением 
повышается прочность зубьев на изгиб и может устраняться под
резание при малом числе зубьев. 

Рис. 1.7. Передача с суммарным сме
щением, равным нулю. 

Рис. 1.8. Передача с суммарным сме· 
щением, не равным нулю. 

Наименьшее число зубьев, свободное от подрезания z~in, у ко-

леса без смещения определяется по формуле: Zmin . 
2 

, где 
sш2 aw 

a.w - угол зацепления. При a.w = 20° z~in = 17. В действительности 
наименьшее число зубьев может быть уменьшено до Zmin = 14, так 
как получающееся при этом незначительное подрезание не оказы

вает влияния на прочность зубьев. 
Величина коэффициента наименьшего смещения исходного кон~ 

тура Xmin для шестерни, соответствующая наименьшему числу 

зубьев Zmi•' определяется по формуле: Xmin = (zmin - zi) или по cлe
Zmin 

дующим данным: 

\ 

Z1 . • . . • . • • • • • • 10 11 12 13 14 15 16 17 
Xmin ••••••••••• 0,41 0,35 0,30 0,23 О, 18 О, 12 0,06 О 

Равносмещенные зубчатые передачи применяют при больших 
передаточных числах и малых значениях чисел зубьев шестерни. 
В этих условиях коэффициенты смещения х1 и х2 выравнивают 
форму зубьев шестерни и колеса и приближают их к равнопрочно
сти по изгибу. 

Передача с суммарным смещением, не равным нулю (рис. 1.8). 
Обычно в такой передаче х~ > О, а также х1 > О и х2 > О. При 
14 



положительных х1 и х2 сумма делительных окружных толщин зубьев 
шестерни и колеса больше шага, т. е. (s1 +s2) > р, а суммарная 
ширина ападины (е1+е1) < р. Поэтому делительные окружности не 
могут соприкасаться. Начальными становятся окружности, боль
шие, чем делительные (dw1 > d1 , dw2 > d2), увеличивается межосевое 
расстояние ilw и угол зацепления aw. В связи с изменением угла 
зацепления этот вариант смещения шестерни и колеса зубчатой 
передачи получил название углового. 

Разность межосевого расстояния передачи со смещением и ее 
делительного межосевого расстояния, т. е. (aw - а), называется 
воспринимаемым смещением. Отношение этой разности к рас
четному модулю называется коэффициентом воспринимаемого 
смещения у, т. е. Y=(aw- а)/т. Разность между суммой смеще
ний и воспринимаемым смещением называется уравнительным 
смещением, а отношение уравнительного смещения к расчетному 

модулю - коэффициентом уравнительного смещения Лу, 
mx:E-(aw - а) 

т. е. Лу= --~....;;;;.___ х:Е -у. Очевидно, что у передач, у кото
т 

рых х:Е > О, будет также и ду > О. 
Межосевое расстояние цилиндрической передачи со смещением 

можно выразить так: 

(1.2) 

Уравнительное смещение влияет_ не только на межосевое рас
стояние, но и на диаметр окружности вершин. Для того чтобы 
у таких передач обеспечить нормальный радиальный зазор между 
вершинами и впадинами зубьев, высоту зуба уменьшают на дут 
путем соответствующего уменьшения диаметра вершин, тогда: 

da =d+2т (1 +х - Лу). 
Из формулы (1.2) видно, что aw зависит от х1:, поэтому путем 

подбора х1 и х2 можно обеспечить желаемое межосевое расстоя
ние aw. Последнее обстоятельство часто используется при проекти
ровании передач с заданным межосевым расстоянием. Поскольку 
в этом типе зубчатой передачи шестерня и колесо с положитель
ными смещениями, то с увеличением коэффициентов смещения одно
временно происходит повышение как изгибной, так и контактной 
прочности, а также улучшение ряда других эксплуатационных пока

зателей. 
С увеличением положительного смещения уменьшает~я в извест

ных пределах только толщина зуба по окружности вершин зубьев 
и коэффициент перекрытия. Первое может вызвать недопустимое 
заострение зубьев, а второе - нарушение плавности работы пере
дачи. Поэтому передачу со смещением при x:t =/== О можно применять 

при любых сочетаниях чисел зубьев z1 и z2 , но с обязательной про
веркой удовлетворительности условий зацепления по заострению 
зубьев и коэффициенту перекрытия. Для ориентировочного выбора 
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Т а б JIJI ц а 1.З 

Рекомендуемые наибольшие значения коэффициентов смещенu 
из условий повышения контактной прочности (К), 

прочности на изгиб (И), износостойкости и сопротиВJiеНИя заедаl8Ю (ИЗ) 

Z1 
Усповня 

12 

15~~ 

22 28 наибо.пь-
шеrо 

1 1 
Ха Х1 1 Х1 

1 1 

повыше-

Х1 Х2 Х1 Х1 Ха Х1 Ха пня . 

0,30 0,61 0,34 0,64 0,54 0,54 - - - - к 
0,57 0,25 О.64 0,29 0,72 0,34 - - - - и 
О.49 0,35 0,48 0,46 0,54 о.54 - - - - из 

о.зо 0,66 0,38 0,75 О.60 0,64 0,68 0,68 - - к 
О.62 О.28 0,73 0,32 0.81 0,38 0,95 0,39 - - и 
о.53 0,38 о.55 о.54 о.во О.63 о.67 0,67 - - из 

0,30 0,88 0,26 1.04 0,40 1,02 0,59 0,94 о.86 о.86 к 
0,70 0,26 0,79 0,35 0,89 о.зв 1.04 0,40 1 .26 0,42 и 
о.57 0,48 0,60 О.64 0,63 0.12 0,71 0,81 о.вБ 0,85 ИЗ 

о.30 1,03 ·о, 13 1.42 0,30 1,30 0,48 1,20 0,80 1,08 к 
о.1в 0,22 0,83 О.34 0,93 0,37 1,08 0,38 1.30 0,36 и 
о.во 0,53 0,63 0.12 о.67 0,82 0,74 0,90 о.86 1,00 из 

о.зо 1,30 0,20 1.53 0.29 1,48 0,40 1,48 0.12 2,33 к 
0,75 0,21 0,92 0,32 1 .02 0,36 1.08 0,38 1,24 0.31 и 
О.63 0,67 О.68 о.88 О.68 о.94 0,76 1.03 0,88 1.00 из 

0,30 1,43 0,25 1,65 о.32 1,63 0,43 1,60 0,64 1,60 к 
о.sв -0,16 0,97 0,31 1,05 о.36 1,22 0,42 1,22 0,25 и 
О.63 0,77 0,66 1 ,02 0,70 1.11 о.1в 1,17 0,91 1.26 из 

о,зо 1,69 0.26 1,87 0,41 1,89 0,53 1 .во 0.10 1 .84 к 
о.55 -О.35 0,80 о.о4 1,10 0.40 1, 17 0,36 1,19 0,20 и 
0,64 1.00 0,67 1.22 0,71 1,35 0,76 1,44 0,88 1 .56 из 

0,30 1.96 0,30 2.14 О.48 2,08 0,61 1,99 О.75 2,04 к 
0,54 -0.54 О.73 -0,15 1,14 0,40 1,15 0,26 1,16 о, 12 и 
0,65 1,18 0,67 1,36 0,71 1,61 0,76 1.73 о.87 1.85 иэ 

0,30 2.90 0,36 2,32 0,52 2,31 O,fiS 2, 19 0,80 2,26 к 
о.53 -0,76 0.11 0.22 1.00 0.28 1, 12 0,22 1,14 0,08 и· 
о.65 1.42 0,66 1,70 0.11 1.90 0,76 1,98 0,86 2, 12 из 

- - - - - - О.75 2.43 о.83 2.47 к 
- - - - - - 1, 11 0.21 1.12 0,07 и 

- - - - - - 0.16 2,38 о.86 2,40 из 



Таблиц а 1.4 

Соотношение между элементами и параметрами 
внешнеrо зацепления прямозубых колес и передачи со смещением 

Наименование элемента 
или nараметра 

1 

Обозна
чение 

Модуль . . . ...• 
· 1 

т 

Делительный окружной ·шаг . , р 

Коэффициент смещеitИя. 
· 1 

х 

Коэффициент суммы смещений . . . 

Коэффициент воспринимаемого сме-
щения ........• ' • . . . у 

Коэффициент уравнительного смеще-
ния . . . . . . Лу 

Высота головки зуба . 

Высота ножки зуба . 

Высота зуба ..••. h 

Радиальный зазор с 

Делительная окружная r.rолщина зуба 

Угол профиля а 

Угол зацепления . 

Шаг зацепления Ра 

Число зубьев .. · z 

Передаточное числu . и 

Делительный диаметр . d 

dw1 
Начальный диаметр •..•. 

Осно:еной диаметр . . . 
· 1 dь 

Диаметр вершины ~ . 1 

2 Заказ 25 

Формула 

/ Выбирается по ГОСТ 9563-70 

1 p=nm 

1. 

Выбирается по ГОСТ 16532.:_70 
. . или табл. 1.3 

-1 

xI =х1+х2 ; XI =у+Лу 
(z1+z2) (inv aw- inv а) 

2 tga 

aw-a 
у=-

т 

ha=m (l+х-Лу) 

' 
hi=m(l,25-x) 

C=0,25m 

s=m ( 1,57+О,728х) 

Ра =nm cosa 

выбирается конструктивно 

dь=d cosa 
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Т а б л и ц а 1.4 (пjюдолжение) 

Наименование элемента 

1 

Обозна-
Формура 

или параметра чение 

Диаметр впадин .... 
· 1 dt d1=m (z-- 2,5+2х) 

Постоянная хорда зуба . 
· 1 

Sc s"c=m (1,ЗIS'f+0,6428x) 

Высота до постоянной хорды зуба . . , hc hc=ha-( 2524+О,117х) т 

Межосевое расстояние . . . • . • . 

а т 1z1+z2). cos а 
w 2 cosaw 

йw=.m ( Z1;-Z2 +У) 

1 

т (z1+z2 ) 
Делительное межосевое расстояние . а Р= 

2 

Пр им е чан и е: для передачи равносмещенной ( xt =0) получаем aw=a 
-aw=a; у=О; Лу=О. 

типа передачи со смещением и коэффициентов смещения можно 
пользоваться данными, приведенными в табл. 1.3. 

В этой табли~ даны рекомендуемые наибольшие коэффициенты 
смещения х1 и х2 для прямозубых передач из условий наибольшего 
повышения: контактной прочности зубьев; прочности на изгиб, 
износостойкости и сопротивления заеданию зубьев; кроме того, зна
чения х1 и х2 • Таблице удовлетворяют условия зацепления по за
остренню зубьев и наименьшего допустимого коэффициента пере
крытия. 

Основные элементы и параметры внешнего зацепления прямо
зубых колес и передач со смещением определяются по соотноше
ниям, приведенным в табл. 1.4. В случае проектирования передач 
ео стандартным межосевым расстоянием aw коэффициент суммы сме
щений x.I: определяется по заданному значению aw. 

Вследствие противоречивости и многообразия учитываемых фак
торов задачу о распределении коэффициентов смещения приходится 
решать трудоемким, методом последовательных приближений, затра
чивая много времени на повторные расчеты и проверки качества 

зацепления по прочностным и геометрическим показателям и не 

получая в то же время уверенности в том, что принятый вариант 
является оптимальным. 

~· Обоснованное и однозначное решение задачи о выборе наиболее 
рациональных для каждого конкретного случая коэффициентов сме
щения х1 и х2 может быть осуществлено с помощью так называе
мых блокирующих контуров. 

Идея этого метода была предложена М. Б. Громаном и полу-, 
чила практическое воплощение в результате трудов Т. П. Болотов
ской, И. А. Болотовского и В. Э. Смирнова [2, 3]. 



Глава вторая 

ОСНОВНЫЕ 11;\РАМЕТРЫ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

Основными параметрами цилиндрическ11х эубчатых передаq 
являются: межоttевое расстояние, модуль (расчетный), ширина венца 
зубчатого колес~, передаточное число, числа зубьев шестерни и 
колеса, а у косозубых и шевронных передач также и угол наклона 
линии зуба на делительном uилиндре. Унификация и рациональный 
выбор этих основных параметров имеют большое значение в эконо
мике машиностроения для снижения веса и размеров машин и со-. 

кращения стоимости их производства. В связи с этим большинство, 
параметров зубчатых редукторов стандартизированы. 

Ниже приводятся основные параметры из ГОСТ 2185-66, а 
также даны некоторые рекомендации по выбору или расчету других 
параметров, не регламентированных стандартом. 

Межосевое расстояние aw является одним из важнейших пара
метров, определяющих нагрузочную способность зубчатой передачи. 
Оно почти однозначно определяет габаритные размеры и вес редук
тора, а также его стоимость. 

В проектных расчетах межосевое расстояние редуктора вычис
ляется из условия контактной выносливости зубьев по заданным: 
исходным данным: крутящему моменту и, передаточному числу 

(см. гл. V). 
Величина расчетного межосевого расстояния редуктора округ-

ляется до ближайшего стандартного значения, указанного в табл. 2.1. 
Передаточное число и, являющееся частным случаем переда

точного отношения, может быть выражено следующим отношением:· 

Z2 001 n1 dw2 Т 2 
и-----------' 

Z1 002 n2 dwi Т 1ТJ 
(2.1)'· 

где, кроме ранее принятых обозначений, п1 и n2 - частота враще
ния; Т1 и Т2 - крутящие моменты, передаваемые соответственно 
шестерней и колесом; ri- КПД одной ступени зубчатой передачи. 

Для одной ступени закрытых цилиндрических передач 7 -8 сте
пени точности изготовления с опорами валов на подшипниках каче

ния при номинальной нагрузке принимают ri=0,97-+- 0,98; для 
открытых передач с теми же условиями -f)=0,95 + О,96. 

Теоретически посредством одной сопряженной зубчатой пары 
можно получить передаточное число и=оо (реечная передача). Прак
тически в одной паре цилиндрических зубчатых колес можно осу
ществить передаточное число, равное нескольким десяткам. Однако, 

2* 19: 



Т ,'блиц а 2.1 

Межосевые расстояния зубчатых редукторов 

Типы редукторов 

Г Одноступенчатые и двухступен-
·чатые соосные 

aw 

, Двухступенчатые несоосные 

Трехступенчаtые несоосные 

аwт 

Межосевые расстоящrя, мм 

40 50 63 f,O 100 125 

140 180 200 (225 250 280 

315 355 400 450 500 5'60 

630 710 800j 900 1000 1120 

1250 1400 160ф 1800 2000 2240 

80 100 125 140 160 180 
125 160 200 225 250 280 

200 225 250 280 315 355 
315 355 400 450 500 560 

400 450 500 560 630 710 
630 710 800 900 1000 1120 

80 100 125 140 160 180 
125~ 160 200 225 250 280 

200 250 315 355 400 450 

200 225 250 280 315 400 

315 355 400 450 500 630 
500 560 630 71 О 800 1 ООО 

П р и м е ч а н и е: аwб - межосевое расстояние быстроходной ступени; йwп -
межосевое расстояние промежуточной ступени; аwт - межосевое расстояние тихо
ходной ступени. 
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переда с большими передаточными числами целесообразны только 
в специ ьных случаях, когда зубчатые передачи являются отдель
ным мо ажным узлом, например, в механизмах поворота плат

формы кр нов и экскаваторов, в механизмах вращения различного 
назначени · барабанов и др. 

Больши размеры зубчатого колеса в этих случаях не оказы
вают влия я на габаритные размеры и вес машины. В закрытых 
передачах ( дукторах) величину передаточного числа одной зубча
той пары н,рационально принимать больше 8-1 О. Номинальные 
передаточные· числа зубчатых передач редукторов должны соответ
ствовать указанным в табл. 2.2 по ГОСТ 2185-66. 

Таблиц а 2.2 

Номинмьные передаточные числа одной ступени редуктора 

и 

1,0 l 1,12 l 1,2511,4 11,6 11,8 12,0 l 2,2412,5 l 2,8 3,15 

3,5514,0 11,5 15,0 15,6 16,3 17,1 18,0 19,0 1 10 11,2 

Пр им е чан и я: 1. Фактические значения передатnчных чисел иФ не должны 
отличаться от номинальных более чем на 2,5% при и<4,5 и на 4% при и>4,5. 

2. Большие передаточны~ чис:1а получаются умножением указанных в таблице 
величин на 1 О. 

При больших значениях передаточного числа одноступенчатые 
редукторы невыгодны по весу и габаритам, для уменьшения кото
рых целесообразнее вместо одноступ_енчатой передачи применять 
последовательное соединение не
скольких ступеней~ т. е. применять 
так называемую двух-, трех- или 

мноr'f)ступенчатую передачу. 

Если сравнить два редуктора 
с одинаковым передаточным · чис
лом и> 8, рассчитанных на оди
наковую нагрузку, то одноступен-
чатый редуктор получится больше Рис. 2.1. Схема одно- и двухступенча-
двухступенчатого (рис. 2_ 1). того редукторов с одинаковым пере

даточным числом. 

При выборе числа ступеней ре-
дуктора можно руководствоваться 

следующими ориентировочными данными. Редукторы с и < 8 выпол
няются одноступенчатыми, с и= 8 + 50 - двухступенчатыми, с и> 50 -
трех- или многоступенчатыми. Более трех ступеней в редукторе 
обычно не делают. При необходимости получить большее переда
точное число применяют последовательное соединение нескольких 

редукторов или другие виды редукторов, например, планетарные, 
червячные или спироидные. 

Рекомендуемые общие номинальные п~редаточные числа для 
двух- и трехступенчатых редукторов общего назначения приводятся 
в табл. 2.3 (приложение ГОСТ 2185-66). 
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Распределение общего передаточного числа между от ельными· 
ступенями оказывает существенное влияние на вес, габар тные раз-
меры и конструктивные особенности редуктора. llоэтому ередаточ
ные числа отдельных ступеней назначаются ~ зависимое и от усло
вий, принятых при проектировании редуктора. Напр ер, можно· 
осуществлять такое распределение общего передаточноr_ числа, при 
котором обеспечивается наименьшее общее межосевое расстояниеt" 
или наименьший вес зубчатых колес, или одинаковqе погружение 
зубчатых колес горизонтального редуктора в масляну{о ванну. 

Таблица ·2.:J., 

Номинальные значения общих передаточных чисел 
двух и трехступенчатых редукторов 

Типы редукторов Общие передаточные числа 

6,31 7, 1 1 8,01 9,01 10 
1 11, 21 12,5/ 14 

Двухступенчатые 16 1 18 1 20 122,41 25 1 28 1 31,51 35,5 

40 45 150 156 1 63 1 - 1 - 1 -

31 ,5 35,5 , 40 145 1 
50 

1 
56 

1 
63 

1 
71 

Трехступенчатые 80 1 90 1100 1112 1 125 1 140 \ 160 \ 180 

200 1224 /250 \280 1 315 1 355 1 400 1 ~ 
Пр им е чан и е: фактические значения передаточных чисел не должны. 

отличаться от номинальных более чем на 4 % • 

Осуществляемое в каждом из· этих случаев распределение пере
даточного числа, естественно, имеет свои достоинства и недостатки. 

-Распределение общего передаточного числа для двух- и трехступен
чатых несоосных редукторов, рекомендуемое в табл. 2.4 и 2.5, про
изведено таким. образом, чтобы обеспечивалось наилучшее исполь
зование контактной прочности зубьев зубчатых колес отдельных 
ступеней, минимальный вес и габариты редукторов. 

В двухступенчатых соосных редукторах (табл. 2.6) распределение 
передаточного числа по ступеням произведено из условия обеспе
чения примерно одинакового погр..ужения колес обеих ступеней 
в общую масляную ванну. Лучшее использование контактной проч .... 
ности зубьев зубчатых колес быстроходной ступени в редукторах 
этого типа достигается соответствующим подбором ширины венца 
зубчатого колеса. 

Модуль (расчетный) т по величине для редукторных и откры
того типа зубчатых передач должен соответствовать ГОСТ 9563-60 
(см. табл. 1.1). При ориентировочной оценке величины модуля т 
можно использовать зависимость: 

m=(0,01 + 0,02) aw. (2.2) 
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Таблиц а 2.4 

Распределение общих передаточных чисел 
двухступенчатых несоосных редукторов по отдельным ступеням 

Номинальные передаточные числа 

1 

быстроходной I тихоходной 
редуктора и ступени и6 ступени Uт 

6, 3 1 2 1 3, 15 

7, l 1 2 1 3,55 

8 
1 

2 

9 1 2,24 

10 1 2,5 4 

11,2 1 2,8 

12,5 1 3, 15 

14 
1 

3, 15 

16 
1 

3,55 
4,5 

18 1 4 

20 1 4,5 

22,4 
1 

4,5 

25 1 5 
5 

28 
1 

5,6 

31,5 1 6,3 

35,5 
1 

6,3 

40 
1 

7, 1 
5,6 

45 
1 

8 

50 1 9 

Фактические 
передаточные числа 

Uф=Uб•Uт 

6,3 

7, 1 

8 

8,96 

10,0 

11, 2 

12,6 

14, 17 

15,97 

18,0 

20,25 

22,5 

')-... о 

28,0 

31,5 

35,28 

39,76 

44,8 

50,4 

Величина т согласует~я со стандартом. Для силовых передач 
рекомендуется принимать т > 2. 

Для окончательного выбора величины модуля необходимо про
верить его по условию выносливости зубьев при изгибе: а F-< а Fp" 

Если расчетное значение напряжения изгиба а F превышает допу

-скаемое а Fp ( а F > а Fp), то необходимо модуль увеличить или при-
нимают зубчатые колеса со смещением. Заметим, что при проверке 
можно получить а F « а Fp и это не является противоречивым или 

недопустимым фактом, а является следствием того, что в данной 
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Та б J_J' и ц а 2.5 
Распределение общих передаточных чисел 

трехступенчатых редукторов по отдельным ступеням 

Номинальные передаточные числа (ljактические 

1 

быстроходной I промежуточНой 1 тихоходной 
J:Jередаточные 

редуктора и числа 
ступени иб ступени Uп ступени Uт Uф=UбUпUт 

31,5 4 I 32 

35,5 2 4,5 1 36 
40 40 
45 2,24 4 44,8 
50 1 2,5 50,О 

56 1 2,8 56,0 
63 1 3, 15 

5 
63,О 

71 1 3, 15 70,87 

80 3,55 79,87 
90 4 4,5 90,00 

100 4,5 101 ,25 
112 5 112,5 
125 5 I 126,0 
140 5 

1 

140,О 

160 5,6 5 5,6 156,8 
180 6,3 176,4 
200 6,3 197,57 

224 6,3 5,6 222,26 
250 7, I 250,49 
280 7, 1 

1 

6,3 6,3 
281,80 

315 8 317,52 
355 8 

1 

357,84 
7,1 

400 9 402,57 

передаче решающее значение имеет не прочность зубьев на изгибt 
а их контактная выносливость. 

Ширина венца зубчатого колеса Ь численно выражается через 
межосевое расстояние передачи aw эмпирической зависимостью 

Ь='Фьааw, 

где 'Фьа - коэффициент ширины венца зубчатого колеса по межосе
вому расстоянию регламентирован ГОСТ 2185-66 и должен соот
ветствовать: 0,100; 0,125; 0,160; 0,200; 0,250; 0,315; 0,400; 0,500; 
0,630; 0,800; 1,0; 1,25. , 

При выборе значений коэффициента 'Фьа учитывается тип и сте
пень точности передачи, характер нагрузки, жесткость опор, рас-
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Таблица 2.6 
, Распределение общих передаточных чисел 

двухступенчатых соосных редукторов по отдельным ступеням 

:Номинальные передаточные числа 

1 

быстроходной I тихоходной 
редуктора и ступени uts ступени Uт 

6,3 1 2,5 1 2,5 

7,1 1 2,5 1 2,8 

8,0 1 2,5 

9,0 1 2,8 3, 15 
10 1 3, 15 
11 ,2 l 2,8 

12,5 1 3, 15 4 
14 1 3,55 
16 1 4 

18 1 4 
4,5 

20 1 4,5 
22,4 1 4,5 

5 
25 1 5 

28 
1 

5 5,6 

31 ,5 1 5 

35,5 1 5,6 6,3 
40 1 6,3 
45 1 6,3 

7, 1 
50 \ 7, 1,. 

Фактические 
передаточные числа 

Uф==И(5Uт 

6,25 

7,00 

7,87 

8,82 
9,92 

11,2 

12,6 
14,2 
16,0 
18,О 

20,25 
22,5 

25,О 

28,О 

31,5 

3п,28 

39,69 
44,73 

50,41 

положение колес относительно опор и схема редуктора. Из значе
ний 'Фьа, указанных выше, рекомендуется принимать для редукторов 
общего назначения с прямозубыми и косозубыми колесами 'Фьt1 == 
= 0,3 ... 0,5 (большие значения - для передач с более высокой сте
пенью точности). Значения 'Фьа > 0,5 рекомендуются для редукторов 
с шевронными колесами, а 'Фьо < 0,3 - для редукторов с раздвоен
ными ступенями (рис. 2.2). Численные значения ширины венца зуб
чатых кооес округляются до ближайшего числа из ряда Ra20 по 
гост 6636-69. 

Ширина канавки для выхода режущего инструмента в шеврон
ных зубчатых колесах включается в величину Ь. При различной: 
ширине шестерни и колеса значение '1' ьо относится к более узкому 
из них. При расчете передач открытого типа ширина венца зубча
того колеса выражаЕ'Тся через модуль m: 

Ь= 'I'ьтт, 



где '1' ьт - коэффициент ширины венца зубчатого колеса по модулю
в этом случае принимаем равным 10 + 12. 

Угол наклона линии зуба ~ не регламентируется, В большинстве 
конструкций косозубых передач принимается ~=8 + 15°. При таких 
значениях углов ~ у косозубых колес обеспечивается достаточная 
плавность работы передачи при сравнительно небольшом осевом 
усилии, при котором оказывается возможным применять радиаль-

Рис. 2.2. Схемы редукторов с раздвоенными сту
пенями: 

а - раздвоенная быстроходная ступень; 6 - раздвоенная 
тихоходная ступень; в - раздвоенная промежуточная сту

пень. 

ные подшипники. В шевронных зубчатых колесах ограничение по 
осевому усилию отпадает, поэтому угол наклона линии зуба при
нимается ~=25 + 40°, т. е. значительно больше, чем в косозубых. 

Для обеспечения стандартных значений межосевых расстояний aw 
и нормальных модулей тп, точные значения угла ~ следует опре
делять по формуле: 

~=arccos тп (zi+z2) • (2.3) 
2aw 

Числа зубьев 'шестерни z1 и колеса z2 удобно выбирать через их 
суммарное значение z'!.=z1+z2 • При выборе z'!. надо иметь в виду, 
что с увеличением z~ при заданном значении межосевого расстоя

ния aw уменьшается вес зубчатой передачи, динамические нагрузки 
при неустановившемся движении и потери от трения в зацеплении; 

вместе с тем снижается изгибная прочность зубьев. 
Существенное изменение веса зубчатой передачи и динамических 

нагрузок при различных значениях z'!. объясняется тем, что тол-

щина венца колеса находится в прямой зависимости от величины 
модуля, который, в свою очередь, при заданном значении aw опре
деляет z'!.. 

С увеличением потерь от трения в зацеплении не только сни
жается КПД зубчатой передачи, но, вследствие выделения боль
шого количества тепла, происходит разжижение смазки и выжима

ние ее из зацепления. В результате снижается износостойкость 
передачи и появляется склонность к особ0му виду разрушения 
зубьев, которое называется заеданием (см. гл. IV). Поэтому в со
временных передачах, особенно работающих с высокими скоростями, 
преимущественно применяют колеса с большими значениями zI: 

Гlри расчете зубчатой передачи z'!. выбирается методом последо
вательных приближений. Начинают этот выбор с наименьшей вели-
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Таблица 2.7 
Рекомендуемые параметры для рецукторов с прямоэубыми колесами 

йw, мм 

т, мм 100 1 125 1 140 1 160 1 180 1 2001 2251 2501 280 l 315 

zl: 

1,5 133 166 187 213 
2 100* 125* 140* 160* 180* 200* 

2,5 100* 112* 128* 144* 160* 180* 200* 
3 107 120* 133 150* 166 187 210* 

3,5 103 114 129 142 160* 180* 
4 100* 112 125* 140* 157 

4,5 100* 111 124 140* 
5 100* 112* 126* 
6 105* 

йw, мм 

т, мм 3551 4001 4501 5001 5601 6301 710 1 8001 900 11000 

Z-1: 

3,5 203 
4 177 200* 450* 500* 

4,5 157 177 200* 
5 142* 160* 180* 200* 224*· 252* 284* 360* 400* 
6 118 133 150* 166 187 210* 237 300 333 
7 101 114 128 142 160* 180* 203 257 285 
8 100* 112 125* 140* 157 177 200* 225* 250* 
9 100* 111 124 140* 157 177 200* 222 

10 100* 112* 126* 142* 160* 180* 200* 
12 105* 118 133 150* 166 
14 101 114 128 142 
16 100* 112 125* 
18 100* 111 
20 100* 
Пр им е чан и е. Суммы чисел зубьев z~, отмеченные знаком *, принима

ются для передач без смещения или с суммарным смещением, равным нулю 
( Х-1: =0); не отмеченные знаком * суммы чисел зубьев приемлемы для передач 

с минимально необходимым суммарным положительным смещением ( х~ >О). При 
необходимости применения передач со смещением, не равным нулю по другим 
условиям (повышения изгибной и контактной прочности и др.) табличные значе
ния Zt принимаются как ориентировочные величины и уточняются в пределах 

нескольких единиц соответствующим геометрическим расчетом (см. гл. 1). 

чины z~ из условия минимального числа зубьев шестерни, свобод

ного от подрезания: z1 > Zmin = 14 -+- 17. Затем, после провер9чного 
расчета зубьев на выносливость при изгибе, если а~ « а Fp' значе-

ние Z-1: можно увеличить с целью повышения качества зацепления 

и передачи в целом. 
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Таблица 2:s 
Рекомендуемые параметры для ре11.укщров с косозубы ми ко.лесами 

Z;t 1 р 1 Z;t 1 р I Z:t 1 р 1 Z;t 1 р 

тп, мм aw, мм 

100 
1 

125 
1 

140 
1 

160 

1,5 132 8° 06' 35" 165 8° 06' 35• 184 9°41'47" 210 10° os' 30• 
2 99 8° 06' 35• 123 10° 15' 47• 138 9° 41' 47• 158 9° 04' 07." 

2,5 99 8° 06' 35• 110 10° 50' 39• 126 10° 08' зо· 
3 105 10° os' 30• i 

180 200 225 250 

2 178 8° 32' 57• 198 8° 06' 35• 
2,5 142 9° 33' 37" 158 9° 04' 07' 178 8° 32' 57• 198 8° 06' 35• 
3 118 10° 28' 31" 132 8° 06' 35"' 148 9° 22' 00"' 165 8° 06' 35"' 

3,5 101 10° 54' 16' 113 8° 36' 0911' 127 8° 58' 02"' 141 9° 14' 55• 
4 99 8° 06' 35"' 111 9° 22' 00"' 123 10° 15' 47• 

4,5 99 8° 06' 35• 110 8° 06' 35"' 
5 99 8° 06' 35"' 

. 1 280 315 355 400 

3 184 9° Н 1 47w 207 9° 41' 47" 234 8° 36' 33w 264 8° 06' 35" 
3,5 158 9° 04' 07' 178 8° 32' 57" 200 9° 37' 40" 226 8° 36' 09"' 
4 138 9°41' 47• 155 10° 13' 20" 175 9° 37' 40" 198 8° 06' 35w 

4,5 123 8° 44' 17' 138 9°41'47н 156 8° 36' 33" 176 8° 06' 35• 
5 110 10° 50' 39• 124 10° 13' 2011' 140 9° 37' 40" 158 9° 04' 01· ~ 
6 103 11°12'03" 117 8° 36' 33" 132 8° 06' 35•, 
7 100 9° 37' 40" 113 8° 36' 09' 
8 99 8° 06' 35• 

450 500 ., 560 630 

3 297 8° 06' 35" 
3,5 254 8° 58' 02" 282 9° 14' 55" 
4 222 9° 22' 00" 247 8° 53' 06" 277 8° 23' 41" 

4,5 198 8° 06' 35н 220 8с 06' 35н 246 8° 44' 17" 277 8° 23' 41' 
5 178 8° 82' 57" 198 8° 06' 35• 221 9° 23' 16' 249 8° 50' 59* 
6 148 9° 22' оон 165 8° 06' 35" 184 9° 41' 47• 207 9° 41' 47• 
7 127 8° 58' 02" 141 9° 14' 55н 158 9° 04' 07" 178 8° 32' 57• 
8 lll 9° 22' 00" 123 10° 15' 47н 138 9° 41' 47"' 155 10° 13' 20· 
9 99 8° 06' 35н 110 8° 06' 35н 123 8° 44' 17" 138 9°41' 47* 

10 99 8° 06' 35" 110 10° 50' 39• 124 10° 13' 20" 
12 103 11 ° 12' 03"' 

710 800 900 1000 

5 280 9° 37' 40"' 316 9° 04' 07"' 
6 234 8° 36' 33" 264 В0 06' 35" 297 8° 06' 35" 
7 200 9° 37' 40' 226 8° 36' 09"' 254 8° 58' 02н 282 9° 14' 55• 
8 175 9° 37' 40"' 198 8° 06' 35" 222 9° 22' 00"' 247 8° 53' 06' 
9 156 8° 36' 33"' 176 В0 06' 35" 198 В0 06' 35" 220 8° 06' 35"' 

10. 140 9° 37' 40' 158 9° 04' 07"' 178 В0 32' 57"' 198 В0 06' 35" 
)2 117 В0 36' 33" 132 8° 06' 35• 148 9° 22' 00' 165 8° 06' 35" 
14 100 9° 37' 40' 113 В0 36' 09• 127 8° 58' 02" 141 9° 14' 55"' 
16 99 В0 06' 35" 111 9° 22' 00' 123 10° 15' 47"' 
18 99 8° 06' 35' 110 8° 06' 35" 
20 99 8° 06' 35" 
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Наименьшие значения Z:i обычно принимают порядка 100 + 150. 
Тогда при допустимом еще чиспе зубьев шестерни z1 = 14 + 17 и· 
соответствующем чиСJiе зубьев колеса z2 попучается достаточно боль
шое, из чиспа рекомендуемых, передаточное число одной ступени
редуктора 

U=z,/z1 =8 + 10. 

По известной сумме числа зубьев z11 и передаточному числу сту
пени и числа зубьев шестерни z1 и колеса z2 определяются спедую
щим образом: 

Z1,; 

Z1 = и+l; Z2=Z1: - z1• (2.4) 

Рассмотренные выше параметры aw, т, mnz:t, ~ связаны между 
собой зависимостями, которые имеют вид: 

для прямозубых колес 
aw = mz .. i:/2. 

для косозубых и шевронных колес 

aw=mnzI/2 cos ~-

Из этих зависимостей следует, что для обеспечения стандартных 
значений межосевых расстояний и модулей (ГОСТ 2185-66) необ
ходимо соответствующим образом подбирать сумму чисел зубьев z:t 
и сочетания их с дробными значениями углов наклона линии 
зуба ~- Для упрощения выбора этих взаимосвязанных параметров 
в табл. 2.7, 2.8 приводятся рекомендуемые сочетания значений aw, 
т, Z1.: для nрямозубых колес и сочетания значений aw, mnzI и ~ 
дJiя косозубых колес. 

В табл. 2.8 даны рекомендуемые параметры редукторов с косо
зубыми колесами, для которых коэффициент ширины венца зубча
того колеса по межосевому расстоянию 'Фьа > 0,4. Эти сочетания 
параметров могут быть использованы и при 'Фьа < 0,4, но с провер
кой соблюдения условия: 

'Фьа > 5/ ZI tg ~' 
так как при несоблюдении этого условия резко уменьшается коэф
фициент перекрытия и преимущества косозубых колес по сравнению 
с прямозубыми исчезают. 



Глава третья 

МАТЕРИАЛЫ, ПРИМЕНЯЕМЫЕ ДЛЯ ИЗГОТОВЛЕНИЯ 

ЗУБЧАТЫХ l(ОЛЕС 

При выборе матер,иала для зубчатых колес необходимо учиты
вать спец,ифичес·кие ,особенно.сти проектИ'руе.мой передачи, е 
назначение, услю,вия эwсплуатации и возможную технологию изrо

товле,ния. 

Выбранный материал должен быть экономически выгодным, Oli 
должен обеспечивать при минимальных затратах на изготовление 
зубчатых колес, их минимальном весе и размерах достаточно вы
сокую нагрузочную способность и износостойкость передачи. 

Важнейшей мерой с.ниж,ения ,веса, 1раз.меров зубчатых переда 
и у,величения их ·.налрузочной ,способносТ~и яsляется повышени 
ко1Нтактной и изгибной прочности зубьев. КонтакТ~ная п1рочност 
пропорциональна твердости рабочих поверхностей зубьев, а изгиб
ная - величине предела прочности ,их сердцевины [4]. 

Наибольшая твер,дость рабочих поверхностей зубьев и наибо
лее ·высокие механичеекие свойства сердцевины достигают,ся при
менением термичеС'ки, термохимически и тер'Момеханически обра
ботанных 1сталей. Поэтому сталь является основным материалом 
для изготовления зубчатых колес в современных переdачах. 

Применен'ие чугунных -колес нследст,вие .невыоокой на~грузочно 
способности возможно в тихоходных, неот1ветственных передача . 
Колеса из :неметалЛtических материалов ~находят .применение глав-
ным образом ~ прибо.ростроении. , 

Наибольшее распространение для изготовления стальных зуб
чатых колес получили качественные углеродистые стали по ГОСТ 
1050-74 и легированные стали по ГОСТ 4543-71 с дешевыми леги
рующими присадками (кремний, марганец и др.). Стали с доро
гими легирующими !Приса1д'ками такими, 1как вольфра'м, ·мол1ибде 
и ,др., ~предусмотренные этим же стандартом, иаполь'Зуются тальк 

в са,мых ответ,ственных ,случаях. У•глеродистые 1стали обыкновенно
r·о качества по ГОСТ 380-71 в настоящее время применяются 
редко, для неответ,ственных ~передач и только ~в термически не об• 
работанном, ~<<,сыром» ,виде. ,Кованые )71Глеродистые и легированны 
стали марок типа 40, 45, БОГ, 40Х, 40.ХН, \12ХНЗА, 2OХНЗА и дру• 
rие, 'Применяют,ся для зубчатых ·колес сра,внительно небольшоr 
диаметра (d~500 мм). При больших диаметрах применение кова
ных ули штампованных зубчатых колес экономически нецелесооб• 
разно. Поэтому для 1кру1Пногабаритных колес (tПрИ d>'500 мм) 
применяют отливки из стали марок 50Л., 55Л, 40ХЛ, 40ХНЛ п 
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1 ОСТ 977-65 и других или выполняют колеса из чугуна с кованым 
·тальным ,бандажом. 

При поверхностной тве\рдости зубьев НВ ~350 рекомендуется. 
11азначать такие сочетания марок ,сталей и такую термическую, 
11 термохимичеокую обработку, чтобы поверхностная твердость 
:,убьев шестерни превышала поверхностную твердость зубьев ко
леса на 25-70 НВ. В этом случае обеспечивается хорошая п,ри
р, ботка зубьев шестерни и колеса :и почти одинаюовая ,стойкость 
рnбочих поверхностей зубь,ев. При НВ>350 зубчатые колеса либо, 
111 шолняют1 ,с менее значительным перепадом твердости (порядка 
' Г--30 НВ), либо поверхностную твердость зубьев шесте,рни и кo
JI са принимают одинаковой. 

В связи ,с особенностями те.х,нолог.ии изготовления стальные 
:1убчатые колеса можно разделить на две группы: 

1) зубчатые коле.са, .на,резаемые после окончательной термооб
работки; 

2) зубчатые колеса, на,р,езаемые до окончательной термообра
ютки. 

Поверх,нос-гная т,вердость зубьев коле,с первой группы НВ ~350. 
'i бья при та:к:ой твердости материала нарезаются обычными спо
·обам'и. Поэтому окончательная термическая обработка колес, осу
щ 'Ствляемая до на1резания зубьев, 1Не вносит иокажения в размеры 
1:щспления. Но та:к.ие предельные значения твердости, как 
11 В = 320 ... 350, назначаются толыю для малогабаритных зу1бчатых 
1 олес с d~300 мм, т. е., как правило, для шестерен, поскольку на-
1н· ·Jапие крупных колес из материала с такой твердостью связано 

1 значительной затратой времени и ,возн•икновением больших 
1101 [)ешностей в зацеплении из-за затупления инструмента 1В п~ро-
1 ·с нарезания. Часто встречающиеся в практике значения твер -
остп зубчатых колес рассматриваемой группы НВ-200-280. 
1 · а анные значения т,вердости ,достигаются с помощью улучшения 

1а1 алки с .высо.юим ,отпуском) или норлшлизации (нагревания с 
м1ждением на воздухе) при использовании сталей с содержа-

111 ·м углерода 0,3-0,5% (!например, качественные углеродистые 
1 1.11н ма1рок 40, 45, 50, 55, 50Г по ГОСТ 1050-74 и лелированные -
1рсж 35Х, 40Х, 45Х, 40ХН, 35ХМА, 30ХНЗМ и др.). 

1 fоверхностная твердос'Гь зубьев колес второй группы НВ>350. 
11н зание зубьев из мате,р1иала ,с такой тве,рд,остью обычными спо-
1:~ми невозможно, и поэтому окончательная термическая обра-
11 ~ зубьев производится после чи,стового нарезания. Искажение 
рмы зубьев, :кюторое возникает ,в результате термичес1юй обра-
1 11, исправляется шлифованием или обкат,кой ,с применением 

1 1111:lЛЬНЫХ паст. 
бъемная закалка - наиболее простой способ получения вы-

' i'1 твердости зубьев. При этом зуб становится твердым по все-
1бъ му. Для объемной закалки иопользуют углеродистые и 

111роnанные стали со средним ,содержанием углерода 0,35-0,5% 
IJJН 45, 40Х, 40ХН и т. д.). Тверд.ость на поверхности зуба 45-
1 lf с. 
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Недостатками объемной закал·ки являются короблен.ие зубьев 
и необходимость последующих отделочных операций; понижение 
изгибной прочности при уда·рных нагрузках. В настоящее время 
объемную закалку во многих -случаях заменяют поверхносmыми 
термическими ;и термохимическими видами обработки, которые 
обеспечивают высокую поверхностную твердость (высокую ко.н
так-nную п,рочность) при сох,ранении вязкой сердцевины зуба (вы
сокой из:rибной прочности при ударных на1rрузках). 

Цементация (насыщение углеродом поверхнос'Dного -слоя с 
пос,,1едующей закалкой) является длительным и дорогим цроцессом. 
Однако она обеспечивает очень высокую твер~ость (58-63 HRC). 
При закалке после цементации форма зуба искажае·тся, а поэтому 
требуются отделочные операции. Для цементации применяют низ
коуг леродистые -стал.и простые (например, сталь 15 и 20) iИ ле~и
рованные (например, 20Х, 12ХНЗА и д,р.). Легированные стали 
о,беспечивают повышенную прочность сердцевины зубьев и этим 
п-редохраняют п,родавливание хрупкого поверхност.ноrо слоя при 

перегрузках. Глубина цементации около 0,1-0,15 от толщины 
зуба, но не более 1,5-2 мм. 

При цементации хорошо сочетаются .весьма ,высокие контактная 
и изгибная прочности. Ее применяют в зубчатых колесах, где .их 
масса и габариты ,оказывают ,решающее влюпfие на технико-эко
номические и э·ксплуатационные показатели машины (авиация, 
наземный транспорт и т. д.). 

Поверхностная закалка токами высокой частоты (т. в. ч.) или 
пламенем ацетиленовой горелки обеспечивает поверхностную 
т1вердость 48-54 HRC и применима для сравнительно крупных 
зубьев (т>5 мм). В мелкомодуль.ных колесах возникает опас
ность сквозного прокаливания зубьев, что вызывает повышенную 
хрупкость зубьев и их коробление. Однако при относительно тон
ком поверхн·ост.ном закаливаниц искажение формы зубьев от ко
робления нез.начительно. 

Между тем без дополнительных отделочных операций трудно 
обеспечить степень точности выше 8-й. Закалка т. в. ч. требует при
менения ,специального оборудования и строгого ·соблюден.ия ре
жимов термообработки. Стоимость обработки т. в. ч. значительно 
возрастает с увеличением размеров колес. Поэтому большие ко
леса чаще закаливают с наг~ревом ацетиленовым пламенем. Для 
поверхностной закалки используют стали 40Х, 40ХН, 45 и др. 

Азотирование (насыщение поверхностного -слоя азотом) обес~ 
печивает не меньшую твердость, чем при цементации, малая тол

щина твердого -слоя (около 0,1-0,6 мм) делает зубья чувстви
тельными к перегрузкам и непригодными в условия?{ повышенного 

абразивного ,износа. Коробление п,ри азотировании сравнительно 
нев,елико. Поэтому ·такой ,вид те.рмообработки целесообразно при
менять в тех условиях, когда возникают трудности п-р:и шлифова
н-ин зубьев (нап·ример, колеса с внутренним зацеплением). Для 
азо'I'и·руемых колес применяют молибденовую сталь, нап,р·имер, 
38ХВФЮА, 38ХЮА и др. За.гото.вку зубчатоr-о колеса, пред,назна-
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ченного для азотирования, подвергают улучшению в целях по.вы-. 

шения прочности -сердцевины. Наряду с азоти,рованием в качестве 
поверхностной термохимичесжой обработки широко применяют 
также нитроцементацию и цианирование. · 

Как уже было отмечено, высокая ·т.вердость зу,бьев значительно 
повышает их 1юнтакт,ную прочность. В этих условиях решающей 
может оказаться не контактная, а изгибная прочность. Для повы
шения изгибной прочности высокот,Вердых зубьев рекомендуют 
про.водить упрочнение галтелей путем дробеструйного наклепа, 
на.катки и других механичес·ких методов упрочнения. 

Из ,-всех рассмотренных видов термической и термохимической 
обработки для юрупнога,ба,рит,ных литых колес обычно применяется 
только нормализация с высоким отпуском для_ снятия температур

ных напряжеН'Ий. 
Вслед:ствие неравномерной .скорости охлаждения ,в различных 

сечениях обода (вблизи ·спиц и между спицами) и в связи с этим 
вследствие неравномерной закалки, коробления и ,высо.к;их темпе
рату1рных напряжений другие .виды термической и термохимиче
ской обработки для крупногабаритных литых колес, как правило, 
не применяются. 

Для повышения ,несущей способности крупногабаритных ли
тых колес путем применения высоко.прочных марок стали и со

ответст,вующих видов термохимической и термомеханической об
работки литые колеса сна-бжаются коваными бандажами [4] 

Чугунные зубчатые колеса изготовляются из серого чугуна ма
рок сч 28-48, сч 35-56 гост 1412-70, меч 32-52, меч 
35-56 (ГОСТ 2611-70) и др. 

Из неметаллических материалов для изготовления зубчатых ко
лес находит применение главным образом текстолит, лигнофоль и 
др. В последнее время из неметаллических материалов для зубча
тых колес получают распространение особо прочные виды пласт
масс, нейлон и др. В ·силовых передачах из неметаллических ма
териалов изготовляются обычно только шестерни, работающие в 
паре с чугунными или стальными колесами с твердостью рабочих 

поверхностей зубьев НВ = 250-350. 
Для удобства выбора материалов, применяемых при изготовле

нии зубчатых передач, приводится табл. 3.1, в которой указаны ре
к6мендуемые сочетания материалов и их термическая обработка для 
шестерен и колес. В табл. 3.2 приводятся механические свойства 
этих материалов: поверхностная твердость НВ, HRC HV пределы 
прочност:и и текучести сердцевины зубьев сrт и сrв. 

Тот или иной способ определения твердости по Бринелю НВ, 
Роквелу HRC, или Виккерсу HV, указанный в табл. 3.2, связан с 
величиной определяемой твердости и толщиной поверхностного 
слоя. Приближенные соотношения между ТJ3ердостями, выраженны
ми в единицах НВ, HRC и HV определяют из условия, что 
1 HRC ~ 1 О НВ, 1 HV ~ 0,87. В табл. 3.2 механические свойства 
для некоторых .марок стали указаны в зависимости от размеров 

сечений загото.в·ки s зубчатого колеса. Изменение механических 
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СА) ..,. Таблица а.& 

Примеры сочетания материалов, применяемых для изготовления шестерен и колес зубчатых передач 

Шестерня Колесо 

Наименование Рекомендуемый Наименование 

групп стали и Марка 
способ термической групп стали и 

Марка 
аругих материалов 

обработки и твер- других мате-

дость на, кгс/мм2 риалов 

35 
45 

35Л 

Ст. 5 

50 35 

45Л 

Углеродистая Ст. 6 

55 45 
Улучшение или 

У r леродистая 55Л 
нормализация; 

НВ<350 Ст. 6 

50Г 45 

55Л 

50 

35Х 55 
Хром.истая 40ГЛ 

50 
40Х 55 

40ГЛ 

Рекомендуемый способ 
термической обработки 

и твердость НВ, 
кгс/мм2 

Кованые стали 

Ст. 5 и Ст. 6 без 
термической обра-
ботки; для других 

кованых сталей-
улучшение или нор-

мализация; для 

стального литья-

нормализация; НВ < 
<350 

Область применения 

Основные комбинаци 
для передач большинс~ 
ва металлург~чесю1 

подъемно - транспортны 
машин и машин непр1 

рывного транспорта 

и 

х 

х 



~ Таблица 3.1 (продолжение) 

Шестерня Колесо 

Наименование I Рекомендуемый Наименование Рекомендуемый Область применения 
групп стали и Марка спо~об термической групп стали и Марка сп.особ термической 

друrи х материалов обр"ботки и твер- других мате- обработки и твердость 
дость НВ, кrс/мм2 риалов НВ, кrс/мм2 

Хромистая 1--зs_х __ , Для кованых ста- Основные комбинации 
Хромоникелевая 1 40ХН 1 40Х лей улучшение или для передач большинства 

нормализация; для металлургических и 

~ ..лучшение или Углеродистая 1 40Г Л стального литья - подъемно - транспортных 
нормализация; 1 ЗSХ нормализация; НВ< машин и машин непре-

НВ<350 Хромистая _____ 1 <350 рывноrо транспорта 

Хромокремне- 1 ЗОХГС 1 40Х 
марганцовая 

1 
Углеродистая 40Г Л 

Уrлерод1;1стая f 40ГЛ " То же, но с более вы-
Для кованои ста- сокими требованиями к 

Углероди~тая 1 45; 50 1 1 Хромисто- 1 40ХН ли - поверхностная снижению габаритов и 
никелевая закалка; .. НВ-<:350; веса передач 

1 

1 

для литои - норма-

Углеродистая 40ГЛ лизация· НВ<350 
Х 35Х 1------------1 ' Основные комбинации 
ромистая · За~алка поверх- Хромоникелеваяj 40ХН быстроходных станочных 

------------1 но тная т. в. ч. 1----------------------1 передач, передач транс-

1 
45; 50 или ацетилен<>- 1 1 портных машин и др. 

Yr леродистая . кислородным. пла- Закалк. а по.верх- при высоких требованиях 
t 55; 55Г менем; объемная постная т. в. ч. или к снижению габаритов 

-------'

1 

_____ закалка НВ>350 Углеродистая ацетилена-кислород- и веса 
ным пламенем; 

Хромистая 35Х; 40Х объемная закалка; 
_________ НВ>350 

8: Хромоникелевая 1 40ХН Хромистая 1 :: 



с,) 

c:n Таблица 3.1 (окончание) 

Шестерня Колесо 

Наименование 
Рекомендуемый Наименование Рекомендуемый Область применения 

способ термической групп стали и способ термической 
групп стали и Марка обработки и твер- других мате- Марка обработки и твер-

других материалов дость НВ, кrс/мм2 риалов дость НВ, кгс/ мм2 

1 1 
Основные комбинации 

быстроходных станочных 

Хромистая 15Х; 20Х Хромистая 15Х; 20Х 
передач, передач транс-

портных машин и др. 

при высоких требованиях 

Цементация и за- Цементация и за-
к снижению габаритов 
и веса 

калка; НВ>350 калка; НВ>350 

Особо ответственные 

Хромоникелевая 12ХНЗА; Хромоникелевая 12ХНЗА; быстроходные передачи 

Хромомарган- 20ХНЗА; Хромомарган- 20ХНЗА; при весьма высоких тре-

цево-титановая 18ХГТ ~ цетитановая 18ХГТ бованиях к снижению 
габаритов и веса 

сч 35-56 
Неответственные тихо-

Углеродистая 40; 50Г идр. Улучшение или ходные передачи стаци-
нормализация; 

Чугун 
сч 32-52 опарных машин при от-

НВ<350 сутствии высоких требо-

1 сч 36-56 1 сч 32-521 
nаний к снижению габа-

Чугун - ритов и веса 

Текстолит, древес- ПТК; ПТ; - Углеродистая / 40; 50Г и др. Передачи, к работе 

но-слоистые пла- ДСП 1 сч 35-56 которых предъявляются 

стики и др. 
Чугун сч 32-52 высокие требования в 

и др. отношении бесшумности 

Пр им е чан и е. В обозначении марок сталей первые цифры указывают содержание углерода в сотых долях процента; леги
рующие элементы Г - марганец, М - молибден, Н - никель, С - кремний, Т - титан, Х - хром, Ю - алюминий; цифры после 
буквы - процент содержания этого элемента, если оно превышает 1 % • Обозначение высококачественных легированных сталей 
дополняется буквой А; стального литья -буквой Л в конце. • 



(,.) 
~ 

Марка 
материала 

Ст, 5 

Ст. 6 

30 

45 

50 

55 

БОГ 

35Х 

40Х 

45 Х 

40ХН 

35ХМ 

1 
1 

1 
1 

Таблиц а 3.2 
Механические свойства некоторых материалов, применяемых для изготовления зубчатых колес 

Заготовка, Термическая или Твердость, кгс/мм2 НВ, HRC, HV 
Предел Предел 

ГОСТ 
сечение s, мм термохимическая прочности текучести 

обработка на поверхности 1 в сердuевине <18 , кrс/мм2 О'т, кгс/мм2 

зуба зуба 

380-71 1 - 1 - 1 - 1 62-50 
1 

28-26 

- 1 - 1 - 1 72-60 1 31-30 
Поковка, 100-750 

1 1 1 60-50 1 30 - - -
Нормализация 1 нв 217-167 

1 
70-60 

1 35-30 

Поковка, 60-250 / Улучшение . 1 нв 236-180 1 85-65 1 
45-35 

1050-74 Поковка, <30 / Закалка 
1 нв 570-500 

1 
100 

1 
80 

нв 229-180 1 62-58 / 32-29 
Поковка, 100-500 

нв 229-185 
1 

1 33-31 
Поковка, 80-300 Нормализация 66-62 

1 
36-32 нв 229-190 

1 
4543-71 J Поковка, 60-200 нв 220-190 1 95-70 1 75-45 

1 Поковка 60-600 / Нормал11зация нв 230-200 
1 100-70 1 80-45 

Поковка 120-250 / Улучшение нв 285-215 1 100-75 1 70-50 

Поковка ,<60 / Азотирование / HV 550-500 \ HRC 26-30 1 100 1 80 

4543-71 Поковка 100-500 1 
Поковка 100-300 Улучшение 

1 

нв 269-163 1 75-70 1 
50-45 _ 

НВ>241 1 80 
1 

58 

Поковка, ,<40 / Закалка 

Поковка, 50-100 / Улучшение 
1 HRC 54-48 1 160 1 140 

1 нв 269-241 1 90 1 80 



СА) 

00 

Марка 
материала 

35ХМ 

40ХНМА 

35ХГСА 

20Х 

12ХНЗА 

25ХГТ 

38ХМЮА 1 

35Л 

40Л 

45Л 

50Л 

55Л 

гост 

4543-71 

1 

977-65 

Загото'вка, Термическая или 
термохимическая 

сечение s, мм 
обработка 

Поковка, ,<:40 / закалка 

Поковка, 80-30 

Поковка, 40-150 
Улучшение 

Поковка, ,<:30 1 Закалка 

Поковка ,<:60 
Цементация 

Поковка ~90 
Азотирование 

Отливка Нормализация 

Таблиц а 3.2 (продолжение) 

Твердость, кrс/мм2 НВ, HRC, HV 
Предел Предел 

прочности текучести 

на поверхности 1 в сердцевине 0'8 , кгс/мм2 О'т, кгс/мм• 
зуба зуба 

1 
HRC 53-45 

1 
160 

1 
140 

НВ:.;..217 
1 

110-70 
1 

90-50 

нв 310-235 1 110-76 1 96-50 

1 HRC 53-46 1 195-170 1 160-135 

1 HRC 63-56 
65 1 

40 

1 HRC 63-58 

92 1 70 
HRC 40-25 

115 1 95 

/ HV 900-850 105 1 90 

нв 142 
1 

50 
1 

28 

нв 151 
1 

53 
1 

30 

нв 157 
1 

55 
1 

32 

нв 165 
1 

58 
1 

34 

нв 171 ~ 60 
1 

35 
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Марка 
материала 

40ГЛ 

ЗОХ}:IМЛ 

40ХЛ 

35ХМЛ 

сч 32-52 

сч 36-56 1 

пт 

птк 

гост 

977-65 

1412-70 

- . --

Термическая или 
Заготовка, 

термохимическая 
сечение s, мм 

обработка 

Отливка Нормализация 

-
Отливка 

-

-
1 

-

-
1 

-

Т а б л и ц а Э.2 (окончаниг) 

Твердость, кгс/мм2 НВ, H.RC, HV 
Предел Пре.цел 

1 

прочности текучести 
на поверхности в сердцевине 0'8 , кrс/мм1 О'т, кrс/мм1 

зуба зуба 

нв 185 

1 

65 33 

нв 199 70 55 

нв 185 65 50 

нв 199 
1 

70 
1 

55 

cr:=52 
нв 255-187 

0'~=32 
-

а:=56 
нв 269-197 

0'~=36 -

1 

a;=l4 
1 

-
нв 34 

о;= 16 
1 



свойств объясняется .влиянием размеров этих -сечений на условия 
термической обработки стали. 

При меньших значениях s пр,инимаются более высок,ие механи
ческие ха1рактеристики ( О'в, О'т, НВ, HRC, HV), а при больших зна
чениях s - менее высокие значения этих ха1рактеристик. 

Тщ>АIЩа J.J 

tl;нteнmupo§uvн11e OQ/.w'6le 0.11.н /Jh,Pt>llt' лен11д &t>veнml JarQm~lкu 

Эска.1 JartJmn/,t:u .lноvенае .J; мм 

rif=1Ы 
S=f 

rl == IPIII( 1,/; / 

~ Sz.008{
11
'!;/ f~;t 1

) 

~К<3 Sz. ttsf n:~ / (~:tf) 

-C<S s~200 r,/(;;¾ f~:t:fJ 

~ S== 11.J( N,/ (U.::t-f} 
л:и 2 

~ 
d 

.S=т 

d :::./~111 ( h~~ ;f 

~ S=7fl(N, ;f 
ll,IJ 

Лринечание: ,V, -l'fOщНOl'mь на lxlt11J-Шecrnepнu, п.с.; п, - ЧО(}пютО 8раш.е
ния шестерни, о6/нин; и - переilаточное чvсАо раrхцuтЬ18оеюи ПО,Рьt; 
(+)- ОлR 8нешне20 юцеп11енш1, (-)- tJ119 6нутреннего. 

Ориен'I)иро.вочное оп·ределение размеров у1казанных -сечений вы
полняется по эмпирическим зависимостям, которые приводятся в 

табл. 3.3. 
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Глава четвертая 

ФИЗИЧЕСКИЕ ОСНОВЫ СОВРЕМЕННЫХ МЕТОДОВ 

РАСЧЕТА ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС НА ПРОЧНОСТЬ 
и выносливость 

Пр~и передаче ~рутящего момента в зацеплении воз.никают силы 
взаимодейст,вия. Под влиянием этих сил !в зубьях ~Возникает слож
ное напряженное состояние. Решающее влияние на их работоспо
собность оказывают два основных вида ;напряжений: контактные 
напряжения О'н и напряжения изгиба O'F. Для каждого зуба ан и 
aF не являются постоянно действующими 2• Они изменяются во вре
мени по некоторому прерывистому, близкому к пульсирующемуt 
циклу. Время действия напряжения O'F за один оборот колеса рав
но п,родолжительнос-nи зацепления одной пары зу,бьев. Напряжение 
ан действует еще меньшее время. Переменные напряжения явля
ются причиной усталостного ~раз·рушения зубьев. 

Известны различные виды разрушения зубь·ев. Основные из 
них сводятся либо к поломке зубьев, либо к разрушению их кон
тактных поверх,ностей. Поломка зубьев является наибол,ее опасным 
видо,м разрушения, при~Водящим к выходу из ,строя пер·едачи и 

часто к разрушению других деталей и· узлов машины. Причинами 
поломок зубьев могут быть следующие: 

1. Возникновение максимальной разрушающей (пиковой на
грузки)ударного или статичес1кого действия. 

2. Повторное приложение нагрузки достаточной, чтобы вы
звать возникновение усталостных явлений и обеспечить их раз
витие. 

3. Местная ·концентрация нагрузки, являющаяся результатом 
неточностей при ,изготовлении и сборке передачи или значительных 
деформаций ее деталей (колес, валов, подшипников, корпусов). 

Разрушение контактных поверхностей. Оно происходит в раз
личных формах [5]. 

Абразивный износ. Этот вид разрушения рабочих поверхностей 
зубьев возникает глав,ным образом .в открытых передачах. Он за
ключается в истирании зубьев в результате попадания на их рабо
чие поверхности пыли, грязи, металлических частиц и т. п., играю

щих роль 'абразивного материала. 
Заедание. Оно происходит вследствие разрыва масляной плен

ки или отсутствия с-мазки при больших удель,ных давлениях на 

2 Индекс Н приписывается всем параметрам, связанным с расч~том по 
контактным напряжениям, в честь автора теории контактных напряжений 
(Hrtz); индекс F - связанным с расчетом по напряжениям изгиба, который 
выполняют для ножки ( Fu~) зуба . 
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зубьях. При этом в зоне контакта .раз.вивается высокая · темпера
тур.а и происходит отрыв частиц материала от поверхностного слоя 

зуба одного колеса и схватывание с поверхностным слоем зуба дру
гого колеса. В дальнейшем оторванные частицы бороздят по кон
тактным поверхностям зубьев и оставляют на них глубокие следы. 

Выкрашивание. Этот .вид разрушения рабочи:,s поверхностей 
я:вляется распространенным для большинства за,крытых, хорошо 

0 

Рис. 4.1. 1( разрушению контактной nvверхности 
зубьев: 

а - схема разрушения вследствие выкрашивания: б -
с разрушенной контактной поверхностью в результате 

выкрашивания и заедания. 

-смазываемых и защищенных от загрязнения зубчатых колес. Под 
влиянием повторного возникновения контактных напряжений в 
.местах поверхност.ных неровностей ,в поверх.ностном -слое зубьев 
возникают микроскопические трещины. Эти трещины сначала воз
никают в зоне, примыкающей к начальным цилиндрам. Под влия
нием давлен,ия масла, которое вдавл.и,вается с большой сююй в 
трещи1ны сопряженным зубом, эти трещины довольно быстро у.в·е
.личиваются. На определенной глу~бине, где контактные напряже
ния не,больши-е; распространение трещин в толщу металла пре
кращается. Трещины превращают кусочек металла как бы в кон
сольную балочку, которая надламывается в опасном сечении и 
происходит выкращивани-е этого кусочка. На рис. 4.1, а показана 
схема разрушения контактной .поверхности в-следств-ие выкраши
вания, а на рис. 4.1, 6-фотография зуба с разрушенной контакт
ной поверхностью в результате выкрашивания и заедания. 
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В открытых передачах ·этот вид разрушения распространения 
не получил, так ,как ,в связи с отсутствием жидкой смазки благо
приятных условий для распространения трещин нет. Кроме того, 
истирание поверхностей зубьев в результате абразивного износа 
в таких передачах происходит значительно быстрее, чем развива
ются трещины. 

Из ·Существующих .видов разрушения зубьев наиболее распрост
раненными я.вляются выкрашивание рабочих поверхностей зубьев 
вследствие возникновения повторных контактных напряжений; 
поломка зубьев вследствие возникновения повторных напряжений 
изгиба; разрушение их из-за возникновения мгновенных пиковых 
напряжений. В соответствии с физическими явлениями, которые 
возникают в зубчатых передачах, закрытые передачи рассчитыва
ются на выносливость зубьев по контактным напряжениям и по 
напряжениям изгиба, на прочность при воздействии пиковой на
грузки; открытые передачи - на выносливость зубьев по напряже
ниям изгиба и на прочность при воздействии пиковой нагрузки. 

Для цилиндрических зубчатых передц_ч главными параметрами, 
определяющими !размеры зубчатых колес и зубьев, являются меж
осевые расстояния и модули зацепления. Из этих параметров на 
величину контактных напряжений оказывает влияние только меж
осевое расстояние, а на величину напряжений изгиба - модуль за
цеплениs_1. Поэтому формулы для расчета зубьев на выносливость 
по контактным напряжениям ;Выражают через межосевое расстоя

ние aw, по напряжениям изгиба - через модуль т. 



Глава пятая 

РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ ((ОЛЕС 

С ПРЯМЫМИ ЗУБЬЯМИ 

5. 1. Расчет зубьев на выносливость 
по контактным напряжениям 

Получение основных расчетных зависимостей. Этот расчет выпол
няется с целью предохранения от разрушения рабочих поверхностей 
зубьев вследствие возникновения повторных контактных напряже
ний. В основу расчета зубьев на выносливость по контактным 

Fмrt 

Рис. 5.1. К расчету зубьев на выносливость по контактным 
напряжениям. 

напряжениям положена теория статически сжатых тел, разработан
ная Герцем и развитая Н. М. Беляевым [6], [7]. В соответствии 
с этой теорией наибольшие контактные напряжения, возникающие
на поверхности двух сжатых цилиндров (рис. 5.1) 

/ 
WнnEnp 

Он= 1 • t Рпр21t (1 -v2) 
Fн Здесь w нп = __ п - у дельное давление; F нп - сила нормального 
bw 

(5.1} 

ь Е 2Е1Е2 u 
давления; w - ширина цилиндров; пр --- - приведенныи мо-

Е1 +Е2 
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дуль упругости; v - коэффициент Пуассона; Рпр - приведенный ра-
1 1 1 

диус кривизны; - = - ± -; р1 и р2 - радиусы цилиндров [ знак 
Рпр Р1 Р2 

-~) - для внешнего касания цилиндрических поверхностей, знак 
(-)-для внутреннего]. 

Зависимость (5.1), полученная для статически сжатых цилинд
ров, не отражает всех сложных и многообразных явлений возни
кающих в зубчатых передачах. Поэтому для правильной количест-

Рис. 5.2. К расчету зубьев на выносливость по контактным напря
жениям. 

венной оценки контактных напряжений в зависимость (5.1) вводятся 
соответствующие корректирующие коэффициенты и опытным путем 
определенные допускаемые напряжения [8], [9], [10]. Исследования 
показали, что наибольшие контактные напряжения возникают 
в зубьях при зацеплении в полосе. 

Изобразим зубья в момент их касания в полюсе зацепления. 
Для определения контактных напряжений с помощью зависимо
сти (5.1) пара сопряженных зубьев заменяется цилиндрами, у кото
рых радиусы равны радиусам кривизны р профилей в точке их 
касания, а ширина цилиндров равна расчетной ширине колеса 
(рис. 5.2). Для приведения зависимости (5.1) к виду, удобному для 
практического использования, выразим все величины, входящие 

в нее, через параметры шестерни. Из ЛПO1 К1 и ЛПО2К2 (рис. 5.2) 
радиусы заменяющих цилиндров равны: 
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n = dwi sin а • n = dw, sin а = dwi U sin а • 
t'l 2 W' t'2 2 W 2 W' 

_1_=_1 + _1 2 (и± 1) 

Рпр Р1 - Р2 dw sin а.wи ' 
(5.2)· 

где dw1 и dw2 - соответственно диаметры начальных окружностеii 
шестерни и колеса. 

Выразим удельную силу нормального давления Wнп через рас
четный крутящий момент на шестерне Т1н. Для этого разложим 
силу нормального давления F нп на две составляющие F нt и F н, 

(рис. 5.3). Тогда с учетом коэффи
циента перекрытия в0 и коэффици
ента характеризующего колебания 
длины контактных линий Кг 

2-1000Т~н кгс 

мм 
(5.3) 

Из (5.1 ), (5.2) и (5.3) 

а2 = Wнп , __ Е_п;;.:..Р __ 

Н1 Рл р 2л: ( 1 - -v2} 

2000Т~н 2 (и± 1) Х 

dw1 siп аwи 

Pu.c. 5.3. Силы, действующие на зуб 
шестерни в момент его зацепле

ния в полюсе. 

2000Т1н 

4а2 Ь Ww 

так как 

4а 2 
• sin 2а __ w_. sша cosa = ш. 

(и± 1)2' w w 2 

а2 = _w_н_п • __ E....;.n;.:.P __ 

Hl Рлр 2л (1 - -v2) 

2(и ± 1)3 

и 

2 2Е1Е2 ---·--·----"-"'----
sin 2aw /( о.

в"' а 
2л: (l -v2) (Е1 +Es} 

Введем обозначения: 
1 1 

2 ·=z2. _1_=z2. 
sin 2aw н' /(2 е0 е ' 

С учетом этих обозначений 
1 

а2 = Wнп ___ Е_п.;.;.Р __ 

Н1 РпР 2п (1- v2) 
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Откуда окончательно 

<J =22 36Z Z Z _1_ VТш(и ± 1)' ~ <Jнр1 
Hl 'НгМ Ь ~ 

aw wU 

Эта зависимость используется для проверочного расчета. Чтобы 
получить зависимость для проектного расчета в уравнении (5.4), 
ширину колеса выражают через межосевое расстояние aw и решают 
его относительно aw. 

При этом 

Откуда 

cr2 = (22 36Z Z Z -1 )
2 Т.ч (и± l)a cr2 • 

Hl ' Н е М Ь HPl' 
. йw wU 

Ьw='Фьааw; 

22,362ZAZ~Zk Т~н (и ~ l)З 
'Фьаи<1нр 

3 / )2 
aw= 7,94 (и± 1) v .( ZнZeZм Т1н 

<1нр1 'Фьаи 
(5.6) 

В зависимостях (5.5) и (5.6) Т~н - расчетная нагрузка, кгс· м; 
сrн1 и <Jнп - расчетные и допускаемые напряжения, кгс/мм2 ; 
аш - межосевое расстояние, мм; bw - ширина колеса, мм; и - пере
даточное число, рассчитываемой пары; 'Фьа - коэффициент ширины: 
в двухпарных знаках ( +) - для внешнего зацепления; (-)- для 

внутреннего;· Z н =-. 1 . 2 
- коэффициент, которым учитывается V sш 2aw 

форма сопряженных поверхностей зубьев; Z. =-. f 1 
- коэффи-

, f. V Kf!1:;,(l 

циент, которым учитывается суммарная длина контакгных линий. 
Для прямозубых колес 

{

4-i-: z = ·,,. 
f· j ' 

V 1 ')/·,.. 
Z 11 = . · _~_, - 2- - ко":-Jффиu11ен1, •. -~ горым учитывается ме-

. л. 1 1 - v 2 ) /. 1 + /-? 

ханичес1, не свойства материа:юв 
Лля ст<:1~1ьных некоррс1 ированных колес с- y1'J ом заuепления 

llw=20~i 

z,.., = l, 77; zp ~ 1 (так как f..u ~ }}; 

Z,,J =-86,6 (так как Е =2,15- 104 кгс/мм\ v=0,3). 
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Тогда из (5.5) и (5.6) 3 

3427 ,4 v Т1н (и ± 1)3 
_ 

(j Н1 = Ь """"- (j Н Pl 
aw wU 

з / Т rн 
aw=227,32 (и± 1) v ---

'Рьаиа~Р1 

(5.7) 

(5.8) 

Расчетная нагрузка. При определении расчетной нагрузки и 
допускаемых напряжений учитываются фактические условия работы 
передачи, существенно влияющие на ее долговечность: режим работы 
передачи или характер изменения нагрузки во времени, характер 

распределения нагрузки по длине контактной поверхности зубьев 

а . 
Т;б;п 

о 
Т;б;п 

Рис. 5.4. Режимы работы зубчатой передачи: 
а - постоянный режим; 6 - переменный. 

и динамические явления, возникающие из-за погрешностей в зацеп
лении [11}-[14). Режим работы передачи может быть постоянным, 
когда нагрузка и число оборотов длительно сохраняют постоянное 
или близкое к нему значение (рис. 5.4, а). В таком режиме рабо
тают, например, транспортеры, конвейеры и т. д. Переменный режим 
работы передачи - это такой режим, когда действующие нагрузки 
и число оборотов изменяются во времени по тем или иным законам 
(рис. 5.4, 6). В таком режиме работают большинство грузоподъем
ных машин, экскаваторов и др. 

В условиях любого режима работы передачи в зубьях колес 
всегда возникают переменные напряжения. Закономерцость их изме
нения во времени также показана на рис. 5.4. В реальных усло
виях вследствие деформации и неточности изготовления зубчатых 
колес, валов и других элементов конструкuии передач нагрузка не 

3 Здесь и в дальнейшем ширина колеса принимается равной рабочей ширине 
ненца колеса 
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распределяется равномерно вдоль зубьев, как показано на рис. 5.5, а, 
а концентрируется на небольшом участке поверхности (рис. 5.5, 6). 
Погрешности в зацеплении, особенно ошибка по шагу (рис. 5.6), 
вызывают : возникновение дополнительных динамических нагрузок. 

Характер ~распределения нагрузки по длине контактной поверхности 
зубьев и ·'динамические явления, возникающие из-за погрешностей. 

а 

Рис. 5.5. Распределение нагрузки по ширине 
зубчатого колеса: 

а - контактная площадка при равномерном рас

пределении нагрузки по ширине колеса; 6 - при 
концентрации нагрузки. 

в зацеплении, оказывают непосредственное влияние на нагрузку и 

поэтому учитываются при определении ее расчетного значения. 

Режим работы или характер изменения нагрузки во времени 
оказывает влияние на предел контактной выносливости поверхност
ного слоя зубьев, а следовательно, 
на величину допускаемых напряже

ний и поэтому учитывается при их 
определении. 

В зависимостях (5.5)-(5.8) рас
че1 ная нагрузка выражена через 

расчетный крутящий момент на ше
стерне Т1н 

(5.9) 

где т 
1 

_ наибольшая нагрузка на Рис. 5.6. Погрешности в зацепле-
нии. 

шестерне, за исключением так на-

зываемой пиковой нагрузки. Под пиковой нагрузкой понимают 
кратковременно действующую нагрузку, продолжительностью не 
более 3 с, которая за весь срок службы передачи вызывает сум
марное число циклов напряжений в зубьях шестернй, не превы
шающее 5-104

• Если закономерность изменения нагрузки известна 
и задана функцией Т1 =Т1 (t), то из нее определяется наибольшее 
значение Т1 , а если эта закономерность не известна, то принимают: 

4 Заказ 25 

Т1=716,2 Ni КГС·М, 
n1 
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f R~ ~в i ! 
Гlа 2 $i ; sn 

sll1t 4sJдf' 
3,s U,3 ~

1 l 
5 4 { ____ J 16 

К'н/J п/111' ~ нв 350 IUU Н1~ нв 350 
f,5r---.---r--r----т--..--------- ~ 5 

Кн! hj)U 11, > Н8 350 11 ~> Н8350 

~4 ~4' г,1-1•t1 J'~1г--+1 -----~ь,L~1---=---J1--11 _JI 

f,3 1 1 1 W 1. 1 1 1 'с:1#' 1 .1 1,3 1 1 I 1 / 1 V 1 ; 1 YI 1 1 

1,21 1 1# " 1 1 ..,. 1 ~ '# 1 1,21 
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1V F::::F::t:J 1 1 1 1 1 (О q 44 ~8 ~2 ~6 {llld 
1,0 

~8 f,2 tG IV/4( 
Рис. 5.7. К определению значений Кнr, 



где N1 - номинальная мощность на шестерне, л. с.; п1 -частота 
вращения шестерни,; об/мин; Кнr, - коэффициент, которым учиты
вается характер распределения нагрузки по ширине зубчатого 
колеса. Его значение зависит от ряда факторов. Основные из них 
это жесткость вала, ширина колеса, расположение его по отноше

нию к опорам и твердость поверхностного слоя. Если Т1 =var и 
НВ ~350 значение Кнr, определяют в зависимости от перечислен
ных факторов по графикам и схемам (рис. 5. 7). Цифры у кривых 
этих графиков соответствуют передачам, показанным на схемах· 

Кнr,=Кнr, ('ФЬd). 

Коэффициенты 'ФЬd и 'Фьа связаны зависимостью 

и + 1 
'Фьd='Фьа 2· 

Если Т1 = var и:нв >:350, приработка зубьев происходит очень 
медленно, и неравномерность распределения нагрузки, возникшая 

в начальный период работы передачи, сохраняется на протяжении 
почти всего времени ее эксплуатации. При Т1 =var и НВ < 350 
приработка зубьев происходит быстрее, однако неравномерность рас
пределения нагрузки при эксплуатации передачи остается длитель

ное время. Поэтому при Т1 =var и НВ < 350 Кщ, имеет меньшее 
значение, чем при Т1 =var и НВ > 350. Вследствие более высокой 
жесткости тихоходных валов по сравнению с быстроходными, 
Кнr, для тихоходной передачи имеет меньшее значение, чем для 
быстроходной. 
"Наилучшие условия для приработки возникают при Т1 =const и 

НВ < 350. В этом случае неравномерность распределения нагрузки, 
возникшая в начальный период, быстро исчезает, и Кнr, принимают 
равным 1. Кнv - коэффициент, которым учитывается динамическая 
нагрузка, возникающая в зацеплении. Величина этой нагрузки 
зависит от неточности при изготовлении зацепления (главным обра
зом от погрешностей по шагу), окружной скорости, величин приве
денных масс и жесткостей. Значение коэффициента динамичности 
нагрузки с достаточной степенью точности для технических расче
тов может определяться по табл. 5.1 в зависимости от принятой 
степени точности по нормам плавности с учетом модификации го
ловки зуба (фланкирование), если она применяется. 

Выбирая степень точности, следует учитывать эксплуатационные 
требования, которые предъявляются к рассчитываемой передаче, 
окружные скорости, передаваемую мощность, шумовые характери

стики и др. В табл. 5.2, приводятся данные для выбора степени 
точности цилиндрических передач. В приближенных расчетах можно 
принимать 

Т IH ~ ( 1,3 -+- } ,5) Т 1. (5.10) 

Меньшие значения - при симметричном расположении колес по 
отношению к опорам (приблизительно в середине пролета между 
опорами), большие - при несимметричном расположении кол.ее (6). 
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6 
7 
8 
9 

Таблица 5.1 

Значение коэффициента К. fiv 

Степень точности 

6 - для нефланкированных зубьев 

7 - для фланкированных » 

7 - для нефланкированных » 

8 - для фланкированных » 

8- для нефланкиров;,~нных » 

9 - для нефланкированных :» 

Коэффициент 
динамической 
нагрузки К нv 

1,0 

1,0 

1,2 

1,2 

1,4 

1, 7 

Таблица 5.2 
Данные для выбора степени точности цилиндрических передач 

Характеристика передачи 

Область применения 

Передачи повышенной точности 
» точные 

» средней точности 
» пониженной точности 

Окружные скорости, м/с 

для прямо

зубых 
передач 

До 15 
До 10 
До 6 
До 2 

для косозу

бых и шев
ронных 

передач 

До 30 
До 15 
До 10 
До 4 

Допускаемые напряжения. Допускаемые контактные напряже
ния cr н Р определяются по зависимости 

ан··Р С1ннmь К (5.11) 
Sн HL, 

где ·ан нm ь -:_базовый предел контактной выносливости (табл. 5.3); 
Sн - коэффициент безопасности; Sн = 1, 1 - при нормализации, улуч
шении или объемной закалке (однородная структура по объему); 
Sн = 1,2- при поверхностной закалке, цементации, азотировании 
(неоднородная структура по объему). 

Для передач, выход из строя которых связан с тяжелыми по
следствиями, значения коэффициентов безопасности следует увели
чивать соответственно до Sн= 1,25 и S~= 1,35; КнL- коэффициент 
долговечности. Если закономерность изменения нагрузки и частоты 
вращения задана в функции времени Т1 =Т1 (t) и n1 =n1 (t) (рис. 5.4), 
то 
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Таблица 5.8 

Значения базового предела контактной выносливости 

Термическая или Твердость 
термохимическая поверхностей Группы стали ан llm ь• кгс/мм• 

обработка зубьев 

Улучшение, норма-

1 

НВ-<350 о,2нв+1 · 
лизация 

Углеродистые 
Объемная закалка и легированные l,8HRC+l5 

HRC 40-56 стали 

l,7HRC+20 Поверхностная за-

калка 

Цементация и за-

1 
HRC 54-65 2,ЗНRС 

калка 
Легированные 

Азотирование 1 HRC 50-65 или 
HV 550-750 

стали 2HRC или 0,ISHV 

где Nн0 - базовое число циклов напряжений; [Nно ~ 30-НВ2 ' 4 , 
здесь НВ (кгс/мм2) для большинства углеродистых сталей Nн0~101]; 
N н - число циклов напряжений за расчетный срок службы пере
дачи. 

Зависимость (5.12) получается из уравнения наклонной ветви кривой Велера 

a'J: llmN н=а';; нm ьNно=С, 
где ан lim - базовый предел контактной выно~ливости. Из этого уравнения 

т r Nно 
С1н11m=С1н11mь V Nн =GннmьКнL• 

так как для контактных напряжений m=6 

При постоянном режиме 

6 / Nно 
KнL=v Nн 

N н=6Оп1с~f, (5.13) 
где n1 - частота вращения шестерни, об/мин; с1 - число зацеплений 
зуба шестерни за один оборот шестерни (рис. 5.8); t - расчетная 
продолжительность работы передачи за весь ее срок службы в ча-. 
сах (с учетом числа часов работы передачи в сутки, числа рабочих 
дней в году и расчетного числа лет работы передачи). 

При переменном режиме N н - эквивалентное число циклов на
пряжений. Под эквива.лентным понимают такое число циклоо на
пряжений, в течение которого максимальная, не изменяющаяся во 
времени нагрузка (за исключением «пиковой») создает такой же 
усталостный эффект в материале зубьев, как и фактически дейст
вующая нагрузка. 

Для определения N н действительный нагрузочный график (5.9, а), 
представляющий собой плавную кривую, заменяется ступенчат.ыы· 



графиком. При построении ступенчатого графика учитываются на
грузки только одного знака, а ординаты располагаются в порядке 

их убывания (рис. 5.9, 6). В соответствии с полученными графи
ками, для общего случая переменного режима, когда T=var и 
n=var, эквивалентное число циклов напряжений 

где 

60с1 з 
Nп=-3 -~Tin/i, (5.14) 

Т1п1 

Схl!ма л,~Реда11и 
1 Ct Cz 
1 

.--+--.\ 
4(:--L- 1 t 

"'--!---,' ' ) ·+· 

?ц~4 2 t 

'"'--+;~ ,_~-

f+) 
41?+} 3 I 

~- ·V 

. -~-~ 

-Еi*-Чrт f 2 

~,, 
! 

1 
- ------------ - _1 - --- ··- ··----' 

Рис. 5.8. Число зацеплений зуба шестерни или 
колеса за один их оборот. 

~ T7пiti=T~n1t1+T~n2t2 + ... т:пiп; 

1 

t. и п1 соответствуют Т1 ; t2 и п2 соответствуют Т2 и т. д. 
При T=var и п ~ const п1 =n2 = ... =nn; Т ~ const и n=var 

TL =Т2= ... =Тп. 
Для любого режима работы передачи (постоянного или перемен

ного) при Nн > Nп0 , 
КнL= 1. 

Если закономерность изменения нагрузки во времени неизвестна 
для типовых переменных режимов KнLI или КнL2 с известной сте
пенью точности определяют по табл. 5.4 в зависимости от трех 
групп режима и частоты вращения шестерни или колеса. 
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Таблица 5.4 

Значения коэффициентов долговечности Кн L и К FL 

Число оборотов 
Режим работы 

рассчитываемого 
легкий 

1 

средний 

1 

тяже.пый колеса в минуту 

о 1,58 1,58 1,58 
10 1,58 1,58 1,58 
15 1,58 1,58 1,58 
20 1,58 1,58 1, 51 
30 1,58 1,58 1,44 
40 1,58 1,52 1,39 
50 1,58 1,47 1,35 
60 1,58 1,43 1,31 
70 1,56 1,41 1,28 
80 1,52 1,37 1,25 
90 1, 51 1,35 1,24 

100 1,49 1,34 1,22 
150 1,41 1,29 1, 15 
200 1,35 1,22 1, 11 
300 1,28 1, 15 1,05 
400 1,23 1, 11 1,01 
500 1, 19 1,08 1,00 
600 1, 16 1,05 1,00 
700 1, 14 1,03 1,00 
800 1, 12 1, 01 1,00 
900 1, 10 1,00 1,00 

1000 1,08 1,00 1 ,00 
1500 1,03 1,00 1,00 
2000 1,00 1,00 1,00 

К 1-й группе относят передачи работающие в так называемом 
легком режиме, ко 2-й - работающие в среднем режиме, к 3-й - ра
ботающие в тяжелом режиме. К одной из трех групп передачи 
относятся в зависимости от совокупности следующих основных фак
торов: 

коэффициента использования передачи в течение суток 

К = число часов работы . 
с 24 ' 

коэффициента использования передачи в течение года 

К = число дней работы • 
r 365 ' 

относительной продолжительности включения ПВ в % 

ПВ- I tp 
-I tp+I tп - IOO, 

где ~ /р- время работы передачи в течение цикла; ~ tп - время 
паузы в течение цикла. 
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Если закономерности изменения нагрузки, характеризующие 
переменный режим работы, неизвестны, то группа переменного режима 
обычно указывается в задании. Если же таких данных нет, то группу 
переменного режима рекомендуется определять по табл. 5.5. 

а 

t. 

о 

t 

Рис. 5.9. Построение нагрузочного графика: 
а - действительный нагрузочный график; б - заме

няющий. 

5.2. Расчет зубьев на выносливость 
по напряжениям изгиба 

t 

Получение основных расчетных зависимостей. Наибольшие на
пряжения изгиба в одном из сопряженных зубьев возникают 
в начальный или конечный момент их зацепления. Зуб рассматри
вается как консольная балка, нагруженная удельной силой нор
мального давления wFn с опасным сечением abw у основания зуба 
(рис. 5.1 О). У дельная сила нормального давления · 

r де F Fn - сила нормального давления; bw - ширина колеса. 
Зуб представляет собой короткую и широкую консоль, размеры 

опасного сечения которой соизмеримы с ее высотой. В таких слу
чаях, при изгибе, возникает поворот и депланация сечений, а опре
деление наибольших напряжений связано с решением сложной про
странственной задачи теории упругости [15), [16). Для упрощения 
задачи напряжение изгиба определяется в соответствии с классичее 
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Таблиц а 5.5 

Характеристика групп переменного режима 

1 Коэффициент Коэффициент Относительная 
использования использования продолжител~ 

Группа Режим работы в течение в течение ность включе-

года, Кг суток, Кс ния пв, % 

1 Легкий 0,25 0,33 15 
2 Средний 0,5 0,67 25 
3 Тяжелый 0,75 0,67 40 

ской теорией изгиба, в основу которой положена гипотеза плоских 
сечений. При этом неточности, которые вносит теория в решение 
рассматриваемой задачи, компенсируются введением в расчет соот
ветствующего коэффициента концентрации напряжений [ 17]. 

Все . величины, входящие в расчетные зависимости, выразим 
через параметры шестерни. Изобразим профиль зуба в крупном 
масштабе (рис. 5.11). Перенесем силу F Fn в точку А и разложим ее 
на две взаимно перпендикулярные составляющие F Ft и F Fr. Состав
ляющая F Ft направлена перпендикулярно оси симметрии профиля 
и вызывает поперечный изгиб зуба; составляющая F Fг - вдоль оси 
симметрии и вызывает сжатие зуба (без учета сил трения Fpг=FFt tga). 
Напряжение сжатия от силы F Fг невелико, оно составляет не более 
4 + 6% от напряжения изгиба. Поэтому напряжения сжатия в рас-· 
чете не учитываются, что компенсируется введением в расчет состав

ляющей F Ft, которая несколько больше фактической. 
Выразим составляющую F Ft через расчетный крутящий момент 

на шестерне 

Fn 
1ОООТ 1 р _, 2ОООТ 1 р (5.15) 

( d;1 +l) еа dw1 8a 

(т1F В КГС•М; dwl В мм; l « d;1 )· 

Для составления уравнения. прочности необходимо знать поло
жение опасного сечения зуба; для определения положения опасного 
сечения в профиль зуба вписывается профиль балки равного сопро
тивления - очерченный квадратичной параболой. Эта парабола впи
сывается таким образом, чтобы ее вершина совпадала с точкой при
ложения силы А, а ветви касались профиля зуба. Незаштрихованное 
параболическое тело представляет собой балку равного сопротивления 
(см. рис. 5.11), а опасное сечение зуба проходит через точки т, п 
касания параболы с пр<>4'илем зуба. 

Практически положение опасного сечения находится следующим образом. 
Через точку А приложения сил проводится прямая АТ до пересечения с профи
лем в точке Т. Из точки Т под прямым углом к прямой АТ проводится прямо 
ТВ до пересечения с осью симметрии профиля 00 в точке В; из точки Т на ось 
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Рис. 5.10. К расчету зубьев на выносливость 
по напряжениям изгиба. 

Рис. 5.11. К расчету зубьев на выносли
вость по напряжениям изгиба. 



симметрии пр::>филя 00 опускается перпендикуляр ТС. Такое построение произво
дится для ряда точек профиля зуба, например k, m и. т. д. Опасным сечением 
тп. будет являться такое сечение, при котором отрезок ВС=Х примет наимень
шее значение, т. е. X=Xmin 

Обозначив расстояние от опасного сечения rnn до точки приложения 
силы F Ft через h и используя классическую теорию изгиба, мож.rю 
записать уравнение прочности следующим образом 

(5.16) 

где у - коэффициент, которым учитывается уменьшение мом-ента 
сопротивления вследствие износа (коэффициент износа). Он опреде
ляется по табл. 5.6. Для того 
чтобы учесть различие законов та б .11 и ц а 5.6. 
распределения напряжений в опас- Значение ноэффициента износа у 
ном сечении зуба (рис. 5.11): ли-
нейного, принятого в классической Тип I Режим работы у 
теории изгиба, и нелинейного, фак- передачи 

-----------------т и чес к ого, - в левую часть урав-

нения (5.16) введем теоретический Закрытая Любой 
фф u Легкий 

коэ ициент концентрации напря- Средний 1 
жений у основания зуба Кт, зна- Открытая Тяжелый 0,8 
чение которого зависит от формы и непрерывная ра-
и радиусов переходной кривой. бота 0,65 
Тогда с учетом (5.15) уравнение 
(5.16) запишется следующим об-
разом: 

2000Т lFhKт Ь7х;а2 
-----=--)'O'FI, 

dwl еа 6 
(5.17) 

Выразив размеры а и h через шаг р с помощью соотношений 
а=а1р, h=a2p и обозначив 

с учетом dw1 = mz1, р = пт, приведем уравнение ]5.17) к виду 

2000TlF 
----Уе =Jtbwtn'\'O'Fl 

mz1 У FI • 
(5.18) 

Отсюда наибольшее местное напряжение при изгибе на перехо2(
ной поверхности зуба со стороны растяжения 

(5.19) 
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Рис. 5.12. График для определения коэффициента формы зуба Y F. 



Так как Ьw='Фьтт, из _(5.19) получим 

V
3 / TlF 

m=B,6 Уе YFl ----
Z1 'ФьтО' FP l 

(5.20) 

В· (5.19) и (5.20) T1F- расчетный крутящий момент на шестерне, 
кrс-м; OFl и CJpp1 - соответственно расчетное и допускаемое напря

жение, :кrс/мм2 ; т - модуль, мм; bw - рабочая ширина колеса, мм; 
Уе - коэффициент, которым учитывается пер~рытие зубьев (для 
прямозубых колес Уе ~ 1); У Fl - коэффициент формы зуба шестерни. 

В общем случае для внешнего зацепления при различных значе
ниях коэффициента смещения х коэффициент формы зуба У F для 
шестерни или колеса У F является функцией числа зубьев экви
валентного колеса и определяется по графику рис. 5.12. В прямо
зубых колесах эквивалентное число зубьев zv равно фактическому 
числу зубьев z. Для внутреннегn зацепления 

(5.21) 

Расчетная наrрузка 

(5.22) 

Физический смысл величин, входящих в (5.22), и методика их 
определения в основном такие же, как и в контактной задаче. 

Различие состоит только в том, что KFr, при Т1 =var и НВ§350 
определяются по номограммам, графикам и схемам (рис. 5.13). 
Приближенно Т lF можно определять по зависимости (5.1 О). 

Допускаемое напряжение изгиба 

(Jpp 
О' 

Fllmb к к 
S 

FC FL• 
J,~ 

(5.23) 

Здесь ар llm ь-базовый предел выносливости зубьев по напряжению 
изгиба (значения aF"Hm ь определяют экспериментально на зубча
тых колесах; рекомендации, выработанные на базе таких экс
периментальных исследований, приведены в табл. 5.7); SF - коэф
фициент безопасности (этим коэффициентом учитываются особен
ности структуры материала и степень ответственности переда· 

чи); Sp ~ 1,7 +2,2 - меньшие значения принимают для поковок, 
большие - для литых заготовок; KFc - коэффициент, которым учи
тывается влияние двустороннего приложения нагрузки (К FC = 1 -
для зубьев, работающих одной стороной, KFc =0,7+0,8-для 
зубьев, работающих двумя сторонами); KFL - коэффициент долго
вечности. 

При НВ~350, а также для зубчатых колес со шлифованной 
переходной поверхностью зубьев (1) 

~;iv; 
KFL= V "ii;' (5.24) 
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Рис. 5.13. К определению значений KFf3 



Таблица5.7 

Значения базового предела изгибной выносливости 

Термическая 
или термохими-

ческая обра-
ботка 

Нормал. изация, 1 
улучшение 

Объемная за- 1 
калка 

Закалка т. в. ч. 
по всему кон-

туру 

Закалка т. в. ч. 
сквозная с охва-

том впадины 

Азотирование 

1 

Цементация с 1 

автоматическим 

регулированием 

процесса 

Цементация 

Н итроцемента-
ция с автомати-

ческим регули-

рованием про-

цесса 

Н итроцементация 

Твердость зубьев 

на поверхности 1 в середине 

нв 180-350 

HRC 45-55 

HRC 56-63 HRCc 27-35 
HR,C 45-55 

HRC 45-55 

HV 700-950 
HV 500-700 

HRC 57-62 

Н R Се 25-:-40 

HRC 56-63 

Группы и марки 
сталей 

1

40, 45, 40Х, 40ХН 1 
45ХН, 45ХЦ, 35ХМ 

140Х, 40ХН, 35ХМ 1 

55ПП, Уб, 
35ХМ, 40Х, 40ХН 

40Х, 35ХМ, 40ХН 

(J F lim Ь • 
кrс/мм1 

О,18НВ 

50-60 

90 
65 

55 

38Х2Ю, 38Х2МЮ Ат, 2НRС,+ЗО 
40Х, 40ХФА, 
40Х2НМА 

Легированные 
85-95 

75-80 

25ХГМ 100 
25ХГТ, ЗОХГТ, 75 

35Х 

25хгт, зохгт, з5хl 70 

При НВ>350 и нешлифованной переходной поверхностью (11) 
9 1N 

KFL = V :: , (5.25) 

где NFo - базовое число циклов напряжений. 
Для большинства углеродистых сталей 

Npo=4-106 • 

Для постоянного режима нагрузки эквивалентное число циклов 
напряжений N F определяется по формуле (5.13); для переменного -
по форму.11е (5.14). При этом в формуле (5.14) вместо показателя 
степени 3 в случае (1) подставляется показатель степени 6, а в случае 
(11) показатель степени 9. Для любого режима работы передачи 
(постоянного или переменного), при NF >,NFo Кн= 1. Если зако-
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номерность изменения нагрузки во времени неизвестна, для типовых 

переменных режимов Кп1 или KFL2 с известной степенью точности 
определяют по табл. 5.4. 

5.3. Расчет зубьев на прочность ·при воздействии пиковой· 
(максимальной) нагрузки 

При расчете зубьев на выносливость кратковременно действующие 
пиковые нагрузки продолжительностью не более чем 3 с, которые 
за весь срок службы передачи вызывают суммарное число циклов 
напряжений в зубьях, не превышающее 5-104, не принимались во 
внимание, поскольку они не оказывают заметного влияния на уста
лостные явления в материале зубьев. Однако под воздействием этих 
нагрузок возможны пластическая деформация от контактных напря
жений и хрупкое разрушение от напряжений· изгиба. Чтобы этих 
явлений не наблюдалось, пиковые контактные Бапряжения и напря
жения изгиба не должны выходить за пределы допускаемой вели
чины, т. е. должны выполняться следующие соотношения: 

- \ Т1м1 О'нм1 = О'н1-. 1--<О'нрм~; V Т1н . 

r--

v Т2м2 1 О'нм2=ан2 -- -<.анрм2, 
Т2н. J 

арм1 = CJp1 Т iмt <,аррм1; 1 
TlF 

Т2м2 
С1рм2 =CJp2 --,<О'ррм2, 

T2F 

(5.26) 

(5.27) 

где Т 1н; Т 1F; Т 2fl; Т 2F - расчетная нагрузка, принятая при расчете 
на выносливость соответственно на шестерне и колесе; Т 1м, Т 2м - пи
ковая нагрузка соответственно на шестерне и на колесе; О'ш; aFI; О'Н2; 
0'2р - напряжения, полученные при расчете на выносливость; анм 1 ; 

арм1; анм2; арм2 - расчетаые пиковые напряжения, т. е. напряже

ния, соqтветствующие пиковой нагрузке; О'нрм1; С1ррм1; анрм2; 
С1ррм2 -допускаемые пиковые напряжения. 

При норм:ализации, улучшении или объемной закалке 

(О'т - предел текучести материала). · ~ри цементации зубьев: [и 
закалке т. в. ч. 

<1НРм=4НRС. 
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При азотировании зубьев 
Gнрм=О,30 HV; 

Gррм~О,8ат при НВ-<:350; 

Gррм~О,6 ав при НВ>350 

(ав - предел прочности материала). Соотношения между твердостями 
HRC,. HV и НВ приведено на стр. 33. В расчете зубьев на проч
ность при воздействии пиковой нагрузки обычно ограничиваются 
проверкой прочности зубьев шестерни. Зависимости (5.26) и (5.27) 
остаются без изменения для всех видов передач зацеплением. 
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Глава шестая 

ЦИЛИНДРИЧЕСl(ИЕ ЗУБЧАТЫЕ l(ОЛЕСА 

С l(ОСЫМИ И ШЕВРОННЫМИ ЗУБЬЯМИ 

6.1. Цилиндрические зубчатые колеса с косыми зубьями 
и их расчет 

В отличие от прямозубых цилиндрических колес, у которых 
зубья располагаются параллельно оси вращения, в косозубых коле
сах зубья располагаются по винтовым линиям. При этом если в 
прямозубых колесах зубья входят в зацепление мгновенно по всей 

длине, то в косозубых колесах посте
пенно. Благодаря этому при одинаковых 
неточностях в зацеплении косозубые ко
леса работают более плавно, чем прямо
зубые. Кроме того, косозубые колеса по 

п 'с 

_ ___ сравнению с прямозубыми обладают 
большей нагрузочной способностью как 
по контактным напряжениям, так и по 

напряжениям изгиба. 
Наряду с указанными достоинствами 

косозубые колеса имеют серьезный недо
статок, который состоит в следующем. В 

Рис. 6.1. Осевая сила 
в косозубых колесах. 

результате винтового расположения зубьев 
возникает осевая сила F а (рис. 6.1) 

Fa=Ft tg ~. 

где Р - угол наклона зуба к оси вращения на делительном цилинд
ре. Величина этой осевой составляющей, так же как плавность 
работы н нагрузочная способность передачи, зависит от угла на
клона зубьев ~- С увеличением угла наклона повышается плавность 
работы и нагрузочная способность передачи, но увеличивается осе
вая сила F а· При больших значениях осевой силы F а приходится 
предусматривать сложные конструкции опорных узлов, которые вос

принимали бы эти силы. При этом конструкция передач значитель
но усложняется. ГОСТ 2185-55 для косозубых колес предусмат
ривался угол наклона Р=В-15°. При таких значениях этого угла 
обеспечивается, с одной стороны, достаточно высокая плавность 
работы и нагру"зочная способность передачи, с другой - небольшая 
осевая составляющая Fa, для восприятия которой не требуется 
предусматривать опоры сложной конструкции. Новым ГОСТ 2185-
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66 угол наклона ~ не регламентируется. Если нет необходимости 
в дальнейшем увеличении плавности и нагрузочной способности 
косозубых передач, то при выборе ~ можно использовать рекоменда-
ции старого ГОСТа. 1

, 

В кЬсозубых колесах различают (рис. 6.2): 
1) шаг нормальный Рп, измеренный в плоскости, нормальной к 

линии зуба п-п, и соответствующий; ему модуль нормальный т · 
2) шаг окружной Pt, измеренный !,в плоскости, перпендикуляр: 

ной к оси вращения колеса~ и соответtтвующий ему модуль окруж
ной mt. Модуль нормальныи тп является 
модулем расчетным и чаще всего стандарт
ным. Из 6 1-2-3 (рис.~6.2) 

Рп=Рt cos ~, 

соответствен но 

mп=m1C0S ~-

ДеЛИТеЛЬНЫЙ диаметр 

d tnnZ =mtz=-. 
cos ~ 

Получение основных расчетных зави
симостей. Расч~т косозубого колеса сво- Рис. 6.2. К онредемнию нор
дится к расчету · прямозубого эквивалент- мального и окружного ша-

гов в косозубых колесах. 
нога колеса, расчетные зависимости для 

которого были получены ранее. При этом 
профиль зуба эквивалентного прямозубого колеса должен соответство
вать профилю зуба косозубого колеса в его нормальном сечении. Рассе
чем косозубое колесо (рис. 6.3) нормальной плоскостью п - п. В сече
нии колеса получится эллипс, в нормальном сечении зуба - некоторый 
профиль. Радиусом р через точку К эллипса опишем окружность. Если, 
приняв эту окружность за начальную, построить соот:ветствующий ей 
эвольвентный профиль такого же модуля, как и модуль косозубого 
колеса в нормальном сечении п -п, то окажется, что эти профили 
получатся одинаковыми. Отсюда можно сдЕ.Лать вывод, что описан
ная радиусом р окружность является начальной окружностью экви
валентного прямозубого колеса, к которому сводится расчет косо
зубого колеса. На рис. 6.3 тонкими линиями показано прямозубое 
колесо, жирными линиями - косозубое колесо. Все величины, отно
сящиеся к прямозубому колесу, обозначим с v.ндексом v. Устано
вим связь между величинами, относящимися к Щ>Ямозубому и косо
зубому колесам. Радиус кривизны эллипса в точr.е К (см. рис. 6.3) 

где t:::,.1-2-3 
d 

U=-W-; 
2 cos ~ 

а2 
р=-, 

l 

d l =--1!!· 
2' 

dwv 
р=-, 

2 
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откуда 

d =_5р_ rv cos2 р. 
Межосевое расстояние , 

_ d. wv1+d::v2_ dw1+dw2 awv----F-- - ---
2 1 2 cos2 р 

В зависимости (6 .1) 

откуда 

(6.1) 

(6.2) 

z 
Zv = соsз р· (6.3) 

' Из 6. 4-5-6 

bwv = bw . (6.4) 
cosp 

Ра'Счет ный крутящий момент 

к 

Рис. 6.3. 1( расчету цилиндрических 
колес с косыми зубьями. 

где 

т F dwv 
v= tv -

2
-, 

' F - Ft . 
tv - cos Р' 

d dw 
wv= cos2 р' 

откуда 

т 
Т=-. 

'ZI cos3 р 
(6.5) 

Установив таким образом связь между величинами, относящи
мися к эквивалентному ттрямозубому и косозубому колесам, перей
дем к получению основных зависимостей для расчета зубьев косо
зубых колес на вынослАвость по контактным напряжениям и напря
жениям изгиба. 

Расчет зубьев на выносливость по контактным напряжениям. Для 
эквивалентной прямсзубой шестерни 

1 ут1нv(и±l)з 
ан1=22,36ZниZгоZмv - -----. 

йwv bwvU 

С учетом (6.])-(6.5) для косозубой шестерни 

1 у Т lH cos2 Р (и+ 1·)з 
ат =22,36ZнZe Zм- ---- ----<анр1 

. aw bw и 

(6.6) 
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rде Zн и Z~ - имеют такое же значение, как и в прямозубых ко
лесах, а 

Для стальных зубчатых колес (в~2,15.104кrс; v~о,з) с углом 
мм2 

зацепления aw=20° 

Zм=86,6; Zн=l,77Vcos~, Z8 '::'-' 1/r 1 
, еа 

Тогда 

3427,4 v Т 1н cos
3 Р (и± l)з 

йн1 =-- ---- -----<.йJ-fPl 
aw bwea и 

(6.7) 

• 
(6.8) 

При расчете стальных косозубых колес с углом ~=8+15°, с 
достаточной степенью точности можно пользоваться формулами, 
полученными для еа =1,6; ~=8° 

(6.9) 

V T 
aw= 192,5 (и± 1) 

2 
IН 

<1нр'Фьаи 

(6.10) 

Расчет зубьев на выносливость по напряжениям изгиба. Для 
эквивалентной прямозубой шестерни 

636,бТ lFv 
йFI=YгYFl----. 

т:z1"Dbwv"V 

.с учетом (6.1 +6,5) для косозубой шестерни 

636,6Т lF cos р 
йFJ=~Уг YF1 ------, 

m~z1bw"V 
(6.11) 

:Вследствие наклонного расположения - контактных линий изгиб
аая прочность зубьев косозубых колес по сравнению с изгибной 
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прочностью прямозубых колес выше. Это обстоятельство учиты
вается введением в зависимость (6.11) поправочного коэффициента 

У fl = 1 - -~~. Здесь угол ~ в градусах. 
140 

С достаточной степенью точности для технических расчетов. 
можно принимать У fl =cos ~- Тогда 

и при Ьw='Фьт тп 

636,6T 1pcos2p::J 
aFl =Уе YFl ------ <.aFPI 

m~z1bwY 

,--------------

Для ~=8+ 15° и Еа = 1,6 

389,9TIF 
aFl=Yp1 --- <.арр1 

m~z1bwY 

В зависимостях (6.6) - (6.15) 

T1FYF1 

aFPI Z1'ФьтУ 

Кнflк =1,2Кнflп, KFrж = KFflп 

(6.12) 

(6.13) 

(6.14) 

(6.15) 

где Kflк и Kflп -коэффициенты распределения нагрузки по шири
не колеса соответственно для косозубого и прямозубого колес. 
Такое увеличение коэффициента концентрации нагрузки в косозубых 
колесах объясня~тся тем, что вследствие наклонного расположения 
контактных линий на поверхности зубьев возникает дополнительная 
концентрация нагрузки [ 11] 

1 z 
Уе =-; YFl=YFl(Zv); Zv=--

ea cos3 р 

(см. рис. 5.12). Остальные величины определяются· так же, как и 
для прямозубых передач. еа - коэффициент торцевого перекрытия. 
В общем случае 

V (z1+2f cos Р>2 - (z1 cos a 1w) 2 + V (z 2+2f cos Р)2 - (z2 cos a 1w) 2 -

- (z1+z2) sin a,w 

2n cos a1w 

tga 
где a1w - торцовый угол зацепления; tg а =__!!!.· f - коэффици

tw cos Р ' 
ент высоты головки зуба. 

70 



Для косозубых колес с углом ~=8+15° с достаточной степенью 
точности можно принимать 

Еа.:::::::: 1,6. 
Коэффициент перекрытия, характеризующий число пар зубьев, 

одновременно находящихся в зацеплении, в косозубых колесах 

Еу =Еа. +Efi, 

где е_р - коэффициент осевого перекрытия 

bw bw sin р. 
Efi = - = -:;;;..---'-, 

Рх Рп 

Рис. 6.4. Шевронное колесо (а), двухвенцовое (6), 
со смещенными зубьями (в). 

Рх и Рп - соответственно осевой и нормальный шаг зацепления. 
Для обеспечения соответствующей плавности работы передачи в 
зависимости от окружной скорости колес рекомендуются следующие 

наименьшие значения коэффициента перекрытия Ev min: 

для тихоходной передачи (v<З м/с) 

Eymin ::::::::1,2+1,5; 

для среднескоростной ·передачи (v=3+15 м/с) 

Еу min ~ 1,5+2; 

для быстроходной передачи (v> 15 м/с) 
Eymin ~2+3. 

6.2. Особенности цилиндрических зубчатых колес с шевронными 
зубьями и их расчет 

В шевронных колесах зубья располагаются по винтовым линиям, 
которые на каждой половине колеса имеют противоположные на
правления (рис. 6.4, а). Как следует из рис. 6.4, а, при таком распо
ложении зубьев осевые составляющие F а направлены в проти
воположные стороны. Если предположить, что нагрузка равномерно 
распредел~ется по длине зубьев, то осевые составляющие равны и 
взаимно уравновешиваются. Поэтому осевых сил, передающихся 
на опоры, нет. 
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По своей конструкции шевронные колеса могут быть различных 
разновидностей, например, двухвенцовые шевронные колеса 
(рис. 6.4, 6) и шевронные колеса со смещенными зубьями (рис. 6.4, в). 
Эти разновидности шевронных колес несколько уступают изобра-

женной на рис. 6.4, а 
т а б л и ц а 6.1 по . прочности зубьев, 

Ширина канавки для выхода червячных 
фрез при нарезании двухвенцовых 

шевронных колес 

~; гол наклона зубьев на длительном 
цилиндре 

Нормальный ОТ .15 ДО 25°1 ОТ 25 ДО 35°1 СВЫШе 35° модуль тп, 

мм 

ширина канавки а, мм 

1 20 22 24 
1,5 24 26 28 
2 28 30 34 

2,5 34 36 40 
3 38 40 · 45 

3,5 45 50 55 
4 50 55 60 

4,5 55 60 65 
5 60 65 70 
6 70 75 80 
7 75 80 85 
8 85 90 95 
9 95 105 110 

10 100 110 · 115 
12 115 125 135 
14 135 145 155 
16 150 165 175 
18 170 185 195 
20 190 205 220 

однако дают возмож-

ность изготавливать их 

более точными и прG
изводительными метода

ми. Размеры канавок" 
котор~е необходимы для 
выхода червячной фрезы 
при нарезании двухвен

цовых шевронных колес 

(рис. 6.4, 6) принимают 
в соответствии с табл. 
6. 1 [] 8]. 

При нарезании дол
бяками ширину канав
ки а можно делать в 

10 раз меньше указан
ной в табл. 6.1 и даже 
изготовлять шевронные 

колеса без канавки. 
При выборе направле
ния винтовых щший 
зуба необходимо учиты
вать направление вра

щения колеса. Н аправ
ление винтовых линий 
~елательно выбирать 
таким, чтобы при враще
нии колеса зуб входиJJ 
в зацепление более 
прочной частью, т. е. 
вершиной угла К. При· 
этом возникают более 
благоприятные условия 
для смазки (рис. 6.5). 
При реверсивной переда
че иногда применяется 

сдвоенный шеврон. В та
кой конструкции при любом направлении вращения колеса всегда 
входит в зацепление одна из вершин зуба К. 

Расчет на прочность и выносливость шевронных зубчатых колес 
с любым углом наклона зубьев р выполняется по тем же формулам" 
что и расчет косозубых колес. При углах Р=25+40°, которые 
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,чаще всеrо применяются в шевронных колесах, еа = 1,6 формулы 
.А.'Я расчета зубьев на выносливость имеют вид: 

з / 
aw=I76,I (и±I) v 

Рис. 6.5. Выбор направления винтовых линий в зави
симости от направления вращения колеса. 

(6.16) 

(6.17) 

326,8 Т 1 р 
Gp1=Yp1 ----,<.Gpp1 

miz1bw у 
1 (6.18) 

3 / т у 
m =6,89v IF Fl 

n (1 FPI 21'Фьт у 
(6.19) 

Значение величин, входящих в зависимости (6.16) - (6.19) такое 
же, как и в зависимостях для косозубых колес. 

6.3. Порядок расчета зубчатой передачи цилиндрическими 
колесами 

Проектный расчет закрытой передачи. 1. Определение общего 
11ередаточноrо числа: 

где n1 и п2 - частота вращения соответственно первого ведущего и 

последнего ведомого зубчатых колес. 2. Определение числа ступеней 
(см. табл. 2.3), распределение общих передаточных чисел ldежду 
отдельными ступенями (см. табл. 2.4-2.6). 
3. Выбор материалов (см. табл. 3.1). 4. Расчет ступеней. 

Расчет можно вести, начиная либо с быстроходной, либо с тихо
ходной ступени. Обычно в цилиндрических передачах всех типов, 
за исключением соосной, принято этот расчет начинать с быстро
ходной ступени, n соосной передаче - с тихоходной ступени. Расчет 

,73 



первой ступени (быстроходной или тихоходной) рекомендуется вести 
в такой последовательности. 

1. Определение межосевого расстояния aw ступени [зависимости 
(5.6); (5.8); (6.8); (6.1 О); (6.17)]. Полученное межосевое расстояние 
aw округляется до ближайшего стандартного значения, данного в 
табл. 2.1. 

2. Проверка зубьев на выносливость по контактным напряжени
ям сдвига при выбранном значении aw. Контактные напряжения 
зубьев шестерни ан~ [зависимости (5.5); (5.7); (6.6); (6.7); (6.9); 
(6.16)] 

ан~ ~анр1 

Контактные напряжения зубьев колеса ан2 

ан2 =ан 1 ~анр2 • · 

Если напряжения ат и от ~:sыходят за пределы допускаемых 
величин, необходимо либо изменить межосевое расстояние, приняв 
другое стандартное значение aw по табл. 2.1, либо применить для 
зубчатых колес другие материалы и соответствующую термическую 
или термохимическую обработку. Для полного использования на
грузочной способности проектируемой передачи по контактным на
пряжениям желательно добиваться того, чтобы ан~ и ан2 отличались 
от допустимых значений не более, чем на ± 5 % . 

3. Выбор суммы чисел зубьев z1: , определение числа зубьев 
шестерни z1 и колеса z2 , определение модуля т в соответствии с 

выбранной величиной z1: и принятым межосевым расстоянием aw 
(см. табл. 2.1). Выбор суммы чисел зубьев z1: начинают с ее наи
меньшего значения, указанного в табл. 2.7-2.8 (Zimin=l00-для 
прямозубых колес, z1: mln = 99 - для косозубых колес со стандарт
ным нормальным модулем). Число зубьев шестерни и колеса опреде
ляют по формулам: 

- ZI • Z1--, Z2=Z1:- Z1 . 
и+1 

4. Проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба. 
Напряжение изгиба зубьев шестерни aFI [зависимости (5.19); (6.12); 
(6.14); (6.18)] 

aFl ~ appJ • 

Напряжение изгиба зубьев колеса aF2 

Ур2 
ар2=ар1 -- <,Gpp2 , 

YFl 

где У FI и У F2 -коэффициенты формы зуба, определяемые по гра• 
фикам рис. 5.12; арр1 и арр2 - допускаемые напряжения изгиба, 
определяемые по зависимости (5.23). 

Если напряжение ар 1 или ар2 значительно меньше допустимого, 
сумму чисел зубьев увеличивают, принимая большее значение из 
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рекомендуемого в табл. 2.7-2.8 для данного aw и снова опреде
ляют O'Fl и O'F2- Такими несколькими последовательными пробами 
устанавливают оптимальное значение z~, при котором достигается 

наиболее полное использование нагрузочной способности проекти
руемой передачи по напряжениям изгиба. Для более полного 
использования нагрузочной способности желательно добиваться 
того, чтобы напряжения изгиба O'Fi и crp2 отличались от допуска
·емых напряжений не более чем на ± 5 % . 

5. Проверка зубьев на прочность при воздействии пиковой 
нагрузки (если в расчетном задании оговорена возможность возник
новения пиковой нагрузки и указано ее значение) по зависимостям 
(5.26); (5.27). Если напряжения, подсчитанные по этим формулам, 
выходят за пределы допускаемой величины, то применяют для зуб
чатых колес более прочные материалы (иногда изменяют параметры 
передачи, увеличивая межосевое расстояние и модуль). В рассмот
ренной последовательности выполняют расчет остальных ступеней 
передачи. Однако при расчете других ступеней определяют их меж
осевые расстояния в соответствии с межосевым расстоянием уже 

рассчитанной ступени по табл. 2.1, а затем выполняют все необхо
димые проверки. 

Проектный расчет открытой передачи. После распределения 
общего передаточного числа между отдельными ступенями, а также 
после выбора материала расчет каждой стуrrени ведут в такой 
последовательности. 

1. Определение модуля т из условия выносливости зубьев по 
напряжениям изгиба по формулам ((5.20); (6.13); (6.15); (6.19)]. 
Полученный модуль округляется до ближайшего стандартного зна
чения указанного в табл. 1.1. 

2. Проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба. 
Напряжение изгиба в зубьях шестерни 

O'p1<0'FPI • 

Напряжение изгиба в зубьях колеса 

Ур2 
О'р2 =O'Fl - ¾O'FP2 • 

YFl 

3. Проверка зубьев на прочность при воздействии пиковой на
грузки по зависимостям, (5.27). 

Особенности проверочного расчета цилиндрических передач. 

В закрытых передачах определяются О'н, О'р, анм, О'Fм в открытых 
передачах - только О'р и О'Fм, а затем сравниваются с допускаемы

ми напряжениями. При этом определение напряжений производится 
так же, как и в проектном расчете. 

6.4. Силы в зубчатых передачах цилиндрическими колесами 

На рис. 6.6 показаны прямозубые шестерни (ведущее звено -
Вщ) и колесо (ведомое звено Вм)- Под влиянием внешних моментов, 
приложенных к зубчатым колесам, между зубьями возникают силы 
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взаимодействия. При этом полное давление на зуб Fn можно раз
ложить на две взаимно перпендикулярные составляющие: силу F1" 

которая направлена по касательной к начальной окружности и на
зывается окружным усилием, и на составляющую F,, котораw 
направлена перпендикулярно к оси вращения и называется распор

ной силой. 

Рис. 6.6. Силы в цилиндрических колесах с прямыми зубьями. 

Без учета сил трения 

2Т F 
F1=-· F,=F1 tga; Fп=-'-, 

dw' · cos а 

где Т - крутящий момент; dw - диаметр начальной окружности; 
а - угол зацепления. 

Если перенести силы полного давления на зубья F п~ и F п2 в 
соответствущие центры 0 1 и 0 2, то получаются пары сил, скручи~ 

Рис. 6.7. К определению направления 
сил, действующих в цилиндрических 

колесах. 

вающие валы шестерни и кол·еса, и силы, изгибающие эти валы. 
Для определения направления сил, действующих в зубчатом зацеп
лении, используется следующее правило: окружное усилие и полное

давление на зуб ведущего колеса всегда направлены в сторону" 
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nротивоположную направлению скорости вращения этоrо кол~са. 

Направление окружного усилия и полного давления на зуб ведо ... 
мого колеса всегда совпадает с направлением скорости вращения 

этого колеса (рис. 6. 7). 

Рис. 6.8. Силы в цилиндрических колесах с косыми зубьями. 

В косозубых колесах полное давле~ие F п на зуб .можно разло ... 
жить на три взаимно перпендикулярные составляющие (рис. 6.8, а, 6) 
без учета сил трения. Первая составляющая представляет собой 
окружное усилие ·Ft, направленное по касательной к начальной 
окружности. 

(J}2 
(j--;;=~~:c-+-~ 

в,,, 

Рис. 6.9. К определению направления сил, действующих в цилиндрических коле
сах с ко~ыми зубьями. 

Вторая составляющая представляет собой осевое усилие Fа,
направленное параллельно оси вращения 

Fa=Ft tg ~ 
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Третья составляющая представляет собой распорную силу F,, 
направленную перпендикулярно к оси вращения колеса: 

Fr=Ft tgat, 

где ~ - угол наклона зуба; at - угол зацепления в торцовом сече
нии колеса. 

У гол а1 зависит от yr ла а в нормальном сечении колеса и от 
угла наклона зуба Р: 

tgat= tga. 
cosp 

Распорная сила F, у косозубых колес, как и у прямозубых, 
всегда направлена перпендикулярно к оси вращения. Направление 
окружной силы F1 зависит только от направления вращения, а на-

Ft2 

Рис. 6.10. К выбору направ.т1ения винтовых "1иний в цплиндрнческпх колесах 
с косыми зубьями. 

правление осевой силы Fa как от направления вращения, так и от 
направления винтовой линии зубьев (правого или левого). Для оп
ределения направления окружной силы Ft и осевой силы F а можно 
пользоваться схемами, изображенными на рис. 6.9. 

При конструировании передач направление винтовых линий на 
зубчатых колеса·х необходимо выбирать таким образом, чтобы осевые 
давления, передающиеся на опоры, были минимальными. 

На рис. 6.1 О показаны распространенные схемы цилиндрических 
передач с косозубыми и шевронными колесами. Как видно из при
веденных схем, правильно выбранные щшравления винтовых линий 
позволяют уменьшить осевые давления, передающиеся на опоры, 

что в конечном счете дает возможность улучшить их технико-эко

номические показатели. 
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