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В книге описана методика расчетов по предельны.м состояниям 
валов, шестерен и подшипников трансмиссии автомобиля; 

дана рекомендация по выбору пара.метров кривых распределения 
величин нагружающих крутящих мо.иентов; 

приведены примерные расчеты. 
Книга предназначена для конструкторов, проектирующих тран­

спортные и сельскохозяйственные .машины, а также мо:нсет быть ис­
пользована студента.ми соответствующих специальностей при курсо­
вом и дипломном проектировании. 



ПРЕДИСЛОВИЕ 
Развитие техники, создание новых быстроходных машин,  приме ­

нение специальных материалов, различных термохимических насыще­
ний и обработок ,  поверхностны х  упрочнений и т. п . - все это потре­
бовало пе ресмотра имеющихся методов расчета в машиностроении и 
выработки новых, более точных методов,  по которым получились бы 
размеры деталей, обеспечивающие определенный срок работы да н ной 
детали, узла и машины. Распространенные методы расчетов, основанные 
на  допускаемых напряжениях и единых коэффициентах запаса, ока­
зались не всегда применимым и при проектировании трансмиссий но­
вых автомобилей  и тракторов. 

Разработанный в строительном деле метод расчетов по предель­
ным состояниям в настоящее время  становится наиболее  обоснован­
ным и точным. В машиностроении сохраняются существо и направ­
ленность расчетов строительного дела, однако там имеют место 
другие  предельные состояния и несколько иной подход к расчетам . 

П редельным состоянием узла или детали называется такое состо­
яние, пр и  котором невозможна дальнейшая эксплуатация машины. 
П редельные состояния определяются, в первую очередь, видами  и ха­
рактером изн осов и поврежден ий .  Каждому виду износа или повреж­
дения : поломке, выкрашиванию, смяти ю  поверхности ,  н едопустимой 
остаточной деформации и т. д.-должен соответствовать свой расчет. 

В первом разделе приводится анализ расчетов  валов, шестерен и 
подшипников  и рекомендуется устанавливать единый нагрузочный 
режим ,  кото рый в зависимости от особенностей детали вызывает пе­
реход к тем или другим предельным состояниям.  В большинстве сов­
рем е нных трудов по автомобилям расчет валов и шестерен произво­
дится по максимальному моменту двигателя, а подшипников-по сред­
неэксплуатационному моменту ,  который обычно значительно меньше максимального. При проектировании деталей по предельным состоя­
ниям выполняется ряд самостоятельных расчетов, в том числе н а  
выносливость и по динамическим нагрузкам на  прочность. Максималь­
н ые динамические нагрузки, замеренные различными исследователями 
в трансмиссиях одинаковых а втомобилей , весьма разнообразны. По­
этому вводится понятие об эксплуатационно-максимальном динамичес­
ком моменте; дан приближенный теоретический метод определения 
его, высчитаны динамические моменты по основным отечествен ным 
автомобилям и сопоставлен ы  с величинами моментов при опытах, на ­
конец, рассчитаны валы, шестерни и подшипники по динамическим  
моментам . Точное вычислен ие динамических моментов, требующее  
рассмотрения многозвенной динамической системы с нелинейн ыми 
участками, не рассматривается. 
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Расчет шестерен приводится по четырем предельным состояниям .  
Анализ напряжений показывает, что расчет на  выносливость по нап­
ряжениям изгиба для автомобильных трансмиссий мо 'жно и не произ­
водить, в то время как расчет на  прочность при изгибе зубьев дина­
мическими пиковыми моментами является обязательным.  

При определении размеров подшипников рекомендуется применять 
в качестве основной исходной величины �кинематическую грузоподъем­
ность"  Q"- нагрузку ,  которую может выдержать подшипник в течение 
одного млн оборотов. Замена существу ющего понятия коэффициента 
работоспособности С-величины, не имеющей физического смысла, на 
нагрузку Q" дает возможность сопоставлять нагруз!{и, !{ОТорые могут 
выдержать различные детали,  и производить анализ диапазонов сил, 
вызывающих различные виды износов. Так как в бол�шинстве отече­
ственных каталогов у казывается коэффициент работоспособности, то с прежде всего необходимо рассчитать Q"= 185. Затем определяется 

' 

г раничная сила и диапазон переменных нагрузок, у читываемых при 
расчетах на  выносливость по контактному выкрашиванию. 

Во втором разделе приведены расчеты шестерен ряда автомоби­
л ей и тракторов. Результаты расчетов п редставлены в виде графиков, 
которыми можно пользоваться для сопоставления напряжений во 
вновь проектируемых шестернях и в существующих . Из графиков 
видно,  что нет единых коэффициентов запаса по всем шестерням и по 
всем предельным состояниям .  

При проектировании необходимо выбирать минимальные коэффи­
циенты запаса ,  подбирая материал и термообработку таким образом, 
чтобы по  всем предельным состояниям был обеспечен требующийся 
срок работы деталей. 

По  описанной методике в Белорусском политехническом институ­
те имени И .  В. Сталина в течение ряда лет рассчитывались трансмис­
сии новых автомобилей и тракторов.  
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ОСНОВНЫЕ ОБОЗНАЧЕНИ Я  

"в•и; 't8 - пределы прочности при изгибе и при кручении ; 
cr"1,u; 't0,015 - условные п ределы текучести при изгибе и упруго­

сти при кручении ;  
cr _1; 't -1 - пределы выносливости на изгиб и кручение при 

знакопеременном, симметричном цикле; 
cr0 - предел выносливости на  изгиб при пульсирующем 

цикле ; 
[cr] , ['t] - допускаемые напряжения на  изгиб и н а  кручение ; 

"пред; 'tпред - п редельные напряжения ; 
"пол - номинальное напряжение на изгиб, соответствующее 

поломке зуба ; 
"д - действительное напряжение ;  

cr max - максимальное напряжение ,  возникающее под дейст­
вием динамического момента ; 

Пп - предел выносливости поверхности по  сопротивляе­
мости выкрашяванию;  

Псм - предел прочности поверхности по смятию; 
Птах - максимальное напряжение поверхности, возникающее 

под действием динамического момента ; 
Т 1 , Т11 . . •  Т06 - действительное время работы на  первой, второй и 

т. д. передачах и общее  время ; 



К8; К/; Кпв; Квв - коэффициенты времени,  производя щие перес чет дей­
ствительного времени к эквивалентному, 

где 
Кв - соответствует девятой степени ,  применяется при 

расчете зубьев на  изгиб, 
!(/ - соответствует 3 сте пени, применяется при расчете 

зубьев на выносливость по контактным напряжен иям,  
Кпв - соответствует 3 ,33 степени ,  применяется пр и  расче ­

те подшипников, 
К68 - соответствует 6 степени, применяется при расчете 

валов; 
ТР 1, Тµ11 - расчетное время работы на пе рвой , второй и т. д. 

передачах (Тр 1 = Т1 ·Кв или К/ 1 = Т 1 ·Кв' и т. д. ) ;  
Тэ11, Т3111 • • •  - эквивале нтное время работы н а  первой передаче, 

зяменяющее работу н а  второй,  третьей пе редачах 
и т. д. ; 

Млzд• Mfl, Л1d - крутя щие моменты -максимальный ,  расчетный при 
расчетах на  выносл�шость и максимальный динами­
ческий ; 

п -- обороты в минуту, соответствующие средней  эксплу­
атационной скорости ; i," i0 ----передаточные числа--коробки пе редач и главной пе­
редачи ;  

гк - р<абочий радиус колеса ; 
11л� - к. п . д. трансмиссии а втомобиля ; 

Gm G2 - веса а втомобиля-полный и приходящийся н а  веду­
щую ось; 

Рк - расчетное тяговое усилие на ведущих колесах н а  К 
передаче ; 

V а - средняя эксплуатационная скорость движения авто­
мобиля ; 

А, - расчетное межцентровое расстояние ; для цилиндри­
Ь' ческих колес Аа =А, для конических Ао = L -2; 

т11, ms, mncfl - модули в нормальном и торцевом сечении, а также 
средний ; 

А - межцентровое расстояние цилиндрических колес;  
L --- конусное расстояние ; 

ьр - расчетная длина зуба ; 
Ь' - контактная ширина зубчатого колеса ( ширина коле ­

са, соответствующая линии соприкосновения зубьев 
в полюсе) ; 

ап, as - углы зацепления в нормальном и торцевом сечениях ;  
h, /13, !icP - высоты зубьев-полная,  захода и средняя по длине 

зуба ; 
Ув - отношение расчетной длины зуба к расчетному меж­

центровому расстоянию;  
'f в' -- отношение контактной ширины к расчетному м еж­

центровому расстоянию;  
�"' � s  - коэффициенты коррекции в н ормальном и торцевом 

сечениях; 
f 0 - коэффициент высоты головки зуба ; 

z, Znp - числа зубьев -действительное и приведенное; 
i, iл - пе редаточные числа-действительное и расчетное ; 
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И, D -- осередненные расчетные динамические усилия-при 
расчетах н а  контактную прочность и на  изгиб; 

N 6 ,  N / - базовые числа циклов-при расчетах зубьев на  вы­
носливость изгибу и н а  контактну ю  выносливость; 

Ка, К/, Кал� - коэффициенты, учитывающие динамические нагруз­
ки при  расчетах ш естерен (Ка-на выносливость из­
гибу, К/-на выносливость контактным напряжени­
ям  и Кам- на прочность и остаточные деформации) ; 

кб - коэффициент безопасности, учитывающий динами­
ческие нагрузки при расчете подшипников; 

Кк, /(,/ - коэффициенты крепления,  учитывающие концентра­
цию напряжений за счет деформации валов, шесте­
рен и корпуса ; в случае подш ипников Кк-кинема­
тический коэффициент. у читывающий влияние вра­
щения внутреннего или наружного кольца подшип­
ника качения на  его долговечность; 

Кт - коэффициент, учитывающий влияние температурного 
режима на срок работы ; 

Ка - коэффициент, учитывающий разгрузку зубьев и ха­
рактер излома; 

К1, - коэффициент, учитывающий трение на  поверхностя х 
зубьев ;  

Q"  - кинематическая грузоподъем ность подшипника; 
Q"m - требующаяся кинематическая грузоподъем ность ; 
Qcm - статическая грузоподъем ность подшипника ;  

Q, - граничная нагрузка, показывающая, какие усилия 
не следует у читывать при расчетах на выносливость 
подшипников  (если время действия этих усилий че­
редуется с отдыхом и не  превышает 3 часов в сутки) ;  

Ст - требующийся коэффициент работоспособности ; 
Q 1 ,  Q2, Q3 • • •  - приведенные радиальные нагрузки, действующие на 

подшип ники качения ; 
R ,  А - нагрузки на подшипник-радиальная и осевая ; 

т - коэффициент приведения осевой нагрузки к радиаль­
ной . 



Глав а первая 
МЕТОДИКА РАСЧ ЕТОВ ПО ПРЕДЕЛЬНЫМ СОСТО Я НИ Я М  ДЕТАЛЕЙ 

АВТОМОБИЛЯ 

1 .  А нализ методов п о  расчету деталей машин 

В настоящее время применя ются три основных метода расчета 
отдельных деталей : 

1) по допускаемому напряжению, 
2) по коэффициенту запаса (по разрушающим нагрузкам) ,  
3) по предельным с остояниям .  

В машиностроительной литературе нет точного разграничения и 
определения этих м етодов .  

Некоторые а вторы склонны утверждать, что есть только два ме ­
тода расчетов: по напряжениям в точке и п о  п редельным состояниям 
(по напряжениям и нагрузкам ) ; в то время  как фактически увеличе­
ние несущей способности благодаря упруго-пластическому перерас­
пределению н апряжений в процессе деформирования можно опреде­
лять, н е  меняя  существа расчетов, т. е. расчеты по н апряжениям и 
нагрузкам  м огут отличаться только одним коэффициентом .  Кроме то­
го, в машиностроительной литературе не указывается метод расчетов 
по предельным состояниям, хотя фактически такой метод ш ироко 
применяется во всех отраслях техники, в том числе и в машиностро­
ении.  Строительные конструкции, как известно, рекомендуется рас­
считывать по предельным состояниям . 

Некоторые специалисты по строительным и нжене рным конструк­
циям  [ 1 ] предлагают и машиностроителям перейти н а  расчет по пре­
дельным состояниям .  

Неопределен ность в решении основных исходных положений при­
вела к расхождению в расчетах деталей  машин,  рекомендуемых 
общетехническими курсами ( сопротивление  материалов и детали ма­
шин) и специальными (конструирование станков, конструирование 
автомобилей и тракторов и др.) .  Это расхождение  должно быть 
устранено.  

Проанализируем существо указанных трех методов, а также вы­
ясним область их применимости. 

Расчет по допускаемому напряжению 

Детали машин по этому м етоду рекоменду ется проектировать 
следующим образом : 
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а)  вначале определя ется допускаемое напряжение для проеI(ТИ­
руемой детали 

( 1) 

т. е .  путем деления одной из характеристик механических свойств 
материала (авР• ат, а_, . . . ) на коэффициент запаса, который равен про­
изведению ряд1 частных коэффициентов, зависящих от конструкти в­
ных особенностей детали и условий ее эксплуатации (а также осо­
бенностей узла и машины ,  в которой работает данная деталь ) ;  

б )  затем п о  данному допускаемому напряжению и п о  номиналь­
ной (расчетной) нагрузке определяются размеры деталей. 

П р и  определении допускаемого напряжения по одной из формул 
( 1 )  оно получается различным н е  только для каждой детали, но  и для 
одной и той же детали, поста вленной в различные машины.  

Следовательно, если известно допускаемое напряжение для опре­
деленной детали, то для другой, даже аналогичной, данное напря же­
н ие уже нел ьзя с 1штать допускаемым,  так как неизбежно пронзойдет 
из�ененис ряда коэффициентов, например,  коэффициента ,  учитываю­
щего масштабный фактор, коэффициента ;щнамичес!(ОЙ нагрузки и т. д. 
Кроме того, при пользова нии  формулой (1) искажается смысл самого 
понятия " коэффициент за паса " .  

Представим себе,  что предел выносливости для одной н з  марок 
кг стали--100мм2, коэффициент концентрации для детали, юготовлен-

ной из зтой стали--2, коэффициент динамической нагру:нш-2,5 и но­
кГ минальное напr)ижение-20 --" . Можно JIИ утверждать, что дг1шmн мм-

деталь н м еет шпикратный запас прочности? Коне 11но ,  нет. Она 11е 
нмеет н икакого запаса прочности . 

Наконец, при пользовании допускаемыми шшряжениими н е  ясно, 
по каким нагрузкам следует определить размеры деталей .  Так, нап­
ример,  не уста новлено,  следует ли определять размеры деталей 
трансмиссии а втомобили по максимальному моменту двигателя, по 
среднему эксплуата ционному моменту или по  юшим-либо иным момен­
там .  Поэтому  в автотракторостроении дается ряд доп ускаемых напри ­
жений : одни  из них рекоменду ются при  расчетах по максимальному 
моменту двигатели,  другие-при расчетах по среднеэксплуатационно­
му моменту и т. д.  

Вследствие указанных причин-различных допускаемых шшри же­
ний для каждой детали ,  искажения с ущности термина  "коэффициент 
запаса " и произвола в выборе расчетной нагрузки - в практических 
расчетах уравнение  ( 1 )  стали изменять : исключать и з  коэффициента 
запаса отдельные коэффициенты и переносить их к расчетному на­
пряжени ю ;  при этом допускаемое напряжение для ряда деталей стано­
вилось постоянным .  

Только в этом случае можно оправдать применение понятии "до­
пускаемое напряжение " .  С другой стороны, произвольное отнесение 
отдельных коэффициентов то к допускаемому напряжению, то к но­
м инальному (расчетному)  п ривело к появлению большого количества 
допускаемых напряжений для одной и той ж е  детали. 

Под допускаемым напряжением начали понимать наприжение, 
рассчитанное по определенной формуле, при действии условно-рас­
четной нагрузки для определенной детали машины,  хорошо зареко-
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мендовавшей себя н а  практике.  Но  так как при постройке всякой 
новой машины ее  детали отличаются от прежних или материалом ,  
или  конфигурацией, или чем-либо другим (не  говоря уже о частном 
проектировании совершенно новых деталей ) ,  то применение допуска­
емых напряжений стало возможным только при первых , ориентиро­
вочных подсч етах.  

Следовательно, в настоя щее время под термином "допускаемое 
напряжени е "  понимают не определенное напряжение, завися щее от 
материала, а такое, которое можно допустить для дан ной детали при 
расчете ее по определенной форм уле. Доп ускаемые напряжения по­
лучаются на базе расчетов существ ующих аналогичных деталей по 
одинаковым формулам.  

Такие напряжения неправильно называть допускаемыми,  их необ­
ходимо называть другим, соответствующим сущности, термином,  а 
именно:  сравнительными. Термин ж� .,,_доцускаемое нацря:жение "  ста­
�ювится даже I?редным, .. :гак как он неправильно ориентирует_р_асчет­
чика на 1юисю1 по справочникам реально не сущестnующих, фиктив-
11�1)( допусrсаемых напряженuй, а --не на анализ механи11есю1х свойств 
того ила дrугого матеrиала и условий работы детали и машины.  

Расчет 110 коэффициенту запаса [11 J 

Этот рас11ст был н ре;�ложен для того, •побы внести о;щообразие 
в расчетну ю  н ра ктику и избежать для одной н той же детали большо­
го количества допускаемых напряжений,  зависящих от нагрузк и и от 
факторов, учитываемых при расчете. 

При этом м етоде никакого понятия о допускаемом напряжении 
11е вводится . Рассчитываются действительные напря жения и сра внива­
ютсн с предеJ1ышми .  Отношение предельного напряжения к действи­
тельному называется коэффициентом запаса 

(2) 
где 

сrн ··номинальное напрнжсн ие ;  
K1,IC, /(1 - 1<оэффицненты, у•штывающнс у величение 11оминалы1ых 

напряжений за счет эксплуатан.ионных и конструктивных 
факторов (концентрации напряжений, динамической н а груз­
ки и т.  д.) ; 

n - действительный коэффициент запаса ; 
Ке- коэффициент, характеризующий возрастание несущей с110-

собности благодаря упруго-пластическому перераспределе­
нию напряжений в процессе деформирования.  

Для различных отрасле й  машиностроения и отдельных деталей из 
определенных материалов рекомендуются свои особые коэффициенты 
запаса . Переход от расчетов по доп ускаемым напряжениям к расче­
там по коэффициентам запаса я вляется, несомненно ,  прогрессивным , 
так как при этом у праздняется фиктивное понятие "допускаемое нап­
ряжение" и в большей степени сохраняется смысл понятия "коэффи­
циент запаса " .  

Расчеты современных деталей машин п о  коэффициентам запаса 
показывают, что для определения размеров детали недостаточно знать 
один коэффициент запаса . Как показывают опыты, напряжения в дета­
лях при работе машин не сохраняют постоянных значений, а обычно 
изменя ются: м гновенные пиковые значен ия ,  возникающие при особых 
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режимах работы, могут достигать пределов текучести (иногда проч­
ности), с реднеэксплуатационные же напряжения  большей частью низ­
кие, ниже предела выносливости и ,  наконец, на н екоторых режимах 
работы напряжения превос ходят предел выносливости . 

В итоге для расчета детали машины необходимо знать ряд коэффи­
циентов запаса: запас п ри действии к ратковременных нагрузок, запас 
при действии длительных м ногократных нагрузок и др .  В технической 
литературе нет обоснованных данных по выбору этих коэффициентов. 
Кроме того, по м ере внедрения экспериментальной проверки расчетных 
формул происходит уточнение последних,  выявляются факторы, влияю­
щие на  напряжения, и в результате уменьшаются коэффи циенты запаса. 
Если принять во внимание, что любая деталь п равильно спроектированной 
и построенной машины выходит из строя ч ерез определенное время, 
т.  е. не имеет лишних запасов, и что фактический коэффициент запа­
са у читывает неточности формул и расчетной схемы, то становится 
очевидной неправильность названия расчетов -расчеты по коэффици­
ентам запаса . 

И х  следует считать составной частью расчетов по предельным 
состояниям .  

Расчет п о  предельным состояниям 

Исследf>вание и анализ условий работы отдельных деталей машин, 
а также причин выхода их из строя показывают, что размеры дета­
лей должны определяться не только основными ( "внутренним и " )  нап­
ряжениями в них и внешней контактной напряженностью, но 
и требованиями,  предъяв.1яемыми к данной детали как звену опреде­
ленного агрегата и машины, и рядом других условий. 

Следовательно, при п роектировании необходимо выполнять не 
один ,  а н есколько расчетов, основанных на  специфичных особенностях 
работы детали и на  ее возможных поломках и износах . 

Такие расчеты одной и той же детали следует назвать особым 
термином -расчеты по предельным состояниюс 

Для правильного выбора числа отдельных расчетов и порядка их 
выполнения расчеты по п редельным состояниям могут быть классифи­
цированы по их особенностям в несколько групп .  На рис.  1 представ­
лена подобная классификация расчетов деталей м аши н и сооружений. 

Из рис. 1 видно, что расчеты по предельным состояниям делятся 
на расчеты, связанные : а) с напряженным состоянием материала дета­
ли ( "внутренним " или " внешним " ,  а также длительным или кратко­
временным) и б) с функцией, выполняемой данной деталью. 

Кроме того, расчеты по  предельным состояниям можно разделить 
на четыре  подгруп пы (рис .  1): 

а )  по  основным "внутренним " напряжениям (по несущей способ­
ности) .  Главн ейшими из них для деталей машин я вляются два расче­
та : первый- на выносливость, при этом многократно возникающие 
напряжения должны соответствовать п ределу выносливости, и второй­
на прочность, при этом максимальные напряжения, действующие ог­
раниченное число раз (например, для шестерен не более 2 · 104 раз) ,  
н е  должны превышать ограниченного п редела выносливости (а иногда 
п редела текучести или предела п рочности) ; 

б )  по внешней поверхностной напря женности ; так же,  как и в 
п редыду ще м  случае, основными я вляются два расчета : н а  выносли­
вость от м ногократных нагрузок и на  смятие от малого числа боль­
ших нагрузок ; 
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в) по вибростойкости ; в данном случае определяются п рогибы, 
углы закручивания и другие деформации, затем частоты собственных 
колебаний, возмущающие и дем пфирующие силы и, наконец, макси­
мально возможные вибрации; в ряде случаев расчет до конца не сле­
дует доводить и можно, например, ограничиваться только подсчетом 
прогибов или частот собственных колебаний ; 

г) на  способность противостоять особым видам разрушений .  
Приведенная классификация носит условный, относительный ха­

рактер, так ка к расчеты по  предельным состояниям,  обусловленным 
функциями деталей, в некоторых случаях могут быть отнесены и к 
расчетам по  напряжениям  материала. 

Однако эта классификация н ужна потому, что п ри проектиро­
вании необходимо знать, сколько и каких расчетов следует произ­
водить. 

Далее в работе рассматривается выбор расчетного режима и ме­
тоды расчетов основных деталей а втомобиля: валов, шестерен и под­
шипников-- методы, которые рекомендуются в настоящее время в спе­
циалыюй автомобильной литературе, а также указываются те методы, 
которым и следовало бы рассчитывать эти дстDли ,  исходя из возмож­
ных предельных состояний.  

2. Выбор нагрузочных режимов д.�я расч ета 
трансмиссий автомобилей и тракторов 

Опытами установлено, что в процессе эксплуатации автомобилей 
и тракторов происходит непрерывное изменение крутящего момента , 
нагружающего детали трансмиссии. 

По за писям крутя щего момента при п робеге автомобиля по доро­
гам различного качества можно построить кривые распределения мо­
ментов по времени для каждой перел.ачи в отдельности . 

Вид кривых распределения определяется условия ми эксплуатации 
автомобиля и его конструктивными особенностями .  

I-lп первый взгляд кажется, что для проектирования трансмиссии 
нового автомобиля достаточно установить параметры кривых распре­
деления на  каждой передаче и суммарной кривой. 

Однако анализ износов и поломок деталей трансмиссии и ряд спе­
циальных 0 1 1ьпов ноказали, что не все нагрузки равноценны.  Это под­
твердили следующие опыты : а) под прессом ломались зубья новых 
ш естерен и шестерен, вышедших из строя в результате длительной 
эксплуатации (по выкрашиванию, заеданию и сколам краев зубьев);  
оказалось, что усилие и напряжение, соответствующие поломI<е, в обоих 
случаях неизменные; б)  при испытании на  выносливость шестерням 
периодически давались перегрузки (ограниченное число раз ) ; эти пе­
регрузки не  повлияли на  время работы до выхода из строя . 

Эти опыты · показывают, что нельзя .сумми ровать " действие всех 
нагрузок .  Нагрузки целесообразно делить, прежде всего, на  две кате­
гории : единично-пиковые, действующие подряд не более 5- 1 0  раз 
и в общей сложности не более 2 ·  1 01-:-6 · 1 0" раз, и длительные цикли­
ч еские,  действующие более 10 раз подряд и в общей сложности бо­
лее 2· 1 04 --;-- 6· 1 0" раз. Первые могут вызывать аварийную поломку 
отдельных деталей, вторые влияют на  усталостную п рочность деталей. 
Длительные циклические нагрузки учитываются п ри расчетах на вы­
носливость, единич ные пиковые-при отдельных расчетах по динами­
ческим нагрузкам .  Рис.  2 поясняет области нагрузок. 
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Область длительных циклических нагрузок соответствует отрезку 
(рис. 2) от к рутящего момента на заднем ходу, рассчитанного по мак­
симальному моменту двигателя (МэJ, до крутящего момента на пер­
воii передаче, также при максимальном моменте двигателя (М1) ;  оба 
момента должны быть ограничены сцепными моментами (М9). Други­
ми словами, область длительных циклических нагрузок соответствует 
отрезку от -М3х (если IMзxl < JM'fl или-М'f (если ;Mrpj < IMзxl до 
М1 (если М 1 < М<р) или M'f (если M'f < М 1 ) . В пределах у казанной 
области целесообразно устанавливать кривые (или прямые) распреде­
ления моментов для вновь проектируемого автомобиля .  Необходимо 

(/J(M) 

Mr м" l./r-4/Jis 
4 а а О: 
-о---+---------а' ------1--- <1,'---' 

Рис. 2. Области нагрузок, действующих !13 детали 
трансмиссии автомоби.�я. 

иметь в виду , что в отдельные расчеты деталей трансмиссии входит 
не вся указанная область, а в зависимости от специфичности детали 
и условий ее работы только та или другая часть области. 

Единичные пиковые нагрузки, превышающие крутящий или с цеп­
ной моменты, целесообразно определять отдельно, рассматривая ма­
шинный агрегат автомобиля как м ногозвенную динамическую систему. 

На рис.  2 отрезка м и  а', б�' и 621 указаны области нагрузок дли­
тельных циклических (а') и единично-пиковых (6/ и 62') и отрезкам и  
а, 61 и 62 части областей, в пределах 1юторых нагрузки у читываются 
при расчетах на выносливость и на прочность п ри кручении .  

Первый нагрузочный режим-режим для расчетов 
на выносливость 

Для расчетов на  выносливость деталей трансмиссии следует уста­
новить кривые распределения нагрузок по времени  на отдельных пе­
редачах , а также время работы на каждой передаче. 

Прежде всего на каждой передаче  необходимо определить макси­
мальный циклическ и действующий крутя щий момент, который может 
сравнительно длительно (как указано на  стр. 1 2) нагружать трансмис­
сию. В дальнейшем эти моменты называются расчетными.  Гlри меха­
нических трансмиссиях они, как правило, соответству ют максимально­
му  м оменту двигателя.  Если же на  какой-либо передаче у казанныii 
момент выше момента, соответствую щего сцеплени ю  ведущих колес, 
то последний должен быть принят в качестве расчетного. При нали­
чии гидротрансформатора в трансмиссии расчетные моменты на  от­
дельных передачах выбираются , исходя из максимального сцепного 
усилия на  ведущих колесах и из максимального момента двигателя 
по табл. 1 .  
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Р асчетн ы е  мом енты на первичном валу fiоробки передач 
при  наличии rидротрансформатора 

Передача Расчетные моменты 

Мр1 = Ммд·iдт·Тjдт·О,7·Нmах. 

Таблица 1 

Если данный момент при расчете на ведущие колеса пре­
вышает сцепное усилие, 

т
. е. 

Первая 
Ммд·iдт"�дтО,7 Нmахiтк'Гjтк 

G 
О -- > сц· 7 rк ' t 

то расчетный момент следует определять по сцепно­
му усилию 

Осц· О,7rк Мр1= -----­

iтк·Тjтк 

Вторая Мр11 =У Mpr · Мрпр· 

Прямая Мрпр = Ммд·iдт·'Гjдт· 

Ускорительная Мру= Мрпр. 

Задний ход Мрзх = MPI. 
Обозначения : iдт- передаточное число м еханически х  передач,  распо­

ложенных между двигателем и гидротрансформа­
тором ; 

11дт- к .  п .  д. передач,  расположенных м ежду двигате­
лем и трансформатором; 

К max - максимальный коэффициент трансформации гидро­
тран сформатора ; 

i тк - передаточное число передач ,  расположенных между 
трансформатором и колесами автомобиля ; 

11тк - к .  п. д. передач,  расположенных м ежду трансфор­
матором и колесами а втомобиля ; 

G сц- сцепной вес автомобиля, т. е .  вес, п риходящийся на 
ведущие колеса . 

После определения расчетных моме нтов н а  отдельных передачах 
следует рассчитать удельные тяговые усилия по формулам : 

где 

_ Мр1 i1i01lлi. Мр11 i11 i011м 
Р1- G r  , Р11= 

G 
и т. д . ,  

а к а rк 

МР ,, Мр11 - расчетные моменты (для механичес1шх трансмиссий в 
большинстве случаев Мр1 = Мрн = . . . =Ммд; для траl'!с­
миссии с гидротрансформатором-из табл. 1 ); 

i 1, i11 - передаточные ч исла коробки передач на  первой и вто­
рой передачах; 

i0, Ga, rк, 11м - с м .  основные обозначения.  
Затем следует у становить расчетны й  пробег автомобиля и сред­

н юю эксплуатационную скорость дви жения по табл. 2. 
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По найденным данным из рис.  3 можно определить для у ни вер­
сальных общетранспортных �автомобилей время работы на  отдельных 
передачах . 

Для определения времени работы на  промежуточной К передаче 
необходимо по оси абсцисс отложить удельные тяговые усилия Рк 

Тчас 

8От--;--+--+--+--+-+-+--+---i�н-н-+-���'!1-+-1-+-��----''...._.-+-�---1 
Т---1--+--+--+--+-+-+--+---t�Н--..__.-У\...,.___. __ ..... _____ ... _�--·-бО 11 '\ \ '\. � \.\. \ \ 

4о �\ \ � 
зо ��\ \. ... , 

(JOJ QOlt 0,05 (l06 {!08 0,f Qf 5 

\\ \ 

Рис, 3. График для определения времени работы на отдельных передачах. 

и Рк + 1 на К и К + 1 передачах и п ровести вертикальные прямые до 
пересечения с определяющей линией н а  рис .  3 (линией, соответствую­
щей выбранным Vcp и S пробега ) .  Разность ордин ат точек пересече­
ния и даст время работы на  К передаче.  
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Время работы на  к райних передачах-первой и п ятой (или четвер­
той )-определяется следующим образом .  Время работы на  первой пе ­
редаче равняется ординате, соответствующей удельному тяговому уси­
лию на второй передаче .  !3ремя работы на высшей передаче опреде­
ляется разность ю ординат двух точек : точки п ересечения "опреде­
ляющей линии" с осью ординат и точки, соответству ющей удельному 
усилию на высшей передаче .  

Время работы на  заднем ходу рассчитывается, исходя из суммар­
ного времени работы на  переднем  ходу. Для грузовых а втомобилей 
униве рсального назначения Тзх = 0,02 Тпх и для легковых автомоби­
лей Тзх = 0,006 Тпх· 

Обшее действительное время работы агрегата или детали транс­
миссии получается сложением времени работы на  переднем и заднем 
ходу .  Так, для грузовых а втомобилей при 

при 

s = 1 50 ООО Юl и vcp = 30 км/час, 
1 50 000 Т0 = Тпх + Тзх= 30 ( 1 + 0,02) = 5100 час; 

Для легковых 

s = 150 000 км и vcp=40 км/час, 
150 000 

То=4о ( 1+0,02)= 3825 час. 

автомобилей при 
S= 1 50 000км и Vср=60км/час, 

_ 1 50 000 -L _ То - 60 ( 1  , 0,006) - 2515  час. 

Для пояснения сказанного о нахождении времени работы на от­
дельных передачах на рис .  3 п риведено  определение времени работы 
на п ередачах для автомобиля М-20, а в табл. 4 приведены исходные 
данные и время работы на п ередачах для основных отечественных ав · 

томобилей.  
Линии на рис .  3, служащие для определения времени работы на 

передачах, построены на основании далее прив<'денных рас11етов и со­
ображений .  

К а к  известно, существующая н ормаль (Н-451 -47) для расчета 
а втомобильных подшипников качения р екоменду ет п ринимать для всех 
автомобилей, независимо от их тяговых свойств, следующее вреш1 
работы н а  отдельных передачах : 

а )  для легковых автомобилей на первой передаче и за�1нем хо­
ду-50 час, на второй передаче - 1 25 час; п ри общем времени работы 
в 2500 час; 

б) для грузовых автомобилей на п ервой п ередаче и заднем хо­
ду-250 час, на второй передаче-500, на третьей-750, на  11етвер­
той- 1500 и на пятой-2000 час; при общем времени в 5000 час. 

Расчеты ш естерен ,  подшипников и валов, произведен ные по уrса­
занным временам с учетом определенного характера изменения �ели­
чины крутя щего момента, показали, что этими рекомендациями можно 
пользоваться при проектировании автомобилей, имеющих максимальное 
усилие примерно 30 % от полного веса а втоwобиля . Увеличение мощ­
ностей двигателей п ри сохран ении веса автомобиле й  н е  требует про­
порционального увеличения размеров деталей трансмиссии. Провероч­
ные расчеты, п роизведенные по  легковым и грузовым автомобилям , 
имеющим повышенное удельное тяговое усилие, дали величины вре­
мени работы н а  отдельных п ередачах, отличные от п риведенной ре-
16 



комендации нормали Н-45 1 -47 (например, для автомобиля ГАЗ- 1 2  на 
первой передаче оно получилось 20 час). 

Далее было установлено, что время работы на  отдельной пере­
даче зависит от того,  н асколько " близко" или "далеко� расположена 
соседняя высшая передача ,  т. е .  зависит от диапазона усилий, которые 
могут п реодолеваться именно на этой передаче .  

На основании сказанного время работы на отдельных передачах 
следует выбирать в зависимости от максимальных удельных усилий 
на соседних передачах.  

На рис. 3 по  оси абсцисс отложено удельное тя говое усилие и по 
оси ординат-время в логарифмических масштабах . За исходный лег­
ковой автомобиль п ринят автомобиль М-20 " Победа " .  В указанной 
системе отложены точки, соответствующие расчетным удельным уси­
лиям М-20 и времени по нормали Н-451 -47 ( Т1 = 35; Тп = 1 25; сде­
лано разделение врем�ни работы на первой передаче и заднем ходу) .  
П рямая, проведенная через точки (на рис. 3 точки помечены "+"), 
рекомендуется для определения времени работы на отдельных пере­
дачах для различных автомобилей при Vcp = 60 KAtiчac и S = 150 ООО км. 

При построении определяющей линии на рис. 3 для грузовых 
автомобилей в качестве базовых п риняты автомобили ЗИJI-1 50 и 
МАЗ-200, для которых время работы у;:тановлено по н ормали 
Н-451 -47. Точки, соответствующие у казанным автомобилям,  обозначены 
на рис . 3 - О. Ряд точек получен п роверочным расчетом для а втомо­
билей с повышенными тя говыми качествам и. 

По полученным точкам проведена средняя прямая,  которая и слу­
жит для определения времени работы на различных передачах для 
грузовых автомобилей при с редней скорости vcp = 30 км/час и 
S = 1 50 000 км. Для грузовых автомобилей, имеющих среднюю ско­
рость 40 км/час и S = 1 50 ООО км, определяющая линия расположена 
пропорционально ниже. 

Линии на рис. 3 были получены и другим м етодом -эксперимен­
тальным, т. е .  определением времени работы на передачах . 

После выбора времени работы на отдельных передачах необхо­
димо о пределить число циклов нагружения данной детали. В первом 
приближении переменные обороты можно заменять " средними" по­
стоянными оборотами. 

Средние (расчетные) обороты устанавливаются следующим обра­
зом .  Вначале определяются обороты соответствующие : а )  средней 
эксплуатационной скорости движения автомобиля на п рямой передаче 
и б) максималпному моменту двигателя ; затем первая величина ок­
ругляется в сторону приближения к оборотам ,  п ри которых крутящий 
момент максимальный и, наконец, по этой округленной величине (по 
средним оборотам двигателя) и кинематической схеме а втомобиля оп­
ределяются расчетные обороты на различных валах .  Необходимые 
расчеты скорости п риведены в табл. 2. 

Пробег автомобиля до капитального ремонта 
и средние эксплуатационные скорости движения 

Тип автомобилей 

Расчетный пробег авто- 1 
мобиля, к.м . . . 

Средняя эксплуатацион- \ 
ная скорость, км/час. 

2 Цитович И. С. 

Грузовые 
общего 

назначения 

150 000 

зо--:- 40 

Легковые 
среднего 

и большого 
л итража 

150 ООО 

60-:- 80 

Легковые 
малолит­

ражные 

100 ООО 

40--:- 50 

Само-

свалы 

150 ООО 

30 

Таблица 2 

Лесовозы 

150 ООО 

30 
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В табл. 4 п риведены для примера расчетные обороты для основ­
ных отечественных автомобилей.  

Число циклов  нагружения определяется, исходя из времени рабо­
ты, числа оборотов, а также особенностей детали и условий ее ра­
боты ; в некоторых же случаях число циклов нагружения определяется 
частотой собстве нных колебаний многозвенной системы . 

Кривые распределения нагрузок устанавливаются следующим об­
разом .  Опыты показывают, что величины крутящих моментов, нагру­
жающих трансмиссию, соответствуют ограниченным областям кривых 
н ормального распределения .  Следовательно,  для проектирования но­
вой трансмиссии необходим о  устанавливаJь параметры кривых нор­
мального распределения для каждой отдельной передачи: средний 
крутящий момент и среднее квадратическое отклонение ,  а также опре­
делять максимальный и минимальный крутящие моменты. 

По кривой распределения можно "суммированием повреждений " 
непосредственно определять запас прочности для каждой отдельной 
детали по формуле 

где 
Nсум -- суммарное действительное число циклов нагружения данной 

детали ;  
N 0 - число циклов, соответствующее  't_1; 

т - показатель степени, характеризующий наклон кривой уста­
лости; 

,, 'tcp' 'tmax - напряжения при кручении от произвольного момента, от 
среднего момента и от максимального момента ; 

ако - среднее квадратическое отклонение . 
Расчеты валов ,  шестерен и подшипников, выполненные с исполь­

зованием кривых нормального распределения , полученных различными 
а вторами, показали, что параметры кривых распределения , а следова· 
тельно, и коэффициенты запаса весьма разнообразны.  Большое влия­
ние на них оказывают условия эксплуатации: состояние дорог, вре­
мя года, когда проводятся испытания , и другие факторы. 

Между тем, анализируя и сопоставляя опыты с расчетами, оказы­
вается возможным по существующим универсальным а втомобилям оп­
ределить параметры кривых нормального распределения при коэффи­
циенте запаса, близком к единице . Этими расчетно-опытными кривыми 
распределения в да нной работе и рекомищуется пользоваться при 
проектировании новых трансмиссий универсальных автомобилей. 

Кривые распределения для отдельных передач устанавливnются 
следующим образом. 

Средние величины крутящих моментов для трансмиссий общетранс­
портных автомобилей следует определять, исходя из средних удель­
ных усилий, по табл. 3. В этой же таблице приведены средние квад­
ратические отклонения удельных тяговых усилий на различных пере­
дачах . Эти данные положены в основу приведенных в работе расчетов 
на выносливость. 

Н еобходимо отметить, что данные табл. 3 Рср и ако справедливы 
п ри определенных Ртах на соответствующих передачах (точки пересе -
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чения сплошных и пунктирных линий на рис .  4), а в первом прибли­
жении-- длн любых /J111ex· 

Методы рас•1етов сохраннются и при других парам етрах кривых 
нормального распредеJiения И.'IИ при других видах кривых распреде­
ления . В случае отдельных расчетов при проектировании новых авто­
мобилей возможно уточнение и изменение рекомен;1аций, помещенных 
в табл . 3. 

Таблица 3 
Исходные данн ы е  и вели чины средн и х  удельных усили й 

на ведущих нолесах и средних нвадратичесних отнлонени й 
для общетранс портных автомобилей 

KF, Вид \ ' jacp, Vacp, Q) "' <J;cp о кГак2 g. :r f'cp G/(0 
автомобиля j ,н/сек2 к.1rt.'цас t:: "' .н2 r'( 

Лег!{овые 1 1 0,03 0,5-"-- 2,0 - 1,5 - 0, 150 0,05 11 0,03 0,3-:- 1,5 - 1,2 - 0,0825 0,05 111 0,03 - 70 - 0,06 0,050 0,04 
Задн. 

ход 0,03 - - - ·- 0,030 -

Грузовые 1 0,175 - - 1 - - 1 0,175 0,07 11 0,03 0,2 -"-- 1 - 1,5 - 0,100 0,05 111 0,062 - - - - 0,062 0,05 
IV 0,052 - - - - 0,052 0,04 

1 v 0,025 - 40 - 1 0,20 0,030 1 0

�
4 

За дн. 
ХОД 0,125 - - - - 0,125 

1 

' � � -.;<  � . '= u 
(_<=>• о = .z; "' с. 

3 
2 
1 

-

7 
6 
5 
4 

-

-

Пр и м  е ч а н и е. Удельное усилие, !{аК известно из курсов по теории автомо­
биля, подсчитывается по формуле 

,i, jacpo KF V2acp 
Рср = "(ер + g- + 

Ga 
· 

Для определения средних удельных усилий на отдельных передачах, в зависимости 
от назначения передач, следует учитывать то или другое число слагаемых. 

В табл. 2 заполнены графы, соответствующие учитываемым слагаемым. 
Об о з на •1 с н и  я: о/ер-среднее значение коэффициента суммарного сопротивле­

ния дороги; 
jаrр-среднее ускорение автомобиля; 

о-коэффициент вр;зщающихся масс автомобили; 
а-ускорение силы тяжести; 

/(/-'-фактор обтекаемости автомобиля; 
Vаср-средняя эксплуатационная скорость автомобиля. 

Пересчеты от удельных усилий к крутящим моментам наглядно 
видны из табл. 4, где приведены крутящие М(JМенты и удельные уси­
лия по ряду отечественных автомобилей.  По средним значениям кру­
тящих моментов и средним квадратическим отклонениям можно по­
строить кривые распределения крутящих моментов на  отдельных пе­
редачах. Если затем провести ординаты, соответствующие максималь­
ному и минимальному значениям крутящего момента, то площадь под 
кривой распределения делится на три части. Площадь. соответствую­
щая абсциссам : от - о::> до M111in определяет процент времени движения 
накатом,  от Mmin до Мmах-процент работы н а  переме н ных 
моментах и от Mmax до =-процент работы на  максимальном крутящем 
моменте. В качестве максимального момента принимается расчетный 
момент, а минимального-на всех передачах момент, равный нулю.  
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Однако для большей наглядности расчетов и сопоста вимости их с 
результатами стендовых испытаний агрегатов,  а также для упрощения 
расчетов можно переменные к рутя щие моменты заменить одним экви­
вале нтным моментом,  действующим определенное время и вызываю­
щим те же усталостные явле ния, что и действительные переменные 
моменты. 

В качестве эквивалентного момента следует выбирать максималь­
ный момент на данной передаче ,  т. е .  момент, названный ранее рас­
четным .  

Следовательно ,  для отдельных  расчетов  необходимо определять 
время действия расчетного момента и его характер ,  т. е .  соотношение 
между постоянной и переменной частями момента .  

Время действия расчетного момента далее называется эквивалент­
ным временем.  Так как известно ,  что нагрузка воздействует на  уста­
лостные я вления в различных степенях в зависимости от особенностей 
напряженного состояния ,  то для каждого расчета будет свое эквива­
лентное время .  

Отношение эквивале нтного времени к действительному называется 
коэффициентом времени. Для облегчения расчетов  шестерен и под­
шипников можно заранее в первом приближении определить коэффи­
циенты времени. В первом приближении потому, что п риходится учи­
тывать все действующие переменные крутящие моменты ; в то время 
как необходимо учитывать только те моменты, напряжения при кото­
ры х выш е  предела усталости. 

Заранее же для всех деталей невозможно установить .граничные " 
крутящие моменты. 

На рис .  4 приведены коэффициенты времени Кв и Кв', подсчи­
танные для кривых нормального распределения с параметрами, приве­
денными в табл . 3. Указан ные коэффициенты определялись по сле­
дующим формулам: 

где 

Pтin Ртах 

Ртах оо 

!(/ = S(-17-)31 (!!) dp + с, (р) dp; 
Р шах J 

Pmin Ртах 

(р - Рср)2 
202 ко 

Кп - коэффициент времени напряжений на  изгиб зубьев шестерен;  
Кв'- коэффицие нт времени контактных напряжений шесте рен . 
Величины коэффициентов  времени, как  следует из формул,  зави-

сят от параметров кривой нормального распределе ния и от разности 
между максимальным и средним удельными тяговыми усилиями Ртах-Реµ· 
Так как параметры кривых нормального распределения изменяются по­
степенно с изменением максимального тягового усилия и кривые на 
разных  передачах соответствуют различным диапазонам , то можно 
дать единый график для всех · пере дач для К в и К в'. Очевидно, что 
при пользовании этим графиком результаты будут иными, чем при 
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непосредственных расчетах п о  кривым распределения ( отличие сплош ­
ных и пунктирных линий н а  рис. 4). Н а  осн овании сказанного график дает более точный результат, чем непосредственный расчет. Такие единые кривые и приведены на рис. 5. 
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Рис. 4. Исходные кривые для графика коэффициентов времени­

(параметры кривых 1-7 приведены в табл. 3). 

Кроме того, на рис. 5 приведена кривая Кпв - коэффициента вре­
мени контактных напряжений подшипников. Кпв определяется по фор­муле, аналогичной для Кв и К/, 

Ртiп ртах 
Следовательно, для того, чтобы определить коэффициенты вре­

мени, н еобходимо вычислить на  каждой п ередаче в отдельности 
21 



разность между максимальным и средним удельными усилиями.  

Рд = ( P1 )max - ( P1 )cp ;  Рд! 1 = (р н)шах - (Р11 )ср И Т .  д. ,  
а затем воспользоваться графиком на  рис. 5. 
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Рис. 5. График для определения 1юэффициентов времени. 

Нв ' - коэффициент времени при расчете шестерен 
на выносливость по КQНТактным напряжениям ;  

Нпв - коэффициент времени при ра счете подшипников 
на выносливость по контактным напряжения м; 

Н8 - коэффициент времени при расчете шестерен 
на выносливость по напряжениям изгиба. 

Для пояснения сказанного в табл. 4 приведены величины Рд для 
ряда автомобилей и затем величины коэффициентов времени (рис. 5) 
и эквивалентное время .  Эквивалентное время применено для расчетов 
шестерен и подшипников. 

Таким образом ,  для расчетов ш естерен и подшипников можно 
избежать построения кривых распределения и непосредственных рас­
четов по ним .  
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Н еобходимо определить на  всех передачах максимальные удель­
ные тяговые усилия ;  по ним определить время работы на передачах,  
затем установить средние удельные усилия (из табл. 3 или,  в первом 
приближении, их можно принимать равными половине максимальных) 
и по разности между максимальными и средними у дельными усилия­
ми определить коэффициенты времени.  Умножая действительное вре­
мя  на коэффициент времени, получаем эквивалентное время для опре ­
деленного расчета . 

Для расчета валов приходится пользоваться н епосредственно выб­
ранными кривыми распределе!iИЯ .  Это объясняется тем , что расчет 
существенно зависит от соотношения между постоян ной и переменной 
частями крутяще 1·0 момента . При современных же расчетах ш естерен и 
подшипников важен общий уровень напряжений, действующих на ва­
л у ,  и поэтом у возможно переменные крутящие моменты на  валах за­
менять эквивалентным постоянным моментом. Постоянный момент, 
действу ющий на валу ,  как известно, вызывает переменные нагрузки 
на зубьях шестерен за счет  изменения плеча приложения нагрузки и 
на обоймах подшипников-за счет периоди •1еского прокатывания тел 
качения . 

Однако для палов, расположенных за механизмом, дающим 11сред-
1 1ий и задниii ход, часть нагружающих циклов следует с читать сим­
метричными зн<t копеременными.  Число таких циклов и их амплитуды 
определнютсн временем работы и кривой распределения на заднем ходу . 

Для общетранспортных грузовых автомобилей п ри проеr<Тировоч­
ных рас •1етах можно считать, что валы,  расположенные за  коробкой 
передач ,  нагружаются знакопеременным симметричным циклом и ве­
личины амплитуд определяются кривой распределения на первой пе­
редаче,  а число нагружений равно числу оборотоu карданного вала на 
rасчетном крутящем моменте на первой передаче (Nц = Тт · Кв0 · 6О · 111 ) . 
Такое допущение возможно, если время работы на  заднем  ходу I I e  
l\teнcc 50 ? б  времени работы на первоii п ередаче и передаточное число 
заднего хода отлнчаетсн не 6ольш,\ чем I Ia 25 %  от передаточного 
числа первой передачи .  

Первый нагрузочный режим-режим ДJJSI расчетов 
на выносливость деталей трансмиссии тракторов 

I3 ка11сстве расчетного крутящего момента следует прини матr" I{ a K  
пра вило, момент, рассчитанный по номинальным мощности и оборотам 
и по н изшей передаче . Следует также п римен ить ограничения, у ка­
занные для автомобильных трансмиссий.  

Номинальные мощности и обороты дю1 некоторых тракторов при­
в?дены в табл 5 .  В этой же таблице указано время работы на от­
дельных передачах для тракторов общего сельскохозяйственного на­
значения .  

Марка 
трактора 

26 

Nн,Л. С. 

об. nн, �нин 

Таблица 5 
Расчетные режимы для тракторов 

Номиналыше �ющности и обороты тракторных двигателей 

1 КД-35 IМТЗ-21ДТ-54 1 С-80 lхтз- 7 1ДТ- 1 4 IДТ-24 1ДТ-55 i ТДТ-60 МТЗ-5 
1 37 1 37 1 54 1 80 1 2 1 1 4 1 2 4 1 54 1 60 45 1 
1 1 400 1 1 400 1 1 300 \ 1000 1 1 600 1 й600 1 1 400 1 1 300 1 1500 1500 



Время работы на передачах при расчетном моменте в часах 

п е р е д а ч и т 1 1 1 Тракторы общего общее 1 1  1 1 1  I V  v Задний 

сел �,хоз.  назна- ХОД 

чения 
6000 900 1 1 800 1 1 800 1 900 600 1 20 

Второй нагрузочный режим-режи м  для расчетов 
по динамическим нагрузкам трансмиссий автомобилей ( 16) 

В качестве расчетного моме нта следует принимать максимаj! Ь­
ныii динамический м омент, возникающий в трансмиссии п ри наиболее 
неблагоприятных условиях . 

Необходимо указать, что в отдельных исключительных случанх ,  
например, при  " броске педаJi и сцепления " и при неподвижН'О закреплен­
ных колесах на первой передаче момент может з начительно превы­
шать эксплуатационно-максимальный. 

Для определения максимальных динамических моментов на  пер­
ничном валу коробки передач на различных передачах необходимо : 

1 )  рассчитать динамическую схему,  соответству ющую машинному 
а 1·регату автомобиля (двигатель, трансмиссия , колеса , масса всего 
автомобиля) ; 

2 )  ис<.:Jiедовать процессы,  п ригекающие в машинном агрегате при 
наиболее неблагоприятных эксплуатационных условия х ,  и 

3) опреде.�ить динамические моменты, возникающве в указанных 
э 1\ сплуатационных условиях на различных переда1 �ах. 

Рассмотрим в указанном порядке определение максима:1 ьных  ;щ­
н амических моментов.  

Длн исследования  максимальных дина мических нагрузок необхо­
димо машинный агрегат автомобиля с механи1 1 еской трансмиссиеii 
представить в виде многозвен ной динамической системы с отдельны­
ми н елинейными звеньями .  

В п ервом приближении для определенин эксплуатанионно-мак­
симальных моментов можно машиннын агрегат а втомобилн рассмат­
ривать как однозненную динамическую систему.  Такое упрощение 
rзозможно потому,  что динамические моменты зависят от моментов 
треннн: а) во фрикционном сцеплении и б)  в контакте кoJiec с доро­
гой-моментов, которые даже для машины одной марки разJшчны по 
величине.  

Однако тако е п риведение к однозвенной системе  возможно толь ­
ко  в том  случае, если танген циальная податливость шин и других 
элементов, передающих толкающее усилие от моста к раме, не  пре­
вышает 30 % от податливости трансмиссии. 
На рис. 6 представлена динамическая схема и пояснены обозначения . 

где 

J2', J 2" и е рассчитываются по следующим зависимостям :  

епв, е88, ек, еп, ер- податливости первичного, вторичного, карданного 
вaJIOB, полуоси и реактивная податливость под·· 
вески заднего моста ;  
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L; J"8- суммарный момент инерции ведущих колес;  
g- ускорение силы тяжести. 

Кроме ннерционных и упругих параметров системы,  необходимо 
установить величины моментов трения во фрикционном сцеплении 
и в контакте колес с дорогой .  

е 

6 о 
Рис. 6. Динамl ! ческаи однозвенная схема машинного агрега та 

автомобиля. 

li ' - момент инерции враща ю щихся деталей двигателя: 
маховика, колен. вала и др. деталей ;  

Ji'' - моме11т инерции ведомого диска с цеплении и масс, с 
шн1 связанных относител ьно жесткими валами (при­
веденные моменты детален коробки. центрального 
тормозного барабана и т. д.); 

J�' - момент инерции массы, за мени ю щей массу всего ав­
томобиля при приведении последней к коленчатому 
валу двигател и ;  

J/' - момент инерции барабанов н колес, приведенныИ к 
коленчатому валу двигателя; 

с --- податливость ва.1ов и других агрегатов от маховика 
двигатели до массы автомобиля (при уточненных рас­
четах следует учитывать жесткость рамы, подвески 
двигателя, коробки и жесткость подвески других аг­
регатов); 

С1  - сцепление; 
С� - схематическое изображение сцепления веду щих ко­

лес с почвой, условно . с цепление No 2 " .  

При веденный момент сцепления ведущих колес с дорогой опре­
деляется по формуле 

где G8" -- вес, п риходящийся на ведущие колеса. 
В дальнейшем фрикционное сцепление будем называть сцепле­

нием No 1 ,  а сцепление ведущих колес с дорогой - сцеплением No 2. 
Н еобходимо знать зависимости моментов трения в обоих " сцеплениях "  
от различных параме1 ров  (от относительной скорости, от  степени 
изношенности поверхностн трения, от ско рости нагружения перед про-
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буксовкой), а также от других факторов:  температуры, особенностей 
материалов  трения, предварительно п ередаваемой н агрузки п т. д. 

Для приведенных дальше расчетов достаточно  установить ч етыре 
величины:  

Мс - момент трения в с цеплении п ри средней относительной ско­
рости V0т11 = 10  + 15.м/сек ; 

М0с - момент, соответствуюший началу проскальзыrзания , т .  е .  ну­
левой относительной скорости; 

М.Р - момент трения при буксовании ведущих колес прн относ1 1 -
тельной скорости Vотн = 2 _;__ 5 м/сек; 

М0.Р -- момент, соответствующий началу пробуксовки колес, т.  с .  
н ул евой относительной скорости. 

Опытами установлено,  что максимальные динамические нагрузки 
в трансмиссии возникают при интенсивном включении спепления и 
и при наезде колес на  п репятствия . Почти всегда п ри возникновении 
максимальных динам ич еских нагрузок происходит либо проскальзы­
вание фрикционного сцепления, либо б уксование ведущих колес .  

Можно ограничиться рассмотрением процесса интенсивного вклю­
чения с цепления No 1 п ри неподвижно стоящем автомобиле в н ачаль­
ный момент времени, так как динамические нагрузки, возникающие 
при этом,  являются эксплуатацион но-максимальными, т. е. такими на­
грузками, которые могут возникать в эксплуатации при трогании с 
места, разгоне и переключении передач, торможении двигателем при 
переключении передач и в других случаях . 

П ри интенсивном включении сцепления и неподвижно стоящем 
автомобиле в н ачальный момент времени в зависимости от параметров 
системы и начальных условий в трансмиссии м огут протекать различ­
ные п роцессы, характе-
ризующиеся изменением 1 1 1 11 11 11 1 1 1 11 1  
дин а ми ч ее к ой схемы,  а �т-r-r-r-т-т-т-т�.-т-.....-т-r� 
представленно й на  рис. 11 1 1 1  11 1 1 1 1 1 11 11 1 1  

z 
жн��+�н�+�н..,,...,ж-.------1 

6, а также измен -;-ни-
ем величин моментов 
трения в сцеплениях .  

Для определения мак­
симальных динамичес­
ких моментов в дан ном 
случае необходимо ис­
следовать, какие про-

1 ЖI 11 1 1 1 1  1 6 д 
1 11 11 11 1 1 11 11 1 ..-т-1 1 ........ , 1..,--,llг-r-I .,....,.., , ..,,...,1 1,.-у-1 .,....,..1 1-.-.11--т-.11 

8 1  жж ) 11 1 11 1 11 11  � 
11 11 1 11 11 1 11 1 /llll Н1 1 1 11 1 1  1 

цессы протекаютв сцеп- Рис. 7. Процессы, протекающие в сцеплениях и 2 
лениях № 1 и № 2 динамической схемы при интенсишю�1 включении сцеп-
прежде всего за отре- ления 1 :  

зок времени от начала а) сцепление 1 все время буксует, сцепление 2 не 
процесса интенсивного буксует; 
включения с цепления б) сцепление 1 все время буксует, сцеnленне 2 вна-

чале не буксует, а затем буксует; до момента времени, в) сцепление 1 снацала буксует, а затем не буксует, соответствующего мак- сцепление 2 не буксует; 
симальной величине ди- r) сцепление 1 сначала буксует, а затем не буiссует, 
намического м омента.  сцепление 2 не бу!(сует, а затем буксует; 

д) сцепление 1 сначала буксует, затем не бу](Сует За это время возмо- и,  наконец, вновь буксует, сцепление 2 не буксует; 
жен ОДИН ИЗ следующих е) сцепление 1 буксует, не буксует и вновь буксует, 
шести слу чаев,  которые сцепление 2 не буксует, а затем буксует (к дан­

ному случаю относятся все случаи одновременно-схематически представ- го буксования сцеплений 1 и 2 и ыногократные лены на рис . 7 . поочереднь!е буксования). 
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Проuесс включения сцепления на динамической схеме п ротека­
ет следующим образом : в начальный момент масса с моментом инер­
ции Ji '  вращается с уго'ювой скоростью ш т  сцепление № 1 выключено, 
и вся система н еподвижна.  При интенсивном включенин сцепления 
масса J1" прижимается к массе J1 ', так что возникает момент Мс, 
действующий на массу J1"; этот м ом ент и н ачинает разгоня;гь всю 
систему . 

Можно считать, что для обычных транспортных автомобилей мо­
t мент тренин Мс нарастает равномерно по уравнению М = Mr [ или 
Q 

по экспоненте по уравнению М = Мс ( 1  - е- ") в первый период при 

о 

2 

о 

О ---+­
о ---......,.-4..._ 

Рис. 8. Интенсивное включение с11епле11ия на четпертоii персд<l ' 1с: 
а) антомобиль ГАЗ-5 1 ;  6) автомобиль МАЗ-200: 

1 - крутящий момент на !{арданном валу ; 
1 ' - крутящий момент на правой полуоси; 

1 "  - !{рутящий момент на левой полуоси; 
2 - усилие на вилке выключения сцепления; 
3 - обороты двигателя; 
4 - время. отметка через 1 1 500 се!{унды. 

интенсивном вкл ючении сцепления.  На рис. 8 приведены две осцил­
JIОграммы:  интенсивное включение сцепления МАЗ-200 на четвертой 
нередаче и интенсивное включение Г АЗ-5 1  на четвертой передаче. 

На рис. 9 дан график длн определения динамического коэффи­
rщента f{Y в зависимости от отношения времени нарастания момента 
трен ин в сцеплении ко времени одного колебания динамической системы.  

Из а нализа и расчета динамических систем основных отечествен­
ных автомобилей (рис. 8) видно, что время одного колебанин соста г;-

40 250 7 . 20 ляет -;_')ОО -: 500- сек, а время нарастания момента 500 --:- 500 сек. 1 J а -
Jiичие у глоных зазоров в динамических системах п риводит к тому, 
1по к моменту начала закручивания валов момею· тренин достигает 
расчетной величины.  Оба эти фактора п озволяют приближенно счи­
тать, что момент Мс возникает м гновенно и в первый период разгона 
сохраняет постоянную величину .  
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Для этого случая дифференциальные уравнения имеют нид 
• •  ф - ф ?  J "Ф _J_ ' 1  ' "  =М · 1 , 1 . 1 е С >  J"�·" + tf!2 - _f!_ = о 

- , " е 

Если ввести обозначение ср 1  - 92 = х, то получим 
. .  м V J " + J  х + k."2x = _с где k" = 1 2 и J2 = J/ + J2" - J " ' - J "J i i 2е 



Если принять начальные условия при t=O 
. . 

х = У! - 'f:! = о  и х = f1 - 92 = О, то 

х = 1 �с 2 о - cos kЛ . 1 /(2 
По вели1 1ине х можно определить q-;1 и 'f'!. и скорости '-? i и lf'z 

к 

�8 

(6 

f.4 

l'l 

r.D 

9 1 

о 

--= -- ,,�с _ __ t + _ __ li_':!_c_{z�----1, s in k/ . 1 1  т 1" U1 + 12)k2.! 1 

-- --- l---------
1 

Рис. 9. График для определения л:инамическоrо коэффициента в зависимости 
to от отношения Л = Т [3] . 

При нарастании движущего усилия: 
t 

1 - по прямой М = Mmax-t ; () 
тсt 

1 !-по с1 1 1 1усоиде M=Mmax · s in� ; 

Мшзх ( т.t ) 
! ! !  - по косинусоиде М �= - 2  · · 1 -соsт, ; 

3 I V  - по экспоненте М = Мшах (1 - e-kt), где t,, � k 

Если рассматривать начало процесса, то t невелнко; точно так ж е  в 
12 большинстве случаев отношение ----- близко к единице, поэтому 

можно считать 
li" + 12 

" � Мс s:n k t ';"! � k-1-.,,-- . J 2 • 2 l 

Дан ное уравненне применимо до момента времени,  пока скорос­
ти маховика и ведомого диска н е  станут одинаковыми ,  т.  е .  когда lf' i  
станет равным ш,,,, после чего скольжение в сцеплении прекратится .  
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Если С!{ольжение в сцеплении б удет происходить непрерывно, то 
ма!{симальная скорость ведомого диска 

k1c 
<f1 шах = k J " · 2 1 

Таким образом, оказывается возможным определить, будет ли 
п ри интенсивном включении сцепления " слипание"  ведомо � ·о диска с 

мс маховиком или нет; если J "k > ш"' , то скольжение может пре-
1 2 

Мс кратиться ; еслиГ,-----k < U>," то происходит непрерьшное С!{Ольжение 
1 2 

в сцеплении № 1 .  Дан ные условия справедливы, если момент трения 
Мс" как указывалось, м гновенно возникает,  сохраняет постоянную 
величину в процессе и нтенсивного включения и если можно пренеб­
речь демпфирующими силами,  зазорами  и нелинейностью элементов 
трансмиссии. В каждом конкретном случае н еобходим предваритель­
ный анализ, устанавливающий возможность указанных допущений. 
Обороты, соответствующие возможной максимальной у гловой скорос­
ти ведомого диска , в случае непрерывного скольжения сцепления, 
б удем называть к ритическими оборотами.  

Следовательно ,  по имеющейся динамической схеме необходимо 
прежде всего определить критические обороты для сцепления № 1 

пщ, = 9,55 Jл;k
c 

= 9,55 мс " r -!-;;---- . 
1 � v (J/1 + J2) Ji'I 

При этсм н еобходимо брать момент трения (Мс) , соответствующий 
средней относительной скорости. 

После расчетов упрощенной динамической систем ы  и установления 
критических оборотов сцепления № 1 можно рассчитать максималь­
ные динамические нагрузки. 

Случаи "а" и "б" (ри с. 7) 
Если п"Р < п,," то возможный диномически й момент можно опре­

дел ить из у ра внl· ния для величи1 1ы х, 

2Мс Та!{ как Хшах = J "k 2 , ТО, 1 2 

м - Х шах - 2 Мс 2М следовательно, шах - - J !! /, ., :::::::: с .  · е 1 е г2-
Действительно, возникающий момент, если допустимы указанные 

выше условия ,  может быть ниже 2Мс за счет п робуксовки веду­
щих колес.  Поэтому· величину 2Мс н еобходимо сравнить с критичес­
ким моментом Мкн ,  обусловленным сцеплением ведущих колес M'i' . 
Есл 1 ;  на рассчитываемой пере;; а че  2Мс < М"п, то макс1 1мальный динами­
ческий мо:-.лент Мд :::::::: 2Мс. 

Если 2Мс > М"н (при п,:р < п,1J , то необхол имо последоЕательно 
рассмотреть дРе динами ч еские систеыы,  принимая конечные парамет­
ры одной системы за начальные дл;1 другой. 

Для системы 1 из � ис .  1 0  дифференциальные у равнения приведе­
ны выше, а уравнения для угла зан ручиванип и угловой скорости 
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имеют вид м Х = J "kc 2 (1 - COS k2t) ; 
1 :? 

.
_ - мс . k t Х - J "k Sl ll 2 • 

1 2 

Когда х станет равным Мк!I · е, то произойдет переход к системе  2 по 
рис.  1 0. 

JМсн М" е /� 
....,. . 

е 

.J1 J; 

Рис . 10. Промежуточные динамические системы 
�1ашинного агрегата автомобиля : 

1 )  схема при буксующем сцеплении No 1 ;  2) схема при буксующих сцеплениях No 1 и No 2; 3) схема при буксующем сцеплении No 2. 
Дифференциальные уравне ния дня этого случая 

следовательно, х = Acos kgt + Bsin !гgt + J -;;1ck 2 + JNf k 2 , 
1 • з 2 ' з  

Х = Х0 

(м мс м"' ) Х = о<р С - J 11 k 2 - J 11 k 2 1 3 2 3 

при t = О  

/, t + Хо . k t 1 
Мс м<р COS ?3 k SlП  3 Т j ,, k 2 + J "k 2 • 3 1 'З 2 3 

Для практических расчетов можно принимать следующие допуще-
ния : Мс::::::: M<f' - что бывает при описанных процессах ,  

т. е .  для случая " б" ; 

Следовательно, в дан ном случае 

мтах = { (M0f -- мр )2 + (гs�зсУ · 1  м" .  
Случаи "в", "г", "д" и "е" 

Если пкр > пл,, то в п роцессе интенсивного включения сцепления мо ­
жет иметь место один из четырех случаев " в--е " ,  предс-тавленных 
на  рис. 7. 
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Случаи "в" и "r" (рис. 7) 
Для слу чаев " в" и " г " , как показывает анализ опытных 

данных,  можно принять, что в первый же момент сцепление пере­
стает буксовать, т. е. за начальную с хе м у  принимать основну ю  
(рис. 6) . 

Дифференциальные уравнения для этого случая 

J ;D· _j_ <f1 - <f2 = О ·  l тl 1 е ' 
• •  r:; - Ф J '!) ..J_ • 2 . 1 = 0 2 , 2 , е , где J 1 = J i'  + !/'. 

Если ввести переменную х = <р1 - 92 и принять, что в начальный мо-
мент времени при t = О  х = 'f 1 - <f2 = О; 
чим 

х = Ф_., s in  kt k и м Х (J)M • k = - = -- s i n t. е ke 
Длн случая " в" (рис. 7) ,  т. е .  если в процессе разгона дальнейшего 
изменения диш1 мической схемы ( рис. 6) н е  п роисходи г, то 

м = (!),\/ max ke 
Для случая " г "  (рис . 7 ) ,  т. е. если в процессе разгона величина 

к ру тя щего момента достигает величины Мк11 .  п роиз : Jйдет изменение 
с и стемы-переход от основной к систем е  3 по рис. 10 .  

Дифференциальные уравнения для новой системы 
" CD - ф J Ф + _т_I _----'3_ = 0 , 1 , 1 е , J !! :п· + <f2 - <f1 - - м ' 2 Т2 е - у • 

Если ввести переменную х = ср1 - 'f2 и принять, что в начальный мo­
M t.: IIT времени при t = О  

где 

то I Iолучим 

где 

и х = (J) м cos kt 1 '  

( м" ) х = Мк11е - k/ li" cos 

и 

V--------- -
(1) 1 = Ф,,/ -(М"11/ге) 2 и 

J Ес.'1 1 1  JJ.O i ! O  ш :пелыю прнш1 ть ,  чт; J _L� " � 1 
1 1 2 

Слу•1ай "д" 

Для случая "д"  дважды произойдет изменение системы- переход 
от схемы " 1 "  (рис. 1 0) к основной (рис. 6) и затем снова к "  1 "  (рис. 1 0) .  
34 



Для схе\ш " 1 "  ( рис .  10)  у ра внение  угла закручиваюш было полу-
чено  ранее . 

,, . . ·. - мс . /, t u глован скорость.  х - J"k s1 11 <2 . 
1 2 

Первое изменение систе\Ш произойдет, когда у гловая скорость ведо­
мого диска �! (или приближенно х) достигнет величины ш_,, (угло­
вой скорости маховика). Дифференциальные уравнения ллп осно вной 
схемы приведены выше; н ачальные условия будут 

х = ш.11 ; х1 = J�� 2 ( 1  - cos k2t1) , 
1 \, �  

t ' - мс . 1 t где 1 определпется из у равнения w", - ]�
k 

sш 1?2 . 1 •  
1 2 

Так как для основной схемы (рис .  6) 
х = А cos kt + В  sin Ы, то 

kt w.11 . kt Х = Х1 COS + --г SШ . 

Второе изменение системы произойдет, когда крутящий момент 
достигнет величины M"r. Дифференциальные уравнения для схемы 

приведены выше ,  начаш ные условия будут 
х2 = M"ie; х2 = ш2, где m2 = V k2x1 2 + т",2 - (M"it>/c)2 

Следовательно, 
х = А cos k2t + В sin ki + 

k 
�J

c " ; 
2 1 

• - ( М Мс ) k t Ш2 • k t+ Мс х - "1е - k 2J " cos 2 + гsш 2 k 2J " . 2 1 2 2 1 

Е }? 1 м м J
l ел и  дополнительно принять J " +

� 
J :::::::: и к1 = ocJ -J ":::::::М0с, 1 2 1 1 

Случай "е" 

Для слу чая " е "  величина динамического момента будет опреде­
ляться из уравнения, аналогичного уравнени ю  случая " б" . 

Таким образом , для определения динамического момента следует 
прежде всего рассчитать параметры динамической схемы машинного агре­
гата а втомобиля .  Затем по параметрам схемы определить м гновенные кри-
тические обороты п,ср = 9,55 Мс-. / J2e . 

v (J1" + J2} J1
" 

Можно условно принять, что в н еблагоприятном случае при наи­
более инте нсивном в ключении сцепления обороты двигателя состав­

п N 
ЛЯЮТ а ,Где flN -ОбОрОТЫ, СООТВеТСТВУ ЮЩИе Ма КСИМаЛЬНОЙ МОЩНОСТИ 

двигателя .  
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fl л;  В этом случае, если п/(Р< Т5 ,  то динамическиii момент равен 
, 

меньшей величине из двух 

или 

Если 
трех 

пл; пкР > l 
,5 

, то динамичес1-:ий момент равен меньшей величине из 

;И - ' = _.:!_� '1 1 ,5/се ' 

/(--:;;;;-)2 ш� = l --
- М2 k2e� � 1 ,5 ос • 

Для дальнейшего упрощения практических расчетов можно при­
нимать 

М ";::;:; М .  + � =М + шл; --.  /-J;:Г}-;--- ;::::; М + ш л; -. / N'-д у 1 ,5k1e '? 1 ,5 v (J1 +J/')c '? 1 ,5 v е .  
т J 11 r, Jкв ак  как � = -. -"-. ,, и податливость трансмиссии обычно определяет-10-1,,-
ся податливостью полуосей ,, ('п" и реактивной ер, ·1 0 

Т3кже можно принимать 
Мйш ;::::; 1 ,5Мс. 

Величины М/ и М/11 при точном их определении всегда меньше 
М/ ;  однако при рекомендуемых упрощенных формулах они могут 
получаться и больше М/. В табл. 35 приведены величины Мй" и М/11 
для некоторых автомобилей .  

3.  Расчет основных валов автомобиля 
по предельным состоя ниям 

Основные валы автомобиля : коленчатый вал двигателя,  валы ко­
робки передач ,  карданные валы и полуоси- в  настоящее время рас­
считываются по допускаемым напряжениям ,  коэффициентам запаса и 
предельным состояниям и ,  таким образом , дают наглядный п ример 
возможного сопоставления различных м етодов расчета . !\роме того, 
анализ расчетов указа нных валов показывает, что нельзя рассчитывать 
все и х  размеры по допускаемым напряжениям и одному коэффициен­
ту запаса, так как, например,  наружные диаметры этих валов опре­
деляются по различным специфичным предельным состояниям для 
каждого вала :  диаметры шеек коленчатого вала двигателя определя­
ются, главным образом ,  их износостойкостью, диаметры валов коро­
бок-их жесткостью, диаметр карданного вала- вибростойкостью и 
диаметр полуосей- выносливостью при действии циклически изме­
няющихся моментов. 

а) Рассмотрим различные методы расчета коленчатых валов. 
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Расчет по допускаемым напряжениям в технической литературе 
[2] , [ 1 0] и т. д. рекомендуется вести на  статическую прочность. При­
нимается, что вал состоит из отдельных балок,  длина которых равна 
расстоянию между серединами коренных шеек и которые нагружены 
силой, сосредоточенной в середине балки. Для большей надежности 
расчет вала производится и по второй и по третьей теориям  прочно­
сти, т. е .  для шатунной и коренной ше ек, а такж е  и для щёк опре­
деляются и сложное напряжение по  второй теории и скалывающее 
напряжение.  Затем рекомендуется полученные величины сравнивать 
со средними напряжениями, подсчитанными теми ж е  методами  для ко­
ленчатых валов существующих аналогичных двигателей.  В литературе 
данные напряжения называют по-разному :  сравнительными величинами 
напряжений [ 1 0, стр. 292 ] ,  допускаемыми напряжениями [ 1 8, стр. 1 25]  
или средними напряжениями [2] . Так как они  получаются при боль­
шом упрощении задачи (коленчатый вал считается состоящим из от­
дельных, несвязанных частей и т. д.) и так как расчет состоит в 
сравнении напряжений ,  возникающих в новом проектируемом валу и 
в существующих, то полученные напряжения следует называть срав ­
нительными, а н е  допускаемыми. 

Расчет по "коэффициентам запаса " производится как для разрез­
ной, так и для н еразрезной схем вала . При этом расчете вначале опре ­
деляются номинальные напряжения в опасных точках вала и затем ­
запасы прочности в этих же точках п о  нормальным и касательным 
напряжениям 

где 

0" __ 1 1l = ----------- .  cr l\cr ' 
--- cr -!- 'JJ cr 
впесr а ' cr т 

"-1 
(3) 

crm, "nl' cr", "а-постоянные и переменные составляющие напря жений ;  
1\cr ' к" - эффективные коэффициенты концентраций; 

ecr , е ,  - масштабные факторы ; 
еп, Zn1 -факторы поверхности ; 

'fcr , •-)>, - коэффициенты, учитыва ющие влияние асимметрии цикла 
напряжений. 

Общий запас прочности рассчитывается по формуле 
11cr • 11� 

fl = v-:.:-=--:-=--==c=-:-n / + n, 2 • 

Для примера можно у казать , что при подобных расчетах запас 
прочности для авиационных V-образных двигателей,  для коренных 
и шатунных шеек составляет, примерно, 1 ,7--;--4 и для шеек коленча­
тых валов- 1 ,5 ; 2 [6 ] . Данные коэффициенты запаса соответствуют 
квазистатическо�1 у  расчету ; инерционные нагрузки от изгибных и 
крутильных колебаний при этом н е  учитываются .  

При проектировании по п редельным состояниям выполняется ряд 
отдельных расчетов,  связанных с особенностями работы коленчатого 
вала :  а) на  износостойкость ( размер шеек определяется , главным об­
разом ,  исходя из износостойкости их и подшипников), б )  на крутиль­
ные колебания, в) на усталость и г) на  жесткость. 

Анализ работы коленчатых валов  показывает, что их работоспо­
собность зависит прежде всего от состояния (износов) коренных и 
шатупных шеек .  Поэтому  правильнее наружные диаметры ш еек вы­
бирать, исходя из полярных диаграмм нагрузок на  них с учетом гид­
родинамической теории смазки [2] , [ 1 0] . 
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В работах [6 ] , [7 ]  и в других исследованиях у казывается , что 
для современных автомобильных и авиаuионных двигателей н апряже-

. 1сГ ния от крутильных колебаний не  должны превышать 6--; 8 мм� ; при 
превышении этих величин происходят повышенные износы и возмож­
ны а варии,  что уста новлено и подтверждено  практикой. В результате 
расчета н а  крутильные колебания проверяются размеры вала , преду­
сматривается установка демпферов и других устройств, rпобы напря ­
жения от крутильных колебаний н е  превышали указанных величин .  
Н ет необходимости суммировать максимаJiьную квазистатическую 
нагрузку с максимальными инерционными нагрузками от изгибных и 
крутильных колебаний,  так как большие инерционные нагрузки 
имеют место при определенных оборотах ,  независимо от величины 
основных нагрузок, и в тех сечениях вала, в которых может и не 
быть маrссимальных номинальных напряжений;  кроме того, частоты 
инерционных и основных нагрузок чаще всего отличны.  

Таким образом ,  расчет на  крутильные 1солебания должен прово­
диться самостоятельно и, видимо,  нет н еобходимости доводить этот 
расчет до подсчета напряжений,  так как эти напряжения значительно 
отличаются от предельных и сопоставление тех и других не дает 
возможности оценить степень опасности колебательного процесса ; 
расчет можно ограничивать подсчетом у глов крутки при колебаниях , 
та1с как именно в резул ьтате этих крути,1ышх вибраций сильно по­
вышается износ шатунно-поршневой группы двигателя и возможны 
разрывы масляной пленки в подшипниках коле нчатого вала. 

К расчетам по предельным состояниям следует также отнести 
расчет коленчатого вала на выносливость (усталостную прочность) по 
коэффициентам запаса. Однако лучше определять действите.1ьные 
сложные напряжения с учетом среднеэксплуатационных напряжений 
от вибраций и с равнивать их с предельными .  Наличие больших запа­
сов по усталостной прочности говорит о некотором н есовершенстве 
формул и о том ,  что коленчатые валы можно делать в некоторых 
слу чаях полыми.  

В литературе [6]  приводится описание исследований изгибных 
колебаний коленчатых валов. }l{есткость вала влияет на его работо­
способность ; н ебольшой перекос вала вызывает выдавливание смазки 
и повышенный износ ш еек. О чевидно ,  необходимо создание упрощен­
ных расчетов,  гарантирующих выбор достаточно жесткого ваJ1а .  

6) Диаметры основных валов обычных коробок передач  рекомен­
дуется [ 1 7 ]  выбирать так ,  чтобы их  прогиб под действием усилий на  
зубьнх шестерен н е  превышал -0,  1 м м  в плоскости, проходящей 
через оси валов, на которых сидят сцепляющиеся шестерни,  и 0,2 мм 
суммарный прогиб, и чтобы перекос не превышал 0,00 1  рад. Данные 
прогибы и перекос получены при расчетах существующих ,  достаточ­
но  надежных коробок передач по максимальным крутящим моментам 
двигателей и проверены практикой. При больших прогибах или пере­
косах наблюдается повышенный износ и шум шестерен .  В н екоторых 
работах [ 1 8] рекомендуется также рассчитывать диаметры валов авто­
мобильных коробок по допускаемым напряжениям и для всех валов 
принимать запас прочности по пределу  упругости равным 4 ,5- 5  и 

кг допускаемое напряжение равным [о ]  = 40 --2 ( в  существующих же мм 
кГ коробках о номинальное изменяется от 1 6 ,5  до 45 --0) . Такой ме­
ММ" 
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тод расчета по допускаемым напряжениям может применяться только 
как ориентировочный расчет, причем приведенное напряжение никак 
нельзя называть допускаемым.  его следует называть сравнительным 
напряжение м .  В работах [ 1 7 ] ,  [ 18 ]  и др.  указывается, что диаметры 
валов коробок оп ределяются их жесткостью, цри расчетах же н а  
прочность рекомендуется п ринимать коэффициент запаса по п ределу 
упругости, в п ределах от 5 до 10  (для так называемой " станда ртной '' 
схемы коробки передач ) .  

В общем случае для правильного расчета валов коробки передач 
необходимо выполнить следующпе расчеты : а )  на  жесткость, б )  н а  
усталостную прочность, в )  на крутильные колебания [ 14] (рассматри­
вая как всю крутильную схему машинного агрегата а втомобиля,  так 
и " приведенную" упрощенную схему) , г) на износостойкость (при 
наличии подвижных кареток износ шлиц на валах иногда вызывает 
браковку ваJiов) и д) на прочность при действии пиковых динамиче­
ских нагрузок ( напряжения от максимального пикового момента н е  
должны превосход11ть ограниченный предел выносливости, иногда 
предел текучести или прочности) .  

в )  Наружный диаметр карданного вала определяется из условий, 
чтобы реально возможное число оборотов вала было бы ниже крити­
ческого по изгибным колебаниям .  Критические обороты, как известно, 
равны частотам собственных колебаний, а так как карданные валы 
рассматриваются как балки с распределенными массами  и балки, рас­
положенные н а  упругих опорах , то частоты колебаний вычисляются 
по формуле [ 1 1 ]  

IE .J К = Л2 1 -/4 ' ! q · 
где EJ -жесткость сечения балки при изгибе ;  

q- масса единицы длины балки ; 
!-длина балки ;  
Л-корень частотного уравнения.  

После соответствующих преобразований и у прощений для вала с 
каоданами по обоим концам [ 1 9] 

где 
= 1 0  25 . 10'; · V15�;-+ь-;,12 · пц ' l2 ' nкр = 1  2__._1 5 ' . ' ' птах 

пкр- критическое число оборотов по изгибным колебания м ;  
D,, и D8н-наружный и внутренний диаметры вала ;  

!-дл ина вала ; 
птах-максимальное число оборотов карданного вала.  

(4) 

Коэффициент запаса принимается равным от 1 ,2 до 1 ,5 ,  так как в 
упрощенной формуле не  учитываются упругость опор вала, у гол 
наклона вала , н епостоянство сечения и другие факторы. 

Нормаль,  утвержденная Министерством автомобильной и трактор-
ной промышленности,  рекомендует принимать пкР = 1 ,2 .  

llmax 
Внутренний диаметр карданного вала следует принимать, исходя 

из расчетов на выносливость, на крутильные колебания и на проч­
ность при действии пиковых динамических моментов. 

г) Полуоси в технической литературе рекоме ндуется рассчитыват ь  
п о  допускаемым напряжениям (понимая под допускаемым напряже­
нием с редние существующие напряжения)  и по коэффициентам за­
паса [ 1 2] .  
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Как показывают подсчеты на пряжений в полуосях отечественных 
грузовых автомобилей ,  напряжения, длительно действующие в них , 
соответствуют пределам выносливости (усн�лости) , а напряжения при 
максимальных моментах -условному пределу упругости "'о.0 15 • Следо ­
вательно,  и расчеты полуосей в первую очередь необходимо вести по 
двум предельным состояния м :  на выносливость и на п рочность дина­
мическим нагрузкам .  

Приведенный анализ показывает, что при  определении размеров 
валов по предельным состояниям производится ряд отдельных расче­
тов на  прочность п ри динамических нагрузках, выносливость (уста ­
лость) , износостойкость, вибропрочность и т. д. 

Наиболее обоснованная м етодика п роектирования валов дана в 
работе [ 1 2] .  В ней рекоме нду ется определять размеры валов,  исходя 
из статической прочности и вьшосливости . Расчет на  статическу ю 
прочность производится по наибольшей I<ратковременной нагрузке с 
учетом динамической и вибрационной нагрузок .  Однако н еI<оторые 
рекомендации нуждаются в улучшении .  Не совсем п равильно, например, 
п ри расчетах по максимальным динамическим нагрузI<ам выбирать те же 
коэффициенты зат�са, что и при статических нагрузI<ах [ 1 2, стр. 92 1 ;  
далее ,  при расчетах по  п и ковым нагрузкам не  следовало бы оставлять 
неизменными механические характеристики металла ,  так как неличины 
последних зависят от времени действия пиковых нагрузок. Наконец, 
получается дублирование неI<оторых вычислений, потому что, �сроме рас­
чета на  статическую прочность ( который для пластических материалов 
рекомендуется проводить по  деформаuии наружного волоI<на и по про­
гибу вала ) ,  п риходится выполнять еще ряд расчетов на выносливость , 
н а  крутильные и изгибные колебания и т. д. ; например,  определение 
прогиба вала входит в два расчета �на  статическую прочность и на 
колебания, и ,  безусловно, п равильнее п рогиб определять при вычис­
ле нии колебаний. 

Таким образом, более правильно п роектирование валов на1шнать 
с расчета на выносливость, а затем производить проверку на 
н рочность по максимальным пиковым нагрузкам, сопоставляя 
напряжения с характеристиками металла при определенных 
скоростях нагружения ·и,  наконец,- расчеты по остальным предель­
ным состояниям.  Причем в правильно выполненной I<он струкции вал 
по всем показателям должен обеспечивать надежную работу узла и 
машины и сам н е  выходить из строя в течение заданного срока 
слvжбы. 

• Учет в большинстве названных расчетов большого количества 
констру ктивных и экс�луатационных факторов:  конце нтрации напря­
жении, постоянно  деиствующих и кратковременных динамических 
нагрузок, осевых н агрузок и т .  д" а также времени работы валов­
исключает н еобходимость пользования коэффициентами запаса. 

Конечно, во многих случаях практики н ет возможности опреде­
лять с помощью точных подсчетов коэффициенты, повышающие н:т­
ряжения,  и тогда приходится принимать те или другие коэффициенты 
запаса. 

Что I<асается автомобильных валов, то для них имеются в боль­
ш инстве случаев теоретические формулы [ 16] , расчеты по которым 
неоднократно п роверялись замерами напряжений с помощью тензо­
электрических м етодов ;  при использовании этих формул коэффициен ­
ты запаса принимаются близкими к единицам .  Это также оправды­
вается и тем ,  что формулы, по которым определяются I<оэффициенты, 
у читывающие у величение напряжений, дают максимальные эксплуата-
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ционные величины ;  такое увеличение напряжений практически бывает 
редко и это показывает, что известный запас обеспечивается . 

Для примера расчетов валов  по предельным состояниям далее  
приводится расчет разме ров  гладких частей карданногс) вала и полу­
оси для автомобилей МАЗ-200 и МАЗ-205 (шлицевые части валов 
следует выбирать по условиям равнопрочности с гладкими ча­
стями) .  Если н ет равнопрочности, то расчет на  выносливость следует 
вести по шлице вой части вала [ 1 2 ,  стр . 1 16] . 

Исходные данные к расчета м :  
а )  карданный вал изготавливается и з  электросварной трубы СТ-20,  

кГ н:Г для которой -:0 01s = 1 7 : 1 8  --.-, и ' - 1  = 8 �-.-, ; ' .мм- ММ" 
б) полуось изготавливается из  стали 40X I  !МА, JlЛЯ которой 

-: о  ш ;с  �= 80 __ 
к( и т 1 = 23 кт,, · · ) мм2 ММ" ' 

в) параметры автомобиля, необходимые для раl:чста , помеще н ы  
на рис. 22; дополнительно задано :  максимально требующаяся длина 
карданного вала L = 1 800 .м.м и максимальные обороты двигателя 
п 1 п а х  = 2000 об/.мuн ; 

г) выбор расчетных нагрузочных режимов описан в § 2. 

Расчет карданного вала 

Наружный диаметр карданного вала Dн определяется, как \· казы­
валось, по вибростойкости изгибным колебаниям из форм у :r ( 4) 

2000 
llм, = 1 ,5 fl мax = 1 ,5  -078 = 3850 об/мин ; 

' 

Dн {н- ( D"" ) � 
3850 � 1 0,25 · 1 0;; ··· -· ---

1302 
Dн__ _ _  · 

Если принять -�в_н__ = 0,9,  то Dн = 90 .мм ; реальный вал имеет D" = 
li 

= 89 AtM ± 0,9 ММ . 
Внутренний диаметр ка рданного вала D811 определяется по расче· 

там на выносливость и прочность. 

Расчет на выносливость [ 12] 

где МР-длительно действующий 
крутящий момент; 

К, -коэффициент концентра­
ции напряжений ; 

Кн- коэффициент нагрузки, 
т.  е .  коэффициент, пере­
считывающий действи­
тельные напряжения к 
эквивалентным,  дейст­
вующим базовое число 
раз . 

Расчет на прочность 

16Ма · Dн 
't0,015 = ' 1' (D/ - Dвн4) 

где Мд - максимальный динами­
ческий момент опреде­
ляется по рекоменда ­
ции, приведенной в § 2. 

Данные динамической схемы 
J/ = 33,6;  .! ( = 1 ,49 ; J2"=0,4 1 ; 

J 2' = 15,45 кГс.м сик2 ; 

е = 20,4 · 1 О-4кz-Iс.м - 1 ; 

Мср= 8 1 ,О кГ.м (табл. 35) ; 
Мс= 1 07 кГ.м. 
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Расчет на выносJi и вость [ 1 2] 

Расчетный момент и число 
циклов нагружения определяется 
по рекомендаuии, приведенной 
ранее .  

мр = 47 · 6 , 1 7 · 0,97 = 28 1  кГм 

u 

()() 
+ J [ (р) clp ;  

11max 
(Ji--- /icp )2 

/-( ) 1 - - -� р "-"' ---·-=с_ -- • с ,, о 
v27t (JlCO 

По данным табл. 2 и 3 .  
Pmax= 0,293 ; Prp = 0, 1 75 ; а"0=0,07 . 

Расчетом получается К88 = 0, 1 7 . 
Число колебаний крутя щего 

момента п ринимаем равным чи­
слу оборотов карданного вала.  
N = 1 70 · О 17 6о_-_!_�ОО 

= 365000 ц ' 6 ,  1 7  

- - - 6(3650�0 -f\ н - !; З · l О1; - О,70 

Расчет Квв помещен на стр. 
1 03 и 1 09 .  

Принимается 
К� = J ,О; "-1 = 8 кГjмм2 

Получается по расчету 
D8н = 84,7 ММ 

1 
ПродолJ1сение 

Расчет на прочность 

Критические обороты 

п = 9 55 . 1 0700 v�Iб�6�:20�4-____ = "Р ' ! O J . J ,49 · 1 7,35 

= 3620 
2000 

п"Р> --т.s- · 

Ограничивающие моменты : 
' 2000 · 1 02 1 )  Md = --- - - -.,- -------- -9,55 · 1 ,5 · 20,4 · 6 ,8  

= 1 00,5 !<Гм, 

к = tf--35-�!
.-i5��-20�4- = 6•8 · 

2) м " - 9970 · 0,531 · О, 7  1 

д - -
8,2Г: о,93�,т1-:-о,-9Т ' 

2000 + -
9,55 ·T;-5-:-s, 2 P-

· 6, 1 i'гX 

х - /П�IQ!i -81  о '  20 9 =  v 1 43 ' -т ' 
= 10 1 ,9 кГм, 

3) М/" = 1 ,5 Мс= 1 ,5 · 107 =  

= 1 60,5 кГм.  

Ма1(симальный мом ент на пер­
вичном валу на первой передач е 

Мд= 1 00,5 кГм. 

Максимальный момент на кар­
данном вал у  f.10= 1 00,5 · 6, 1 7 · 0,97= 

= 602 кГм. 

П ринимаем Мд=600 !(ГМ 

-:u,015 = 1 7,5 f(Гjмм2 

РеаJiьный вaJI с учетом допуска на толщину стенки имеет при D" = 89 MJt 
(D8")min = 89 - 2(3,5-0,35) =82,7 .М.М. 
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И з  приведенных расчетов видно, что в данном случае необяза­
тельно определять внутренний диаметр и по выносливости и по п роч­
ности, достаточно сравнить два отношения : 

мд и -- --- -'tQ,015 
и но большему из них производить расчет. 

В данном случае 

МрКн__ = 
28 1 · О,!_ = 24 6 . 

't_ j 8 ' ' 
Ми _  = 600 

= 34 З 
'tQ,015 1 7,5 ' ' 

т. е. внутренний диаметр определяется из расчета на прочность п ри 
динамических нагрузка х .  

На рис. 1 1  показана зависимость углп закручивания 1 я кардан-
1юго вала от крутящего момента ; из рис. 1 1  видно,  что крутя щий 

Мкrм 
юоо 
950 
900 
д50 
800 
7.50 
юо 
650 
бОО 
560 
500 
450 
400 
350 
ЗDО 
250 
200 
150 
fD<') 
50 

1 1 1 мм 1 1 1 1 1 -�i- кг �--LJ±l-� ! ГГ[I�� ' 1� __J 1 
1 . .... , r: 1 J..=89 ! - --
_L . V"'-Y.вll_ - м.дз-20о с;.. 20�-- - � -s�as ' 

f-- -1!-20,6 ! --+ '9.4rr;'кГ � ---

1 --- - f----f , ммt 
�� -� 18,1� 
- - r Z il - -

� ---- / �1.0 
f---- 1 :9,� r 17,5 -

се кг м;;;z )-f--- ---2Q9 
- --�- - --= 17,9 

d ....- 49 ---
:; --1/ 

:v�,-

� 

D=89 �ИЛ-f50 S= 2,5 � Ст 20 

-- -·- -

,;ч J6 J8  
1 ])=76 1 13!.iMiO s = 2 1 Ст 35 

1 
- --

0-.;:лг.;:л;:---

с _ __! О 2 4 б 8 Ю f2 14 lб 18 20 22 24 2б 28 30 32 tp0 
Рис. 1 1 .  Зависимость угла закручивания 1 .м длины 

карданного вала от крутящего момента. 

момент, соответствующий пределу упругости, составляет 700 кГ.м, в 
то время как максимальный динамический момент-примерно 600 к Гм ; 
следовательно, имеется излишний запас прочности .  

Расчет полуоси 

Наружный диаметр полуоси определяется по расчетам на  вынос­
ливость и прочность. 

Крутящие моменты рассчитываются по рекомендации,  приведе нной 
ранее, 
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МР = М,"д · i1 · -�к � · -�0 = 1 070 кГ.м ; 

Мд = 600 8 ,�l · 0,93 ::::::: 2300 1сГ.м . 

Определя ются отношения 
-�_рКн_ = _

1 070 · 0,7 
= 32 6 .  "- 1 23 ' ' 

1И<1 2300 
- ------- - = �- =� 28 8 
't0,015 80 ' 

и по большому отношению диаметр полуоси 
_ 13 ( 16М;:к; _ _  

3/- йГТб?<У-.-10:: . (),7 _ ([ - v --те . �� - - v ---- -�14:2:г - - = Бо .МАt . 

Реальнnя  полуось имеет rl = 58 .мм. 

Мкгм 
�<800 
4400 
4000 
3600 
3200 
2800 
2400 
2000 
1еоо 
1200 
800 
400 

� - - - -J --
� �- __ J_ 

/ 
J 

� /  
� 

1. 
11 
v 

j 
J р 

1 "/ 
vr 

--
с;;; 
v 

....... 

iiiill 
:25,, ··-- -�-..__ 
1f46 -� � -" 

04, d·58 .� 93, Мд3-200 4ОХJ.1Мд 
�' 
д 

rr КГ (,,; м;;i} 
95, 
�.в 1Гд3-5i �:�� � Ji,8 

О 10 20 30 4о SO 60 70 80 90 ICO 110 120 130 
Рнс 1 2. За вио; мость угла закруч и вания 11олуоси 

от крутящего момента. 

На рис. 12 показана зависимость у гла закручивания полуоси от 
крутя щего момента , а также приведены напряжения,  соответствую­
щие моментам .  

4 .  Расчет шестерен автомобиля п о  п редел ьны м  с остояниs1м 

В большинстве специальных работ по  автомобилям [ 1 7 ] расчет 
шестерен рекомендуется вести по допускаемым напряжениям.  Для 
каждой шестерни,  в зависимости от ее  расположения в автомобиле, 
н также вида автомобиля (легковой, автобус,  грузовой)  и конструк­
тивных особен ностей самой шестерни (прямозубая, косозубая и т. д . ) ,  
приводятся свои допускаемые напряжения .  

П од допускаемым напряжением понимают так же,  как и при рас­
чете валов, среднее напряжение,  полученное при расчетах по опреде­
ленной формуле ряда аналогичных шестерен существующ11х машин . 

Этот метод расчета шестерен оказался совершенно неприменимым 
в настоящее время, п ри широком внедрении новой техники,  при при­
менении гидротрансформаторов, автоматических и полуавтоматических 
трансмиссий . 
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В других отраслях машиностроения расчеты шестерен рекомен­
дуется выполшпь по своим особым методикам , в основе которых 
лежат также допускаемые напряжения.  Однако в отличие от методик,  
рекомендованных в работах [8 ]  и [ 1 7 ] ,  эти допускаемые напряжения 
предлагается выбирать одинаковыми для материалов, и ме ющих одни 
и те же механические свойства. Главное отличие этих методик друг 
от друга (ЦНИИТМАШ , авиационной и др.)  и состоит в различном 
распределении коэффициентов (учитывающих особенности детали ,  узла 
и машины) между расчетным напряжением и допускаемым, а по  су­
шеству они. почти н е  отличаются одна от другой. Наличие подобных 
методик,  обусловливаемых неопределенностью способа расчета допус ­
I(аемого напряжения, делает трудно сопоставимыми расчеты в различ­
ных отрасля х  машиностроения и не упрощает их, а непроизводитель­
но усложняет. 

Из этого примера видно ,  что допускаемые напряжения не только 
тормозят развитие п роектно-расчетных работ, но и приносят им вред. 

Переход же к проектированию по предельным состояниям неиз­
бежно приведет к единой у нифицированной м етодике, что является 
одним из основных преиму ществ данных расчетов. 

Неизбежность перехода к единой методике обусловливается н еоб­
ходимостью с равнивать действительные напряжения с механическими 
характеристиками образцов;  при этих расчетах все поправочные коэф­
фициенты следует относить к расчетным напряжениям и считать, что 
кю:щый коэффициент учитывает отличие параметров, характеризую­
щих материал , термообработку и у словия работы ш естерни, от пара­
метров, характеризующих те ж е  факторы для образцов при опреде­
лении механических характеристик.  

В настоящее время влияние отдельных факторов на  напряжения 
исследовано  еще н едостаточно полно,  поэтому  необходимо рассчитан ­
ные напряжения сравнивать н е  только с механическими характерис­
тиками,  полученными п ри испытании образцов, но и с предельными 
напряжениями, полученными при испытании аналогичных ш есте­
рен (табл . 38) . 

Основными расчетами ш естерен при проектировании по п редель­
ным состояниям должны являться : 

а) по усталостному излому у корня зуба-длительно действующие 
напряжения изгиба не должны превышать предела выносливости (или 
ограниченного предела выносливости) материала ; 

б )  по  поломкам от кратковременных больших напряжений изгиба­
напряжения изгиба от максимальных динамических нагрузок не  долж­
ны превышать ограниченного предела выносливости (в  некоторых 
случаях п редела текучести или предела прочности) ; 

в) по контактному выкрашиванию ( питтингу,  оспинам)--расчетная 
длительно действующая контактная напряжен ность должна равняться 
предеJ1ьной п ри заданном числе циклов ;  

г )  по разрушению рабочих п рофилей - максимал ьная динамическая 
нагрузка не  должна вызывать смятия (пластической деформации) или 
х рупкого разрушения рабочих профилей . 

Известны и другие предельные состояния ш естерен, вызванные и х  
заеданием,  торцевым износом , истиранием и т .  д .  Методы расчетов, 
обеспечивающие заданный срок службы без возникновения п редель­
ных состояний, вызванных указанными причинами,  в работе не  рас­
сматриваются .  

Далее приведены расчеты по основным четырем п редельным сос­
тояниям .  
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""' "' МЕТОДИКА РАСЧЕТА ШЕСТЕРЕН ПО ПРЕДЕЛЬНЫМ СОСТОЯНИЯ \.\  

Порядок расчетов с пояснениями 

1 .  Расчет нагрузочных режимов 

Производится для приведенных примерных расчетов но ре­
комендации, помещенной в § 2 первой главы. 

П р и м е р н ы е  р а с ч е т ы  

______ П�р и м  е р  А П р l\_,\_1 _е_,_р_Б ____ _ 

Uилиндрическая прямозубая шес­
терня третьей передачи  коробки 

передач Г АЗ-5 1 
(рис. 20, ш естерня 4)  

Коническая шестерня со спирал ь­
ными зубьями заднего моста 

ЗИЛ- 150 (рис. 2 1 ,  шестерня 14) 

Р е ж и м  д л я  р а с ч е т о в  

а) на выносливость 
43 24 Мр = 20,517 · 36 = 34,6 кГд, 

п = J()( O .  1 �g = 950 об, .мин; 

Т = 650 •tac. 
б) на нрочность при динамических 

нагрузках: 

Млед = 1 25 кГ.м (по опытам и по 
расчету) 

а) на выносливость 
Мр = 32,6 · 6,24 · 0,97 = 1 971<ГN, 

1 300 
11 = 6 ,2

4 = 208 об/.мин; 

Т = 120 час 

П ередачи 1 I \ 1 1 1 1 1 1 1 I V  1 V 

1 ,90 1 jo,81  

т 

6,24 1 3,32 

1 1 20 255 925 бОо 13100 
б) на прочность 

Ма = 543 кГ.1t (по опытам) 
Мд = 400 кГ.м (по расчету) 

1 Для предварительных расчетов принято: 1 1. Предварительные определения и в ыбор осн овных пара- ---------'--_.:_-'--'-----с-�-----0.---------

метров шестерен: 1 )  ыатериал, 2) Ао, 3) ms, 4) Ь, 5) ап, 6)  h, 
7) h3, 8 ) �S> 9) р. 
Рекомендации по выбору указанных параметров приведены 
в [4] ,  [5] , [ 1 9] и других. В данной работе рассматриваетоr пред­
варительный расчет двух параметров Ао ,  и ms. 

:-.1атернал колес ст-40Х; 
кГ а пол кГ cr - 1 = 48- ·  -- = 1 00 -· 

.и.мz• 1 , 4  .мд 2• 
кГ кГ 

П11 = 7,О_.w.н2; Пс.1t = 35 .м.мz; 
<);в ' = 0,2; ап = 22°30' ; 
lz = 2,25тп; h3 = 2тп; 

�s = О; fJ = О. 

материал колес ст- 1 2 Х2Н4А 
, кГ . а пол � кГ 

cr - 1 = (45 7 55) д.it2' Т,5. = l I o::i012; 
кг кг 

Пп = 9,ОN_н2; Пс.11 = 38_1t.112; 
'11в '  = 0,4;  ап = 20°; 

/1 = l ,888ms; h3 = l ,7ms; 

;s =0 ± 0,4( 1 - [�-) � ± 0,32; :) =35°. 
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П орядок расчетов с пояснениями 

М е ж ц е н т р о в о е  р а с с т о я н и е  

Определяется из расчетов на выносливость и на прочность 
контактирующих поверхностей 

Расчет на выносливость Расчет на прочность 
3 3 

Ао = v2Mp · iA З . f{/ · Кн' . f{k' . 
Пп · i · o/в' · s in 2an ' Ао = v 2Mд · iA З . f{k' . Псл1 · i · о/в ' · sin 2an 

Нет необходимости вести расчеты по обеим формулам ,  
достаточно определить два отношения; 

Мр · Кд' 
· Кн' мд 

Пп и Пел� ' 
и по большему из них рассчитать межцентровое расстояние. 

М о д у л ь  
ВначалЕ' необходимо определить отношения: 

Мр · Кд · Кн · Ки · Кр. Мд · Ким · Кµ. Кз 
и 

cr-1 <1пол 
и затем по большему определить модуль, исходя из расчета на 
выносливость или из расчета на прочность, 

Мр · i л · а1 • Кд · Кн · Кk · Ки · Кµ. 
тпср= cr - 1 · A o  2 · o/8 · COS � ; 

Мд · iА · cr1 · Кk · Ким · Кµ. Кз 
тп rр = сrпол · Ао 2 · о/в ·  cos � 

Для цилиндрических колес Для конических колес 
1 L ms = тпсоs �· ms=nlncp Ао cos �· 

ПpoiJoлJIC ение 
П р и м е р н ы е р а с ч е т ы  

П р и м е р  А П р и м е р  Б 
Цилиндрическая прямозубая шестер- Коническая шестерня со спираль-
ня третьей передачи коробки пере- ным и  зубьями заднего моста 

дач Г АЗ-51 (рис. 20, шестерня 4) ЗИЛ- 1 50 (рис. 2 1 ,  шестерня 14) 
Межцентровое расстояние определяется из расчета на выносливость, 

так как 

34600 . 1 ,23 1 25000 1 1 97000 . 0,53 400000 
7,0 > ----зб· то 9,0 > ---зв-. то 

Ао = -v2 · 346_0��·}2�о = 96,5.м.м . 7,0 · 1 , 5 · 0,2 sш 45 
А - - J /2 · 1 97000 . 2,481 · 0,53 · 1 ,2 = 

0 - / 9,0 · 2,27 · 0,4 s in40° 
= 90, 1 .м.м 

Для предварительных расчетов принято: 

Кн'= V 60 · 650 · 0,5 · 950 = ! ,23; 
3 г 

Кн ' = V ��0 · 208 = 0,53; J07 1 07 
К/ =  Кк ' = ! ; i = 1 ,5; Кв ' = 0,5; К/= 1 ; Kk' = l , 2; i= 2, 27; 

iA = 1 + 1 ,5 = 2,5. iA = 2,48 
в д е й с т в и т е л ь н о с т и 

А = 1 08,8 ям 1 А = 1 01,4 .н.м 
Модуль определяется из расчета на прочность при динамическнх 

нагрузках, так как 

34600 1 25000 ---ш- < 100· то 

1 25000 · 2,5 · 3,5 · 0,6 
тпср = 1 00 ·  108,8� . о.2 = 2·77 

1 97000 . 0,6 400000 
--50- < -ттг 
400000 . 2 48 . 3 .  1 2 .  о 67 

тп ср 1 1 5 ·  iu2,4ЦJ,4 ' 4·9531м 
1 02,4+1 120.4 · 1 02,4 ms=4,95--1 0-2 4 . cosW- = 7,25 .мм 

Для предварителыiЬ!х расчетов п р и 11 я т о 

Ьр . Ьр 
с!!,,' 

cr1=3,5; о/8=-А = 0,2, а1=3; W8=л-=-� --с· 
о ' о cos ,, 

Кk=Кд=Кн= l ;  Ku · KiL = Ku.11 · K:L = cos235°,=0 ,67; 
Ки · Кр. = Ки.11 · Кр. = 0,6. f(k = 1 ,2; Нн=О,6. 
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Порядок расчетов с пояснениями 

Можно опреде.�ять, вместо модуля, произведение 
зубьев на cr1 , по формулам: 

на выносливость; 

на прочность 

2cr-1 · А зо · �8 · cos213 
Zcri = Мр · iл2 · Кд · Кк · Кн · Ки · К1, ;  

2сrпол · А  3& • �8.cos2p Zcri = М . " К К К К . iJ • l A- · к · 11-'t ' µ. з 

числа 

Приню�ать следует �1еньшую величину из полученных чисел 
зубьев. 

Продолжение 

П р и м е р н ы е р а с ч е т ы  

П р и м е р  А П р и м е р  Б 
Цилиндрическая прямозубая шестер- Коническая шестерня со спираль-
ня третьей передач и  коробки пере- ными зубьями заднего моста 

дач Г АЗ-51 (рис. 20, шестерня 4) ЗИЛ- 150 (рис. 2 1 ,  шестерня, 1 4 )  
2 ·  1 00 ·  1 08,8З · О,2 2 · 1 15 ·  102,43 . 0,4 Zcr1 = 1 25 .  J QЗ · 2,52 .  0,6 ;:::: 1 1 0 Zcri = 400 . J Оз . 2,482 . 1 ,2 33,5; 

Z=31 Z =  1 1  
В действительности рассчитываемые шестерни имеют параметры: 

ms=3,63 и Z=24 ms=9 и Z= l l  

После предварите.�ьных расчетов производится геометрический расчет зубчатых колес, который в данной работе 
не рассматривается; затем для установJ)ения окончательных размеров шестерен производится расчет 

1 1 1 .  Расчет н апряжений: 
а) номинальное напряжение изгиба 

2Mp · cr1 ан = 2 Z Ь ; т пер ' · р 
б) номина,1ьное контактное напряжение 

( q ) 2Mp · iA 3  Лн = р н = i · A'o · b' .sin 2а11• 

Расчет на выносливость: 
1 1) напряжение изгиба : 

cr11= crн · К=сrн · Кй · Кн · Кк · Ка · Kt' 
б) контактное напряжение 

П= Пн · К ' = П,., · К/ !(,., ' · Кк' 

на выносливость и прочность. 

(5) ан = 2 . 34600 . 3,36 
3,632 · 24 · 2 1 ,4 

кГ 34,3 ммz 
2 .  1 97000 . 3,23 

ан = 6, 1 42 . 1 1 . 55 
кГ 55,6ммz 

2 . 346()0 . 2,53 
(6) / Пн = l ,5 . 108,82 . 1 7 . sin45° 

кГ 1 2 ·  1 97000 · 2,483 кГ 
5·04 ,нм2 Пн =  2 27 · 1 02,42 . 4 1 . s i n 40° 9•6ммz 

1 
(7) i 1 
(8) \ 

i 

кг cr=34,3· l ,5 · 0,8 · l · 0,66 · 0,9= 24,4мм2; 
кГ 

П= 5,04 · 1 ,07 · 1 , 1 8=6,36,11м2; 

кГ 
cr=55,6 · 1 · 0,61 · 1 ,2 · 0,672 · l , 1 =30, I ммz 

кГ П=9,6 · 1 ,2 · 0,44=5,1 мм2• 
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П орядок расчетов с пояснениями 

Расчет на прочность: 

а) напряжение изгиба 
<!max = <!н · Кдм "  Кк · Ким · К1>; 

б) контактное напряжение 
Пmах=Пн · Кд.ч · К/. 

I V. Оцен на результ атов расчета . 

Напряжения при расчетах на выносливость сравниваются: 

(9) 

( 1 0) 

а) напряжения изгиба-с минимальной величиной предела 
усталости образца при изгибе ( cr-i} . 

б) контактные напряжения-с предельными контактными напря­
жениями при 107 циклов (Пп)· 

Напряжения при расчетах на прочность сравниваются. 
а) напряжения изгиба-с пределом прочности, 
б) контактные напряжения - с напряжениями, вызывающнми 

смsпие рабочих профилей. 
Величины предельных напряжений приведены в табл . 38 

В ы в о д ы  

П р и м е р н ы е  

П р и м е р  А 

Цилиндрическая прямозубап шестер­
ня третьей передачи коробки пере­

дач ГАЗ-51 (рис. 20, шестерня 4) 

J<Г 
<!max=34, 3 · 3,61 - 0,66 · 0,85=69,6-" ; .\f.И-

J<Г 
Пmax= 5,04 · 3,6 1 · 1 = 1 8,2

_11N
3; 

i 

Продолжение 

р а с ч е т ы 

П р и м е р  Б 
Коническая шестерня со спираль­

ными зубьюш заднего ыоста 
ЗИЛ - 1 50 (рис. 2 1 ,  шестерни 1 4) 

J111ax=55,6 - 2,03 · 1 , 2 · 0,672 · l , l = 

J<Г 
= 1 00_1f.м3; 

J<Г 
Птах =9,6 · 2,03 · 1 ,2=23,4 .М.

М
3 ;  

П р и м  е ч а н  1 1  е. Расчет псех пара�1етров пр1шеде11 ниже. 

J<Г J<Г кГ <!-1 = 48 .AfAtЗ; 
сr= 24,4

.м.м3;  :J-1== 50 -·---,�; 
.lf.!1-

кг кг ,,г 
Пп=7,0 лut2 ;  

!7= 6,36 .млt3 ; Пп= 9--;r;,{2; ------------- - -��-· 

кГ сrпол 
14 

= 1 00.Af 1t3;  . . 

кГ 
Пcлi=35

.IU
(2; 

кГ 
<!111ax= 69,6

N.ltЗ; 

J<Г 
П111ах= 1 8,2.11.11з ; 

Jno. 1  1;Г 
15 :::: 1 15 -----, .

; 
• .11.tl-

�;Г 
Пc.11 =3

8.lf.llЗ ; 

кГ 
cr= 30, l .М.At3; 

�<Г 
!7=5, 1

.Аt.М2; 

J<Г 
0111ах= 1 OO_:i{-�; 

кГ 
П111ax= 23,4

_:i{_,\{.J
· 

П араметры шестерни обеспечат ра- 1 Параметры шестерни завышены. 
боту шестерни на заданном режиме, , Коническая шестер.1я может пере­
однако время работы на макспмаль- давать мо�1ент, превышающий рас-
ном моменте двигателя будет четный прш1ерно на 20-30 96 .  

( 7 , 3  Т= 292 6,
3

6- ) =388 11ас. 



Вы бор и расчет величин, входящих в формулы (5)+(1 0). 

1. Передаточное число- i 

. zc где zс- число зубьев колеса , сопряженного с рассчитываемым , l = 
zP ' zР -число зубьев рi!ссчитываемого колеса . 

П р и м е р А 

П r н м е р Б 
. _ 25 -? 27· l- 1 1  - -, , Zc =25; Z0= I I .  

2. Расчетное переда точное ч1и·ло -- i л 

Для цилиндр11ческих колес :  
а )  внешнего зацепления iл = i + 1 ;  
б )  внутреннего зацепления iл = i - 1 при i >  1 и 

iл = 1 -i при i< l .  

Для конических колес при о = 90° iл = Vi2 + Г: 
П р и м е р А 

П р и м е р Б 
i A = l ,5+ 1 = 2,5. 

2 

i л = V 2.27" + 1 = 2 ,48. 

3. Коэффициент напря:J1Сений на изzиб--а1 

сr1 - един ичное безразмерное напряжение изгиба у основания зуба 
п ри приложении единичной нагрузки к вершине зуба, параМL'ТРЫ ко­
торого m = b =  1 

Ci1 = 011 · Kh · Ka · Ks, 
cr1' следует б рать из графика, приведе нного на  рис. 33. 
Кh- коэффициент, учитывающий отличие nысоты зуба от принятой 

при определении � '  
К - hcp /1 h- 2,25m � 2,25 · 111-s ·_C_O_S_� ' 

пер 
Ка - коэффициент, учитывающий отл ичие угла п рофиля инстру­

мента от 20° (от угла , принятого при составлении графика 33) . 
Таблица о 

Величина коэффициентов Ка 
·-· 

аоп 15° 1 7°30' 20° 22°30' 25° 

Ка 1 , 1 4  1 ,07 1 0,93 0,87 

Для промежуточных значений а0п коэффициент l(a определяется 
интерполированием.  

Кs-коэффициент, учитывающий тангенциальную коррекцию, 

50 



где S-толщина зуба в опасном сечении qез у чета тангенциальной 
коррекции ; 

S о -действительная толщина з уба в опасном сечении.  
В первом приближении можно п ринимать : 

к ,J- 5+ 2tg•
,( '":�) l'"' 1 - -

2< h , -. L �+ 2tgas ( �ps+ :Zs ) + 7  ; + 2tg Xs ( �ps + -,�-; ) 
где �0s- коэффициент сдвига режуще го инструмента рассчитываемо­

го колеса ; 
!1/ - высота головки сопряженного колеса. 

Для цилиндрических косозубых колес и конических прямозубых 
и косозубых (спиральных) ве.�ичины а1' берутся из графикя 33 по 
приведенному числу  зубьев :  

z 
Zno = COS3 � COS t,Q 

и коэффициенту I<оррекции в нормальном сечении 

П р и м е р  А 

,... �s <; = --п cos r� · 

Z = 24 } 
, 

cr1' = 3,6 1 ;  
•п=О 

П р и м е р  Б 
1 1  

Znp соsЗ35° · cos23°45' =22; [ tg20° ( 4,78)]2 
1 ,ы+2еоsз50 о,320+9.00 /(s= 1 7,2 tg20° 4,78 = О,95, 

g oo+2cos 35° . g 00 , ' 

1 6,99 
!(11 = 9 . 2,25 . cos35° · l ,02, 

01 = 3,33 · 0,95 · 1 ,02=3,23. 

Ка = 1 , 

4. Число зубьев рассчитываемого зубчатого колеса 
П р и м е р А Z=24 
П р  и м  е р  Б z =  1 1  

5. Расчетная длина зубьев- ЬР 

Для прямозубых цилиндрических и конических колес ЬР = Ь-дл и ­
не  зуба у корня .  

Для косозубых цилиндрических и конических колес 

Ь _ 0,9 · Ss • Ь 
0 - cos� ' 

ss-плавность зацепления.  
Для косозубых а втомобильных конических колес,  нарезанных по  

системе Глисон,  в первом приближении,  можно  принимать: 
ь ь = --р cos� · 
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П р и м е р  А 

11 р и м  е р  Б 

Ьр = 2 1 ,4 .м.м. 
45 Ьр = cos 350 = 55 .м.1t. 

6. Нормальный средний модул ь-тпср 

Для цилиндрических колес : 
тпср = тп = ms cos[� .  

Для конических колес :  

П1пср = ms ( 1 - �� ) cos�. 

П р и м е р  А тпср = тп = 3,63 .м.11. 

П р и м е р  Б Пlпср = 9 ( 1 - 2 . i�2,9 ) cos 35° = 6, 1 4  .м.м. 

7. Расчетное межцентровое расстояние-Аr, 

Для 
Для 

цилиндрических колес :  Ав = А .  
конических колес п р и  о =  90° : 

А" = L - 0,5 Ь' . 
П р и м е р  А 
П р и м е р  Б 

Аа = А = 1 08,85 .м.м. 
А;; = 1 22,9 - 0,5 .  41 = 1 02,4 .м.м. 

8. Нонтактная ширина зубчатого колеса -Ь' 

Ь' -соответствует длине линии соприкосновения зубьев п ри зацеп­
лении в полюсе 

_s,,, __ ...,. 
-8' 

П р и м е р  А 
П р и м е р  Б 

Ь' = 1 7  .м.м. 
Ь'  = 4 1  .м.м. 

9. Угол зацепления в нормальном 
сечении-r;.п 

П р и м е р  А 

П р и м е р  Б 
ап = 22°30'. 
ап = 20°. 

10. Ноэффициент ы точности и скорости 
или коэффициенты, учитывающие динамичес­

кие нагрузки-Кд ll К/ 

б:r - --- Так как переменные динамические нагрузки 
влияют на контактную ( поверхностную) выносли­

Контактная ширина вость иначе ,  чем  на выносливость по напряже-
зуб•rатых колес. ниям изгиба , то и коэффициент динамической 

Рис. 1 3. 

нагрузки при расчетах на контаhтную выносливость 
(Ка') отличается от коэффициента динамической нагрузки при расче­
тах на  изгиб (К0) .  

Расчеты Ко' следует п роизводить по формуле, рекомендованной 
А .  И .  Петрусевичем (4) для п рямозубых цилиндрических шестерен ,  
распространяя ее  на  основании данных п рактики н а  другие виды ше­
стерен  и принимая ,  что динамические нагрузки у косозубых цилин­
дрических ш естерен меньше в полтора раза ,  чем  у п рямозубых, а у 
кон ических - бол ьше на 20 % ,  чем у цилиндрических .  
52 



Следовательно ,  и 
К/ = 1 + 7 , 

и �; , Ь V _ ;г шср( i+l) (Л-5) 
= IV • /. • С •  • 1 

i ' 

где N-число, которое выбирается в зависимости от вида шестерни .  
Таблица 7 

Шестерни 

N 

_ Вепичины ноэффициентов N 
Uилиндрические 1 Конические 

прямозубые 1 косозубые прямозубые косозубые 

0,75 0,50 1 0.90 0,60 

/,- коэффициент учета масс, ж есп<о связанных с шестерней (4) 
_ "  j(B + l )( i2+ 1 ) 

!. - V O + i2+ 1 ' 
О-отношение момента инерции масс, жестко связанных с шестер­ней, к моменту инерции шестерни ; 
Ьс-средняя ширина ободов колес :  

ьош+ ьок Ьс- 2 ; Ь0ш, Ь0к-осевая ширина ободов шестерни и колеса.  
� 
с§ 
� 11 

Рис. 1 4. Расчетная средняя ширина колес .  

Л- расчетная ошибка шага в м икронах (для п рямозубых колес­ошибка основного шага ,  для косозубых колес-ошибка окружного 
шага) . 

Коэффициент Кд для шестерен 
определять по формуле Бакингема 

механических трансмиссий можно 

( 1 + ii-) c o s  � 
Ка = 1 + 0, 1 5  __ _ 

1 + v-YP + D  
с- удельная жесткость зубьев.  

кг Следует принимать с= 1 1 ,6 CM. f1  при f0 = 1 , 
кг 

с= 1 2-см при f 0=0,8 . . f1 
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Если найденные по расчетам коэффициенты Кд или К/ превышают ве­
личину кдтзх' то превышающий коэффициент следует принимать равным : 

D 
Кд = 1 +-р - для цилиндрических колес, max 

D 
Кд = 1 + 1 ,2-р - для конических колес max 

П р и м е р  А 
62 

К/ =  1 + 795 = 1 ,07; 

и = о 75 - 2 1 4 · 4  33 . V J0.88 < 15-5> - 62 кг ' t ' 1 ,5 ' 
3 , 14 - 3,63 · 24 · 950 м 1'.= 1; V 60 . I QOO �с 4,ЗЗmс ; 

A= I0,88 с.м; 
ь с �с2 , 1 4  с.м; 

397 
1 +795 

д _ 1 6  ;1.; 

!(д . 1 + . о 1 5V- ---=:с _ . 1 ,68; 
1 +:1:33 795+397 

1сГ 
с 1 \ ,6-­

C.W • /l. 

D - ' 2 , 1 4 · 1 1 ,6 · 1 6 3Н7 1tГ 
;397 /(r1111ax -- I + 795 - - l ,J нринимается 1\,1 . /(0шах J ,;>. 

П р и м е р  Б 
Так как шестерня работает на пити реж 11мах,  то следует опредеjJ Ит1, /\,1 и /\,/  

на всех режимах. 
1. Расчеты К,/ 
Ввиду небольших окружных с коростей на 1 11 1 1  нереда чах нрннимаетсн : кr1; = кr1;1 � 1 

54 

р 

1 1 1  1 + 7бь 
м 

1 , 1;); 

1 Гер 
19770; - -4125 � 477J кГ; 

' 

л ссс 30 р.; 
boat �' 4 , l · cos23°45' ,_, 3,75 см; 

). ! ;  

3,75+ 1 ,65 
Ьок = 4, l · cos66° 15' = 1 ,65 с.м; 

Ьг- 2 - � 2,7 01; 

7t .  82,5 . 684 .м 
Vн i = 60 · 1000 �� 2•96сек; 

i/ 4 . 125 · 3,27 · 25 И11 1  = О,6 · 2,7 · 2,96 r 2,27 = 58,5 кГ; 
5,62 

И IV = 58,52,96 = 1 1 1  кГ; Иv = 58,5 �i�= 137 кГ. 
' 

2. Р ас ч ет Кд 

Принимаем Кд = 1 ! 
D = 2,7 · l l ,6 · 30cos235° = 630 кГ; 

( 630 ) 
1+2540 cos 35° 

KдII = 1 + ----=�:-v---;====o- = 1 ,  17; 0 , 15 1+ 1 ,70 2540 + 630 



( 630 ) 
. 1 + 1460 cos 35° 

1 0. 1 5 v 
+ 2,96 1460+630 

= 1 ,35; 

( 630) 1 + 765 cos 35° ' , - 1 75· 0 1 5v ' ' 
1 + 5:62 765 + 630 

( 630) 
1 +620 cos 35° 

l(d V == 1 +--c;--;-;=--====­
l + 

0, !5v 
6,9 1 620 + 630 

1 ,94. 

1 1 .  Коэффициеюпы крепления-К" и К,/ 

Коэффициенты учитывают особенности крепления зубчатых 
колес-деформации  валов, опор и т. п .  

Расчет данных коэффициентов следует производить по формулам ,  
рекомендуемым сборником "Детали машин" [4] . 

В первом приближении, п ри обычных расчетах зубчатых колес 
автомобилей ,  можно принимать : . 

К"=К,/ = 1 -при нормальной жесткости валов,  
К/С=К,/ = 1 ,2 - при консольном креплении шестерен, а также п ри 

недостаточной жесткости валов,  
П р и м е р А Кк=К,/= 1 .  
П р и м е р  Б Кк=К/= 1 ,'2. 

12. Коэффициенты приложения нагрузки и характера 
�tзлома -Ка и коэффициенты трения К1, 

а) П ри расчетах на выносливость п рямозубых зубчатых колес 
необходимо определять два п роизведения : 

Кщ К �ч и Ка11 К µ,11 , 
I<:a, - коэффициент разгрузки зуба при контакте в вершине за счет 

р аботы соседнего зуба 
л ь Ка1 = 0,4 + 0,6 --ps.;  

р 
Л- расчетная ошибка шага в м икронах, 
Ьс- средняя ширина зубчатых колес в миллиметрах . 
Если  п ри расчетах п роизведение ЛЬс > Р, то необходимо прини­

мать Кщ = 1 ,  а Кщr рассчитывать н е  следует. 
К р.1 - коэффициент, учитывающий трение п ри приложении силы 

к вершине зуба ; 
К 1ч = 0,9 - для ведомого колеса, 
К 1ч = 1 ,  1 - для ведущего колеса 
Ка11 - отношение двух коэффицие;пов напряжений изгиба, а имен­

но :  коэффициента при контакте в крайней точке участка зацепления 
одной пары зубьев к коэффициенту п ри контакте в вершине з уба. 

В первом приближении 
h м 

Ка11 = 71 ;  hм = h + ( R _ R ) . знак + относится к внутреннему 
е !  Лtl ' ЗаЦеПЛеНИЮ; 
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R..,1 - радиус, соответству ющий I<райней точке участка зацеш1еюш 
одной пары зубьев 

R 
- do1 

'11 1  - 2cos а.11 1 [ 2о 2-.: ] 
a_" 1 ,= arc tg tgas+ Z:- (tg ae2 - tgas) + 2 1  , 

знак + относится к внутреннему зацеплению 
doz 7.е2 = arc cos [5- , 

е2 
где (f0 - диаметр основной окружности , 

De- диаметр окружности выступов. 
При расчетах коэффициентов Кщ и Кин для прямозубых коничес­

ких колес в приведенные выше формулы, вместо величин m s ,  !1, Re1 , 
(/01, (f02 ,  21 , 22 и De2 следует подставлять соответственно величины 
mscp, hCP' Rel.'IК' doIЭ!C' dо2э"' Z]nP' Z2np, De2эf{· в данном случае индекс " 1 " 
относится к рассчитываемому зубчатому  колесу, индекс . 2 "  - к 
сопряженному .  

Кр 11 - коэффициент, учитывающий трение при п риложении нагрузки 
к к райней точ ке участка зацепления одноii пары зубьев, 

Кр.1 1 = 0,85-для ведомого колеса , 
К1сн = 1 , 1 5-для ведущего колеса . 
После определения п роизведений Ки1 • К111 и Ku1 1  • Kt, 1 1  устанавю1 -

вается опасная точка приложения нагрузки , т. е . у станавливаетсн ,  
когда возникают большие напряжения - при п риложении усилин в вер­
шине зуба с у четом работы соседнего зуба или п ри приложении уси­
лия к крайней точке у частка зацеплен ия одной пары зубьев. 

Коэффициенты, входнщие в большее произвед�ние, и принимаются 
в качестве расч етных .  

б)  П ри расчетах косозубых колес ( цилиндрических и конических) 
следует определять только п роизведение Ku11 • Кр.1 1 , заменяя косозубые 
колеса э 1шивалентными им п рямозубыми колесами .  

Если �>20°, то  в первом приближении, можно  принимать Ku = cos2? , 
для ведущих колес Кр. = 1 , 1 ,  для rзедомых-К11 = 0,9 . 
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П р и м е р  А 

д= l61�; Ьс 2 1 ,4�2 1 ,4 2 1 ,4; /(µ.\ = 0,9; 

1 6 - 2 1 ,4 I(a1 = О,4 + о,6 �тs=О,66; 

1 20,75 
ae3=arc cos 138, 1 7 = 29°03' ; 

а_111 = arc tg [ tg 22°30' -�� ( tg29°05' - tg22°30') +-;� ] = 24°50' ;  
80,45 

Rм! = 2 cos 24050' = 44,35 .lfм; h,11=8, 1 5-(47, 16-44,35)=:5,34 .мм; 

5,34 Ка11 = 8, 1 5  = 0,66; Kµ.II = 0,85; Кин · Н1,11 = 0,66 - 0,85=0,56. 

П ример Б 
Ка = cos3 ? = cos235° = 0,672. 

Кµ. = 1 , 1 .  



13. Ноэффициеrtты нагрузки Кн и Кн' 
При умножении действительных напряжений н а  коэффициенты 

нагрузки получаются эквивалентные напряжения . К" - п роизводит 
пересчет действительных напряжений изгиба ,  действующих в течение 
любого числа циклов, при .'!юбых характерах цикла и размерах зуба 
на эквивалентные напряжения, изменяющиеся по знакоперем енному 
симметричному циклу, действующие 2 · 1 06 циклов на  зубья , соответ­
ствующие по своим размерам ста ндартным образцам .  

Кн' - производит пересчет действительных контактных напряжений ,  
л.ействующих любое число циклов на эквивалентные напряжения ,  
действующие 1 07 циклов. 

Расчет коэффицие нтов f(fl и Кн' следует производить по формулам 
!( '= .1 ./з /-60 · T· n · a . 

н , 1 0' ' 

l �_J / 60 · 'Г · П · ll Кн� = 
2 - 1 01; 

В 1 1ривел,енных формулах 

') - -•.!; == _, ..; _, - ..;о .  ' ' 
Go 

11 --- обороты зубчатого колеса в минуту на задашю�1 режим е ;  
а-число циклов нагружений зуба з а  один оборот (для одной бо-

лее нагружен ной стороны зуба) ; 
Т-время работы на  определенном режиме,  т. е .  п ри постоянных 

крутящем моменте и оборотах ; 
ат-среднее напряжение цикла; ста-амплитуда цикла ; 
е 11-масштабный фактор .  
Коэффициент Кн1 следует определять в зависимости о т  меха ни­

ческих характtристик металла и условий работы ш есте рен : 
а) зубья работают в основном в одном направлении и 

С1 
P = � = l · 

С1 , 
т 

1 ? ТО /( нI = Су- - + - -

_г," 2 
(такой коэффициент следует брать при расчете шестерен коробок 

передач а втомобилей, если (�к ) > 0,25), 
а m a x  

б) зубья работают обеими сторонами, но нагрузка и время работы 
в прямом напра влении больше и 

(такой коэффициент следует брать п ри расчете ш естерен коробок пе­
' Р 

редач автомобилей, если ( ок ) <О,25 и шестерен коробок передач 
а m a x  

тракторов), 
в) если зубья работают п римерно одинаковое время обеими сто­

ронами и 
1 Кн� = ­

"м 
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(такой коэффициент следует брать при расчете ш естерен,  располо­
женных за агрегатом, дающи м п ередний и задн и й  ход ) .  

Пределы изменения Кю и Кн' зависят о т  м атериала и термооб­
работки . 

Обычно после определенного числа циклов нагружения (базового 
числа циклов) кривая у сталости п риближается к п рямой, параллель­
ной оси абсцисс (рис.  1 5) . Поэтому если число циклов п ревышает 
базовое число,  то в формулы для Кн2 и Кн' следует подставлять ба­
зовое число. 

Для цементованных легированных сталей с поверхностной тве р­
достью Rc> 56 можно принять 

N0 = 2 · 1 06 и N/ =25 · 107 •  

Следовательно, (Kн:!)rnax= 1 и (K"') rn0, = З .  
Если суммарное действительно� ч исло циклон меньше опреди1ен­

ных величин ,  то суммирования усталостных явлений не н роисходит и 
расчеты на  выносливость п роизводить н е  следует. 

Для указанных выше сталей можно принимать : при расчетах на 
изгиб ( Nц)miп = 2 ·  104 циклов и при расчета х на контактную проч­
ность (N'ц)miп = 6 · 1 03• 

Следовательно, (K112)miп= 0,6 и (Kн1)rnin =0,4. 
Однако, если в расчетах применяется эквивалентное времн ,  а не 

.чействительное и в то же вреС1Ая действительное число циклов пре­
вышает у 1<азанные величины, то (Кн2)miп и (Kн')mio могут быть меньше  
0,6 и 0,4. 

Если рассчитываемые ш естерни работают на различных режимах 
(на различных передачах) ,  то все режимы н еобходим о  привести 1' 
одному расчетному .  

Как  у казывалось в §2  главы 1 ,  вначале устанавливаются расчет­
ные моменты на  всех передачах и по графику  (рис. 3) выбирается время 
работы также на  всех передачах.  Затем следует определять · эквива­
лентное или расчетное время работы на  каждой передаче,  т .  е .  вре­
�1 я работы на расчетном моменте ; для этого необходимо умножать 
время на коэффициент времени  Кв или соответственно К/ 

Т" = Тд · Кв и Т.,'=Т,; · Kn'· 
Величины Кв и Кв' следует брать из рис. 5 .  
После того,  как определено эквивалентное время работы на макси ­

м3лыюм циклически изменяющемся к рутящем моменте на всех пере­
даЧ(! Х  (на различных режимах), необходимо п роизвести " отбраковку"  
отдельных передач .  Отбраковка производится по величине нап­
ряжений .  

Оставлять для расчетов следует лишь те  передачи,  действительные 
напряжения на которых 

выше предел2. выносливости. 
Для пояснения сказанного приведе н  рис. 1 5 ;  на нем у казаны об­

ласти н апряжений , которые следует учитывать при расчетах ш естерен 
из  легированных цементи рован ных сталей 1 8ХГТ, 1 2ХНЗА и других 
аналогичных.  
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а) выносл и вость по напряжени я м  изгиба : 
1 -- облас ть напряжений, учитываемых 

при расч етах на выносливость; 
1 1 1 -область напряжений, у читывае-

м ы х  пр11 рас четах на про чность 
при динам и чеСl(ИХ нагрузках; 

V-- об.1 аст1, напряжений, н е  у читывае­
�шх при расчетах на изгиб (прн 
нал ичии напряжения в об.1 астях 
1 и I ! I) ;  

б) выносливость по конта юны�r напря-
жениям :  

1 1  - область напряжений, у читы ваемых 
прн р а с ч етах н а  выносливость; 

1 \' - область 1 1апряженI IЙ,  у ч итываемых 
прн расч етах на про ч ность при 
;щна ы11ч е с 1ш х  нагрузках; 

VI -- область напряжений, не у читы­
ваемых при расчетах контактных 
напряжений при на:шчии напряже­
н н ii в об.1астях 1 1  н !\'. 



Если напряжение на  всех передачах ниже предела выносливости , 
но  число циклов больше приведен ных величин ,  то напряжения на 
первой п ередаче п риводятся как результи рующие .  

Если для расчетов остается несколько передач, то  н еобходимо 
в ремя работы на каждой передаче !_;," привести к эквивалентному вре­
мени  работы н а низшей передаче 1 э�>-

Пересчеты производятся по формула м :  [ (сrн · Кд · Кк · Ки · К11 )" 
Тэк = Трк ·  (cr · Кд · К · К  · К. ) н к и 1'· р 

Затем определяется суммарное время 
Тэ = Тэ1 + Тэ11 + . . • ; Тэ' = Тэ� ' + Тэн' + ,  . .  

Суммарное время и подставляется в формулы для оп ределе­
н и я  Кн2 И Кн' · 

Для уточненных расчетов необходимо коэффициенты времени опре­
делять не  по рис.  5, а ,  как указано в главе 1 § 2 ,  после отбраковки 
части нагрузок на  каждой передаче .  

П р и м е р  А 
Тш=65(); т р' =650 . 0,45= �92; 

Тр= 650· 0,36=234 (табл. 4); 
. - 0,2 

f\н1=0,7ь+4 = 0,80; 

Кн= 1 · О,80=0,80; . . -v1 -60 ·292 - 950 J . l s,· /\" = 1 07 

Кн2= 1 ,О . 
l l r н м e p  G 

Времи работы на передачах ,  J(оэффициепты 
IJсдены в табл. 4 

времени н ::11ш11вале11тнuс врсш1 1 1р 1 1 -

Обороты шестерни 
об об 

п = 208--· 1 Аtин ' п = 392 -- · 
1 1  мин ' 

об 
п = 1 300 --· IV мин ' 

Действите;1ьные контактные напряжения Пд 
кг 

пер. - 9,6 · 1 ,2 = 1 1 ,5 мм� ; 

3.32 кГ 
1 1 пер. - 9,6 · 6,24

. 1 ,2=6, 1 2  мм" ; 

1 ,90 кГ 
1 1 1  пер. - 9,6 · 5,24 - 1 ,2 - 1 ,04 = 3,65 ммz ; 

1 ,0 кГ 
I V  пер. - 9,6 · 6,24 · J ,2 · 1 , 1 5 = 2 , 1 2  мм2 . 

об 
п = 1 600 --. v мин 

Дли стали 1 2Х2Н4А предел в ыносливости по кон га ктны м  напряжениям ра­
вен 3 кГjлu12. 

Следовател ьно, при расчетах на контактную прочность необходимо учитывать 
1 ,  1 1  и ] ] [  передачи. 
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Работу на 11 и 1 1 1  передачах приводим к режиму 1 передач и  

Тр' = 255 · 0, 225=57,4 час. ll ( 6 12 ' 3  392 
тэ;1 = 57,4 Щ) . 208= !6,4 час. 

Тр1 1 1  = 925 · 0,375 = 347 час. ( 3,65 )" 684 
Tэl l l  = 347 11,5 · 208 = 36,5 час. 

Суммарное время 
Тэ' = 14,4 + 1 6,4 + 36,5 = 67,.З час. 

Действительные напряжения изгиба "Jди 
lпер·-55,6 · 1 ,2 · 0,672 ·  1, 1 =49,3 кГ, .м.мz; 

3,32 
l lпep·� 49,36,24 · 1 , 1 7=30,7 кГ, .м1;12; 

кГ 
I l lпep·-20,3 .м.м2 ; 

кг 
IVпep· - 1 3,3 .м.м2; 

При расчетах на выносливость по напряжениям изгиба следует учитывать ра-
5оту только на 1 передаче, так как cr- 1 = 45-;-55 кГ/м.м" 

1 
Кнr = - =  1 ;  Ем 

Кн = 1 · О,6 1 = 0,6 1 ;  ' -vз 60 · 67,3 · 2�? - . --. / 60 . 1 20 . 0,0 15 · 208 -
Нн = 1 01 - 0,44, Кю- V 2 .  1 06 - 0,6 1 .  

14.  Коэффициент .максимальной динамической наzрузки-Кдл, 

Ма 
Кам = М- · 

р 

Мд-рассчитывается по рекомендации, приведе нной в главе 1 § 2. 
П р и м е р  А 

П р и м е р  Б 

Ма = 2Mc · iIII = 2 · 37 · 1 ,69 = 1 25 кГ.м 

1 25 
Кйм = 34 6 =3,61 . , 

Данные динамической схемы 

1 1 ' = 13,О; /1" =0,0925; /2' =8, 15; /2"=0,237; 

е = 25,8 · IО-4кГ-1с.м -1; 

М'?' = 47,3 кГ.м (табл. 35); Мс=54,6 кГм. 

!( ритические обороты 

V 8,39 · 25,8 8650 ..С' п"Р = 9,55 . 5460 104.  0,0925 . 8, 48 
оо .мин; 

Ограничивающие моменты: 

2400 · 1 02 
l )  Ма' = 5 25 8 9,5 · 1 ,.5 ·  , · 8,7 74,7 кГ,и; 

V 2 1 ,48 · 104 
К= 1 3,09-:-3,39 . 25,s=8•7· 

2400 
п"Р > Т,5 . 

6 1  



5970 . 0,7 . 0,485 2400 v4 .  2.56 . J06 :2) Ми'1 
7,63 · 0,93 · 6,24 · 0,97 + 9,55 · 1 ,5 ·  7,632 . 5,242 · --т- =63,4 кГи; 

3) Ми"' = 1 ,5 · 54,6 = 8 1 ,9 кГ.11. 

Максимальный момент на карданно'>! валу на 1 передаче 

Мд= 63,4 · 6,24 · 0,97=383 кГ�t. 
400 

Прини\!аем Ми=400 1(Г-it; Ки_"= 197=2,03. 

15. J(оэффициент приложения динамицес1<0й нагру31щ - Ки1," 

При расчетах на  п рочность по  динамическим нагрузкам, как при 
расчетах на выносливость, н еобходимо определить два п роизведения :  
Киlлr · K:,r И Ка11 · Кр.11 . 

Только п ервый коэффициент Каr ,и отличается по величине от Kar, 
остальные коэффициенты одинаковы при расчетах на выносливость 
и прочность 

П р  и � 1  е р  А 

л . ь  Kulлi = О,4 + 0,6 p.f(_c_ о дл-t 

Ku1", · К:,-1=0,47 · 0,9=0,42; 

K111r • K1,J! = 0,66 · 0,85 = 0,56; 

1 6 ·  21 ,4 l\ul -" = 0,4 + 0,6 795 . 3  6 1  0,47. 

Для того, чтобы п равильнее применять рекомендуемую м етодику,  
далее  рассматриваются некоторые принципы, положенные в основу 
м етодики, и п риводятся выводы отдельных коэффициентов. 

Расчет на контактную выносливость в описанной методике произ­
водится по условному контактному напряжению 

п = 3___:_}_ _!!!_ р .м,.м,2 ' 

а н е  по напряжениям на сжатие или сдвиг ,  как это рекомендуется 
некоторыми современными методиками, так как, во-первых, при из­
nестных контактных напряжениях П, всегда легко определить напря­
жения на  сжатие или сдвиг по  любой м етодике : 

� = о 41 s{!l:.J_E· � = о  1 27{ q · т_Е . rж ' ' ... 1 0 ' р ' 
"= = 0, 1 45-v q/ Е ;  ( 1 1 )  

а ,  во-вторых ,  при расчетах по величине  П можно уменьшить рас­
четную работу . 

Действительно,  рассчитанные по эти м  формулам напряжения ре­
комендуется сравнивать с допускаемыми.  Причем они определяются 
в данном случае не в зависимости от п редельных основных внутрен­
них  напряжений,  т .  е . н е  так, как это требуется при общепринятом 
решении вопроса , когда предельное напряжение на сжатие или сдвиг 
делится на  коэффициент запаса , а ,  исходя из  предельной контактной 
напряженности и последующего расчета,  по формулам ( 1 1 ) .  

Т а к  поступать п риходится потому ,  что контактная прочность шес­
терен определяется не  только механическими свойствами сердцевины 
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зуба ( " внутренней напряженностью" , пределами усталости или п роч­
ности материала , из которого изготовлены ш естерни),  а зависит так­
же от распределения твердости по  сечению зуба,  от качества поверх­
ностного слоя и от други х  особенностей метаJ1ла и детали .  

Сл едовательно,  какой смысл доводить расчет шестерен н а  кон­
тактную прочность до определения напряжений на срез или на  сжа­
тие,  если потом их  н ельзя сопоставлять с п редельными напряжениями,  
соответствующими известным механическим с войствам металлов ? 

Очевидно,  для отдельных деталей,  которые имеют рабочие  кон­
тактирующие поверхности, нужно устанавливать и определять особые 
свойства металлов такие,  чтобы при расчетах можно было бы пара­
метр, характеризующий данное свойство, сравнивать с предельной 
величиной этого параметра . Рассмотрим ,  как ж е  опытным путем ус­
танавливается контактная прочность шестерен .  Для этого на  с пециаль­
ных стендах испытываются н а  контактную прочность ролики (или 
реже сами шестерни) .  П ри испытаниях ролики (с радиусами р1 и р2) ши ­
риной Ь прижимаются друг к другу силой Р и затем вращаются с оп­
ределенными различными оборотами .  

Устанавливается зависимость параметра контактной напряженности 
П от ч исла циклов нагружения : 

р 
q = -- · ь ' 

1 - 1 1 --- - - -г �--- . 

Р Р1  Р2 

Таким образом ,  предельную контактную напряженность Пп = (g_) 
р ll 

можно считать новым контактно-механическим свойством материала . 
Основные существующи е  механические свойства материалов характе­
ризуются ,  как известно,  отношением силы к площади сечения и опре­
деляют внутреннюю напряженность ; предлагаемое же конта ктно-ме­
ханическое свойство м атериалов также характеризуется отношением 
силы к условной контактной площадке  Ьр (аналогия с у дельным 
давлением b�d ) и определяет поверхностную напряженность детали .  

Расчет шестерен н а  контактную прочность н еобходимо выполнять, 
сопоставляя П = q/ - действительное с П п = (_!!__) п редельным и р р п 
Птах- максимальное с Псм-соответствующим смятию рабочих профи­
лей, т.  е .  по формулам (8) и ( 1 0) .  

При таком расчете отпадает н еобходимость и при определении 
действительных и при  определении предельных напряжений дважды 
умножать контактную напряженность П = !L на Е, затем извлекать 

р 
квадратный корень и ,  наконец, умножать на отчасти спорные и от­
личные в различных методиках коэффициенты 0,41 8, О, 1 45, О, 1 27 и т.  д. , 
как это п риходится делать при расчетах по формулам (1 1 ) .  

В рекомендуемой м етодике расчет на  выносливость по напряже­
ниям изгиба п роизводится последовательно :  сначала определяются но­
минальные (геометрические) напряжения,  затем действительные и ,  
наконец, эквивалентные .  

Номинальные напряжения определяются по формуле 
Ра1 2Ма1 а = 

" Ьр fllпcp cos� Ьрт2псрZ .  
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В данной формуле а1 - коэффициент напряжений на  изгиб ; его 
рекомендуется определять, пользуясь гипотезой неискривления лома­
ных сечений. 

Действительные напряжения на  изгиб получаются у множением 
номинальных напряжений на  четыре коэффициента : динамической 
нагрузки, концентрации напряжений по  длине зуба, разгрузки и 
трения 

:;д = vн · Кд · К/С · Ка · К:J. . 

Коэффициент динам ической нагрузки Кд учитывает влияние пере­
менных динамических нагрузок на  выносливость изгибу. Анализ суще­
ствующих основных рекомендаций по определению Кд приведен в ра­
боте [9 ] . Расчеты коэффициента концентрации по дJ1ине зуба описаны 
в работах [4 и 5] . 

Следует остановитьGя несколько подробнее на  коэффициенте 
разгрузки Ки. Как известно ,  величина напряжения на изгиб зависит 
от точки п риложения н агрузки. Для расчетов н еобходимо знать мак­
симальную величину напряжения,  поэтом у  номинальные напряжения 
определяются п ри максимальном плече силы, т.  е .  при п риложении 
нагрузки к вершине  зуба.  

Однако при  приложении нагрузки к вершине зуба в зацеплении 
у частвует еще одна пара зубьев ( при коэффициенте п ерекрытия боль­
шем единицы) .  Усилие, таким образом, при зацеплении в в�ршине 
распределяется на  две пары зубьев. 

Распределение усилия зависит от точности зубчатых колес и от 
и х  упругости . 

При абсолютно й  точности и одинаковой упругости усилие равно­
м е рно  распределяется на  обе пnры;  при этом номинальные напряже­
н ия при зацеплении в вершине будут уменьшаться в два раза, т .  е .  
коэффициент разгрузки К" будет равен 0,5. В действительности же 
за счет ошибки шага зацепления и различной упругости зубьев при 
зацеплении в различных точках коэффициент разгрузки будет иметь 
величину от 0,4 до 1 ,0. 

Если коэффициент перекрытия меньше двух ,  то при перемещении 
точки контакта от вершины к полюсу зуб через  н екоторое время 
будет контактировать в точ ке " пе ресопряжения " , т. е .  в точке, где 
вторая пара зубьев выйдет из зацепления и вся нагрузка будет пере ­
даваться одной парой зубьев. В точке " пересопряжения "  плечо при­
ложения нагрузки меньше, чем в вершине зуба, и поэтому без пред­
варительных расчетов н ельзя сказать, в каком случае напряжение 

/:::. будет больше :  при приложении 
\---,.tt-- нагрузки к вершине  зуба (с учетом 

\ 

разгрузки за счет работы соседней 
пары зубьев) или при приложении 
нагрузки в точке пересопряжения. 

Рассмотрим,  чему равен коэф­
фициент разгрузки при приложении 
нагрузки к вершине зуба с учетом 
упругости пар зубьев и ошибки 
основного шага ( рис. 1 6) .  Рис .  1 6. Совместная работа 

двух пар зубьев. Обозначи м :  N-суммарное нор­
мальное усилие ; N1 - усилие между одной парой зубьев; Nн -усилие 
между второй парой зубьев и соответствующие п рогибы о1 1 1  oll . 

Тогда б удем иметь (см . рис .  1 6) : N = N 1  + Nн . 
64 



При зацеплении зуба 2 вершиной, за счет ошибки основного шага 
Л, зуб 4 не  будет нагружен до тех пор,  пока зубья 1 и 2 не про­
гнутся на величину д, после этого в работу вступят зубья 3 и 4 и меж ­
ду п рогибами пар зубьев будет следу ющая зависимость : 

N 1 N1 1  о1 = Л + 011 , или --- = Л + -----С1 · Ьс Сн · Ьс ' 

где Л - ошибка 
:Jубьев. 

основного шага, С1 и Сн - погонные жесткости пар 

Примем кг с, = 1 2 -- ; 
!l · CM 

Выразим величину N1 через N 

С11 -= 1 6  кГ .  
р. · СМ 

N, Обозначим отношение N через Ku1 .  следовательно, 

Если в после дн ее выражение Ь подставить в миллиметрах ,  то 

Ku 1 = 0,4 + 0,6 л;:с . 

Следовательно, умножая напряжение на коэффициент разгруз­
ки (Ка1, ) , получаем действительное напряжение при зацеплении в вер­
шине.  

При быстром вращении за счет ошибок шага создается динами­
ческая нагрузка .  На п ервый взгляд м ожет показаться,  что не следует 
определять опасную точк у, а необходимо весь расчет вести, считая 
силу п риложенной либо к вершине,  либо к 1 очке пересопряжения,  
так как перераспределение нагрузок при входе зуба в контакт с уче ­
том ошибок у читывает коэффициент динамической нагрузки. Однако 
это не так :  при расчете необходим о  знать " статическое" напря жение,  
которое является некоторым уровнем , вокруг которого может коле­
баться динам ическое напряжение. Поэтом у  наличие динам ического 
коэффициента не исключает коэффициента разгрузки ,  а требует его 
применения.  

Кроме оr<ружного усил 1 : я ,  необходимо учитывать силу трения на 
поверхностях зубьев.  Направление силы трения зависит от того, яв­
J1яется ли колесо ведущим или ведомым.  Одна и та же величина си­
лы трения,  п риложенная в различных точках линии зацепления ,  по­
разному влияет на величину напряжения.  Все это нашло отражение 
в приведенных ранее рекомендациях.  

Рассчитанные действительные напряжения необходим о  сравнивать 
с п ределом выносJIИвости, соответствующим определенной асимметрии 
цикла и определенному числу циклов нагружения. Для сопоставле­
ния напряжений,  подсчитанных для одной и той же машины,  не­
удобно сопоставлять рассчитанные напряжения вся кий раз со своими 
п редельными напряжениями ,  а более целесообразно действительные 
напряжения, соответствующие определенным параметрам цикла и ч ис-
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лу нагруже11ий, заменять эквиnалентнымн им по износному действию 
напряжениями, действующими определенное число циклов ( например, 
2 ·  1 06 пли 1 07 циклов) и пзменяюnшмися по знакопсременно · 
м у  симметричному циклу .  

Коэффициент, с помощью которого п роизводится пересчет действи­
тельных напряжений, действующих любое число циклов, к эквивалент­
ным,  действующим определенное число циклов, обозначается Кн" и 
определяется по формулам ,  п ри rеденным нu  стр . 57 .  -

Коэффициент, с помощью которого производится пересчет действи­
тельных напряжений,  соответс-1 ву ющих определенному характеру 
цик1а (определенной величине р -=  ::- ) · к эквивалентным напря жени-

ям , соответствующим знакопеременному щшлу ,  обозначается Кн2• Ве­
.'!ичина коэффициента Кн� получ ;1ется на  основании следующих сооб­
ражений .  

Известно,  что напряжения изгиба в зубьях могут быть или пуль­
сирующими,  ими знакопеременными,  или изменяться по промежуточ­
ному циклу ; для эт1 1х  случаев 

, 2а_1  - а0 
,у == ----­

:Ju 

где а_1 пр - пр 1 i веденное знакопеременное I Iапряжение ; 
ат - среднее напряжение цикла ; 
аа -- амплитуда цикла ;  

а или с учетом масштабного фактора 'J- 1пр = --;;2· + '�ат ·  

Если а обозначим _!!__ = р, то ат 

ум 

a- Inp = 'Jm (-?- + у ) , 
.... ,и 

но так как действительное максимальное напряжение 
а р =  аа + ат= ат( l  + р) ,  

то 

Следовательно, если необходимо перейти от напряжений ар к зна­
копеременному симметричному циклу,  то н еобходимо ar умножать 
на Кн 1 ,  который определяется из выражения 

р у Кн1 = е,11( 1+Р) + 1 + р " 

5. Расчет подшипнинов начения автомобиля по п редельным 
состоя ниям 

С уществующий метод расчета подшипников в общем машино­
строении применяется и в а втомобилестроении. Размер подшипников 
n а втомобилестроении устанавливается по расчетам на долговечность. 
Под этим следует понимать вычисление  с использованием коэффициен­
та работоспособности ; последний получается п ри обработке опытов 
по формальному замеру нагрузки и времени работы подшипника до 
66 



выхода его из строя или по полуэмпирическим формулам .  Такой 
формально-статистический расчет на "долговечно<'ть" без анализа ви­
дов износа, без анализа причин выхода из строя и без классификации 
нагрузок по результатам их  действия на работоспособность современ ­
н у ю  практику н е  удовлетворяет. Для согласования с расчетами ,  при­
меняемыми для других деталей, R настоящее время следует рекомен­
довать два расчета подшипников автомобилей и тракторов :  1 )  расчет 
по выносливости от выкрашивания рабочих  поверхностей обойм ; 2) рас ­
чет по сопротивляемости появлению остаточных деформаций.  Первый 
расчет незначительно отличается от существующего расчета на  дол­
говечность :  во-первых, в основу кладется не  отвлеченный " коэффи­
циент работоспособности " ,  а размерная величина---усилие, которое вы­
держивает подшипник в течение 10'; оборотов, и .  во-вторых, при рас­
че�·ах произво;щтся классификацю1 нагрузок для того, чтобы ряд 
больших и малых нагрузок непосредственно  при сум мировании уста­
лостных явлений не у ч итывать. 

Второй расчет состоит в том ,  что необходимо определить макси­
мальную динамическую нагрузку ,  действу ющую на подшипник, интен ­
сивность ее приложения,  возможное ч исло возникновения дан ной на ­
грузки и рассчитать остаточные деформации. 

Рассмотрим подробнее, кяк следует производить два указанных 
расчета п ри проектировании новых узлов с подшипниками и при про­
верочных исследованиях.  

При проектировании н овых узлов с подш ипниками для автомоби­
лей или тракторов следует, п режде всего, установить особенности 
нагрузок, действуюrцих на подшипник.  

В § 2 главы 1 указываются области нагрузок, которые п редвари­
тельно принимаются для расчетов на  выносливость и на  прочность. а 
в случае расчета подшипников - на выносливость и на появление оста­
точных деформаций при действии пиковых моментов. 

Расчет на выносливость при проектировании новых узлов выпол ­
няется следующи м  образом : 

1 )  вначале устанавливаются, исходя из 1 -го нагрузочного режима, 
нагрузки, действующие на  подшипник (Q1,  Q2 ,  Q3 , • . •  ) , числа оборотов 
(n1 ,  n2, n3 • • •  ), время работы ( Т1, Т2, Т3, • • .  ) на каждом режиме 
и условия работы К", I<. п ,  К51 , Кт2 ,  К62 и т. д.) ; 

2) затем определяется либо требующаяся " кинематическая грузо­
подъемность "- Qкт, (т. е. нагрузка, эквивалентная всем действующ11м 
нагрузкам ,  которую должен выдержать подшипник в течение одного 
миллиона оборотов), либо требующийся коэффициент работоспособ­
ности Ст, например,  для радиал1->ного подшипника : 

Q"т = 3�33/ Q з,зз . 60 · n1 · T1 + Q 3,3
3 60 · n2��T2 + . 

v 1 1 OG 2 106 . . . ' 

• 

Q1 = (КкR1 + тА1)Кп · Кы или Ст = 1 8,Б Qкт;  
3) по требующи мся или кинематической грузоподъем ности или 

коэффициенту работоспособности устанавливаются размеры подшипни­
ка и уточняется выбранный er o тип.  

В отечественных каталогах обычно указываются коэффициенты ра­
ботоспособности-С. 

В каталогах по подшипникам в большинстве зарубежных стран 
указывается кинематическая грузоподъемность, т .  е .  нагрузка, соот· 
ветствующая 106 оборотам ; 

4) наконец, после выбора размера подшипника с определенной 
кинематической грузоподъемностью, производится уточнение произве-
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денного расчета и определяется суммарное время работы подшипника ; 
дан ный этап по существу является проверочным расчетом подшипника. 

При проверочном расчете на  выносливость вначале устанавливает ­
ся нагрузочный режим подшипника, затем производится " отбраковка 
малых нагрузок"  и, наконец, рассчитывается фактическое суммарное 
число часов работы подшипника. 

Малые нагрузки, которые н е  вызывают выкрашивания обойм под­
шипников,  при чередовании нагружений и отдых а в течение срока, 
превышающего 5 - 1 0  лет, не  следует учитывать при расчетах на  вы­
носливость. За 5 -;-- 1 0  лет подшипники легковых автомобилей работа­
ют примерно 2500 час и грузовых автомобилей-5000 час,  что соот­
ветствует приблизительно 1 09 циклам нагружения.  Данному числу цик­
лов соответствует нагрузка ,  которую в дальнейшем будем называть 
граничной нагрузкой Qг . .  

Опытами н е  проверялось, существует ли предел выносливости 
обойм на выкрашивание при чередующихся с отдыхом " небольших "  
нагрузках ,  так как для этого потребовалось б ы  испытьшать партию 
однотипных подшипников  от 2 до 80 лет. 

По аналогии с другими деталя м и  можно предполагать, что такой 
предел выносливости существует. Такое допуп.;,ение устраняет сомни­
тельные расчеты на долговечность ряда подшипников, размеры ко­
торых выбираются по  конструктивным соображениям или по расчетам 
на  остаточные деформации ( например, передних подшипников первич­
ного вала коробки и ведущей конической шестерни двухстуг�енчатого 
заднего моста , которые имеют расчетную долговечность 50000 --
900000 'tac) . Рекомендуемый выбор граничной нагрузки Qг. соответ­
ствующей указанному ранее числу циклов, был обусловлен следующи м :  
а )  проведением аналогии подшипников с шестернями,  для которых 
при твердо<:ти HRc = 64, кривая усталости имеет перегиб при 14 · 107 
циклов;  (для подшипников дан ная величина увеличена примерно в 
7 раз для у чета увеличения нача.7!ьной расчетной нагрузки по мере 
появл ения и роста зазора в подшипнике) ;  б)  анализом износов под­
шипников трансмиссий а втомобилей - ряд подшипников не имеет изно­
сов по выкрашиванию обойм ; в) особыми условиями работы автомо­
бильных подшипников; число циклов l Оя, как указывалось, примерно, 
соответствует расчетным числам часов работы подшипников; при пре­
вышении же расчетных чисел часов расчеты на долговечность не тре­
буются .  

Приближ енно можно  принимать, что 

({г = �"· 
Точный расчет граничной нагрузки производится , •  исходя из пре­

дельного числа циклов нагружения ( l Ou ) .  Фактическое сум�1арное чис­
ло часов работы подшипника определяется по формуле 

(Q . ) :),:(\ Т = (Т1 + Т� - : . . .  + T,J (J� , 
где 
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Qкт - требующаяся кинематическая грузоподъем ность, определяемая 
по приведенной ранее формуле, но при суммировании без " ма ­
лых нагрузок" (т .  е .  без  нагрузок меньших Qг ) ; 

Тх -- число часов холостот вращения за время вращения под на­
грузкой. 



Метод расчета подшипников  на выносливость никак нельзя назвать 
расчетом по доп ускаемым напряжениям или по коэффициентам запаса. 
Он основан на использовании " кинематической грузоподъемности " или 
коэффициента работоспособности, которые определяются либо при об­
работке опытных данных,  либо по  полуэмш1рическим формулам. При­
чем рекомендуемые кинематические грузоподъем ности ( или  коэффи­
циенты работоспособности) соответствуют 1 0 %  выходу из  строя под­
шипников, т.  е .  так же, как и в случае расчета шестерен, обычное 
представление о коэффициентах запаса отсутствует. Далее по кине­
матической грузоподъемности и соответствующим формулам можно 
рассчитывать зависимость напряжений сжатия от числа циклов нагру­
жения; однако эта зависимость получается совершенно иной, чем для 
образцов из тех же материалов. Это говорит о том, что нельзя свя ­
зывать работоспособность подшипников только с одним элементарным 
механическим свойством или пределом выносливости при сжатии или 
пределом вь;носливости при сдвиге ; н еобходимо у становить и ввести 
в расчеты новый параметр, характеризующий . контактно-м еханические " 
свойства металлов.  Кинематичес,кая грузоподъемность или коэффици­
ент работоспособности подшипника,  которые суммарно учитывают 
контактно-механические свойства всех деталей подшипника ,  н е  удов­
летворяют современную практику ; необходимо установить границы и 
характер нагрузок, вызывающих различные виды износов, а также 
контактно-механические характериствки п оверхностей ,  на  основании  
которых вычислять кинемати ческую грузоподъемность в каждо м  кон­
кретном случае. 

Как при проектировочном, так и при проверочном расчете необ­
ходимо определять ряд коэффициентов Kk, т, Кт" Кв, которы е  входят 
в формулу для вычисления кинематической грузоподъемности . 

Коэффициенты К", т и Кт определяются по существующим реко­
мендациям и их  выбор и расчет особых затруднений не  вызывают. 

Наибольшее  затруднение при расчетах на выносливость автомо­
бильных подшюшиков вызывают выбор коэффициентов, учитывающих 
характер нагрузки Ко . 

Ведомственная нормаль для определения расчетной долговечности 
подшипников автомобилей (Н-51 -47) рекомендует принимать Ко = 1 ,  
а затем для получения действительной долговечности умножать рас­
четну ю  долговечность на коэффициент коррекции,  который прини­
мать К = 0, 1 5  для подшипников:  

а )  ведомой конической шестерни моста ; б)  вала редуктора моста ; 
в) чашек дифференциала и г )  колес и К = 1 -для всех остальных под­
шипников. Введение коэффициента коррекции  О, 1 5  аналогично реко­
мендации принимать для перечисленных подшипников Ко = 1 ,76,  так 

1 как Г763�33 = О , lS .  
' 

В у чебном пособии " Основы расчета шасси тракторов и а втомо-
билей " ( Курганов, 1 953 г . )  приведена иная и н едостаточно определен­
ная рекомендация : 

для подшипников коробок передач автомобилей и тракторов 
Ко = 1 ,3 --;- 1 ,5 ;  

для подшипников  колес - Ко = 1 ,3 __:__ 1 ,8 .  
Расчет подшипников отечественных автомобилей и тракто ров с 

последующим анализом и сопоставлением с данными п рактики пока­
зывают на настоятельную необходимость усовершенствования их .  

Необходи мо исследовать влияние вибрационных нагрузок на  кон­
тактную выносливость, учитывать жесткость ( пе рекосы) валов и за-
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зоры в подшипниках п ри расчете последних ,  а также определять ки­
н ематическую грузоподъем ность в зависимости от условий работы 
(предполагаемого вида износа) и контактных с войств металлов, из ко­
торых изготовлены детали подшипника.  

Однако ввиду отсутствия опытов по  учету всех указанных фак­
торов, в настоящее время для единообразия и сопоставимости расче­
тов необходимо выполнять расчеты на выносливость от выкрашивания 
следующим образом : 

1 )  в качестве расчетного момента принимать максимальный мо­
мент двигателя с соответствующими оrраничениями,  т. е. так, как 
это рекомендуется в § 2 I главы (первый нагрузочный режим) ; 

2) время работы на отдельных передачах выбирать в зависимости 
от назначения и типа автомобиля, а также удельных тяговых усилий 
(табл. 4 и рис. 3) ; 

3) изменение величин максимальных моментов по времени и ха­
рактер отдельных циклов учитывать так ,  как рекомендовано в § 2. 

4) динамические нагрузки учитывать следующим образом : 
а) для коробон: передач автомобилей и тракторов принимать 

Ко = К/, т. е .  коэффициент безопасности считать равным среднему 
коэффициенту динамической нагрузки при расчетах на контактную 
выносливость зубьев;  

б )  для подшипников н еподрессоренных агрегатов автомобиля , на 
которых вращаются сравнительно большие массы (подшипники задних 
м остов а втомобилей ,  за исключением подшипника ведущей коничес­
кой шестерни), расчеты производить с учетом работы на  всех пере­
дачах и принимать Ко = 1 ,8 .  

Расчет по сопротивляемости появлению остатсJчных деформаций 
или расчет на ди:1амические нагрузки в настоящее время е ще недо­
статочно разработан .  Однако расчеты подшипников существующих 
машин 1 1  а нализ их действительной работоспособности позволяют ут­
верждать, что максимальная ди намическая нагрузка на подшипник 
трансмиссии автомобиля н е  должна п ре вышать двойН'Ой статическо й 
нагрузки ,  указанной в каталоге . 

В качестве примера приведены расчеты подшипников н:оробок 
передач ЯАЗ-200 (при установке ее на  автомобиль ЯАЗ-210) и ЗИЛ- 1 50. 

Расчетные режимы помещены в табл . 8 .  
В табл . 1 0  дан расчет усилий, действующих между зубьям и  шес­

терен в коробках п ередач ЯАЗ-200 и ЗИЛ - 1 50. В этой же таблице 
п риведен расчет дополнительных динамических усилий . Величины 
динамических усилий определялись по  формуле , приведенной на 
53 стр . ,  по  коэффициентам из табл. 7 .  

Приближенный расчет отношений моментов инерции масс, жестко 
связанных с ш естернями,  к моментам инерции самых шестерен прив�­
ден: в табл. 9 .  Расчет реакций опор помещен в табл. 1 1  и 12, а расчет 
н а  выносливость подшипников в табii. 1 3  и 1 4. 

Для рассчитываемых коробок передач средние коэффициенты ди­
намической нагрузки определяются по данным табл . 1 0  следующим 
образом : 
для ЗИЛ- 1 50 

Кь =зv 1 , 1 5з,зз + 1 ,02з,зз + 1 , 1 2;.зз + 1 , 1 63,33 + 1 , 1 6з.33 = 1 , 12 

или приближенно 
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к = 1 ,  1 5  + 1 '02 + 1 ,  1 2  + 1 ' 1 6  + 1 ,  1 6  = 1 1 2 . о 5 ' ' 



для ЯАЗ-2 1 0  
}\- = 1 ,23 + 1 , 10 + 1 , 1 3  + 1 ,23 + 1 ,25 = 1 1 9  ,, 5 , . 

Расчет максимальных наг рузок, действующих на подшипни ки, по­
мещен также в табл. 13 и 1 4. 

Таблица 8 
Расчетные режимы для коробок перед ач автомобилей Я А З-210 и ЗИЛ-150 

Режимы ЯАЗ-2 10 ЗИЛ- 1 50 
первый 

второй 

Млй=71 кГм; np= l300 об, мин 1 М.мд = 32,6 кГм; nр = 1300 об/мин 
Моменты на первично:-1 валу  коробки при включении 

различных передач 

ipeд= l ,07 Мдr = 184 кГм; 
Мн = Мш = М1v =Mv =260 кГ.м; 

Мс= 1 30 кГ.м.; 
1 84 /(дr =п =2,59; 

260 Кдн-v = 71=3,66. 

Mr =63,4 кГ.м.; 
Nrr =Mш=Mrv =Mv = l09,2 кГм; 

Мс=54,6 кГ.м.; 
Кд1 = 63·4.c� l ,94; 32,6 

1 09,2 Кдн -v = 32,6 =3,35. 

Таблица 9 
При бл иженный расчет масс, жестко связанных с ше стерня ми 

Коробки передач ЗИЛ - 1 50 
6 [ ( 1 6) 4 (31 ) ' (44\ 4 1 (38) 4 (41 ) i ] Вн ;::::; 5- 22 + 22 + 22) +2 22 + 22 = 44 

(41 ) 4 1 (38) 4 (41 ) 4 ( 1 6) 4 5(22) 4 
61 11 ,:::::; зт + 2 зт + 31  + 31 +6 зт = 8•5 1  

Коробка передач ЯАЗ-210  
-- ---------------------------

11 = тс_1-4 • ь1 = З, 1 4 · 3 ,44 · 3,44 · 0,0078 = О ОО575 . 
2 g 2 · 98 1  ' ' 

J = 3, 1 4 · 5 ,2854 · 3,4 · 0,0078 =0  0330 · ! !  2 · 98 1  , , 

J = 3,14 · 7 ,844 · 3,4 · 0,0078 = О  1 605 I I I  2 · 98 1  ' 

J = 3, 1 4 . 1 0, 1 844 • 3,25 . 0 ,0078 
nпв 2 ·  981  0 ,436 ; 

J = 3, 1 4 · 3,284 · 4,6 · 0,0078 = 0  0665 · сала 2 . 981 ' ' 

J · = 3, 1 4 · 1 1 , 1 34 · 3,24 · 0,0078 =0 623 · \! 2 · 98 1  ' ' 

1 ,349 234 0 00575 ' ' 
6 - 1 , 1 95 _ 7 5 ш - 0, 1 6 - ' 

7 1  



Реанци и опор валов но µобни пере�ач .------------------�---
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Схема вала и расстояния до опор 

Рис. 1 7. 
Схема сил ,  действующих 

на�проыежуточный вал коробки пере,';ач .  

! � :344; ll n �-' 2 1  
Г п  = 85,4 

�:�:-1 --г-11 -г;�- -- ;--1 
п \ з 1 2 1 230 / 1 45 / 1 1 1  

r 1 29,6 1 46,6 1 64,6 1 9 1 )  
-�--�---� ---- -- - - - ---

----

Рис. 18. 
Схема с ил ,  действующих на вторичный вал 

коробки передач . 

Рис. 1 9. 
Схема сил, действующих на первичный вал 

коробки передач. 

! = 33 1 

�=�=- 1 __ \_1_1 _1_11
_
1
_� 

1l / 299 / 2 1 7 1 1 33 1 98 
r 1 1 03,7 1 86,8 1 68,8 1 41 ,7 

g· = 232 
а = 20 
h = 29 
r = 47,9 



автомобиля ЗИЛ-1 50 п р и  М-32,6 кГ.м 

"" :т "" 1':( <!) о, <!) t: 

I 1 
1 1  

111 

v 1 -----' 1 1 I 1 
1 1 1  

1 1 1  

v 

1 l 

I I  

I l l 

v 

Rгор 

458 

226 

123 

2 1 1  

HJO 

430 

538 

447 

69 

48 

39 

46 

П ередняя опора вала 1 
Осевая 

Rверт Rсу.м,11 сила Rгор Q 

1 
335 569 - 1 

1 736 

нз 497 - 794 

600 6 1 2  - :и1 1 
555 594 

1 - 164 

1 
--------�- ----- ---- ·-- - - - - - - -

1 1 
88 209 -- 1 770 

20 1 475 -- 820 

1 88 570 - 362 

1 93 487 - 1 88 

1 
1 1 

1 6  70,8 - 561 

7 48, 5 - 300 

8 39,8 - 1 83 

7 46,5 - 28 1 

Таблица 11  

Задняя опора вала 

Осевая 
Rверт Rсу.м.11 сила Q 

932 1 970 3,30 

493 934 330 

2 1 9  40.') 1 ()6 

1 27 207 1 2:2 

1 1 
826 

1 
1 950 -

382 905 -

278 456 436 

1 36 232 308 

1 1 
1 

425 1 703 330 

547 625 330 1 
533 564 330 

539 607 330 
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Реакции опор валов норобни п е редач авто 

Схема нала и расстоянии до опор 

Рис.  1 7. 

Схеыа сил,  действующих на про�1 ежуточный вал 
коробки переда ч .  

------------
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Рис. 1 8. 

Схе �1а с 1 1л,  де iiстнующих на вторн1шыii вал 
коробки переда ч .  

Рис. 19. 

Схема сил, действующих н а  первичный вал 
коробки передач. 

l с =  460; fln ''" 29; 

flln - 0 43 1 ;  гп �� lО l ,8 

П ере- j I I  1 11! 
дачи 

v 1 
fl / 358 \ 297 j 1 9 1  1 55 

1 34 1 -�� 1����1 --�-

г 1 1 1 ,3 

l �- 436 l '��::- 1 11 

n \ 335 / 27,1 

" J 1 3 1 ,7 J 1 1 2,9 j 

g - 250 
а с.с 32 

!z ' �  25 

Г �с 63,9 

I I I  V 

1 68 1 32 

87,б 1 54,5 1 



Таблица 12 
мобиля Я АЗ-210  п ри М-71 кГ.11 

Передняя опора вала Задняя опора вала 
:s: - ---::r 1 "' � О' � О' "( 1 Cl) Rгор Rвepm Rcyлiлt "' "' Rгор Rвepm Rсул�,н � "' о. Cl) � u � С!) u :s: 

о 5 i::: о u 

303 70 1 763 25 1 5  1 360 286() 546 

11 282 844 889 - 1 3 10 672 1473 579 

1 1 1  194 870 890 - 530 308 6 1 3  l б'J 

v 366 790 870 1 - 272 190 332 47 

1 \ 1 

1 771 358 850 - 1 2552 1 190 28 1 5  -

11 1 794 80 
1 

798 1 332 
1 

- 923 1632 1 1 25 

11! 889 268 929 -- 556 400 685 7 1 1  
1 1 

v 709 264 755 - 308 204 368 

1 
499 

J ----
1 

1 65 38 75 - 404 83 1 924 546 

11 63 66 9 1 - 379 524 647 546 

ш 53 47 7 1  - 274 73 1 781 546 

v 78 47 86 - 473 723 867 546 
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Наименование 

параметров 

Модуль по нормали 
Число зубьев ведущей 

шестерни 
Радиус делительной ок-

ружности 
П ередаточное ч исло пары 
Средняя расчетная ши-

р ина сопрягаемых зуб-
чатых колес 

Угол зацепления в нор-
мальном сечении 

Y roJI HaKJIOHa винтовой 
линии зуба 

Окружная скорость со-
прягаемых зубчатых 
колес 

Величины, учитывающие 
влияние присоединен-
ных масс 

Окr)Ужное усилие 
Динамическая нагрузка 

на зуб 

Коэффициент дина:vшче-
ской нагруз1ш 

Радиальная сила 

Осевая 

Исходные данные и силы, действующие на шестерни КПП ЯАЗ-200 и ЗИЛ-1 50 
для условий: К П П  ЯАЗ-200 работает при Мдв· max=7 1 f(Г:.r и flдв = 1300 об.·ют 

К П П  ЗИЛ - 1 50 работает при Мдв· max=32,6 !(ГМ и пд8 = 1300 об/мин 

Таблица 10 

Обозначение 
Kll ll ЯАЗ-200 на автомобиле ЯАЗ-2 1 0  К П П  ЗИЛ- 1 50 

Привод 1 1 1 1 Привод 1 1 
параметров пром. 1 1 1  1 1 1  1 \! пром. 1 1 1 1  i I I I  v 

вала 1 1 1 вала 1 1 
тп 1 4,25 4,25 4,25 4,25 4,25 3,75 4,23 3,75 4,23/3,75 3,75 3,75 

z 27 1 6  22 33 47 23 1 4  22 3 1  44 

47,9 1 г 63,9 34,0 52,8 78, 1 1 1 1 ,3 29,6 46,6 64,6 9 1 ,7 i 1 ,59 3,88 2. 1 4 1 ,  1 2  2,04 1 ,78 3,50 1 ,86 1 ,06 2,20 

Ьс 3,2Б 3.3Б 3.42 3,40 1 3,37 2,95 2,80 2,60 3,СО 3,00 

ап 1 7°30' 20° 17°30' IT30' 1 7°30' 20' 20° 20° 20° 20° --

� 26° 1 0'37" оо 27°47'45" 26° 1 0'37" 26° 1 0'37" 25°51 '24" оо оо 25°5 1 '24" 25°51 '24" 

9,52 1 2,91 6,68 i• 8,70 4 ,51  6,53 2,26 3,56 4,94 7,00 ----
о - Z34 40 7,Б - 1 - - 44 8 .5 1  -

1 -
л 1 3,88 2,31 1 ,39 1 1 1 2,04 1 ,38 1 
р 1 1  lO 3320 --ш1г1 1440 1 020 682 1 960 1 250 900 635 

1 ' 1 1 
и 256 1 326 272 

' 
334 255 1 02 36 1 47 1 40 r 1 00 

и 
1 ,23 1 1 . 1 0  

/(o= I +-р 1 , 1 3  1 ,23 1 ,25 1 , 1 5  1 ,02 1 , 1 2  1 , 1 6 1 , 1 6  
R=P tg(ап+Бо) 

5 1 1 [ 1�0 1000 667 469 353 9 1 4  1 583 466 329 cos� 
Q = Ptg1 546 1 1 25 1 7 1 1  499 330 - ! - 436 1 308 
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Табл1ща 13 
Расчет подшипнинов норобк и п ередач автомобиля ЗИЛ- 150 на долговечность и по остаточным деформациям (М= 32,6 1<Гм) 

Rn Кк А п 
Номер,  Q,( ПZп Qn nп 

размеры 
Qг Q

з,зз 
подшипника кт 

и с Qcm 1 передача  1 
и задний ход 1 20,7 час 

502 1 3  3680 703; 1 ;  330 
65х 1 2О х 63 6 1 0  1 ,5; 1 198; 1 300 

68000 3300 4,2 1 · 1 010 

1 2307 /( 2920 569; 1 ;  -
35 х 8О х 2 1 490 - - 730 

54000 2600 0 , 197 ·  1 010 

50407 3680 1 970; 1 ;  330 
35Х 100 х 25 6 1 0  1 ,5; 2445; 730 

68000 3 1 00 24,5 · 1 010 

64106 1 3001) 209; 1 ; -
29,98Х42Х44, 1 220 - - 1 092 

1350 -
503 1 1 1  4550 1950; 1 ;  -

55 Х 1 20 х 29 760 - - 208 
84000 4 1 00 3,4 1 · 1 010 

!) Qк=О,6 · 1 ,62 · 1 20,7 . 39,6 о:: 1 300 

n= l 300 Об·МUН; IO = l , 1 2  

з.3з 60 !( R А ) , 33 Кз,зз 
Qкт = JО6ПпТ п( t( п+mп n и, о 

1 1 . 11 передача 1 1 1  передача V передача  
53,6 час 324 час 1 550 час 

625; 1 ;  330 564; 1 ;  330 607; 1 ;  330 
1 ,73; 1 1 96; 1 300 1 ,73; 1 1 35; 1 300 1 ,73; 1 178; 1 300 

1 0 , 9 ·  1 010 55,8 - 1 010 297 . 1 010 

497; 1 ;  - 6 1 2; 1 ;  - 594; 1 ;  -
- - 730 - - 730 - - 730 
0,326 ·  1 010 3,94 · 1 010 1 7 , 1  · I OLO 

934; 1 ;  330 405; 1; 1 06 207; 1 ;  22 
1 ,5; 1 429; 730 1 ,5; 564; 730 1 ,5; 240; 730 

1 1 ,О · 1 010 - -
475; 1 ;  570; 1 ;  - 487; 1 ;  -
- - 908 - - 6 1 2  - - 305 
0,349 · ) 010 2,62 · ) 010 3,69 · 1 010 

905; 1 ;  - 456; 1 ;  436 232; 1 ;  305 - - 392 1 ,88; 1 276 1 ,88; 8 1 1 ;  1 605 
1 ,29 . 1 010 43,О ·  1 010 1 06 . 1010 

1 '� 
1 �� 

3,33 . �  
QI{ 

1 ,,, 1 h i o l "' Передача ,о '-___./ 

"Q З,33 
о Qп · Кд.11 о � к т ;;:; 
! [  

,_ -
74,2 · 1 01U Вторая 

1 030 1 1 96 · 3,35= 
' 

368 · 1 0 10 =40 1 0  

34,43 · 1 010 Третья 

8 1 30 6 1 2 · 3,35= 
2 1 ,6 ·  1 010 =2050 

74,2 · 1 01U  Первая 

1 0400 2 ; 45 . 1 ,94 = 
36,4 . 1 010 = 4740 

2,32 · 1 010 Третья 

1 770 570 · 3,35= 
6,66 · 1 01U = 1 9 1 0  

1 49,97 · 1 010  Третья 

4980 1 276 · 3,35 = 

1 53,7 · l 01U  = 4280 
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Таблица 14  
Расчет подшипнинов норобки передач ЯАЗ-210 на долговечность и по  остаточным деформациям (М-=71 кГ.11) 

Номер, QIC 
размеры 

ПОДШ ИПНИJ(а Qг 
и с Qст 

2 1 7 5300 
85Х 1 50Х 28 880 

98000 5000 

292308 3240 
53,5Х 90Х23 540 

60000 3000 

409 4970 
45Х 12О х 29 830 
92000 44()0 

64907 1 2070•1 
32Х 52Х 49 340 

2040 
44 1 6490 

55Х 140Х 33 1 080 
1 20000 6000 1 

1 

Rn /(" А п  
11111 Qn 11,., 
Q" т3,33 

1 передача 
и задний ход 
1 7,4 час 

924; 1; 546 
1 ,73; !869; 1300 

1 8,9 - 1 010 

763; 1 ;  -

- - 8 16 
0,602 · 1010 

2860; 1 ; 546 
1 ,5; 3679; 8 1 6 

1 1 3 . 1 010 

850; 1 ; -

- -· 1 089 
1 , 1 5 - 1010 

28 15; 1 ; -

- - 2 1 1  
1 ,20 · ]010 

1 ) Q"=0,6 · 1 ,62 - 1 00,7 . 1 0 - 42,5=2070 

n= 1 300 об/.1tин; Ка =1 , 1 9 
60 Qктз,зз _= RJi;11"T"(K"Rп+ mпA п)3,33 ](03,ЗЗ 

1 I I  передача 
49,7 час 

647; 1 ;  546 
1 ,88; 1 674; 1 300 

37,4 · 1010 

889; 1 ;  -

- - 8 1 6 
2,86 - JOlo 

-

1 473; 1 ; 579 
1 ,5; 2344; 8 1б 
12,2 . 1 010 

798; 1 ; -

- - 9 1 8 
2,25 - 1 010 1 1632; !; 1 1 25 

1 ,88; 3747; 382 
1 1 6 1 · 1 010 

1 
·1 

1 1 
1 

1 1 1 1 передача V передача 
238 1tac 953 час 

78 1 ; 1; 546 867; 1 ;  546 
1 ,88; 1 808; 1 300 1 ,73; 1 8 12; 1 300 

232 - 1 0 10 935 . 1010 

890; 1 ; - 870; 1 ; -

- --- 8 16 - - 8 1 6 
13,8 · 1 0 10 50,9 - 1 010 

-

6 1 3; 1 ; 165 332; 1 ; 47 
1 ,5; 860; 8 16 1 ,5; 402,5; 8 16 
12 ,3 · 1010 -

929; 1 ;  -- 755; 1 ;  --

-- - - 573 - - 370 
1 l , l - l 01tJ 1 4,4 - 1 010 

685; 1 ;  7 1 1 368; 1 ;  499 
1 ,88; 2022; 727 ] ,88; 1 306; 1 670 

1 88 - 1 010 404 - JO IO 

1 Q ., .", f{t),.J,) 

'f.Q,_ ТЗ,33 

1 

250,6 · 1 010 

1 220 - 1 0 1u 

48, 9 - 10 10 

68,2 - lОИ 

203 - 1 0lU 

1 98 - 1 0 1" 

1 1 ,04 - J0lU 

28,9 - IO I L> 

49 1 ,8 - 1010 

75-t - 1 01" 

1 ::;; 1 
1 � 1 "7;' 1 i CY :c:::)J 1 '8 1 1 � 1 
1 

J0,50 

3660 

5230 

1950 

3330 1 1 

П ередача 

Q" ·Кд.и 

Пятая 

1 8 1 2 - 3,66= 
=6640 

Третья 

890 - 3,66= 
=3260 

Первая 

3679 · 2,59= 
=9530 

Третья 
929 · 3,66= 
=3400 
Вторая 

3747 - 3,66= 
= 1 3700 



6. В ыволы о п рименимости в автомобилестроении отдел ь н ы х 
методов р асчета 

Для более пра вильного выполнения расчетов в автомобил естрое­
нии следует определить каждый из рассмотренных методов,  разгра­
ничить их и установить о бласти применимости .  

Расчетом п о  допускаемому напряжению следовало б ы  называть 
только такие вычисления размеров деталей ,  при которых исполиует­
ся определенное табличное напряжение .  Это допускаемое напряжение 
рекомендуетсн в некоторых м ашиностроительных спра вочниках в :;а ­
висимости от м атериала и характера нагрузки, но без выясненин,  ка ­
ким путем и из каких м еханических характеристиl( оно нолучено.  
Такой расчет, как известно ,  страдает многими недостатками и на 
практике почти не п рименяется . Широкое распространение получили 
несколько видоизмененные расчеты с использованием напряжений, 
рассчитанных в аналогичных существующих деталя х по определенным 
формулам .  Эти напряжения ошибочно называть допускаемыми, их 
следу ет назы вать сравнительными,  и ими можно пользоваться для 
первых ориентировочных подсчетов размеров деталей .  

Расчетом по  коэффициенту запаса называется вычисление разме­
ров деталей ,  которое ведется с использованием действительного еди­
ного коэффициета запаса и 5 -;- 1 5  частных коэффициентов .  

Для деталей машин определенного типа рекомендуется свой еди­
ный действительный к оэффициент з:шаса . При данных расчетах 
используется непосредственно  одна или несколько м еханических ха­
рактеристик металла. Расчет п о  коэффициентам запаса основан на  
экспериментальных данных и теоретических исследованиях и является 
шагом вперед по сравнению с расчетом по допускаемым напряжениям. 

При применении частных коэффициентов не следует вводить по­
н1; тие о допускаемом напряжении ; более обосновано все коэффициенты 
делить на две группы ; с помощью одной определять предельное на­
пряжение, с помощью другой - или действительное или эквивалентное  
напряжение и затем  делением предельного на действительное (или 
эквивалентное)  устанавливать запас прочности. 

Необходимо  избегать произвольного распределения частных коэф­
фициентов ;  например, к оэффициент динамической нагрузки нельзя вклю­
чать в запас прочности, как это рекомендуется некоторыми пособиями. 

Проверочные расчеты детале й  существующих машин по коэффи­
циентам запаса показали,  что нет единых запасов даже в аналогич­
ных деталях в одной и той же машине . Дальнейший анализ привел 
к вы воду, что этого и не  должно быть. Например, при расчетах на 
выносливость по контактным напряжениям шестерни пятоii передачи 
коробок переда ч  автомобилей не и меют запасов прочности, а ш естер­
ни первой передачи имеют запасы ; при расчетах же на прочность по 
динамическим нагрузкам , наоборот, шестерни пятой передачи имеют 
большие запасы, а ш естерни перво й  передачи - н е  имеют. 

В то же время поя вился ряд расчетов деталей машин , при кото­
рых учитывается время работы, и поэтом у применение коэффициенто в  
запаса становится условным . Наприме р, расчеты ряда деталей автомо­
биля показали, что можно принимать за расчетный срок 100 час и 
коэффициент запаса , 1 ,2 или расчетное время 200 час и коэффициент 
запаса, равный единице . 

Многие и другие недостатки этого м етода, как например,  труд­
ность определения единых коэффициентов, особенно при работе на  
нескольких режимах, заставили искать новые м етоды расчета . 
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Расчетом по предельному состоянию следует считать вычисление 
размеров деталей, основанное на анализе процесса перехода детали, 
узла и всей машины в состояние, при котором невозможна дальней­
шая эксплуатация .  

Кратко сопоставим расчеты по п редельным состояниям в маши­
ностроении и в строительном деле, в котором они впервые нашли 
применение .  

Основные· принципы расчетов п о  предельным состояниям в ма­
шиностроении и в строительном деле одни и те же . Целью расчетов 
в строительном деле и в машиностроении я вляется установление раз­
меров и материала детали, которые обеспечили бы работу ее в тече­
ние заданного срока без перехода в какое -либо предельное состоя­
ние .  Деталь до полного выхода из строя обычно перестает удовлет­
ворять эксплуатационным требованиям,  поэтому вводится понятие о 
расчетном предельно м  состоянии. 

Виды расчетных предельных состояний в машино;::троении и строи­
тельном деле есть как общие, так и специфичные (рис. 1 ) . 

В строительном деле переход к расчетам по предельным состоя­
ниям связан с в недрением трех н ормированных коэффициентов :  пе­
регрузки, однородности материала и условий работы,-взамен единого 
коэффициента запаса. Во м ногих работах показана большая обосно­
ва нность этого м етода и в то же время невозможность и ошибоч ­
ность применения единого коэффици ента запаса . 

В машиностроении перегрузка, однородность и условия работы 
так ж е  учитываются с помощью ряда частных коэффициентов .  Все 
отдельные частные коэффициенты определяются по формулам ,  выве­
денным на базе теоретических и экспериментальных исследований .  
Так ,  например ,  однородность м атериала при расчете на выносливость 
контактных поверхностей шестерен и подшипников учитывается тем , 
что предельное напряжение выбирается равным напряжению, п ри ко­
тором выходит из строя п о  выкрашиванию 1 0 %  испытуемых деталей, 
а 90 % сохраняют работоспособность. В данном случае имеется полная 
аналогия с расчетным сопротивлением  в строительном деле, когда 
коэффицие нт однородности К определяется по формуле : 

K = l - acr"o ' 
-:_lcp 

где а::::::: 2,5 ;  
а/(0 - среднее квадратическое отклонение предела выносли вости ; 

't-J ср - среднее  значение п редела выносливости. 
Пере грузка при расчетах на выносливость учитывается коэффи­

циентом динамической нагрузки, а условия работы - коэффициен­
тами К", К т ,  Ku, Kir и другими.  Затруднительно ввиду чрезвычайного 
многообразия материалов, конфигураций и условий работы деталей,  
норм ировать все указанные коэффициенты.  

Основными расчетпми ,  о писанными в данной работе , являются 
расчеты на выносливость и на прочность динамическим нагрузкам .  

Расчеты н а  выносливость по предельным состояниям не требуют 
применения коэффициентов запаса. Но ввиду того, что некоторые 
коэффициенты расс читываются приближенно,  а ряд факторов не учи­
тывается, то следует несколько у ве.71ичивать расчетное время при про­
е ктировании новых деталей .  

Расчеты на  п рочность по максимальным динамическим моментам 
в некоторых случаях требуют применения действительных коэффи­
цие нтов запаса . 
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Напряжения,  возникающие в деталях под действием динамиче­
ских нагрузок, можно сравнивать с пределом пропорциональности, 
условными пределами текучести -r0,0 1 5  или "о'з с пределом  прочности, 
либо определять результаты действия динамических нагрузок. Расчеты 
и следует строить по тем параметрам ,  которые определяют переход 
конструкции в предельное состояние.  Так  как переход в предельные 
состояния отдельных деталей п роисходит по разным причинам ,  то 
расчеты необходимо строить различно.  В работе рекомендуется при 
расчете по динамическим нагрузкам валов основываться на пределе 
пропорциональности или условном пределе текучести -r0,01 5 ,  при рас­
чете шестерен -- на пределе прочности и при расчете подшипников -
на остаточных деформациях . 

Расчеты по предельным состояниям имеют преимущество по срав­
нению с другими методами. Оно  за ключается в том, что эти расчеты, 
во-первых , содействуют дальнейшему развитию и усовершенствованию 
конструкций машин, та к как заставляют анализировать и устанавли­
вать действительные причины выхода из строя деталей и на основе  
этих причин создавать новые  конструкции и м етоды расчетов , а 
во- вторых, укэзыва ют на  необходимость правильнее использовать в 
существующих расчетах им еющиеся механические характеристики 
металлов, а для некоторых деталей установить новые механические 
характеристики. 

Ан ализ м етодов расчета деталей а втомобиля показывает, что не­
согласованность между м етодами расчетов, рекомендуемыми в обще­
технических курсах (сопротивление м атериалов и детали машин), и 
метода ми,  прим еняемыми в отдельных отрасля х машиностроения, м о­
жет быть устранена. В названных курсах желательно отразить про­
исходящее изменение в современных расчетах деталей машин и пе­
рейти на расчеты п о  предельным состояниям .  

6 f LllT08!1'1 11. С. 



Г л ав а  в т о р ая 

РАСЧЕТЫ ШЕСТЕРЕН ТРА НСМИССИЙ АВТОМОБИЛЕЙ 
И ТРАКТОРОВ 

В этой гла ве приведены расчеты шестерен трансмиссий автомо­
билей и тракторов  по описанной м етодике.  Расчет каждой ш естерни 
входит в пять табл . В первой приводятся исходные параметры шесте­
рен и величины номинальных напряжений ;  в последующих таблицах ­
данные к расчетам и результаты расчетов :  а )  н а  выносливость по 
контактным напряжения м ;  б)  на выносливость по  напря жениям изгиба;  
в) на прочность при динамических нагрузках ;  г )  на сопротивляемость 
смятию. 

Рассчитанные величины напряжений представлены на четырех 
графиках (рис . 29- 32). 

Отдельно п риведена таблица с п редельными напряжениями для 
различных материалов (табл. 38) . 
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1 .  Расчеты шестерен ко робок передач 
ГАЗ - 5 1 ,  ЗИЛ - 1 50 и Я А З - 2 1 0  

Р ис. 20. Кинематическая схема трансмиссии а втомобнля Г АЗ-5 1 .  
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Рис. 22. Кинематическая схема трансмиссии автомоби.1я МАЗ-200. 



Таб,шца 15 
Расчет номинальных напряжений в зубьях шестерен коробок передач грузовых автомоби лей 

о: >; :s:: '° 
"' о 
:.: ::;;: а. о "' f-< � � 

o:i :s:: о :х: :х: а. <1) <1) ::;;: f-< :::: u "' <1)  
:r: 3 

с: � Zш/Zк 

� 
:<; � 
� 
� 

:<; :<; "' "" 
'1-"" 

r, \J ;; 1 ::;; 1 :<; �- :<; 
:<; " ' "' .<:) � 

� 
UJ> 
.._ 

'1 <: 
UJ> 

1 
J 1 'ь� 1 � 1 :< 1 ь� 1 � 

. '" 

u 

-:::: :х: 
а. а. 

С'1 :'1 С\:!' �  "" 1 ,.,, 1 :<; :<; 
a. u ' ' 

:<; 
:<; 

<1) 
<1) 

:<; :<; � .... � ::s ::: l... "' l... о -"С � .;' � t::; � :r: :s:  

108,90 !24,О 127,3 1 5,34 120; 1 ГАЗ-51 1 ППВ 1 7, 43 1 20,5 3,63 128,5/ 1 5,9 о 122°30' 1 5,9 18 , 1 5  
ЗИЛ-1 50 1 23/4 1 32,6 3,75 29, 30 25°5 1 '24" 20° 28,О 8,45 - 3 1 ,5 3,49 1 .0 1 ,0 3,49 1 ,43 1 33,35 4 1 ,5 1 7,0 2,46 2 1 ;  1 

1 1 7  13.85 J 1 .o !o.93 J3,58 ) -

ЯАЗ-2 1 0  27/43 7 1 ,0 4,25 32,5;32,5 26° 1 0'37" 17°30' 3 1 ,0 9,56 - 37,5 3,43 1 ,0 1 ,07 3,67 1 ,43 1 65,75 46,7 22,9 3, 1 7  22; 1 
Г АЗ-5 1 1 7/43 5 1 , 8  3,63 27;20,6 О 22°30' 19,2 6,35 - U 3,85 0,78 0,93 2,79 --=- 108,90 27"О 47,8 11,2 20; 7 
ЗИЛ - 150 1 1 4/49 58, 1 4,23 28, 28 О 20° 22,0 7,62 :: О,325 1 4  3,54 0,8 1 ,0 2,83 - 133,35 28,0 47,0 1 2,0 2 1 ;  9 
ЯАЗ-21 0  1 6/62 1 13,О 4,2" 63/32 О 20° 26,5 7,90 - 16 3,91 0,825 1 ,0 3,22 - 165,75 39,9 63, 1  1 4,45 22; 9 
ГАЗ-5 1  27/33 5 1 ,8 3,63 19/ 19 О 22°30' 1 3,5 8, 1 5  - 27 3,54 � 0,93 З,28 --=- 108,90 19,О 50,3 --КW 20; 5 
ЗИЛ - 150 1 1  2214 1 58, 1 4,23 Щ 26 О 20° 20,0 7,62 ± 0, 1 43 22 3,51 0,8 1 ,0 2,80 - 133,35 26,О 3 1 ,8 6,40 2 1 ;  7 
ЯАЗ-210  22/47 1 13,0 4,25 38/30,5 27°47'45" 1 7°30' 29,8 9,56 - 3 1 ,8 3,48 1 ,0 1 ,07 3,72 1 ,40 1 65,75 54, 1  39, 1 6,96 22; 7 
Г АЗ-51 24,'36 34,5 3,63 2 1 ,4/2 1 ,4 О 22"30' 17,0 8,й) - 24 3,6 1 � 0,93 3,36 -=-- 108,90 2 1 ,4 34,3 5]4 20; 4 
ЗИЛ-150 Ш 3 1 ,'33 58, 1 3,75 30/30 . 25°51 '24" 20° 29,5 8,45 - 42,5 3,40 1 ,0 1 ,0 3,4 1 ,44 1 33,35 43,2 21 ,0 2,84 2 1 ; 5 
ЯАЗ-2 10  33!37 1 13,0 4,25 34/34 26° 1 0'37" 1 7°30' 32,5 9,56 - 45,6 3,39 1 ,0 1 ,07 3,62 1 ,44 1 65,75 49,3 27,8 3,76 22; 5 
ГАЗ - 5 1 ( - --=- --=-
ЗИЛ-1 50 1 V 1 20,'44 26,4 13,75 I 30, 30 1 25°5 1 '24" 1 20° 129 18,45 l :: 0,2 14  27,4 3,39 1 1 ,0 1 ,0 3,39 1 ,40 133,35 42,0 15 , 1  1 2,37 2 1 ;  4 
ЯАЗ-21 0  23, 47 55,3 4,25 35/32,5 26" 1 0'37" 1 7°30' 3 1 ,8 9,56 - 3 1 ,8 3,48 1 ,0  1 ,07 3,72 1 ,42 1 55,75 50,0 1 9,8 3,04 22; 4 
ГАЗ-51 �-17;22 ---gт:-8 3,63 27/ 1 9  о 21°30' 16,7 6,35 - 17" 3,°85 0,78" 0,93 2,79 --=- 70,75 27,0 47,8 16,3 20; 7 
ЗИЛ- 150 з:�;· 1 6,>27 58, 1 4,23 32, 26 О 20° 26 7,62 :: О, 1 60 16 3,69 0,8 1 ,0 2,95 - 9 1 ,0 32,0 37,4 9,70 2 1 ;  1 1  
ЯАЗ-210 1 6/26 1 1 3,0 4,25 63;26 
ГАЗ-5 1 1 8/43 67, 1 3,63 20,6; 20,6 
ЗИЛ-150 Задн. 22/49 98, 1  4,23 24,5,!28 

� ЯАЗ-210 ! ХОД 1 24, 62 183,5 14,25 26,8 '32 1 
о 20° 24,3 7,90 - 16 3,91 0,825 1 ,0 3,22 - 89,25 4 1 ,8 60,0 20,2 22; 9 
о 22°30' 18,2 6,35 - 18  3�8Т 0,78 б,93 2,76 -=: 1 1 0,65 20,в 75,8 Щ- :ю; 1 0  
о 20'' 22 7,62 ± 0,325 22 3,38 0,8 1 ,0 2,70 - 150,28 24,5 54,9 9,25 2 1 ;  1 3  
о 20' 123,8 7,90 1 - 24 13,6 1 0,825 1 ,0 ,2,98 - ( 182,75 26,8 194, 1  1 2,8 1 22; 1 2  1 i 1 1 



00 °' 
Расчет параметров контактной прочности шестерен коробок п ередач грузовых автомобил ей 

Марка Наим . � 1 пд ') ::: :.: I U 1<
Г 

' Zш/Zк � "' Р к
Г 

о i. Кй' Т час !(в ' Тэкв 
автомобиля ;;:,-

<.;, 
кГ, .мм� шест. :::.. �-::: <:> 1 

ГАЗ-51 1 7/43 1 600 5 , 16  666 - 1 1 49 1 ,07 5,7 1  1075 - 384,2 
ЗИЛ- 1 50 п п в  23/41 1 300 6,53 682 - 1 102 1 , 1 5  2,83 4500 - - 1 977,2 
Я АЗ-210 27/43 1300 8,70 ШО - 1 1 256 1 ,23 3,90 - - 1289,8 

ГАЗ-51 1 7/43 632 2,04 1 680 - 1 1 7,6 1 ,0 1  1 1 1 ,3 1 751) - 18,7 
ЗИЛ- 1 50 1 14;49 730 2,26 1 960 - 1 36 1 ,02 1 1 2,2 1 20 0, 120 14,4 
Я А З - 2 1 0  1 6, 62 8 1 6  2,91 3320 234 3,88 326 1 , 1 0  1 6,3 - - 1 2,5 

ГАЗ-51 27/33 632 3,24 1060 9,62 1 ,48 66,5 1 ,06 8,69 250 0,295 73,8 

ЗИЛ- 1 50 1 1  22, 4 1  730 3,56 1 250 44 2,04 147 1 , 1 2  7, 1 6  255 0,225 57,4 

ЯАЗ-2 1 0  2 2  47 8 1 6  4,51 2 1 40 40 2,3 1 272 1 , 13 7,87 - - 53,7 

ГАЗ-51 24 '36 950 4,33 794 ;
51 1 1 58 1 ,07 5,39 650 0,450 292 

ЗИЛ-- 150 l I I  31 , 33 730 4,94 899 1 ,38 1 40 1 , 1 6 3,29 925 0,375 347 

ЯАЗ-210  33,37 8 1 6  6,68 1 440 7,5 1 1 ,39 334 1 ,23 4,62 - - 243 

ГАЗ-5 1  - -- 1 - - -- - - 1 - - - --

ЗИЛ- 150 v 20 44 1605 7,00 635 --- 1 100 1 , 16 2,75 3100 0,500 1550 

ЯАЗ-2 10 23 47 1667 9,52 1 020 - 1 255 1 ,25 3,80 - - 972 

ГАЗ-5 1  Задн. 1 7_ 22 - - - - - - 1 - - 1 - - -

ЗИЛ- 1 50 Щ 27 730 2,59 1 720 133,53 1 ,94 105 1 1 ,
� 

10,3 1 1 00 0,084 8,4 хода 
ЯАЗ - 2 1 0  16 ;26 - - - - - - - - - -

1 ,02  1 ' 

ГАЗ-5 1  Задн. 1 8,143 488 1 ,67 2050 2,24 2,43 43 14 .2  75  0 ,072 5,4 

ЗИЛ- 150 22i49 432 2, 1 1  2 1 10 2,26 1 ,Б4 Б l ,5 1 ,02 1 9,44 100 0,084 8 ,4 хода 
ЯАЗ-2 10 24 62 502 2,68 3600 1 ,38 1 ,42 108 1 ,03 1 3 , 2  - -- 8,6 

П р и м  е ч а н  и я .  1 )  Время работы на первой nepe.J.aчe и задне�1 ходу. 2) При расчетах пршшыапось Кк' = I .0. 

Таблица 16 

п 
Кн' 

кГ,iAtN' 

1 ,54 8,79 

2,47 7,00 

2, 1 5  8,38 

0,4 1 4,63 

0,40 4,88 

0,39 6,36 

0,65 5,65 

0,63 4,5 1 

0,64 5,04 

1, 18  6,36 

1 , 1 5  3,78 

1 ,06 4,90 

- --

2,47 6,79 

2 , 13  8,09 

- 1 -

0,33 3,40 
- 1 -

0,25 1 3,55 

0,28 1 2.64 
0,30 3,96 



ао '! 

Марка 

а втомобиля 

ГАЗ-51  

ЗИЛ- 150 

Я АЗ--2 10 

ГАЗ-5 1  

ЗИЛ-150 
Я АЗ-2 1 0  
--

ГАЗ-51 

ЗИЛ-150 

ЯАЗ-210 

ГАЗ-5 1 

ЗИЛ- 1 50 

ЯАЗ-210  

ГАЗ-51 
ЗИЛ-150 

ЯАЗ-2 1 0  

ГАЗ-5 1  

З ИЛ- 150 

ЯАЗ- 2 1 0  

ГАЗ-51 

ЗИЛ-150 

ЯАЗ-2 1 0  

Та блица 1 7  
Расчет напряжений и згиба в корнях зубьев шестерен кор обок  передач грузовых: автомобилей 

Наим.  

шест. 
Zш 'Z" 

-

1 7, 43 
п п в  23, 4 1  

. 27 43 

17 , 43 
1 1 4 .'49 

16  62 

27, 33 
1 1  22, 4 1  

22 47 

24, 36 
1 1 1  31 ;33 

33, 37 

-

v 20/44 

23/47 

Задн. 17  /22 

ход 
16/27 

16/26 

За дн. 18/43 

ХОД 22/49 

24/62 

� 
Ьс :i. � <.> 
с.м r::..-(..) � 

1 .93 1 1 ,6 
2,95 1 1 ,6 

3,25 1 1 1 ,6 

2,38 12 ,0 
2,80 12,0 
3,35 1 2,О 

1 ,90 1 1 ,6 1 
2,60 1 2,О i 
3,42 1 1 ,6 1 
2, 14  1 1 1 ,6 

3,00 1 1 1 ,6 

3,40 1 1 ,6 

- -

3,00 1 1 ,6 
3,37 1 1 ,6 

- -

2,90 1 2,О 
- -

2,06 1 1 2,0 

2,62 12,0 

2,94 1 1 2,0 

Кд д [J.f{ 
Кдmах 

1 6  1 ,80,' 1 ,54 

20 1 ,9 1  1 ,82 

36 1 ,99 ' 1 ,99 

16 1 ,29 1 , 27 

20 1 ,30 1 ,34 

36 1 ,32 /1 ,44 

16 1 1 .49, 1 ,33 
20 1 1 ,53 ' 1 ,50 
36 1 ,47 / 1 ,52 

1 6  1 ,68/ 1 ,50 

20 1 ,68/ 1 ,63 

36 1 ,75/ 1 ,79 

- -

20 l ,98f l ,89 

36 2,09/2, 1 1  

- -

20 1 ,36/ 1 ,40 
- -

1 6  1 ,22/ J , 19 
20 1 ,28/ 1 ,30 

36 1 ,28/ 1 ,35 

Kur KtJ.I 1 Ku11 К1чr 

1 
0,67 1 , 1  0,66 1 , 1 5  

0,8 1 1 ,  1 - -

0,80 1 , 1  - -

0,53 1 ,  1 0,83 1 , 15 

0,54 1 ,  1 0,83 1 , 1 5  

0,62 1, 1 0,78 1 , 1 5  

0,56 1 , 1  1 0,67 1 , 1 5 

0,60 1, 1 0,79 1 , 1 5  

0,78 1 ,  1 1 - -

0,66 0 ,9 0,66 0,85 

0,8 1 1 ,  1 - -

0,80 1 , 1  - -

- - - -

0,8 1 0,9 - -

0,80 0,9 - -

- - - -

0,56 1 ,  1 0,82 1 , 15 
- - - -

0,49 1 ,  1 0,82 1 , 1 5  

0,52 1 ,  1 0,79 1 , 1 5  

0,58 1 ,  1 0,78 1 , 1 5 

-

ТЭ!{ GiJ 1� f\ в 
G/l 

Кю Кю 1<Г .1t.1t� час кГ;мм2 

3 1 ,9 0,20 0,80 - 270, 1 1 ,00 25,5 
27,5 0,25 0,8 1 - 1 625,7 1 ,00 22,3 
40, 1 0,25 0,8 1 - 998, 1 1 ,00 32,5 

58,0 0,20 0,60 - 2, 1 25 0,70 24,4 

58,4 0,25 0,62 0,0 15  1 ,8 0,70 25,3 
74,8 0,25 0,62 - 3,5 0,70 32,5 

5 1 ,5 1 0,20 1 0,80 0 , 1 40 35,О 1 0,96 40,О 
43,4 0,25 0,8 1 0,080 20,4 0,91 32,0 
49,3 1 0,25 0,8 1 ' - 26,5 i 0,95 37,9 

i 1 
30, 1 1 0,20 0,80 0,360 234,0 1 ,00 24,4 
30,4 1 0,25 0,8 1 0,225 208,0 1 ,00 24,6 
42,8 0,25 0,8 1 - 1 85,0 1 ,00 34,7 

- 1 - - - - -

20,8 1 0
�

5 0,8 1 0,450 1 395 1 ,00 16,8 
29,8 0,25 0,8 1 - 782 1 ,00 24, 1  

- - - - - - -

48,0 0,20 0,62 0,005 0,5 0,6 1 1 8, 2  
- - - - - - -

85,0 0,20 Р,60 0,003 0,225 0,53 27,0 

63,9 0,25 0,62 0,005 0,5 0,57 22,6 

108,0 0,25 0,62 - 1 ,  1 0,49 32,8 



2. Расчеты шестерен коробок передач МЗМА-400, М-20, ГАЗ - 1 2  
и ЗИЛ - 1 1 0  

88 

! 'нс.  2:1. 1< 1 1 1 1с м а 1 н ч с с l\;1 я схсыа тµансмисс 1 1 i i  а в н1 .11 u61 1 ;н:ii 
МЗМЛ-400, М-20 11 l 'ЛЗ - 1 2. 

__ .,,-__) с--

Рис. 24. Кинематическая схема трансмиссии автомобиля 
ЗИЛ- 1 1 0. 



Таб.ища 18 
Р асчет номнна.т�ьных напряжений в зубьях шестерен коробок передач легковых автомобилей 

"' " = o:i = 
u' .:;: :;: -с. '° 

"' о :.: :;; 
о.. о "' ... � � 

о �  ::i: -С) о.. ::; � :s:: u "' С) 
:r: :3 

Z ш/Z" � � 
i 

::.; 
:;; 
::: 
t: 

::;; 
:;; 
"' """ 
�· """ 

� � � 
� � ; � -::: 1 

"' ::: 
(t_f• 

::: ::: 1,н· 
� ! .._ ! � 1 � 

� 1 .o l < , < " :;; 

� 
� 

"'<: 
� � 
� 1 '� 

"'- 1 ,,,l...- t:::::� (-
..a t> � � 

� 
::.; 

� �  - u  С) С) :;; :::: о -:r: :;: 1 1 1 1 1 1 
МЗМА-400 15/3 1 5 5  2,25 12,2 1 1 ,4 33'32 '32" 1 1 7'30' 1 1 ,4 5,06 - 25,9 3,56 1 ,0 1 ,07 3,80 1 ,32 62, 1 17,4 3 1 ,6 6 , 1 1 

м-20 ппв 1 5/29 1 2:5 2,15 2 1 ,5)8,5 35•55·25· l 15·30• 18 ,5
1
6,426 +о,з"- '·'" 26.3 lз.з3 1 ,04 1 , 10  8,8 1 1 ,26 74,6 зо. 1  27,9 5,79 

1
1 2 3; 1  

Г АЗ- 1 2  15/29 2 1 ,5 2,75 21 ,5, 18 ,5 35°55'25" 16'30' 1 8,5 6,426 + о.з12 - 0,342 28,3 3,33 1 ,04 1 , 1 0  3,81 1 ,26 74,б 30, 1 47,9 9,96 . 
ЗИЛ - 1 10 17/26 37,0 3,00 25,5 24 46°31 '40" 1 4' 24,0 7,8 +0,21 -0,21 52,3 3,30 1 , 1 5  1 , 1 7 4,44 1 , 1 9  93,8 39,7 54,0 7,90 24; 

МЗМА-400 1 7/29 ТТ,4 2,50 14 / 13,5 22' 1 1 ' 33" 20' 9,0 5,625 +0,16 -0,lo  Щ 3�52 Г,0 IQ 3,52 1 ,42 62JQ 1 9,3 39,0 1 1 ,88 -l -
M-20 

I 
1 8/29 24,2 3, 1 8  2 1 ,5, 19 - 20' 1 4,0 7,1 44 - 18,0 13,8 1 1 ,0 1 ,0 3,8 1 - 74,б 2 1 ,5 47,2 10,65 1 23 ; '  

ГАЗ- 12 1 8/29 4 1 ,6 3,1 8  2 1 ,5 19  - 20' 14,0 7, 144 - 1 8,О 3,8 1 1 ,0 1 ,0 3,81 - 74,6 21 ,5  8 1 ,4 1 8,32 
ЗИЛ- 1 10 17 /27 56,6 3,50 2Б,5;25,5 34°46'55" 18 '  25,5 8,4 +o,12s - o, 12s 30,6 3,4 1 ,07 1 ,06 3,85 1 ,44 93,8 40,2 52,0 9,43 24,5 

МЗМА--400 -- 2 1 /25 9,6 2,25 1 3,5 ' 1 2,6 33'32'32" 1 7'30' 1 2,6  5.06 --_-- 36,2 3,44 j (O- 1 ,07 3,68 1 ,33 62,10 1 9,4 34,О 6,05 -1 -
М-20 22,,' 24 22 2 2,75 1 9,5 20,5 32° 10' 1 5" 1 6'30' 1 9,5 6,426 - 36,2 3,44 1 ,04 1 , 1 0  3,93 1 ,24 74,6 25,7 40,8 6,27 /23;4 11 , ' 1 1 ГАЗ-12  22/24 38,2 2,75 1 9,5,'20,5 32° 10 ' 15" 1 6 '30' 19,5 6,426 - 36,2 3,44 1 ,04 1 , 10 3,93 1 ,24 74,6 25,7 70, 1  10,80 1 

З ИЛ - 1 1 0  23/23 56,6 3,00 27; 27 42'36'30" 1 4' 27,0 7,8 J - 57,6 3,36 1 , 1 5  l , 1 7  4,51 1 ,32 93,8 43,6 56,6 8 , 1 2  24;3 
МЗМА-400 -- -� Т!,4  2)50 1 3; 12  22' 1 1 '33" 2� 10,5 15;625 1 +0,lG -0,16 1 6,4 3,68 l;o- ГQ 3,68 1 ,52 4 1 ,3 1 9,2 53,7 1 8,70 -\ -

М-20 Задн. 15/ 18  24,2 3, 18 30 2 1 ,8 - 20 ' 2 1 ,5 6, 1 64 i - 15,0 3,98 0,865 1 ,0 3,44 - 52,4 30,0 36,7 1 1 ,60 �23 ;7 
ГАЗ- 12  ХОД 1 5/ 1 8  35,01)3, 1 8  30, 2 1 .8 - 2��) 21 ,0 6, 1 64 ! - 15,О 3,98 0,865 1 ,0 3,44 - 52,4 30,0 53, 1 1 6,70 1 

ЗИЛ - 1 10 1 5/ 1 5  52, 1 1) 3,75 29 2 1  - \-23'33' 16,0 8,4 11 +0,22но,221 1 5,О 3,66 1 ,0 1 ,0 3,66 - 57,8 29,О 62,6 2 1 , 10 24,7 
МЗМА-400 17/29 1 4,9 2,50 --П-13,5 22- 1 1 '33" 120:-- 9,0 5,625 -r0,16 -0,16 2т,4 3,52 Г.0 IQ 3,52 [42 62,1 1 6,6 59,5 1 5,55 -) -

М-20 Задн. 18/ 29 29,О 3, \ 8  2 1 ,8 19 - 20 11 14 ,0 7, 1 44 -- 1 8,О 3.8 1 1 ,0 1 ,0 3,81 - 74,6 2 1 ,8 56, 1  12 ,80 \ 2з ;s 
ГАЗ- 1 2  ход 18/29 42,01) 3, 18 2 1 Д 1 9  - 120° 1 4 ,0 7, 144 - 18,0 3,81 1 ,0 1 ,0 3,8 1 - 74,6 2 1 ,8 80,9 18,50 J 

ЗИЛ- 1 10 1 5  3 1  52, 1 1) 3,75 2 1 / 20,5 - 1� 1 6 ,0 8,4 � 0,221-0 023 1 5,0 3,66 1 ,0 1 ,0 3,66 - 87,0 2 1 ,0 86, 1 1 7,70 j 21; � ' ' 21 ' ! 3' i 1 1 ' 1 

� 1) Расчетный момент подсчитан по сцепно�1у весу. 



<.О о Таб.шца 19 
Расчет параметров контактной прочности шестерен коробок передач легковых автомобилей 

Марк:
- ---i -�::��.- z z � � р кГ (J i. И кГ К/ -' lU fi __ -. "" 

;штомобиля 
J 

шест. 
� 'g- � �-

пд Т час 
!С Г . .  1Ut2 !("'  

Т' Э/(8 
час 1\н' 

п 
кг_i.м.N" 

МЗМА-400 

М-20 

ГАЗ-- 1 2  

ЗИЛ- 1 10 

ГJ П В 

1 1 ' 1 1 
15 3 1  1 800 i

_ 
3,82 ' 2i'2 о 1 1 1 5,6 1 1 ,06 6,48 340 - 1 1 1 ,9 ! 1 ,06 1 6,87 1 1 ' 1 1, 1 5  29 i 2400 ! 6,39 492 о , 1 1 33,2 i 1 ,07 : 6,20 , 1 70 1 - i 35,2 0,80 4,96 

15;29 i 2400 1 6,39 845 о 11 1 1 33,2 1 1 ,04 i' 1 0,4 : 98 i - 1 15,  1 1 0,60 6, 24 

1 i 17 26 1 2200 1 8 ,54 ' 
998 о ' 1 

'
58,5 1 1 .06 8,36 1 73 1 - 1 1 1 , 1  1 0,53 4,43 

МЗМА-400 1 --- - ---lu-29 1 870 2,09 495 1 3, 1  1 1 ,8 22,0 1 ,0: 1 2,3 75 0 ,2 10  i 1 5,8 1 0,43 1 5,29 

М---20 1 I j 1 8, 29 ! 1 240 3,7 1 846 - -- 38,3 1 ,Оа 1 1 ,2 35 О ,  153 1 5,4 i 0,31' ! 3,8 1 

ГАЗ- 1 2  1 ! 1 8  29 1 1 240 3,71 1 455 - 1 38,3 1 ,03 1 8,9 20 0, 1 1 3  1 2,3 1 0,26 1 4 ,91  

ЗИЛ- 1 10 i f 1 7  27 f 1 440 5,46 1 568 - - 37,9 1 ,02 9,6 20 0, 1 37 ! 2,7 1 0,28 1 2,69 

МЗМА-400 1 1 2 1 . 25 1 035 3,08 337 О 1 1 1 8 ,3 1 ,05 6,35 250 0,380 1 95,0 0,84 5,33 

М-20 

ГАЗ - 1 2  

ЗИЛ- 1 10 

МЗМА-400 

М-20 

ГАЗ-1 2  

ЗИЛ- 1 10 

1 1  i 22 24  1 350 5,04 623 о 1 34,9 1 ,06 6,65 1 20 0,240 28,8 0,62 4 , 1 2  ! 22"24 1 350 5,04 1 070 о 1 34,9 1 ,03 1 1 , 1 2  65 0 , 1 8 5  1 2,0 0,46 5, 1 2  
1 1 23_ 23 1 440 7,06 1 2 1 0  2,38 1 ,25 8 1 ,5 J ,Q7 8 ,69 40 0 , 190 7,6 0,40 3,48 1 1 3/ 17  870 J ,60  647 -- - 7,10 1 ,0 1  1 8 ,9 15 1 0 ,070 1 , 1  0, 1 8  3,40 

Задн. 1 5,i 18 1 240 3,09 1 0 1 5  - - 39,7 1 ,04 1 2,О 15 0,065 1 ,0 0,20 2,40 

ход 1· 15 18 1 240 3,09 1 745 - - 39,7 1 ,02 20,4 13 0 ,063 0,8 0, 1 8  3,67 

1 5  15 1 440 4.24 20 1 5  - - 60,4 1 ,03 23,6 13 0,060 0,8 0, 1 9  4,48 -------
МЗМА--400 

J\1-20 

ГАЗ-- 1 2  

ЗИЛ - 1 1 0  

Задн. 

XO;J: 

1 7, 29 

1 8  29 

18; 29 

1 5, 3 1  

664 1 1 ,60 

1 032 3,09 

1 032 3,09 

1 440 4,24 

650 

1 020 

1 745 

2015  

7,76 1 ,0 1  

32,2 1 03 

32,2 1 1 ,02 1 

42,6 1 ,02 ! 
1 5,7 

1 3,2  

22,4 

1 9,8  

1 5  

15  

13  

13  

0,070 

0,065 

0,065 

0,060 

1 ' 1  

1 ,0 

0,8 

0,8 

0, 1 6  

0, 1 8  

0 , 1 7  

1 О. ! 9 
1 

2,51  

2,38 

3,8 1 

1 3,76 



Марка 
автомобиля 

МЗМА-400 
М-20 
ГАЗ-12 
ЗИЛ-1 10 

МЗМА--400 
М-20 
ГАЗ-- 1 2 
ЗИЛ- 1 10 

МЗМА-400 
М-20 
ГАЗ-12 
ЗИЛ-1 10 

МЗМА-400 
М-20 
ГАЗ- 1 2 
ЗИЛ- 1 10 

МЗМА- 400 
,1\�-20 
ГАЗ-12 
ЗИЛ- 1 10 <D 

Таблица 20 
Расче т  напряжений изгиба в корнях зубьев шестерен коробок передач легковых автомобилей --

Наим. Zш'Z,( шест. 

15 . 3 1 
1 5, 29 n n в  
15 ... 29 
1 7/26 

1 7/29 
18 29 1 
18 29 

� ::<.. 
Ьс ::::; "' см r.:_-(..) � 

1 ,  18 1 1 ,6 1 
2,00 1 1 ,2 1 2,00 1 1 ,2 
2,47 1 1 ,2 1 

1 1 
1 ,37 1 1 ,6 
2,02 1 1 ,6 
2,02 1 1 ,6 

17, 27 2,55 1 1 ;6 1 1 \2 1 }25 1 ,30 1 1 ,6 

1 1  Г" 2,00 1 1 ,2 
22, 24 2,00 1 1 ,2 
23 123 2,70 1 1 ,2 
1 3, 17 1·.25 1 1 1 ,6 1 

За дн. 1 5; 18 2,59 1 1 ,6 
ход 15 / 18 2,59 1 1 ,6 

15. 15 2,50 1 1 ,6 
1 1 1 7 29 1 ,27 1 1 ,6 
За;щ. 1 18, 29 2,04 1 1 ,6 
ход ! 18 29 2,04 1 1 ,6 

1 1 1 5 31 2,07 1 1 ,6 
1 1 

л /Щ Ка Кдmах ,, J\ uI !<:п 

2 1 1 ,78 1 1 ,73 1 О,69 1 1 , 1  
1 2 1 ,68 1 ,36 0,66 1 , 1 
1 2 1 1 ,56 1 1 ,2 1  1 0,66 1 1 , 1  : о  1 1 ,49 1 1 , 1 3  i 0,47 1 , 1  

25 
1 5 
1 5 
10 

2 1 
1 2  
1 2 
1 0 
2 1 
1 5 
1 5 
1 5 

1 
1 

2 1 
1 5 
1 5 
15 

1 ,50 1 ,69 
1 ,59 1 ,42 
1 ,46 1 ,24 
1 ,43 1 1 , 1 3  

0,86 1, 1 
0,6 1 1 , 1 
0,53 1 ,  1 
0,67 1 , 1  - 1 

1 ,64 1 ,65 1 0,69 0,9 
1 ,60 1 ,3 1 0,72 0,9 
1 ,49 1 , 18 0,72 0,9 
1 .42 J , 1 4 0.-"'4 1 , 1  
1 ,34 1 ,40 0,86 1 , 1  
1 ,50 1 ,44 0,1)3 1 , 1  
1 ,38 1 ,26 0,53 1 , 1  
1 ,44 1 ,22 0.5 1 1 , 1 

' 

1 ,34 1 ,4 1  0,86 1 , 1  
1 ,48 1 ,35 0,58 1 , 1  
1 ,37 1 ,20 0,50 1 1 , 1 

i 1 ,43 1 1 , 1 8  0,49 i 1 , 1  
1 

1 1 
1 
1 

1 1 " � 
/( uI I  [(fLII  _::,; ·]; 

- 1 
- 1 -

- 1 -
- 1 -

1 - -

0,76 1 , 15 
0,76 1 , 1 5 

- -
! 

- -
- -
- --
- -

- -
0,78 J , 1 5 
0,78 1 , 1 5 
0,56 J , 1 5  

- -
0,76 1 , 15 
0,76 1 , 1 5 
0,66 1 1 , 1 5 

1 "'r___-"' �  

1 4 1 ,5 1 0,2 
1 1 

1 
27,5 1 0,2 42.О 0,2 

1 3 1 ,6 1 0,2 
55,3 1 0,2 58,6 0,2 
88, 1 1 0 ,2 
43,3 1 0,2 
34,6 0,2 
34,6 0,2 
54,4 0,2 
38,4 0,2 
68,0 0,2 
47,4 0,2 
60,0 0,2 
49,2 0,2 

75,5 0,2 
66,2 0,2 
84,9 0,2 
77,2 0,2 

1 

-

Тз" ;;и Кт 1\п Кнс кГf я.112 час 

1 1 1 67,4 1 1 ,0 1 0 ,8 - 33,2 1 \ 1 2,2 1 0,99 1 0,8 1 --- 2 1 ,8 

1 0,8 - 1 3,2 1 0,85 28,6 
0,8 1 -

. 
2,5 0,82 1 20,7 1 

� � ..... ... ! ' А  1 А М 1 АА � 1 0,6 0,065 4,9 0,80 i 26,5 
0,6 0,028 0,98 0,69 24,3 
0,6 0,0 1 3 0,26 0,60 3 1 ,7 
0,6 0,022 0,44 1 0,64 16,6 

0,8 0,250 62,5 1 ,00 27,7 
0,8 0,093 1 1 , 2 0,92 25,5 
0,8 0,044 2,9 0,79 34,8 
0,8 0,049 2,0 0,76 23,3 
0,6 0,003 0,045 0,47 1 9,2 
0,6 0,002 0,030 0,47 1 3,4 
0,6 0,002 0,026 0,46 16,6 
0,6 0,002 0 ,026 0,47 1 3,9 

1 1 0,6 0,003 0,045 0,46 20,S 
0,6 0,002 0,030 0,46 18,3 
0,6 0,002 0,026 0,45 22,9 

1 0,6 0,002 0,026 0,47 2 1 ,8 
I 
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3. Расчеты ш естерен коробок передач тракторов Мl'З- 2, ДТ-5 ,1 ,  
Формолл -М и Кокшут 

Р11с.  25. Кинематическая схема трансмиссии трактора МТЗ-2. 

)'-- =="" 

Р и с .  26. К и не матическая схема трансмиссии трактора ДТ-54. 



� 

Марка 
трактора 

Таблица 21 
Расчет н оминальных напряжений в зубьях шестерен коробок передач тракторов 

1 1 1 1 1 
' 1 1 ·1 . ----;---

1\1 Ь ·ь Ь ' 1 ' , 1 А 1 Гl : Номер ! . Р Пlп ut1 К rl ;пш ' , 1 i 1. 
J" н . Zш. Zк ап -;:- J1 · К11 К� cr1 • . ·с / 2 рис. 11 

. 1 кГм мм м.н 1 """ 1 м
.н 1 '"" 1 ! 1 1 .. 

"'" 1 ' Г """ 1 . ."Г�""Р"" Наим. 
шест. 

п п в  1 32 о о i 1 ' 
1 ,82 

1 1 1 1 
' 1 1 1 1 6. 43 1 9.О 5 _ 20 28.О 8.50 0 3.9 1 1 о.76 1 .0 2,95 1 1 47.5 8.8 1 

1 j 24 35 5 1 , 1  5 2 1 20° 1 5,3 8,50 � 1 3,6 1 
1 0,76 1 ,0 2,72 '1 1 47,5 22, 1 ! 4,86 - о 1 

1 1 1, 27 32 5 1 , 1  5 1 25 20° l 1 9  3 8 50 _о_ ! з,54 1 О,76 1 ,0 2,67 
1 
1 47,5 16,2 3,33 

25; 
1 
25; 
1 1  
25; 
3 ' • 1 - ' ' о 1 1 1 ' 

М ТЗ-2 l I I  1 29. 30 5 1 , 1 i 5 � 20° 18,3 8,50 -�- 1 3,51 1 0,76 1 ,0 2,65 : 1 47,5 15,6 i 3,25 

lv ' 1 19 о о 1 1 8 5 ' 

25· 
g' 
25; 6 1 i 28, 3 1 46,2 5 - 20 13,3 8,50 - 3,53 1 0,76 1 ,0 2,66 1 1 47,5 ' 1 

' ' о 1 1 
11 v l 20 39 26,2 5 19 20° 1 3,3 8,50 � 3,73 1 0,76 1 ,0 2,82 i 147,5 15,5 1' 

4, 1 9 

3,71 
1 - о 1 ' 1 1 ' 1 1 

' 
зал1. ход. 11 18 25 

1\ 5 1 , 1  1 5 20 20° 17, 1  8,50 _о_ 1 3 8 1 ! О,76 1 ,0 2,88 
1 
107,5 32,8 j 4, 1 8 ' - о ' 

1 1 1 : ' 1 1 

'>5· �8
. 

25; 
1 3 

i : 1 1 i 1 1 1 1 
1 -- -- ----- ----

11 1 : 1 4 49 . 29,8 ! 5 30 20° 24,0 8,44 0:.2 1' 3,74 : 0,75 1 ,0 2,80 i 1 57,5 1 5,9 1 4,05 ��; i - о 1 : 1 
1 1 1  ' 1 7. 4б 1 29,8 ! 5 30 20° 24,2 8,44 I �. 1 3,85 1 О, 75 1 ,0 . 2,88 1 157,5 1 3, 4 1 2,90 'i' 
1 1 1 1  ' 19 44 29.8 ' 5 :' 1 20' I 

23,2 8,44 �- 1 3,76 i 0,75 ' 1 ,0 1 2,82 1 1 57,Б 1 2,2 1 2,52 1 2�1 

ДТ·Б4 1 IV l 21 42 29,8 5 23 20' 17,0 1 8,44 -�- 1 3,69 ! 0,75 1 ,0 2,76 1 1 57,5 1 3,6 1 2,96 1\1 i \' i 16 38 29, 8 5 �S 
1 
20° 25,0 8,44 -� 1 3,91 0,75 1 ,О 2,93 1 1 35,О 17,5 . 3,3 1 ':· 

задн.  ход• 19 42 70.6 5 23 1 20° 17,0 8,44 _о_ 1 3,76 0,75 1 ,0 2,82 1 1 52,5 36,Б 8,37 2
6
6• i . - о i ! 

1 i i i 1 1 1 



ф ""' 

Марка Н аны . I z z .  
трактора шестерни • ш 1• 

п п в  
1 6  43 

24 35 1 

1 1  2 7  32 

Расчет п араметров контактной прочности шестерен коробок передач тракторов 
··· ----"·--

(/ 1 1 , 1 , Та 
час !(,, ' 

Таблица 22 

т 

1<Г ,itлt� час !(,/ 
п l n I V  \ Р  

11 1 . 
И 1 1· Па j об ,�щн м сl!к j "Г 

i · "Г Ко , (" 1 кг . •  1t.11" 
! 

- - ---· ___ " _ _ _ _____________ , ---------- --- ----- -----·-i 
6000 1 3,00 1 1 400 5,86 475 о 

i 
3,26 852 2, 1 3  

757 о 

1 520 

1 520 

1 1 ,36 

1 54 1 ,32 

1 1 6 1 , 1 4  

1 1 9 1 , 1 6  

1 ,0 1 2,40 

1 ,0 5,54 

1 ,0 3,86 

6000 1 ,0 

1 900 1 ,0 1 
1 800 1 ,0 

7.�о 

� 00 1 ,4 1  7,8 1 

1 8  1 ,78 6,85 

МТЗ-2 1 1 1 1  2 9  30 520 

3,67 

3,90 705 0,47 1 ,26 1 67 1 ,24 1 ,0 4,02 1800 1 ,0 1 �  

00 

со 

00 

1 ,78 7, 1 2 

IV 28 31  

v 20 39 

задн. ходl 18 , 25 1
1 4/49 

1 1 1 1 7  46 

1 1 1  
JLT-54 J 1 1 9, 44 i 1 ' 

1 \1 1 2 1
. 
42 1 

v 1 6  38 
' 1 ' 1 \задн. ходl 1 9  42 

576 4.22 

1 0 1 4  5,3 1 1 
520 2,45 1 

1 300 4,76 1 
1 300 6,58 

1 300 6,45 1 
1 300 7, 14  1 

1 300 5,44 

547 2,72 

660 1 ,69 1 ,24 

52·1 5,06 1 ,7 1  

1 1 35 1 о 

850 5,06 1 2 , 1 0  

700 1 ,57 1 1 ,47 

6 16 0,64 1 1 ,22 

567 0,20 1 1 ,07 

744 о 

1 487 о 

1 35 

1 77 

49 

2З8 

268 

226 

1 88 

1 2 1  

6 1  

1 
1 ,2И 

1 ,34 

1 ,04 

1 ,  

1 ,33 

1 , 1 6  

1 ,0.Jc 

1 

1 ,0 

1 ,0 

1 ,0 

,О 

1 ,0 

1 ,0 

1 ,0 

5,01 

4,96 

4,34 

3,94 

3,84 

8,70 

900 1 1 ,0 

600 1 о 

1 20 1 ,0 

1 800 , 1 ,0 

900 1 о 

600 1 ,0 

1 20 1 ,0 

s 

Е 

1 

1 ,46 

00 1 1 ,54 

20 1 0,72 
--

00 1 1 9 1  

00 l 2:4 1 
1 

1 800 , 2,4 1  

900 1 ,9 1  

600 1 ,67 

1 20 0,74 

7,3 1 

7,65 

3, 1 3  

9,90 

9,55 

8,30 

7,50 

6,40 

6,45 



<;О CJ1 

Таблиц а  23 
1' ас чет напряжений изгиба в норнях зубьев шестерен коробок п ереда•� тракторов 

Марка Наим. , 
1 1 1 1 1 1 1. 1 1 1 1 . 1 

трактора lшестерни
,
zш z" Ь с 1 с .l /\д Кдmах /(" Kul l(;Ll 1 1\ul l 1 Kf!.ll 1 GJ /\" 1 у 1 /\" 1 т 1 1("� Gu 

МТЗ-2 

1 1 ' 1 1 1 ' 
I 

П П В 1 6, 43 3,00 1 2  30 1 2,63 3,27 1 ,0 1 1 ,0 1 
1 , 1  - 1 25,3 0,8, 0 ,2 1 ,0 6000 1 1 ,0 

11 
24 35 2,20 1 2  30 \ 1 ,67 1 ,93 1 ,0 0,95 1 1 , 1 - - 38,5 0,8 0,2 1 ,0 ! 900 1 ,0 

1 1 1 
27.32 2,45 1 2 30 1 ,8 1  2, 1 6  1 ,0 1 ,0 1 , 1  - -- 32,3 0,8 0,2 1 ,0 i 1 800 J ,O ! 

: 1 111 1' 29. 30 2,40 12 30 1 ,88 2,23 1 ,0 1 ,0 1 , 1  - - 32,3 0,8 0,2 1 ,0 ! 1 800 1 ,0 j 
1 1 

I V 11 28 3 1  J ,90 1 2  1 30 1 ,88 2,04 , 1 ,0 1 ,0 0,9 1 - , 3 1 ,3 j 0,8 0,2 1 ,0 11 900 1 ,0 1 
1 1 1 1 1 : 

1 
1 1 1 ! 1 i 

20,3 

30,8 

25,8 

25,8 

25,0 

1 V 20 39 1 ,90 1 2  30 2, 1 6  2,30 ! 1 ,0 1 1 ,0 0,9 - i 30, 1 i 0,8 0,2 1 ,0 1 600 J ,O 1 24, 1  

____ l""'::'од 1 8  25 2.00 - 1 1 2  1 30 1 ,45 1 ,63 1 ,0 1 0,69 1 1 , 1  0,8 1 �__i_44:'j_ 0:8 0,2 _i.0
_1_120 

--�_! 35,4 

ДТ-54 

! I 1 4 . 49 ' 3,00 11 17 46 J,06 

l l l  1 19 44 2,96 

I V , 21 42 2,35 

v l 16 38 2,50 1 ' 
за;ш. ход\ 19 42 2,30 

1 1 1 1 1 1 
1 2  30 1 1 ,95 2,27 1 1 ,0 1 ,0 1 , 1  - 1 -1 1 2  30 1 2,3 1 2,57 ! ,О 1 ,0 1 . 1 1 
1 2  1 30 ! 2,40 1 2,73 1 1 ,0 1 1 ,0 i 1 , 1  

- 1 
1 2  1 30 f 2,39 1 2,49 1 J ,O 1 ,0 1 1 - -

1 2  

1 2  

30 

30 

2,04 

1 ,43 

2,2 l  

1 ,56 

1 ,0 1 1 ,0 1 , 1  -

1 ,0 1 0,68 о 9 0,78 0,85 

34, 1 0,8 0 ,2 

34,0 0,8 0 ,2 1 0,8 0,2 
0,8 0 ,2 

0,8 0 ,2 

1 ,0 

1 ,0 1 
1 ,0 

1 ,0 

1 ,0 

32,2 

35,8 

39,3 

34,6 0,8 0 ,2 1 ,0 

900 

1 800 

1800 

900 

600 

1 20 

1 
! 1 ,0 

1 ,0 

27,2 

27,3 

1 ,0 : 2fi 8 

1 ,0 

1 ,0 

1 ,0 

28 6 

3 1 ,4 

27,7 
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Р ис. 27. К инематическая схема трансм иссии трактора 
Фо р м олл-М. 

Рис. 28. К ине мати ческая схема трi1 11смисс и 1 1  

трактора К окшут. 



.....:, 

;::::. "' ... о "' "' "' 
:s: 
n 

ф � 

Расчет номиналь ных напряжений в зубьях шестере н  норобон п ередач транторов 

м.," 1 н'""· 1 • 
трактора 1 

шест. Z ш; Zк 

п. п. в. 20. 54 

� 1 1 9. 44 
1 1 "' 1 1  23/40 "> о ::;'( 1 1 1  2 6  37 Р. о 

-& IV 29/34 

задн. ход 1 8 /44 

Мр 1 тп кГ.м .ll.М 

1 9,5 3,63 

52,6 4,23 

52,6 4,23 

52,6 4,23 

52,6 4,23 

4 1 ,2 4,23 

Ьш/ Ьк 1 .МJl 

26, 2 1  

27/26 

25 2 1  

2 1 / 1 9  

20/ 1 9  

26.'26 

п . п. 1, 1 1, 1 
IV и 1 7/47 1 7,5 3,63 27,25,25,5 1 

... ;>., 
3 :с о ::G 

задн. ход 
1 1 22/4 1 48,2 

1 1  30/33 48,2 
п . п. 1 1 1 ,  

V, V I  29/35 17 ,5 
задн. ход . 
i ш 

i IV : 

v 

. V I  -lэадн. ход 

• 22!4 1 2 1 ,2 

25/28 3 1 ,8 

::ю;3з 2 1 ,2 

25/38 1 1 4,0 

. 22/30 35.5 

3,63 1 1 9,25 2 1 ,5 

3,63 2 1 ,5 22,35 

3,63 2 1 ,45, 22,0 

3,63 1 9,25 2 1 ,5 

3,63 25,35 25,0 

3,63 2 1 ,5:22,35 

3,63 125,35 25,0 

3,63 39,7, 2 1 ,5 

Ь ' h 
CJ.n .\{.\{ .lt.\t 

20° 2 1 ,0 8,40 

20° 2 1 ,5 9,55 

20° 1 9,5 9,55 

20° 1 5,5 9,55 

20° 1 4, 5  9,55 

20° 20,5 9,55 

20° 24,3 1 8, 1 7  

20° 1 7,0 
1 

8 , 1 7  

20° 1 8,7 8, 1 7  

�оо 1 9,0 8, 1 7  

20° 1 7,0 8 1 7  

20° 23,2 8, 1 7  

�оо 1 8 ,7 8 , 1 7 

20° 1 23,2 

20° 1 9,0 

8, 1 7  1 8,1 7 

' 1 ! 1 •пш 1 1 'Jli 
�пк 

cr '  1 Kh к� J1 А 1 кГ .11 и �  1 
1 1 1 

+0,25 
3,58 1 1 33,4 1 -0,45 3,48 1 ,03 1 20,4 

о 
133,4 1 а· 3,77 1 1 3,77 43,2 

о о 1 3,63 1 1 1 3,63 1 33,4 i 37, 1 
о 

о 3,56 1 1 3,56 1 33,4 38,4 
о 3,5 1 1 1 1 3 .51  1 33,4 35,6 о 
о 3,8 1 1 1 1 3,8 1 1 3 1 , 1  37,4 о 

+0.2 1 1 3,62 11 1 1 6, 1 8  -0,2 3,62 1 1 20,7 
о 

-0- 3,t6 1 1 3,66 1 1 4,5 63, 1 
о 

-0- 3,50 1 1 3,БО 1 1 4,5 39,6 
о 

·а· 3,5 1 1 1 3,51 1 1 6 , 1 8  15,0 
о 

-о· 3,66 1 1 3,66 1 1 4,5 27,8 
о 

·ь- 3,59 1 
о 

1 3,59 1 1 4,5 1 27,4 

-0- 3,50 1 1 3,50 1 1 4 ,Б 1 7 ,5 
о 

·а- 3,59 1 1 1 1 3,59 1 1 4 ,5 1 1 2  о 
о 

3,66 1 о 1 1 3,66 94,4 22,6 

Таблица 24 

Пн Номер 
рис. и 

кГ/ .м.1t2 шестерн и 

3,05 27; 1 

6,75 27;9 

1 5,57 1 27;7 

1 5,94 27;5 

5,54 27;3 

1 6, 10 27; 1 2  

3 , 1  28; 1  

1 8,53 28;5 

Б, 16 28;7 

1 ,89 28;3 

3,72 28;5 

3,42 28; 1 0  

2 ,27 28;7 

1 1 ,50 28; 1 0  

6,72 28; 1 1 



� 
Расчет параметров контактной прочности шестерен коробок передач тракторов 

Таблица 25 

Марка / Наим. I z /Z трактора шестерни ш к 11 
об мин мj�к 1 :r 1 " 1 f, и 

кГ 

К/ Кк' пд 

кГ, мJ.t2 1 тд тэ 
т 

час К,/  

� 
1 

00: :;: о � о. о 
v 

... >, 
а :.: о :х:: 

.��---,-��--;--�----,��--;-��-;--�--,--�:----1 n п в  / 20 54 1450 5,5 1 f 5за о 
1 1 109 ! 1 .20 1 ,0 11 3,66 6000 ! 6000 6000 j 3,oo 1 1 1 1 9 44 537 2,26 1 1 3 15 2, 1 3 1 1 ,53 82 1 1 ,06 1 ,0 7, 1 5 900 1 900 900 1 1 ,42 

1 1 1 23 40 1 537 2,73 1 1080 1 0,46 1 1 , 1 5 75 1 1 ,07 J 1 ,0 1 5,95 1 1800 1 1 800 1 800 1 1 ,80 J 

1 1 1 i 26 37 537 3,09 957 1 ,56 1 , 1 9 98 1 , 1 0 1 1 ,0 6,53 1 1 800 1800 1 8СО 1 ,80 1 
l \T 1 29 34 537 3,45 857 0,64 1 ,09 95 l, 1 1  1 1 ,0 6, 1 2  1 900 900 900 1 ,42 1 

задн. ход ! 1 8 44 690 2,75 1 1 45 О 1 62 1 ,05 1 ,0 6,40 1 20 1 20 1 20 0,80 i 
1 1 1 1 

1 ,  1 1 ,  \V, 
задн. ход 

1I I ,  V,VI 

1 и 1 1 1  

1 1 ,  v 
и 

задн. ход 

IV и V I  

задн. ход 

1 7. 47 

29. 35 

22 4 1 

30, 33 

25 38 

22 30 1 

1 650 

1 650 

597 
1 365 
597 
1 365 
597 
907 
2090 
8 1 4 

5,33 

9,06 

2,49 
5,7 1 
3,40 
7,78 
3,40 
4,3 1 
9,9ti 
3,40 

567 

332 

1208 
531 
885 

о 

о 

о 
о 

о 
390 1 о 
885 1 о 

702 3,03 
308 3,03 
890 о 

1 
1 
1 
1 
1 

1 ,28 
1 ,2
1
8 1 

86,6 1 1 , 1 5 

1 82 1 ,55 

38 1 ,03 
86,5 1 , 1 6 
72 1 ,08 
165 
72 

1 ,42 
1 ,08 
1 , 1 6 1 1 1 4 

264 
82 

1 ,86 1 
1 ,09 

1 ,0 1 
1 .0 

1 ,0 
1 ,0 
1 ,0 
1 ,0 
1 ,0 
1 ,0 
1 ,0 
1 ,0 

3,66 

2,93 

8,78 
4,32 
5,57 
3,22 
5,57 
3,96 
2,79 
7,3 1 

900 1 1 8СО 
720 
180 
1800 
300 
300 

900 1 1 1 800 3600 3,0 720 
18() 
1800 1 2400 1 2,87 300 
300 

900 900 1 1 390 1 1 ,72 
1800 490 
1800 1800 1 2 1 13 1 1 ,96 
300 
1 80 
720 

1 300 180 

133 
1 80 
720 1 962 1 ,73 
242 1 1 1 80 1 80 0,96 , 

п 

кГjмм2 

1 0,98 
10 , 1 0 
1 0,70 
1 1 ,80 
8,70 
5, 13 

1 1 ,0 

8,4 

1 5, 1  

10,9 

6,85 

7,03 
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Расчет напряжений изгиба в корнях зубьев шестерен коробок передач тракторов 

Марка Гl аим. . . 1 . 1 1 1 1 ·1 
1 

1 1 ' ' 1 трактораl
шесте,. ни . Z ш! Zк Ьс С 1 � /\ д f\ д11m 1 /\ " 1 !("1 1 !(�1 !("11 1 !(:k 1 1  

� � � о 
;:;; о.. о 

-& 

... >, 
3 � о ::.:: 

п п в  20. 54 

1 1 9  44 

1 1  23, 40 

1 1 1  26, 37 

IV 29, 34 

задн. холl 18 44 _1 
1 1 ,  1 1 ,  IV ,  j 1 7 , 4 7  lзадн. ход 
1 1 1 ,  V, Vl j  29, 35 
1 ; 1 и I I I  1 22. 4 1  

1 1 1 '  v и 1 30 33 задн. ход · 

IV и VI  1 25. 38 

j 1 
2,35 1 1 2,0 30 ' 2,28 2.57 1 ,0 1 ,00 1 , 1  - 1 -
2,65 1 1 1 ,6 30 1 ,4 1  1 ,70 1 ,0 0,80 1 , 1  0,65 1 , 1 5  

2,30 f 1 1 6 30 1 ,52 1 ,74 1 ,0 0,82 1 , 1  1 0,65 1 , 1 5  . 

2,СО 1 1 1 ,6 30 1 .58 J .73 1 ,0 0,82 1 J , 1  1 - . / 
1 ,  )5 

2, ю 

2,6 

2, 1 

2 ,0 

2,0 

2, 1 

2 , 1  

2 , 1  

2,5 

2,5 

l 

1 

1 

) 

) 

) 

! 

i 
1 1  6 1 30 

1 1 .6 1 30 

1 1 ,6 2 1  

1 1 ,6 2 1  

1 1 ,6 2 1  

1 1 ,6 21  

1 1 ,6 2 1  

1 1 ,6 2 1  

1 1 ,6 2 1  

1 1 , 6  2 1  

2 1  

i 1 ,66 1 ,79 
1 

1 .0 

j 1 .52 1 ,79 1 ,0 
1 

2,08 2, 1 3  1 ,0 

2,74 2,59 1 ,0 

1 ,40 1 ,4 1  1 ,0 

2,05 1 ,94 1 ,0 

1 ,60 1 ,60 1 ,0 

2 , 49 2,37 1 ,0 

1 ,60 1 ,60 1 1 ,0 
1 1 1 ,83 1 , 88 1 , 0  

1 3,06 2,99 1 ,0 

U,b:! 1 l , l b 1 Ь4,Ь l ,U 1 1 sou 

0,62 1 . 1 5  1 55,2 1 ,0 1 900 

0,64 1 , 1 5 56,3 1 ,0 1 20 
1 1 

1 ,00 1 ,  1 - - 47,3 1 1 ,0 3600 

1 00 1 ,  1 - - 42,7 1 ,0 2400 

0,61  1 , 1  1 0,6 1 1 , 1 5  62,0 1 ,0 4620 

0,98 1 , 1  0,65 1 , 1 5  58,2 

0,8 1 1 ,  1 0,62 1 , 1 5  56,5 1 .0 2343 

1 ,00 1 ,  1 - - 45,6 

0,8 1 1 ,  1 0,62 1 , 1 5  56,5 1 1 
0,94 1 0,9 0,64 0,85 42,5 1 ,0 720 

1 ,00 0,9 - " 32,3 

задн. ходl 22.'30 1 3,0 

? 1 1 1 ,6 

; 1 1 1 .6 2 1  l 1 .68 1 ,84 1 .0 0,92 1 0,9 0,65 0,85 3 1 ,4 1 ,0 1 80 

1 ,0  

1 .0 

1 ,0 

1 ,0 

1 ,0 

1 ,0  

1 ,0 

1 ,0 

1 ,0 

Таблица 26 

у 1 а" 
/( ю кГj.м.м2 

0.2 о.8 [ 4 1 ,О 

0,2 0.8 1 42,9 

1 0,2 0,8 1 40,7 

0,2 0,8 37,9 

0,2 0,8 34, 1 

0,2,10,8 49,6 

0,2 0,8 45, 1 

0,2 0,8 34.0 

0,2,0,8 25, 1 



8 Таблица 27 
4. Расчеты цилиндрических шестерен задних мостсв автомобиля МАЗ-203 и тракторов МТЗ-2 и ДТ-34. 

Расчет номинальных н апряжений в зубьях шестерен задних мостов 

1 1 1 1 1 1 i 1 
Марка Ьш �пш 1 No а.оп 1 

1 Z шfZк м Пlп Ь ' h - , 1 Ks Kh Ка А G
н 

П
н 1 , , 1 ::;1 

машины Ьк '1п �пк 1 рис. 

МАЗ-205 1 1 3  1 524 1 6 25 1 9 1  1 25° 76 / 1 3  68 1 +о.44 1 3•42 / о.95 1· О 97 1 О 87 1 2•74 1 23 1 'J 1 62•2 1 1 3  2 1 6 1  2460 ' 76 ' ! -0,44 3,63 1 1 ,05 • 1 ' 3,22 · - 87,6 ' 

1 4  1 1 35 1 '1 56 1 1 1 1 +о 27 1 3 63 !' 1 1 1 1 2 90 1 1· 23 6 1 1 i->ис. 25 
МТЗ-2 72 695 6,5 

1 50 20 ' i 50 1 1 ,70 _0:27 1 3:48 1 0,8 2:90 279,5 25:4 4,85 i9е�т�20 

дт-54 1 3  1 1 23 1 5 �  1 73.5 1 20' 1 68 1· 13,25 1 +о.77 J 3, 1 7  / 1 J О,9 1  / 1 / 2,8S - l 247 o / 1 7,4 I 3 80 1 Рис: 26-

63 596 •0 68 13 70 -О 77 3 92 О 94 3 68 ' 2 �  2 ' шест. ' 1 ' ' 1 ' ' ' ' 1 7  и 18  

43 . 35 . 53 . 0  89 
Примечания. а) Для МАЗ-205 М =47 · 6, 17 · 0.97 · 1 ,92 · 0,97=524; б)д�я МТЗ-2 М= 1 9,О 1 6 . 24 . 1 3 .'2 = 135 кГ.м; 

49 .41 . 0  92 в) для ДТ-54 М = 29,8 1 4 . 1 6 .2 1 23 кГ,ft. 
Расчет напряжений изгиба в корнях зубьев шестерен задних мостов Таблица 29 

Марка -1 1 ( .  
1 1 . i 1 ! 

1 1 1 . 
; . у машины Z ш/Zк D Ка f( к 1 Ku! K1,J 1 Kull f{l'-Jl 1 =

н 
::;д А в  Тзк 1 К

н
� Кю а 

МАЗ 205 1 1 3 1 1 1 ,6 1 1 ,03 1 1 / 0,63 i 1 , 1 1 0,73 1 1 , 1 5  ! 62,2 53,8 1 0,045 7,65 \ 0,66 1 1 35,5 - 6 1  58 1 0  1 ,03 ! 1 0,63 1 0,9 0,73 0,85 1 87,6 56,0 0,045 7,65 ' 0,56 1 3 1 ,4 

МТЗ-2 1 1 4  1 1 2,0 / t ,08 1 1 ,2 1 1 1 , 1  1 - 1 23,6 1 3З,6 1 1 1 900 1 ,0 1' ! 1 33,б 
72 4450 1 1 ,08 1 ,2 1 1 0.9 - 25,4 29,7 1 900 0,96 1 28,5 

дТ 54 -1 1 3  1 1 1 ,6 1 1 , 1 3  1 1 ,2 1 1 1 , 1  1 1 - 1 7,4 26,0 1 1 1 900 1 1 ,0 1 1 1 26,0 - 63 5760 1 , 1 3  1 ,2 1 0,9 - ' - 24,2 29,б 1 900 ' 1 ,0 1 29,6 



с 

.\\арк 
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11.1 11 тра 

Таблица 28 
Расчет параметров 1<онтантной прочности шестерен задних мостов 

--- - -- - -------:--- ! 1 1 ! 1 
1 z ш 1 ь с i (q ) (q ) 1 

1 1 илн п . .1 i l l  i' V И Р !('д К,/ - - 1 Т 1( 18  1 Тзk' Т'3 'f.T3 Кн ' q 
кт. zk J '· J 1 

Р н Р д i 1 J j r 
. ' 1 1 

J ! 6, 17 1 1 10 1 О,47 : 46,8 1 1 2900 l ,oo 1 1 3,20 13,20 1 1 70 \ 0. 1 80 30,6 30,6 1 25,3 0•44 J 5•8 1  

.\l АЗ<О 

1 8 35 1 3,40 1 1 99 1 0,85 : 84,7 7100 1 ,0 1  1 7,28 7,35 1 420 0,300 1 26 39,6 1 1 3  1 300 -'
1
- 1 60 1 ,79 378 1 ,6 1  i 1 60,5 3740 l ,Q4 1 3,83 3,98 1 2 1 0  0,480 58 1 55, 1 1 

1 ,00 1 677 2,88 l 281 2 130 1 ,  1 3  \ 1 2, 1 4  2,42 12Оо о,5оо 600 - ! 

.\ПЗ-2 

Л- 54 

i о,78 868 1 3,69 j 359 1 1630 1 ,23 1 1 ,67 2,05 2000 О,5оо 1000 - l __ _ 1 61 1 1 6, 1 7  1 23 1 - - 1 -- 1 1 .001 1 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - 1 - l 125,3 1 - 1 -1 1 1 ,46 88 0,42 3 1 ,3 2970 1 ,0 1  1 ,2 4,85 5,88 .900 1 1 900 900 3378 1 ,2 1  , 7, 1 1  1 5 3 : 1 , 1 8  1 08 0,51 38,0 2400 1 ,02 1 ,2 3,92 4,80 1 800 1 1 1 800 1 200 
14 1 1 400 -1- i 70 1 ,03 1 24 0,59 44,0 2090 1 ,02 1 ,2 3,42 4, 1 8  1 800 1 1 1800 9 1 4  

! 1 : 0,90 1 42 0,68 50,7 1 830 1 ,03 1 ,2 2,99 3,70 900 1 1 900 364 
1 1 1 0,51 251 1 , 1 9  88,8 1 040 1 ,08 1 ,2 1 ,69 2, 1 9  600 1 1 600 -

1 72 1 1 1 ,46 1 17 1 0,42 1 3 1 ,3 1 2970 1 1 .0 1 1 1 ,2 1 4,85 1 5,88 1 - 1 - 1 - 1 - 1 3378 1 0,70 1 4, 1 1  
1 1 

1 3  1300 7 , 1  
1 70 

63 1 1 1 1 

3,50 
2,7 1 
2,32 
2,00 
1 ,59 

145 1 0,64 
1 87 1 0,83 
- . -- i -- i --

62,5 2920 _ 1 ,02 
80,9 226() 1 ,03 - - ---- - -- - -

1 ,2 
1 , 2  -
--

3,80 1 4,65 
2,94 1 3,60 
2,52 -

1 - - -
- 1 -

900 1 
1 800 1 
1 800 1 

1 �  --
1 3,50 1 30 1 0,64 1 62, 5 i 2920 1 .02 ! 1 , 2  1 3,80 1 4,65 1 - 1 - 1 

900 900 1 960 1 ,2 5,58 
1 800 1 060 
- -
--·- -
- -
- 1  - 1 1 960 1 0,71 1 З,30 

П р 11  \1 е ч <J н и  е. Время работы н<J переда ч а х  дш1 а вто\10б11ля са�юсв<J;� а  МАЗ-205 принято равным времени 

работы н а  переда чах а вточоб 11.1я .\1АЗ-200. 



� о w 
Таблица 30 

5. Расчеты нон ичесних шестерен трансмиссий автомобилей. 
Исходные данные и номинальные напряжения в зубьях нони ческих шестерен трансмиссий автомобилей 

-----·--·-

Марка 

автомобиля 

---
МЗМА-400 

1 
7 ms L ап Ьш hш ' hш Sш �s Zпрш '-' Ш  

МкГм Zк тпср Ь' � Ьк h ' " hк s" �п Zпр!С 

36 ' ' . . - ' 3,22 22,00 42° 22 1 ,63 8,48 5,3 0,609 461 1 7

1 
5 5 . 3 63 0 97 _  18 8 1 4,94 1 90,63 1 1 6° 127 1 6 , 10 1 8,64 , 1 0,2 1

1
0,452 1 1 7,4 

------
ГАЗ-М-20 

ГАЗ-51 

1 8 1 1 2 5 3 12 0 97 - 37 8 1 5,34 1 1 1 1 ,6 1 1 7°30' 130 1 6,73 1 9 55 1 1 1 ,3 10,459 1 18 ,2 41 ' . , . ' - ' 3,54 30 40°06' 30 1 ,83 ' 5,4 0,600 479 
1 

1 6
1 

1 8,02 1 1 62, 1 120° 145 1 9,50 1 1 17 ,6510,434 1 10,5 40 20,5 . 6,4 . 0,97 = 1 27 •3 5,8 1 42 33°37' 42 2,54 1 3•28 7,55 0,521 1467 

-----11-1 1 32 6 6 24 . о 97 - 1 97 1 9,00 1 1 22.9 \20° 145 1 1 0,52 1 1 6 99 -! 1 7,2 10,320 1
2 1 ,9 

25 . . . ' - 6, 1 4 1 41 35° i4 1 4,78 1 
. 1 1 1 . 1 0,39 1 1 13 ЗИЛ- 1 50 

;\·lЛЗ-200 

:\1ЗМА-400 

-1 12 1
-
-4;

-;�� 0 97 _ 281 5 1 1 0.so \ 1 36,2 1 20° -,во 1 12,00 1 1 9 82 1
!
' 20.3 10.290 1 25.2 

23 . ' . ' 
-

' 6,78 56 35°39' 56 5,88 ' 1 2,7 0,357 92,4 

! 1 0 / 5,5 · 18, 1 4 · 0,94 · 1 .5 1 4,23 / 36,4 122°30 ' 1 15 l 3,22 / 6 60 [ 7 , 1 5i 0 063 1 1 2,3 / 1 4 2 · 2 · 1 ,4 25, 1  3,36 1 5  0° 1 6 1 2,69 ' i 6, 1 5 1 ' 24, 1  

ГАЗ-М-2О 1 12 \--I2-.s�l 5,96· 0,94 · 1 ,25 1 4, 1 0 1 44,3 120° 1 1 8 1 5,73 1 8 83 1 8,0510 400 1 1 4,4 1 8 2 . 4 .  1 ,5 19,5 3,26 1 8 0° 18 2,46 ' 4,85 ' 32,5 

ГАЗ-5 1 

ЗИЛ- 1 50 

.\1АЗ-200 

1 1 1 1 20,5 . 42,1 . 0,94 . 1 ,25 1 5,оо 1 57, 1 \22°30' 122 1 5,4 1 1 1 0 20 1 8,о710 163 / 1 2,6 20 2 · 4 ·  1 ,82 70,7 4, 1 7 1 9 0° 1 9 3,78 ' 7,63 ' 4 1 ,5 

1 1 1  1 32 ,6 · 47,б · О,92· 1 ,25 , 6,35 1 78, 1 120° 127 , 8,05 1
\ 
1 3 08 / 1 1 ,8310 340 1 1 2,3 22 2 . 4 . 2 1 12 5,33 25 0° 33 3,73 ' 8 , 12 ' 49,2 

1 1 1 1 47 . 50,1 . 0,92 . 1 ,25 � 1 8,оо 1 98,4 ['20° \32 1 10,80 1 1 7 50 / 1 5,36 10 350 / 1 2,3 22 2 . 4 .  2 = 1 i l 6,78 30 0° 133 5,20 ' 9,771 ' 49,2 

О> О• 

� � 
� � (;' cr ' Ка ' Kh' Ks cr, Ьр l:_-' :,, :..: 

� "' ь 

1 3
,24 1 1 1 1 1 1 ,05 10,88 1 3,32 1 36 1 47,8 1 1 4 20 3,42 ' 1 ,03 1 , 1 4 4,38 30 75,6 ' 

13,24 1 1 071 1 o4 J
0.86 J 3, IO / 39 J 6o,o / 13 00 3,43 • ' 1 , 1 8 4,50 39 87,3 ' 

13,39 1 1 00 11
0 88 10,8 1 1 2 ,38 1

54 1 55,3 12 1 80 13,42 • ' 1 ,28 3,88 51 90,4 ' 

\· 3,33 1 1 00 1 1 02 10,95 / 3,23 / 55 1 55,6 / 9 60 3,28 • . 1 ,05 / 3,52 50 67,0 ' 

/3,33 i 1 00 1 1 03 jo,92 1 3, 1 6 1 74 / 43,S
I 
7 0�-13.27 ' ' 1 ,08 3,64 69 53,8 ' 

14, 1 6 \о 93 lo 69 1o,93 1 2,5 1 / 15 J 74,3 /20 50 .3.55 I • 1 · 1 ,06 2,44 1 6 67,8 · 

1'
3,44 1 1 .00 /0.96 1

0,92 1 3,04 1 1
8 1 5 1 ,� 1 !0.60 3,28 J ,09 3,43 1 8 58,u 

[3,9о \ 0 93 10 9 1 \ 1 ,08 1 3,56 \ 22 1 1 19,5 123 00 13.33 ' ' 0,93 2,62 1 9  103 ' 
' 

13,58 1 1 оо lo 92 1
0,96 1 3 , 16 1 27 1 83.8 1 18 50 3,27 ' ' 1 ,04 3, 1 2 33 67,9 ' 

13,58 1 i ,оо /о.91 10,92 / 3,2з 1 32 1 68,5 / 1 4 ,3О 3,27 1 ,09 3,45 33 70,8 



:vlapкa 

il l'TO�IOбllMI 

,\1.ЗМА-400 

l 'AЗ- .''v\-20 

ГАЗ-5 1 

зи:J- I SO 

-· 

.vl A З - 200 

8 

Табл ица 31 
Расчет зубьев конических колес трансмиссий автомобилей на контактную выносливость 

1 1 " 1 � 
Zш <:::r- а... dшср i ....._____,, i v 11 "'] 1 
Zк i 1 t::"' пдв 1 1 

1 1 3,53 0,97 tJ, 8 1  7 30,4 ' 
1 4,2 ' 1 1  1 ,74 0,97 1 ,64 : 36 1 800 1 ш 1 ,00 0,99 2,86 1 

8 37,0 1 3, 1 2  0,97 1 ,49 
1 3,0 1 1  1 ,77 0,97 2,62 4 1  2400 ш 1 ,00 0,99 4,65 

-----��- ·---· 

6 4 1 ,8 1 
2 1 , 8  

4 0  1 600 

1 1  82,5 
9,6 

25 1 300 

1 

1 2  1 00,0 
7,0 

23 1300 

! 1 

6,40 1 0,97 1 1 -

J I  3,09 1 0,97 
1 1 1  1 ,69 1 0,97 2,08 1 
I V  1 ,00 0,99 3,52 

1 1 6,24 0,97 -

1 1  3,32 0,97 -

I I l  1 ,90 0,97 2,96 
I V  1 ,00 0,99 -

v 0,8 1 0,97 -

1 6 , 1 7 1 0,97 0,90 
1 1  3,40 1 0,97 1 ,63 
ш 1 ,79 0,97 3, 1 0  
J V  1 ,00 0,99 - 1 
v 1 0,78 1 0,97 1 -

д 

20 

20 

-
24 

30 

36 

1 1 
i 
1 /(д' 
1 1 1 1 1 ,00 1 1 ,00 

1 ,02 
1 ,00 
1 ,00 
1 ,03 
1 ,00 
1 ,00 
1 00 
1 ,04 
1 ,00 
1 ,00 
1 ,04 
-
-

1 ,00 
1 ,02 
1 ,09 
-
-

К/ (f )д 
1 ,2  1 7,00 
1 ,2 8,40 
1 ,2 5,02 
1 ,0 1 3,00 
1 ,0 7,38 
1 ,0 4 .37 
1 ,0 2 1 ,80 
1 .0 1 0,50 
1 ,0 5,76 
1 ,0 3,62 
1 ,2 1 1 1 ,50 
1 ,2 6, 12 �

2 1 3,65 
-

- 1 -

1 , 2  8,40 
1 ,2 4,75 
1 ,2 2,66 
1 , 2  -

1 ,2 --

т !(/ 
т

_" 
Так Та Кн' 

! 

75 1 0,2 1 0  1 5,8 1 5,8 134,9 0,74 
250 0,380 95,О 23,3 

2 1 75 l o.480 1 044 95,8 
' 

35 0 , 1 53 5,4 5,4 1 20,3 0,82 
1 20 0,240 28,8 9,3 

2345 0,380 891 105,6 
·- ··--- ·--·- -

9 1 .2 1 0,52 1 00 0, 1 33 1 3,3 1 3,3 
250 0,295 73,8 1 7, 1  
650 1 0,450 292 20,3 1 

2750 1 0,500 1 375 
1 

40,5 1 
1 20 0, 120 1 4,4 1 4,4 67,3 0,44 
255 0,225 57,4 16 .4  
925 0.375 347 36,5 
600 0,500 300 -

3 100 0,500 1550 -

170 0, 1 80 30,6 30,6 7 1 ,8 0,45 
420 0,300 1 26 4 1 ,2 

1 2 10 0,480 58 1 -

1 200 0,500 600 -
2000 0,500 1 000 --

ч --
р 

1 2,6 

1 0,7 

1 1 ,3 

1 
5 , 1  

3,8 



о .... 

Марка 

автомобил н 

.\ВМА-400 

ГАЗ-.\\ -20 

ГАЗ-5 1 

ЗИЛ- 1 50 

.\\АЗ-200 

i 
Zш i 

1 
Z,, 1 

! 
----- --- --· - ·--··-i 1 1 7 

36 1 1 
·- ··-1 8 1 1 4 1 
1 
1 6 1 40 

1 1  
25 

1 2  
23 

Расчет зубьев конических колес трансмиссий автомобилей 

на выносливость по напряжениям из гиба 

1 1 1 1 1 1 
а" 1 к" Ка 1 K:i 

-

47,8 1 ,2 1 0,553 1 , 1  
! 75,6 1 ,2 1 0,553 0,9 

1 1 ео,о 1 ,0 0,588 1 . 1 1 1 
87,3 1 1 ,0 1 0.588 0,9 

1 1 
1 

55,Я 1 ,0 1 0,694 1 , 1  
1 

90,4 1 ,0 1 0,694 0,9 

55,6 1 1 ,2 0,672 1 1 , 1  
67,0 1 1 ,2 0,672 1 0,9 i 
43,5 1 1 ,2 1 0,660 1 , 1  

1 53,8 1 ,2 1 0,660 0,9 
1 

· - -- --·- ------ __ _ _ _ " ___ - -
-- --- �- -- - --- - · - - -- ----· -·-- -- -- -1 1 1 i 1 1 Ки 1 аиu тд Кн ! Та 

i 
i 

1 i 
1 

--- ----г ---------- i 
1 34,9 1 1 i 1 75 0,065 i 4,9 1 1 1 45,1 

� 1 
i 1 1 1 ! 38,8 1 1 0,028 1 35 0,98 

1 1 46,2 1 1 1 
1 1 42, 1 1 00 0,0 19 1 ,9 

1 56,4 1 
1 49,3 1 20 0,0 15 1 ,8 
1 48,6 

1 1 1 37,9 1 1 0,045 
1 1 170 1 

i 1 1 7,65 
! 1 1 38,3 i 1 1 

П р  и :11 е ч а н  11 е. Так к а к  д.1 я всех ш естерен V на нервой переда че :11е1 1ьше 1 ,5 .11/се1<, 
то :11 0жно пр11нш1ать Кй= 1 ,0. 

Таблица 32 

Кн аи 

--

0,75 26,2 
0,62 28,0 

0,66 25,6 
0,55 25,4 

0,62 26, 1 
0,50 28,2 

0,6 1 30, 1 
0,56 27,2 

0,7 1 26,9 
0,66 25,3 



6. Расчеты отде,11ьных коэффициентов, входящих в таблицы 

Расчеты �асс, жестко связан н ых с шестернями 

(дополнение к табл. 9) 
1 .  Коробка передач ГАЗ -51 

0н = 0�) 4 + (;�) 4= 9,62 ; 03, = (i�) 4 = 2 ,24 . 

2 . Коробка передач ЗИЛ- 1 50 
А = § (22) 4+ (�1 ) 4 _1_ (i�)4+ �·· (38) 4  _1_ (41  )' 4 0= 1 33 53 . 

. зх 6 1 6  1 6  г 1 6  2 1 6  г 1 6  ' ' 

�)зх = (;�) 4 = 2,26. 

3. Коробка передач МАЗ-200 

нзх = €-<>, �.'.66 = 20 1 ; ' 
(26' 4 (н)З <  '--"' 24) = 1 ,38. 

4. Коробка передач МЗМА-400 
f:<J , = (�.з.1_)4 .  1 1 ,� + (г�,, ) 4 . 1 2 ,_� = (83/)4 . 1 1 ,4 -!- (67 ,()) 4 •  1 2 ,6 ·' 0 1 3, 1 _ 

Г17  14  Г17 1 4  45,9 14  45,9 1 4  
5 .  Коробка передач ЗИЛ- 1 1 0 

f<) l l  .о...= (Г2 r;) 4 . 24 + (Г1 7 ) 4 . �5,� -\- (Г 1 ;, ) 4 . ;9 = 2,38 . г 23 27 г 23 27 г �3 27 
6. К оробкн передач МТЗ-2 
Н1 -= (;�) 4 = 2, 1 3 ; (><) 1 1 1  = о�) 4 = 0 , 47 ; H1v = 0�) 4 = 1 ,69 ; 

Hv = (��) 4 = 5,06. 

7 . Коробка передач ДТ-54 
н, = (i�)4 = 5 ,06 ; Н11 � (Н)4 = 1 ,57 ;  

8 .  Коробка передач 
е , = - = 2 1 з · (23) 4 

1 9  ' ' 

A1v = (��) 4= 0,20. 

Формолл-М 
0н = ( ��) 4 = 0,46; 

01v = (;�) 4 = 0,64. 

9 .  Коробка передач Кокшут 

н, 1 = - ) = о 64· ( 1 7 '  4 1 1 9 ' ' ' 

(29) 4 tl1 1 1 = 

26 = 1 ,56; 

01v и 0v1 = (��) 4 = 3,03. 
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Таб.шцп -33 
Расчет коэффициентов изгиба Кип 

Марка м-��н-ы--1 Н���=�1 ;�/ ;�- \--- -�(1�- ---- --- ---

--------

шестерни do2 De1 De2 rle2 :Х_н 1 R.111 11,\1 / Кин 
Г АЗ-5 1 
М-20 н ГАЗ- 1 2  
Г АЗ-5 1 
ЗИЛ- 1 50 
МАЗ-200 
ГАЗ-5 1  
ЗИЛ- 1 50 
ГАЗ-51 
М-20 и ГАЗ- 1 2  

ЗИЛ- 1 1 0 

М-20 и ГАЗ- 1 2  

З ИЛ- 1 10 

ЗИЛ - 150 

Г АЗ-f>! 

ЗИЛ- 1 50 

МАЗ-200 

МАЗ-205 

МТЗ-2 

ДТ-Б4 

п п в  1 7
_4_3_1-57.02--Г 1 44.23 _ I -68:94-

- -[163.
-26 2ты ' 26"04 · -�74- - --- -5� о.66 

1 8, ?9 53,70 1 86,52 1 63,50 96,52 26° 1 9' 26'4 1 '  30,05 5,44 0,76 
l bl.1 57,02 1 44,23 67.32 1 6 1 ,64 26'50' 28'53' .12,56 5,25 0,83 

1 1 4 49 55.67 1-- �
-
?� .83__ 68,22 2 1 1 , 1 8  22°42' :3 ) 054'  32,79 6,30 - 0,83 

1 6  62 63,92 ' 
247,69 74,50 270,00 23 '27 '  25'55' 35.53 6 , 1 8  0,78 

1 1  27 33 90,56 ____ 1 1�_.68 1 05,22 1 26,98 29 '2 1 '  24°58 ' 49.95 �- 0,67 
22;4 1 87,48 --- �03_.�2__ 1 00.69 1 18,7 1 24° 1 1 '  26°09' 48.73 б.оо о,79 

ш 24/36 80,50 - } 20,75 _ - 9 4,33 1 38, 1 7  29'05' 24'50' 44,'35 5,34 0,66 
1 5/ 1 8  44,75 53,70 52,02 63,55 32'20' 24°42' 24,63 4,78 0,78 

15 lБ 52,86 52,86 1 64,99 64,99 35-35' 23° 19 '  28,78 4,68 0,56 

1 8/2� Б3,70 86,52 63,50 96,52 26° 1 9' 26°4 \ '  30,05 5,44 0,76 

!.'>.' 3 1  52.86 1 09,24 1 64,99 1 2 1 ,94 26'23' 27°00' 29.66 5,56 0,66 
Задн

. 1 6/27 63,62 1 07,36 1 75,50 1 1 9,20 :i5'45' 29°06' 36,40 6,27 0,82 
ХОД , , • ---- l ---- 1 --- 1 --- ---- 1 --- ---

1 8/43 1 бn,37 1 1 44,23 1 70,94 1 6 1 ,64 26°50' 28°33' 34,36 5,24 0,82 

1 22 49 87,48 1 1 94,83 1 102,08 2 1 1 , 1 8  22°42' 27'5 1 '  49,47 6,05 0,79 ---1 24. 62 9S,88 1 247,69 1 108,50 270,00 23·27' 24'00' 52,48 б, 13 0,78 

. 13 61 73,64 345,53 99,25 388,2Б 27°09' 36° 1 0' 45,6 1 9,66 0,7 1 

1 6 1 ,  1 3  34'>,53 73.64 388,25 99,25 4 2'06' 25°27' 1 9 1 , 33 10,88 0,80 
--- : 

1 4  72 8Б.54 439,92 1 04,90 474,88 22'С8' 30°39' 49,72 8,97 0,77 

--- 1 -
7_2_1_4_ \ 439,92 85.54 474,88 1 04,90 35'23' 2 1 °00' 235,6 1  9,87 0,84 

1 3  63 \--7� \ 384,93 1 l OS,00 4 1 2,50 2 1 °04' 1 36°39' 49,50 10,25 0,77 

63 1 3  ' 384,93 1 79,43 : 4 1 2,50 i 1 05,00 : 40'5 1 '  i 1 9°49' 204,58 1 1 2,03 0,88 



Расчет ноэффи циента К5, учитывающего танген циальную норренцию 

t а = tga_п . g s соsЗ ' 1 

к = (Sam + лs)2 · 
S s S ии + ЛS , из табл. 30 : 1115, ш' Sк, �s и lz'c· 

Таблица 34 
Марка а вто­

мобиля 

м ЗМА-400 

м -20 

ГАЗ-5 1 

3 ИЛ- 1 50 

м АЗ-200 

м ЗМА-400 

м -20 

г АЗ-5 1 

3 ИЛ-150 

7 

36 --
8 

4 1  --
6 

40 --
1 1  

25 --
1 2  

23 ---
! О 

1 4 --
1 2  

1 8  --
1 1  

20 --
1 1  

22 

1 ,92 
0,386 

1 ,22 ----
1 ,95 

0,4 1 2  
1 , 1 9  ----
1 ,95 

0,437 
1 , 1 9  ----
1 ,85 

0,444 
1 ,29 --
J ,83 

0,448 
1 ,3 1 --
1 ,62 

0,4 14 
1 ,52 ----
1 ,86 

0,364 
1 ,28 ----
1 ,70 

0,4 1 4 
1 ,44 ----
1 ,82 

0,364 
1 ,32 

ms 

2,06 0,950 

1 ,07 0,255 

2, 1 2  1 ,040 

1 ,0 1  0,283 

2,20 1 ,030 

0,94 0,277 

1 ,9 1 1 ,040 

1 ,23 0,472 

1 ,93 1 ,020 

1 ,2 1  0,502 

1 ,69 0,628 

1 ,45 0,525 

1 ,96 1 ,020 

1 , 1 8  0,437 

1 ,6 1  0,894 

1 ,53 0,626 

1 ,86 0 ,924 

1 ,28 0,427 

ISSm + ЛSP l ) I s�й +- ЛSC J ) I Ks 
т , m8 

1 2, 1 8 2,32 0,88 1 2, 1 7  2,02 1 , 1 4 --
2,23 2,40 0,86 

2,23 2,05 1 , 1 8  

2,23 2,48 0,8 1 

2,22 1 ,97 l ,28 

2,32 2,38 0 ,95 

2,33 2,27 1 ,05 

2,33 2,43 0,92 

2,33 2,23 1 ,08 

2, 1 4  2,22 0,93 

2, 1 5  2,08 1 ,06 --
2,30 2,40 0,92 

2,30 2,20 1 ,09 --
2,33 2,24 1 ,08 

2,33 2,42 0,93 --
2,25 2,29 0,96 

2,24 2,20 1 ,04 
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Продолжение таблицы 34 

Марка Zш j tgas / 5�7 а втомоби.1 я z" 
sдд дS 
ms ms 

SZm+дSP1)r . sgд + дsс1:1 
rns ms 

Ks 
1 1  

МАЗ-200 0,364 
1 ,82 1 ,92 0,982 2,29 2,39 0,92 

22 1 ,32 1 ,22 0,473 2,30 2,20 

П р н �1 е ч а н  и е. 1) р - рассчиты ваемое J(ОЛесо; с - сопря;кенное. 

Прибли женное определение коэффи циентов времени 

(при заданных зна чениях т, fJcP' а"0 , Ртах J I  /lш ;n)  

где 

Расч етная формулn 

Ртах т = 

!(" = J· (-e-) f ( fJ) dp +S 1 (р) dp, 
Ршах 

/>тiп Ртах 

1 f (P) = _  · е 
V2т; а/СО 

(р - Рср)2 
2cr/CO 

1 .  Определяем Ртах - Рср И Ртiп - Prp В ДОЛ Я Х  а,,0 

Ртах -- Рср = 111, .  ' 
а/СО 

Ртiп - Рср 
= п'. 

а/СО 

1 ,09 

Из формуляра по графе 1 находим ближайшие величины. Они 
соответственно обозначены 1111 и 111• 

2. В пределах от n1 до 1111 1 1 з  формулярn определяем сумму про­
изведений А Х В. 

3 .  Определяем Кв по формуле 

� АВ m, 
к" = - + (0,5 - � 11) .  

Р�:ах О 

П р и м е р  р а с ч е т а  

З адано : 111 = 6 ;  Рср = 0, 1 75 ;  а"0 = 0,07;  Ршах = 0,293 ;  / шiп = О. 
1 .  Определяем 111 1 и 111 

0,293 - 0, 1 75 
- - - - ---- = 1 69 . 

0,070 ' ' 
0 - 0 , 1 75 

о 070 = - 2,5 ; 
' 

1111 = 1 ,6 ; п1 = - 2,4. 
2.  Определяем Кв 

Из расчетного формулярn � А В = 0,70 12 · 1 0-4 ; т , � А с= 4450 · 1 0-4 •  
о 

Следовательно, 

0,70 1 2  
Кв = 1 04 . 0,2936 + (0,5 -: 0,445) = О, 1 1 1  + 0,055 = О, 1 66 .  
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Расчетный формуляр для опредЕ.'ления ноэффициентов времени 
-- -, Р -_Рср 1 A · lOJI В 1 АВ· 104 1 -�;(О 1 2 1 3 : 4 _ [ 

-· 

3,2 1 7 / (Рср + 3, l а!Со)'п/ / 
2,8 1 20 1 (Рср + 2,7cr/Cп)ml 
2,6 1 35 j (Рср + 2 ,5cr/Co)m l 
2,4 1 60 1 (Рср + �,Зcr/Cn )ml 
2,2 1 85 1 (Рср + 2, l cr"o)m / 

i 
1 J 1 з5 / (Рср + 1 ,9cr/Co)mj 2,0 

------ _ l -
1 ,8 / 1 90 1 (Рср + 1 ,7cr,co)ml 
1 ,6 1 260 1 (Рср + l ,5cr/Co)m ; 

-� � -

1 ,4 1 340 1 (Рср + 1 ,Зсr,со)т/ 
1 ,2 / 435 j (Рср + l , l a!Co)m / 

·--

1 ,0 J s35 1 (Рср + 0,9cr"п)mj 
0,8 / 625 / (Рср + 0,7cr/Co)m[ 

-

0,6 / 700 j (Рср + О,5а,со)т/ 
0,4 

--- 1 760 j (Рср + О,Зако)тj 
0,2 1 795 / (Рср + О, l ако)т/ 

о 1 ---- \ \ 
-0,2 1 795 j (Рср - О, l ако)т/ 
-0,4 1 760 1 (Рср - 0,3crк0)ml 
-0,6 1 700 / (Рср - О,5ако)т\ 
-0,8 1 625 \ (Рср - 0,7a/Co)mi 
-1 ,0 1 535 / (Рср - О,9сrко)т/ 
-1 ,2 1 435 j (Рср - 1 , l ако)т\ 
- 1 ,4 1 340 / (Рср - l ,3crкo)mj 
- 1 ,6 260 - l ,5cr т 1 1 (Рср ко) 1 
-2,0 \ 1 35 J (Рср - 1 ,9a"0)mj 
-2,2 \ 85 \ (Рср - 2, I a"0)m/ 
-2,4 \ 60 1 (Рср - 2,3crк0)ml 
-2,6 \ 35 \ (Рср - 2,Бак0)тi 

-3,0 1 1 1  j <Рср -2,9а"0)т j 

---1 
-1 1 

-- -- - - - 1  
- 1  

-

·-

Р - Рср 
'JICO 

1 
- - - - - -

1 ,6 
1 ,4 

- -- - ·-

1 ,2 
1 ,0 

--

0,8 
0,6 

--

0,4 
0,2 

-

о 
- - - ---- --

-0,2 
-0,4 
�о,6 
-0,8 
- 1 ,0 
-1 ,2 
- 1 ,4 
- 1 ,6 
- 1 ,8 

-· 

-2,0 
-2 2 

П р и ы е р р а с ч е т а  
·-1 1 1 Ав . 1 0 1 1 

1 А ·  104 в 1 
1 
1 2 i 3 1 4 1 
1 260 i o,2801:j 0, 1 250 
1 340 1 o,266G\ 0 , 1 200 
1 435 1 0 252G/ 1 ' 0, 1 1 1 3 

--

1 535 1 0,238G / 0,0974 
1 62S 1 o,224r.j 0,078 1 1 

1 700 1 0,2 JCI>/ 0,0600 
1 760 1 0, J 96G\ 0,043 1 
1 795 1 0, ! 82G/ 0,0290 1 \ 101�Л = 44so \ ' () 1 
1 79S 
1 760 
1 700 
1 625 
! 535 
1 435 ' 

i 340 
1 260 
1 190 
1 1 135 

85 
60 

! 0, Jl)8G\ 
1 о, 1 54в\ 
1 O, J4QGI 
1 0, 126Gj 
1 0, 1 1 261 
i 0,098G\ 
1 0,084G\ 
1 O,Q70G\ 
1 0,0566\ 
/ о,042а/ 
0,028G 1 1 

0,01 78 
0,0 1 0 1 
0,0053 

-

! 1 1 0,0025 
0,00 1 1 
0,0004 
0,000 1 
-

· 1  
-1 

--

1 1 
-
-

-

АВ · 10• = U,70 1 2  
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о 7. Расчеты шестерен на прочность при динамических нагрузках Таблица 35 
Максимальные динамические моменты на первичных валах коробок передач на различных передачах (по данны '11 табл. 4) 

Марка 
автомо­
биля 

Мкв = 
Пе ре- 1= Осц ·О ,7 · rк 

io . '1 кГ.м 
дача 

М" = Мкв = iк · О,97 
кГ.м 

lpl) 
lк / dn кГс.м сек2 .м.м 

l06 · e = А = 
Мдоп = Мд = Мс 1 Мд М/ 32lp · 106. - nN _ nN . 4  =М" + 1 5м Мн рас- / К  

= 
' -v'i./ -- . . + М , с ОПЫТ длt G · 1t · dn4 = - об/мин 9,55 · 1 ,5 (10 · 1к)2 доп Г. кГ.м / чет Г. 

. G = 7,S · 10" 'i.e кГ.м кГ.м к .м кГ.м к .м 

1 МЗМА-400 1 Задн. 
'1 = 0,95 

28,0 
8, 1 7  
6,27 1 1 ,9 

655 
24 

. 
1 0,2 1 1;,;---1. �-�1�� 1 9,6 1 3, 1 3  
6 ,  1 1 2,4 1 7,2 5,5 1 2,4 - 2,25 

26,8 1 3,3 1 3600 

М-20 

Г АЗ- 1 2  

ход 

1 
За дн. 
ход 

1 
За дн. 
ход 

'1 = 0,95 
48,5 

1 6,0 
1 3,4 

1 4 , 1  732 
28 16,2 1 8,6 3600 1 

'1 = 0,95 
65,7 

2 1 ,7 
1 8 , 1  

3542 . 7 333752 . 7,5 1 760 
27,5 32 . . 1 3600 9,83 33,6 

1 8,2 
1 2,7 

4 1 ,4 
29, l 

34,2 
26, 1  

63, 1 
47,2 

1 6,8 1 1 2,5 1 25,2 1 32,21 2,02 
25,2 1 2,5 5,2 - 2,02 

27,5 , 2 1 ,5 1 4 1 ,3· -
4 1 ,3 1 8 , 1  4 1 ,3· -

1 ,92 
2,29 1 1 1 '1 = о,95 44.3 ll 860 / 1 ·---- п,о [ 1 2 1 ,3 46,8 37,О 70,2 ! -- 1 1 ,90 

ЗИ Л- 1 1 0  Задн. 33,0 1 1 ,  1 34,5 36СО ! ХОД : 1 04,5 34, 1  , 32 1 45,6 I 79,7 70,2 34, 1  70,2 j - 2,06 

Г АЗ-51 
1 

Задн. 
ход 

'1 = 0,95 
1 82 

29,3 
24,0 1 42 

932 
40 

107 2800 

. �--
-- - - --г��.�-- --;� 1 20.5 1 40.8 1 45.01 1 .9= 

' 1 3 1 ,7 55,5 1 20,5
. 

3 1 ,7 - 1 ,5::. 
1 1 ,5 

7,7 
4,95 

' 1 1 1 1 1 ! 
З ИЛ- l 5О I 1 '1 = 0,93 j 47,3 256 

1 007 
2 1 9  1 2 1 0 2400 1 6 , 1  1 63,4 .54,6 f 32,6 63,4 90,0 ! 1 ,9'1 

. ;��{. 286 1 44,0 50 
, 

13,9 i .57,9 8 1 ,9 j 32,6 57,9 -- i 1 ,78 

МАЗ-200 

ЯАЗ-2 1 0  

. 
1 1 'l'J = 0,93 1 8 1 ,0 1 1 90 

- - - - 1 --�-
-

---;,-
9
-- - -��--- --- - --------- - -

3 529 1 43 384 : 2000 1 адн. 485 74 8 58 ' 1 1 7  8 92 6 ход ' ' ' 
1 07,0 1' 47,0 1 02,0 1 00,() 1 2 , 1 7  
1 60,Б 47,0 92,6 - 1 ,97 

1 

1 
Задн. ХОД 

'lj = 0,9 1 
ip= 1 ,07 

880 
147 
1 36 

529 1 1 1 90 
58 

1 ,43 
'f /  - 411( 

770 
е 

::е = 4 

---- ··---- --------

2000 
36,5 
3 1 ,2 

1 84 
1 67 

13�,0 1 : 1 ,0 1 1 84,0 - - 1 2 .Б� 
1 90,О 1 1 ,0 1 67,0 - 2,ЗБ 

1) П р  и м  е ч а н  и е. Так как податливость полуосей заменяет податливость всей транс:v�иссии, то следует прпнш1ап" что расчетная 
длина равна полной длине полуоси, а диаметр -- шшимальному диаметру. 



Таблица 36 
Расчет зубьев шестерен коробок п ередач rрузовых автомобилей на прочност ь 

при динамических нагрузках 

Марка Наи-
мен о- Z,u а втомо- :;" п" м" Мтах Ка.11 к" Ки.11 К:, crmax Птах 

бил я 
ванне z" 
шест. 

1 1 
1 , 1 Б 1 ГЛ:З-51 1 1 7  43 27,3 5,34 20,5 74,0 i 3,6 1 1 0,66 74,G 1 9, :3 

' i 
:iИЛ- 1 50 ! ! П В  23, j 1 1 7,0 2,46 32,6 109,2 1 3,35 l O,R I l ' ]  () Щ7 R,24 

)I ЛЗ-2 10 27 43 22,9 3,1 7 7 1 ,0 260,0 3,66 1 0,80 1 , 1 0  73,G 1 1 ,G 
1 

Г АЗ-51 17 43 47,8 1 1 ,2 20,5 40,8 1 ,99 1 0,83 
1 

1 , 1 5  90,6 22,3 

ЗИЛ- 150 l 1 4  49 47,0 12,0 32,6 63,4 1 ,94 1 0,83 1 , 1 5  87,0 23,3 

ЯАЗ-2 10 1 6  62 63, 1  1 4,4 7 1 , 0  1 84,0 2,59 1 1 0,78 1 ,  1 5  146 1 37,3 
1 1 

1 1 0,67 1 ГАЗ-5 1 27, 33 50,З 8,20 20,5 74,0 3,61 1 1 , 1 5  1 40,0 '29,6 

ЗИЛ-150 1 1  2 2  4 1 3 1 ,8 6,40 32,6 1 09,2 3,35 1 0,79 l , 1 5  96,8 2 1 ,4 

ЯАЗ-210 22 47 39, \ 1 6,96 7 1 ,0 260,0 3,66 1 0,78 1 , 1 0 1 23,0 25,5 

1 
ГАЗ -5 1 24 36 34,3 5,04 20,5 74,О 3,6 1 1 0,66 0,85 69,6 1 8,2 

ЗИЛ- 1 50 1 1 1  3 1 , 33 2 1 ,0 2,84 32,6 109,2 3,35 1 0,8 1 1 , 1 0  62,7 9,5 

ЯАЗ-2 10 33, 37 27,8 3,76 7 1 ,0 260,0 3,66 1 0,80 1 , 10 89,5 13,8 

ЗИЛ- 150 v 20/44 15 , 1 2,37 32,6 1 09,2 3,35 1 0,8 1 0,90 36,9 7,9 
ЯАЗ-210 23;47 1 9,8 3,04 7 1 ,0 260,0 3,66 1 0,80 0,90 52,2 1 1 , 1  

ГЛЗ-51 17 _ 22 47,8 1 6,3 - - - - - - - -

ЗИЛ-150 За дн. 1 6_ 27 37,4 9,70 32,6 57,9 1 ,78 1 0,82 1 , 1 5  62,8 1 7,3 Х ОД 

ЯАЗ-2 1 0  1 6, 26 60,0 20,2 - - - - - - - 1 -

ГАЗ-51 1 8, 43 75,8 1 3,9 20,5 3 1 ,7 1 ,55 1 1 0,82 1 , 1 5  1 1 1  2 1 ,5 

ЗИЛ- 150 Задн. 22, 49 54,9 9,25 32,6 57,9 1 ,78 1 0,79 1 , 1 5  88,8 1 6,5 ход 

ЯАЗ-210 24;62 94, 1 1 2,8 7 1 ,0 1 67,2 2,35 1 0,78 1 , 1 5  1 98 30, 1 

l l l  



Таблица 37 

Расчет зубьев шестерен коробок передач легковых автомобилей на прочность 
п р и  динамических нагрузках 

Марка Наиме- ,., 
о нование � автом - шесте- -1 Mmax') М"') 

кГм кГм 

"max Птах 
1({'/,!f.lt' l(Гj,1t,H' биля реи � 

МЗМА-
400 \ 1� 1 3 1 ,б 6, 1 1  1 1 ,4 \ 22,8 \ Б,Б \ 4 , 1 6  \ 1 ,о \ о,69 \ 1 , 1  1 99,8 \ 25,4 - -- __ __ __  ! __ 1 _ __ 1_1 __ _ 

1 5  i ! 1 

_

м
_

-2
_

0 
_

_ / ППВ _::_ 27,9 5,79 �-��1�� О,66 1
_

1

_

, 1

_
1 Б4,5 � 

15 1 1 i ГАЗ- 1 2  

ЗИЛ- 1 1 0  

МЗМА-
400 

М-20 

29 47,9 9,96 27,Б 55,О 2 1 ,5 
: 

2,56 1 ,0 0,66 i 1 , 1 � 89,0 25,5 --- --- --- __ 1 _____ 1 __ 1 __ _ _ 

1 7  1 i i 
26 54,0 7,90 46,8 93,6 37,0 2,53 1 ,0 0,47 1 1 , l  ! 70,6 20,0 

17  
29 39,0 1 1 ,9 1 7,2 5,5 3, 1 3  1 ,0 0,86 1 , 1  1 1 5,0 37,2 

�� 47,2 1 0,6 1 6,8 25,2 1 2,5 2,02 1 ,0 0,76 1 , 1 5  83,2 2 1 ,4 

1 8  . 
29 8 1 ,4 18,3 27,5 4 1 ,3 2 1 .5 1 ,92 1 ,0 0,76 1 , 1 5  1 36 35, ! 

1 7  -----,--------27 52,0 9,43 46,8 70,2 37,0 1 ,90 1 ,0 0,67 1 , 1  72,8 1 7,9 

2 1  
25 34,0 6,05 1 1 ,4 22,8 5,5 4, 1 6  1 ,0 0,69 0,9 88,0 25,2 

22 
24 40,8 6,27 1 6,8 33,6 1 2,5 2,69 1 ,0 0,72 0,9 7 1 , 1  1 6,9 

22 
24 70, 1 1 0,3 27,5 55,О 2 1 ,5 2,56 1 ,0 0,72 0,9 1 1 6 26,4 

23 
23 56,6 8 ,  1 2  46,8 93,6 37,0 2,53 1 ,0 0,54 1, 1 85,0 20,5 

13  1 47 53,7 1 8,7 - � � 2,25 1 ,0 0,86 1 , 1  1 1 4,0 42, 1 

1 5  
1 8  36,7 1 1 ,6 - 25,2 1 2,5  2,02 1 ,0 0,78 1 , 1 5  66,5 23,4 

1 5  
1 8  53, 1 1 6,7 - 4 1 ,3 1 8 , 1  2,29 1 ,0 О 78 1 , 1 5  109 38,2 

J� 62,6 2 1 , 1  70,2 �1 2,06 1 ,0 0,56 l , I E)  83,0 43,5 

17  
29 59,5 1 5,6  - 1 2,4  5 ,5  2,25 1 ,0 0,86 1 , 1  1 26 35, 1 

�g 56, 1 1 2,8 - 25,2 1 �,5 2,02 1 ,0 0,76 1 , 15  99,0 25,8 --------- -- -- --- -- ----
18 
29 80,9 1 8,5 - 4 1 ,3 1 8 , 1  2,29 1 ,0 0,76 1 , 1 5  1 62 42,4 

1 5  
3 1  86, 1 17,7 70,2 34, 1  2,06- 1 ,0 0,66 1 , 1 5 1 35 36,5 

1) 
В 

таблице приведены моменты, возникающие на первичном валу к. п. п. 
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Таблица 38 
Расчет зубьев конических колес трансмиссий грузовых автомобилей на прочность при динамических нагрузках 

Марка Zш 1 Zшэ dшэ hш' R 1 h f' б Z 
м.11 /(д.>1 /(К 1\:1. 

d 
f , Cle� Cl,11 .1' Х \ tl.IL Gmax автомо иля 1с Z,-э "э 1" 1 ---------- 1 

·------ --·-·-- -- ·-·

-
- ·-·------ - - ·  --

6 1 1 92,3 1 
Г АЗ-51 281) 2,20 1 ,О 

' - - - -- - - -- - 0,69 
� �9 1 �� 

1 -----�'--..,-----

1 1  1 1 , 1  1 1 00,0 
ЗИ С - 1 50 1 400 2,03 1 , 2  1 -- - - - - - - -- - 0,67 

25 0,9 98,5 
1 

---
1
- ' 

-
' 1 

1 2  1 , 1  80,7 
МАЗ-200 600 2, 1 3  1 ,2 - - - -- - - - - 0,66 

23 0,9 8 1 ,6 

·--------

· - · - -·------- ---- -·-·-·- ----- -
1 1  2 20 1 , 1 5  1 2,6 62,8 5,4 1 0,68 

Г АЗ-51 1 56 -· - 1 ,0 27°07' 30°33' 33,6 3,21 1 0,2 1 65,0 
20 1 ,25 0,85 4 1 ,5 207,0 3,78 -

ЗИЛ- 1 50 

-
l l  227 2.о3 Г 1 ,0 

1 ' 1 5 1 2'3 78' 1 8'05 
23° 1 3' 3 1°35' 43, 1 4,00 1 3 , 1  

°
'
69 

1 0��-

r, 
2 2  1 ,25 0,85 49,2 3 1 2,0 3,73 -

1 1 1  2 1 3  1 , 1 5  1 2,3 98,4 10,80 J 0,6 1 82,0 
МАЗ-200 364 -· - 1 ,0 23°51 ' 29°2 1 '  53, 1  6,90 1 7,5 

22 1 ,25 0,85 49,2 394,0 5,20 - -

�-)tJШ 
48.0 

23,4 

1 7,9  

40,5 

30,4 

24,3 



8. В ыводы из расчетов 
Рас11еты шестерен,  приведенные в таблицах , ппкизывают, что прн­

нятый м етод с последовательным определением номинальных (геомет­

рнческих) ,  действительных и затем эквивалентных напряжений обла ­

дает ч еткостью расчетов 1 1  дает возможность легко изменять отдельные 

коэффициенты и параметры для про верки новых  теорий и предложений .  

Н апример, можно опредеJ1ять напряжения на изгиб, п ользуяс ь 

различными гипотезам и ;  возможно изменить методику расчета дина ­

мических нагрузок ,  принять одинаковыми коэффициенты !\и и К,,' и т. д .  

Результаты расчетов представлены на рис. 29-32. Из рис . 29 вид­

но, что контактные напряжения для больш инства шестерен лежат в 
пределах от 3 до 9 кг/ .м:м2 • 

Больш ие вели чины напряжений (3 - 9 кz/J4M�) имеют шестерни 

тракторов Формолл-М и Кокшут; это говорит о том ,  что трансм иссии 

указанных тракторов рассч 11таны не на 6000 час, а ш1 меньшее ч исло 

часов работы . 

fO 
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Рис. 29. 1\01.тактные напряжения на зубьях шестерен трансмиссий автомобилей 
и тракторов: 

1 1 4  

О - напряжения в зубь ях шестерен коробок нередач, 
О - Нсшряжения в :.;убьях ш естерен главных передач ,  

.,..,1 1,...1..,.i ,..I ,...1 1�1 .,..,1 1  - предельные напряжения при J 07 циклов. 
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Рис. 30. На пряже ни я изгиба в зубьях шестерен трансмиссий автомобилей и тракторов. 
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Рис. 3 1 .  Максимальные контактные напряжения на зубьях шестерен трансмиссий 
автомобилей. 
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Из рис.  30 видно, что папрнжения на изгиб дJiя боJiьшинства шес­
терен Jiежат в предеJiах от 20 кГ/.м.м'!. до 35 кГj.м.м'!., в то время как 
п редельные - от 39 кГjмм2 до 50 кГjмм2• Значительные резервы по 
напряжениям на изгиб имеют ш естерни коробок передач МЗМА-400 
(при М расчетном 5,5 1сГ.м) ,  М-20 (при М расчетном 1 2 ,5 кГ.м), МТЗ-2 
и ДТ-54. 

Напряжения на изгиб в шестернях коробок передач тракторов 
Формолл - М  и Кокшут соответствуют предельно-допустимым величинам . 

Рис. 3 1  показывает, что м аксимальные к онтактные напряженин 
составляют 30 - 50 кГ/.м.м} ; в это ж е  время максимально-допустимые 
напряжения по рекомендациям ряда исследователей 30 - 40 кГjм.м2 • 

Из рис .  32 видно, что максимальные напря жения на изгиб изме-
1 1яются в пределах от  50  до  1 50 кz/мм2 для большинства шесте ре н, 
в то время как предельно-допустимые величины составJiя ют 1 50 -
200 КГ/ ММ'!.. 

Большая разница в веJшчинах напря жений говорит о том, что нс 
все шестернн равно напряжены при действии динамических м оментов .  
Наличие напряжений для шестерен заднего хода ЯАЗ-2 10  и ГАЗ - 1 2, 
превышающих 1 50 кГjмм2, говорит, во-первых, о том,  что величина 
1 50 кГjмм2 достаточно условна и в действительности она,  очевидно, 
выше, 1 1 ,  во- вторых, о том , что необходимо провести эксперименты 
но определению ди намических нагрузок на автомобилях типа ЯАЗ-210 
1 1  Г АЗ- 1 2  и уточнить рекомендуемую м етодику по расчету динамичес­
к 11х нагрузок для машин данных классов. 

9. Предельно-рекомендуемые напряжения шестерен и механ и ческие 
с войства металлов 

Предельно-рекомендуемые напряжения при расчетах на выносливость 

1 .  Поверхностн ую напряженность П = .!}_ следует сравнивать с р 
н редельной поверхностно й  напряженностью, соответствующей испыта­
нию шестерен.  Если отсутствуют данные непосредственно по шестер­
ням,  то необходюю ориенти роваться на данные по испытанию ро­
.'IИI<Ов. 

П ричем предельные напряжения для шестерен 

Пп1 Пп = Ппо П-• 
nol 

где Пп1 - известное предельное напряжение для ш естерен из анаJiо­
гичного материала ; 

Ппо� - известное предельное напряжение для образца из того же 
материала , что и Пп� · 

2. Напряжения изгиба у корня зуба следует сравнивать с преде ­
лом выносливости шестере н ;  если данные непосредственных испыта­
ний шестерен отсутствуют, то следует сравнивать с пределом вынос­
ливости образца при изгибе а_1 (образца термообработанного, но без 
цементации или цианирования) .  Повышение предела выносливости при 
цементации или цианировании идет в запас прочности, а также яв­
ляется известной гарантией того, что усталостных поломок не прои· 
зойдет раньше расчетных сроков при неизбежном разбросе в значе­
ниях пределов выносливости. 
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Таблица 39 
Основные поназатели механичесних свойств сталей

, применяемых дJ'lя ше стерен и предельн ые напряжен ия 
при  испыта нии шестерен 

1сГ кГ _ кГ 1 _ кГ кГ_ Поверхно-
0 т - crn -. Rc и л и Нг, ' - 1 it it� 

'k м.м�· Пп .м.м� стное на-А!М� .iцt2 ' , , 
( ) (поверхностное напряже- пряженис 

(предел текучести) (предел прочн. ) твердость (п-:Jеде.� вынос.швости) 1 0- ) с мяпrя · ние при • циклов · 

- ---- - - - - -- ---- --- ----·-- - --·--� о = о::: 1 
Марка � cr кГ

. , _ ::;; § � напряжения напряжения напряжения 

00 
= >. 6 мм2 ,., :s: � � :s: "" � :::: :::; "" при при натvр-. "' "" ::;; = ... о; о <!) "" <!) 

дл я • 

стали """ � · при растя- � а. ::: = t; :::; !;: ;:: с:; , натурных ных пспы-

сh <!) ;; женин � г; � hJ - о � с; ;;; !;; оор�зцов испытаниях тания х  
� ф t: i::::: "' о '° о и � � Е: 11':) ::r . ..С1 о .д '° - . м Q.) о u "<!' '° i:: i:: f-< o:J  "" :;: "' <!) ::f o.,  = " 0  
f- u [ � f- ·� ci. � ,g. = � <!.> � '° u § <:.> ::: \о -·"' [fб <,� 11Е: u ::f '°  u �  §-g � = о  � '""' g = ::f ;:f ro  :з � "'"' ie ·" 1;:;; " (")  QJ O ::S:: eo;s o  � >< <L> О ,..... i;::; Ф Ф :S:: ::С �-ч t) cv:> r 1 Q М О О.. Q J '" :; 1:: <!.> О.. :S: ::r \О О °' М :S: М ::f О.. <l> 'J/C GI( 1 1 :ic.11 1 1  '- � i3.. i:: '- � � � �� � � � [ ь [ (5. § 3. ::: >. t; 11 � :;; О \О С!.1  f... O i.o  <'; ,.. Е: >. O <t>  <t> '° о '° ""  \О о;  � <l> � t:::: t::::'" 1:: О !-<  t> С "<!'  ::! :.:  t> м i:: :>- u О о:> ::: О !-< О :S: ::: ::J t:::: 

1 1 1 ' 1 1 ' 1 i 
40Х 80 1 1 00 46-53 2 17 1 48-66,5 1 47,5-55 i 1 7-8 1 
40ХН 80 100 1 50-54 207 . 40 ! i 1 i 
40ХФА 75 90 24 1 1 38 1 ! I . 1 
12Х2Н4А 85 1 1 0 1 70 56-62 до 450 269 

1
45-55 108 , i 1 � j l  t; 

1 2ХНЗА 75 95 170 58-62 26-40 2 1 7  39 -47 : 39-47 l 240 ; � 8,5-9,5 i " 
1 8ХНВА 85 1 35 1 15 1 50 58-62 35 269 54-60 1 1 g � 
1 8ХГТ 80 95 1 1 0 1 15 60-62 400 228 84 1 42--50 i С::� � ;,' 
20Х 60 80 58-60 160-180

1
· 179 38--50 58-661 i }(") � } Q:: � 20ХЗ 90 109-114 ·1 1 10 130 56-62 40-43 207 22-34 1 1 ' 11 /\ ..__.,,! "' � � t::i.. 20ХНЗА 75 95 24 1 43-45 : ь с:, ii;- 55 t 

2ОХНМ 1 14 1 33 200 58-65 40 48 7 1  1 i '"' � 8-- 9  11 � 
20ХГБ 80/ 1 14 100/ 138 58-65: 30-40 64 82 • j , :: Q:;-" .... � 
30ХГТ 1 45/ 1 60 1 50/ 1 75 58-62! 35 170-2 17 176- 88 ! : ) '"?" ::  } -... -
30ХМА 75 95 1 229 47 1 1 J 1L §" j 1 tJ '-' 1 1 
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Предельно-реномендуемые напряжения при р асчетах на максимальные 
п иковые нагрузки 

1 .  Максимальные напря жения на изгиб следует сравнивать с пре ­
де.11ьными напряжениями,  соответствующими  поломкам зубьев ше­
стерен.  

Так как расчетный динамический м омент я вляется эксплуатаци -
01шо-ма ксимальным и имеется значительный разброс величин предель ­
ных  напряжений, т о  следует п р и  расчетах вrюдить коэффициент 
запаса . 

Должно выдержи ваться соотношение :  

2. Ма1<симальные поверхностные напряжения следует сравни вать 
с предельными напряжениями, вызывающими смятие рабочих профилей 
зубьев. 

Рекоме ндуемые предельные напряжения помещены в табл . 39. 
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