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ВСТУП 
 
Зубчаста передача - це механізм, що за допомогою зубчастого зачеп-

лення передає енергію, змінюючи при цьому кутову швидкість, оберта-
льний момент або сам характер руху. При цьому енергія може передава-
тися між валами з паралельними, перетинаючими і перехресними осями. 

Зубчасті передачі з циліндричними колесами передають енергію між 
паралельними валами і виконуються з прямими, косими або шевронни-
ми зубцями. Передача енергії між валами з осями, що перетинаються, 
здійснюється конічними колесами звичайно з прямими або круговими 
зубцями, рідше з косими зубцями. Перетворення обертального руху в 
поступальний або навпаки здійснюється циліндричним колесом і рей-
кою. 

Для валів з осями, що перехрещуються, застосовують зубчасті гвин-
тові передачі. Черв'ячна передача складається з черв'яка, тобто гвинта з 
трапецоїдною різьбою і черв'ячним колесом, що представляє собою ко-
лесо косозубе з зубцями особливої форми. Основна перевага черв'ячних 
передач – значні передаточні числа – забезпечила застосування їх до 
10% від загальної кількості передач зачеплення. 

Розміри зубчастих і черв'ячних передач у значній мірі визначають 
розміри і масу редуктора в цілому, тому забезпечення їхньої працездат-
ності при мінімальній масі і вартості є важливою техніко-економічною 
задачею. Розрахунок передач на міцність складається з двох етапів: про-
ектний і перевірочний розрахунки. Проектний розрахунок проводиться в 
умовах неповної інформації про об'єкт і тому має спрощений, наближе-
ний характер. У зв'язку з цим після проектного розрахунку обов'язково 
виконують перевірочний розрахунок передач у повному обсязі, тобто на 
згинальну і контактну міцність. Перевірочний розрахунок проводиться 
після визначення розмірів передач, його ціль - визначити розрахункові 
згинальні і контактні напруження (коефіцієнти запасу міцності) і порів-
няти їх з допустимими напруженнями (допустимими коефіцієнтами за-
пасу міцності). 

Наведені нижче вказівки відносяться до закритих передач і базують-
ся на ДСТ 21354-87, до якого у навчальних цілях внесені деякі спрощен-
ня. 

У наведених вказівках дається комп’ютерна методика розрахунку 
передач, яка здійснюється за допомогою програми APM Trans, яка є 
складовою частиною САПР APM Winmachine і призначена для розраху-
нку зубчастих, черв'ячних, пасових і ланцюгових передач, а також гене-
рації креслень елементів цих передач в автоматичному режимі. Ця мето-
дика дає можливість проводити наукові дослідження, пов’язані з розра-
хунками передач. 

Адреса посібника в интернеті : 
 
 http://mf.donntu.edu.ua./ files/opm /metod/dm002.pdf 



1.ОСНОВНІ УМОВНІ ПОЗНАЧКИ ТА ВИХІДНІ ДАНІ              
 
Основні умовні позначки, прийняті у посібнику, наведені у табл.1.1. 
У наведених формулах параметри мають розмірність згідно табл. 1.1 
Усі величини, що відносяться до шестірні (черв'яка) і до зубчастого 

(черв'ячного) колеса, мають відповідно індекси 1 і 2. Індекси F і H відпові-
дають величинам, що використовуються у розрахунках на згинальну F і 
контактну H міцність. 

Вихідними для розрахунків на міцність передач є дані, що одержані 
при кінематичному розрахунку приводу. 

 
Таблиця 1.1 - Основні умовні позначення 

Умовні 
позначення Назва 

1 2 

bF limσ , bH limσ  Границя витривалості при згині і границя контактної
витривалості відповідно, [МПа] 

bFN lim , bHN lim  Базові числа циклів навантажень 

FEN , HEN  Еквівалентні числа циклів навантажень при заданій діаграмі 
навантаження 

[ ]Fσ , [ ]Hσ  Допустимі напруження при розрахунках зубців передач на
згинальну і контактну міцність, [МПа] 

Fσ , Hσ  Фактичні напруження при розрахунках зубців передач на зги-
нальну і контактну міцність, [МПа] 

T  Обертальний момент, [Н⋅мм] 

номT  Номінальний обертальний момент, [Н⋅мм] 

maxT  Максимальний обертальний момент на діаграмі навантажен-
ня, [Н⋅мм] 

iT  Обертальний момент, що відповідає i -ому ступеню діаграми 
навантаження, [Н⋅мм] 

tF  Колова (тангенціальна) сила, [Н] 

 
m  

nm , tm , 
 

em , mm  

Модулі зачеплення, [мм]: 
прямозубих циліндричних коліс; 
косозубих циліндричних зубчастих і черв'ячних коліс у нор-
мальному і торцевому перерізах; 
конічних коліс у нормальному перерізі відповідно на зовніш-
ньому і середньому додатковому конусі . 

d  Діаметр ділильного кола зубчастого (черв'ячного) колеса, [мм]
wd  Діаметр початкового кола зубчастого колеса, [мм] 

ed , md  Зовнішній і середній ділильні діаметри конічних коліс, [мм] 
6 



 7

Таблиця 1.1 - Основні умовні позначення. Продовження 
1 2 

wa  Міжосьова відстань, [мм] 

eR , mR  Зовнішня і середня конусна відстань конічних коліс, [мм] 
bw Ширина колеса, [мм] 
β  Кут нахилу зубців циліндричних коліс 

21 δ+δ=δ  

21  , δδ  
Кут між осями коліс у конічних передачах 
Кути ділильних конусів шестірні і колеса в конічній передачі 

вd  Діаметр вала, [мм] 
n  Частота обертання, [хв-1] ([об/хв])  
ω  Кутова швидкість, [рад/с] ([1/с]) 

V  Колова швидкість зубчастого колеса на ділильному циліндрі,
[м/с] 

u  Передаточне число 

hL  Строк роботи передачі за розрахунковий термін служби, 
 [годин] 

21, zz  Число зубців шестірні, колеса 

cz  Сумарне число зубців колеса і шестірні 

HF SS  ,  Коефіцієнти запасу міцності по згинальним і контактним на-
пруженням відповідно 

HLFL KK  ,  
Коефіцієнти довговічності, що враховують підвищення гра-
ничних напружень при числі циклів напружень FEN , HEN , 
менше базових bFN lim , bHN lim  

K  Коефіцієнт навантаження 

βK  Коефіцієнт, що враховує нерівномірність розподілу наванта-
ження по довжині зубця 

νK  Коефіцієнт, що враховує динамічні навантаження в зачепленні

αK  Коефіцієнт, що враховує нерівномірність розподілу наванта-
ження між зубцями 

FCK  Коефіцієнт, що враховує характер зміни напружень згину в
реверсивних і нереверсивних передачах 

αε  Торцевий коефіцієнт перекриття 

FY  Коефіцієнт форми зубця, що враховує форму зубця і концент-
рацію напружень в основі зубця 

βY  Коефіцієнт, що враховує кут нахилу зубців 
q  Коефіцієнт діаметра черв'яка 
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2. ПРОЕКТНИЙ РОЗРАХУНОК ЗУБЧАСТОЇ ПЕРЕДАЧІ 
 
2.1. Призначення рівня твердості і виду термічної обробки зубчас-
тих коліс 
 
При проектуванні коліс зубчастих передач необхідно виконати дві ос-

новні умови – забезпечити міцність зубців на згин (виключити їхню поло-
мку) і міцність їх контактної поверхні. Міцність на згин та контактна міц-
ність зростають при підвищенні твердості матеріалу коліс. Найчастіше для 
їхнього виготовлення застосовують середньовуглецеві або середньовугле-
цеві низьколеговані сталі типу 45, 40Х, 40ХН і т. ін. після термообробки 
(ТО) на потрібну твердість. 

У залежності від твердості робочих поверхонь зубців після ТО зубчас-
ті колеса можна умовно розділити на три групи (табл. 2.1) і призначити 
наближене значення границі витривалості матеріалу. 
 
Таблиця 2.1 - Значення рекомендованої твердості і термічної обробки сталі для 
зубчастих коліс 

Вимоги до 
габаритів 
передачі 

Область  
застосування 

Термічна  
обробка 

Твердість  
поверхні зубця 

Границя зги-
нальної витри-

валості 
bF limσ ,[МПа]

Нормалізація Н=160…200 НВ 280…360 
Не жорсткі 

(перша  
група) 

Редуктори загаль-
ного призначення в 
одиничному і дріб-
носерійному виро-
ництві 

Поліпшення 
(гартування з висо-
кою температурою 

відпускання) 

Н=200…320 НВ 360…570 

Об'ємне  
гартування H=45…50 HRC 500…600 Жорсткі 

(друга  
група) 

Редуктори загаль-
ного призначення в 
серійному і масо-
вому виробництві Гартування СВЧ H=50…55 HRC 600…700 

Цементація H=56…63 HRC 800…950 Особливо  
жорсткі 
(третя  
група) 

Транспортні маши-
ни і машини гірни-
чої промисловості Азотування H=55…65 HRC 650…750 

 
Колеса першої групи мають порівняно низьку твердість Н<350 НВ (ТО 

– нормалізація або поліпшення) і застосовуються при не жорстких вимогах 
до габаритів, тоді як колеса другої (ТО - об'ємне гартування або гартуван-
ня СВЧ – струмом високої частоти) і третьої (ТО - цементація або азоту-
вання) груп мають твердість відповідно H=45...55 HRC і H=55...65 HRC. 
(Нагадаємо, що коефіцієнт при перерахуванні твердості дорівнює 10:  
350 НВ ≈ 35 НRC). 
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У колесах першої групи нарізання зубців виконують після остаточної 
ТО заготовки. Поверхні зубців цих коліс добре припрацьовуються, у ре-
зультаті чого похибки, допущені при нарізанні зубців і складанні передач, 
у початковий період роботи частково усуваються (колеса припрацьову-
ються). 

Висока твердість зубців коліс другої і третьої груп не дозволяє їх нарі-
зати після ТО, тому нарізання зубців роблять на термічно необробленій за-
готовці, а ТО піддають зубчасті колеса з уже нарізаними зубцями. Для 
усунення термічних деформацій передбачається звичайно шліфування зу-
бців. 

Застосовують наступні види ТО зубчастих коліс. 
Гартування. Нагрівання деталі, що виготовлена зі сталі, яка містить 

більш ніж 0,3% вуглецю, до температури порядку Co900  з наступним шви-
дким охолодженням у воді або оливі. З метою зниження крихкості після 
гартування деталь піддають відпусканню (тобто повторному нагріванню з 
повільним охолодженням). Розрізняють об’ємне гартування, коли деталь 
гартується по всьому об’єму (перерізу) і поверхневе гартування (при мо-
дулі 4>m мм), коли гартується тільки поверхневий шар металу, що  дося-
гається за рахунок нагрівання струмами високої частоти (CВЧ).  

Відпускання. Нагрівання гартованої деталі до визначеної температу-
ри. Розрізняють три види відпускань – низьке ( Co250≤ ), середнє 
( CoK450250 ) і високе ( CoK600450 ). 

Поліпшення. Гартування заготовки зубчастого колеса з наступним 
високим відпусканням.  

Нормалізація. Нагрівання сталевих деталей до температури порядку 
9000С з наступним повільним охолодженням на повітрі. Нормалізація ви-
рівнює структурну неоднорідність сталі і поліпшує її оброблюваність рі-
занням. 

Цементація. Тривала витримка зубчастого колеса зі сталі з низьким 
вмістом вуглецю ( %3,0≤ ) при високій температурі в середовищі, насиче-
ному вуглецем, з наступним гартуванням і низьким відпусканням. Значний 
вміст вуглецю (порядку %1 ) у тонкому (до 2 мм) поверхневому шарі зу-
бчастого колеса зумовлює його високу – до  H = 63 HRC твердість, а отже, 
високі зносостійкість і контактну міцність. При цьому не гартована, в‘язка 
серцевина зубця забезпечує, як і для зубців, гартованих СВЧ, високу зги-
нальну міцність. 

Азотування - насичення поверхневого шару азотом – забезпечує осо-
бливо високі твердість (H = 65 HRC) і зносостійкість поверхонь зубців. 
Скривлення форми зубця мінімальне. 

 
2.2. Наближене попереднє визначення модуля передачі 
 
Цей розрахунок проводять для вибору механічних властивостей мате-

ріалу зубчастих коліс, оскільки останні залежать не тільки від марки сталі і 
режиму ТО, але і від розмірів перерізу шестірні і колеса. 
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Значення модуля визначають з умови забезпечення згинальної міцнос-
ті зубців (п.2.4). Наближене значення його визначають при усереднених 
параметрах для передач (мм): 

 
- прямозубі 3

1 '][/35,0' FномTm σ≥ ; 

- косозубі 3
1 '][/28,0' Fномn Tm σ≥ ; 

- шевронні 3
1 '][/22,0' Fномn Tm σ≥ ; 

- конічні 3
1 '/40,0' Fномnm Tm ][σ≥ . 

Тут: 1номT , [Н⋅мм] - номінальний обертальний момент на шестірні;        

 [ ] F'σ , [МПа] - попереднє значення допустимих напружень при згині. 

При наявності діаграми навантаження (рис. 2.1) під номінальним мо-
ментом 1номT  розуміють найбільший з довгостроково діючих моментів, чи-
сло циклів змін якого за весь термін служби передачі 1hL  перевищує 5⋅104, 
тобто: 

4
11 10560 ⋅>= hLnN . 

При 4
1 105 ⋅<N  враховують наступний ступінь діаграми. 

Попередні значення допустимих напружень при згині визначають: 
[ ] 2/lim

'
bFF σ=σ – для нереверсивних передач; 

[ ] 3/lim
'

bFF σ=σ – для реверсивних передач. 

 

Значення граничних напружень bF limσ  попередньо визначають по 

T    i    
T    m    a    x    

0    ,    1    0    ,    5    0    ,    4    

1    ,    0    
0    ,    7    

0    ,    3    

L    i    
L    h    

Рисунок 2.1 – Діаграма навантаження приводу машини 
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 призначеному рівню твердості і виду ТО, користуючись табл. 2.1. 
Отримане значення модуля передачі (окрім 'nmm ) необхідно округли-

ти до стандартного (табл. 2.4). 
 

 
2.3. Вибір матеріалу для зубчастих коліс, визначення допустимих 
напружень 
 
Призначення марок сталей для зубчастих коліс і виду ТО проводиться 

згідно табл. 2.2 з урахуванням попередньо прийнятих значень граничних 
напружень bF limσ  (табл. 2.1). При цьому ступінь легування сталі, а також 
її механічні властивості, вибираються з урахуванням товщини розміру пе-
рерізу S  зубчастих коліс, що проектуються (рис. 2.2). 

Марки вуглецевої якісної конструкційної сталі (ДСТ 1050-88) позна-
чаються двома цифрами, що вказують вміст вуглецю в сотих частках від-
сотка. У позначенні легованої марки сталі (ДСТ 4543-71) наступні літери 
позначають легуючий елемент (Х – хром, Н – нікель, Т – титан, М – моліб-
ден, Г – марганець і т.ін.), а цифри після позначення легуючого елемента 
відповідають його відсотковому вмістові (цифра відсутня, якщо вміст да-
ного елемента в сталі не більш 1%). Остання літера А в позначенні марки 
сталі вказує на знижений вміст шкідливих домішок. Литі сталі (ДСТ 977-
88) наприкінці позначення мають літеру Л. 

Для вибору марки сталі необхідно мати наступну додаткову інформа-
цію. 

 
Вид заготовки колеса: 
 
-   при 600≤аd мм - застосовуються штамповані або ковані заготовки; 
- при 600>аd мм - литі або бандажовані заготовки (рис.2.2, 
табл.2.7.). 

 
Конструкція шестірень: 
 
- при 2/ ≤ва dd  шестірню виготовляють разом з валом (вал-шестірня); 
- при 2/ >ва dd  шестірня виконується відокремлено. 
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Таблиця 2.2 - Механічні властивості сталей для зубчастих коліс 

Твердість 

Марка 
сталі 

Вид термооб-
робки 

Розмір
перерізу
S , мм.

Поверхні, 
HRC 

С
ер
це
ви
ни

, 
Н
В

 

Гр
ан
иц
я 
мі
цн
ос
ті

 
 σ
в, 
М
П
а 

Гр
ан
иц
я 
те
ку
чо
ст
і 

 σ
Т,

 М
П
а 

Гр
ан
иц
я 
ко
нт
ак
т-

но
ї в
ит
ри
ва
ло
ст
і 

σ Н
lim
в, 
М
П
а 

Гр
ан
иц
я 
зг
ин
ал
ь-

но
ї в
ит
ри
ва
ло
ст
і 

σ F
lim
в, 
М
П
а 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 

Поліпшення 
До 20 
20...40
40...60

- 
- 
- 

239...280
200...240
189...217

920 
770 
700 

760 
560 
520 

590 
510 
490 

465 
395 
365 

Об'ємне гар-
тування з 

відпусканням 
До 20 40...45 - 1400 1250 910 500 40 

Гартування 
СВЧ 

Будь-
який 45...50 160...200 550 450 1000 600 

Поліпшення 
До 20 
20...40
40...60

- 
- 
- 

260...300
220...260
200...240

1000 
860 
800 

820 
600 
560 

630 
550 
510 

500 
430 
395 

Об'ємне гар-
тування з 

відпусканням 
До 20 43...48 - 1570 1500 970 500 45 

Гартування 
СВЧ 

Будь-
який 48...53 170…210 700 480 1050 600 

Поліпшення 
До 40 
40...60
60...100

- 
- 
- 

300...345
265...315
250...280

1100 
1000 
900 

900 
800 
750 

710 
650 
600 

580 
520 
480 

Об'ємне гар-
тування з 

відпусканням 
До 40 45...50 - 1600 1400 1000 550 40Х 

Гартування 
СВЧ 

Будь-
який 45...50 220...260 870 700 1000 700 

Поліпшення До 70 
70...150

- 
- 

280...320
250...290

1050 
900 

900 
700 

670 
610 

540 
485 

Об'ємне гар-
тування з 

відпусканням 
До 70 48...54 - 1700 1500 1050 550 40ХН 

Гартування 
СВЧ 

Будь-
який 48...54 220...280 880 760 1060 700 

40ХФА 
Об'ємне гар-
тування з 

відпусканням 
До 40 40...50 - 1600 1300 1000 550 

18ХГТ Цементація До 60 58...62 ≥241 1000 800 1380 950 
12ХН3А Цементація До 100 58…62 255 850 - 1380 820 
38Х2МЮ

А Азотування - 60…65 240...300 1000 800 1050 700 
50Л Нормалізація - - 160...210 600 400 440 330 

35ХГСЛ Поліпшення До 300 - 220...260 850 550 550 430 
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Розмір перерізу заготовки S, що визначає необхідну прогартованість 
сталей (рис. 2.2). 

Діаметри кіл вершин зубців відповідно шестірні і колеса для цилінд-
ричних прямозубих передач попередньо визначають: 

)2'('' 11 += zmd a ;   )2'('' 22 += zmd a ;   20'1 =z ;   uzz ⋅= 12 '' . 
Для циліндричних косозубих і шевронних, а також конічних передач 

ці діаметри попередньо можна прийняти такими ж. 
Ширину шестірні і колеса приймають з інтервалу для передач: 
- прямозуба – mbw ′⋅=′ )12...8( ; 
- косозуба    – ( ) nw mb ′=′ 15...12 ; 
- шевронна  – ( ) nw mb ′=′ 30...20 ; 
- конічна – ( ) nmw mb ′=′ 12...6 . 
Наближене значення діаметра вала: 

                          [ ]3
2,0 кр

в
Тd
τ

≥ ,  [мм] ,                                        (2.1) 

де Т  – обертальний момент на валу, [Н мм]; 
[ ]крτ  - допустимі напруження при крученні. Попередньо можна прий- 
няти [ ] МПакр 25...15=τ . 
Відносна вартість матеріалу: 
- сталі вуглецеві якісні типу 40, 45 (ДСТ 1050-88) - 1,0; 
- сталі леговані конструкційні типу 20Х, 40Х (ДСТ 4543-71) - 1,25; 
- сталі леговані конструкційні типу 40ХН, 18ХГТ (ДСТ 4543-71) - 1,5; 
- сталі леговані конструкційні типу 12ХН3А, 38Х2МЮА  
(ДСТ4543-71) - 2,0. 
 

Рисунок 2.2 – До визначення розміру перерізу заготовки

.

.

.

.

.

b′w 

b′w > d ′a1 

S=b′w 

 d
 ′ a

1 

b′w < d ′a1

S=
8m

′ 

S=8m′nm

S 
= 

d 
′ a1

/2
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Допустимі напруження при розрахунку на згинальну міцність 
визначають: 

                                                       [ ] [ ] FLFC
F

bF
F KK

S
limσ

=σ ,                                            (2.2) 

де bF limσ  - границя згинальної витривалості (табл. 2.2); 

FCK  - коефіцієнт, що враховує характер зміни напружень згину в ре-
версивних і нереверсивних передачах. Для реверсивних - 7,0=FCK , для 
нереверсивних - 0,1=FCK ; 

[ ]FS  - допустимий коефіцієнт запасу міцності по згинальним напру-
женням. [ ] 6,1=FS  – при ТО цементація і нітроцементація, [ ] 7,1=FS  – при 
інших видах ТО; 

FLK  – коефіцієнт довговічності, що враховує підвищення граничних 
напружень при числі циклів навантаження менших базового. 

                                                                     1lim ≥= q

FE

bF
FL N

N
K ,                           (2.3) 

де 6=q  – для зубчастих коліс з однорідною структурою матеріалу 
(ТО – нормалізація, поліпшення) і зубчастих коліс зі шліфованою перехід-
ною поверхнею зубця, незалежно від твердості і ТО їхніх зубців; 

9=q  – для зубчастих коліс з поверхневим зміцненням (ТО – гарту-
вання СВЧ, цементація і т. ін.) і не шліфованою поверхнею; 

6
lim 104 ⋅=bFN  – базове число циклів навантажень; 

FEN  - еквівалентне число циклів навантажень. 
                                              ;60 FEhFE KLnN =                           (2.4) 
де n – частота обертання, [хв-1]; 

hL  - строк служби,[годин]; 

FEK  - коефіцієнт еквівалентності навантаження.  

                                                                      ∑ ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= i

q
i

FE t
T

T
K

max
,                                                  (2.5) 

де 
h

i
i L

L
t =  - відносний час дії моменту iT  за розрахунковий термін служби 

hL  (рис. 2.1), iL  - термін роботи передачі при обертальному моменті Ti. 
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При limFFE NN >  приймають 1=FLK . 
Допустимі напруження при розрахунку на контактну міцність ви-

значають 

                                    [ ] [ ]H

HLbH
H S

Klimσ
=σ ,                                     (2.6) 

де bH limσ  - границя контактної витривалості (табл. 2.2); 

    [ ]HS  - допустимий коефіцієнт запасу міцності по контактним на-
пруженням. [ ] 1,1=HS  - для зубчастих коліс з однорідною структурою ма-
теріалу (ТО - нормалізація, поліпшення, об’ємне гартування з відпускан-
ням); [ ] 2,1=HS  - для зубчастих коліс з поверхневим зміцненням (ТО - гар-
тування СВЧ, цементація, азотування); 

HLK  - коефіцієнт довговічності, що враховує підвищення граничних 
напружень при числі циклів навантаження, менших базового. 

                                                   16 lim ≥=
HE

bH
HL N

N
K ,                          (2.7) 

де bHN lim  - базове число циклів навантажень (див. нижче); 
NHE - еквівалентне число циклів навантажень. 

                                                     HEhHE KLnN 60= .                       (2.8) 

де HEK  - коефіцієнт еквівалентності навантаження. 
За аналогією з розрахунком на згин 

                                            ∑ ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= i

i
HE t

T
T

K
3

max
.                                 (2.9) 

Базове число циклів навантажень можна приймати: при твердості по-
верхонь зубчастих коліс H=200...350 HB - ( ) 6

lim 1040...10 ⋅=bHN , а при 
твердості H = 40...60 HRC - ( ) 6

lim 10100...40 ⋅=bHN . 
При limHHE NN > , приймають HLK =1. 
 
2.4. Проектний розрахунок передач на міцність зубців при згині 
 
Цей розрахунок виконується для коліс із твердістю робочих поверхонь 

зубців Н> 350 НВ. 
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Мінімальне значення модуля зачеплення, при якому забезпечується 
згинальна міцність зубців, визначається [мм] 

- для циліндричних прямозубих передач 

                                           [ ]3
2

Fm

номF
z

TKY
m

σψ
≥ ;                                 (2.10) 

- для циліндричних косозубих і шевронних передач 
                         

                                  [ ]
3

cos2

Fm

номF
n z

TKYYY
m

σψ

β
≥ εβ ;                      (2.11) 

- для конічних передач 
                                        

                                         [ ]3
2

FmF

номF
nm z

TKY
m

σψν
≥ .                            (2.12) 

У наведені формули підставляють значення номT  [Н⋅мм], [ ]Fσ  [МПа], 
z , FY  менш міцного елемента (шестірні або колеса), у якого відношення 
[ ] FF Y/σ  менше. 

Для прямозубих циліндричних коліс FY  вибирають з табл. 2.3 у зале-
жності від числа зубців. Для косозубих, шевронних і конічних коліс FY  
вибирають з тієї ж таблиці, але по еквівалентному числу зубців νz : 

- для косозубих і шевронних передач 

β
=ν 3cos

zz ;      

- для конічних передач 

δβ
=ν

coscos3
zz . 

 
Число зубців шестірні призначають в залежності від типу передачі: 
- прямозуба 181 ≥z ;                           
- косозуба           171 ≥z ;                            
- шевронна         151 ≥z ; 
- конічна             201 ≥z .                      
Відповідно число зубців колеса визначають по формулі 
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uzz ⋅= 12 . 
 

Числа зубців шестірні і колеса повинні бути цілими числами. 
 
Таблиця 2.3- Коефіцієнт FY , що враховує форму зубців і концентрацію  
напружень 

Коефіцієнт зміщення вихідного контуру 
νz ,z  

-0,2 0 +0,2 +0,5 
16 - 4,47 3,99 3,57 
17 - 4,30 3,97 3,58 
20 - 4,12 3,90 3,59 
25 4,39 3,96 3,81 3,60 
30 4,14 3,85 3,75 3,61 
40 3,90 3,75 3,68 3,62 
50 3,83 3,73 3,66 3,62 
60 3,82 3,73 3,68 3,63 
80 3,81 3,74 - - 
100 3,80 3,75 - - 

 
Кут нахилу зубця для передач (рекомендовані значення): 
- циліндричних косозубих  oK158=β ; 
- шевронних    oK4025=β ; 
- конічних з косим зубом  oK3020=β ; 
- конічних з круговим зубом o35=β . 

Для конічних передач (рис. 2.3) )arctg(     ,1arctg 21 u
u

=δ=δ . 

Коефіцієнт навантаження попередньо приймають 5,1...3,1=K  з насту-
пним уточненням (п.3.2). 

Коефіцієнт ширини колеса nm mb /=ψ  вибирають з інтервалу в залеж-
ності від типу передач: 

- прямозуба 12...8=ψm ; 
- косозуба  15...12=ψm ; 
- шевронна  30...20=ψm ; 
- конічна  12...6=ψm . 
Коефіцієнт, що враховує кут нахилу зубців 

140
1

°

β
β

−=Y . 
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Коефіцієнт, що враховує участь у зачепленні одночасно декількох пар 
зубців 

                                                          
α

ε ε
=

1,1Y ,                                  (2.13) 

де αε  - торцевий коефіцієнт перекриття. 

                                       β⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
±−=εα cos112,388,1

21 zz
.                 (2.14) 

Тут знак "плюс" – для зовнішнього, знак "мінус" – для внутрішнього 
зачеплення. 

Коефіцієнт Fν , що враховує зниження вантажної спроможності по 
згинальним напруженням конічної передачі у порівнянні з циліндричною 
прямозубою приймають для конічних прямозубих колес 85,0=ν F , а для 
колес з непрямими зубцями: 

- uF 08,094,0 +=ν  (при твердості H < 350 HB); 
- uF 11,065,0 +=ν  (при твердості H > 45 HRC). 
Обчислене значення модуля потрібно погодити з ДСТ 9563–80 

(табл.2.4), прийнявши найближче більше значення. 
 

Таблиця 2.4 - Стандартні значення модуля m, [мм], ДСТ 9563-80  
1-й ряд 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0 10,0 12,0 16,0 20,0
2-й ряд 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7,0 9,0 11,0 14,0 18,0  

 
У конічних передачах погоджувати з ДСТ 9563–80 потрібно зовнішній 

коловий модуль tem , що визначається через середній модуль nmm  

                          ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ δψ
+

β
=

1

1sin
1

cos z
m

m mnm
te .                               (2.15) 

Після одержання стандартного модуля для косозубих і шевронних пе-
редач визначають міжосьову відстань 

                                 
( )

β
+

=
cos2

21 zzm
a n

w .                                          (2.16) 

Отримане значення округляють до найближчого числа з ряду Rа40 
ДСТ6636-69 (табл. 2.5), а в редукторах, що серійно випускаються - до ста-
ндартної міжосьової відстані (табл. 2.6) і по ньому уточнюють фактичний 
кут нахилу зубців фактβ  
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( )

w

n
факт a

zzm
2

arccos 21 +
=β .                           (2.17) 

У тих випадках, коли міжосьову відстань потрібно округлити для пря-
мозубих передач, необхідно підібрати належні числа зубців, або призначи-
ти нарізання зі зміщенням вихідного контуру. 

 
Таблиця 2.5 - Нормальні лінійні розміри ряду Ra40 (ДСТ 6636-69), мм 

12, 13, 14, 15, 16, 17, 18, 19, 20, 21, 22, 24, 25, 26, 28, 30, 32, 34, 36, 38, 40, 42,
45, 48, 50, 53, 56, 60, 63, 67, 71, 75, 80, 85, 90, 95, 100, 105, 110, 120, 125, 130,
140, 150, 160, 170, 180, 190, 200, 210, 220, 240, 250, 260, 280, 300, 320, 340, 360,
380, 400, 420, 450, 480, 500, 530, 560, 600, 630, 670, 710, 750, 800, 850, 900, 950,
1000, 1060, 1120, 1180, 1250, 1320, 1400, 1500, 1600, 1700, 1800, 1900, 2000,
2120, 2240, 2360, 2500, 2650, 2800, 3000, 3150, 3350, 3550, 3750, 4000 

 
Таблиця 2.6 - Стандартні міжосьові відстані wa  (ДСТ 2185-66), мм  
1-й ряд 40 50 80 100 125 160 200 250 315 400 500 630 800 1000 1250 1600
2-й ряд     140 180 225 280 355 450 560 710 900 1120 1400 1800

 
Основні розміри коліс передач (рис.2.3) визначають по формулам, що 

наведені у табл. 2.7. 
Для циліндричних передач висота зубця 

h  = 2,25 mn. 
Для конічних передач додатково до табл. 2.7 варто визначити: 

- висоту зубця на торці додаткового конуса 
)1,0(cos2 +β= tee mh ;  

- висоту голівки і ніжки зубців на торці додаткового конуса 

teae mh =
1

;    ( )1cos2
2

−β= teae mh , 

11 aeefe hhh −= ;   
22 aeefe hhh −= ; 

- кути голівки і ніжки зубців 

e

ae
a R

h
arctg=θ , 

e

fe
f R

h
arctg=θ ; 
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- кути конуса вершин 

aa θ+δ=δ 11
, aa θ+δ=δ 22

; 
- кути конуса западин 

ff θ−δ=δ 11
, ff θ−δ=δ 22

. 
 
Наведені формули дійсні для конічних передач з міжосьовим кутом 

o90=δ . 
 

.

. .
..

.

.
.

.

.

.

.

.

. . .

.

.

.

.

.

bw1 

bw2 

d f
 2

 

d  
2 

d  
a2

 

d f
 2

 

d 1
 

d  
a1

 

hae

δ2

dae1

de1
d fe1bw

d a
e2

 

d e
2 

d 
f e

2 
hfe

he 

90º

δ1

Re

θa 
θf 

Рисунок 2.3 – Основні розміри передач: а) циліндричних; б) конічних 

а) б)
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Таблиця 2.7 - Основні розміри коліс передач, що виготовляються без зміщення 
вихідного контуру (рис. 2.3) 

Формули для визначення параметрів  
Параметри зачеплення Циліндричні передачі Конічні 

передачі 
Діаметри кіл:   

- ділильного 
β

==
cos

zm
dd n

w  zmd ee =  

          - западин nf mdd 5,2−=  δ−= cos4,2 teefe mdd  

          - вершин na mdd 2+=  δ+= costeeae mdd  

Фактичний середній  
модуль - β⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−= cos5,01

e
tenm R

bmm  

Міжосьова (конусна)  
відстань 2

21 dd
aaw

+
==  2

2
2
15,0 zzmR tee +=  

Кути ділильних конусів:   
- шестірні - u/1arctg1 =δ  
- колеса - u arctg2 =δ  

Середня конусна  
відстань - bRR em 5,0−=  

Ширина зубчастого  
вінця:   

- шестірні bw1 = bw 2  +  (2…6) мм www bbb == 21  

- колеса 
nmw mb ψ=2  

waw ab ψ=2  
nmw mb ψ=  

ebew RKb =  

 
Примітка. Значення wb  потрібно округлити до найближчого числа з ряду 
Rа40 за ДСТ 6636-69 (табл. 2.5). 
 

 
2.5. Проектний розрахунок зубчастих передач на контактну  
міцність зубців 
 
Цей розрахунок виконується для коліс із твердістю робочих поверхонь 

зубців Н<350 НВ у наступному порядку. 
Циліндричні передачі. 
Міжосьова відстань, [мм] 
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                           ( ) [ ]
3 2

2

1
a

ном

H
w

TK
u

Cua
ψ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
σ

±≥ ,                       (2.18) 

де «+» – для зовнішнього зачеплення, «-» – для внутрішнього; 
310=C  – для прямозубих і 270=C  – для косозубих і шевронних коліс; 

K  – коефіцієнт навантаження, попередньо приймають 5,1...3,1=K  з 
наступним уточненням; 

w

w
a a

b
=ψ  – коефіцієнт ширини колеса. Для передач: 

- прямозубих  3,0...2,0=ψa ; 
- косозубих   4,0...3,0=ψa ; 
- шевронних  6,0...4,0=ψa . 
 
При наявності діаграми навантаження (рис. 2.1) номінальний момент 

на колесі 2номT  визначають з урахуванням рекомендацій п. 2.2. 
Ширина колеса  

waw ab ψ= . 
Значення ширини колеса і міжосьової відстані потрібно округлити 

(див. п. 2.4) 
Для косозубих коліс під wb  мається на увазі ширина ободу колеса в 

осьовому перерізі (рис.2.3), а для шевронних коліс – робоча ширина обох 
напівшевронів (ширина проточки не враховується). 

Модуль передачі визначають конструктивно 
                                       ( ) wn am 02,0...01,0=                                    (2.19) 
Отримане значення модуля потрібно погодити з ДСТ 9563-80 (табл. 2.4). 
Числа зубців визначають по наступним залежностям. 
Сумарне число зубців 

                                             
n

w
c m

a
z

β
=

cos2
,                                       .(2.20) 

де o158 ÷=β  - для косозубих коліс; o4025 ÷=β - для шевронних. 
Число зубців шестірні 

11 +
=

u
z

z c . 

Число зубців колеса 
12 zzz c −= . 
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Після обчислення та округлення чисел зубців до цілого числа слід уто-
чнити: 

- передаточне число 

1

2
z
z

u = ; 

- кут нахилу зубців для косозубої і шевронної передачі 
( )

w

n
факт a

zzm
2

arccos 21 +
=β . 

Основні геометричні розміри коліс – див. рис. 2.3 і табл. 2.7. 
Конічні передачі. 
Діаметр зовнішнього ділильного кола колеса (на зовнішньому додат-

ковому конусі) [мм] 
                        

                             
( ) [ ]3 2

2

2
2 1

96
НbebeH

ном
e

KK
KuT

d
σ−ν

≥ ,                       (2.21) 

де 30,0...25,0==
e

w
be R

b
K  – коефіцієнт ширини зубчастого вінця по зо-

внішній конусній відстані. 
Як і раніше 5,1...3,1=K ; [ ]Нσ , [МПа]; 2номT , [Η⋅мм]. 
Коефіцієнт Hν , що враховує зменшення вантажної спроможності по 

контактним напруженням конічної передачі у порівнянні з циліндричною 
прямозубою приймають для конічних прямозубих коліс 85,0=ν H , а для 
коліс з непрямими зубцями: 

- uН 21,022,1 +=ν  (при твердості H < 350 HB ); 
- uН 15,081,0 +=ν  (при твердості H > 45 HRC ). 

Модуль передачі визначають по знайденому діаметру колеса 
22 / zdm ete = , прийнявши 201 ≥z  і знайшовши uzz 12 = . 

Отримане значення модуля округляють до стандартного (табл.2.4). 
Ширина зубчастого вінця колеса 

ebew RKb = . 

Основні геометричні розміри коліс (рис. 2.3) визначають по формулах 
табл.2.7. 
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2.6. Виконання ескізу редуктора. Уточнення конструктивних і кі-
нематичних параметрів передач 
 
Після визначення габаритних розмірів зубчастих коліс (діаметрів і ши-

рини) приступають до складального компонування редуктора (рис. 2.4). 
При складальному 

компонуванні визначають 
взаємне розташування зу-
бчастих коліс, орієнтовно 
діаметри валів, (див.п. 2.3) 
призначають спосіб зма-
щення і перевіряють мож-
ливість складання редукто-
ра (наявність зазорів між 
обертовими та необерто-
вими деталями). 

Мінімальні зазори Δ 
між колами виступів коліс і 
поверхнями валів повинні 
бути не менш 5 мм. Напри-
клад (рис.2.4), для двосту-
пеневого редуктора слід 
виконати умови: 

( ) 52/2/ 522 ≥+− aaw dda ; 

( ) 52/2/43 ≥+− вaw dda . 
 При невиконанні цієї 

умови потрібно змінити 
габаритні розміри коліс (діаметри і ширину) таким чином, щоб міцність їх 
не зменшувалася. 

При виборі способу змащення зачеплення необхідно керуватися на-
ступним. При колових швидкостях зубчастих коліс смV /15≤  (п.3.1) зма-
щення зубчастого зачеплення звичайно здійснюється зануренням зубців 
коліс у оливну ванну в корпусі редуктора, що вимагає приблизної рівності 
діаметрів зубчастих коліс усіх ступіней передачі. 

Менше колесо з діаметром 2d  повинне занурюватися приблизно на дві 
висоти зубця, а занурення тихохідного колеса з діаметром 6d  допускається 
на 615,0 d⋅ .( рис.2.4).  

При колових швидкостях 15>V  м/с застосовується примусове зма-
щення від спеціальної оливної системи. У цьому випадку приблизна рів-
ність діаметрів зубчастих коліс необов'язкова. 

 
 

 

Рисунок 2.4 - Складальне компонування редуктора
(виконується в масштабі) 
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3. ПЕРЕВІРНИЙ РОЗРАХУНОК ЗУБЧАСТИХ ПЕРЕДАЧ 
 
Після проектного розрахунку параметри передачі (коефіцієнт наван-

таження, матеріал і термообробка, модуль і ін.) найчастіше відрізняються 
від попередньо прийнятих, тому перевірний розрахунок проводиться як на 
контактну міцність, так і на міцність при згині. 

Якщо умови міцності не задовольняються, необхідно змінити матеріал 
або розміри передачі. 

 
3.1. Призначення ступеня точності передач 
 
Вибір ступеня точності виготовлення зубчастих передач визначається 

експлуатаційними і технічними вимогами до них: коловою швидкістю; пе-
редаваною потужністю; вимогами до кінематичної точності, плавності, 
безшумності, довговічності; відсутності вібрації, тощо. 

Орієнтовні рекомендації з вибору ступеня точності (по нормі плавнос-
ті) і шорсткості робочих поверхонь зубців наведені в табл. 3.1. 

 
Таблиця 3.1 - Рекомендації з вибору ступеня точності зубчастої передачі і  
шорсткості робочих поверхонь зубців 

Найбільші окружні 
швидкості, м/с 

Циліндричні 
передачі 

Конічні пе-
редачі 

Ст
уп

iн
ь 
то
чн
ос
ті

 п
о 

Д
С
Т1

64
3-

81
 

Х
ар
ак
те
ри
ст
ик
а 

 
пе
ре
да
ч 

Ш
ор
ст
кі
ст
ь 
ро
бо
чи
х 

по
ве
рх
он
ь 
зу
бц
ів

 
Д
С
Т2

78
9-

73
 

П
ря
мо

зу
бі

 

Н
е 
пр
ям
о-

зу
бі

 

П
ря
мо

зу
бі

 

Н
е 
пр
ям
о-

зу
бі

 

Область застосування 

7 Точні Ra 
1,25…0,63 12 20 6 12 

Передачі, що працюють 
з підвищеними швидко-
стями і поміряними на-
вантаженнями 

8 Середньої 
точності 

Ra 
2,5…1,25 6 10 3 7 

Передачі загального 
машинобудування, що 
не потребують високої 
точності 

9 Зниженої 
точності 

Rz 
20…10 3 5 2 4 

Тихохідні передачі зі 
зниженими вимогами до 
точності 

 
Колова швидкість зубчастих коліс визначається (d [мм], n [хв-1], [м/с]) 

                                            
100060 ⋅

π
=

ndV                                         (3.1) 
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3.2. Уточнення розрахункового навантаження 
 
Розрахункове навантаження на зубчасті колеса складається з: 
- номінального навантаження в припущенні, що воно розподіляється 

по довжині зубців та між зубцями рівномірно і прикладається статично; 
- додаткового навантаження, зв'язаного з нерівномірністю розподілу 

номінального навантаження по довжині зубця та між зубцями через похи-
бку виготовлення і деформацій деталей передач, а також динамічного ха-
рактеру цього навантаження. 

Додаткові навантаження враховуються коефіцієнтом навантаження: 
αβ= KKKK v . 

Тут прийнято, що HF KKK == . Для конічних передач, а також цилі-
ндричних при колових швидкостях більше 10 м/с різниця KF  і  KH  може 
бути до 20%,  докладніше [1]. 

Розрахункове навантаження (колова сила): 
KFF ttp = . 

Значення коефіцієнта нерівномірності розподілу навантаження по до-
вжині зубця βK  наведено на рис. 3.1, а коефіцієнта динамічності наванта-
ження vK - у таблиці 3.2. 
Коефіцієнт αK , що враховує нерівномірність розподілу навантаження між 
зубцями для циліндричних коліс: ( )506,01 −+=α СТПK , 

де СТП  - призначений ступінь точності передачі. 

Для конічних передач цей коефіцієнт враховується коефіцієнтом v.  
Значення vK  для конічних коліс вибирають по табл. 3.2, приймаючи 

їхній ступінь точності на один ступінь грубіше фактичного. 
Величина розрахункової колової сили для циліндричних передач 

11 /2 dKTF номtp = , а для конічних передач 11 /2 mномtp dKTF = . 

Тут d1- ділильний діаметр, 11 zmd nmm =  – середній ділильний діаметр  
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Таблиця 3.2 - Орієнтовні значення коефіцієнта vK  (чисельник – прямозубі, зна-
менник – косозубі колеса) 

Колова швидкість, м/с Ступінь точності пере-
дачі ДСТ 1643-81 

Твердість поверх-
ні зубців 1 2 4 6 8 10 

Н ≤ 350 НВ 
03,1
08,1

06,1
16,1

11,1
33,1

 
16,1
50,1  

22,1
62,1

27,1
80,1

7 
Н > 350 НВ 01,1

03,1
02,1
05,1

03,1
09,1  

05,1
13,1  

07,1
17,1

08,1
22,1

Н ≤ 350 НВ 03,1
10,1

06,1
20,1

11,1
38,1  

17,1
58,1  

23,1
78,1

38,1
96,1

8 
Н > 350 НВ 

01,1
04,1

02,1
06,1

03,1
12,1  

05,1
16,1  

08,1
21,1

12,1
30,1

Н ≤ 350 НВ 04,1
13,1

07,1
28,1

14,1
50,1  

21,1
72,1  

28,1
98,1

35,1
25,2

9 
Н > 350 НВ 01,1

04,1
02,1
07,1

04,1
14,1  

08,1
21,1  

12,1
27,1

14,1
34,1

1d
bw

bd =ψ
1d

bw
bd =ψ

Kβ при H ≤ 350 HB             Kβ при H > 350 HB 

Рисунок 3.1 – Схеми передач і графіки для визначення коефіцієнта Kβ для  
циліндричних коліс (1…7 – криві, що відповідають схемам передач).
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3.3. Перевірний розрахунок зубчастих передач на міцність зубців 
при згині 
 
Фактичний коефіцієнт запасу міцності по згинальним напруженням у 

небезпечному перерізі зубців шестірні та колеса   бути не меншим, ніж до-
пустимий:  

 

                                   [ ]F
F

FLFcbF
F S

KK
S ≥

σ
σ

= lim
.                                                          (3.2) 

Напруження згину в зубцях шестерні визначають: 
- для циліндричних прямозубих передач 

 

                                                         
mb

YF

w

Ftp
F

1

1
1

=σ                                                                                   .(3.3) 

 - для циліндричних косозубих і шевронних передач: 
 

                                                  εβ=σ YY
mb
YF

nw

Ftp
F

1

1
1

                                                                          .(3.4). 

  - для конічних передач: 
 

                                                         

nmwF

Ftp
F mb

YF

1

1
1 ν

=σ                                                                      .(3.5) 

Фактичні напруження згину в небезпечному перерізі зубця колеса: 

                                                                    

2

1

1

2
12

wF

wF
FF bY

bY
σ=σ                                                              (3.6) 

Рекомендації з вибору величин у ці формули дані в п. 2.3, 2.4, 3.2 . 
 

3.4. Перевірний розрахунок зубчастих передач на контактну  
міцність зубців 
 
Фактичний коефіцієнт запасу міцності по контактним напруженням на 

робочих поверхнях зубців шестерні та колеса, повинен бути не меншим, 
ніж допустимий : 

 

                                [ ]H
H

HLbH
H S

K
S ≥

σ
σ

= lim                                       (3.7) 

Для циліндричних прямозубих передач: 
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u
u

db
F

w

tp
H

1440
12

+
=σ  

Для циліндричних косозубих і 
шевронних передач: 

u
u

db
F

Z
w

tp
kH

1490
12

+
=σ  

Для конічних передач: 

2

2

12

1 1cos
490

u
u

db
F

mwH

tp
H

+
ν

δ
=σ . 

Рекомендації з вибору вхідних 
у ці формули величин дані в п. 2.3, 
2.5, 3.2.  

Значення коефіцієнта kZ , що 
враховує більш високу міцність косозубих і шевронних коліс у порівнянні 
з прямозубими, наведені на рис. 3.2. 

 
3.5. Перевірка міцності зубців коліс при короткочасних  
перевантаженнях 
 
Умова міцності зубців по короткочасним перевантаженням, число ци-

клів навантажень яких за весь термін служби приводу не перевищує 5⋅104: 
 

                                 [ ] max
max

max H
ном

HH T
T

σ≤σ=σ ;                         (3.8) 

                                   [ ] max
max

max F
ном

FF T
T

σ≤σ=σ ,                          .(3.9) 

де maxT  - максимальний момент по діаграмі навантаження (рис. 2.1) з 
урахуванням числа циклів навантажень; 

maxHσ  і maxFσ  - максимальні напруження, що виникають у зубцях 
при дії максимального короткочасного навантаження maxT ; 

Hσ  і Fσ  - напруження, що виникають при дії номінального наванта-
ження номT  (п.3.3, 3.4); 

[ ] maxHσ , [ ] maxFσ  - допустимі напруження при короткочасних переван-
таженнях. 

Рисунок 3.2 – Коефіцієнт ZK для розраху-
нку косозубих і шевронних передач 

11 15 20 25 30 35

1,00

0,95

0,90

0,85

0,80 

0,75

u=1

u=1,4

u=2,2

u=3,6

u=5,5 u=10
 z1

 Zk 
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Для пластичних сталей (Н≤350 НВ): 
[ ] тmax 8,2 σ=σ H ,  [ ] ( ) тmax 9,08,0 σ=σ KF . 

Для загартованих сталей (Н>350 НВ): 
[ ] 40max =σ H HRC,  [ ] вF σ=σ 8,0max . 

де тσ , вσ  - границі текучості і міцності матеріалів зубців відповідно 
(див. табл. 2.2). 

 
4. ПРОЕКТНИЙ І ПЕРЕВІРНИЙ РОЗРАХУНКИ ЧЕРВ'ЯЧНИХ 
ПЕРЕДАЧ 
 
Черв'ячні передачі розраховують на контактну і згинальну міцність. 

Розрахунки проводять по зубцях черв'ячного колеса (виготовленими з 
бронзи або чавуну), які мають меншу міцність, ніж сталеві витки черв'яка. 
Розрахунок на контактну міцність повинен забезпечити не тільки відсут-
ність втомного руйнування (викришування) робочих поверхонь зубців, але 
і відсутність заїдання, яке приводить до задирання робочих поверхонь. 

Вихідними даними для розрахунку є: 
– номінальний обертальний момент на валу черв'ячного колеса 2номT , 

[Н⋅мм] (п.2.2); 
– частота обертання черв'яка 1n , [хв-1]; 
– передаточне число u. 
 
4.1. Вибір матеріалів для виготовлення черв'ячних коліс і  
черв'яків 
 
Вибір матеріалів проводять у такому порядку. 
По табл. 4.1 визначають кількість заходів черв'яка 1z . 
 

Таблиця 4.1 - Значення рекомендованої кількості заходів черв'яка 
u  7-14 14-28 28-36 ≥36  
1z  4 2 1-2 1 

 
Число зубців черв'ячного колеса: 

uzz 12 = . 
Орієнтовне значення швидкості ковзання kV  [м/с] між зубцями черв'я-

чного колеса і витками черв'яка: 

                                                     3 2
2

21
1950 z

Tn
V ном
к =                             .(4.1) 

При швидкостях ковзання 6≥кV  м/с для виготовлення черв'ячних ко-
ліс застосовують олов'янисті бронзи (табл. 4.2). Черв'як виготовляється зі 
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сталей марок 45, 40Х, після поліпшення (Н=240…270 НВ) або гартування 
СBЧ (H=45...50 HRC). 
Таблиця 4.2 - Умовні допустимі напруження [ ]oНσ  для матеріалів черв'ячних ко-
ліс, МПа. Олов'янисті бронзи (ДСТ 613-79) 

[ ]oНσ  при твердості витків черв'яка Матеріал і спосіб виливки 
H≤45 HRC H>45 HRC 

Бр010Ф1 у пісок 130 160 
Бр010Ф1 у кокіль 190 225 

Бр010Н1Ф1 центробіжне лиття 210 250 
 
При швидкостях ковзання 6≤кV  м/с зубчасті вінці виконуються з 

менш дорогих безолов'янистих бронз типу БрА9ЖЗЛ або чавуну (таблиця 
4.3). При цьому черв'як обов'язково повинен мати твердість H>45 HRC. 
Таблиця 4.3 - Умовні допустимі напруження [ ]oНσ  для матеріалів черв'ячних ко-
ліс, МПа. Тверді бронзи (ДСТ 493-79) і чавун (ДСТ 1412-85)  

Матеріал [ ]oНσ  при швидкості ковзання, м/с
Черв'ячного  

колеса 
Черв'яка 0,5 1 2 3 4 5 

БрА9ЖЗЛ Гартована cталь 45, 40Х 250 230 210 180 160 120 
СЧ 15 Гартована сталь 45, 40Х 130 115 90 - - - 

 
4.2. Визначення допустимих напружень матеріалу зубців  
черв'ячних коліс 
 
Допустимі напруження  при розрахунку на контактну міцність 

[ ] [ ] НLНН Koσ=σ , 
де [ ]oНσ  - умовне допустиме напруження при розрахунку на контактну 

міцність (табл. 4.2. і табл.4.3); 
HLK  – коефіцієнт довговічності 

                                                 8
710

HE
HL N

K = ;                                       (4.2) 

7
2

7 10256010 ⋅≤=≤ HEhHE KLnN . 
При 710≤HEN  приймають 710=HEN , а при 71025 ⋅≥HEN  прийма-

ють 71025 ⋅=HEN . 
Коефіцієнт еквівалентного навантаження (рис. 2.1): 
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                                                ∑ ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= i

i
HE t

T
T

K
4

max
.                                   (4.3) 

Для коліс з чавуну 1=HLK . 
Допустимі напруження при розрахунку на згинальну міцність ревер-

сивних та нереверсивних передач: 

                                                   [ ] [ ] FLFF Ko

11 −−
σ=σ ;                                  (4.4) 

                                                   [ ] [ ] FLFF Ko

00
σ=σ ,                                     (4.5) 

де [ ] [ ]oo
01

  , FF σσ
−

 – умовні допустимі напруження при згині (при базово-

му числі циклів 710
0

=FN ) для реверсивних і нереверсивних передач від-
повідно (табл.4.4).  

                                                9
610

FE
FL N

K =                                                (4.6) 

7
2

6 10256010 ⋅≤=≤ FEhFE KLnN . 
При 610≤FEN  приймають 610=FEN , а при 71025 ⋅≥FEN  прийма-

ють 71025 ⋅=FEN . 

                                                      ∑ ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= i

i
FE t

T
T

K
9

max
.                              (4.7) 

Для коліс з чавуну 1=FEK . 
 

Таблиця 4.4 - Умовні допустимі напруження для матеріалів зубців черв'ячних 
коліс при розрахунку на згинальну міцність, МПа. 

[ ]o
1−

σ F ,[ ]o
0Fσ  при твердості черв’яка 

H<45 HRC H>45 HRC Матеріал Спосіб  
виливки 

вσ , 
МПа

тσ ,
МПа Ревер-

сивні 
Неревер-
сивні 

Ревер-
сивні 

Нере-
версивні

Бр010Ф1 У пісок 180 100 29 40 36 50 
Бр010Ф1 У кокіль 260 150 42 58 52 72 

Бр010Н1Ф1 Відцентрове 290 170 46 65 57 81 
БрА9ЖЗЛ У пісок 400 200 64 78 75 100 
СЧ15 Те ж 150 - 24 38 30 48 
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Граничні допустимі напруження [ ] maxFσ , по яких ведеться перевіроч-
ний розрахунок при короткочасних перевантаженнях, число циклів дії 
яких за весь термін служби не перевищує· 4105 ⋅ , наведені у табл. 4.5. 
 
Таблиця 4.5 - Граничні допустимі напруження при короткочасних переванта-
женнях, МПа 

Матеріал [ ] maxFσ  
БрА9Ж4 
Бр010Ф1 

Бр010Н1Ф1 
СЧ15 

160 
100 
100 
90 

 
4.3. Визначення розрахункового навантаження 
 
Розрахункове навантаження визначається множенням номінального 

навантаження номT  на коефіцієнт навантаження К 

vномномp KKTKTT β== . 
Коефіцієнт концентрації навантаження Kβ залежить від деформації че-

рв'яка і припрацювання зубців черв'ячного колеса. 
При постійному навантаженні відбувається повне припрацювання зу-

бців (Kβ=1).При перемінному навантаженні відбувається часткове припра-
цювання зубців. У цьому випадку коефіцієнт Kβ визначається 

                                                ( )X
z

K −⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

θ
+=β 11

3
2 ,                                 (4.8) 

де θ – коефіцієнт деформації черв'яка, який визначається по табл. 4.6 у 
залежності від коефіцієнта діаметра ( ) 225,015,0 zq ⋅= K  і числа заходів че-
рв'яка 1z . Отримані значення q  округляють до стандартних (табл. 4.7). 

Х – відношення середньозваженого моменту до максимального (найбі-
льшого з довгостроково діючих) 

                                             ∑== i
icp t

T
T

T
T

X
maxmax

                                    (4.9) 

 
Таблиця 4.6 - Значення коефіцієнта деформації черв'яка θ  

q  
1z  7,1 8 9 10 11,2 12,5 14 

1 57 72 89 108 127 157 190 
2 45 57 71 86 102 125 152 
4 37 47 58 70 82 101 123 
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Коефіцієнт динамічності vK  залежить від точності виготовлення пере-
дачі і швидкості ковзання кV  (табл. 4.8). При швидкості ковзання 5≤кV  
м/с призначають 8-ий ступінь точності, при 10≤кV  м/с – 7-ий. 
 
Таблиця 4.7 - Значення коефіцієнта діаметра черв'яка q, ДСТ 19672-74 

1-й ряд  6,3  8,0  10,0  12,5  16,0  20,0  25 
2-й ряд  7,1  9,0  11,2  14,0  18,0  22,4  - 

 
Таблиця 4.8 - Значення коефіцієнта динамічності vK  

кV , м/с Ступінь  
точності До 1,5 1,5 – 3 3 – 7,5 7,5 – 10 

7 1 1 1,1 1,2 
8 1,15 1,25 1,4 - 

 
4.4. Проектний розрахунок черв'ячної передачі з умови  
забезпечення контактної міцності зубців колеса 
 
Міжосьова відстань черв'ячної передачі, [мм] 

                          [ ]
3 2

2

2

2
/

1701 р
H

w T
qzq

za ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
σ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+≥                        (4.10) 

Модуль зачеплення, [мм] 

2

2
zq

a
m w

+
= . 

Отримане значення модуля округляють до найближчого стандартного 
(табл.4.9). 
Таблиця 4.9 - Значення модулів m та коефіцієнта діаметра черв'яка q  
(ДСТ 2144-76) 

m, мм q  m, мм q  
2 8; 10; (12); 12,5; 16; 20 (7) (12) 

2,5 8; 10; (12); 12,5; 16; 20 8 8; 10; 12,5; 16; 20 
(3) 10; (12) 10 8; 10; 12,5; 16; 20 

3,15 8; 10; 12,5; 16; 20 (12) (10)** 
(3,5) 10; (12)*; (14)* 12,5 8; 10; 12,5; 16; 20 

4 8; (9); 10; (12); 12,5; 16; 20 (14) (8)*** 
5 8; 10; 12,5; 16; 20 16 8; 10; 12,5; 16 

(6) (9); (10) 20 8; 10 
6,3 8; 10; 12,5; 14; 16; 20   
 
* тільки при 11 =z ; ** тільки при 11 =z  і 2; *** тільки при 21 =z   
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4.5. Визначення основних розмірів зачеплення 
 
Основні геометричні розміри зачеплення (рис. 4.1) визначають по фо-

рмулах табл. 4.10. 
 
Таблиця 4.10 - Основні параметри черв'ячного зачеплення (ДСТ 2144-76, ДСТ 
18498-89) 

Параметри Розрахункові формули 
Діаметр ділильного кола черв'яка mqd =1   

Діаметр ділильного кола колеса (у головно-
му перетині) 

mzd 22 =  

Висота головки зубця mha =  
Висота ніжки зубця mh f 2,1=  

Висота зубця mh 2,2=  
Діаметр вершин: 

черв'яка 
колеса 

( )2211 +=+= qmhdd aa  
( )4,22 222 −=−= zmhdd aa

Діаметр западин: 
черв'яка 
колеса 

 
( )4,2211 −=−= qmhdd ff

( )4,22 222 −=−= zmhdd ff
Зовнішній діаметр черв'ячного колеса при: 

11 =z  
21 =z  
41 =z  

 
mdd aам 22 +≤  
mdd aам 5,12 +≤  

mdd aам +≤ 2  

Міжосьова відстань ( ) mzqaw 25,0 +=  
Довжина нарізної частини черв'яка при: 

211 −=z  
41 =z  

 
( ) mzb 21 06,011+≥  

( ) mzb 21 09,05,12 +≥  

Ширина обода черв'ячного колеса при: 
211 −=z  

41 =z  

12 75,0 aw db ≤  

12 67,0 aw db ≤  

Кут підйому витків черв'яка і кут нахилу зу-
бців колеса q

zarctg 1=γ  

Умовний кут обхвату черв'яка колесом 
md

b

a

w
5,0

arcsin
1

2
−

=δ  
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4.6. Уточнення швидкості ковзання 
 
Значення швидкості ковзання, м/с: 

22
1

1
60000

qz
nm

Vк +
π

= . 

При значній відмінності уточненого значення швидкості ковзання від 
його орієнтованого значення (п. 4.1) слід уточнити значення коефіцієнта 
навантаження і допустимих напружень. 

 
4.7. Перевірочний розрахунок зубців черв'ячного колеса на  
контактну міцність 
 
Розрахунок полягає у визначенні фактичних контактних напружень і 

порівнянні їх з допустимими 

                                                  [ ]Hр
w

H T
a

q
z

qz
σ≤

⎟
⎟
⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜
⎜
⎜

⎝

⎛ +
=σ 2

3
2

2

1
170

                                            (4.11) 

 
4.8. Перевірочний розрахунок зубців черв'ячного колеса на 
 міцність при згині 
 
Умова згинальної міцності 

                                      [ ]F
Ft

F
qm

YKF
σ≤

γ
=σ 2

2

3,1
cos

,                              (4.12) 

Рисунок 4.1 - Розміри зачеплення черв'ячної передачі 

.
.

..

.

. . .

bw2 

d f
 1

 

d 1
 

d 
a1

 

d 
a2

 

d 
aм

2 

d 2
 

d f
 2

 



 37

де 2tF  - тангенціальна сила 

222 /2 dTF номt = ; 
FY  – коефіцієнт форми зубців для черв'ячних коліс (табл. 4.11), залеж-

ний від еквівалентного числа зубців: 

                                                   
γ

=
3
2

cos
z

zv ;                                           (4.13) 

[ ] [ ]
1−

σ=σ FF  – для реверсивних передач; 

[ ] [ ]FoF σ=σ  – для нереверсивних передач. 
 

Таблиця 4.11 - Коефіцієнт форми зубців черв'ячних коліс 

vz  FY  vz  FY  vz  FY  vz  FY  
 20  1,98  30  1,76  40  1,55  80  1,34 
 24  1,88  32  1,71  45  1,48  100  1,30 
 26  1,85  35  1,64  50  1,45  150  1,27 
 28  1,80  37  1,61  60  1,40  300  1,24 
 
У переважній більшості випадків розрахункові напруження згину в зу-

бцях коліс, розміри яких визначені з розрахунку на контактну міцність, 
значно нижче допустимих. 

 
4.9. Перевірка міцності зубців черв'ячного колеса при  
короткочасних перевантаженнях 
 
При наявності короткочасних перевантажень необхідна перевірка зу-

бців на статичну міцність при згині: 

                                         [ ] max
2

2max
max F

ном
FF T

T
σ≤σ=σ                             (4.14) 

Значення [ ] maxFσ  наведені у табл. 4.5. 
 
4.10. Тепловий розрахунок редуктора  
 
Оскільки в черв'ячних передачах мають місце порівняно великі втрати 

потужності на подолання сил тертя ковзання, то вони працюють з великим 
тепловиділенням. Змащувальні властивості оливи при нагріванні різко по-
гіршуються, виникає небезпека заїдання передачі і виходу її з ладу. 

Для нормальної роботи передачі різниця температур мастила мt  і пові-
тря nt  не повинна перевищувати допустиме значення: 
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                                            ( ) [ ]t
Ak

P
ttt nм Δ≤

η−
=−=Δ

11 ,                       (4.15) 

де 1P  – передана черв'яком потужність, Вт; 
 η - ККД передачі; 
 С)Вт/(мk 2 oK ⋅= 1710  – коефіцієнт теплопередачі, що призначається 

у залежності від циркуляції оточуючого редуктор повітря; 
А – площа поверхні охолодження редуктора, [м2] (визначається після 

конструювання корпусу). 
При середньому значенні Ctп

o20=  приймають [ ] Ct o70≤Δ . 
Загальний К.К.Д. передачі: 

3
2
21 ηηη=η , 

де 1η  - К К Д  зачеплення. При 11 =z  70,060,01 K=η , а при 421 K=z  
90,080,01 K=η ; 

2η  і 3η  - коефіцієнти, що враховують втрати потужності в одній парі 
підшипників і на перемішування оливи відповідно. При розрахунку можна 
прийняти 99,02 =η , 97,03 =η . 

Якщо величина площі охолодження редуктора недостатня, то корпус 
редуктора роблять ребристим, а в розрахунку враховують 50% поверхні 
ребер. 

Якщо і при ребристому корпусі охолодження недостатнє, то редуктор 
примусово обдувають повітрям, у результаті коефіцієнт теплопередачі збі-
льшують до ( )СмВт/k 2 oK ⋅= 3518 . 

 
 
5. КОНСТРУЮВАННЯ ЗУБЧАСТИХ, ЧЕРВ'ЯЧНИХ КОЛІС І ЧЕ-
РВ'ЯКІВ 

 
5.1. Циліндричні і конічні зубчасті колеса 
 
Циліндричні олеса з 250<ad  мм виконують методом штампування 

(ковки), або прокатки у формі дисків (рис. 5.1а), а колеса з 
ммda 600250K=  – з дисками полегшеної форми (рис. 5.1б). 

Розміри конструктивних елементів приймають: 
( ) wвм bdl ≥= 5,10,1 K ; вм dd 7,1= ; ( ) no m0,4...5,2=δ ; 
( )31K=K  мм; o45=αф ; wbC 3,0= ; ofк dD δ−= 2 ; 

( )мкo dDD += 5,0 ; ( )мкo dDd −= 25,0 ; ( )62K=R  мм;  
( )41K=f  мм. 
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Зубчасті колеса з ммda 600>  при ширині ммbw 200≤  виготовляють 
литими зі спицями хрестоподібного перерізу (рис. 5.2а), а при ммbw 200≥  
– двотаврового перерізу. Число спиць приймається парним і визначається 
по формулі: 

                                                   27
1 diсп = ,                                           (5.1) 

де 2d  – діаметр ділильного кола колеса, [мм]. 
 

Ширину спиці Н в умовному перерізі на осі колеса визначають для 
хрестоподібних спиць по формулі: 

 

                                                   [ ]3 290

згсп

н
i

T
Н

σ
= ,                                       (5.2) 

де [ ]згσ – допустиме напруження згинання, приймають 30 МПа для ча-
вунного лиття і 50 МПа для сталевого лиття. 

Для двотаврових спиць замість числа 90 підставляють 45. 
Інші розміри конструктивних елементів приймають:  

Рисунок 5.1 – Конструкція штампованого (кованого) циліндричного зубчас-
того колеса 
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no m0,4=δ , але не менш 8 мм; oe δ= 8,0 ; Нc р 2,0=δ= , але не менш 
10 мм; eR 5,1= . Розміри маточини і фасок такі ж, як і для дискових коліс. 

З метою економії легованих сталей зубчасті колеса можуть виконува-
тися бандажованими (рис. 5.2б). Розміри конструктивних елементів при-
ймають: ( ) no m⋅=δ 0,45,2 K ; os δ⋅= 2,1 ; wbh ⋅= 15,0 ; діаметр гвинта 

wbd 1,0= ; довжина dl 3= ; кількість гвинтів 4...8. 

 
Шевронні зубчасті колеса виготовляють з канавкою в середині колеса 

для виходу інструмента (черв'ячної фрези, 
рис. 5.3) і без канавки, нарізаних пальце-
вою фрезою. Шевронні колеса без канавки 
виготовляють на малопродуктивних верс-
татах низької точності, тому вони застосо-
вуються рідше. 

Глибину канавки приймають 
nmh 5,2= ; ширину канавки а – по 

 табл. 5.1 
 
 

 
 

Рисунок 5.2 – Конструкція зубчастого колеса: литого (а), бандажованого(б) 

1:20

b

do

c
e

dp

d2
0,8H

R

dм

e
e

H

δ о
 bw 

lмd мD o

c

d o

4÷
6
от
в.

δ o

s

hl
bω

d

4÷
6 
от
в.

 

bw 

б) а) 

Рисунок 5.3 – Шевроне колесо з 
канавкою 

b / 2 a b / 2 

h



 41

Таблиця 5.1 - Ширина канавки а для виходу фрези, мм 

кут нахилу oβ  кут нахилу oβ  nm , 
мм до 20 від 20 до 40 від 40 nm , мм

до 20 від 20 до 40 від 40 
2 28 32 35 5 52 58 63 

2,5 32 37 40 6 60 67 72 
3 36 42 45 7 68 75 82 

3,5 40 47 50 8 75 82 90 
4 46 52 55 10 90 100 108 
 
 
Конструкція конічного зубчастого колеса з 120<aed  мм показана на 

рис. 5.4а, а з 120>aed  мм – на рис. 5.4б. 

 
 а) б) 
Рисунок 5.4 – Конструкція конічних зубчастих коліс 

 
Розміри елементів беруть як і для циліндричних зубчастих коліс, ви-

користовуючи замість нормального модуля nm  – зовнішній торцевий tem . 
Шестірня виконується разом з валом звичайно в тих випадках, коли її 

ділильний діаметр задовольняє умові 2/1 <вdd  (рис. 5.5а), у противному 
випадку шестірня виконується насадною (рис. 5.5б). 

У залежності від співвідношення діаметрів шестірні і вала зубці нарі-
зають на виступаючому вінці (рис.5.5а) або частково поглиблюють у тіло 
вала (рис.5.5в). В цьому випадку необхідно враховувати ділянки  
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d    в    

d    1    
 

d 
   в   
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                  а)                                 б)                                            в) 
 
Рисунок 5.5 - Конструктивні варіанти шестірні 

 
довжиною «а/2» заходу і виходу фрези радіусом R . Величину «а» прийма-
ти по табл. 5.1. 

Конструктивно насадна шестірня виготовляється у виді суцільного ди-
ска, якщо 3/1 ≤вdd , в іншому випадку шестірня виконується так само, як і 
дискові колеса (див. вище). 

Конструктивні особливості деяких вузлів іноді вимагають виконання 
шестірні насадною і при 2/1 ≤вdd . У цьому випадку шестірня може бути 
виконана насадною, якщо (рис.5.5б): 

nв mctdd 5,222 11 +++≥ , 
де nmc 2=  - найменша товщина шестірень; 
1t  – глибина шпонкового паза (вибирається з ДСТ 23360-78). 
Для конічних шестірень замість nm  підставляють tem . 
 
5.2. Черв'ячні колеса і черв'яки 
 
Черв'ячні колеса звичайно роблять збірними: центр – із сірого чавуну (рідше 

зі сталі), а зубчастий вінець – з антифрикційного матеріалу, наприклад із бронзи. 
Така конструкція дозволяє заощаджувати порівняно дорогі і дефіцитні кольорові 
метали. При одиничному і дрібносерійному виробництві з'єднання зубчастого ві-
нця здійснюють посадкою з гарантованим натягом, посиленою гвинтами 
(рис.5.6а). Якщо виконання такої посадки викликає утруднення (звичайно при ве-
ликих діаметрах ммda 400> ), застосовують болтове з'єднання вінця з центром 
(рис. 5.6б). У велико серійному і масовому виробництві часто наплавляють брон-
зовий обід на чавунний або сталевий центр (рис. 5.6в). 

Товщину зубчастого вінця для черв'ячних коліс у самому тонкому міс-
ці приймають 

( ) m0,45,2 K=δ . 
Розміри гвинтів (3 – 4 шт.), установлених по колу 

δ= 7,0d ; dl 2= . 

b    a    /    2    R    R b a/2
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   а)          б)                    в) 
Рисунок 5.6 - Конструктивні варіанти бандажованих черв'ячних коліс 

Розміри інших конструктивних елементів черв'ячних коліс варто при-
ймати такими ж, як і для зубчастих коліс. 

Черв'яки найчастіше виконують сталевими і за одне ціле з валом 
(рис.5.7). Заготовками служать круглий прокат або поковка. 

При конструюванні черв'яків необхідно забезпечити вільний вихід ін-
струмента для нарізування витків, тобто вf dd >1  (рис.5.7а) 

d в

20Å 20Å

df1

     
La a

 
 

                      а)                                                      б) 
 
Рисунок 5.7 - Конструктивні варіанти виконання черв'яків     

 
При відносно малому діаметрі з метою підвищення жорсткості черв'я-

ка як вала, його виконують по типу рис. 5.7б. При цьому по обидва боки 
нарізки L передбачають ділянки для виходу інструмента (фрези), які мож-
на приймати ma 2= . 

При коловій швидкості черв’яка V>5 м/с його розміщують над колесом 
і навпаки. 

 
6. КОМП’ЮТЕРНЕ ПРОЕКТУВАННЯ ЗУБЧАСТИХ ТА 
ЧЕРВ’ЯЧНИХ ПЕРЕДАЧ 
 
Розрахунок передач здійснюється за допомогою програми APM Trans, 

яка є складовою частиною САПР APM WinМachine, призначеної для роз-
рахунку зубчастих, черв'ячних, пасових і ланцюгових передач, а також ге-
нерації креслень елементів цих передач в автоматичному режимі.  
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Початок роботи в програмі «Проектування і розрахунок передач». 
1. На робочому столі подвійним натисканням лівої кнопки миші вико-
нати запуск ярлика APM Integrator, потім виконати п.п. 2, 3. 

 
№ Выбір Дії 

2 

Инженерный анализ  

 

Одним натиском миші на 
піктограмі 

3 

APM Trans 

 

Подвійним натиском миші на 
піктограмі 

Примітка: альтернативний пуск: « Пуск → Программы → APM 
WinMachine → APM Trans »: натиском лівої кнопки миші.  

4. Вибір типу передачі для розрахунку здійснюється за допомогою 
верхнього меню: «Тип → Передачи ». 

Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Вибір здійснюється натиском лівої 
кнопки миші на відповідному типі 
передач, потім – «ОК». 
 

 
 

6.1. Проектний розрахунок циліндричної передачі 
 
Після запуску програми (п.п. 1-4 див. вище) перейти до слідуючих 

операцій, використовуючи верхнє меню:«Тип → Расчета → Проектировоч-
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ный». 
Для початку ввода данних необхідно вибрати у верхньому меню пункт 

«Данные». У з’явившемуся діалоговому вікні «Основные данные» запов-
нити слідуючи поля. 

 

Момент на выходе (Нм)              2000 
Обороты на выходе (об/мин)          20 
Передаточное число                          5 
Требуемый ресурс (час)            17000 
Число зацеплений: 
Шестерня                                            1 
Колесо                                                1 
Термообработка: 
Шестерня                          Улучшение 
Колесо                               Улучшение 
Режим работы                 Постоянный 
Крепление шестерни на валу: 

симметрично, 
несимметрично, 
консольно 

 

Натиснути кнопку «Продолжить». 
При необхідності вводу додаткових даних натиснути кнопку «Ещё» 

Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Межосевое расстояние (мм)                      - 
Коэфф. ширины зуба aψ                         0,2 
Модуль (мм)                                                - 
Угол наклона β                                        10 
Коэфф. смешения 
Шестерня                                                    0 
Колесо                                                         0 
Твердость поверхности зубьев HRC 
Шестерня                                                  35 
Колесо                                                       35 
Число зубьев 
Шестерня                                                       
Колесо                                                            
Возможность реверса 
Стандартное межосевое расстояние 
 

Після завершеня ввода усіх даних необхідно натиснути кнопку «Про-
должить». 

По закінченню вводу вихідних даних необхідно виконати у верхньому 
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меню команду «Расчет». По закінченню розрахунків необхідно виконати 
команду «Результаты». Рекомендується вибрати пункт «Основные резуль-
таты». Якщо в ході аналізу отримані результати були неприйнятні, то при 
цьому необхідно змінити отримані результати, увівши додаткові необхідні 
дані, використовуючи кнопку «Еще» при введенні основних даних. 
 

6.2. Перевірний розрахунок циліндричної передачі 
 
За допомогою перевірного розрахунку визначається навантажувальна 

здатність передачі. Перевірний розрахунок можна виконувати двома спо-
собами: 

а) визначення максимального моменту при заданій довговічності; 
б) визначення довговічності при заданому навантаженні. 
Для визначення максимального моменту при заданій довговічності пі-

сля запуску програми (п.п. 1-4 див. вище) перейти до наступних операцій, 
використовуючи верхнє меню: «Тип → Расчета → Проверка по моменту». 

 
Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Модуль (мм)                                     5 
Угол наклона β                              10 
Число зубьев: 

Шестерня                               20 
Колесо                                  100 

Ширина: 
Шестерня                               50 
Колесо                                    45 

Коэфф. смешения 
Шестерня                                 0 
Колесо                                      0 

Момент на выходе (Нм) не указывает
Обороты на выходе (об/мин)        20 
Требуемый ресурс (час)          17000 
Число зацеплении:  

Шестерня                                 1 
Колесо                                      1 

Термообработка:  
Шестерня                Улучшение
Колесо                     Улучшение

Режим работы               Постоянный 
Крепление шестерни на валу: 
Симметрично, несимметрично, кон-
сольно 

Для початку введення даних необхідно вибрати у верхньому меню 
пункт «Данные». У діалоговому вікні, що з'явилося, «Основные данные» 
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заповнити наступні поля. 
Натиснути кнопку «Продолжить». 
При необхідності вводу додаткових  данних натиснути кнопку «Ещё» 
 

Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Степень точности изготовления              8 
Твердость поверхности зубьев HRC 

Шестерня                                         35 
Колесо                                              35 

Возможен реверс 

Після завершення введеня усіх даних натиснути кнопку «Продол-
жить». 

По закінченню введеня вихідних даних необхідно виконати команду 
«Расчет» у верхньому меню, потім команду «Результаты». Рекомендується 
вибрати пункт «Максимальный момент», «Основные результаты», «Пара-
метры материала». Натиснувши кнопку «Продолжить» на екрані одержимо 
усі обрані пункти. 

Результати розрахунків можна зберегти у файл (для наступної роздру-
ківки).  

«Файл → Сохранить как» 
 
 
У вікні, що з'явилося, «Запись файла» виконати наступні дії:  
1. Вибрати тип файлу:        Текст у форматі RTF. 
2. Задати ім'я файлу:         Raschet 
3. Натиснути кнопку «Сохранить»       ↵ Enter 
 
6.3. Проектний розрахунок конічної передачі 
 
Після запуску програми (п.п. 1-4 див. вище) перейти до наступних 

операцій, використовуючи верхнє меню «Тип → Расчета → Проектировоч-
ный». 

Для початку введення даних необхідно вибрати у верхньому меню 
пункт «Данные». У діалоговому вікні, що з'явилося, «Основные парамет-
ры» заповнити наступні поля. 
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Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Момент на ведомом валу (Нм)           2000 
Обороты на ведомом валу (об/мин)       20 
Передаточное число                                  5 
Требуемый ресурс (час)                    17000 
Термообработка:  
Шестерни                                  Улучшение 
Колеса                                        Улучшение
Режим работы                         Постоянный 

 
Натиснути кнопку «Продолжить». 
При необхідності вводу додаткових данних натиснути кнопку 

«Ещё…» 
Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Ширина шестерни, мм                          30 
Внешний модуль tm , мм                         3 
Твердость поверхности зубьев HRC 
Шестерня                                                35 
Колесо                                                     35 
Тип опоры вала шестерни 
                                    Роликоподшипники
Возможен реверс 
Коэфф. смешения шестерни                   0 
Коэфф. изменения толщины 
зубьев шестерни                                       0

Після завершення введення усіх даних необхідно натиснути кнопку 
«Продолжить». 

По закінченню введення вихідних даних необхідно виконати команду 
у верхньому меню «Расчет». По закінченню розрахунків необхідно вико-
нати команду «Результаты». 

Якщо в ході аналізу отримані результати були неприйнятні, то при 
цьому необхідно змінити отримані результати, введенням додаткових  
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даних, використовуючи кнопку «Еще» при введені основних даних. 
Результати розрахунків можна зберегти у файл (для наступної роздру-

ківки).  
Файл → Сохранить 

У вікні, що з'явилося, «Запись файла» виконати наступні дії:  
1. Вибрати тип файлу:     Текст у форматі RTF. 
2. Задати ім'я файлу:     Raschet 
3. Натиснути кнопку «Сохранить»    ↵ Enter 
 

6.4 Проектний розрахунок черв'ячної передачі 
 
Після запуску програми (п.п. 1-4 див. вище) перейти до наступних 

операцій, використовуючи верхнє меню «Тип → Расчета → Проектировоч-
ный». 

Для початку введення даних необхідно вибрати у верхньому меню 
пункт «Данные». У діалоговому вікні, що з'явилося, «Основные парамет-
ры» заповнити наступні поля. 

 
Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Момент на выходе (Нм)                      2000 
Обороты на выходе (об/мин)                  20 
Передаточное число                                20 
Требуемый ресурс (час)                    17000 
Материал венца колес:  
Выбрать материал: 

«В соответствии с заданием» 
Режим работы передачи         Постоянный

 
Натиснути кнопку «Ок». 
При необхідності вводу додаткових даних натиснути кнопку «Ещё…» 

Після завершення введення усіх даних необхідно натиснути кнопку 
«Ок». 

По закінченню введення вихідних даних необхідно виконати команду 
у верхньому меню «Расчет». По закінченню розрахунків необхідно вико-
нати команду «Результаты». 
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Вид на экрані Приклад заповненя 

 

Модуль, мм                                               8 
Коэфф. диаметра                                    12 
Межосевое расстояние                        200 
Коэфф. ширины венца                          0,3 
Число заходов червяка                            2 
 
Примечание: Можно взять из базы дан-
ных 

 
Якщо в ході аналізу отримані результати були неприйнятні, то при 

цьому необхідно змінити отримані результати, введенням додаткових да-
них, використовуючи кнопку «Еще» при введені основних даних. 

Результати розрахунків можна зберегти у файл (для наступної роздру-
ківки).  

Файл → Сохранить 
 

У вікні, що з'явилося, «Запись файла» виконати наступні дії:  
1. Вибрати тип файлу:     Текст у форматі RTF. 
2. Задати ім'я файлу:     Raschet 
3. Натиснути кнопку «Сохранить»    ↵ Enter 
 
7. ПРИКЛАДИ РОЗРАХУНКУ ЗУБЧАСТИХ ТА ЧЕРВ'ЯЧНИХ 
ПЕРЕДАЧ 
 
7.1. Розрахунок циліндричної косозубої передачі 
 
Вихідні дані: потужність, яка передається 3,171 =P кВт, кутова швид-

кість шестірні 941 =ω рад/с, передаточне число 3,6=u , термін служби 
5=L  років, кількість змін 2=z , коефіцієнт використання передачі за ча-

сом .48,0=zK  Діаграма навантаження – рис.2.1, короткочасні переванта-
ження – до 200% від номінального. Передача реверсивна, вимоги до габа-
ритів передачі – жорсткі. 

а) Призначення рівня твердості і виду термічної обробки зубчастих 
коліс (п.2.1). 

При жорстких вимогах до габаритів передачі призначаємо для шестір-
ні і колеса об'ємне гартування з відпусканням, на твердість H=45...50 HRC, 
границя витривалості при згині 600...500lim =σ bF  МПа (табл. 2.1). 

б) Наближене визначення модуля передачі (п.2.2). 
Для косозубих передач 
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9,2166/1018428,0][/28,0' 3 33 '
1 =⋅=σ= Fномn Tm мм. 

 
Обертальний момент на шестірні 

18494/103,17/ 3
111 =⋅=ω= PT Н·м. 

Число циклів навантажень зубців шестірні на першій ступіні діаграми 
навантаження 

6
11 1075140161,0898601,060 ⋅=⋅⋅⋅== hLnN . 

Тут 1
11 хв89814,3/9430/30 −=⋅=πω=n , 

0161448,02836558365 =⋅⋅⋅⋅=⋅= zh KzLL годин. 
Оскільки 4

1 105 ⋅>N , то 11 номTT = . 
Напруження, що допускаються, при розрахунку на згинальну міцність 

для реверсивної передачі попередньо визначають: 
[ ] 1663/5003/lim

' ==σ=σ bFF МПа. 
Відповідно до ДСТ 9563 – 80 (табл.2.4) приймаємо 3' =nm мм. 
в) Вибір матеріалу для зубчастих коліс, визначення напружень, що 

допускаються (п.2.3). 
Визначаємо наближені значення діаметрів вершин зубців шестірні і 

колеса, а також їхню ширину: 
( ) ( ) 6622032''' 11 =+⋅=+= zmd a мм; 

( ) ( ) ( ) 38423,62032''2''' 122 =+⋅⋅=+=+= uzmzmd nna мм; 
42314'14'' 21 =⋅=⋅== nww mbb мм. 

Наближене значення діаметра вала шестірні 
[ ] 38)202,0/(10184)2,0/( 3 33 11 =⋅⋅=τ= крв Td мм. 

Визначаємо для шестірні 27,1
38
66'

1

1 <==
в

a
d
d

. Отже, шестірню виконує-

мо разом з валом (вал - шестірня). 
Визначаємо товщину заготовки для шестірні і колеса (рис.2.2) 

2438'8;33
2

66
2
'

2
1

1 =⋅===== n
a mSмм

d
S мм. 

Відповідно до табл. 2.2 для шестірні і колеса призначаємо сталь 40Х 
( )ммS 40≤ . 

Механічні властивості сталі обраної марки наведені в табл. 2.2. 
Визначаємо напруження, що допускаються, при розрахунку на згина-

льну міцність для шестірні, тому що при однакових матеріалах для шесті-
рні і колеса розрахунок на згинальну міцність проводимо по шестірні: 
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[ ] 22617,0
7,1

550
][

lim =⋅⋅=
σ

=σ FLFC
bF

F KK
S

МПа. 

Коефіцієнт довговічності 

1
10120

1046
6

6lim <
⋅

⋅
== q

FE

F
FL N

N
K . 

Приймаємо 1=FLK . 
Еквівалентне число циклів навантажень 

6
1 1012016,0016148986060 ⋅=⋅⋅⋅== FEhFE KLnN . 

Коефіцієнт еквівалентності навантаження (рис.2.1). 

16,04,03,05,07,01,01 666

max
=⋅+⋅+⋅=∑ ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= i

q
i

FE t
T

T
K . 

г) Проектний розрахунок передачі на міцність зубців при згині 
(п.2.4). 

Визначаємо модуль передачі. При однакових напруженнях, що допус-
каються, розрахунок на згин проводимо по шестірні. 

 

[ ] .9,2
2261813

12cos101843,167,092,018,42cos2
3

3
3

1

1 мм
z
KTYYY

m
Fm

номF
n =

⋅⋅
⋅⋅⋅⋅⋅⋅⋅

=
σΨ

β
≥ εβ

o

 
Вибираємо (табл.2.3) коефіцієнт 18,4=FY  по еквівалентному числу 

зубців шестірні 

19
12cos

18
cos 33

1 ==
β

=
o

z
zv . 

Визначаємо коефіцієнт, що враховує кут нахилу зубців 

92,0
140
121

140
1 =−=

β
−=βY . 

Визначаємо коефіцієнти, що вираховує участь у зачеплені декількох 
пар зубців 

67,0
65,1
1,11,1

==
ε

=
α

εY ; 

65,112cos
113

1
18
12,388,1cos112,388,1

21
=⎥⎦

⎤
⎢⎣

⎡
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +−=β⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+−=εα

o

zz
. 

Число зубців колеса 1133,61812 =⋅=⋅= uzz . 
Приймаємо 3,1,13 ==ψ Km . 
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Відповідно до ДСТ 9563-80 (табл.2.4) приймаємо 3=nm мм, що від-
повідає попередньо прийнятому модулю. 

Визначаємо основні розміри зубчастих коліс (табл.2.7, рис.2.3), у тому 
числі 

( ) ( ) 5,200
12cos2
113183

cos2
21 =

⋅

+⋅
=

β
+

=
o

zzm
a n

w мм. 

По ряду 40aR  (табл.2.5) приймаємо 200=wa мм, уточнюємо кут β: 
( ) ( ) '21 4010

2002
113183arccos

2
arccos o=

⋅
+⋅

=
+

=β
w

n
факт a

zzm
; 

96,54
4010cos

183
cos '

1
11 =

⋅
=

β
==

o

zm
dd n

w мм; 

04,345
4010cos

1133
cos '0

2
22 =

⋅
=

β
==

zm
dd n

w мм; 

393132 =⋅=ψ= nmw mb мм; 
44539521 =+=+= ww bb мм. 

По ряду 40aR  (табл.2.5) приймаємо 402 =wb мм, 451 =wb мм. 
д) Перевірний розрахунок передачі на згинальну та контактну мі-

цність. 
При окружній швидкості зубчастих коліс 

6,2
100060

89896,54
100060

11 =
⋅

⋅⋅π
=

⋅
π

=
nd

V м/с 

призначаємо 8-й ступінь точності, допустимий 9-й (табл. 3.1). 
Коефіцієнт навантаження 7,118,103,14,1 =⋅⋅== ανβ KKKK . 
Коефіцієнт нерівномірності розподілу навантаження по довжині зуба 

4,1=βK  при 82,0
96,54

45

1

1 ===ψ
d

bw
bd  і схемі передач 3 (рис. 3.1). 

Коефіцієнт динамічності навантаження 03,1=νK  (табл.3.2). 
Коефіцієнт, що враховує нерівномірність розподілу навантаження між 

зубцями: 
18,1)58(06,01)5(06,01 =−⋅+=−+=α СТПK . 

Розрахункове навантаження: 
3

3

1

1 103,11
96,54

7,11018422
⋅=

⋅⋅⋅
===

d
KT

KFF ном
ttp Н. 

Визначаємо фактичний коефіцієнт запасу міцності в зубцях шестірні 
по згинальним напруженням (п.2.3, 2.4, 3.2) 
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7,179,1
215

17,0550lim >=
⋅⋅

=
σ

σ
=

F

FLFCbF
F

KK
S , 

де розрахункові напруження 

215
345

67,092,018,4103,11 3

1
=

⋅
⋅⋅⋅⋅

==σ εβ

nw

Ftp
F mb

YYYF
МПа. 

Визначаємо фактичний коефіцієнт запасу міцності для колеса та шес-
терні по контактним напруженням (п. 2.3, 2.5, 3.2): 

12,1
980

1,110002
2

lim =
⋅

=
σ

σ
=

H

HLbH
H

K
S ; 

02,1
980

110001
1

lim =
⋅

=
σ

σ
=

H

HLbH
H

K
S , 

де розрахункові напруження 

980
3,6

13,6
96,5440

103,1182,04901490
3

12
=

+
⋅

⋅
⋅

⋅=
+

=σ
u

u
db

F
Z

w

tp
kH МПа, 

тут 82,0=kZ  при 3,6=u  і 181 =z  (рис. 3.2). 
Коефіцієнт довговічності (для колеса та шестерні): 

1,1
1033
10556

6

6
6

lim

2
2

=
⋅

⋅
==

HE

H
HL N

N
K ; 1

10208
10556

6

6
6

lim

1
1

<
⋅

⋅
==

HE

H
HL N

N
K . 

Призначаємо 1
1

=HLK . 
Еквівалентне число циклів навантажень: 

6
2 103328,0016141426060

2
⋅=⋅⋅⋅== HEhHE KLnN , 

66 102083,61033
21

⋅=⋅⋅== uNN HEHE . 
Частота обертання колеса: 

11
2 хв142

3,6
898 −===

u
n

n . 

Коефіцієнт еквівалентності навантаження (рис.2.1): 

∑ =⋅+⋅+⋅=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= 28,04,03,05,07,01,01 333

3

max
i

i
HE t

T
T

K . 

Оскільки 1,1
1

<HS  призначаємо ммbb ww 5021 ==  та робимо перера-
хунок. Остаточне значення МПаH 874=σ  та 1,114,1

1
>=HS . 

Фактичні коефіцієнти запасу міцності перевищують рекомендовані, 
отже, міцність зубців по згинальним і контактним напруженням забезпе-
чена. 
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Перевіряємо міцність зубців при короткочасних перевантаженнях  
(п. 3.5).  
Умова міцності: 
 

[ ] max
max

max МПа12402874 H
ном

HH T
T

σ≤==σ=σ ; 

[ ] max
max

max МПа4302215 F
ном

FF T
T

σ≤=⋅=σ=σ ; 

[ ] 1800454040max =⋅==σ HRCH МПа; 
[ ] 136017008,08,0max =⋅=σ=σ вF МПа. 
Умова міцності виконана. 
 
е) Конструювання шестірні і колеса. 
 
Циліндричні колеса з 600...250=ad  мм виготовляють у виді дисків 

полегшеної форми (рис. 5.1б). Розміри конструктивних елементів наведені 
в п. 5.1. 

Діаметр маточини ммdd вм 119707,17,1 2 =⋅== . Приймаємо 
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Довжина маточини ( ) 225,1...0,1 wвм bdl ≥= . Приймаємо 
702 == вм dl мм. 

 
7.2. Розрахунок черв'ячної передачі 
 
Вихідні дані: потужність, що передається кВт101 =P ; кутова швид-

кість черв'яка рад/с1501 =ω ; передаточне число 20=u ; термін служби 
5=L років, кількість змін 1=z , коефіцієнт використання передачі за часом 

8,0=zK . Діаграма навантаження – рис.2.1, короткочасні перевантаження – 
до 200% від номінального навантаження. Передача реверсивна. 

а) Вибір матеріалу. 
По табл.4.1 приймаємо 21 =z  і визначаємо 4020212 =⋅== uzz . 
Орієнтовне значення швидкості ковзання: 
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Частота обертання 1430
14,3
1503030 1

1 =
⋅

=
π
ω

=n хв-1. 

Обертальний момент на колесі ( 76,097,099,08,0 2 =⋅⋅=η  - п.4.11): 
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Число циклів навантажень зубців колеса на 1-й ступіні діаграми 
(Рис.2.1, п.2.2): 

6
21 1056072116801,0601,0 ⋅=⋅⋅⋅== nLN h ; 

116808,01836558365 =⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅= zh KzLL годин; 
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Оскільки 4
1 105 ⋅>N , то 22 номTT = . 

По табл. 4.2 приймаємо для черв'яка сталь 40Х, ТО – гартування з від-
пусканням H=45...50 HRC. Для колеса - бронзу Бр010Ф1, виливка у пісок, 
[ ] 160=σ o

H МПа. 
б) Визначення напружень, що допускаються (п.4.2). 
Напруження, що допускаються, при розрахунку на контактну міцність 

[ ] [ ] 1601160 =⋅=σ=σ HLHH Ko МПа. 
Коефіцієнт довговічності 
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Коефіцієнт еквівалентності навантаження 
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Напруження, що допускаються, при розрахунку на згинальну міцність 
[ ] [ ] 3187,036

11
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1
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F МПа (табл.4.4). 
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Коефіцієнт еквівалентності навантаження 
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в) Визначення розрахункового навантаження (п.4.4.). 
11591,104,11013222 =⋅⋅=== β vномномp KKTKTT Н·м. 

Коефіцієнт концентрації навантаження 
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Коефіцієнт деформації черв'яка 86=θ  (табл.4.6, 4.7, при 
104025,025,0 2 =⋅=⋅= zq ). 
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Коефіцієнт динамічності навантаження 1,1=vK  при 3,6=кV м/с і 7-му 
ступені точності (табл.4.8). 

г) Проектний розрахунок передачі. 
Міжосьова відстань 
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Приймаємо 10=m  мм (табл.4.9). 
д) Визначення основних розмірів передачі (табл.4.10, рис.4.1). 

( ) ( ) 2501040105,05,0 2 =⋅+⋅=+= mzqaw  мм. 
10010101 =⋅== mqd  мм; 400104022 =⋅== mzd  мм. 

ммdb aw 9012075,075,0 12 =⋅=≤ ; 
( ) ( ) ммqmda 1202101021 =+⋅=+= . 

Приймаємо 902 =wb мм (табл.2.5). 
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Кут нахилу зубців '301110/2/1
o===γ arctgqzarctg . 

е) Уточнення значення швидкості ковзання (п.4.7). 
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Призначені матеріали для передачі і ступінь точності виготовлення 
відповідають уточненому значенню швидкості ковзання. 

ж) Перевірочний розрахунок зубців черв'ячного колеса. 
Контактні напруження (п.4.8): 
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[ ]Hσ  = 160 МПа  
Згинальні напруження (п.4.8) 

qm
YKF Ft

F 2
2

3,1
cos γ

=σ , МПа; 

5,6
10103,1

'3011cos5,114,15065
2 =

⋅⋅

⋅⋅⋅
=σ

o

F МПа [ ] 31
1

=σ≤
−F МПа. 

5065400/1010132/2 3
222 =⋅⋅== dTFt Н. 

5,1;14,11,104,1 ==⋅== β Fv YKKK (табл.4.11). 
Перевірка міцності зубців по короткочасних перевантаженнях (п.4.10). 
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[ ] МПаF 100max =σ  (табл.4.5). 
з) Тепловий розрахунок редуктора (п.4.11). 
Необхідна площа поверхні охолодження редуктора: 
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Отримана площа повинна бути узгоджена з фактичною після розробки 
робочих креслень корпуса редуктора. 

і) Конструювання черв'ячного колеса і черв'яка (п.5.2). 
 
При ммda 4002 ≥  конструкція черв'ячного колеса показана на рис.5.6, 

розміри конструктивних елементів приймають такими ж, як і для зубчас-
тих коліс (п.5.1). Можлива конструкція черв'яка приведена на рис.5.7. 
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