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Введение. Анализ структурных схем электро-
механических и гибридных силовых установок 
показывает присутствие в них механических ча-
стей в виде редукторных систем [1, 2]. Это связано 
с тем, что диапазон изменения угловых скоростей 
вала электродвигателей, в котором КПД являет-
ся достаточно высоким, не позволяет спроекти-
ровать транспортное средство с необходимыми 
тягово-скоростными характеристиками. Кроме 
того, современные электродвигатели не способ-
ны развивать достаточно большой максимальный 
момент, необходимый для разгона на небольших 
скоростях вращения, без использования редукто-
ра. При этом лимитирующими критериями высту-
пают также массо-экономические показатели, су-
щественно влияющие на конкурентоспособность 
выпускаемой мобильной техники.

Как показывает анализ технической литера-
туры, самый очевидный способ увеличить удель-
ную мощность — уменьшить размер двигателя [3]. 

Однако уменьшение размера двигателя приводит 
к уменьшению крутящего момента при одной и той 
же скорости вращения. Следовательно, чтобы по-
лучить бо' льшую мощность, необходимо повысить 
обороты двигателя. Сегодня силовые установки ги-
бридных автомобилей и электромобилей оснащены 
высокооборотными (9000–12 000 мин–1) тяговыми 
электродвигателями переменного тока (асинхрон-
ными и синхронными с возбуждением от посто-
янных магнитов) [1, 3, 4]. Уже появляются двига-
тели, работающие при 20 000 мин–1, идут работы 
над электромоторами, работающими на скорости 
30 000 мин–1 [3]. Кроме того, при равной мощно-
сти низкооборотный высокомоментный двигатель 
гораздо крупнее, тяжелее и менее эффективен, чем 
высокооборотный. Именно поэтому высокообо-
ротный низкомоментный двигатель в комплек-
те с тяговым редуктором будет компактнее, легче 
и эффективнее [5]. К тому же цена электродвигате-
ля едва ли не прямо пропорциональна его массе [3].
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Повышение скорости вращения вала двигате-
ля обуславливает повышенные требования к ре-
дуктору: его точности, обеспечению теплообмена, 
снижению вибрации и т. д. В связи с этим в совре-
менных силовых установках мобильных машин 
получили распространение косозубые цилиндри-
ческие колеса, преимущества которых особенно 
проявляются именно в быстроходных зубчатых 
передачах [6]. В отличие от прямозубых колес, 
в них в меньшей степени проявляются колебания, 
вызванные ударными процессами в зубчатых со-
пряжениях, и параметрические колебания. Косоз-
убое зацепление не имеет зоны однопарного заце-
пления. Зубья в косозубых передачах нагружаются 
постепенно по мере их захода в зацепление. Плав-
ность косозубого зацепления значительно пони-
жает шум и дополнительные внутренние динами-
ческие нагрузки.

Основным конструкционным недостатком 
косозубых зубчатых колес является наличие в за-
цеплении осевых сил, дополнительно нагружаю-
щих опоры валов. 

Постановка задачи. Первая ступень редук-
торных систем электромеханических силовых 
установок является скоростной. Максимальная 
окружная скорость Vtmax шестерни первой ступени 
рассчитывается по формуле

где d1 — диаметр делительной окружности шестер-
ни, мм; nmax – максимальное число оборотов вала 
электродвигателя, мин–1.

В процессе пересопряжения зубьев зубчатых 
передач появляются дополнительные внутренние 
динамические нагрузки в зацеплении. Величина 
этих нагрузок зависит от деформаций зубьев, по-
грешностей в шаге и профиле зубьев, окружной 
скорости и т. д. [7]. Коэффициент внутренней ди-
намической нагрузки определяется по формуле

где U = uУД
 ∙ bw — внутренняя динамическая нагруз-

ка, Н; uУД — удельная внутренняя динамическая 
нагрузка, Н/мм; Ft — окружная сила на делитель-
ном диаметре в торцовом сечении, H; КA — коэф-
фициент, учитывающий внешнюю динамическую 
нагрузку; bw — рабочая ширина зубчатой пары, мм.

Внутренняя динамическая нагрузка суще-
ственно влияет на контактную и изгибную вы-
носливость зубчатых передач. Кроме влияния на 
выносливость, данная нагрузка оказывает опре-
деляющее воздействие на шум зубчатых передач, 
особенно скоростных [8], что также сказывает-
ся на их конкурентоспособности. Расчет коэф-
фициента внутренней динамической нагрузки 
цилиндрических зубчатых колес (прямозубых 
и косозубых) стандартизован в ряде норматив-

(1)

(2)

ных документов стран СНГ, Европейского союза, 
США, ФРГ, Китая и др. [9–12]. В СССР наиболь-
шее распространение получил метод расчета вну-
тренней динамической нагрузки косозубых пере-
дач, предложенный А.И. Петрусевичем [13]. 

В Республике Беларусь действующим стандар-
том по расчету цилиндрических зубчатых передач 
является ГОСТ 21354-87 [14]. Он устанавливает 
основные расчетные зависимости для определе-
ния контактной прочности активных поверхно-
стей зубьев и прочности зубьев при изгибе зубча-
тых передач общемашиностроительного профиля, 
работающих при окружных скоростях Vt ≤ 25 м/с.

Однако нормативные документы стран СНГ, 
позволяющие рассчитывать и проектировать 
скоростные (Vt ≥ 25 м/с) цилиндрические зубча-
тые передачи, известны только на уровне отрас-
левых рекомендаций ([15] — до 30 м/с, [16] — до 
70 м/с). В то же время некоторые страны идут по 
пути перевода и адаптации зарубежных стандар-
тов, в частности стандарта ISO (Украина — ДСТУ 
ISO 6336; Великобритания — BS ISO 6336, Ки-
тай — GB/T 3480-1997, ФРГ — DIN 3990-1:1987 
и т. п.), что дает им основу для расчета высоко-
скоростных зубчатых передач.

Для скоростных зубчатых передач принима-
ются также дополнительно отдельные стандарты, 
например ДСТУ ISO 9084:2006 «Расчет нагрузоч-
ной способности цилиндрических прямозубых 
и косозубых зубчатых передач. Применение для 
скоростных зубчатых передач и зубчатых передач 
с подобными требованиями». Данный норматив-
ный документ является тождественным перево-
дом соответствующего стандарта ISO 9084:2000 
и содержит формулы, предназначенные для уста-
новления унифицированного метода расчета со-
противления питтингу и изгибу скоростных зуб-
чатых передач и зубчатых передач с подобными 
требованиями с прямыми или косыми зубьями.

Следует также отметить некоторую разни-
цу в причинах возникновения внутренних ди-
намических нагрузок в прямозубых и косозубых 
зубчатых передачах. Так, в прямозубых зубчатых 
передачах при точности изготовления зубча-
тых колес, принятой в общем машиностроении, 
определяющими являются погрешности основ-
ного шага, вызывающие удары на входе и выходе 
зубьев из зацепления. При повышении точности 
(например, в авиационных прямозубых редук-
торах) влияют на динамическую нагрузку также 
параметрические колебания, вызванные измене-
нием суммарной жесткости зацепления при пере-
сопряжении зубьев. В то же время в зацеплении 
косозубых зубчатых колес, особенно при высокой 
степени точности изготовления, динамический 
эффект от погрешности шага зацепления очень 
мал и к тому же легко устраняется с помощью 
притирки зубчатых пар [8]. Реализация за счет эф-
фекта косозубости высокого коэффициента пере-
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крытия приводит к снижению параметрических 
колебаний. Зато в косозубых зубчатых переда-
чах, особенно скоростных, крайне нежелательны 
ошибки окружного шага, ошибки профиля и на-
копленные ошибки шага зубчатых колес [8,13], 
вызывающие «кинематические» колебания в зуб-
чатом зацеплении. Их инерционное воздействие 
на возникновение внутренних динамических на-
грузок коренным образом отличается от действия 
погрешности шага зацепления. В определенных 
случаях они приводят к высоким динамическим 
нагрузкам на зубья (достигающим полезных), 
а также могут приводить к работе зубчатой пере-
дачи с размыканием.

Влияние ошибки окружного шага, ошибки 
профиля и накопленной ошибки зубчатых колес 
на механизм возникновения внутренних дина-
мических нагрузок в скоростных косозубых зуб-
чатых передачах подробно описано еще в сере-
дине XX века А.И. Петрусевичем [8, 13]. Однако 
в расчеты, предлагаемые ГОСТ 21354-87, указан-
ные погрешности зубчатых колес в явном виде не 
входят. Это, в свою очередь, не только влияет на 
расчет прочности и ресурса зубчатых передач, но 
и отрицательно сказывается на корректности на-
значения норм точности при их проектировании.

В связи с вышеизложенным, целью данной ра-
боты является анализ существующих в настоящее 
время нормативных документов для разработки 
рекомендаций по оценке внутренней динамиче-
ской нагрузки в скоростных зубчатых передачах, 
в значительной степени определяющей их ресурс, 
уровень вибраций и шума.

Принципы расчета внутренней динамической 
нагрузки. Практически во всех нормативных до-
кументах [10–12, 14] расчет внутренней динами-
ческой нагрузки начинается с расчета главной ре-
зонансной частоты вращения ведущего зубчатого 
колеса (шестерни) зубчатой пары nE1 (мин–1).

Главная резонансная частота определяется 
[11] по формуле

где cg — средняя удельная торцовая жесткость зу-
бьев пары зубчатых колес, Н/(мм∙мкм); z1 — чис-
ло зубьев шестерни; mred — удельная приведенная 
масса зубчатых колес, кг/ мм.

Реальное значение резонансной частоты nE1 
может быть выше или ниже рассчитанного по 
формуле (3) из-за неучета жесткости валов, под-
шипников, корпуса редуктора, процессов демп-
фирования и т. д.

В зависимости от величины N, равной отно-
шению частоты вращения шестерни n1 к главной 
резонансной частоте nE1 и называемой резонанс-
ным отношением

(3)

(4)

различаются 4 зоны работы зубчатой передачи 
(рисунок 1 [11]):
 - 1-я зона – закритическая, N ≥ 1,5;
 - 2-я зона – промежуточная, 1,15 ≤ N ≤ 1,5;
 - 3-я зона – резонансная, Ns ≤ N ≤ 1,15;
 - 4-я зона – дорезонансная, N ≤ Ns.

Нижняя граница Ns резонансной зоны 3 опре-
деляется соотношениями:
а) при значении удельной окружной силы (Ft

 × 
× КA / 

bw) ≥ 100 Н/мм 
Ns = 0,85;

б) при значении (Ft
 ∙ КA / 

bw) < 100 Н/мм

где окружная сила на делительном диаметре нахо-
дится из выражения

где d1 — делительный диаметр шестерни, мм; T — 
вращающий момент, Нм.

В рассматриваемых нормативных документах 
расчет коэффициента внутренней динамической 
нагрузки КV производится для каждой из зон.

Очевидным является факт, что инерционно- 
жесткостные параметры зубчатых передач и ра-
бочие режимы зубчатых механизмов должны быть 
выбраны таким образом, чтобы зубчатые передачи 
работали в дорезонансной зоне (4-я зона), в ко-
торой коэффициенты внутренней динамической 
нагрузки минимальны. Этим самым достигаются 
условия снижения виброактивности зубчатых пе-
редач и повышения их прочности.

Ниже рассматриваются различные методы 
расчета коэффициента внутренней динамической 
нагрузки в дорезонансной зоне.

ГОСТ 21354-87 [14]. В этом стандарте нижняя 
граница резонансной зоны принимается равной 
Ns = 0,85 и при этом не учитывается влияние на ее 
значение удельной окружной силы Ft

 ∙ КA / 
bw.

Условия работы зубчатой передачи в дорезо-
нансной зоне определяются неравенствами:
 - для прямозубых передач

(5)

(6)

Рисунок 1 — Зоны работы зубчатой передачи [11]
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 - для косозубых передач

где z1 — число зубьев шестерни.
В дорезонансной зоне определяются два ко-

эффициента внутренней динамической нагрузки 
КHV и КFV при расчете на контактную и изгибную 
прочность соответственно. Расчет коэффициен-
тов производится по формуле

где wHv, Fv — удельные внутренние динамические 
нагрузки при расчете на контактную (Н) и изгиб-
ную прочность (F), Н/мм.

Удельные внутренние динамические нагрузки 
находятся из выражения

где dH, F — коэффициенты, учитывающие влияние 
вида зубчатой передачи (прямозубая или косоз-
убая) и модификации профиля головок зубьев; 
g0 — коэффициент, учитывающий разности шагов 
зацепления зубьев шестерни и колеса; aw — ме-
жосевое расстояние, мм; i — передаточное число. 
Величины коэффициентов зависят от степени 
точности зубчатой передачи. В ГОСТ 21354-87 
рассматриваются зубчатые передачи 5–10 степе-
ней точности.

Стандарт ISO 6336-1:2006 (E) [11]. Особен-
ности расчета коэффициента заключаются в сле-
дующем:

1. Коэффициент внутренней динамической 
нагрузки КV принимается одинаковым при рас-
чете зубчатых передач на контактную и изгибную 
прочность.

2. Предлагаются три метода расчета коэффи-
циента КV :
 - метод А. Расчет коэффициента рекомендуется 

производить на основе математической модели 
динамических процессов в исследуемой системе 
с последующей экспериментальной проверкой;
 - метод B. Метод основан на предположении, что 

каждая зубчатая пара рассматривается как одно-
ступенчатая зубчатая передача. Причем влияние 
других зубчатых передач не учитывается;
 - метод С. Основан на методе В при дополнитель-

ных упрощающих предположениях. При этом не 
исследуются резонансные процессы.

3. В отличие от ГОСТ 21354-87, при расчете 
коэффициента КV методом В границы резонанс-
ных зон зависят не только от резонансного отно-
шения N, но и от величины удельной окружной 
силы (Ft ∙ КA 

/
 
bw) (см. рисунок 1).

4. Отмечается, что, кроме главного резонанса 
nE1, возможны дробные резонансы N = n1 / 

nE1 = 
= 1/2; 1/3. Риск проявления этих резонансов не-

(7)

(8)

(9)

значителен для точных косозубых или прямозу-
бых передач, если последние имеют профильную 
модификацию. Это подтверждается исследова-
ниями авторов резонансных явлений в зубчатых 
передачах [17].

В методе В коэффициент КV в дорезонансной 
зоне рассчитывается по следующим выражениям:

где CV1 = 0,32 — коэффициент, учитывающий от-
клонение шага; СV2 — коэффициент, учитываю-
щий погрешность профиля зуба, рассчитываемый 
по формуле

СV3 — коэффициент, учитывающий влияние ци-
клического изменения жесткости зацепления, вы-
числяется из выражения

ВР — коэффициент, учитывающий погрешность 
шага зацепления, приработку и нагруженность 
передачи:

Вf — коэффициент, учитывающий погрешность 
профиля, приработку и нагруженность передачи:

ВК — коэффициент, учитывающий плавность вхо-
да головки зуба в зацепление:

Сα — коэффициент, учитывающий величину моди-
фикации профиля (профиль головки и ножки зуба):

с' — максимальная удельная жесткость зубьев, 
Н/(мм∙мкм); eg — суммарный коэффициент пе-
рекрытия; fpbeff — эффективная погрешность шага 
зацепления с учетом приработки, мкм:

ffeff — эффективная погрешность профиля с учетом 
приработки, мкм:

уα – уменьшение погрешности вследствие прира-
ботки, мкм; sHlim – предел контактной выносливо-
сти поверхности зуба, Н/мм2.

(10)

(11)

(12)

(13)

(14)

(15)

(16)

(17)

(18)

(19)
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Величина внутренней динамической нагруз-
ки U определяется из выражения [7]:

Стандарт ANSI/AGMA 2101 – D 04 [9]. В этом 
стандарте предлагается приближенный метод 
определения коэффициента КV . На рисунке 2 
представлены кривые изменения коэффициен-
та КV от окружной скорости Vt на делительном 
диаметре шестерни и параметра Av. Коэффициент 
внутренней динамической нагрузки определяется 
из выражения

где С = 50 + 56 (1,0 – В).
Для 6 ≤ Av ≤ 12 показатель степени В = 0,25(Av – 

– 5,0)0,667.
Данный метод ранее был включен в стандарт 

ISO 6336-1:1996 как метод Е (соответственно ко-
эффициент Кv-E) для тех, кто предпочитает мето-
дику AGMA, и сохранился до настоящего времени 
в некоторых переводных стандартах, основанных 
на ISO редакции 1996 г. (например Украины — 
ДСТУ ISO 6336-1:2005, Китая — GB/T 3480-1997). 

Параметр Av при расчетах по этой методике кос-
венно зависит от степени точности зубчатых пере-
дач, устанавливаемой стандартом ISO-1328-1[18], 
а также от числа зубьев, нормального модуля и по-
грешности окружного шага. 

Изображенные на рисунке 2 кривые основаны 
на опытных данных и не учитывают резонансные 
явления в зубчатых передачах.

Метод А.И. Петрусевича [13]. В соответствии 
с этим методом внутренние динамические на-
грузки в скоростных косозубых колесах вызы-
ваются погрешностями окружного шага (в рас-
положении зубьев по делительной окружности 
зубчатого колеса) или в профиле зуба. Величина 
удельной динамической нагрузки определяется 
по формуле

(20)

(21)

(22)

где D — погрешность окружного шага или профи-
ля зуба, мкм; d — диаметр шестерни или колеса, 
см; zш — число зубьев шестерни.

При значении окружной скорости Vt ≥ 15 м/с 
в формулу (22) вместо D следует подставить 
(D – 5), а при D < 10 мкм — подставить D/2. Так-
же следует подставлять диаметр d того из зубчатых 
колес рассчитываемой зубатой пары, на котором 
погрешность D (Dш при d = dш или Dк при d = dк) 
вызывает большую динамическую нагрузку.

Кроме того, в скоростных косозубых зубчатых 
передачах необходимо учитывать дополнительную 
внутреннюю динамическую нагрузку, возникаю-
щую в зубчатом зацеплении при наиболее небла-
гоприятном характере накопления погрешностей 
в окружном шаге шестерни или колеса.

Удельная внутренняя динамическая нагрузка 
в этом случае рассчитывается по формуле

uУД1 ≈ 1,2DS ∙ c1,

где DS — местная накопленная погрешность 
в окружном шаге шестерни или колеса на дуге, со-
ответствующей числу зубьев zS, мкм; с1 — удельная 
жесткость соединения между шестерней и бли-
жайшей с ней массивной деталью, кГ/(см∙мкм).

Величина zS определяется по формуле

где m1 — удельная эффективная масса зубчатых 
колес и связанных с ними деталей, кГ∙с2/см2; ts — 
торцовый шаг, см.

Принимается, что uУД1 = 0 при zS < 2; при zS > z/2 
следует брать zS = 1/2.

Таким образом, в соответствии с методом 
А.И. Петрусевича удельная внутренняя динами-
ческая нагрузка в косозубых скоростных зубчатых 
передачах определяется суммой двух нагрузок:

uУДС = uУД + uУД1.

Основным недостатком метода А.И. Петрусеви-
ча является отсутствие исследований резонансных 
процессов зубчатых передач, не позволяющих уста-
новить величину максимального значения окружной 
скорости вращения шестерни в дорезонансной зоне.

Пример расчета внутренней динамической на-
грузки скоростной косозубой передачи редуктора 
электромобиля. Расчет производится при макси-
мальной частоте вращения синхронного электро-
двигателя 9800 мин–1, выбранной таким образом, 
чтобы уложиться в диапазон скоростей, допуска-
ющих расчет по ГОСТ 21354-87. Исходные пара-
метры косозубой передачи приведены в таблице 1, 
сравнительный анализ параметров точности по 
разным стандартам — в таблице 2.

Расчет по ГОСТ 21354-87. Окружная скорость 
шестерни находится по формуле (1):

(23)

(24)

(25)

Рисунок 2 — Коэффициент внутренней динамической нагрузки 
КV (AGMA 2101)
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Из условия (7) Vt
 ∙ z1

 / 1000 = 0,522 < 1,4 следует, 
что рассматриваемая косозубая зубчатая передача 
работает в дорезонансной зоне. Поэтому расчет 
внутренней динамической нагрузки и коэффи-
циента KV производится по формулам (8), (9). Для 
6-й степени точности g0 = 3,8. Значения коэффи-
циентов для косозубой передачи dН = 0,04, dF = 0,06.

Окружная сила находится из выражения (5):

Удельные внутренние динамические нагрузки 
при расчете на контактную и изгибную прочность 
находятся по формулам (9):

Соответственно внутренние динамические 
нагрузки будут равны:

Наименование параметра Обозначение Значение

Число зубьев
шестерни z1 22

колеса z2 67

Нормальный модуль, мм mn 2

Ширина венца, мм
шестерни b1 26

колеса b2 24

Рабочая ширина венца зубчатой передачи, мм bw 24

Коэффициент смещения
шестерни х1 0,480

колеса х2 0,265

Угол наклона, градусов b 18

Вращающий момент, Н∙м Т 100

Частота вращения шестерни, мин–1 n1 9800

Коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку КА 1

Степень точности по ГОСТ 1643-81 [19] — 6

Межосевое расстояние, мм аw 95

Передаточное число i 3,045

Суммарный коэффициент перекрытия eg 2,587

Делительный диаметр, мм
шестерни d1 46,26

колеса d2 140,90

Диаметр вершин, мм
шестерни dа1 52,04

колеса dа2 145,82

Диаметр впадин, мм
шестерни df1 43,18

колеса df2 136,96

Основной диаметр, мм
шестерни db1 43,21

колеса db2 131,59

Твердость поверхности зуба
шестерни HRC 60

колеса HRC 60

Таблица 1 — Исходные параметры

Погрешность Обозначение z1 / z2

ГОСТ 1643 ISO 1328 AGMA 2015

6 ст.т. 6 ст.т. 7 ст.т. A6 A7

Основного шага fpb, мкм
z1 9,5 – – – –

z2 10 – – – –

Окружного шага fpt, мкм
z1 10 7,5 11 8,42 11,90

z2 11 8,5 12 8,81 12,46

Профиля ff, мкм
z1 8 6,5 9 7,41 10,48

z2 9 7,5 11 8,59 12,15
*Уменьшение погрешности вследствие приработки уα = 1 мкм.

Таблица 2 — Параметры точности*
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UН = wHv ∙ bw = 20,16∙24 = 483,8 H;

UF = wfv ∙ bw = 30,23∙24 = 725,5 H.

Коэффициенты внутренней динамической на-
грузки КHV и КFV рассчитываются  по формуле (8):

Расчет по ISO 6336-1: 2006 (E). Метод В. Рас-
чет приведенной массы зубчатой передачи m

red
 

производится по формуле [11, (30)]:

где r = 7,83∙10–6 кг/мм3 — удельная плотность ста-
ли; dm1 = (da1 + df1)/2 = 47,61 мм — средний диаметр 
шестерни.

При расчете mred по формуле (26) принимается, 
что зубчатые колеса представляют собой жесткие 
диски диаметром dm1,2 и шириной b1,2.

Средняя удельная торцовая жесткость зубьев 
пары зубчатых колес рассчитывается по выраже-
нию [11, (91)]:

где с′ = 14,81 Н/(мм∙мкм) — максимальная удель-
ная жесткость зубьев [11, (80)].

Величина значения главного резонанса опре-
деляется из (3):

Резонансное отношение равно:

В соответствии с рисунком 1 зубчатая переда-
ча работает в дорезонансной зоне.

Расчет по формулам (12)–(17) дает следующие 
значения коэффициентов: 

CV2 = 0,249; CV3 = 0,093; Cα =2,491; BP = 0,740; 
Bf = 0,658; CV1 = 0,32; BK = 1 для зубчатых колес со 
степенью точности 6–12 по ISO 1328-1.

Величина коэффициента К по (11):

K = 0,32 ∙ 0,740 + 0,249 ∙ 0,659 + 0,093 ∙ 1 = 0,494.

В соответствии с (10) величина коэффициен-
та внутренней динамической нагрузки по мето-
ду В равна:

KV = 0,449 ∙ 0,494 + 1 = 1,208.
Величина внутренней динамической нагрузки 

определяется из выражения (20):

U = (1,208 – 1) ∙ 1 ∙ 4323 = 899,2 Н.

(26)

(27)

Расчет по ДСТУ ISO 6336-1:2006 [10]. Прибли-
женный метод определения коэффициента КV (Ме-
тод КV-E). Метод основан на расчете параметра С, 
большего из значений для шестерни / колеса, 
и определяемого по формуле [10]:

С = –0,5048ln(z1,2) – 1,144ln(mn) + 
+ 2,852ln(fpt1,2) + 3,32,

где mn — нормальный модуль, мм; fpt — погреш-
ность окружного шага, мкм.

В данном случае параметр имеет наибольшее 
значение для шестерни:

Величины В и А соответственно равны [10]:

В = 0,25(7,534 – 5,0)0,667 = 0,465,
А = 50 + 56(1,0 – 0,465) = 79,96.

Коэффициент внутренней динамической на-
грузки определяется из выражения [10]:

Величина внутренней динамической нагрузки 
определяется из выражения (20):

U = (1,335 – 1) ∙ 1 ∙ 4323 = 1449, Н.

Расчет по методу А.И. Петрусевича [13]. Вели-
чина удельной динамической нагрузки опреде-
ляется по формуле (25). Погрешность окружного 
шага шестерни D = fpt = 10 мкм [19]. В соответствии 
с рекомендациями [13] в формулу (22) вместо D 
подставляется величина (D – 5) = 5 мкм, вместо 
d – диаметр шестерни dш. Величина удельной ди-
намической нагрузки равна:

Дополнительная внутренняя динамическая 
нагрузка, возникающая в зубчатом зацеплении 
при наиболее неблагоприятном характере нако-
пления погрешностей в окружном шаге шестерни 
или колеса, рассчитывается по формуле (23). Рас-
сматривается малоупругое соединение шестерни 
с ближайшей с ней массивной деталью (ротором элек-
тродвигателя). Для такого случая c1 ≈ 2 кГ/(см∙мкм). 
Удельная масса зубчатой передачи равна m1

 = mred
 = 

= 7,643∙10–3 кг/мм = 7,79∙10–5 кГсек2/см2. Торцо-
вый шаг равен:

Величина zS, определяемая по формуле (24), 
равна:

(28)
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Так как z∑ < 2, то принимается, что uУД1 = 0.
Таким образом, в соответствии с методом 

А.И. Петрусевича удельная внутренняя динами-
ческая нагрузка в косозубых скоростных зубчатых 
передачах, определяемая суммой двух нагрузок, 
будет равна:

uУДС = uУД + uУД1 = 29,4 Н/мм.

Внутренняя динамическая нагрузка по методу 
А.И. Петрусевича:

U = 29,4 ∙ 24 =705,6 H.

Коэффициент внутренней динамической на-
грузки:

Сравнение полученных результатов. Рассчитан-
ные по рассмотренным выше методам величины 
внутренней динамической нагрузки U и коэф-
фициенты КV представлены в таблице 3. Также 
в данной таблице приведены результаты анало-
гичного расчета для частоты вращения шестерни 
n1 = 18 560 мин–1, соответствующей верхней гра-
нице докритической зоны (N = 0,85). Этот расчет 
сделан для оценки погрешности, имеющей место 
при расчете внутренней динамической нагрузки 
по ГОСТ, при окружной скорости vt = 44,9 м/с, 
значительно превышающей допустимую данным 
стандартом (vt = 25 м/с).

Анализ результатов расчетов значений вну-
тренних динамических нагрузок и коэффициен-
тов, учитывающих эту нагрузку, показывает, что 
для стандарта ГОСТ 21354-87 и метода А.И. Пе-
трусевича в зоне окружных скоростей до 25 м/с 
эти величины практически совпадают, и величи-
ны по ISO 6336-1: 2006 к ним очень близки. Толь-
ко приближенный метод КV-E (ДСТУ ISO 6336, 
методика AGMA) дает по сравнению с указан-
ными выше методами завышенные значения: по 
внутренней динамической нагрузке в среднем на 
86 %, по коэффициенту КV на 13 %. Однако при 
окружной скорости, соответствующей верхней 
границе докритической зоны, уже методики ISO 
и AGMA дают идентичные результаты, а расчет 
динамической нагрузки по ГОСТ 21354-87 дает 
заниженные по сравнению с ISO 6336 на 24 % (по 

коэффициенту динамичности — почти 8 %). Ве-
личины, рассчитанные по методике А.И. Петру-
севича, дают еще большее расхождение со стан-
дартом ISO.

Полученные данные говорят о том, что за-
ниженные результаты расчета коэффициента 
динамичности по ГОСТ 21354-87 могут в итоге 
привести к необоснованно завышенным оцен-
кам расчетного ресурса зубчатой передачи. А это, 
в свою очередь, отрицательно скажется на репу-
тации производителя и конкурентоспособности 
отечественной техники.

Заключение. 1. Развитие электромеханичес-
ких силовых установок современных мобильных 
машин идет по пути увеличения скорости элек-
тродвигателей, снижения веса, повышения точ-
ности изготовления редукторов. При этом резко 
усиливающиеся с повышением скорости динами-
ческие процессы в прямозубых и косозубых зуб-
чатых зацеплениях различной степени точности 
имеют значительные различия.

2. Теория динамических нагрузок в зубча-
тых парах, начало которой было положено около 
100 лет назад в работах Э. Бакингема и других уче-
ных первой половины XX столетия, значительно 
продвинулась вперед. Основными линиями раз-
вития нормативных документов в этой области на 
сегодняшний день можно считать стандарты ISO 
в Европе, AGMA в Америке и ГОСТ на постсовет-
ском пространстве. 

3. Дальнейшее повышение частоты вращения 
валов электродвигателей и, соответственно, рабо-
чих окружных скоростей зубчатых передач, приво-
дит к невозможности использования для расчетов 
зубчатых передач единственного действующего 
сегодня в Республике Беларусь нормативного до-
кумента — ГОСТ 21354-87.

К недостаткам метода расчета по ГОСТ 21354-87 
следует отнести:
 - ограниченность рассматриваемого интервала 

скоростей вращения шестерни (до 25 м/с);
 - отсутствие учета влияния удельной окружной 

силы Ft
 ∙ КA / 

bw при определении значений Ns ниж-
ней границы резонансной зоны;
 - предназначенность стандарта только для цилин-

дрических зубчатых передач общемашинострои-

Метод

Внутренняя 
динамическая нагрузка U, H

Коэффициент КV

vt = 23,74 м/с vt = 44,9 м/с vt = 23,74 м/с vt = 44,9 м/с

ГОСТ 21354-87 (расчет на изгиб) 725,5 1371,0 1,168 1,320

ISO 6336-1:2006. Метод В 899,2 1815,0 1,208 1,420

ДСТУ ISO 6336. Метод КV-E (аналог AGMA) 1449,0 1896,0 1,335 1,440

Метод А.И. Петрусевича 705,6 1058,0 1,163 1,240

Таблица 3 — Расчетные по различным методам значения величин внутренней динамической нагрузки U и коэффициента КV
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тельного применения, изготовленных в пределах 
5–10 степеней точности.

4. Стандарт ISO 6336-1:2006 (E) свободен от 
указанных выше недостатков и до разработки со-
ответствующего отечественного стандарта может 
быть рекомендован к использованию при расче-
те скоростных цилиндрических зубчатых передач 
(прямозубых и косозубых) редукторов электроме-
ханических силовых установок мобильных машин.
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CALCULATION OF INTERNAL DYNAMIC LOAD OF HIGH-SPEED 
CYLINDRICAL GEARS

The article presents an analysis of methods of calculating the internal dynamic load of high-speed cylindrical gears 
(spur and helical ones) of external gearing, presented in the ISO, AGMA, DSTU ISO, BS ISO, DIN, GOST 21354-87, 
and a method developed by A.I. Petrusevich. Internal dynamic load is one of the main factors affecting the lifetime 
and vibration level of high-speed gears. The need to analyze the existing methods of calculation is caused by 
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the need to choose a modern method of designing high-speed gears that meet the requirements of their usage in 
electromechanical power units of mobile machines with high-speed AC traction motors with permanent magnet 
excitation. The example of calculation of high-speed helical-toothed cylindrical gear of the reducer of the power 
unit of the electric vehicle is given.

Keywords: electromechanical power unit, high-speed gearing, internal dynamic load, coefficient of internal 
dynamic load, circumferential speed, tangential pitch error, tooth profile error, gearing main resonance 
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