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На этапе проектирования изделия разрабатываемая кон-
струкция должна отвечать определенным критериям рабо-
тоспособности. Работоспособность — это состояние, при 
котором изделие способно выполнять заданные функции 
с параметрами, установленными нормативно-технической 
документацией. Одним из ключевых параметров является 
прочность. При нарушении прочности в изделиях возни-
кают недопустимо большие остаточные деформации, по-
верхностные разрушения или преждевременные полом-
ки. На сегодняшний момент актуальна задача прогнози-
рования поведения конструкции при заданных нагруже-
ниях, предупреждения и дальнейшего исключения мест, 
имеющих недостаточный либо излишний запас прочности, 
а также стремление разработать равнопрочную конструк-
цию. Данная задача решается на этапе инженерного расче-
та, который может выполняться аналитическими или чис-
ленными методами. Зачастую в сложных расчетах эти ме-
тоды тесно переплетаются друг с другом. Например, пер-
вый этап — аналитическая оценка действующей нагрузки 
и мест ее приложения, второй этап — использование чис-
ленных методов для оценки прочности и других параме-
тров изделия, третий этап — анализ полученных резуль-
татов. Лидирующим методом численного решения явля-
ется метод конечных элементов (МКЭ) — универсальное 
решение, охватывающее широкий круг прикладных задач 
с хорошей численной устойчивостью МКЭ-алгоритмов. 

Работа конструктора — процесс творческий: с одной 
стороны, проектируемое изделие должно отвечать кри-
териям работоспособности, с другой — иметь невысокую 
себестоимость и минимальные издержки в производ-
стве. Поиск такого баланса можно сопоставить с работой 
ювелира по огранке драгоценного камня, поэтому на 
помощь конструктору в решении современных сложных 
задач приходят CAD/CAE-системы, позволяющие сни-
зить трудозатраты, повысить эффективность, а в некото-

рых случаях — полностью 
упрос тить однотипные, ру-
тинные операции. Причем в 
таких системах можно сов-
местить этапы разработки 
конструкторской документации и инженерных расчетов 
без привлечения сторонних помощников или организаций. 

Большинство изделий включают в себя передаточные 
механизмы, которые могут состоять из зубчатых передач 
и других элементов. Одна из задач проектирования зубча-
той передачи — поиск рациональной конструкции колес. 
Решить такую задачу конструктору будет затруднительно 
используя только CAD-системы. При разработке конструк-
ции колеса или более сложного изделия — вала-шестерни 
необходимо руководствоваться различными нормативны-
ми документами по расчету геометрии, оценке статиче-
ской прочности, усталостной выносливости и прочих тре-
бований. Совместное применение CAD/CAE-систем позво-
ляет конструктору на этапе проектирования дополнитель-
но проводить оценку работоспособности колес по крите-
рию прочности, так как прочность зуба и колеса в целом 
влияет на надежность и долговечность узла механизма, 
что, в свою очередь, снижает время на поиск рациональ-
ного решения.

Одной из таких CAD/CAE-систем, представленных на 
российском рынке, является программное обеспечение от 
компании «Топ Системы». Используя T-FLEX CAD при кон-
струировании зубчатых передач конструктору предостав-
ляется широкий набор средств проектирования, расчета 
и анализа их геометрии, оформления конструкторской 
документации в соответствии с ЕСКД. Применяя интегри-
рованную среду в T-FLEX CAD — T-FLEX Анализ (статиче-
ский анализ), у конструктора на этапе проектного расчета 
появляется возможность произвести оценку статической 
прочности по относительным эквивалентным напряже-
ниям с целью минимизаций ошибок проектирования или 
поиска конструкции, обладающей минимальной массой 
при достаточной прочности.

В статье приведен способ оценки статической прочности 
зубчатой передачи и ее элементов (колесо и вал-шестерня)
с помощью T-FLEX Анализ. В основу способа положен ме-
тод [1], в котором контакт сопряженных зубьев рассматри-
вается как сжатие двух цилиндров (рис. 1) под действи-
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ем удельной нормальной силы с радиусами кривизны со-
пряженных поверхностей ρ1 и ρ2 по площадке в среднем 
шириной 2а. 

Например, такой метод использовался в статье [2], где 
авторами произведена оценка напряжений по критерию 
Мизеса прямозубой шестерни из стали 20ХН3А тягового 
редуктора локомотива в программах инженерного анализа 
по выделенной площадке контакта на боковой поверхности 
зуба в момент трогания локомотива. В статье [3] также с 

помощью пакета программ инженерного анализа проведен 
анализ прочности по критерию Мизеса для косозубой 
шестерни планетарного редуктора в квазистатических 
условиях. В работах [4, 5, 6] авторы приводят еще один 
возможный способ оценки прочности зубчатых передач и 
ее элементов при помощи CAE-систем.

Рассчитываемая цилиндрическая прямозубая зубча-
тая передача состоит из двух элементов: вал-шестерня 
(рис. 2а) и колесо (рис. 2б). Параметры передачи: модуль 
m = 4 мм; число зубьев шестерни z1 = 19 шт., колеса 
z2 = 81 шт.; ширина шестерни bw1 = 72 мм; ширина колеса 
bw2 = 67 мм; межосевое расстояние aw =  200 мм; окружное 
усилие в зацеплении Ft = 4018,5 Н.

Материал колес — сталь конструкционная легирован-
ная марки 40ХН, твердость 200-240 HB, предел текучести 
σТ = 570 МПа, предел прочности σВ = 780 МПа, модуль 
упругости первого рода E = 2 

× 105 МПа, коэффициент 
Пуассона μ = 0,3.

Рассматривается контакт сопряженных зубьев для одно-
парного зацепления в данный момент времени (рис. 3).

По информации в литературе [1, 7], получены формулы 
(1-3), используемые в расчетах прямозубого внешнего 
эвольвентного цилиндрического зацепления. Для расчета 
косозубого внешнего эвольвентного цилиндрического 
зацепления необходимо использовать формулы, при-
веденные в [8, 9].

Полное нормальное усилие: 

Fn = Ft  
× 

 K/cosαtw = 6113,84 Н,  (1)

где K = KА 
× KHα 

× KHβ 
× KHV — коэффициент расчетной на-

грузки, К = 1,42967 и αtw по [7]. 
Удельная нормальная сила для прямозубого зацепления 

с одной контактирующей парой зубьев: 

ω = Fn /bw2 = 91,251 Н/мм.  (2)

Полуширина плоскости контакта:

 (3)

Рис. 1. Модель контактирующей пары зубьев по методу [1]

Рис. 2. Эскизы вала-шестерни и колеса цилиндрической 
прямозубой зубчатой передачи

Рис. 3. Сопряженная пара зубьев

а
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T-FLEX Анализ позволяет решать задачи на основе 
одного или нескольких твердых тел. В статье иссле-
дуются задачи статической прочности по отдельному 
нагружению вала-шестерни и колеса, а также контакт-
ная задача, в которой рассматривается контакт зубьев 
передачи с двумя телами (рис. 3). При решении первой 
группы задач по нагружению одного тела проделаны до-
полнительные операции как у шестерни, так и у колеса: 
с помощью вспомогательных поверхностей и команды 
«Разделение граней» в зоне начальной поверхности 
была выделена на боковой грани контактирующего зуба 
область шириной 2а и длиной, равной ширине венца 
колеса. Это позволило приложить действующую на-
грузку Fn нормально к выделенной поверхности в полюсе 
зацепления. При решении контактной задачи аналогич-
ным образом на боковой поверхности контактирующего 
зуба колеса получена линия, проходящая через полюс 
зацепления. С помощью команды «Сопряжение» было 
организовано касание боковой поверхности контакти-
рующего зуба шестерни и выделенной линии на зубе 
колеса. Кроме того, были заданы другие сопряжения, 
ограничивающие перемещение тел относительно друг 
друга таким образом, чтобы колеса имели возможность 
вращения вокруг своих осей без нарушения зацепления 
в зоне выделенного контакта зубьев, что позволило 
организовать однопарный контакт зубьев колеса и шес-
терни. Нагрузка была приложена к выходному концу 
вала-шестерни по цилиндрической поверхности диамет-

ром 36 мм (см. рис. 2а) в виде вращающего момента с 
учетом коэффициента расчетной нагрузки.

На следующем этапе произведено построение тетра-
эдральной конечно-элементной сетки с помощью ли-
нейных четырехузловых элементов. В местах, где пред-
полагаются большие градиенты напряжений, а также в 
местах плавных переходов поверхностей сетка более 
мелкая. На рис. 4 и 5 приведено изображение сетки на 
исследуемых элементах и передачи в целом. Число объ-
емных конечных элементов: вал-шестерня — 2,66 млн 
(рис. 4а); колесо — 7,3 млн (рис. 4б); контактная зада-
ча — 1,05 млн (рис. 5).

Для поверхностей использованы ограничения по пе-
ремещениям двух типов: полное закрепление и частич-
ное закрепление в цилиндрической системе координат 
с ограничением движения в радиальном направлении 
и по оси вращения. При решении первой группы задач: 
для вала-шестерни (см. рис. 2а и 6) применено полное 
закрепление — поверхность диаметром 36 мм, включая 
боковые грани шпоночного паза, частичное — две по-
верхности диаметром 45 мм (цапфы вала); для колеса 
(см. рис. 2б и 7) применено полное закрепление — по-
садочная поверхность диаметром 65 мм, включая боко-
вые грани шпоночного паза, частичное — две торцевые 
поверхности ступицы колеса. Для контактной задачи 
(рис. 8): полное закрепление — посадочная поверхность 
колеса, с учетом боковых граней шпоночного паза; 
частичное — торцевые поверхности ступицы колеса и 
цапфы вала.

В T-FLEX Анализ произведен конечно-элементный расчет 
статической прочности вала-шестерни, колеса и передачи 
в целом на основе их объемных конструкций, где твердо-
тельные модели построены в T-FLEX CAD. Определены 
относительные эквивалентные напряжения σэкв, кото-
рые вычислялись из компонентов тензора напряжений 
согласно IV теории прочности [10]. Получена картина 
распределения напряжений: вал-шестерня (см. рис. 6) — 

= 322,9 МПа, колесо зубчатое (см. рис. 7) — 
= 318,1 МПа, передача зубчатая (см. рис. 8) — 
= 322,6 МПа.

Зуб шестерни (см. рис. 6) имеет более высокую ин-
тенсивность значений напряжений, чем зуб колеса 
(см. рис. 7) при одинаковой нагрузке Fn. Рассматривая 
картину распределения напряжений в контактной за-
даче (рис. 8) — такой эффект тоже можно наблюдать.  
Контактные задачи удобнее применять если необходимо 
рассмотреть работу передачи в целом, но ресурсные за-
траты вычислительной техники увеличиваются. Решение 
задачи по нагружению только одного элемента (шестерни 
или колеса) оказывается эффективным в плане экономии 
времени, причем порядок значений напряжений сопоста-

Рис. 4. Сеточная конечно-элементная модель  
вала-шестерни и колеса

Рис. 5. Сеточная конечно-элементная модель 
зубчатой передачи

а б
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вим с результатами решения контактной задачи двух тел. 
С точки зрения наложения граничных условий контактная 
задача будет рациональной. С учетом некоторых идеа-
лизированных условий решения задачи, при которых не 
рассматривались погрешности изготовления и неточно-
сти монтажа, возможные деформации вала с перекосом 
осей в процессе работы передачи, использовался одно-
родный и изотропный материал, допустимо применение 

Рис. 8. Распределение относительных эквивалентных 
напряжений в передаче зубчатой

Рис. 6. Распределение относительных эквивалентных 
напряжений в вале-шестерне

Рис. 7. Распределение относительных эквивалентных 
напряжений в колесе зубчатом
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нагружения только одного элемента 
из двух в передаче. 

Определен запас статической проч-
ности по эквивалентным напряжени-
ям относительно допускаемых напря-
жений, то есть напряжений предела 
текучести для выбранного материала. 
Получено, что для вала-шестерни за-
пас составил 1,765 (рис. 9), для ко-
леса — 1,792 (рис. 10). Минимально 
допустимый запас — 1,1. 

В [8, 9] с помощью модуля T-FLEX 
Анализ произведены расчеты вала-
шестерни и колеса с косозубым внеш-
ним эвольвентным цилиндрическим 
зацеплением. Получены аналогичные 
данные: шестерня (z1 = 24 шт.) — 

= 456,1 МПа, колесо (z1 = 98 шт.) — 
= 367,6 МПа, предел текучести 

стали марки 50 — σm = 530 МПа, 
модуль mn = 4 мм, ширина колеса 
bw = 100 мм, полное нормальное уси-
лие Fn = 20649,92 Н. Запас прочности 
по шестерне составил 1,162.

Также оценены перемещения в за-
цеплении зубчатых колес (рис. 11), — 

максимальные перемещения состави-
ли 0,05219 мм. 

Применение одного из двух мето-
дов расчета статической прочности 
на этапе проектных работ помогает 
конструктору увидеть наиболее на-
груженные места, минимизировать 
ошибки проектирования и снизить 
трудозатраты, более рационально по-
дойти к конструированию. Также ис-
пользование модуля T-FLEX Анализ, 
встроенного в T-FLEX CAD, позволяет 
ему произвести полный комплекс всех 
необходимых расчетов прочности, а 
кроме того, спроектировать надеж-
ный узел с минимальными массово-
экономическими затратами в произ-
водстве и эксплуатации.
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Рис. 9. Запас статической прочности  
вала-шестерни Рис. 11. Перемещения в зубчатой 

передаче под действием нагрузки

Рис. 10. Запас статической прочности 
колеса зубчатого


