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1. ВВЕДЕНИЕ
При проектировании механических приводов обычно возникает необходимость 

расчета и выбора основных параметров зубчатых передач, а также выполнения черте­
жей узлов и деталей привода.

Существующие методики и рекомендации к расчетам [1, 2], програмное 
обеспечение расчетов [3, 4, 9], нормы на прочностной расчет цилиндрических 
эвольвентных передач [5], которые используются „матерыми” редукторщиками, не 
всегда удовлетворяют потребностям студентов технических ВУЗов, впервые 
приступающим к прочностным расчетам. Требует рекомендаций также выбор 
параметров передачи при вычисленном диаметре шестерни (межосевом расстоянии) 
или длине образующей конуса. На протяжении ряда лет студенты Politechniki 
Świętokrzyskiej w Kielcach и других ВУЗов Польщи пользуются разработками автора [6, 
7], которые в 2001 и 2002 году увидели свет в русскоязычном варианте [8]. Эти 
разработки базируются на нормах ISO [10, И , 12], полностью соответствуют [5] и 
предназначены для использова-ния языка MathCAD, специфика которого состоит в 
программировании расчетов непосредственно в процессе их вьщолнения, что в какой- 
то мере позволяет осмысливать результаты выполненной работы и влиять на конечный 
результат, а не использовать готовый результат, не имея практически на него никакого 
влияния.

Что касается вьшолнения чертежей узлов и деталей привода, в особенности черте­
жей зубчатых колес, то и здесь имеется большая недоработка высшей школы перед 
студентами.
ВОПРОСЫ ПРОЧНОСТНОГО РАСЧЕТА ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ

2.1. Как известно, прочностной расчет цилиндрических закрытых передач, сле­
дуя [1, 2, 5, 10], выполняется из условия предотвращения pittinga зубьев. Условие кон­
тактной прочности зубьев для проектного расчета имеет вид , (1)
откуда определяется диаметр щестерни или межосевое расстояние с последующим вы­
бором параметров передачи и проверкой:
- расчетных контактных напряжений

(условие прочности сг„ < сТ/̂ р - проверочный расчет) (2)
- предотвращения усталостного излома зубьев

(условие прочности сг̂ . < агрр - проверочный расчет), (3)
- предотвращения пластической деформации зубьев при перегрузках

(условие прочности < cг̂ ĝ,.-проверочный расчет), (4)
- предотвращения статического излома зубьев при перегрузках

(условие прочности < <т̂ rg,.-проверочный расчет). (5)
Расчет выполняется либо относительно диаметра шестерни d^^, либо относи­

тельно межосевого расстояния ( 2 методики).
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Исходными данными являются -  крутящий момент на шестерне Т/ или зубча­
том колесе Т2 , Н.м; допускаемые напряжения; передаточное число и , схема передачи и 
условия ее работы.

Вопрос -  в качестве исходных данных использовать Г/ или Т̂ ? Методики [1] 
используют и одну величину и другую, не уточняя какой момент и когда использовать. 
Учитывая, что привод проектируется для потребителя (заданы выходные данные 
привода), а также анализируя техническую документацию НИИредуктора (г. Киев), 
Майкопского редукторного завода, завода REDOR (т . Bielsko-Biała, Польша) можно 
сделать однозначныйй вывод - расчетные методики должны быть построены относи­
тельно І 2 , что и отмечено в ГОСТе [5]. Поэтому издание [8] полностью откоррек­
тировано на использование в расчетах момента на зубчатом колесе Г?. На результат 
расчета это никакого влияния не оказывает, но вносит определенную организацию в 
методики расчета.

В зависимостях (1, 2, 3) [1, 2] не учтен характер изменения внешней нагрузки 
(внешняя динамика привода), что учитывается коэффициентом , значения которого 
определены ГОСТом [5]. Характер изменения внешней нагрузки, как правило, не учи­
тывается циклограммой внешних нагрузок.

В связи с этим зависимость (1) для определения расчетного диаметра шестерни 
целесообразно представлять в виде

^  ^  ^  3 / м 5 7
* “ \  Vuo'

К ^ ( и  +  \ ) 10
HP

ММ (6)
где = 77,0 -  для прямозубых передач;

Kj = 67,5 -  для косозубых передач.
Для проектного расчета передач относительно межосевого расстояния целесооб­

разно использовать зависимость

= к ^ { и  + 1 ) ^
Т і к н р к у і 10 мм. (7)

где кд = 49,5 - для прямозубых передач;
кд = 43,0 - для косозубых передач.

Остальные параметры зависимости (6) и (7) общеизвестны.
Учитывая, что размерность момента на колесе Н.м, целесообразно для общ­

ности рассуждений оставить 10  ̂под знаком радикала, а не увеличивать параметр 
( X J  в 10раз.

2.2. Выбор основных параметров передачи рекомендуется выполнять в последо­
вательности:

1. Ширина венца колеса, мм i>2~9bd‘̂ \ ■
2. Ширина шестерни, мм 6, -b.^+Q-^5).
3. Расчетное межосевое расстояние, мм а » =d {и + l)/(2cos Д ),
где Д «13° - предварительно принимаемый угол наклона зуба. Полученное 

округляется до ближайшей (не обязательно большей) величины а„ в соответствии с 
ГОСТом.

4. Принимая предварительно z i= 1 9 ,  определяется модуль зацепления 
т = d \ cos Д / z 1, мм и округляется до ближайшей величины /и„, мм в соответствии с 
ГОСТ.
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5. Суммарное число зубьев передачи z t = 2а^ cos округляется до бли­
жайшего целого числа z^ . (8)

6. Cos угла наклона зуба cos fi = Zj.m„ l(2a^) (точность расчета -  4 знака после
запятой). Откуда р  = arc cos уб = . (9)

7. Число зубьев шестерни z, = Zj. /(м + 1) округляется до ближайшего целого чис­
ла (z, > 17). Число зубьев колеса z.̂  = ẑ  ̂-  z

8. Действительное передаточное число u^=z-^l z-̂ . (10)
9. Диаметры зубчатых колес, мм:

- начальных / cos Д;
- вершин зубьев ^̂ Ц2) = (^цг)  ̂ 2).

10. Межосевое расстояние, мм = 0,5(с?̂ ,̂ -I- d^P).
Выбор параметров передачи при определении см. [8].

2.3. При проверке расчетных контактных напряжений (2) их величина сг^, 
МПа определяется по известной зависимости

1) < СГH P  , (И)

где удельная расчетная окружная сила определяется с учетом коэффициента

2.4. При проверке расчетных напряжений изгиба (3) их величина а р , МПа оп­
ределяется по известной зависимости

=  ^ F s l ( 2 ) ^ / 3 ^ e ^ F t  !  ^ F P  > ( 1 2 )

где удельная расчетная окружная сила Wp, определяется с учетом коэффициента
Wp, = Р,Кр,КррКрЛл / 6а. Н/мм.

2.5. Проверка прочности зубьев при перегрузках (4) и (5) не вызывает затрудне­
ний [1].

2.6. Расчет Sp и корректировка параметров передачи [13]
Известно, что выбор параметров зубчатых передач рекомендуется производить так, 

чтобы величина осевого коэффициента перекрытия Sp была целой. Для общности ре­
зультатов с ( 11) и ( 12) принимается

Sp= \Si. (13)
Расчетная величина коэффициета осевого перекрытия

Sp=b^sva.pi{7m„). (14)
Доведение рассчитанной величины Sp' (14) до рекомендуемой Sp = 1,0 (11)

производится следующим образом:
1. Производится выбор параметров Zj. (8) и р  (9) при изменении 

= Zj. ± 1; Zj- = Zj- ± 2. Для каждого варианта определяется Sp.
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2. Полученные результаты сводятся в таблицу:

^Z = 1 ’
% ~ ’
Zz=Zj-+l;
Zy=Zy+2;

P -  
P = 
P -  
P = 
P =

3. Из полученного массива значений, принимая во внимание ограничение угла на­
клона зубьев (8°<уб<22°), выбирается величина Sp наиболее близкая к = 1,0.
Выбранное значение Sp' корректируется изменением ширины колеса Ъ в грани­
цах изменения допускаемых напряжений. Если вьшолненные действия не привели 
к ожидаемому результату, то возможно изменение модуля зацепления т.

2.1 Силы в зацеплении зубчатых колес
Общепринято, что усилия в зацеплении зубчатых колес определяются:
-  для шестерни, исходя из момента на шестерне Г
-  для колеса, исходя из момента на колесе Т̂ .
В связи с тем, что соотношение моментов =T^urf зависит от м, а соотношение 

диаметров шестерни и колеса находится в зависимости от (10), которые не всегда 
равны, то иногда получается результат F„ < F^2 ■ Чтобы избежать этого, следует кор­
ректировать момент на шестерне. Действительный момент на шестерне =Т^и/и^,п  
из этой величины определяются силы на шестерне.
ВОПРОСЫ ПРОЧНОСТНОГО РАСЧЕТА КОНИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ 
3.1. В литературе расчет конических передач проводится в двух вариантах:
- с учетом коэффициента ширины зубчатого венца относительно среднего диаметра 

шестерни Фьа=Ы(і„„
- с учетом коэффициента ширины зубчатого венца относительно внешнего конусного 

расстояния [1, 2] ф ^= Ы R^.
В настоящее время расчет с использованием коэффициента ширины зубчатого 

венца относительно внешнего конусного расстояния ф̂  ̂ является предпочтительным,
что следует из последнего издания [1] и будет представлено ниже.

Зависимость для определения расчетного внешнего диаметра шестерни с учетом 
рекомендаций п. 1 имеет вид

е\ =  к , г 4.

т .к н р К 10 , мм. (15)
^  Н НР i ^ ~ R - b e ) R b e ^

где К ^ = \ 0 \ -  для прямозубых передач;
К ^ = 9 0 -  для передач с непрямым (круговым) зубом;
ф̂ -̂ коэффициент ширины зубчатого венца относительно внешнего конусного 

расстояния; ф̂  ̂ =Ы = 0,2 4- 0,3;
- коэффициент, учитьшающий изменение прочности конической передачи по 

сравнению с прочностью передачи цилиндрической [1].
Остальные параметры общеизвестны.
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3.2. Выбор основных параметров прямозубой конической передачи
1. Принимая предварительно z \= 1 9 ,  определяется модуль зацепления 

т)е = d el / z \ , мм и округляется* до ближайшей величины т,  ̂= т„, мм в со­
ответствии с ГОСТ.

2. Число зубьев шестерни z, = . Число зубьев колеса z.̂  -  . Числа зубьев
Z, и Zj - целые числа.

3. Действительное передаточное число = Z2 / Zj.
4. Углы делительных конусов, град.

(16)

<5', = arc tg(z, /Zj); 5^ = arc tg(Zj / z,).
5. Внешние диаметры зубчатых колес, мм:

1̂(2) -  _

- начальных •еЦ2) -■ Ще̂ Н2),
- вершин зубьев = ‘̂ «1(2) + cosó̂ ^̂ )',
- впадин зубьев = <̂ei(2) “  2,4m,  ̂cos<̂ ,(2)-

6. Внешнее конусное расстояние, мм
Re = 0 ,5 m ,^ ^ fz fń ^ .

7. Ширина венца зубчатых колес, мм
Ь = RgKi,̂ . Ь - целое число, [w,̂  > (6 / 8 -ь 6 / 10)].

8. Модуль зацепления в среднем сечении зуба, мм
^m=^teiRe ~0,5Ь)ІК^.

9. Диаметры колес в среднем сечении зуба, мм
^и1(2) ~

3.3. Выбор основных параметров передач с круговым зубом
1. Принимая число зубьев шестерни z, по рекомендациям ГОСТ 19624-74, опре­

деляют число зубьев колеса Z2 = ẑ u .
Числа зубьев z, и Z2 - целые числа.

2. Действительное передаточное число u ^ = Z 2 l z y .  (17)

3. Число зубьев плоского колеса z  ̂ = 4z^i + z ^2

4. Предварительная величина внешнего окружного модуля, мм
т  te — d  е{ /  Zy ,

5. Предварительная величина внешнего конусного расстояния, мм
R e =  0,5т t eZ^ .

6. Ширина венца зубчатых колес, мм
b = ReK,be '

b - целое число.
7. Предварительная величина среднего конусного расстояния, мм

І? ш = R^ -0,5b.
8. Средний нормальный модуль, мм

т п = 2R т cos z^.

* По технологическому процессу нарезания колес с прямыми зубьями стандарти­
зация т,^ не обязательна.
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где = 35“ - расчетный угол наклона зуба (рекомендуется прини­
мать одно из значений ряда: 25°, 30°, 35°, 40°).
Значение от« округляют до ближайшей величины от„ в соответ­
ствии с ГОСТ 9563-60 при условии от„ >(6/8^6/10).

9. Углы делительных конусов, град.
<5, = arc tg(z, ! z j)\ Sj = arc tgiz^ /z,). •

10. Диаметры колес в среднем сечении зуба, мм

11. Среднее конусное расстояние, мм
= 0,5от„г,/со8/?„.

12. Внешнее конусное расстояние, мм
R^=R,+0,5b.

13. Внешний окружной модуль, мм
m , , = 2 R J Z c .

14. Внешние делительные диаметры колес, мм
^el(2) “  ^<е^1(2)-

В связи с тем, что в конических передачах с круговым зубом нормируется модуль в 
qjenHCM сечении зуба, рекомендуется зависимость (15) для определения диаметра шес­
терни изменить и определять не внешний, а на средний диаметр.
3.4. Проверка расчетных контактных напряжений

Расчетные контактные напряжения <т„, МПа определяют по известной зави-

_ Гу Гу Гу I Vŵ+1
симости [1] <Ун - 'HP, где удельную расчетную окружную 

силу определяют с учетом коэффициента
= РЛнаКи^К^Лл !Ьг, Н/мм.

3.5. Проверка расчетных напряжений изгиба
Расчетные напряжения изгиба сг^, МПа определяют по известной зависимости

•1] о-р -  ^Fs\{2 )^p^s^Ft I ^F^m ~ ^F P ’ гдс удельную расчетную окружную силу Wp, 
определяют с учетом коэффициента

Wp, = F,Kp,KppKp^K, Ib, , Н/мм.
Проверка прочности зубьев при перегрузках (4) и (5) не вызывает трудностей [1,

:]•
3 ВОПРОСЫ РАСЧЕТА ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ

В русскоязычной технической литературе определение усилий, действующих в за- 
пеплении червячных цилиндрических колес и используемых для последующего расчета 
валов передачи, производится из момента на колесе

Т,. F„ = 2Т, !d^ ,; F,, = F„ tga  ; (18)
Усилия, действующие на червяк, принимаются

^ /1  = Ра2 ; Рг\ ~ Pf2 ’ а\ [1].

В действительности величины усилий на червяке больше усилий на колесе и их 
следовало бы вычислять по зависимостям

Р,Х=Ра2ІП\ РгХ=Рг2ІТ, PaX^FJri, (19)
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что не соответствует положению -  силы вычисляются из момента.
Схема выполнения следующая:

- определяются усилия на червячном колесе -  по зависимостям (18); 
определяется значение КПД червячной пары 7 = tg у / \%{у + /?');

- уточняется значение крутящего момента на червяке Т^=Т2 Ійг}\
- определяются усилия на червяке: - окружное = 27^7J„,;

-осевое =F„/ tgy ;
- радиальное t g a / t g y .

Определенные таким образом усилия на червяке соотносятся с усилиями на ко­
лесе зависимостями (19).

5 ВЫВОДЫ
1. Представлены особенности методик расчета и выбора параметров закрытых ци­

линдрических передач относительно диаметра щестерни , а также кониче­
ских прямозубых и с кругом зубом передач.

2. Методики представлены относительно момента 7̂  на зубчатом колесе — как па­
раметре, учитывающем требования потребителя.

3. Методики учитывают определенный ГОСТом коэффициент внеш-ней динамики 
привода .

4. Представлены рекомендации по вычислению усилий в зацеплении зубчатых 
цилиндрических и червячных передач.

5. Методики расчета всех видов передач с учетом предлагаемых уточнений пред­
ставлены в [8], где представлены также образцы вьшолнения чертежей зубча­
тых колес.
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