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3.1.1. Приклад 1. Розрахунок параметрів закритої косозубої 

передачі редуктора . 

Початкові дані: 

Схема редуктора – [1, рис. 4.2.2, g, схема 6]. 

06,1361 T  Н·м; 06,5582 T  Н·м; -1

1  хв85,202n ; u = 4,31 [1, 

табл. 2.4.1]; 8,1/max номTT  [1,п. 18.13] 

Матеріал шестірні – 45Х (ГОСТ 4543-71), 

НВ1=270;   850в1   МПа; 650т1   МПа; 

Матеріал зубчастого колеса 50 ( ГОСТ 1050-88), 

НВ2=250; 750в2   МПа; 5302т   МПа.  

Термообробка – «поліпшення» [1, п. 3.4]. 

  457

Н  МПа [1, п. 3.4, приклад 2]; 

  18201max H  МПа;     14842max H  МПа; 

7291max F МПа; 6752max F  МПа. 

Режим навантаження – легкий (Л) [1, п. 3.4] . 

Передача нереверсивна. Виробництво – одиничне. 

 

Розрахунок: 

1. Визначити розрахунковий діаметр шестірні 

 
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де 5,67dk МПа1/3 – для косозубих коліс; 

9,0bd  – коефіцієнт ширини вінця щодо діаметра шестірні;  

1d

b
bd  залежить від твердості та розташування коліс щодо опор 

[1табл. 4.2.8]; 

05,1Hk  – коефіцієнт, що враховує нерівномірність розподілу 

навантаження за шириною вінця при контактній міцності, який 

залежить від твердості НВ, розташування коліс щодо опор, та 

коефіцієнта 9,0bd ) [1 рис. 4.2.2, а]; 
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1,1Ak  – коефіцієнт зовнішнього динамічного навантаження       

[1 табл. 4.2.4]; 

(+) – зачеплення зовнішнє [1, рис. 3.1.1]. 

2. Визначити основні параметри передачі 

2.1. Ширина вінця: 

 колеса  6,614,689,012  dbb bd  мм 6,612 b мм 

 шестірні 64361321  bb  мм 

2.2. Розрахункова міжосьова відстань 

   
мм 6,181

2

131,44,68
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ud
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Прийняти 180wa  мм [1 табл. 4.2.2].  

2.3. Прийняти попередньо кут нахилу зуба β'=12°: 

 для коефіцієнта осьового перекриття 0,1  визначати 

оптимальне значення модуля:  

мм 04,4
12

sin61sin2 
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
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 

bmопт
, 

 для 171 z , визначити максимальне значення модуля 

зачеплення: 

мм 72,3
17
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Прийняти мм 0,4тm  [1 табл. 4.2.5]. 

2.4. Сумарне число зубів передачі 
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Прийняти z∑ = 88. 
2.5. Кут нахилу зуба 

9778,0
1802

0,488

2
cos 




 

w

n

a

mz
 ; 

β = arc cos β = 12,01036° = 12°06'13". 

2.6. Число зубів шестірні 

6,16
131,4
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1
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Прийняти 171 z . 

Число зубів колеса 
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z2 = z∑ – z1= 88 – 17 = 71. 

2.7. Дійсне передатне число передачі 

17,4
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2.8. Діаметри початкових кіл коліс 
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3. Перевірити втомну контактну витривалість зубів 

3.1. Колова сила в зачепленні 

3913
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3.2. Колова швидкість коліс 
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85,20255,69

1060 33
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3.3. Ступінь точності зубів знаходять за коловою швидкістю та 

кутом нахилу зуба. Згідно [1 табл.4.2.12] прийняти ступінь 9. 

3.4..Коефіцієнт, що враховує динамічне навантаження в зачепленні 

02.1Hk , за даними швидкостями, ступеня точності та твердості 

зубів відповідно [1, табл. 4.2.10]. 

3.5. Коефіцієнт, що враховує нерівномірність навантаження пар 

зубів, що зачіпляються одночасно [1, табл. 4.2.11] знаходять за 

коловою швидкістю та ступенем точності 13.1Hаk . 

3.6. Коефіцієнт 
Hk , що враховує нерівномірність поділу 

навантаження по ширині вінця при втомній витривалості зубів. 

Залежить від твердості НВ зубів, розташування коліс щодо опор, та 

коефіцієнта 
ba  ширини вінця щодо діаметра шестерні [1, рис 4.2.2, а, 

б]. 

3.7. Питома розрахункова колова сила, Н/мм: 
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H/м  4,85
61

1,113,102,105,13913
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3.8. Розрахункові допустимі контактні напруження для 

перевірного розрахунку, МПа: 

, 

  485
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0,10,195,092,0610

1
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де МПа 6101lim H , МПа 5702lim H – границя контактної 

витривалості, МПа [1, п. 3.2.3, приклад 2, підп. 2.4]; 

 92,01 NZ ;  98,02 NZ  – коефіцієнти довговічності [1, п. 3.2.3, 

приклад 2, підп. 2.3]; 

 RZ  – коефіцієнт, що враховує вплив шорсткості поверхонь зубів 

[1, табл. 4.8.3].  

Для 9-го ступеня точності зачеплення 

 3,2...6,3;aR   ZR= 0,95;  

1,0 Z  – коефіцієнт, що враховує вплив колової швидкості коліс 

(1, рис. 3.4.6); 

1,0 xZ  – коефіцієнт, що враховує розміри зубчастого колеса (1, 

рис. 3.4.7), для dw < 700 мм 1,0 xZ ; 

1,1 HS  – коефіцієнт запасу міцності [1, п. 3.4. підп. 2.3].  

Допустимі контактні напруження для перевірного розрахунку: 
 

         43548248545,045,0 21  HHH   МПа 

    60248225,125,1 min2  HH   МПа 
 

3.9. Розрахункові контактні напруження та умова витривалості 

зубів: 
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МПа 435МПа B452
17,4

117,4

55,69

4,85
78,019047,2 


H  

де 
HZ – коефіцієнт, що враховує форму сполучених поверхонь зубів. 

47,2978,05,2cos50,2  HZ ; 

190м Z  МПа1/2 – коефіцієнт, що враховує механічні властивості 

матеріалів коліс; 

Z  – коефіцієнт, що враховує сумарну довжину контактних ліній. 
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а – коефіцієнт торцевого перекриття, 
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Перевантаження передачі (452 – 435)100/452=3,9 % < 5 %, що 

допускається. 

4. Перевірний розрахунок втомної витривалості зубів при згині 

4.1. Коефіцієнт, 04,1Fk  враховує динамічне навантаження в 

зачепленні [1, табл. 4.2.10] залежить від колової швидкості, ступеня 

точності, твердості зубів. 

4.2. Коефіцієнт, 11,1Fk  враховує нерівномірність розподілу 

навантаження по ширині вінця при витривалості зубів на згин 

знаходять за твердістю НВ, розташування коліс щодо опор, та 

коефіцієнта щодо діаметра шестерні 
bd  [1, рис. 4.2.2, в,]. 

4.3. Коефіцієнт, kFa =1,35 враховує нерівномірність навантаження 
пар зубів, що зачіпляються одночасно [1, табл. 4.2.11] з урахуванням 

швидкості та ступені точності). 

4.4. Питома розрахункова колова сила 
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4.5. Еквівалентне число зубів 
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1,18
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4.6. Коефіцієнт, що враховує форму зубів знаходять за 

еквівалентним числом зубів і коефіцієнтом зміщення [1, рис. 4.2.3] 

08,41 FSY , 

72,32 FSY . 

4.7. Допустимі напруження при згині для перевірного розрахунку: 

 базове число циклів напружень 6

lim 104 FN ; 

 -еквівалентне число циклів навантаження: 

FEhFE cKLnN 160  

6
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де 13140hL год. [1, п. 3.4] – довговічність роботи передачі; 

с = 1 – число зачеплень зубів за один оберт колеса; 

FEK  – коефіцієнт інтенсивності навантаження  
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Fq  – показник степеня кривої втоми: 6Fq  – для НВ< 350;  

 коефіцієнт довговічності роботи передачі 
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Для  
1lim FEF NN  ;     11 NY ;

2lim FEF NN  ;    12 NY  
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 границя витривалості зубів при згині знаходять за даними [1, 

табл. 3.4.1]: 

5,47227075,175,1 11lim  HBF МПа 

5,43725075,175,1 22lim  HBF  МПа 

 допустимі напруження при згині: 
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де 
АY  – коефіцієнт, що враховує вплив двостороннього навантаження 

зуба: 

0,1АY  – за відсутності реверса; 

RY – коефіцієнт, що враховує впалив шорсткості перехідної 

поверхні зуба,  

0,1RY – для нешліфованої поверхні; 

XY  – коефіцієнт, що враховує розмір зубчастого колеса: 

000125,005,11 XY  dw1= 1,05 – 0,000125·69 = 1,04 

000125,005,12 XY  dw2 = 1,05 – 0,000125·290 = 1,03 

8,1FS  – коефіцієнт запасу міцності 

4.8. Розрахунок виконуємо для елемента пари "шестірня - колесо", 

який має менше значення відношення 
 
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Подальший розрахунок виконуємо для шестірні. 

4.9. Розрахувати напруження при згині зуба та умови витривалості 

зубів: 
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  МПа 433МПа 8,65
0,4

8,11163,089,020,4
1 


F , 

де 
Y – коефіцієнт, що враховує нахил зуба: 

89,0120/1281120/1  Y  

Y  – коефіцієнт, що враховує перекриття зубів: 
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5. Перевірити міцність зубів при перевантаженнях 

5.1 Умова міцності зубів за максимальними контактними 

напруженнями: 

  14845908,1452 2max
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Т

Т
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5.2. Умова міцності зубів за максимальними напруженнями при 

згині: 
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6. Сили в зачепленні зубчастих коліс 

6.1. Уточнений крутний момент на шестірні 
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6.2. Колові сили 
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6.3. Радіальні сили 
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6.4. Осьові сили 

H  864103,12402811  tgtgFF tа   

H  824103,12384321  tgtgFF ta   

Розраховані параметри й розміри коліс закритої косозубої 

циліндричної передачі (рис. 3.1):  

180wa мм; 0,4nm мм; 316012103,12   ; 

171 z ; 55,691 wd  мм; 591 b мм; 31,4д u ; 

712 z ; 45,2901 wd  мм; 622 b мм;  

 

3.2. Розрахунок закритих передач (відносно
a ) 

 

Проектний розрахунок на контактну витривалість та 

витривалість зубів при згині 

Рекомендується така послідовність розрахунку передачі: 

1. Визначити передаточне число. 

2. Знайти обертальний момент на валі колеса ,2T Н·м 

3. Вибрати матеріали коліс і визначити термічну обробку [22, 

с. 175], [15], яка поділяє матеріли на дві групи залежно від величини 

твердості:  

 перша група – з твердістю   350 НВ (нормалізація, 

загартування, поліпшення);  

 друга група – з твердістю   350 НВ (об’ємне загартування, 

цементація, азотування).  

4. За даними графіка [22, рис. 12.21] для шестірні і колеса базу 

випробувань 
0HN  беруть залежно від твердості НВ робочих поверхонь 

зубів; при розрахунку на згин зубів базу випробувань беруть 
6104

0
FN . 

Для режиму постійного навантаження еквівалентне число 

циклів HEN  [22, формула (12.58)] і FEN  [22, формула (12.75)]. При 

ступінчастому навантаженні [22, рис..12.22] еквівалентне число 

циклів визначити за циклограмою навантажень HEN  [22, формула 

(12.59)] і [22, формула (12.76)]. Визначити коефіцієнт довговічності 

FEN , HLK  [22, рис. 12.20] і FLK  [22, формула (12.74)]. 


