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Выбор  материала  зубчатых  колёс  и  
обоснование  термической  обработки  

Нагрузка, допускаемая по контактной прочности зубьев, определя-
ется в основном твёрдостью материала. Высокую твёрдость в сочетании с 
другими характеристиками, а, следовательно, малые габариты и массу 
передачи можно получить при изготовлении зубчатых колёс из сталей, 
подвергнутых термообработке.  

В зависимости от твёрдости (или термообработки) стальные зубча-
тые колёса разделяют на две основные группы: твёрдостью Н ≤  350 НВ – 
зубчатые колеса, нормализованные или улучшенные; твёрдостью 
Н > 350 НВ – с объёмной закалкой, закалкой ТВЧ, цементацией, азотиро-
ванием и др. Эти группы различны по технологии, нагрузочной способ-
ности и способности к приработке. 

Твёрдость материала Н < 350 НВ позволяет производить чистовое 
нарезание зубьев после термообработки. При этом можно получать высо-
кую точность без применения дорогих отделочных операций (шлифовки, 
притирки и т. п.). Колёса этой группы хорошо прирабатываются и не под-
вержены хрупкому разрушению при динамических нагрузках. 

При Н > 350 НВ (вторая группа материалов) твёрдость выражается 
обычно в единицах Роквелла – HRC (1HRC ≈ 10 HB). 

Специальные виды термообработки позволяют получить твёрдость 
Н = (50…60) HRC. При этом допускаемые контактные напряжения уве-
личиваются до двух раз, а нагрузочная способность передачи – до четы-
рёх раз по сравнению с нормализованными или улучшенными сталями. 
Возрастают также износостойкость и стойкость против заедания. 

Применение высокотвёрдых материалов является большим резер-
вом повышения нагрузочной способности зубчатых передач. Однако с 
высокой твёрдостью связаны некоторые дополнительные трудности: 
1. Высокотвёрдые материалы плохо прирабатываются, поэтому они тре-
буют повышенной точности изготовления, повышенной жёсткости ва-
лов и опор, желательно фланкирование зубьев прямозубых колёс. 

2. Нарезание зубьев при высокой твёрдости затруднено, поэтому термо-
обработку выполняют после нарезания. Некоторые виды термообра-
ботки (объёмная закалка, цементация) сопровождаются значительным 
короблением зубьев. Для исправления формы зубьев требуются допол-
нительные операции: шлифовка, притирка, обкатка и т. п.  

Объёмная закалка – наиболее простой способ получения высокой 
твёрдости зубьев. При этом зуб становится твёрдым по всему объёму. Для 
объёмной закалки используют углеродистые и легированные стали со 
средним содержанием углерода (стали 45, 40Х, 40ХН). Твёрдость на по-
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верхности зуба Н = (45…55) HRC.  
Недостатки объёмной закалки: коробление зубьев и необходимость 

последующих операций, понижение изгибной прочности при ударных 
нагрузках (материал приобретает хрупкость); ограничение размеров заго-
товок. Объёмную закалку во многих случаях заменяют поверхностным 
термическим и химико-термическими видами обработки, которые обес-
печивают поверхностную твёрдость (высокую контактную прочность) 
при сохранении вязкой сердцевины зуба (высокой изгибной прочности 
при ударных нагрузках). 

Цементация (насыщение углеродом поверхностного слоя с после-
дующей закалкой) – длительный и дорогой процесс. Однако она обеспе-
чивает очень высокую твёрдость (58…63 HRC). При закалке после це-
ментации форма зуба искажается, а поэтому требуются отделочные опе-
рации. Для цементации применяют низкоуглеродистые стали простые 
(сталь 15 и 20) и легированные (20Х, 12ХНЗА и др.). Легированные стали 
обеспечивают повышенную прочность сердцевины и этим предохраняют 
продавливание хрупкого поверхностного 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. Её применяют в изделиях, где масса и габариты 
имеют решающее значение (транспорт, авиация и т. п.). 

Высокая твёрдость зубьев значительно повышает их контактную 
прочность. В этих условиях решающей может оказаться не контактная, а 
изгибная прочность. Для повышения изгибной прочности высокотвёрдых 
зубьев рекомендуют проводить упрочнение галтелей путем дробеструй-
ного наклепа, накатки и т. п. 

Нитроцементация – насыщение углеродом в газовой среде. При 
этом по сравнению с цементацией сокращаются длительность и стои-
мость процесса, упрочняется тонкий поверхностный слой (0,3...0,8 мм) до 
60...63 HRC, коробление уменьшается, что позволяет избавиться от по-
следующего шлифования. Нитроцементация удобна в массовом произ-
водстве и получила широкое применение в редукторах общего назначе-
ния, в автомобилестроении и других отраслях – материалы 25ХГМ, 
25ХГТ и др. 

В зависимости от способа получения заготовки различают литые, 
кованые, штампованные колёса и колёса, изготовляемые из круглого про-
ката. Стальное литье обладает пониженной прочностью и используется 
обычно для колёс крупных размеров, работающих в паре с кованой ше-
стерней. 
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Определение  допускаемых  контактных  напряжений  

Допускаемое контактное напряжение определяем по формуле [1, 2] 

  ,k
S HL

H

blimН
Н


   

где Hlim b – базовый предел контактной выносливости, МПа; 
SH – коэффициент безопасности по контактным напряжениям; 
kHL – коэффициент долговечности. 
Так как начало контактного выкрашивания не приводит к катастро-

фическому разрушению, запас прочности по контактным напряжениям 
принимают небольшим: SH = 1,1 – для нормализованных, улучшенных и 
сталей объёмной закалки (однородная структура по объёму); SH = 1,2 – 
для сталей поверхностной закалки, цементированных, азотированных 
(неоднородная структура по объёму). 

Основные виды разрушений зубчатых передач носят усталостный 
характер, разрушающие напряжения в 
передачах определяются с использова-
нием экспериментальных кривых вы-
носливости, пример которой показан 
на рис. 1. Уравнение кривой контакт-
ной выносливости имеет вид: 

constNH
m
H
н  . 

Для контакта двух цилиндров по обра-
зующей принимают значение mH = 6. 
По оси ординат на кривой усталости 
откладывается наибольшее напряже-
ние цикла, при котором испытывается образец, по оси абсцисс – число 
циклов перемены напряжений, которые образец выдержал до разрушения. 
Точка, где кривая фактически переходит прямую, параллельную оси NH, 
является характерной (базовой) точкой, которой соответствует базовое 
число циклов перемены напряжений NH0 и базовый предел контактной 
выносливости H lim b .  

Координаты точки перехода зависят от твёрдости поверхности зубь-
ев и определяются по эмпирическим формулам:  

NH0 = 30 HB2,4 при HRС < 56 или HB > 200; 
NH0 = 12·107 при HRС > 56. 
Величина базового разрушающего напряжения H lim b зависит от ви-

да и твёрдости материала. Расчётные формулы для H lim b приведены в 
табл. 1. 

Рис. 1 

N    H    O    N    H    E    

H    l    i    m    

H    l    i    m    b    

H    

N    H  


m    H    

H    N    H    =    c    o    n    s    t    
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Таблица 1. Базовый предел контактной выносливости 

Способ обработки 
зубьев 

Твёрдость поверх-
ности зубьев 

Группа стали H lim b, МПа 

Отжиг, 
нормализация HB  350 

Углеродистая 
или 

легированная 

2 HB + 70 

Объёмная 
закалка 

HRC = 38 – 50 18 HRC + 150

Поверхностная 
закалка 

HRC = 40 – 56 17 HRC + 200

Цементация HRC = 54 – 64 
легированная 

23 HRC 

Азотирование HRC = 50 – 59 1050 

Расчёт числа циклов перемены напряжений выполняют с учётом ре-
жима нагружения передачи. Различают режимы постоянной и перемен-
ной нагрузки. На практике режимы со строго постоянной нагрузкой 
встречаются редко. 

Разрушающее напряжение H lim на кривой выносливости будет со-
ответствовать эквивалентному числу циклов перемены контактных 
напряжений NHE , определяемому по следующей зависимости 

NHE = 60 с n th kHE , 
где с – число нагружений зуба за один оборот зубчатого колеса (рис. 2); 
n – частота вращения, об/мин; th – долговечность, час; kHE – коэффициент 
эквивалентности по контактным напряжениям, учитывающий перемен-
ный характер нагружения передачи.  

b   

h   
a   

g   

с    =    3    

с    =    1    а    )    б    )    

 
Рис. 2 

Для постоянного режима нагружения передачи kHE = 1,0. 
У простых ступеней число нагружений зуба – с = 1; у многопоточ-

ных передач (рис. 2, а) число нагружений зуба для центрального колеса 
равно числу потоков – с = 3; у планетарных передач (рис. 2, б) для цен-
тральных колёс (а и b) число нагружений зуба равно числу сателлитов – 
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ca = cb = ас , у сателлита g зацепление с центральными колёсами происхо-
дит разными сторонами зуба, поэтому – cg = 1. 

При переменном режиме нагружения (рис. 3) коэффициент эквива-
лентности kHE определяем по формуле 

h

ih

н

iр
3

н

iр
HE t

t
 

n

n

T

T
k  










   

где Тн и nн – номинальный крутящий мо-
мент на валу и соответствующая ему ча-
стота вращения (для первого вала Т1 и n1 , 
для второго вала Т2 и n2 , для третьего вала 
Т3 и n3); Tрi – один из числа крутящих мо-
ментов, которые учитывают при расчёте 
на выносливость; nрi и thi – соответствую-
щие этим моментам частота вращения и 
время работы. 

На основе уравнения кривой выносливости запишем равенство: 

0H
6

blimHHE
6

limH NN  . 

Обозначим 6
HE

0H
HL N

N
k   – коэффициент долговечности при расчёте 

по контактным напряжениям. Коэффициент долговечности kHL учитывает 
возможность повышения допускаемых напряжений для кратковремено 
работающих передач (при NHE < NH0). На участке NHE > NH0 (длительно 
работающие передачи) кривая усталости приближенно параллельна оси 
абсцисс. Это значит, что на этом участке предел выносливости не изменя-
ется и при большой длительности эксплуатации вводится ограничение 
kHL ≥ 1.  

При кратковременной работе передачи значение коэффициента дол-
говечности также ограничивается:  
 kHL < 2,6 – при объёмном упрочнении материала (нор-

мализация, улучшение и объёмная закалка); 
 kHL < 1,8 – при поверхностном упрочнении материала 

(цементация, азотирование и поверхностная закалка). 
При расчёте передачи вычисляются допускаемые напряжения для 

всех зубчатых колёс. В качестве расчётных допускаемых напряжений для 
каждой пары зубчатых колёс принимаем наименьшее значение из двух 
полученных. 
 

Рис. 3 

Т,
n

Tр1

nр1

th

th

th1
th2

th3

Tр3

Tр2

nр2
nр3
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Определение  допускаемых  напряжений  изгиба  

Допускаемое напряжение изгиба определяем по формуле  

  ,kk
S FCFL

F

blimF
F


  

где Flim b – базовый предел выносливости по изгибу, МПа; 
SF – коэффициент безопасности по напряжениям изгиба; 
kFL – коэффициент долговечности; 
kFC – коэффициент, учитывающий условия нагружения зуба. 
Разрушающее напряжение изгиба F lim определяется по экспери-

ментальной кривой выносливости при изгибе, пример которой показан на 
рис. 4. Уравнение кривой выносливости 
имеет вид: 

constNF
m
F

F  . 

На основе опыта показатель степени 
в уравнении принимают: 
 mF = 6 – для незакалённых передач; 
 mF = 9 – для закалённых передач. 

Точка, начиная с которой кривая пе-
реходит в горизонтальную прямую, име-
ет координаты: F lim b – базовое разруша-
ющее напряжение при изгибе; NF0 – базо-
вое число циклов перемены напряжений изгиба. 

Величина базового разрушающего напряжения при изгибе F lim b за-
висит от вида и твёрдости материала. Расчётные формулы для F lim b при-
ведены в табл. 2. 

Таблица 2. Базовый предел выносливости по изгибу 

Способ обра-
ботки зубьев 

Твёрдость зубьев 
Группа стали F lim b , МПа 

поверхн. сердцев. 

Нормализация, 
улучшение 

НВ 180 – 350 
Углеродистая 

или 
легированная 

1,8 HB 

Объёмная 
закалка 

HRC 45–55 500 – 600 

Поверхностная 
закалка ТВЧ 

HRC 45–55 HRC 25–35 650 

Цементация HRC 56–62 HRC 25–40
легированная 

750 – 850 

Азотирование HRC 50–65 HRC 32–45 300 +12 НRC

Рис. 4 

N    F    O    N    F    E    

F    l    i    m    

F    l    i    m    b    

F    

N   F 


m    F    

F    N    F    =    c    o    n    s    t    
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Так как поломка зуба является катастрофическим видом разруше-
ния, то запасы прочности по напряжениям изгиба принимаются доста-
точно большими: SF = 1,65…2,3 (большее значение для литых заготовок). 

Базовое число циклов перемены напряжений изгиба принимается по-
стоянной величиной, равной NF0 = 4·10

6
. 

Разрушающее напряжение F lim на кривой выносливости будет 
определяться в зависимости от эквивалентного числа циклов перемены 
напряжений изгиба NFE, определяемого по формуле:  

NFE = 60 с n th kFE , 
где kFE – коэффициент эквивалентности по напряжениям изгиба, учиты-
вающий переменный характер нагружения передачи. 

Для постоянного режима нагружения передачи kFE =1,0; 
Для переменного режима нагружения передачи 

h

ih

н

iр
9

н

iр
FE t

t
 

n

n

T

T
k  










 . 

В формулу для расчёта допускаемых напряжений при изгибе вво-
дится дополнительный коэффициент 
kFC, учитывающий снижение прочности 
при знакопеременном режиме нагруже-
ния зуба (реверсивные передачи, сател-
литные шестерни планетарных передач 
и т. п.). Значение коэффициента kFC за-
висит от материала и характера измене-
ния нагрузки зубчатого колеса. При ра-
боте зубьев двумя сторонами  
kFC = 0,7…0,8 (большее значение для 
HB > 350). При работе зубьев одной стороной kFC = 1,0. 

На основе уравнения кривой выносливости запишем равенство: 

0F
9

blimFFE
9

limF NN  . 

Обозначим 9
FE

0F
FL N

N
k   – коэффициент долговечности при расчёте 

по напряжениям изгиба. Как следует из вида кривой выносливости, при 
большой длительности эксплуатации вводится ограничение kFL ≥ 1.  

При кратковременной работе передачи значение коэффициента дол-
говечности также ограничивается:  
 kFL < 2,08 – для незакалённых передач; 
 kFL < 1,63 – для закалённых передач. 

Рис. 5 

kFC =0,70 ,8 kFC =1,0

с=2с=1
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Пример расчёта 1. 

Рассмотрим расчёт допускаемых напряжений для коническо-
планетарного редуктора (рис. 6) 

n    в    х    

Р    в    ы    х    n    в    ы    х    

b    

g    

a    

h    

2    
1    

1    с    т    у    п    е    н    ь    
(    б    ы    с    т    р    о    х    о    д    н    а    я   )  

2    с    т    у    п    е    н    ь    
(    т    и    х    о    х    о    д    н    а    я    )    

 
Рис. 6 

Согласно заданию имеем: 
 частота вращения входного вала nвх = n1 = 2400 об/мин; 
 частота вращения выходного вала nвых = n3 = 200 об/мин; 
 выходная мощность Pвых = P3 = 180 кВт; 
 срок службы редуктора th = 1500 час; 
 режим нагружения передачи 1 (рис. 3).  
Исходные данные по режимам нагружения даны в долях от парамет-

ров работы передачи:  
Tрi = kтi Тн ; 

nрi = kni nн ; 

tрi = kti th , 

где Тн и nн – номинальный крутящий момент на валу и соответствующая 
ему частота вращения (для первого вала Т1 и n1 , для второго вала Т2 и n2 , 
для третьего вала Т3 и n3); Tрi – один из числа крутящих моментов, кото-

рые учитывают при расчёте на выносливость; nрi и thi – соответствующие 

этим моментам частота вращения и время работы; kтi , kni , kti – коэффици-
енты, учитывающие характеристики режимов нагружения.  
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Согласно заданию имеем: 
на первом режиме  kт1 = 1,0;    kn1 = 1,0;    kt1 = 0,50; 

на втором режиме  kт2 = 0,9;    kn2 = 1,1;    kt2 = 0,25; 

на третьем режиме kт3 = 0,8;    kn3 = 1,2;    kt3 = 0,25. 

В результате кинематического и энергетического расчёта [3] полу-
чено: передаточное отношение редуктора uред = 12,0; передаточное отно-
шение конической передачи u1 = 2,5; передаточное отношение планетар-
ной передачи u2 = 4,8; частота вращения второго вала n2 = 960 об/мин; ча-
стота вращения в обращенном движении: центральных колёс 

мин/об 760nh
a  , мин/об 200nh

b  , сателлита миноб/ 86,542nh
g  ; пере-

даточные отношения в обращенном движении 4,1uh
аg   и 714,2uh

gb  . 

Число сателлитов планетарной ступени аС = 4.  
Мощность на втором валу Р2 = 185,83 кВт, на первом валу –  

Р1 = 191,57 кВт.  
Крутящие моменты: на первом валу – Т1 = 0,7623·106 Н·м; на втором 

валу – Т2 = 1,8486·106 Н·м; на третьем валу – Т3 = 8,595·106 Н·м; от сол-
нечного колеса к сателлиту – Тag = 0,5084·106 Н·м; от сателлита к корон-
чатому колесу – Тgb = 0,7117·106 Н·м; 
 

2 . 1 .  Выбор  материала  зубчатых  колёс  и  
обоснование  термической  обработки  

Так как передача авиационная, тяжелонагруженная и требует обес-
печения высокой надёжности и малых значений массогабаритных харак-
теристик, то для всех зубчатых колёс выбираем высокопрочную легиро-
ванную сталь 12Х2Н4А с химико-термической обработкой цементацией 
на глубину 1,0...1,2 мм с последующей закалкой, заготовка штамповка. 

Механические свойства приведены в таблице: 

Марка  
стали 

Вид 
термо-

обработки 

Механические характеристики 

Твёрдость зубьев Предел 
прочности 

в, МПа 

Предел 
текучести 

т, МПа 
на поверх-
ности 

в сердце-
вине 

12Х2Н4А Цементация HRC 5863 HRC 3540 1200 1000 
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2 .2 .  Определение  допускаемых  контактных  напряжений  

Допускаемые контактные напряжения для каждого зубчатого колеса 
определяются по формуле  

  ,k
S HL

H

blimН
Н


   

где Hlim b – базовый предел контактной выносливости, МПа; 
SH – коэффициент безопасности по контактным напряжениям; 
kHL – коэффициент долговечности. 
Для стали 12Х2Н4А твёрдость поверхности составит 58…63 HRC. 

Принимаем HRC = 60. 
Базовый предел контактной выносливости поверхности цементиро-

ванных зубьев всех колёс 
Hlim b = 23 HRC = 23·60 = 1380 МПа. 
Для цементированных зубьев коэффициент безопасности SH = 1,2. 
Коэффициенты долговечности при расчёте по контактным напряже-

ниям определяются по формуле 

6
HE

0H
HL N

N
k  , 

где NH0 – базовое число циклов перемены контактных напряжений,  
NHЕ – эквивалентное число циклов перемены контактных напряжений. 
При большой длительности эксплуатации, когда NHЕ > NH0, вводится 
ограничение kHL ≥ 1. При кратковременной работе передачи – kHL < 1,8 
(при поверхностном упрочнении материала). 

При твёрдости поверхности зубьев HRC > 56 имеем NH0 = 12·10
7
. 

Зубчатая передача работает при переменном режиме нагружения 
(рис. 3). Эквивалентное число циклов перемены контактных напряжений 
определяется по формуле 

NHE = 60 с n th kHE ,  
где с – число нагружений зуба за один оборот зубчатого колеса (рис. 2); 
n – частота вращения, об/мин; th – долговечность, час; kHE – коэффициент 
эквивалентности по контактным напряжениям, учитывающий перемен-
ный характер нагружения передачи.  

При переменном режиме нагружения (рис. 3) коэффициент эквива-
лентности kHE определяем по формуле 

 









 itini

3
т

h

ih

н

iр
3

н

iр
HE kkk

t

t
 

n

n

T

T
k . 
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Рассчитаем коэффициент эквивалентности по контактным напряже-
ниям, учитывающий переменный характер нагружения передачи  

8541,025,02,18,0 25,01,19,0 5,00,10,1k 333
HE  . 

Коэффициент эквивалентности по контактным напряжениям kHE бу-
дет одинаковым для всех зубчатых колёс. 

Рассчитаем эквивалентное число циклов перемены контактных 
напряжений для зубчатых колёс (конической ступени 1, 2 и планетарной 
ступени a, b, g): 

Для шестерни 1: 
c1 = 1; n = n1; 
NHE1 = 60 с1 n1 th kHE = 60·1·2400·1500·0,8541 = 18,488·107. 

Для зубчатого колеса 2: 
c2 = 1; n = n2; 
NHE2 = 60 с2 n2 th kHE = 60·1·960·1500·0,8541 = 7,3792·107. 

Для шестерни а: 

ca = ас = 4; h
ann  ; 

HEh
h
aaHEa ktnc60N   = 60·4·760·1500·0,8541 = 23,367·107. 

Для сателлита g: 

cg = 1; h
gnn  ; 

HEh
h
ggHEg ktnc60N   = 60·1·542,86·1500·0,8541 = 4,1728·107. 

Для корончатого колеса b: 

cb = ас = 4; h
bnn  ; 

HEh
h
bbHEb ktnc60N   = 60·4·200·1500·0,8541 = 6,1493·107. 

Для зубчатых колёс 1 и а получили, что NHЕ1 > NH0 и NHЕа > NH0 . 
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Коэффициенты долговечности по контактным напряжениям: 

9308,0
10448,18

1012

N

N
k 6

7

7
6

1HE

HO
1HL 




 ;  принимаем kHL1 = 1,0; 

0844,1
103792,7

1012

N

N
k 6

7

7
6

2HE

HO
2HL 




 ; 

8949,0
10367,23

1012

N

N
k 6

7

7
6

HEа

HO
HLа 




 ;  принимаем kHLа = 1,0; 

1925,1
101728,4

1012

N

N
k 6

7

7

6
HEg

HO
HLg 




 ; 

1179,1
101493,6

1012

N

N
k 6

7

7
6

HEb

HO
HLb 




 . 

Тогда допускаемые контактные напряжения будут равны: 

  МПа 11500,1
2,1

1380
k

S 1HL
H

blimH
1Н 


 ; 

  МПа 1,12470844,1
2,1

1380
k

S 2HL
H

blimH
2Н 


 ; 

  МПа 11500,1
2,1

1380
k

S HLa
H

blimH
aН 


 ; 

  МПа 4,13711925,1
2,1

1380
k

S HLg
H

blimH
gН 


 ; 

  МПа 6,12851179,1
2,1

1380
k

S HLb
H

blimH
bН 


 . 

В качестве расчётных допускаемых напряжений для каждой пары 
зубчатых колёс принимаем наименьшее значение из двух полученных: 

    МПа 11501Н12Н  ; 

    МПа 1150aHagН  ; 

    МПа 6,1285bHgbН  . 
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2 .3 .  Определение  допускаемых  напряжений  изгиба  

Допускаемое напряжение изгиба для каждого зубчатого колеса 
определяются по формуле  

  ,kk
S FCFL

F

blimF
F


  

где Flim b– базовый предел выносливости по изгибу, МПа; 
SF – коэффициент безопасности по напряжениям изгиба; 
kFL – коэффициент долговечности; 
kFC – коэффициент, учитывающий условия нагружения зуба. 
Базовый предел выносливости по изгибу для цементированных 

зубьев принимаем F lim b = 800 МПа.  
Коэффициент безопасности SF = 1,8. 
Базовое число циклов перемены напряжений будет NF0 = 4·10

6
. 

Коэффициенты долговечности при расчёте по напряжениям изгиба 
определяются по формуле 

9
FE

0F
FL N

N
k  , 

где NF0 – базовое число циклов перемены напряжений изгиба,  
NFЕ – эквивалентное число циклов перемены напряжений изгиба. При 
большой длительности эксплуатации, когда NFЕ > NF0 , вводится ограни-
чение kFL ≥ 1. При кратковременной работе передачи – kFL < 1,63 (для за-
калённых передач). 

Эквивалентное число циклов перемены напряжений изгиба опреде-
ляется по формуле 

NFE = 60 с n th kFE , 
где kFE – коэффициент эквивалентности по напряжениям изгиба, учиты-
вающий переменный характер нагружения передачи.  

При переменном режиме нагружения (рис. 3) коэффициент эквива-
лентности kFE определяем по формуле 

 









 itini

9
т

h

ih

н

iр
9

н

iр
FE kkk

t

t
 

n

n

T

T
k , 

где Tрi – один из числа крутящих моментов, которые учитывают при рас-

чёте на выносливость; Tн – номинальное значение момента, учитываемое 
при расчёте на выносливость; nрi и thi – соответствующие этим моментам 

частота вращения и время работы; kтi , kni , kti – коэффициенты, учитыва-
ющие характеристики режимов нагружения. 
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Рассчитаем коэффициент эквивалентности по напряжениям изгиба, 
учитывающий переменный характер нагружения передачи 

6468,025,02,18,0 25,01,19,0 5,00,10,1k 999
FE  . 

Коэффициент эквивалентности по напряжениям изгиба kFE будет 
одинаковым для всех зубчатых колёс. 

Рассчитаем эквивалентное число циклов перемены напряжений из-
гиба для зубчатых колёс (конической ступени 1, 2 и планетарной ступени 
a, b, g): 

Для шестерни 1: 
c1 = 1; n = n1; 
NFE1 = 60 с1 n1 th kFE = 60·1·2400·1500·0,6468 = 139,71·106. 

Для зубчатого колеса 2: 
c2 = 1; n = n2; 
NFE2 = 60 с2 n2 th kHE = 60·1·960·1500·0, 6468 = 55,884·106. 

Для шестерни а: 

ca = ас = 4; h
ann  ; 

FEh
h
aaFEa ktnc60N   = 60·4·760·1500·0, 6468 = 176,97·106. 

Для сателлита g: 

cg = 1; h
gnn  ;  

FEh
h
ggFEg ktnc60N   = 60·1·542,86·1500·0, 6468 = 31,601·106. 

Для корончатого колеса b: 

cb = ас = 4; h
bnn  ; 

FEh
h
bbFEb ktnc60N   = 60·4·200·1500·0, 6468 = 46,57·106. 

Для всех зубчатых колёс получили, что NFЕ1 > NF0 , и NFЕ2 > NF0 ,  

NFЕа > NF0 , NFЕg > NF0 , NFЕb > NF0 . 
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Коэффициенты долговечности по напряжениям изгиба: 

6738,0
1071,139

104

N

N
k 9

6

6
9

1FE

0F
1FL 




 ; принимаем kFL1 = 1,0; 

746,0
10884,55

104

N

N
k 9

6

6
9

2FE

0F
2FL 




 ; принимаем kFL2 = 1,0; 

6563,0
1097,176

104

N

N
k 9

6

6
9

FEa

0F
FLa 




 ; принимаем kFLa = 1,0; 

7948,0
10601,31

104

N

N
k 9

6

6

9
FEg

0F
FLg 




 ; принимаем kFLg = 1,0; 

7613,0
1057,46

104

N

N
k 9

6

6
9

FEb

0F
FLb 




 ; принимаем kFLb = 1,0. 

При работе зубьев колёс 1, 2, a, b одной стороной коэффициент 
kFC = 1,0. Сателлит g работает при знакопеременном режиме нагружения  
(рис. 2, 5), поэтому коэффициент kFСg = 0,75. 

Тогда допускаемые напряжения изгиба будут равны: 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 1FС1FL

F

blimF
1F 


 ; 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 2FС2FL

F

blimF
2F 


 ; 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 FСaFLa

F

blimF
aF 


 ; 

  МПа 33,33375,00,1
8,1

800
kk

S
 FСgFLg

F

blimF
gF 


 ; 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 FСbFLb

F

blimF
bF 


 . 

В качестве расчётных допускаемых напряжений изгиба для каждой 
пары зубчатых колёс принимаем наименьшее значение из двух получен-
ных: 

    МПа 44,4441F12F  ; 

    МПа 33,333gFagF  ; 

  МПа 44,444bF  . 
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Пример расчёта 2. 

Рассмотрим расчёт допускаемых напряжений для раздаточного ре-
дуктора (рис. 7) 

Pвых
nвых

Pвых
nвых

nвх

1 ступень
(быстроходная)

2 ступень
(тихоходная)

12

3

4



 
Рис. 7 

Согласно заданию имеем: 
 частота вращения входного вала nвх = n1 = 500 об/мин; 
 частота вращения выходного вала nвых = n3 = 210 об/мин; 
 выходная мощность Pвых = P3 = 2,0 кВт; 
 срок службы редуктора th = 5000 час. 
 режим нагружения передачи 0 (постоянный).  
В результате кинематического и энергетического расчёта получено: 

передаточное отношение редуктора uред = 2,381; передаточное отношение 
цилиндрической передачи u1 = 2,0; передаточное отношение конической 
передачи u2 = 1,1905; частота вращения второго вала n2 = 250,0 об/мин; 
Мощность на втором валу Р2 = 4,1237 кВт, на первом валу –  
Р1 = 4,2079 кВт.  

Крутящие моменты: на первом валу – Т1 = 0,08037·106 Н·м; на вто-
ром валу – Т2 = 0,15754·106 Н·м; на третьем валу – Т3 = 0,09095·106 Н·м;  
 

2 . 1 .  Выбор  материала  зубчатых  колёс  и  
обоснование  термической  обработки  

Так как передача авиационная, тяжелонагруженная и требует обес-
печения высокой надёжности и малых значений массогабаритных харак-
теристик, то для всех зубчатых колёс выбираем высокопрочную легиро-
ванную сталь 12Х2Н4А с химико-термической обработкой цементацией 
на глубину 1,0...1,2 мм с последующей закалкой, заготовка штамповка. 
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Механические свойства приведены в таблице: 

Марка  
стали 

Вид 
термо-

обработки 

Механические характеристики 

Твёрдость зубьев Предел 
прочности 

в, МПа 

Предел 
текучести 

т, МПа 
на поверх-
ности 

в сердце-
вине 

12Х2Н4А Цементация HRC 5863 HRC 3540 1200 1000 

 
2 . 2 .  Определение  допускаемых  контактных  напряжений  

Допускаемые контактные напряжения для каждого зубчатого колеса 
определяются по формуле  

  ,k
S HL

H

blimН
Н


   

где Hlim b – базовый предел контактной выносливости, МПа; 
SH – коэффициент безопасности по контактным напряжениям; 
kHL – коэффициент долговечности. 
Для стали 12Х2Н4А твёрдость поверхности составит 58…63 HRC. 

Принимаем HRC = 60. 
Базовый предел контактной выносливости поверхности цементиро-

ванных зубьев всех колёс 
Hlim b = 23 HRC = 23·60 = 1380 МПа. 
Для цементированных зубьев коэффициент безопасности SH = 1,2. 
Коэффициенты долговечности при расчёте по контактным напряже-

ниям определяются по формуле 

6
HE

0H
HL N

N
k  , 

где NH0 – базовое число циклов перемены контактных напряжений,  
NHЕ – эквивалентное число циклов перемены контактных напряжений. 
При большой длительности эксплуатации, когда NHЕ > NH0 , вводится 
ограничение kHL ≥ 1. При кратковременной работе передачи – kHL < 1,8 
(при поверхностном упрочнении материала). 

При твёрдости поверхности зубьев HRC  56 имеем NH0 = 12·10
7
. 

Зубчатая передача работает при постоянном режиме нагружения. 
Эквивалентное число циклов перемены контактных напряжений опреде-
ляется по формуле 

NHE = 60 с n th kHE , 
где n – частота вращения, об/мин; th – долговечность, ч; с – число нагру-
жений зуба за один оборот зубчатого колеса (рис. 2), kHE – коэффициент 
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эквивалентности по контактным напряжениям, учитывающий перемен-
ный характер нагружения передачи.  

Для постоянного режима нагружения передачи kHE = 1,0. 
Зубчатое колесо 3 находится в зацеплении с колёсами 4, поэтому для 

зубчатого колеса 3 число нагружений с3 = 2 (рис. 5). 
Рассчитаем эквивалентное число циклов перемены контактных 

напряжений для зубчатых колёс (цилиндрической ступени 1, 2 и кониче-
ской ступени 3, 4): 

Для шестерни 1: 
c1 = 1; n = n1; 
NHE1 = 60 с1 n1 th kHE = 60·1·500·5000·1,0 = 15·10

7
. 

Для колеса 2: 
c2 = 1; n = n2; 
NHE2 = 60 с2 n2 th kHE = 60·1·250,0·5000·1,0 = 7,5·10

7
. 

Для шестерни 3: 
c3 = 2; n = n2; 
NHE3 = 60 с3 n3 th kHE = 60·2·250,0·5000·1,0 = 15,0·10

7
. 

Для колеса 4: 
c4 = 1; n = n4; 
NHE4 = 60 с4 n4 th kHE = 60·1·210·5000·1,0 = 6,3·10

7
. 

Для зубчатых колёс 1 и 3 получили, что NHЕ1 > NH0 и NHЕ3 > NH0 . 

Коэффициенты долговечности по контактным напряжениям: 

9635,0
1015

1012

N

N
k 6

7

7
6

1HE

0H
1HL 




 ;  принимаем kНL1 = 1,0; 

0815,1
105,7

1012

N

N
k 6

7

7
6

2HE

0H
2HL 




 ; 

9635,0
100,15

1012

N

N
k 6

7

7
6

3HE

0H
3HL 




 ; принимаем kНL3 = 1,0; 

1134,1
103,6

1012

N

N
k 6

7

7
6

4HE

0H
4HL 




 . 
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Тогда допускаемые контактные напряжения будут равны: 

  МПа 0,11500,1
2,1

1380
k

S 1HL
Н

blimН
1 Н 


 ; 

  МПа 71,12430815,1
2,1

1380
k

S 2HL
Н

blimН
2 Н 


 ; 

  МПа 0,11500,1
2,1

1380
k

S 3HL
Н

blimН
3 Н 


 ; 

  МПа 38,12801134,1
2,1

1380
k

S 4HL
Н

blimН
4 Н 


 . 

В качестве расчётных допускаемых напряжений для каждой пары 
зубчатых колёс принимаем наименьшее значение из двух полученных: 

    МПа 11501Н12Н  ; 

    МПа 11503H34Н  . 

 
2 . 3 .  Определение  допускаемых  напряжений  изгиба  

Допускаемое напряжение изгиба для каждого зубчатого колеса 
определяются по формуле  

  ,kk
S FCFL

F

blimF
F


  

где Flim b– базовый предел выносливости по изгибу, МПа; 
SF – коэффициент безопасности по напряжениям изгиба; 
kFL – коэффициент долговечности; 
kFC – коэффициент, учитывающий условия нагружения зуба. 
Базовый предел выносливости по изгибу для цементированных 

зубьев принимаем F lim b = 800 МПа.  
Коэффициент безопасности SF = 1,8. 
Базовое число циклов перемены напряжений будет NF0 = 4·10

6
. 

Коэффициенты долговечности при расчёте по напряжениям изгиба 
определяются по формуле 

9
FE

0F
FL N

N
k  , 

где NF0 – базовое число циклов перемены напряжений изгиба,  
NFЕ – эквивалентное число циклов перемены напряжений изгиба. При 
большой длительности эксплуатации, когда NFЕ > NF0 , вводится ограни-
чение kFL ≥ 1. При кратковременной работе передачи – kFL < 1,63 (для за-
калённых передач). 
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Эквивалентное число циклов перемены напряжений изгиба опреде-
ляется по формуле 

NFE = 60 с n th kFE , 
где kFE – коэффициент эквивалентности по напряжениям изгиба, учиты-
вающий переменный характер нагружения передачи. Для постоянного 
режима работы передачи kFE =1,0. 

Рассчитаем эквивалентное число циклов перемены напряжений из-
гиба для зубчатых колёс (цилиндрической ступени 1, 2 и конической сту-
пени 3, 4): 

Для шестерни 1: 
c1 = 1; n = n1; 
NFE1 = 60 с1 n1 th kFE = 60·1·500·5000·1,0 = 150·10

6
. 

Для колеса 2: 
c2 = 1; n = n2; 
NFE2 = 60 с2 n2 th kFE = 60·1·231,0·5000·1,0 = 75,0·10

6
. 

Для шестерни 3: 
c3 = 2; n = n2; 
NFE3 = 60 с3 n3 th kFE = 60·2·231,0·5000·1,0 = 150,0·10

6
. 

Для колеса 4: 
c4 = 1; n = n4; 
NFE4 = 60 с4 n4 th kFE = 60·1·210·5000·1,0 = 63,0·10

6
. 

Для всех зубчатых колёс получили, что NFЕ1 > NF0 , и NFЕ2 > NF0 ,  
NFЕ3 > NF0 , NFЕ4 > NF0 . 

Коэффициенты долговечности по напряжениям изгиба: 

6685,0
100,150

104

N

N
k 9

6

6
9

1FE

0F
1FL 




 ; принимаем kFL1 = 1,0; 

7220,0
100,75

104

N

N
k 9

6

6
9

2FE

0F
2FL 




 ; принимаем kFL2 = 1,0; 

6685,0
100,150

104

N

N
k 9

6

6
9

3FE

0F
3FL 




 ; принимаем kFL3 = 1,0; 

7362,0
100,63

104

N

N
k 9

6

6
9

4FE

0F
4FL 




 ; принимаем kFL4 = 1,0. 
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При работе зубьев колёс 1, 2, 4 одной стороной коэффициент 
kFC = 1,0. Зубчатое колесо 3 работает при знакопеременном режиме 
нагружения (рис. 5), поэтому коэффициент kFС3 = 0,75. 

Тогда допускаемые напряжения будут равны: 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 1FC1FL

F

blimF
1F 


 ; 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 2FC2FL

F

blimF
2F 


 ; 

  МПа 33,33375,00,1
8,1

800
kk

S
 3FC3FL

F

blimF
3F 


 ; 

  МПа 44,4440,10,1
8,1

800
kk

S
 4FC4FL

F

blimF
4F 


 . 

В качестве расчётных допускаемых напряжений для каждой пары 
зубчатых колёс принимаем наименьшее значение из двух полученных: 

    МПа 44,4441F12F  ; 

    МПа 33,3333F34F  . 
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