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1. ОБЩИЕ  СВЕДЕНИЯ  
О  КОНИЧЕСКИХ  ЗУБЧАТЫХ  ПЕРЕДАЧАХ  

Конические зубчатые передачи предназначены для передачи 
крутящего момента между пересекающимися осями. В современном 
машиностроении наибольшее распространение получили кониче-
ские передачи прямозубые. 

Как и цилиндрические, конические зубчатые передачи рассчи-
тываются на усталостную прочность рабочих поверхностей зубьев 
по контактным напряжениям и поломку зубьев – по напряжениям 
изгиба в опасном сечении зуба. 

Расчёт на усталостную прочность по контактным напряжениям 
является основным для определения габаритов передачи, расчёт на 
выносливость по напряжениям изгиба – для определения модуля 
передачи. 

Расчёты конических зубчатых передач в настоящее время не 
стандартизованы. Имеются различные методики и рекомендации по 
выполнению расчётов [1…6]. В данной работе за основу принята 
методика [6]. 

Расчёты на прочность прямозубых конических передач сведе-
ны к расчётам эквивалентных цилиндрических зубчатых передач. 
Расчёты же цилиндрических зубчатых передач стандартизованы 
ГОСТ 21354-87. 

Обозначения и зависимости для расчёта основных геометриче-
ских параметров конических зубчатых передач соответствуют 
ГОСТ 19325-73, ГОСТ 19624-74, ГОСТ 19326-73. 

В данных методических указаниях введены некоторые упро-
щения, мало влияющие на результаты расчётов. Так, коэффициенты 
неравномерности распределения нагрузки kβ и динамической  
нагрузки kv приняты одинаковыми при расчётах на изгибную и  
контактную прочности, определение допускаемых напряжений 
производится без учёта шероховатости поверхностей и размеров 
колёс и т. п. 

Последовательность выполнения основных этапов расчёта 
изложена в виде схем алгоритмов расчёта, которыми можно пользо-
ваться и при «ручном» расчёте. 
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2 .  ПРОГРАММА  РАСЧЁТА  
КОНИЧЕСКОЙ  ЗУБЧАТОЙ  ПЕРЕДАЧИ  

Основные величины, входящие в расчетные формулы, и их 
размерность приведены в табл. 1. 

Таблица 1. Основные величины 

Обозначение 
в формулах 

Размер-
ность 

Наименование величины 

ВТ (I) – Вид термообработки для шестерни и колеса 

bw мм Рабочая ширина зубчатого венца 

с1 , с2 – 
Число нагружений за один оборот для зуба  
шестерни и колеса 

СТ – Степень точности передачи 

dael , dae2 – 
Внешний диаметр вершин зубьев шестерни и  
колеса 

del , de2 мм Внешний делительный диаметр шестерни и колеса 

dm1 , dm2 мм Средний делительный диаметр шестерни и колеса 

dm мм 
Заданное значение среднего делительного диаметра 
шестерни 

HB (I), 
HRC (I) 

– 
Величина твёрдости поверхности зубьев шестерни 
и колеса по Бринеллю и Роквеллу  

IR – Номер типового режима нагружения 

kFC – 
Коэффициент, учитывающий двустороннее  
нагружение зуба 

kFE , kHE – 
Коэффициент эквивалентности при расчётах  
по изгибным и контактным напряжениям 

kFL , kHL – 
Коэффициент долговечности при расчёте зуба  
шестерни и колеса по изгибным и контактным  
напряжениям 

kd (МПа)1/3 
Вспомогательный коэффициент  
при проектировочном расчёте 

kF , kH – 
Коэффициент нагрузки при расчёте по изгибным и 
контактным напряжениям 

kα – 
Коэффициент неравномерности распределения  
нагрузки между зубьями при многопарном 
зацеплении 

 kk ,
о  – 

Начальное и эффективное значения коэффициента   
неравномерности распределения нагрузки 
по ширине зубчатого венца 
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продолжение таблицы 1 

kv – Коэффициент динамической нагрузки 

mF – 
Показатель степени уравнения кривой  
выносливости при изгибе зубьев 

mnm , mtm мм 
Нормальный и торцевой модули в среднем сечении 
зуба 

mtе мм Торцевой модуль на внешнем торце 

mmin мм Минимально допустимое значение модуля  

NFО , NHО – 
Базовое число циклов перемены изгибных и  
контактных напряжений 

NFE , NHE – 
Эквивалентное число циклов перемены изгибных и 
контактных напряжений 

n1 , n2 об/мин Частота вращения вала шестерни и колеса 

Re , Rm мм Внешнее и среднее конусное расстояние  

RW – Показатель реверсивности передачи 

SF , SH – 
Коэффициент безопасности шестерни и колеса при 
расчётах по изгибным и контактным напряжениям 

T1 H·мм Момент крутящий на валу шестерни 

th час Ресурс работы передачи 

u – Передаточное число передачи 

V м/с Окружная скорость 

YF1 , YF2 – Коэффициент формы зуба шестерни и колеса 

zн – 
Коэффициент, учитывающий геометрию  
контактирующих тел  

zм – 
Коэффициент, учитывающий механические 
свойства материалов контактирующих тел 

zε – 
Коэффициент, учитывающий торцевое перекрытие 
при расчёте по контактным напряжениям 

z1 , z2 – Число зубьев шестерни и колеса 

zv1 , zv2 – Эквивалентное число зубьев шестерни и колеса 

α рад Угол профиля зуба 

αw  рад Угол зацепления 

δal , δa2 рад Угол конуса вершин зубьев шестерни и колеса 

δfl , δf2 рад Угол впадин вершин зубьев шестерни и колеса 

εα – Коэффициент торцевого перекрытия 
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продолжение таблицы 1 

θa рад Угол головки зуба 

θf рад Угол ножки зуба 

Σ рад Угол между осями колёс 
σF1 , σF2 МПа Напряжение изгиба зуба шестерни и колеса 

σF lim b МПа 
Базовый предел выносливости зуба шестерни и  
колеса 

[σF]1, [σF]2 МПа 
Допускаемое напряжение изгиба для зуба шестерни 
и колеса 

σH МПа Контактное напряжение в зубьях 

σH lim b МПа 
Базовый предел контактной выносливости 
для шестерни и колеса 

[σH]1, [σH]2 МПа 
Допускаемое контактное напряжение 
для зуба шестерни и колеса 

[σH] МПа Допускаемое контактное напряжение для передачи 

ΔF , ΔH – 
Величина недогрузки по изгибным и контактным 
напряжениям 

ψbd , ψbR – 
Коэффициент ширины зубчатого венца относитель-
но диаметра шестерни и конусного расстояния 

При расчётах принимают для всех величин шестерни I = 1, 
колеса – I = 2. При проектировочном расчете приближенные или 
предварительные значения величин имеют дополнительный индекс 
– штрих: wHF b ,u ,k ,k   и т. п. 

Исходными данными для расчёта передачи являются величи-
ны: Т1 – момент крутящий на валу шестерни; n1 – частота вращения 
вала шестерни; u – передаточное отношение передачи; th – ресурс 
передачи; IR – номер типового режима нагружения; Σ – угол между 
осями колёс; СТ – степень точности передачи; dm – заданное значе-
ние среднего диаметра шестерни. Если значение среднего диаметра 
шестерни не задано, следует принять dm = 0. 

Указанные исходные данные должны быть подготовлены 
заранее и при расчётах вводятся в таблицу на экране дисплея. 
Общий порядок расчёта передачи приведен на рис. 1. 

В данной программе определяются и выводятся на печать 
только основные параметры передачи, необходимые для её проек-
тирования и расчёта остальных деталей и узлов привода. На рис. 1 
не показаны некоторые предусмотренные программой изменения 
порядка расчётов. Например, возможность изменения материалов и 
видов термообработки колёс. 
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Начало

Определение
допускаемых
напряжений

Исходные данные:
HB1, HB2, BT1, BT2,
с1, с2, SH1, SH2, SF1, SF2

T1, CT, th, n1, IR, u, dm1 Исходные данные

В последовательности
приведённой на рис. 2

Результаты расчёта:
[H]1, [H]2, [H],

[F]1, [F]2

Определение
основных размеров

передачи

В последовательности
приведённой на рис. 9

Проверка прочности
передачи

В последовательности
приведённой на рис. 15

Результаты расчёта:
V, kH, H, kF, zv1, zv2,

YF1, YF2, F1, F2

Результаты расчёта:
Re, Rm, bw, mte, mnm, u,
z1, z2, 1, 2, da1, da2,

dm1, dm2, B1, B2

Конец
 

Рис. 1. Общая схема алгоритма расчёта цилиндрической передачи 
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3. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМЫХ НАПРЯЖЕНИЙ 

Общий порядок определения допускаемых контактных и изги-
бных напряжений приведен на рис. 2.  

Начало
подпрограммы

th, n1, IR, u, с1, с2 Исходные данные

В последовательности
приведённой на рис. 3

n2 = n1/u

[H]1

[H]2

[H]1 > [H]2 [H]min = [H]1

[H]min = [H]2

да

нет

В последовательности
приведённой на рис. 7

[F]1

[F]2

Конец
подпрограммы

1

1

 
Рис. 2. Общая схема алгоритма  

определения допускаемых напряжений 

Допускаемые напряжения определяются для шестерни и коле-
са, затем вычисляются допускаемые контактные напряжения для 
передачи. Порядок определения допускаемых контактных напряже-
ний для каждого из колёс приведен на рис. 3. 
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Начало
подпрограммы

Исходные данные

BT, HRC, HB По табл. 2 и рис. 4

H lim b По таблице 3

NHO = 12107

1

нет
BT > 2 2

SH SH = 1,1...1,32

Конец
подпрограммы

th, IR, n1, n2, с1, с2

NHO = 107

нет

да

NHO = 30HB2,4

нет

да

HВ < 200

HRC < 56

1  kHL  2,6
да

1  kHL  1,8

[H] =
H lim b

SH
kHL

1

1

 
Рис. 3. Схема алгоритма определения  
допускаемых контактных напряжений 
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Выбор материалов для зубчатых колёс и их термообработки 
производится по табл. 2.  

Таблица 2. Материалы зубчатых колёс и их характеристики 

Марка 
стали 

Вид 
термообработки 

Твердость зубьев 
на поверхности             в сердцевине 

40  Улучшение НВ 192…228 

45 
 Нормализация 
 Улучшение 

НВ 170…217 
НВ 200…240 

40Х 

 Улучшение  
 Объёмная закалка 
 Поверхностная закалка 
 Азотирование 

НВ 230…260 
HRC 45…50 

HRС 45…55                 HRС 26…30 
HRС 50…55                 HRС 26…30

40ХН 
 Улучшение 
 Объёмная закалка 
 Поверхностная закалка 

НВ 230…300 
HRC 48…54 

HRC 45…50                HRC25…27 

35ХМ 
 Улучшение 
 Объёмая закалка 
 Поверхностная закалка 

НВ   269 
HRC 45…50 

HRC 45…50                HRC 25…27 

12ХНЗА 
12Х2Н4А 

18ХГТ 
25ХГТ 

20Х 
20ХН 

20ХНЗА 

 Цементация 

HRC 56…63                HRC 30…35 
HRC 58…63                HRC 35…40 
HRC 58…60                HRC 32…38 
HRС 58…63                HRC 32…38 
HRС 56…63                HRС 25…27 
HRC 56…63                HRС 28…30 
HRC 58…63                HRС 30…35 

38Х2Ю 
38Х2МЮА 

 Азотирование 
HRC 57…62                HRC 30…35 
HRC 62…65                HRС 30…35 

Для незакалённых зубчатых колёс с прямыми зубьями реко-
мендуется твёрдость шестерни назначить большей, чем твёрдость 
колеса HB(1) ≈ HB(2) + (10…20). 

Для закалённых зубчатых колёс твёрдости поверхностей зубь-
ев шестерни и колеса, как правило, принимаются одинаковыми. 

В программе расчётов на ЭВМ приняты обозначения видов 
термообработки (ВТ): 1 – нормализация или улучшение; 2 – объём-
ная закалка; 3 – поверхностная закалка; 4 – цементация; 5 – азоти-
рование. 

Перевод единицы твёрдости из одной шкалы в другую произ-
водится по графику на рис. 4. 
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nр1

th
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th1
th2

th3

Tр3

Tр2

nр2
nр3

 Базовые разрушающие контактные напряжения в зависимости 
от твёрдости поверхности определяются по формулам табл. 3. 

Таблица 3. Базовые разрушающие напряжения 

Способ термообработки σH lim b , 
МПа 

σF lim b , 
МПа ВТ Наименование 

1 
 Нормализация или 
 улучшение 

2 HB + 70 1,8 HB 

2  Объёмная закалка 18 HRC + 150 500…600 

3  Поверхностная закалка 17 HRC + 200 650 

4  Цементация 23 HRC 750…850 

5  Азотирование 1050 6 HRC + 300 

Расчёт числа циклов перемены напряжений выполняют с учё-
том режима нагружения передачи (рис. 5). Различают режимы по-
стоянной и переменной нагрузки. Для постоянного режима нагру-
жения передачи коэффициент эквивалентности по контактным и из-
гибным напряжениям kHE = 1,0 и kFE = 1,0. Для переменного режима 
нагружения передачи характеристики режима выбирают согласно 
заданию по табл. 4. 

Для определения числа нагружений зуба колеса рассматрива-
ют кинематическую схему передачи. У простых ступеней число 
нагружений зуба – с = 1 (рис. 6); у центральных колёс раздаточных 
ступеней с = 2 (рис. 6). 
 
 

Рис. 4. Соотношение единиц 
твердости HRC и НВ 

Рис. 5. График режима 
нагружения 
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Таблица 4. Характеристики режимов нагружения 

№ 
вари-
анта 

Знач ения  пар аметро в  для  в ари ан то в  

Tр1 Tр2 Tр3 nр1 nр2 nр3 th1 th2 th3 

1 Tн 0,95 Tн 0,80 Tн nн 1,05 nн 1,25 nн 0,60 th 0,20 th 0,20 th 

2 Tн 0,87 Tн 0,83 Tн nн 1,15 nн 1,20 nн 0,55 th 0,25 th 0,20 th 

3 Tн 0,90 Tн 0,83 Tн nн 1,12 nн 1,20 nн 0,65 th 0,20 th 0,15 th 

4 Tн 0,91 Tн 0,87 Tн nн 1,10 nн 1,15 nн 0,50 th 0,30 th 0,20 th 

5 Tн 0,95 Tн 0,80 Tн nн 1,05 nн 1,25 nн 0,70 th 0,20 th 0,10 th 

В формулу для расчёта допускаемых напряжений при изгибе 
вводится дополнительный коэффициент kFC , учитывающий сниже-
ние прочности при знакопеременном (двухстороннем) режиме 
нагружения зуба (реверсивные передачи). При этом для неревер-
сивных передач принимаем значение показателя реверсивности 
RW = +1, для реверсивных RW = –1. При работе зубьев одной сто-
роной kFC = 1,0. Зубья колёс реверсивных передач работают двумя 
сторонами, поэтому kFC = 0,7…0,8. Большие значения коэффициен-
та kFC для реверсивных передач следует принимать для закалённых 
передач. 

с = 1

с = 2с = 1

с = 1

 
Рис. 6. Условия нагружения зуба 

При выборе запаса прочности по контактным напряжениям SH 
большие значения следует принимать при поверхностном упрочне-
нии и повышенных требованиях к надежности.  

Выбор величины коэффициента безопасности SF производится 
в зависимости от требуемой вероятности неразрушения и вида тер-
мообработки. При этом более высокие значения следует принимать 
при поверхностном упрочении зубьев. 

Порядок определения допускаемых напряжений изгиба приве-
ден на рис. 7.  
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Начало
подпрограммы

c, n, th, IR, RW Исходные данные

BT, HRC, HB

F lim b По таблице 3

NFO = 4Ä106

mF
HB  350 > 350
mF 6 9

kFC

Конец
подпрограммы

SF SF = 1,65...2,31

RW +1 1
kFC 1,0 0,70,9

нет
BT > 2 11  kHL 2,08
да

1  kHL 1,63

[F] =
F lim b

SF
kFLkFC

По табл. 2 и рис. 4

 
Рис. 7. Схема алгоритма определения 
допускаемых напряжений изгиба 
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4. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ПЕРЕДАЧИ 

Основными размерами конической передачи будут габариты, 
показанные на рис. 8, а также числа зубьев, модуль и размеры зуба. 

d m
1

d e1

 2

 1



R e
dm2

b w

b w
/2

 
Рис. 8. Схема конической передачи 

Общая схема определения размеров передачи приведена на рис. 9. 

Начало
подпрограммы

Определение
габаритов передачи

В последовательности
приведённой на рис. 10, 11

Определение модуля
и числа зубьев

В последовательности
приведённой на рис. 12

Геометрический
расчёт передачи

В последовательности
приведённой на рис. 13

Конец
подпрограммы

[H], [F]1, [F]2

T1, n1, u, , dm
Исходные данные

Предыдущие расчёты

 
Рис. 9. Общая схема алгоритма определения размеров передачи 

На рис. 10, 11 приведен порядок расчета основных габаритов 
конической передачи.  
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Начало
подпрограммы

T1, n1, u, CT, kd = 77

k'
H k'

H = 1,2...1,6

bd

bw =bd dm1 Округлить

ko
 По таблице 6

Конец
подпрограммы

kH= 1,0

нет

да
1НВ  350 k = (ko

 + 1)/2

k= ko


1

kv По таблице 5

kH = kH k kV; k = |(kH  k'
H)/kH|

нет

да

k  0,03 k'
H = kH 2

2

bd = bw/dm1

V =
dm1

n

601000

1 = arctg
sin

u + cos

bR = 2/(1 + 1/(bd sin 1))

нет

да

bR  0,03 Уменьшить bd

bd = 0,2...0,5

HB, [H]

Исходные данные

Предыдущие расчёты

 
Рис. 10. Схема алгоритма определения габаритов передачи 
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Начало
подпрограммы

T1, n1, u, CT, kd = 77

dm1, HB, [H]

k'
H k'

H = 1,2...1,62

bw Округлить

ko
 По таблице 6

Конец
подпрограммы

kH = 1,0

нет

да

2

НВ  350 k= (ko
 + 1)/2

k = ko


1 kv По таблице 5

kH = kHkkV; k = |(kH  k'
H)/kH|

нет

да

k  0,03 k'
H = kH

bd = bw/dm1

1

V =
dm1

n

601000

Исходные данные

Предыдущие расчёты

 
Рис. 11. Схема алгоритма определения габаритов передачи 

при заданном среднем делительном диаметре 
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На рис. 10 приведен порядок расчёта передачи с определением 
среднего делительного диаметра. На рис. 11 приведен порядок рас-
чёта при заданном среднем делительном диаметре. Для прямозубых 
колёс вспомогательный коэффициент kd = 77 МПа1/3 

При проектировочном расчёте задаются коэффициентом 
ψbd = bw/dm1, однако необходимо выдержать условие 
ψbR = bw/Re ≤ 0,3.  

Значение коэффициента динамической нагрузки можно 
приблизительно определить по табл. 5. 

Таблица 5. Значения коэффициента динамической нагрузки 

Сте-
пень 
точно-
сти 

Твер-
дость 
зуба, 
HB 

Значение kV при окружной скорости V, м/с 

до 1 1…3 3…8 8…12 12…18 18…24

6 
≤ 350 1,00 1,00 1,20 1,30 1,45 1,55 

> 350 1,00 1,00 1,15 1,25 1,35 1,40 

7 
≤ 350 1,00 1,20 1,35 1,45 1,55 – 

> 350 1,00 1,15 1,20 1,30 1,40 1,50 

8 и 9 
≤ 350 1,00 1,00 1,25 1,45 – – 

> 350 1,00 1,20 1,35 1,50 – – 

Значения коэффициента оk  определяется приближенно по 

табл. 6. 
Таблица 6. Значения коэффициента неравномерности 

ψbd 

Значение оk  при расположении опор 

Симметрично 
относительно 
шестерни 

Несимметрично Консольное 
расположение 
шестерни вал жесткий 

вал менее  
жесткий 

0,2 1,00 1,02 1,05 1,10 

0,4 1,01 1,05 1,15 1,20 

0,6 1,03 1,10 1,22 1,30 

0,8 1,05 1,15 1,30 1,50 

1,0 1,10 1,18 1,35 – 

1,2 1,15 1,25 1,40 – 

1,4 1,20 1,30 – – 

1,6 1,25 1,40 – – 
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Для колёс с твердостью поверхности НВ ≤ 350, учитывая 

приработку, принимают 2/)1k(k о   . 

Если уточнённое значение коэффициента нагрузки kH, больше 
предварительно принятого Hk  расчёты основных габаритов необхо-
димо повторить. 

Порядок расчёта модуля и чисел зубьев цилиндрической пере-
дачи приведен на рис. 12. 

Минимальное значение модуля по технологическим требова-
ниям определяется по табл. 7. 

Таблица 7. Минимальные значения модуля 

Вид термообработки mmin, мм Вид термообработки mmin, мм

Нормализация, улучшение 1,5 Поверхностная закалка 4,0 

Объёмная закалка 2,0 Цементация, азотирование 2,5 

Коэффициент неравномерности распределения нагрузки меж-
ду парами зубьев при многопарном зацеплении kFα определяется 
приближенно по табл. 8. 

Таблица 8. Значения коэффициента неравномерности 

Величина Значение величины 

Степень точности 6 7 8 и 9 

kFα 0,725 0,820 0,910 

 
После вычисления модуля следует принять его ближайшим 

стандартным по табл. 9. 

Таблица 9. Стандартные значения модуля 

Ряды Модуль , мм 

1-й 1,5 2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 

2-й 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11 14 

В приводах общего машиностроения при назначении модуля 
1-й ряд следует предпочитать 2-му. 
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Начало
подпрограммы

Исходные данные

Предыдущие расчёты

T1, u, CT

dm1, bw, [F]1, k, kv

mmin По таблице 7

kF По таблице 8

k'
F = kF k kV

Y'
F Y'

F = 4,04,2

z1 Округлить

z'
2 = z1u

z2 Округлить

Конец
подпрограммы

u = z2/z1; u= |(u  u')/u|

нет

да
u  0,03 1

1

z'
1= dm1/mnm

mnm =
2 T1 k'

F

0,85 bw dm1

Y'
F

[F]1

zv2 = z2/cos 2

zv1 = z1/cos 1

zv1  17
нет

да
1

YF1, YF2 YF = 3,6 (1  0,93
zv

+
71

z2
v

)

нет

да
Y  0,03

Y= |(YF1  Y'
F1)/YF1|

2

2

 
Рис. 12. Схема алгоритма определения модуля и числа зубьев 
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Так как в настоящих указаниях рассматривается расчёт только 
колёс без смещения, то необходимо, чтобы эквивалентное число 
зубьев шестерни zv1 было не менее 17. При невыполнении этого  
условия следует вернуться к исходным данным и произвести увели-
чение среднего диаметра dm1 или изменить вид термообработки и 
пересчитать допускаемое напряжение и габариты. 

По полученным значениям zv1 и zv2 рассчитывают коэффици-
енты формы зуба для шестерни и колеса [3] 













2
vv

F
z

71

z

93,0
1 6,3Y . 

Для определения значений YF можно воспользоваться также 
табл. 10. Если значение коэффициента YF отличается более чем на 
3 % от предварительно выбранного FY , то необходимо пересчитать 
значение модуля (рис. 12). 

Таблица 10. Значения коэффициента формы зуба 

Величина Знач ение  в еличины  

zv 17 20 22 30 40 50 60 80 100 150 

YF 4,26 4,08 3,90 3,80 3,70 3,65 3,62 3,61 3,60 3,60 

При округлениях чисел зубьев z1 и z2 следует обеспечить от-
личие уточнённого значения передаточного числа u от заданного не 
более чем на 3 %. 

После определения модуля и чисел зубьев выполняется гео-
метрический расчёт передачи в последовательности, приведенной 
на рис. 13. 

Основные рассчитываемые размеры конического колеса пока-
заны на рис. 14. 



 21

Начало
подпрограммы

Предыдущие расчётыmnm, z1, z2, u, , bw

mte
Принять стандарт. по
табл. 10 не менее mmin

de1 = mte z1; de2 = mte z2;

Re =
de1

2 sin 1
; Rm = Re 

bw

2 ;

mtm = mte

Rm

Re
;

dm1 = mtmz1; dm2 = mtmz2

1 = arctg
sin

u + cos
; 2 =1;

mtm= mnm; dm1 = mtmz1;

Rm =
dm1

2 sin 1
; Re = Rm +

bw

2 ;

mte = mtm

Re

Rm

 f = arctg
1,2 mte

Re
; a =  f;

a1 = 1 + a; a2 = 2 + a;
f1 = 1   f; f2 = 2   f

hae = mte

dae1 = de1 + 2 hae cos 1;
dae2 = de2 + 2 hae cos 2;
B1 = 0,5 de2  hae sin 1;
B2 = 0,5 de1  hae sin 2

Конец
подпрограммы  

Рис. 13. Схема алгоритма геометрического расчёта передачи 
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Рис. 14. Геометрические размеры конического колеса 

 
5. ПРОВЕРКА ПРОЧНОСТИ ПЕРЕДАЧИ 

Проверка прочности передачи включает в себя проверку кон-
тактной прочности и изгибной выносливости. Общая схема алго-
ритма проверки прочности приведена на рис. 15.  

Начало
подпрограммы

Проверка
контактной
прочности

В последовательности
приведённой на рис. 16

В последовательности
приведённой на рис. 17

Проверка
изгибной
прочности

Конец
подпрограммы  

Рис. 15. Схема алгоритма проверки прочности передачи 
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Порядок проверки контактной прочности передачи приведен 
на рис. 16. Если не выполняется условие прочности, то необходимо 
увеличить ширину зуба колеса и вернуться в подпрограмму опреде-
ления габаритов передачи. Если условие контактной прочности вы-
полняется, то выполняется проверка изгибной прочности передачи, 
показанной на рис. 17. Если не выполняется условие прочности, то 
необходимо увеличить ширину зуба колеса и вернуться в подпро-
грамму определения габаритов передачи. 

Начало
подпрограммы

T1, u, 

kH, dm1, bw, [H], w

нет

да

H1  [H]

Конец
подпрограммы

нет

да
Н  0,03

Н=
[H] H1

[H]

z = 1

zн =
2

sin 2w

H1 =
zм zн z

dm1

2 T1 kH

0,85 bw

u2 + 1 + 2 u cos
u

изменить bw (рис. 10)

увеличить bw (рис. 10)

zм = 275

Исходные данные

Предыдущие расчёты

 
Рис. 16. Схема алгоритма проверки 
контактной прочности передачи 
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Начало
подпрограммы

Исходные данные
и

предыдущие расчёты

T1, kF, dm1, bw, mnm

[F]1, [F]2, YF1, YF2

нет

да

F1  [F1]

да

F2  [F2]

Конец
подпрограммы

нет

да
F  0,03

F2 =F1

YF2
YF1

F1 =
[F]1 F1

[F]1
; F2 =

[F]2 F2

[F]2

нет

F1 =
2 T1 kF YF1

0,85 bw dm1 mnm

изменить bw (рис. 10)

увеличить bw (рис. 10)

увеличить bw (рис. 10)

 
Рис. 17. Схема алгоритма проверки 
изгибной прочности передачи 

При выполнении условия прочности определяется относитель-
ная недогрузка по контактным напряжениям ΔН и по напряжениям 
изгиба ΔF. Далее из двух значений недогрузок выбирается 
наименьшее и по этим напряжениям выполняется корректировка 
ширины зубчатого колеса, для того чтобы недогрузка не превышала 
3 %. 
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6 .  ПОРЯДОК  РАСЧЁТА  НА  ЭВМ  

Для выполнения расчётов на ЭВМ цилиндрической передачи 
необходимо выполнить кинематический и энергетический расчёт 
редуктора [4]. 

Расчёт начинается с ввода своей фамилии, имени и номера 
группы. Затем в таблицу вводятся следующие исходные данные: 
T1 – крутящий момент на входном валу, Н·мм; n1 – частота враще-
ния входного вала, об/мин; u – передаточное число передачи; 
th – ресурс передачи, час; IR – номер режима нагружения по вариан-
ту задания; СТ – степень точности передачи; RW – реверсивность 
передачи; dm – заданное значение межосевого расстояния (если 
значение межосевого расстояния не задано, следует принять dm = 0); 
марка стали, вид термообработки, твердость зубьев на поверхности 
и в сердцевине для шестерни и колеса; SH – коэффициент безопас-
ности по контактным напряжениям; SF – коэффициент безопасности 

по напряжениям изгиба; '
нk  – предварительный коэффициент 

нагрузки по контактным напряжениям; bd – коэффициент ширины 

зубчатого венца относительно среднего делительного диаметра; '
F1

Y

– предварительный коэффициент формы зуба шестерни. 
По рассчитанным значениям коэффициента ширины зубчатого 

венца относительно начального диаметра шестерни bd необходимо 
ввести коэффициент, учитывающий неравномерность распределе-
ния нагрузки между зубьями по ширине зубчатого венца, k и по 
значению скорости скольжения на начальном диаметре шестерни V 
ввести коэффициент динамической нагрузки kV. 

После введения всех исходных данных необходимо выполнить 
расчёт и распечатать результаты расчёта. Программа позволяет 
посмотреть схему рассчитанной передачи. 
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