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П р е д и с л о в и е 

Особенность курсового проектирования по прикладкой механи-
ке состоит в том, что это первая самостоятельная расчетно-консг-
рукторская работа студентов. В связи с этим возникает много труд-
ностей при определении последовательности выполнения работы, 
целесообразности сочетания расчета и конструирования, выборе 
"лишних неизвестных" в расчетных уравнениях, выборе материалов 
и термообработки, обеспечении технологичности конструкции, вы-
полнении условий сборки (разборки) и смазки передач и подшип-
ников. использовании стандартов на расчет и конструирование и 
т.д. Студенты впервые столкнутся с необходимостью выполнения 
многовариантных расчетов и многократных проработок конструк-
ций с целью получения оптимального варианта. Решение этих задач 
отнимает много времени. Поэтому очень важно создать такие усло-
вия работы студентов, при которых бы все вопросы, связанные с 
проектированием, решались с наименьшими затратами времени и 
на достаточно высоком инженерном уровне. 

Настоящее пособие представляет собой свод единых требований 
к организации процесса проектирования, пояснительной записке, 
чертежам и защите проектов. Эти требования не подавляют ини-
циативу студентов, напротив, во многом способствуют повышению 
эффективности самостоятельной работы студентов, поскольку при-
дают работе студентов строгую направленность, и исключают вы-
полнение ненужной, излишней работы, освобождают от многих 
ошибок и промахов. 

Требования отвечают типовой программе дисциплины <Лри-
кладная механика» и предназначаются для студентов немашино-
строительных специальностей. 

3 



1. ЗАДАНИЕ НА 1СУРС0В0Е ПРОЕКТИРОВАНИЕ 

1 1. Исходные данные к проекту 

Исходными данными являются: схсма проектируемого устройст-
ва, частота вращения и мощность на выходном валу (рис, 1.1). 

Если проектируемое устройство является приводом цепного или 
ленточного конвейера, то необходимо задать окружную скорость и 
силу на звездочке или приводном барабане. Могут быть заданы 
также синхронная частота вращения вала электродвигателя, полный 
срок службы в годах Ьгод,,суточньш н годовой Кгод. коэффици-
енты нагрузки, размеры выпуска, направление вращения выходного 
вала и другие дополнительные данные в зависимости от схемы про-
ектируемого устройства. 

Схема приводного устройства должна быть выполнена по 

Записка должна содержать разработку следующих вопросов 
Выбор электродвигателя и кинематический расчет привода. 
Расчет передач. 
Предварительный расчет диаметров валов 
Подбор н проверочный расчет муфт. 
Предварительный выбор подшипников. 
Компоновочная схема. 

Рис. 1.1. Исходные данные к проекту 

ГОСТ 2.703-68 и ГОСТ 2.770-68. 

1.2. Содержание пояснительной запнекн 

4 



Окончательный подбор подшипников по динамической грузо-
подъемности. 

Подбор и проверочный расчет шпоночных и шлнцевых соедине-
ний. 

Назначение квалитетов точности, шероховатости поверхностей, 
отклонений формы н взаимного расположения поверхностей (вы-
полняются на стадии расчета и конструирования каждой детали). 

Расчет валов на выносливость. 
Выбор способа смазки передач и подшипников. 
Определение размеров корпуса редуктора. 
Устройство привода. 
Описание сборки редуктора. 
Список используемой литературы. 
Специфнкаци и. 

1.3. Перечень графического материала 

В курсовом проекте необходимо разработать: 
общий вид редуктора с разрезом по осям валов; 
рабочие чертежи деталей. 

2. ОРГАНИЗАЦИОННЫЕ МЕРОПРИЯТИЯ ПРИ 
КУРСОВОМ ПРОЕКТИРОВАНИИ 

2.1. График проектирования 

График проектирования является важнейшим документом, рег-
ламентирующим весь процесс курсового проектирования. Строгое 
соблюдение графика проектирования направлено против "штур-
мовщины" - основной причины низкого качества проектов и не-
своевременной их защиты. 

График проектирования разрабатывается с учетом продолжи-
тельности семестра, в котором выполняется проект, и записывается 
в задании на проектирование. Защита проектов должна планиро-
ваться так, чтобы после защиты их до начала экзаменационной сес-
сии оставалось не менее одной недели. Ниже, в качестве примера, 
приводится график проектирования в весеннем семестре продолжи-
тельностью 14 недель 
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Выдача задания 
Предварительный расчет 
1 лист 
2 лист 
3 лист 
Пояснительная записка 
Защита проекта 

П .02.01. 
01 03,01. 
17.03.01. 
30.03.01. 
11.04.01. 
30.04.01. 
05.05.01 

2.2. Групповые и индивидуальные консультации 

Групповые консультации проводятся по расписанию Эти кон-
сультации используются исключительно для основ проектирования. 
Посещение консультаций студентами обязательно. После каждой 
индивидуальной консультации руководитель курсового проектиро-
вания визирует (с указанием даты) объем выполненных работ. 

Максимально возможный объем работ студенты должны выпол-
нять в присутствии преподавателя, проводящего консультации С 
этой целью необходимо использоиать имеющуюся литературу, 
стандарты, образцы сборочных чертежей и рабочих чертежей, с тем 
чтобы накопить необходимые материалы для продуктивной работы 
в домашних условиях. 

Для вссх видов расчета, расчетных схем, проработок конструк-
ции, записей материалов из справочной литературы и стандартов, 
сообщаемых руководителем проектирования на групповых кон-
сультациях, должна использоваться общая тетрадь, в которой за-
полняется одна сторона листа. Вторая сторона листа используется 
для записей рекомендаций преподавателя, возможных вариантов 
расчета, выписок in литературных источников, изменении, исправ-
лений и дополнении. В конце тетради записываются использован-
ные литературные источники, на которые имеются ссылки в тексте 
пояснительной записки. 

Та ко Л метод ведения пояснительной записки даст возможность 
систематизировать материалы, необходимые для расчета и разра-
ботки конструкции и оформления пояснительной записки на заклю-
б 

3. ПОЯСНИТЕЛЬНАЯ ЗАПИСКА 

Общие положения 



чительном этапе работы. Кроме этого руководитель проектирова-
ния может уверенно контролировать код расчетов и выполнение 
своих рекомендаций. 

При составлении списка литературы необходимо выполнить сле-
дующие правила: 

1) в список литературы включаются все использованные источ-
ники в порядке появления ссылок в тексте пояснительной записки; 

2) номер источника, под которым на него имеется ссылка в тек-
сте пояснительной записки; 

3) полное наименование источника: для книг - фамилия и ини-
циалы автора (авторов), заглавие, место издания, издательство и год 
издания; для статей из периодических изданий - фамилия и ини-
циалы автора (авторов), заглавие статьи, название издания, напри-
мер журнала, год выпуска, том, номер выпуска, страницы, на кото-
рых помещена статья; для стандартов и технических условий - обо-
значение и наименование. 

Расчеты должны выполняться в строгой методической последо-
вательности: выписываются расчётные формулы со ссылкой на ли-
тературные источники, затем производится подстановка в уравне-
ния цифровых величин, записывается результат с указанием раз-
мерности, наконец, производится округление расчетной величины 
до конструктивно целесообразного или стандартного.значения. 

Все величины, подставляемые в расчетные уравнения, должны 
именоваться, указываться их размерность и литературный источ-
ник, из которого они позаимствованы. 

Размеры и конструктивные элементы деталей, материалы и их 
термообработка, смазочные материалы и т.д. - все должно быть 
обосновано соответствующими расчетами, ссылками на литературу 
и стандарты. Ничто не должно приниматься без обоснования. 

При определении сил, изгибающих моментов, проверке на проч-
ность шпоночных соединений, расчете валов, муфт, подборе под-
шипников, определении размеров элементов деталей и т.д. обяза-
тельно должны вычерчиваться рисунки, расчетные схемы и эскизы 
рассчитываемых деталей. 

Пояснительная записка оформляется на бланках формата А4. На 
рис. 3.1 показаны образцы углового штампа, текстовых конструк-
торских документов и титульного листа. 
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МякясТврсгро обрсющи Реслуйитг Беларусь 
Белоруссии rocyjupcfmim пвдтсишчсская киемде 

КЦед» " Летим мин им, ПТМ иМ" 

ПРИВОД КОНВЕЙЕРА 
Пиептлыщ мпжзл 297 

F«jpajSS*(i) 
СГУЛСНТ(П) 
Клисушянт 

(ФИО) 
(•И 01 

Рис. 3.1. Основные надписи по ГОСТ 2 154-68: 
а - дат чертежей, форма 1; 6 - для текстовых документов, форма 2 

(заглавный лист); в - д л я текстовых документов, форма 2а 
(последующие листы );г - образец титульного листа 
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3.1, Выбор электродвигателя и кинематический 
рясчет привода 

В результате расчета необходимо подобрать электродвигатель, 
определить передаточные числа передач, частоты вращения валов, 
крутящие моменты на валах, мощности на валах, а также вычертить 
в произвольном масштабе схему проектируемого устройства 

Для определения требуемой мощности и частоты вращения вала 
электродвигателя необходимо знать КПД и значения передаточных 
чнеел отдельных звеньев кинематической цепи. Эти данные выби-
раются из табл. 3.1 н 3.2 [2] 

Т а б л и ц а 3.1 

Значения КПД механических передач 

Тип передачи Л 
Зубчатая (с опорами, закрытая): 

ци л и цдрич еская 0,96... 0,98 
коническая 0,95... 0,97 

Планетарная (закрытая): 
одноступенчатая 0,9... 0,95 
д вухступенчатая 0,85... 0,9 

Червячная (закрытая) при передаточном числе: 
свыше 30 0,7... 0,8 
свыше 14 до 30 0,75. .Д85 
свыше 8 до 14 0,8... 0,9 

Ременная (все типы) 0,94...0,96 
Цепная 0,92... 0,95 
Муфта соединительная 0,98 
Подшипники качения (одна пара) 0,99...0,995 
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Т а б л и ц а 3,2 

Значения передаточных чисел передач 

Вид передачи Твердость 
зубьев 

Значения передаточных 
чисел Вид передачи Твердость 

зубьев и рек. Цпред. 
Зубчатая цилиндрическая; 

тихоходная ступень во < НВ350 2,5...5 6,3 
всех редукторах (UT) HRC40.. .56 2,5... 5 6,3 

HRC 56...63 2...4 5,6 
быстроходная ступень в < НВ350 3,15. .5 8 
редукторах с развернутой HRC 40.„56 3,15... 5 7,1 
схемой (Ue) HRC 56...63 2,5..,4 6,3 
быстроходная ступень в < НВ350 4...6,3 10 
соосном редукторе (Уе) HRC 40. .56 4...6,3 9 

HRC 56...63 3,15.„5 8 
Коробка передач любая I,-2,5 3,15 
Коническая зубчатая < НВ350 1...4 6,3 

> HRC 40 1...4 5 
Червячная — 16,..50 80 
Цепная — 1,5...4 10 
Ременная — 2...4 S 

Технические данные асинхронных электродвигателей единой серии 
4А в закрытом обдуваемом исполнении приведены в табл. 3.3 [2]. 

Т а б л и ц а 3,3 

Двигатели закрытые обдуваемые единой серии 4А 
(тип / асинхронная частота вращения, мин"') 

Мощ-
ность Р, 

кВт 

Диаметр 
валай, 

мм 

Синхронная частота, мнн"1 Мощ-
ность Р, 

кВт 

Диаметр 
валай, 

мм 3000 1500 1000 750 

1 2 3 4 5 6 
0,25 19 - - — 71В8/680 
0,37 19 - - 71А6/910 80А8/675 
0.55 19 - 71А4/1390 71В6/900 80В 8/700 
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Окончание табл. 3.3 

1 2 3 4 5 6 
0 , 7 5 19 7 1 А 2 / 2 8 8 4 7 1 В 4 / 1 3 9 0 8 0 А 6 / 9 1 5 9 0 L A 8 / 7 0 0 

1,1 19 7 J B 2 / 2 8 I 0 8 0 А 4 / 1 4 2 0 8 0 В 6 / 9 2 0 9 0 L B 8 / 7 0 0 

1,5 22 8 0 А 2 / 2 8 5 0 8 0 В 4 / 1 4 1 5 9 0 U 5 / 9 3 5 1 0 0 L 8 / 7 0 0 
2.2 22 8 0 В 2 / 2 8 5 0 9 0 L 4 / 1 4 2 5 I 0 0 L 6 / 9 5 0 1 1 2 М А 8 / 7 0 0 

3 2 4 9 0 L 2 / 2 8 4 0 1 0 0 S 4 / 1 4 3 5 1 1 2 М А 6 / 9 5 5 П 2 М В 8 / 7 0 0 
4 2 8 1 0 0 S 2 / 2 8 8 0 1 0 0 L 4 / 1 4 3 0 5 I 3 2 S 8 / 7 2 0 

5.5 2 8 I 0 0 L 2 / 2 8 8 0 1 1 2 М 4 / 1 4 4 5 1 1 2 M B 6 / 9 5 0 1 3 2 М 8 / 7 2 0 
7 , 5 3 2 1 1 2 М 2 / 2 9 0 0 1 3 2 S 4 / 1 4 5 5 13ZS6/965 J 6 0 S 8 / 7 3 0 
11 3 8 1 3 2 М 2 / 2 9 0 0 1 3 2 М 4 / 1 4 6 0 1 3 2 М 6 / 9 7 0 I 6 0 M 8 / 7 3 0 
15 4 2 1 6 0 S 2 / 2 9 4 0 I 6 0 S 4 / 1 4 6 5 - 1 6 0 S 6 / 9 7 5 1 8 0 М 8 / 7 3 0 

18,5 4 2 1 6 0 М 2 / 2 9 4 0 1 6 0 M 4 / J 4 6 5 1 6 0 М 6 / 9 7 5 
'22 4 8 1 8 0 S 2 / 2 9 4 5 1 8 0 S 4 / 1 4 7 0 1 8 0 М 6 / 9 7 5 
3 0 4 8 1 8 Q M 2 / 2 9 4 5 , 1 8 0 M 4 / J 4 7 0 

Следует иметь в виду, что мощность двигателя по каталогу, как 
правило, не совпадает с расчетной, необходимой для привода про-
ектируемого устройства Расчет деталей привода ведется по расчет-
ной мощности, при этом двигатель может работать с перегрузкой 
или недогрузкой Недогрузка понижает cos ip и КПД, Перегрузка 
допускается не более 5...8% [2j. 

Л и т е р а т у р а . [1. 2, 3,4, 5, б]. 

3,1, Расчет передпч 

3.2.1, Ременные передачи 

В зависимости от типа ременной передачи (плоская или клиноре-
мснная. з у б ч а т ы м или поликлиновым ремнем) исходные данные будут 
отличаться. Например, для передачи с плоским ремнем необходимо 
принять: передаваемую мощность, частоты вращения валов, угол на-
клона передачи к горизонту, тип электродвигателя, способ натяжения 
ремня, условия работы, характер передаваемой нагрузки, режим рабо-
ты (число смен). Если передача должна быть встроена в ограниченное 
пространство, то необходимо задать габариты передачи 

В результате расчета определяются тип и размеры ремня, которые 
согласуются со стандартами: ГОСТ 2.3X31-79 для ремней прорези-
ненных, ГОСТ S284.I-K9 для ремней клиновых; ОСТ 38.05114-76 
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для ремней зубчатых, РТМЗ8-40528-74 для ремней поликлиновых. 
Основные размеры шкивов плоскоременных передач согласуются с 
ГОСТ 17383-80, клиноременных передач - с ГОСТ 20898-88, пере-
дач поликлиновыми и зубчатыми ремнями - с вышеупомянутыми 
стандартами. Эскиз ведомого шкива с расчетными размерами изо-
бражается в пояснительной записке (рис. 3.2). 

Рис. 3.2, Обод лшша ременной передач}) 

Этот эскиз необходим для построения компоновочной схемы и 
последующей конструктивной разработки шкива. 

Л и т е р а т у р а : [1,2, 3,4,.5, 6]. 

3.2.2. Цепные передачи 

Типовые исходные данные: мощность на ведущей звездочке, пе-
редаточное число передачи, предельные частоты вращения ведущей 
звёздочки, наклон межосевой линии к горизонту, способ смазки и 
натяжения передачи, условия работы, характер передаваемой нагруз-
ки, режим работы (число смен). Для определения оптимального зна-
чения шага цепи необходимо иметь два варианта расчетов. Лучшей 
передачей считается та передача, в которой используется цепь наи-
меньшего шага [4, 5], Для передачи заданных нагрузок цепями малых 
шагов следует применять многорядные цепи. Принятые размеры ро-
ликовой цепи согласуются с ГОСТ 13568-75, зубчаток цепи - с 
ГОСТ 13552 - 81. 
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Необходимо определить размеры профиля зубьев звездочки в 
диаметральном и осевом сечении в соответствия с ГОСТ 591-69 и 
изобразить эти профили в пояснительной записке. 

Осевые размеры необходимы для построения компоновочной 
схемы. 

Л и т е р а т у р а: £1, 2, 3, 4, 5, 6]. 

Рис. 3.3, Профиль зуба звездочки 

3.2.3. Зубчатые передачи 

Важным этапом при проектировании и расчете зубчатых передач 
является выбор материала зубчатых колес и нх термообработка. В 
зависимости от вида, условий эксплуатации и требований к габа-
ритам передачи выбирают необходимую твердость колес и соответ-
ствующий вариант термической обработки (табл. 3.4) [1]: 
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Для редукторов, к размерам которых не предъявляют особых 
требований, на практике применяют следующие варианты термиче-
ской обработки (2]: 

I - термическая обработка колеса - улучшение, твердость 
235.. .262 НВ; 

термическая обработка шестерни - улучшение, твердость 
262...302 НВ; марки сталей одинаковы для колеса и шестерни; 45, 
40Х, 40ХН, 35ХМ и др., 

II - термическая обработка колеса - улучшение, твердость 
269...302 НВ; 

термическая обработка шестерни - улучшение и закалка ТВЧ, 
твердость поверхности зависит от марки стали, (табл. 3.4); марки 
сталей одинаковы для колеса и шестерни; 40Х, 40ХН, 35ХМ. 

Т а б л и ц а 3.4 

Механические свойства сталей, применяемых для изготовления 
зубчатых колес 

Марка 
стали 

Диаметр Предел Предел Твердость Термооб-
работка 

Марка 
стали заготовки, 

мм 
прочности 

ста, МПа 
текучести 
о т , МПа 

НВ 
(средняя) 

Термооб-
работка 

45 100-500 570 290 190 нормали-
зация 

до 90 780 440 230 
45 90-120 730 390 210 

свыше 120 690 340 200 

з о х г с до 140 
свыше 140 

1020 
930 

840 
740 

260 
250 

до 120 930 690 270 улучше-

40Х 120-160 880 590 260 ние 
свыше 160 830 540 245 

до 150 930 690 280 
40XH 150-180 880 590 265 

свыше 180 835 540 250 
40Л 
45Л 

— 520 
540 • 

290 
310 

160 
180 

нормали-
зация 

35 ГЛ 
35ХГСЛ 

— 590 
790 

340 
590 

190 
220 

улучше-
ние 
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Окончание табл. 3.4 

Марка стали Твердость HRC Термообработка 
ЗОХГС, 35ХМ, 40Х, 
40ХН 
12ХНЗА, 18Х2Н4МА, 
20ХМ 
20ХГМ, 25ХГТ, ЗОХГТ, 
35Х 
30Х2МЮА, 38Х2Ю, 40Х 
40Х, 40ХН, 35ХМ 

4 5 - 5 5 
5 0 - 6 3 
5 6 - 6 3 
5 6 - 63 
4 5 - 6 3 

закалка 
цементация, закалка 
ннтроцементация 
азотирование 
поверхностная закалка 
с нагревом ТВЧ 

Для лучшей приработке! зубьев и равномерного их изнашивания 
для прямозубых передач рекомендуется твердость рабочих поверх-
ностей зубьев шестерни назначать больше твердости зубьев колеса 
на 20...50 единиц НВ, т.е. НВ] = НВ ; + 20...50; для косозубых и 
шевронных передач, а также для конических передач с круговыми 
зубьями HBi = НВ г + 60...80 [4]. 

Назначение материала иг вид термической обработки зубчатых 
колес должны быть обоснованы в пояснительной записке. 

В курсовом проекте, как правило, предварительно выполняют 
проектировочные расчеты, а затем проверочные по разным крите-
риям работоспособности. 

Для проектных расчетов закрытых передач необходимо принять 
следующие исходные данные; передаваемую мощность, передаточ-
ное число или частоты вращения колес, параметр 4-W или 4V, тип 
производства, условия работы привода. 

Коэффициент ширины колеса - bi / aw относительно межосе-
вого расстояния aw принимают из ряда стандартных чисел: 0,1; 
0,125; 0,16; 0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,8 в зависимости от по-
ложения колес относите ль рю опор [2, 4J: 

при симметричном расположении 0,4..;0,5; 
при несимметричном расположении 0,25...0,4; 
при консольном расположении одного или обоих колес 0,2...0,25; 
для шевронных передач 0,4.,. 0,63; 
для открытых передач 0, J... 0,2 (меньшее значение Тьа для пере-

дач с тврдостью зубьев > 45НЯСЭ). 
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Увеличение значения *Рьа позволяет уменьшить радиальные га-
бариты и массу передачи, но требует повышенной жесткости и точ-
ности конструкции для обеспечения более равномерного распреде-
ления нагрузки по ширине венца колеса. 

Коэффициент ширины колеса = Ьз / d| относительно дели-
тельного диаметра может быть ориентировочно определен по фор-
муле Ч'ьа = 0,5 • ЧРь* (U + 1). 

Определение допускаемых напряжений н расчет па прочность 
зубчатых цилиндрических эвольвентных передач внешнего зацеп-
ления ведут по ГОСТ 21354-87, конических передач по ГОСТ 
12289-76. 

Примеры расчета цилиндрической косозубой и конической пря-
мозубой передач приведены с. разделе 5,6. 

Л и т е р а т у р а : [1, 2, 3,4, 5,6, 7], 

3.3. Проектировочный расчет валов 

Различают расчеты вале» на статическую и усталостную проч-
ность, жесткость и колебания^ причем расчеты на прочность и жест-
кость могут иметь как проектировочный, так и. проверочный харак-
тер. При проектировочном расчете диаметры вала могут определять-
ся исходя из условий прочности на одновременный изгиб н скручи-
вание, но на начальной стадии проектирования, когда нет данных об 
изгибающих моментах, только йа скручивание, но уравнению 

о . 2 И > , 

где [г]-г допускаемое напряжение на кручение (1, 3,4,5]. 
При выборе материала валов н их термообработки необходимо 

исходить из конструкции вала (валы-шестерни, щлицевые валы, 
валы, имеющие шейки под подшипники скольжения, резьбы н т.д.). 

В пояснительной записке должно быть обоснование выбора мате-
риала валов и их термообработки! При этом определяются диаметры 
всех валов привода по крутящим моментам Затем эти диаметры ва-
лов необходимо Использовать для предварительного подбора под-
шипников качения, муфт и определения диаметров и длин ступиц 
колес, звездочек и шкивов. Осевые размеры деталей, посаженных на 
валы, необходимы для разработки компоновочной схемы. 

Л и т е р а т у р а ; [1, 3, 4, 5]. 
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3.4. Подбор и проверочный рясчет муфт 

Тип муфты указывается в задании на курсовое проектирование. 
Поэтому при расчетах деталей и узлов привода необходимо подоб-
рать размеры муфты по ГОСТам или отраслевым стандартам в за-
висимости от передаваемого крутящего момента и диаметра вала. 
Затем производятся проверочные расчеты, характер которых зави-
сит от типа муфт. 

Все виды расчетов необходимо иллюстрировать расчетными схема-
ми, на которых следует указать размеры, силы, напряжения, моменты. 

3.S. Предварительный выбор подшипников 

Для разработки компоновочной схемы необходимы осевые раз-
меры деталей, в том числе подшипников, посаженных на валы. Но 
точный подбор подшипников на этой стадии проектирования нельзя 
выполнить, потому что'неизвестны реакции опор. Поэтому подбор 
подшипников можно Произвести ориентировочно по диаметрам ва-
лов, определенных из предварительного расчета. Этот диаметр вала 
принимается за диаметр шейки под подшипник. Выбор же типа 
подшипника можно произвести исходя из данных кинематической 
схемы привода. 

Таким образом, следует подобрать подшипник принятого типа 
обычно легкой или средней серии. 

Размеры подшипников выбираются из таблиц стандартов [1, 2, 
3,4,5]. 

3,6. Компоновочная схема 

Для расчета валов по эквивалентному моменту и на усталостную 
прочность, а также точного подбора подшипников необходимо вы-
числить реакции опор и изгибающие моменты, действующие в раз-
ных сечениях валов. Эта задача может быть выПолпена лишь в том 
случае, когда будут известны расстояния между плоскостями дей-
ствия нагрузок и опорами. 

Для -нахождения этих расстояний нужно вычертить в пояснитель-
ной записке в произвольном масштабе эскизную компоновку, на кото-
рой следует указать номера валов, числа зубьев, отвечающие [синема-
тичсской схеме (рис. 1.1), расстояния между плоскостями действия 
сил и опорами, направление линии зуба, направления радиальных и 
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окружных сил, действующих в зубчатых зацеплениях, а также на-
правления сил, действующих на валы от ременных и цепных передач. 

Следует иметь в виду, что в результате предварительной компо-
новки деталей на валах получаются лишь ориентировочные рас-
стояния между плоскостями действия сил по той причине, что раз-
меры опор, муфт, зубчатых колес, регулировочных и крепежных 
средств зависят и устанавливаются по диаметру вала. Последний 
может быть определен более точно по эквивалентному моменту, 

JI и т е р а т у р а: [1, 2, 3, 4, 5]. 

3,7. Проверочный расчет валоа по эквивалентному моменту 

Чаще всего этот вид расчета выполняют как проектный. Для ка-
ждого вала строятся расчетные схемы (рис. 3.4) в соответствии с 
нагрузками, действующими в зубчатых зацеплениях при различных 
положениях зубчатых колес и муфт, что дает возможность выявить 
наиболее тяжелый случай на*ружеНия вала. 

При этом расчете вычерчивается схема нагружения вала с изо-
бражением векторов сил, действующих на вал со стороны зубчатых, 
ременных, цепных н других передач. Необходимо учитывать также 
дополнительную нагрузку на валы со стороны муфт [1, 2 ,3 ,4 , 5, б]. 

Обозначения сил: Fr - радиальная, Fa - осевая, Ft - окружная; 
Fat, Fab, Рвг. FBb - реакции опор соответственно в опоре А в гори-
зонтальной и вертикальной плоскостях и опоре В а горизонтальной 
и вертикальной плоскостях, FM - нагрузка на валы от муфт. 

В обозначениях сил, возникающих в зубчатых зацеплениях, пер-
вый индекс обозначает номер колеса, со стороны которого действу-
ет сила; второй - номер колеса, на которое действует сила (рйс. 3.4). 

На расчетный схемах вычертить эпюры изгибающих, крутящих к 
эквивалентных моментов. На схемах нагружен и я валов необходимо 
указывать активные силы и реакции опор в цифровом виде. Затем 
необходимо непосредственно определять изгибающие моменты в 
сечениях под силами. 

По характеру эпюр устанавливают положение опасного сечения 
вала и находят его диаметр по уравнению 
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Определение диаметра вала по эквивалентному моменту не явля-
ется обязательным, если на завершающем этапе проектирования вала 
будет выполняться расчет на усталость (необходимость расчета по 
эквивалентному моменту согласуется с руководителем проекта). 

Для конструктивного оформления валов различных конструкций 
следует подобрать все детали, сопрягаемые с валом, с тем чтобы 
установить диаметры ступеней валов и их длины, размеры шпоноч-
ных пазов и шлицев, конструктивные виды и размеры галтелей, ка-
навок и т.д. (рис. 3.7). 

Кроме того, необходимо установить класс шероховатости по-
верхностей и характер посадок на валах, вид упрочнения и термо-
обработки, т.е. все те данные, которые необходимы для последую-
щего расчета валов на выносливость (рис. 3.7). 

Диаметры смежных ступеней вала и их осевые размеры должны 
быть такими, чтобы обеспечивалось беспрепятственное прохожде-
ние деталей на место посадкй 

3.8. Окончательный подбор подшипников 

Типовые исходные данные: величина и направление нагрузки 
(радиальная, осевая и комбинированная); характер нагрузки (посто-
янная, переменная, вибрационная, ударная), частота вращения коль-
ца; желательный срок службы в часах, окружающая среда и ее тем-
пература, влажность, запыленность; требования к подшипникам, 
предъявляемые конструкцией узла {необходимость самоустановки, 
перемещение одной из опор); условия монтажа; способ регулирова-
ния натяга; диаметр шейки вала. 

В результате расчетов необходимо подобрать подшипники (приня-
того типа) такой долговечности Lh, которая бы незначительно отлича-
лась от желательного срока службы, принятого в исходных данных. 

При подборе раднально-упорных шариковых подшипников не-
обходимо вычертить расчетные схемы (рис. 3.5), на которых следу-
ет указать: номер подшипника (цифрой II обозначается подшипник, 
воспринимающий внешнюю осевую нагрузку А, возникающую в 
коническом, косозубом цилиндрическом или червячном зацеплени-
ях); действительное обозначение внешней осевой силы А зависит от 
типа передачи: Fa - осевая сила в косозубом, коническом или чер-
вячном зацеплении; расстояние а от торца до точки пересечения 
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нормали к образующей конуса наружного кольца с осью; нагрузки 
на подшипники F r i l F r l ) , Si и Sn и расстояния /] н I, причем реакции 
опор Ftt и Frii должны быть определены по расстоянию it между 
точками пересечения нормален с осью. 

Л и т е р а т у р а: [1, 2, 3, 4, 5, 6]. 

Рис. 3.5. Схемы установки подшипников: й -врастяжку,б - араспор 

3.9. Подбор н проверочный расчет шпоночных 
и шлнцевых соединений 

Шпоночные соединения 

Следует установить исходные условия, от которых зависит вы-
бор величины допускаемых напряжений смятия; характер нагрузки 
(статическая или переменная); характер работы соединения с точки 
зрения возможности взаимного перемещений вала и ступицы; точ-
ность определения действующих нагрузок; материал ступицы. 

После подбора размеров соединения по таблицам стандартов (2] 
необходимо произвести проверочный расчет на смятче, при этом 
выполнить расчетную схему (рис. 3.6). 
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Рис.3.6. Шдоночное соединение 

При наличии нескольких шпоночных соединений на валу целе-
сообразно из технологических соображений применить шпонки 
одинаковых сечений и расположить их вдоль одной образующей 
вала. Подбор и проверочные расчеты нужно выполнить для соеди-
нения с меньшим диаметром вала и объяснить необходимость тако-
го расчета. 

Шлицевые соединений 

Исходные условия; тип шлицевого соединения (прямобочное, 
эвольвектное, треугольное); способ центрирования; характер со-
единения (подвижное, неподвижное); характер передаваемой на-
грузки (статическая или переменная); необходимость реверсирова-
ния; термообработка вала и ступицы, чертеж соединения, на кото-
ром должно быть указано обозначение шлнцевого соединения. 

Расчет прямобочных шлицевых соединений должен выполняться 
по ГОСТ 21425-75 на смятие н износ [6]. Прямобочные шлицевые 
соединения валов со шкивами, паразитными шестернями и специ-
альные соединения для компенсации перекосов, а также эвольвент-
ные и треугольные рассчитываются только на смятие [6]. 

Л и т е р а т у р а: [1, 2, 3, 4, 5,6]. 
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3.10. Назнвченне квалнтетов точности, посадок, 
Шероховатости поверхностен, отклонений 

формы и расположения поверхностей 

Назначение этих параметров нужно производить на стадии рас-
чета и конструирования каждой детали и сборочной единицы. Сле-
дует Иметь в виду, что повышение квалитета точности, уменьшение 
допусков на отклонения формы и расположение поверхностей, не-
обоснованное понижение параметров шероховатости поверхностен 
являются наиболее важными причинами существенного повышения 
себестоимости изготовления деталей и машин. Поэтому расчет или 
выбор этих параметров По литературным источникам должен быть 
тщательно обоснован и изложен в пояснительной записке. 

Назначение полей допусков и посадок должно производиться с 
учетом назначения каждого соединения из экономических сообра-
жений. 

JI И Т е р а т у р а: [1, 2, 3, 4, 5, 6). 

3.11. Проверочный расчет валов на выносливость 

Этот расчет является основным, поскольку валы выходят из строя 
главным образом из-за усталостного разрушения. Расчет на выносли-
вость производится после конструктивного оформления вала. Целью 
расчета является определение коэффициента запаса усталостной 
прочности в нескольких предположительно опасных сечениях и 
сравнение этого коэффициента с его допустимым значением. 

Для выполнения этого расчета необходимо вычертить конструк-
цию вала и эпюры крутящего и суммарного изгибающих моментов 
(рис. 3.7). Эти эпюры построены при расчете валов по эквивалент-
ному моменТу, а поэтому переносятся на расчетную схему для этого 
вида расчета. При выполнении расчета необходимо тщательно Изу-
чить влияние на усталостную прочность валов концентрации На-
пряжении, зависящей от формы концентраторов, состояния их по-
верхности, качества сталей и термообработки. 

Л и т е р а т у р а: [I, 2, 3, 4, 5, б]. 
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3.12. Выбор способа смазки передач и подшипников 

Необходимо тщательно проанализировать, какой из возможных 
способов смазки зубчатых, червячных и других передач, работаю-
щих в закрытых корпусах, наиболее целесообразен в данном случае. 
При этом необходимо иметь в виду, что картерная (окунанием) 
смазка является наиболее надежной и дешевой. 

Если на основании всестороннего анализа принят циркуляцион-
ный способ смазки, то следует на чертежах общих видов изобразить 
все детали и устройства для подачи масла в зацепления [2, б] 

При разработке способа смазки зубчатых передач необходимо 
предусмотреть возможность смазки подшипников тем же маслом. 
Например, при циркуляционной смазке зубчатых колес масло к под-
шипникам часто подают по отдельным трубкам, при картер нон смаз-
ке подшипники при определенных условиях могут смазываться 
брызгами масла. Если доступ масляных брызг к подшипникам каче-
ния затруднен, а применение насоса для подачи жидкой смазки не-
возможно или нецелесообразно, подшипники смазывают пластичной 
смазкой В этом случае в конструкциях подшипниковых узлов следу-
ет предусмотреть защитные или мае лосбрасывающие кольца (I, 2, 3]. 

На чертежах общих видов изобразить детали и устройства для: 
контроля уровня масла; удаления отработанного масла; уравнива-
ния давления внутри корпуса и атмосферного. Сорт масла принима-
ется по ГОСТ 20799-75 и записывается в спецификацию [2]. 

Л и т е р а т у р а: (1. 2, 3,4, 5, 6}. 

3.13, Определение размеров корпуса 

Корпуса выполняются разъемными по осям валов редуктора. 
При проектировании необходимо установить размеры элементов 

корпуса: толщину стенки, подшипниковых гнезд; ширину фланца, 
число и размеры болтов, крепящих корпус и крышку; размеры фик-
сирующих штифтов, приливов, ребер жесткости и других конструк-
тивных элементов. 

В пояснительной записке следует вычертить конструктивные эле-
менты корпуса и проставить на них вычисленные или принятые по 
рекомендациям из литературных источников размеры В соответствии 
с полученными размерами вычерчивается корпус на общих видах. 

Л и т е р а т у р а: [1, 2, 3, 4, 5). 
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Рис. 3.7. Расчетная схема вала 

4. ТРЕБОВАНИЯ К ГРАФИЧЕСКОЙ ЧАСТИ ПРОЕКТА 

4.1, Требования к сборочным чертежам 

Объем курсового проекта должен составлять 2-3 листа формата 
А1 по ГОСТ 2.301-68 и содержать: 

а) сборочную единицу в виде редуктора; 
б) рабочие чертежи деталей вала, зубчатого колеса и т.д. (по ука-

занию рукойодителя проекта). 
На чертежах сборочной единицы должны быть указаны: 
а) габаритные размеры; 
б) присоединительные размеры (диаметры и длины выступаю-

щих концов валов и размеры их шпоночных пазов или шлицев; рас-
стояние от упорного буртика выходного конца вала до центра от-
верстия в опорном фланце корпуса; расстояния между осями кре-
пежных болтов опорного фланца; от опорной плоскости фланца до 
плоскости разъема); 
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в) сопрягаемые размеры с указанием посадок, 
г) расчетные параметры (межосевые расстояния с отклонениями, 

числа зубьев колес, числа витков червяков, углы наклона линии 
зубьев колес); 

д) нижний и верхний уровни масла, измеряемые от осей колес, 
погруженных в масло; 

е) необходимые разрезы, сечения и виды. 
Кроме того, на поле чертежа над основной надписью должна быть 

записана характеристика сборочной единицы (передаваемая мощ-
ность, чаогоса вращения быстроходного вала, передаточное число), 

В учебном проектировании допускается упрощенное изображе-
ние резьбовых соединений, подшипников, уплотнений и т.д. 

Желательно чертежи изображать в масштабе 1:1, поскольку во 
всяком другом масштабе изделие воспринимается в несколько ис-
каженном виде. 

4.2. Требования к рабочим чертежам деталей 

4,2,1. Корпусные детали 

Общие требования к чертежам деталей регламентируются 
ГОСТ 2.107-68 и ГОСТ 2.109-73. 

В соответствии с этими стандартами должны быть проставлены 
размеры с предельными отклонениями, сгруппированные по слу-
жебному назначению в следующем порядке: 

а) размеры, устанавливающие габариты и форму собственно ли-
той детали; 

б) размеры, определяющие положение выбранных базовых плос-
костей относительно литых плоскостей (конструкторские базы, ко-
торые в дальнейшем используются при простановке размеров для 
механической обработки корпуса); 

в) размеры посадочных отверстий с отклонениями; 
г) координаты центров посадочных отверстий от конструктор-

ских н технологических баз, а при связи этих отверстий друг с дру-
гом - межосевое расстояние с отклонениями; 

д) размеры и координаты крепежных отверстий; 
е) опорные поверхности под крепежные детали должны выпол-

няться по ГОСТ 11284-75 (размеры бобышек, ребер, стенок, опор-
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ных фланцев, проушин и т.д. должны соответствовать рекоменда-
циям) (1, 2, 3 ,4 , 5]; 

ж) предельные отклонения формы и взаимного расположения 
поверхностей должны соответствовать ГОСТ 3643-72 (редукторы с 
цилиндрическими зубчатыми колесами), ГОСТ 1758-81 (редукторы 
с коническими колесами), ГОСТ 3675-81 (червячные редукторы) 
[1,2, 3, 4, 5]; 

з) шероховатость поверхностей должна обозначаться в соответ-
ствии с ГОСТ 2 309-73. 

Поскольку большинство поверхностей корпусных деталей не об-
рабатывается, в правом верхнем углу ставится з н а ч о к 4 ^ 

Шероховатость базовых поверхностен должна быть не ниже Ra 2,5. 
Шероховатости остальных поверхностей можно выбрать из [I, 2, 

3, 4, 5]. 
Над основной надписью следует поместить технические требо-

вания, причем заголовок "Технические требования" писать не надо. 
Они включают: 

1) сведения о геометрических размерах, не указанных на чертеже 
(например, литейные радиусы, формовочные уклоны); 

2) сведения о термической обработке, 
3) сведения о требованиях к качеству поверхностей и их отделке 

или указания о покрытиях по ГОСТ 2.310-68 (например, покрытие 
необработанных поверхностей: эмаль молотковая НЦ-221, серый-П); 

4) сведения о предельных отклонениях формы и взаимного рас-
положения поверхностей, если они не указаны на чертеже услов-
ными обозначениями; 

5) указания о допусках на свободные размеры, 
6) дополнительные указания (например, * - размер для справок). 

4.2.2. Детали передач 

Современный уровень стандартизации позволяет в большинстве 
случаев выполнять конструкции деталей передач, используя стан-
дарт н ы е элем енты. 

Форма этих элементов и способ простановки размеров на неко-
торые изделия регламентированы следующими стандартами: 

ГОСТ 2.405-75 ((Правила выполнения чертежей цилиндрических 
зубчатых колес», 

ГОСТ 2 404-75 «Правила выполнения чертежей зубчатых реек»; 
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ГОСТ 2.405-75 «Правила выполнения чертежей конических зуб-
чатых колес»; 

ГОСТ 2,406-76 «Правила выполнения чертежей цилиндрических 
червяков и червячных колес»; 

ГОСТ 2.407-75 <Лравила выполнения чертежей червяков и колес 
глобоидных передач»; 

ГОСТ 2.408-68 «Правила выполнения рабочих чертежей звездо-
чек приводных роликовых и втулочных цепей»; 

ГОСТ 2.409-74 «Правила выполнении чертежей зубчатых (шлн-
цевых) соединений»; 

ГОСТ 2.425-74 «Правила выполнения чертежей звездочек для 
зубчатых цепей»; 

ГОСТ 2.401-68 «Пружины. Выполнение рабочих чертежей». 

4.3. Разработка спецификаций 

Спецификация составляется на отдельных листах на каждую сбо-
рочную единицу в соответствии с ГОСТ 2,104-68 и ГОСТ 2.106-68. В 
спецификацию записываются сборочные единицы (редуктор, муф-
ты, плита, рамы и т.д.), стандартные изделия (крепежные изделия, 
подшипники и т.д.), а также детали н материалы, необходимые для 
монтажа (шайбы, прокладки и т.д.). 

Спецификацию необходимо составлять в такой последователь-
ности: 

а) документация (общие виды, схемы, пояснительная записка); 
б) сборочные единнцы (редуктор, муфта, червячное колесо в 

сборе); 
в) детали; 
г) стандартные изделия (подшипники, крышки, уплотняющие 

средства, крепежные изделия и т.д.); 
д) материалы (смазочное масло, прокладки и т д.). 
Каждому изделию в соответствии с ГОСТ 2.101-68 должно быть 

присвоено обозначение, которое одновременно является обозначе-
нием его основного конструкторского документа-,чертежа детали 
или спецификации сборочной единицу 

ГОСТ 2.201-80 устанавливает единую обезличенную классифи-
кационную систему обозначения изделий и их конструкторских до-
кументов всех отраслей промышленности при разработке, изготов-
лении, эксплуатации и ремонте, 
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Код классификационной характеристики деталей и сборочных 
единиц определяется по классификатору ЕСКД [3], который пред-
ставляет собой свод наименовании изделий основного и вспомога-
тельного производства всех отраслей народного хозяйства и являет-
ся составной частью Единой системы классификации и кодирова-
ния технико-экономической информации (ЕСККТЭИ). 

ПРИМЕРЫ РАСЧЕТОВ МЕХАНИЗМОВ 
В КУРСОВОМ ПРОЕКТЕ 

5. РАСЧЕТ ПРИВОДА С ГОРИЗОНТАЛЬНЫМ 
Ц И Л И Н Д Р И Ч Е С К И М КОСОЗУБЫМ РЕДУКТОРОМ 

Подобрать электродвигатель, провести кинематический и проч-
ностной расчет горизонтального цилиндрического косозубого ре-
дуктора общего назначения. 

Исходные данные 

1. Мощность На валу рабочей машины Р? = 2,88 кВт. 
2. Частота вращения вала рабочей машины nj = 570 мин1 . 
3. Передаточное число редуктора U = 2,5. 
4 Передача нереверсивная, предназначенная для длительной ра-

боты. 
5. Жесткие требования к габаритам передачи не предъявляются. 
6. Требуемая долговечность привода Ц = 20000 ч. 

P.M. 
р ф н 

I— 

х # X 1 

Рис. 5.1. Схема привода 
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5.1, Выбор электродвигателя и кинематический 
расчет привода 

Определяем общий КПД редуктора 

Чобш = Пэ' 

где % - КПД пары зубчатых цилиндрических (шевронных) колес; 
т)э = 0,98 (табл. 3.1), 

Tjn - КПД, учитывающий потерн на трение в одной паре под-
шипников качения; rtn = 0,99 (табл. 3.1); 

= 0,98 • 0,992 = 0,96, 
Определяем требуемую мощность двигателя при соединении ва-

ла электродвигателя с быстроходным валом редуктора муфтой. 

11общ = / Pi; Р| = Рг / Побии 

где Pj - потребляемая мощность на валу рабочей машины, кВт; 
Р, = 2,88 / 0,96 = 3 кВт. 

Определяем частоту вращения быстроходного вала редуктора. 

U = И, / П2, П] = U • Из, 
где U - передаточное число редуктора; 

пг - частота вращения тихоходного вала редуктора, мин"1, 
п, =2 ,5 - 5 7 0 = 1425 минЛ 
По табл. 3.3 подбираем электродвигатель с номинальной мощно-

стью, равной или несколько превышающей расчетную, и с частотой 
вращения вала, близкой к найденной выше для быстроходного вала 
редуктора, 

ПРИМЕЧАНИЕ: при подборе мощности двигателя допускается 
его перегрузка до 5.. 8% при постоянной нагрузке и до 10,,,12% 
при переменной [2, с. 5]. 

Принимаем электродвигатель единой серии 4А типа 1G0S4, для 
которого Р = 3 кВт; пас = 1435 мин*1, ПеНМХ =• 1500 мин"' (табл. 3,3), 

Определяем частоту вращения вала рабочей машины при его со-
единении с тихоходным валом редуктора муфтой; 

п 2 = 1435 /2,5 = 574 мин"1. 
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Определяем вращающие моменты на ведущем и ведомом валах 
Т, и Т,. 

ПРИМЕЧАНИЕ: если точно не совпадают Р и Pi, то при даль-
нейшем расчете передачи следует исходить не из номинальной 
мощности двигателя Рди, а из требуемой, которую будет фактически 
развивать двигатель при установившемся режиме работы, 

Ti — 9,55 • Р, / щ = Р, /«а,-
Т2 = Т[ • U • т1ог)Щ, 
Ti = 9,55 • 3 • Ю3 / 1435 = 20 Н • м; 
Т2 = 20 • 2,5 • 0,96 = 48 Н • м. 

Определяем число зубьев шестерни z,. 
Число зубьев zi влияет на качественные показатели передачи, С 

увеличением Zi повышается плавность работы передачи, возрастает 
КПД. Однако прочность зубьев уменьшается. С уменьшением z, 
уменьшаются габариты передачи, но возникает возможность подре-
зания зубьев. В передачах цилиндрических редукторов рекомендует-
ся принимать Z[ > ZmjnH Z] = 18.,,35 [4, с. 191], Принимаем zt = 26, 

Определяем число зубьев колеса гз. 

U - Z 2 / 2 [ , 

z2 - U • 2], z2 = 2,5 • 26 = 65. 

ПРИМЕЧАНИЕ: если получилось дробным, надо округлить его 
до целого значения и проверить отклонение передаточного числа. 

и ф = z2 / zi < 4%; 
AU - (U - иф) / U • 100% < 4% [2, с. 13], 
AU = (2,5 - 2,5) / 2,5 • 100% = 0%. 

Задаемся предварительно углом наклона линии зуба согласно 
рекомендации из [4, с, 173; 176]; 

(3 = 8 ' - 20' - косозубые передачи; 
Р = 25° - 45° - шевронные передачи. 

Принимаем р = [0'. 
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5.2. Расчет зубчатой передачи 

5.2.1. Выбор материалов и определение 
допускаемых напряжений 

Поскольку в проектном задании к редуктору не предъявляется 
жестких требований р отношении габаритов передачи, а изготовле-
ние колес осуществляется в условиях мелкосерийного производст-
ва, то выбираем материалы со средними механическими свойства-
ми. С целью сокращения номенклатуры применяемых материалов 
принимаем для шестерни и колеса сталь 45, так как передаваемая 
валом мощность невелика и для достижения лучшей приработки 
твердость колес должца быть не более 350 НВ. Кроме того, редук-
тор должен быть общего назначения, а для таких редукторов эко-
номически целесообразно применять колеса с твердостью меньшей 
или равной 350 НВ. Учитывая, что число нагружений в единицу 
времени зубьев шестерни в передаточное число раз больше числа 
нагружений зубьев колеса, для обеспечения одинаковой контактной 
усталости механические характеристики материала шестерни долж-
ны быть выше колеса [6, с. 352]: 

НВ, = Н В ; + (20.. 70). 

Чтобы достичь этого при одинаковых материалах, назначаем со-
ответствующий режим термообработки, полагая, что диаметр заго-
товки шестерни не превысит Ю0 мм, а колеса - 300 мм (табл. 3,4). 

Шестерня: сталь 45, термообработка - улучшение. 
о„ = 730 МПа; от = 390МПа, 
НВ| = 2Ц0. 
Колесо: сталь 45, термообработка - нормализация. 
о„ =• 570 МПа; от = 290 МПа; 
Ш г =190; 
HBi - НВ: = 210 - 190 = 20, что соответствует указанной реко-

мендации. 
Определяем допускаемые контактные напряжения при расчете 

на контактную усталость [7, с. И"). 

Снр = {oijlimb • Z f j I SH) • Zr • Zv • ZL • Zx, 
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где ofiiimb - предел котактной выносливости поверхностей зубьев, 
соответству^ощий базовому числу циклов нагруженоЙ (табл. 5.1) 
[7, с. 27]: * 

ОН limb = 2НВ + 70; 
OHlimbi = 2 - 2 1 0 + 70 = 490 МПа; 
оштЬ: = 2 • 190 + 70 = 450 МПа; 

ZN - коэффициент, учитывающий срок службы передачи, пос-
кольку в проектном задании указано, что редуктор предназначен для 
длительной работы, т.е. число циклов NH больше базового No, то = 1 
П, с. 33]; 

ZR - коэффициент, учитывающий шероховатость сопряженных 
зубьев [7, с. 4|; 

Z v - коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости 
[7. с- 4]; 

ZL - коэффициент, учитывающий влияние вязкости смазочного 
материала [7, с. 4]; 

Zx - коэффициент, учитывающий размер зубчатого колеса [7, с. 4]. 
ГОСТ 21354 - 87 рекомендует принимать Zr • Zv • Z l • Zx — 0,9 

17, с. 4]. 
Sh - коэффициент запаса прочности. 
SH = t, 1 для зубчатых колес с однородной структурой материала; 
Sh = 1,2 для зубчатых колес с поверхностным упрочнением зубь-

ев (7, с. 24J 

Т а б л и ц а 5.1 

Способ термической и 
хн ми ко -Термической 

обработки зубьев 

Средняя твер-
дость поверх-
ности зубьев 

Сталь 
Формула для рас-

чета значений 
okiimb, МПа 

1.Отжиг, нормализа-
ция или улучшение : менее 350 НВ 

углеродистая 
о Ш т ь = 2 Н В + 70 

2. Объемная к поверх-
ностная закалка ' 3S...50HRC, 

углеродистая 
сщ,ть=ПНаС,+200' 

3.Цементация и шп-
роцементлцня более 56 HRC, 

легированная | OHJirnb= 23HR.C, 

4. Азотирование ,550...750 HV 
легированная 

! OHlimb = Ю50 
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490-1-0,9 <Л1 . . n 
Снр1 = 401 МПа, 

450-1-0,9 ___ 
Он?2 = — = 368 МПа. 

Расчетное ощ> для косозубых и шевронных передач [7, с. 19]: 
ОНР - 0,45 (онр) + Ода:) > ОНРЛИП; 
ОНР = 0,45 (401 + 368) = 346 МПа. 
Принимаем Ощ> = 368 МПа. 
Проверяем соблюдение условия [7, с. 58]: 

ОНР < 1,23 OHPmir,; 1,23 • 368 = 453 > ОНР. 

Условие выполняется. При невыполнении условия принимают а[П> = 
- 1,23 • OHPmin-

Определяем допускаемые напряжения изгиба при расчете на ус-
талость [7, с. 5]. 

СГрр = Of limb • Yn / SFmin • YR • Yx * Ys, 

где opiimb - предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий 
базовому числу циклов нагружений [7, с. 33]; 

opiimb = армшь ' YT • Yz • Yg • Yd • YA, 

где Op[iinb - предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий 
базовому числу циклов нагружений; выбирается по табл. 5.2 в зависи-
мости от способа термической или химико-термической обработки; 

Yt - коэффициент, учитывающий технологию изготовления; 
Y T = l [ 7 , c . 3 4 ] ; 

Yz - коэффициент, учитывающий способ получения заготовки 
зубчатого колеса: поковка и штамповка Yz = I; прокат Yz = 0,9; ли-
тье Y z = 0,8 [7, с. 34]; 

Yg - коэффициент, учитывающий влияние шлифования переход-
ной поверхности зуба, для нешлифованной переходной поверхно-
сти принимают Yg = 1 [7, с. 34]; 
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Yd - коэффициент, учитывающий влияние деформированного 
упрочнения или электрохимической обработки переходной поверх-
ности; если этого нет, то Yj = 1 [7, с. 34]; 

Y a - коэффициент, учитывающий влияние двустороннего при-
ложения нагрузки (реверс); при одностороннем приложении на-
грузки Y A = 1 [7, с. 34]; 

SF - коэффициент запаса прочности [7, с. 35]; Spmin = 1,4 - 1,7; 
Yn- коэффициент долговечности; поскольку в задании указано, 

что редуктор предназначен для длительной работы, т.е. эквивалент-
ное число циклов Nh больше базового No, то Y^ = 1 [7, с. 32]; 

Y r - коэффициент, учитывающий влияние шероховатости пере-
ходной поверхности; он отличен от 1 лишь в случае полирования 
переходной поверхности; YR = 1 [7, с. 36]; 

Yx - коэффициент, учитывающий размер зубчатого колеса при 
da <300 мм, Y x = 1 [7, с. 37]; 

Ya - опорный коэффициент, учитывающий чувствительность мате-
риала к концентрации напряжения: для модуля передачи от 1 до 8 мм 
зтог коэффициент убывает от 1,1 до 0,92; примем Yg = 1,0 [7, с. 36]'. 

Т а б л и ц а 5.2 

Марка стали 

Термическая 
, или термо-
' химическая 

обработка 

Твердость 3)-бьев 

« ^ . М П а Марка стали 

Термическая 
, или термо-
' химическая 

обработка 

на поверхно-
сти 

в сердцевн-
1 не 

« ^ . М П а 

i0,45,50,40Х. 
-ЮХН.40ХФА 

нормализа-
ция, улуч-
шение 

1 Ш ' Ш - 3 5 0 1,8 НВ 

40Х,40ХФА объемная 
закалка HRC 45 - 55 500 - 550 

40Х.40ХН2МА закалка при 
нагреве ТВЧ 

'HRC 4 8 - 5 8 HRC 25 - 35 700 

20XR2OXH2M 
12ХН2.12ХНЗА цементация 'KRC 5 7 - 6 3 - 900 

Стали, содержа-
щие алюминий 

азотирова-
ние HV 700 - 950 HRC 2 4 - 4 0 

300+1,2 HRC 
сердцевины 
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По табл. 5.2 определим: 

= 1.8 * 210 = 378 МПа; 
[90 = 342 МПа; 

= I • I- I- 1. 1 =378 МПа; 
oFiimb2 = 342 • 1 • ] • t • 1 •1 = 342 MTIa. 

378 • 1 
о й „ = — - 1 . 1 . 1 = 222 МПа; 

<*й™ы = 1,8 • 210 = 378 МПа; 
[90 = 342 МПа; 

342-1 
OfP2~ —— -1 -1 • 1 = 201 МПа. 

5.2.2. Проектировочный расчет передачи на контактную 
усталость активных поверхностей зубьев 

Определяем ориентировочное значение делительного диаметра 
(ГОСТ 21354-87 допускает определять ориентировочное значение 
межосевого расстояния aw [7, с. 57]). 

где K j - вспомогательный коэффициент; Kj = 67,5 МПа для косозубых 
н шевронных переда1! [1, с. 46]; 

VM = 0,5 • урь. • (U + 1) = 0,5 • 0,5 • (2,5 + 1) = 0,88; 

Уы = 0,5 [2, 4], т.к. колеса относительно опор расположены сим-
метрично и н в < 350; 

Кнр - коэффициент неравномерности распределения нагрузки по 
ширине венца, принимают в зависимости от параметра ум по гра-
фику на рис. 5.2 [7, с. 58]; Кнр = 1,03. 

Г 0.88-3683 -2,5г 

4 8 - 1 0 3 . l , 0 3 . f 2 , 5 - H ; 
= 67,5 • 0,66 = 42,93 мм. 

36 



При 150 MS Н„Уг f isu при Я^Ш и.к„,гъ359 

Рис. 5.2. График для определения коэффициента Кцр 

Определяем делительный диаметр колеса 62: 
U = d 2 / d , ; d i = U ' d 1 ; 
d3 = 2,5 • 42,93 = 107,33 мм. 

Определяем межосевое расстояние передачи: 
Hw = <di + d j ) / 2 ; 
aw = (34,60 + 107,33)/2 - 75,13 мм. 

Принимаем aw = 80 мм; ГОСТ 2185-66 [i, с. 36]. 
Определяем рабочую ширину колес Ь( и ^Учитывая неточность 

сборки и возможно оссвую "игру" передачи, берем: 
bi = Ь2 + (2..,5 мм); = Vbd • df = 0,88 • 42,93 = 37,78 мм; прини-

маем Ь3 - 38 Мм, 
bi = 38 + (2...5) = 40...43 мм, принимаем Ь, = 42 мм (Ra 40). 
Определяем нормальный модуль по эмпирической зависимости 

|.2, с. 36]. 
tfin = (0,01...0,02)- bw; 
m„ = 0,02 • 80 = 1,6 ми. 
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Несмотря на полученное значение, принимаем mn = 2 мм, согла-
суй это значение по ГОСТ 9563-80, т.к. в силовых передачах при-
нимать значение модуля меньше 2 мм не рекомендуется. Значения 
модулей по ГОСТ 9563-80 (выборка), m (мм): 0,5... 1,5; 1,75; 2,0; 
2,5; 2,75; 3,0; 3,5; 4,0; 5,0; 6,0; 8,0; 10,0. 

Принимаем т п = 2 мм. 
Определяем суммарное число зубьев: 

zz - z, + 22; 
zv = 2aw • cosf} / шп; 

2'80-0,9848 Zv 78.7 . 
2 

Принимаем z^ = 78. 
Определяем число зубьев шестерни и колеса: 

Z] = zj; / (U + 1) = 78 /(2,5 + 1) = 22; 
г% = Z£ - Z] = 78 - 22 = 56, 

По округленным Значениям z\ и zi уточняем передаточное число 
U = z3 / zi= 56 / 22 = 2,54. 

Проверяем отклонение от заданного значения. 

л и = 2 , 5 100% = 1,6% <4%, что допустимо. 

Уточняем значение угла наклона зубьев: 

cos Р = 0,5 • (z, + z2) • т л I а„ = 0,5 • 78 • 2 / 80 = 0,975; 

угол р = 1247'. 
Определяем окружной модуль; 

mi = mn / cps fi; mt = 2 /0 ,975 = 2,051 мм. 
Уточняем диаметры делительных окружностей и межосевое рас-

стояние, 
d, = mt • z, = 2,051 • 22 = 45,1 мм; 
d2 = m, • z2 = 2,051 • 56= 114,9 мм; 

Проверка: а* = (d, + d2) / 2 = = go мм. 
2 

Определим окружную скорость зубчатого колеса и и степень 
точности передачи; 
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I ТС-574 П4,88-0,001 „ „ , V = к Пг d j / 60 = • = 3,45 м/с. 
60 

Выбор степени точности передачи зависит от назначения и усло-
вии ее работы. Наибольшее распространение имеют 6, 7, 8 и 9-я 
степени точности (табл. 5.3) [2, табл. 2.5]: 7-я степень точности со-
ответствует точным передачам, 8-я степень - передачам средней 
точности (это передачи общего машиностроения, не требующие 
особой точности), 9-я степень - тихоходным передачам понижен-
ной точности (обычно открытые передачи). По табл. 5.3 для умень-
шения динамической нагрузки принимаем 8-ю степень точности. 

Т а б л и ц а 5.3 

Предельные окружные скорости колес 
Степень прямозубых непрямозубых 

точности цилиндри- кониче- цилиндри- кониче-
ческих ских ческих ских 

6 Д О 15 до 12 до 30 до 20 
7 » Ю » 15 » Ю 
8 » 6 > 4 » 10 » 7 
9 » 2 »1,5 » 4 » з 

5.2.3. Проверочные расчеты зубчатой передачи 

Проверочный расчет передачи на контактную усталость актив-
ных поверхностей зубьев выполняем по условию контактной проч-
ности [7, с. 14]: 

Он = Оно л/Кц - ®цр • 

а - Z Z Z M U + 1) ОНО - ^Е ' ' А: ' Г — , 

где Ze - коэффициент, учитывающий механические свойства сопря-
женных зубчатых колесив = 190 МПа , а [7, с. 15]; 
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Zh - коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверх-
ностей зубьев [7, с. 113]. 

1 12 cosfi - I \2cos\2a4T 
2н = , J = 2 , 4 1 ; 

cosa\ tga cos20 \ ig20° 

Ze - коэффициент, учитывающий суммарную длину котгактных 
линий для ер > 1 (ер - коэффициент осевого перекрытия) [7, с. 15]; 

где Еа - торцовый коэффициент перекрытия [1, с. 39]: 

е* = [1,88 - 3,2 • (l/Z, + WZ3)] • cos Р =• [1,88 - 3,2 х 
х (1/22+ 1/56)] - cos 12°47'= 1,639; 

Z e = 1639 =0,78; 

Ft - исходная окружная сила: 

F, = 2Т, / di = 2 • 20 • 1000145,12 = Ш Н. 

Коэффициент нагрузки Кн определяется по зависимости [7, с. 14] 

Кн — Кд • К m • К да • К на, 

где КЛ - коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую наг-
рузку [7, с. 15]; К А = 1; 

КН г ) - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, 
возникающую в зацеплении до зоны резонанса (табл 5.5) {1, с. 40]; 

Квд ~ U 
Кщ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 

нагрузки по длине контактных линий; Кцр = 1,03 определен ранее; 
Кна - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж-

ду зубьями (табл. 5.4); Кцо™ 1,08 [1, с. 39], 
Итак. 

Кц = 1 • 1 • 1,03- 1,08= 1,11. 
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аНо = 190-2,41 0 , 7 8 j 8 8 7 ^ 2 , 5 + U =331 МПа. 
\ 38 -45,12 -2,5 

Т а б л и ц а 5.4 

Значение коэффициента Кцп для косозубых 
и шевронных передач 

Степень 
точности 

Окружная скорость V, м/с Степень 
точности до 1 5 10 15 20 

6 1 1,02 1,03 1,04 1,05 
7 1,02 1,05 1,07 1,10 1,12 
8 1,06 1,09 1,13 - -

9 1,1 1,16 - - -

ПРИМЕЧА1 -И4Е. Для прямозубых колес KH a
= 1 

Т а б л и ц а 5.5 

Значения коэффициента КНи 

Передача 
Твердость НВ 
поверхности 

зубьев 

Окружная скорость о , м/с 

Передача 
Твердость НВ 
поверхности 

зубьев 

до 5 10 15 20 Передача 
Твердость НВ 
поверхности 

зубьев Степень точности 
Передача 

Твердость НВ 
поверхности 

зубьев 
7 

Прямозубая <350 1,05 - - -

>350 1,10 - - -

Косозубая и <350 1,0 1,01 1,02 1,05 
шевронная >350 1,0 1,05 1,07 МО 

Подставляем все вычисленные значения в формулу для прове-
рочного расчета; 

стн= 331-VTn =349МПа. 

Определяем процент иед&грузки: 

.100% = = 5,2%. 
Одр 368 
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что допустимо, т.к. по принятым в машиностроении нормам допус-
каются отклонения +5% (перегрузка) н - 10% (недогрузка), 

ПРИМЕЧАНИЕ: если отклонение выходит за указанные преде-
лы, то размеры и другие параметры необходимо откорректировать. 

Рекомендуется в небольших пределах изменить ширину колеса 
(при перегрузках - увеличить, при недогрузках - уменьшить). Вы-
брать другой режим термообработки поверхностей зубьев и соот-
ветственно изменить твердость поверхности зубьев, что приводит к 
увеличению или уменьшению онр. 

Проверочный расчет передачи на нзгибную усталость выполня-
ем по условию прочности [7, с. 2 ]: 

<3j- < Орр. 

Расчетное местное напряжение при изгибе определяем по формуле 

o F = ( F t F / b . m ) - K F . Y F S . Y r Y s . 

Для коэффициента нагрузки KF принимают {7, с. 14]: 

Кр = Кд • К ру • Kfp • Kpu, 

КА - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении до зоны резонанса; КА = I; 

Крц - коэффициент, учитывающий динамическое действие на-

грузки (коэффициент динамичности), табл. 5.6(1, с. 43]; Крц = 1,3; 
Крр - коэффициент, учитывающий неравномерность распределе-

ния нагрузки по длине контактных линий; К ^ = 1,08 (рис. 5.3); 
Кр„ - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж-

ду зубьями: 

Кга = (4 + [Еа - 1] • [п - 5]) / (4 • £«), 

где п - степень точности ] 1, с, 47]; 

4 + (1 ,693~1) . (8-5) = ^ = 1 0 5 

4-1,693 6,556 

K F = 1-1.3-1,08-1,05 = 1,47 
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Т а б л и ц а 5.6 

Степень 
точности 

Твердость НВ Окружная скорость У, м/с Степень 
точности 

рабочей поверх-
ности зубьев 3 3-8 8-12,5 

6 

7 

8 

<350 
>350 
< 3 5 0 
>350 
<350 
>350 

1/1 
1/1 

1,15/1 
1Д5/1 

1,25/1,1 
1,2/1,1 

1,2/1 
- 1,15/1 
1,35/1 
1,25/1 

1,45/1,3 
1,35/1,2 

1,3/1,1 
1,25/1 

1,45/1,2 
1,35/1,1 

-/1,4 
•/1,3 

ПРИМЕЧАНИЕ, В числителе указаны значения для прямозубых 
передач, в знаменателе - дл* косозубых 

Рис. 5.3. График дчя ориентировочного определения ко^^нциеитв Kfp 

YFs - коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию 
напряжений (рис. 5.4) [7, с. 38] 
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Рис. 5.4. Коэффициент, учитывающий форму зуба 
и концентрацию напряжений YFS 

Zo - эквивалентное число зубьев: 
z„ = z/ С053Э; 
JS»I - Z | / cos3P; ZU, = 22 / 0,975 = 23,8; YFS1 = 3,9; 
Ъа = z2 / cos3P; z^ « 56 / 0,975 = 60,4; YFS1 = 3,62. 

Ye - коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев [7, с, 32), 
при е0 > 1 

Y e = 1 /1,693 = 0,61 ° 
Yp- коэффициент, учитывающий наклон зуба [1, с, 46]: 
Yp = 1 - 0° / 140; 
Y„= 1 - 1 2 , 7 8 ° / 1 4 0 = 0,91 
Проверку на изгибную усталость ведут для того из колес, для ко-

о » торого отношение наименьшее [1, с. 42] . 
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•Em. = Ш = 56,9 МПа; E m . _ _ 2 ° I = 5 5 5 М П а > 

^FSI 3,62 

Расчет ведем для зубьев колеса. 

887 
oF = — 1,47 • 3,62 • 0,91 0.61 = 34,5 МПа < o m = 201 МПа 

3 8 - 2 

Ofi значительно больше Ofpj, однако это нельзя рассматривать 
как недогрузку передачи, т.к. основным критерием работоспособ-
ностн данной передачи является контактная усталость. 

Определение геометрических параметров колес 

Высота головки зуба 
hn = mns 

ha = 2 мм. 
Высота ножки зуба 

h f = 1,25 • m„, 
hf 1,25 • 2 = 2,5 мм 

Диаметры вершин зубьев 
d„ = d + 2ha = d + 2m,,, 
da) = 4 5 , 1 + 4 = 49,1 мм, 
da2 = 114,9 + 4 = 1 1 8 , 9 мм. 

Диаметры впадин зубьев 
df = d - 2hr = d - 2,5m,,, 
do = 45,1 - 2 • 2,5 = 40,1 мм, 
dfi = 114,9 — 5 = 109,9 мм. 

Определение сил, действующих в зацеплении 

Окружная сила 
Ft = 2Т, /dL = 2 • 20 • 1000 / 45,1 = 887 Н. 

Радиальная сила 
Fr = F, • tga / cosp; a =20° , 
F, = 887-0 ,364 /0 ,975 = 331 H. 

Осевая сила 
Fa = Fi • tgp, 
Fa = 887 • 0,2269 = 201 H. 
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6. РАСЧЕТ ПРИВОДА С КОНИЧЕСКИМ 
ПРЯМОЗУБЫМ РЕДУКТОРОМ 

Исходные данные 

!. Мощность на ведущем валу Р| = 10 кВт. 
2. Частота вращения быстроходного вала щ - 1440 мин"', 
3. Передаточное число U = 4. 
4. Передача нереверсивная, 
5. Передаваемая нагрузка постоянная. 
6. Жестких требований к габаритам передачи не предъявляется. 
7. Требуемая долговечность привода Ц = 20000 ч. 

6.1, Выбор элемтродо и гателя н кинематический 
расчет привода 

Составляем кинематическую схему. 

| Р. И. 

Рис. 6.1. Кинематическая схема привода 

Определяем общий КПД редуктора: 

Л - • П<Л 

где Tii - КПД пары зачатых прямозубых конических колес; Чд = 0,96 
(табл. 3.1) f l , с. 5; 2,с. 4]; 
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т)п - КПД, учитывающий потерн в одной паре подшипников ка-
чения; Ц„ = 0,99 (табл. 3.1) [1, с. 5; 2, с. 4]; 

7 = 0,96-0,993 = 0,94. 

Подбираем электродвигатель по исходным данным, поскольку вал 
двигателя соединяется с быстроходным валом редуктора муфтой. 

Р, = 10 кВт, 
П] = 1440 мин"'; 

ПРИМЕЧАНИЕ: при подборе мощности двигателя допускается 
его перегрузка до 5...8 % при постоянной нагрузке я до 10... 12 % 
при переменной нагрузке [2, с. 5]. 

Выбираем электродвигатель с номинальной мощностью, равной 
или несколько превышающей Р ь и с угловой скоростью, близкой к 
iij. Принимаем электродвигатель единой серии 4А типа 132М4, для 
которого (табл. 3.3) Рда =• U кВт; Псннк = 1500 мин"1; S = 2,8 %; 
Пасннк = Псияк (1 - S); пасимк = 1500(1 - 0,028) = 1460 мшГ'). 

Определяем мощность на валу рабочей машины Рз. 
ПРИМЕЧАНИЕ: если точно не совпадают Рдв и Pi, то при даль-

нейшем расчете передачи следует исходить не из номинальной 
мощности двигателя, а из требуемой, которую фактически будет 
развивать двигатель при установившемся режиме работы. 

n = P i / P i ; Рз - Pi • л; 

Р 2 = 10-0,94 = 9,4 кВт. 

Определяем частоту вращения вала рабочей машины п2. 

U = rti / я3; п7 = п( IU; 1460 .[ 
П1 - - .- . = 365 _ 

4 , 
Определяем вращающие моменты на ведущем и ведомом валах 

Т, и Тг. 
Ti = 9,55- Рг/П, = ? , / « , ; 
_ 9,55-10000 ^ Т, = • • = 65,4 Н • м ; 

1460 
Т2 = Т( • U - t); 
Т 2 = 65,4-4-0,44 = 246 Н-м. 
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6.2. Расчет зубчатой передачи 

6.2.1. Выбор материалов к определение допускаемых 
напряжений 

Поскольку в проектном задании к редуктору не предъявляется же-
стких требований в отношении габаритов передачи, а изготовление 
колес осуществляется в условиях мелкосерийного производства, то 
выбираем материалы со средними механическими качествами. 

Принимаем для шестерни сталь 40Х, для колеса сталь 45, т.к. пе-
редаваемая мощность невелика и для достижения лучшей прира-
ботки твердость колес должна быть не более 350 НВ. Кроме того, в 
проектном задании указывается, что редуктор должен быть общего 
назначения, а для таких редукторов экономически целесообразно 
применять колеса с твердостью меньше или равной 350 НВ ]2, с. 8}. 

Учитывая, что число нагружений в единицу времени зубьев шес-
терни в передаточное число раз больше числа нагружений зубьев 
колеса, для обеспечения одинаковой контактной выносливости ме-
ханические характеристики материала шестерни должны быть вы-
ше, чем материала колеса f5, с. 123], 

Н В , - Н В 3 £ 2 0 . 

Для выполнения этой рекомендации назначаем соответствующий 
режим термообработки, полагая, что диаметр заготовки шестерни не 
превысит 100 мм, а колеса - 300 мм, заготовки получены ковкой. 

Шестерня: сталь 40Х, термообработка - улучшение НВ| = 230... 260 
[1,с, 34; 2, с. 8]. 

Принимаем HBi - 250, 
От = 550 МПа; а в = 850 МПа, 

Колесо: сталь 45, термообработка - нормализация НВ2 = 179...228 
f l , с. 34; 2, с. 8]. 

Принимаем НВ2 = 220; 
От =290 МПа; о , = 570 МПа 

НВ, - НВ2 = 250 - 220=30, что соответствует указанной рекомендации. 
Определяем допускаемые контактные напряжения при расчете 

на контактную усталость [7, с. 14]. 
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Онр - Оцишь • Zn - Zr • Zv • Zi • Zx! Sh, 

где OH)imb - предел контактной выносливости поверхности зубьев, 
соответствующий базовому числу циклов напряжений [7, с. 27J 

(табл. 5.2); 
OHiimb = 2НВ + 70; 
CFHiimbi =2-250 + 70 = 70 МПа; 
oHiimb2 = 2-220 + 70 = 510 МПа; 
Zц - коэффициент долговечности, учитывающий срок службы 

передачи; поскольку в проектном задании указано, что редуктор 
предназначен для длительной работы, т.е. число циклов Nh больше 
базового No, то Zn = 1 [7, с. 26; 1, с. 33]; 

Z v - коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости; 
ZR - коэффициент, учитывающий шероховатость сопряженных 

поверхностей зубьев; 
Zl - коэффициент, учитывающий влияние вязкости смазочного 

материала; 
Zx - коэффициент, учитывающий размер зубчатого колеса; 
ГОСТ 21357-87 рекомендует принимать ZR * Z0 • Z x = 0,9 [7, с. 57]; 
So - коэффициент запаса прочности, для нормализованных и 

улучшенных сталей Sh = 1,1 [7, с. 24], 

570• I 

Ohpi = — j y - • 0,9 = 466 МПа; 

а ] П , 2 = 1 1 ^ 1 . 0 , 9 = 4) 7МПа. 
В качестве расчетного аИР для конических прямозубых передач 

принимаем [7, с. 19] 

ОНР = Oinimb = Одаг = 417 МПа. 

Определяем допускаемые изгибающие напряжения при расчете 
на усталост ь [7, с. 5, с. 29]. 

OR Р = OKIMIB • Y N • Y R * Y X * УЙ / SI.; 

где OFiimb - предел выносливости зубьев при изгибе [7, с. 33], 
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OFIimb - O0Flimb • Y T • Y z ' Yg • Yd • Y A ; 

o°Fiimb - предел выносливости зубьев при изгибе, соответствую-
щий базовому числу циклов напряжений, 0°Fiimb ~ 1,8 НВ (табл. 5.2) 
[1.С. 45]; 

YT - коэффициент, учитывающий технологию изготовления, 
Y T = 1 [7,с.34]; 

Y z - коэффициент, учитывающий способ получения заготовки 
зубчатого колеса; для поковок и штамповок Y z = 1; для проката 
Yz = 0,9; для литых заготовок Yz = 0,8 [7, с. 34]; 

YB - коэффициент, учитывающий влияние шлифования переход-
ной поверхности зуба, для зубчатых колес с нешлифованной пере-
ходной поверхностью зубьев У в = 1 [7, с. 34]; 

Yd - коэффициент, учитывающий влияние деформационного уп-
рочнения или электрохимической обработки переходной поверхно-
сти; при отсутствии таковой Y j = 117, с. 34]; • 

Ya - коэффициент, учитывающий влияние двустороннего при-
ложения нагрузки, при одностороннем приложении нагрузки YA - I 
| 7, с. 34], для реверсивных передач Уд «'0,7 [5, с 142]; 

SF - коэффициент запаса прочности; Sf = 1,4... 1,7 (7, с. 35]; 
Yn - коэффициент долговечности, зависящий от соотношения 

базового и эквивалентного циклов;Yn = 1 [1, с. 45]; 
Y s - коэффициент, учитывающий влияние шероховатости пере-

ходной поверхности; отличен от 1 лишь в случае полирования 
переходной поверхности, Y& = 1 [7; с. 36; 1, с. 44]; 

Y x - коэффициент, учитывающий размер зубчатого колеса; при 
d a < 3 0 0 MMYx= 1 [1, с, 46]; 

Yg - коэффициент, учитывающий градиент напряжений и чувст-
вительность материала к концентрации напряжений (опорный ко-
эффициент); Y6 = 1 [7, с. 36; 1, е. 45]. 

Ориты = 1 , а - 2 5 0 - 1 ф Ь Ы = 4 5 0 МПа; 
0FiimM= 1 , 8 - 2 2 0 Ф 1 1 1 1 = 3 9 6 МПа. 

0FPI = - 1 • 1 • 1 = 2 6 5 М П а , 
1,7 

стт= ^ 1 . 1 . 1 . 1 = 233 МПа 
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6.2.2, Проектировочный расчет передачи на контактную 
усталость активных поверхностей зубьев 

Определяем средний диаметр шестерни {6, с. 338; 8, с. 188]. 

где Kd - вспомогательный коэффициент; Kd = 770 для прямозубых 
передач, K j = 675 для косозубых передач [7, с. 35); 

Кнр - коэффициент, учитывающий неравномерность распределе-
ния нагрузки по ширине зубчатого венца, принимают по графику 
(рис. 5.2) в зависимости от отношения Кы • U / (2 - Кье); 

К be = < 0,2..0,3 - коэффициент ш Ирины зубчатого венца от-
R e 

носительно внешнего конусного расстояния FU [6, с. 339]; 
0,85 - опытный коэффициент снижения нагрузочной способно-

сти конических колес по сравнению с допустимой нагрузкой для 
эквивалентных цилиндрических колес; 

у ы = — - коэффициент ширины шестерни Ь о г н е н н о 
d, 

среднего диаметра; уьа ~ 0,3...0,6 (меньшее значение принимается 
для неприрабатывающихся зубьев НВ > 350 и при резко перемен-
ных нагрузках) [6, е. 339; Я, с. 190]. 

Определим углы дели1,ельиых конусов [6, с. 335]. 

tg6j = U = 4; йз = arctg4 = 75,96 = 75'57'; 

6, = 9 0 - 8 з ; 5| = 90* - 75°57' = 14°03'. 

Так как 
К ы U 0,3-4 

( 2 - K J " 2 - 0 , 3 
= 0,701, следовательно, по рис. 6.2 
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Рис. 6.2. Графики дня определения КНц u K tp для конических зубчатых колес: 
а - при чтзердости рабочих поверхностей зубьер Н, < 350 НВ, Н3 < 350 НВ (или 

Н) > 350 НВ; Н3 < 350 НВ); б - при Н, > 350 НВ; И, > Э50 НВ; ], Я - кривые, 
соответствующие виду передачи (см. верхнюю часть рисунка); 1 - для передач 
с опорами на шариковых подшипниках; 2 - т о же, ни роликовых подшипниках; 

— дая колес с прямыми зубьями; для колес с круговыми зубьями [8, с. 189] 

. 1 , - 7 7 0 . f j M - l . n V ^ T l = 8 6 ] 6 
> 0 , 8 5 ' 0 , 4 - 4 - 4 1 7 
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Определяем ширину зубчатого венца. 

Ь = уьй • d], 
b = 0,4-86,16 = 34,46 мм. 

Принимаем b = 34 мм. 
Определяем внешний делительный диаметр зубьев шестерни 

[6, с. 336]. 
dei = d] + b • sin5i; 
d t ] = 86,16 + 34-sml4°03' = 94,39MM. 

Определяем внешнее конусное расстояние [6, с, 335]. 

94 39 
R« = г — ; R * = — — = 195,08 мм. 

2-sm6, 2 - s in l4 o 03 

Проверяем рекомендацию [1, с. 52] 

4 W = о 3 TbRC = - - 3 4 —0,174 < 0,3 - выполняется. 
R e

 1 9 5 ' 0 8 

Определяем внешний окружной модуль mte по рекомендации 
b < 10mte [2. с. 53]. 

m,e = 34 / 10= 3,4 мм; по ГОСТ 9563-80 принимаем ггь = 3,5 мм. 
ПРИМЕЧАНИЕ: если модуль mle получился Меньше 2 мм, то, 

несмотря на полученное значение, его надо принять равным 2 мм, 
т.к. в силовых передачах принимать значение модуля меньше 2 мм 
не рекомендуется из-за возможности большего понижения несущей 
способности в результате износа, повышенного влияния неодно-
родности материала, опасности разрушения при перегрузках. 

Определяем средний окружной модуль m [1, с. 52]. 

m = ^ — — - m = n i e . ( l -0 ,5 'W b R f . ) = 

1 - 0 . 5 - 4 » ^ • 
= 3,5 (1 -0 ,5 -0 ,174} = 3,195 мм. 
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Определяем число зубьев Zi и z :̂ 

Z| = Ье! / > Zuurt = 17, 

z, = 94,39 / 3,5 = 26,97, принимаем zj = 27 
U = z j / z i ; Z2 = U-Z! = 4 - 2 7 = 108. 

Уточняем параметры. 

dai = щ> * Z| — 3,5 • 27 = 94,50 мм, 
dii = U • del = 4 - 94,5 = 378 мм. 
d = d c i - O - O ^ - V h i u ) , 

d - средний делительный диаметр. 

di - 94,5 - (1 - 0,5 • 0,174) = 86,28 мм, 
й2 = 378 • (1 - 0,5 • 0,174) = 345,11 мм, 

Внешнее среднее конусное расстояние R. 

R = R* - 0,3 • Ь; 
R = 195,08 - 34 • 0,5 = 178,08 мм, 

6,2.3. Проверочный расчет на контактную прочность 

Проверочный расчет передачи на контактную усталость актив-
ных поверхностей зубьев выполняем по условию контактной проч-
ности [6, с. 338; 8, с. 190). 

п -7 7 7 |wm-Vu2 + l^ 
Он - Ai • Лн * А . [• . д — —- g о 

У 0,85-dj -U ю 

где ZE - коэффнвдент, учитывающий механические свойства сопря-
женных зубчатых колес; дл* стальных зубчатых колес Ъ% = 190 МПа"2 

[7, с. 15); 
ZH - коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверх-

ностей зубьев в полосе зацепления [7, с. 15): 

Z = ] fe-cosp-b 
cosa, у t g a , w 
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ZH = 
cos20' 

• 0 ± . 2.495; 
\ t g 2 0 ° 

ZE - коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных 
линий, для прямозубых колее [7, с. 15]: 

- f Ze = f4"e-

Е^ - коэффициент торцевого перекрытия [7, с. 61]: 

6 к а 1,88-3,2 м 
в ж 

а = 1,72; 

Whi - расчетная удельная окружная сила [6, с. 338; 8, с. 191]: 

= к - 2 Q Q Q - 7 , i к к W №
 b

 ,N-Hp - ь д ' S i p ^ни* 

Кнр= 1,15 (см, ранее). 

Окружная скорость: 

D = 
60-103 

„ л • 86,28 • 1460 , , . V = 6,6 м/с. 
60-1О3 
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При такой скорости принимаем 7-ю степень точности (габл. 5.3) 
[4, с. 163; 5, с, 116], 

Кни - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении (табл. 5.5) [4, с. 193; 5, с. 134]; KHu

 = 1,2. 

2000-65,4 ^ 
34'86,28 

Он = 190-2,495-0,872 • Г 1 , 5 3 " ^ 4 ' — =384МПа. 
У 0.85-86,28-4 

Определяем недогрузку; 

5 = ° к р ~ д н . 1 0 0 % = 4 1 7 " 3 8 4 - 1 0 0 % = 7,91%. 
° Н Р 4 1 7 

Недогрузка < 10%,что допустимо, т.к. по принятым в машино-
строении нормам для он допускается отклонение +5% (перегрузка) 
и - 10% (недогрузка). 

ПРИМЕЧАНИЕ: если отклонение выходит за указанные преде-
лы, то размеры Ь, другие параметры при передаче необходимо от-
корректировать . 

Рекомендуется; 
1) в небольших пределах изменить ширину колеса (при перег-

рузках - увеличить, при недогрузках - уменьшить); 
2) выбрать другой режим термообработки поверхностей зубьев и 

соответственно изменить твердость поверхности зубьев, что приво-
дит к уменьшению илИ увеличению Оцр. 

£.3. Расчет зубьев на прочность при изгибе 

Проверочный расчет на усталость по напряжениям изгиба вы-
полняем по условию прочности Ор < Окр {7, с. 29]. 

Расчетное местное напряжение при изгибе определяем по фор-
муле [6, с. 339; 8, с. 191] 
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Коэффициент нагрузки KF вычисляют следующим образом 
[7, с. 29]; 

КР = КД • КРИ • КРР * КРЦ , 

где КА — коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую на-
грузку; К А = 1[1, с. 29]; 

K F t | — коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку воз-

никающую в зацеплении; = 1,45 (табл. 5.6) [4, с. 193, 5, с. 134]; 
Kfp - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 

нагрузки подлине контактных линий, К^ = 1,21 (рис. 5.3) [6, с. 340]; 
Кра - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж-

ду зубьями; KFtt ~ 1 (для прямозубых передач). 

KF =1-1,45-1,21-1 = 1,75. 

Y f s - коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию 
напряжений (рис. 5.4); принимается в «висимости or эквивалентно-
го числа зубьев и коэффициента смещения инструмента X. 

Zui = Z| / COS5i, ZU2 = 2.1 / COS62; 

zu) = 27/cosl4°0,3 ' = 27,83; Y F S I = 3,88, 
zm - 108 / cos75 °57' = 445,18; Y T O = 3,6 

Расчет выполняется для менее прочного зубчатого колеса, т.е. 
для того из колес, у которого отношение / YFS меньше. 

Шестерня; о™ / YFS1 - 265 / 3,88 = 68,3 МПа. 
Колесо: ор^ / YFS2 = 233 / 3,6 = 64,7 МПа. 

Расчет ведем по колесу. 
Yp - коэффициент, учитывающий наклон зуба; для прямозубых 

колес Yp = 1 
Yc - коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев; для прямо-

зубых передач Ys = 1. 

Г . 2 - 1 0 M 1 F Ft = ljl _ окружная сила. 
d i 
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o F = 
2 - 1 0 3 - T , - K f 

d t 0 ,85-b-m - h - m FS> YP Y s 

o F = 
2 1 0 3 . 6 5 , 4 1,75 3 , 6 1 1 =103,4 МПа < Они = 233 МПа. 

86,28 • 0,85 • 34 • 3,195 

Значительное расхождение нельзя рассматривать как недогрузку 
данной передачи, поскольку основным критерием ее работоспособ-
ности является контактная усталость. 

Определение геометрических параметров колес 

Внешняя высота головки зуба t w 

hat — пи; hae = 3,5 мм. 

Внешняя высота ножки hre: 

hfe = 1,2 • m e - 1,2 • 3,5 = 4,2 мм. 

Внешний диаметр вершины зубьев dae: 

dae = de + 2 • • cosS; 
daei = 94,5 + 2 . 3,5 • 0,97 = 101,29 мм; 
d,e2 = 378 + 2 • 3,5 • 0,2419 = 379,69 мм. 

Внешний диаметр впадин зубьев dfe: 

dfc = de — 2 • hfe • cos6; 
dfe, = 94,5 - 2 • 4,2 • 0,97 = 102,26 мм; 

= 378 - 2 • 4,2 • 0,2419 = 380,03 мм. 

Угол головки зуба 0„; 

tg еа = hae / Re = 3,5 / 195,08 = 0,0179; 
e 1 = i ° i ' 3 i * . 

Угол ножки зуба 9f: 

tg 9f= h fe /Re = 4,2 / 195,08 = 0, 0215; 
0f = l°13'54*. 
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Определение действующих сил в зацеплении 

Окружная сила Ft: 

F, - 2 • Т| / d| = 2 • 65,4 • 10 3 /86 ,16= 1518 i i 

Радиальная сила Fr: 

Fr = F, • tgaw • cos§, = 1518 • 0,364 0,97 = 536 H 

Осевая сила Fa: 

Fei - F( - tgaw • cos52 - 1518 0,364 0,2419 = 134 H. 

7, РАСЧЕТ ПРИВОДА С ЧЕРВЯЧНЫМ РЕДУКТОРОМ 
И ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧЕЙ 

Подобрать электродвигатель, выполнить кинематический расчет 
привода, расчет червячной и цепной передач (см. рис. 7.1). 

I 

Исходные данные 

1. Мощность на валу ведомой звездочки ценной передачи Р3 = 
« 4,0 кВт. 

2 Число оборотов вращения вала ведомой звездочки гь = 48 мин"1. 
3, Общее передаточное число привода Човщ = 60. 
4, Нагрузка постоянная. 
5. Выпуск серийный. 
6. Требуемая долговечность привода Lb = 15000 ч. 
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7.1. Выбор электродвигателя н кинематический 
расчет привода 

Общий КПД привода (см. табл. ЗЛ) 

Побщ = Til • ТЦ • Пэ • ш 3 = 0,98 • 0,8 • 0,95 . (0.995)3 » 0,734, 

где Л! = 0,98 - КПД муфты; 
Г|2 = 0,8 - КПД червячной передачи при предварительных рас-

четах; 
т|э = 0,95 - КПД открытой цепной передачи; 
Г|4 = 0,995 - КПД пары подшипников качения. 

Определяем требуемую мощность и число оборотов вала элек-
тродвигателя. 

Ртр = Р 3 ! Побщ = 4,0 / 0,734 = 5,45 кВт; 
Птр = п5 • Uобuj =48 * 60 = 2880 мин"1. 

Выбираем асинхронный электродвигатель 4A100L2 с мощностью 
Р = 5,5 кВт, синхронной частотой вращения Псшхр - 3000 мин ', асин-
хроннной частотой вращения паа1Г,хр = 2880 мин"1 (см табл. 3.3). 

Распределяем общее передаточное число привода между переда-
чами, Принимаем передаточное число червячной передачи U4n

 = 20, 
цепной передачи Uun = Uo6m / U4n = 60 / 20 = 3. 

Выполним кинематический расчет привода 
Мощности на валах: 

Pi = РПшр • ' П4 = 5,45 • 0,98 • 0,995 = 5,314 кВт; 
Р2 = Pi • rjj • i\4 = 5,314 • 0,8 • 0,995 = 4.23 кВт; 
P,i = Рз • Пз • г\4 = 4,23 • 0,95 • 0,995 = 4 кВт. 

Обороты на валах: 

til = йас.дв = 2880 мин'1; 
щ = n, / U4„ = 2880 / 20 = 144 мин"'; 
п.) - n j f Uuri = 144 / 3 = 48 мин1. 
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Крутящие моменты: 

Ti =9 ,55- Ю3 • Р, /п , = 9550- 5,314 / 2 8 8 0 = 17,621 Н- м; 
Ti = 9,55 • Ю3 • Рг / щ = 9550 • 4,23 / 144 = 280,53 Н • м; 
T j = 9,55 • 103 • ?3 / ti] = 9550 • 4 / 4 8 = 795,83 Н • м. 

7.2, Расчет червячной передачи 

Определяем предварите льно скорость скольжения в червячной 
передаче (2, с. 26] 

u s = 0,45• 1 0 " 3 n , t f b = 0,45 • 10~3 • 2880 .^280 ,53 = 8,48 м/с. 

Выбираем материал венца червячного колеса с учетом скоро-
сти скольжения и способа отливки Способ отливки следует назна-
чать в зависимости от заданного типа производства. При единичном 
производстве рекомендуется способ отливкн в земляную форму. Из 
табл. 7,1 выбираем оловянную бронзу БрОФЮ-1 с пределом проч-
ности а е = 275 МПа и пределом текучести а т = 200 МПа. 

Определяем допускаемое контактное напряжение 

где fOno} ~ допускаемое контактное напряжение, соответствующее 
пределу контактной выносливости при числе циклов перемены на-
пряжений 107; 

[Оно] - (0,75.,.0,9) о„, причем меньшие значения принимаются 
при червяках, закаленных ТВЧ, со шлифованными витками, боль-
шие - при цементируемых, закаленных и шлифованных червяках; 

C u - коэффициент, учитывающий интенсивность изнашивания 
зубьев колес в зависимости от скорости скольжения, определяется 
по формуле Сц = 1,66 • Uj0,352 или по табл. 7.2; 

Кщ. - коэффициент долговечности, заключен в диапазоне значе-
ний 0,67 < К щ , < 1,15; 

[Он1= [сгно] • С и • Кщ, 
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где Nr = 60 • и, • L„ - число циклов нагружения (NH < 25 • I07 циклов); 
п3 - число оборотов червячного колеса; 
Ln - требуемая долговечность (ресурс) привода в часах (при по-

стоянной нагрузке) 

Т а б л и ц а 7.1 

Материалы для венцов червячных колес 

Группа 
материалов 

Материалы Способ 
отливки 

Ов. 
МПа 

от, 
МПа 

Допускаемые 
контактные 

напряжения fa) 

I 

БрОНФЮ-1-1 
и , й 25 м/с Ц 283 165 0,9 • Си • сгв 

I 
БрОФНЫ 
Uj 3 12 м/с 

К 
3 

275 
230 

200 
140 0,9 • Со • о в I 

БрОЦСЗ-5-5 
и3 £ 8 м/с 

к 
3 

: 200 
f43 

90 
80 

0,9 • Сц • о в ; 
(0,7 - С,, • о в ) 

И 

БрАЖШ 0-4-4 
и , й 5 м/с 

ц 
к 

700 
630 

460 
430 

3 0 0 - 2 5 - и , ; 
(275 - 25 • и а) 

И 
Б р АЖМц! 0-3-1,5 
u s £ 5 м/с 

к 
3 

550 
450 

360 
300 И 

БрАЖ9-4 
и , s 5 м/с 

г Ц 
к 
3 

; 530 
500 
425 

243 
230 
195 

л 

III 
СЧ18, СЧ15, 
и , £ 2м/с 

Стви- 353 МПа (СЧ18) 
Ови " 3 1 5 МПа (СЧ15) 

2 0 0 - 3 5 - и,; 
(175 - 35 • Оя) 

ПРИМЕЧАНИЯ, а Способ отливки обозначается заглавной бук-
вой: 3 - в землю; К - в кокиль; Ц - центробежный. 

б. В скобках указаны формулы для червячных передач с твердо-
стью червяка Н < 350 НВ. 

Т а б л и ц а 7.2 

u s < , м/с 1 2 ' 3 4 5 6 7 > 8 
Си 1,33 1>21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,8 
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Для П и III групп материалов венцов червячных колес формулы 
расчета допускаемых контактных напряжений указаны в табл.7.1. 

Nh = 60- 144- 15000 = 12,96 107 циклов; 

К щ — - — 7 = 0 , 7 2 6 ; 
ш ' V 12.96-10 

С„ =1 .66-8 ,34""® =0,787; 

[ о н о ] = 0,9 • 275 = 247,5 МПа; 

[ а н ] = 247,5 • 0,787 • 0,726 = 141,412 М П а 

Допускаемые напряжения нагиба для всех групп материалов 
венцов колес определяются по формуле, которую в общем виде 
можно записать: 

= [ O F O ] K . R , 

где [a № J - исходное допускаемое напряжение: 
[crFo] = 0,25 • стт + 0,08 • ств (для материалов I и II групп); 
[о-рсЛ = 0,12 • ов« (для материалов III группы); 

значения cr,cfB,oso - указаны втабл, 7.1; 

К ^ - коэффициент долговечности при расчете на уета-
V N f 

лость при изгибе; 
NF = 60 • п2 • Ц - число циклов нагружения (10s £ NF £ 25 • 10т); 

N f = 60 • Н 4 • 15000 = 12,96 • 107 циклов; 

I i t f 
Ки, = ? — = 0,972; 

V 1,296*10 

[aFO] = 0,25 • 200 + 0,08 • 275 = 72 МПа. 

Определяем геометрические параметры червячной передачи. 
Межосевое расстояние определяется из условия 
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w 1 К ] 

где Тг - крутящий момент на червячном колесе, Н • мм; 
Кир - коэффициент, учитывающий неравномерность распределе-

ния нагрузки по длине зуба; в предварительных расчетах при по-
стоянной нагрузке можно принимать КНр = I; 

foH] - допускаемое контактное напряжение. 

1280,53 • 103 -1 
а > 6 1 - з • 

w ~ У 141,4122 ' 

aw >147 ,12мм. 

Межосевое расстояние можно округлять до значений из стан-
дартного ряда (80; 100; 125; 140; 160; 180; 200; 225; 250 мм и т.д.) 
или до чисел, оканчивающихся на 0 и 5 

Принимаем aw = 160 мм. 
Число заходов червяка зависит or передаточного числа червяч-

ной передачи {табд. 7.3), 

Т а б л и ц а 7 3 

Число заходов червяка червячной передачи 

и 8 . 14 15...30 Свыше 30 
Zl 4 2 1 

Для Uqn = 20 число заходов червяка zt = 2, тогда число зубьев 
колеса zi = Z\ • Lfiin ~ 2 - 20 = 40. 

Из условия неподрезаиия зубьев колеса рекомендуется прини-
мать z-x > 28, 

Предварительное значение модуля передачи 

ш = (1,5... 1,7) • aw /z 2 = (1,5... 1,7) • 160/40 = (6...6,8) мм. 

Принимаем ш = 6,3 мм (табл. 7.4). 
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Коэффициент диаметра червяка при принятом модуле ш = 6,3 мм 

q = 2aw / ш - z2 = 2 • 160 / 6,3 - 40 = 10,794. 

Полученное при расчетах значение округляется до ближайшего 
стандартного (табл. 7.4), 

Принимаем q = 10. 

Т а б л и ц а 7.4 

ш 2.5; 3,15; 4; 5 6,3, 8; 10; 12; 5 16 

q 8; 10; 12,5; 16; 20 7; 10; 12,5; 14, 16; 18; 20 8; 10; 12,5; 16 

После расчета коэффициента диаметра червяка следует прове-
рить нижний предел рекомендуемых значений, 

Qmin = 0,2 \ 2 • т-г, 
Ягап = 0,212 • 40 = 8,48, 
10 > 8,48 - условие выполняется. 

Т а б л и ц а 7 5 

Параметры предпочтительных передач 

и z. q 
8 32 8 
10 4 40 10 

12,5 50 12,5 
16 32 8 
20 2 40 10 
25 50 12,5 

31,5 32 8 
40 1 40 10 
50 50 12,5 

ПРИМьЧАНИЕ Ряд передаточных чисел червячных передач по 
ГОСТ 2144-76: 8; 9; 10; 11,2; 12,5; 14; 16, 18, 20, 22,4; 25; 28; 31,5; 
35,5,40 и т.д. 
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Коэффициент смещения 

х = _ о , 5 . ( 2 г + я ) = — - 0 , 5 - ( 4 0 + 10) = 0,397. 
in 6,3 

Рекомендуемые пределы значений коэффициента смещения доя 
червячных передач -0,7 < X < 0,7, Однако допускается диапазон 
- I < Х й 1. 

В некоторых случаях после произведенных расчетов следует 
уточнить передаточное число передачи и отклонение MJ фактиче-
ского значения 1)ф от заданного U. 

= 2Z / zj= 4 0 / 2 = 20; 
AU = | и ф - U) • 100 / U <; 4 %. 

Если последнее неравенство выполняется, то можно продолжать 
расчет геометрических размеров червяка и червячного колеса. 

Делительный диаметр червгка 

d] = q • m = 10 • 6,3 = 63,0 мм 

и червячного колеса 

d; = q • m - 40 • 6,3 = 252 мм. 

Диаметр вершин витков червяка и зубьев червячного колеса 

dm = d] + 2 • m = 63 + 2 - 6,3 = 75,6 мм; 
d« = da + 2•• m • 11 + x) = 252 + 2 - 6,3 • (Г+ 0,397) = 264,6 мм. 

Диаметр впадин витков червяка и зубьев червячного колеса 

dn = d, - 2,4 • ш = 63 - 2,4 • 6,3 « 47,88 мм; 

йд = d2 ~2 • ш • (1,2 - х) ~ 252 - 2 • 6,3 • (1,2 - 0,397) = 241,882 мм. 

Наибольший диаметр червячного колеса 

, , , 6ш 
ам2 а2 Г Т ' Z ( + 1 

264,6 + — — = 274,05 мм. 
2 + 2 
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Принимаем d a w j ~ 274 мм. 
Если коэффициент смещения х * 0, то для червяка следует опре-

делять начальный диаметр 

dw ! - <q + 2х) • m = (10 + 2 • 0,397) • 6,3 = 68,002 мм. 

Длина нарезанной части червяка определяется по формулам 
ГОСТ 19650-74 (табл. 7.6). 

Т а б л и ц а 7.6 

Определение длины нарезанной части червяка 

Коэффициент 
смещения х 

Расчетные уравнения при zi Коэффициент 
смещения х 1 и 2 4 

-1,0 bt Й (10,5 + 0,06zj) • ш b i>(10 ,5 + 0,09z2)-m 
-0,5 bj > (8 + 0,06z :) • ш bi > (9,5 + 0,09zj) • m 

0 bi >(11 + 0,06z3) • m BI £ (12,5 + 0,09Z2) • m 
+0,5 b | > ( H + 0 , l z 2 ) m b i> (12 ,5 + 0 , l z 2 ) -m 
+1,0 bi > (12 +0 , l z 2 ) • m b( £ (13 + 0,lz2) • m 

Для фрезеруемых и шлифуемых червяков при m < 10'мм bj увели-
чивают на 25 мм, при m = (10.. 16) мм - на 35...40 мм, при ш > 16 - на 
50 мм, что связано с искажением профиля витка червяка при входе и 
выходе режущего инструмента Если коэффициент смещения занимает 
промежуточное значение (отличается от указанных в табл. 7.6),Ь| оп-
ределяют по тому из уравнений, которое дает большее значение bi, 

Для 2, = 2 х = 0,397; bL > (11 + 0,1 • z2) • m; b! 2 (11 + 0,1 • 40) x 
x m s 94,5 мм, т.к. m < 10. то b( увеличиваем на 25 мм. 

Принимаем bj = 120 мм. 
Ширина венца червячного колеса 

Ьз £ 0,75(Ц при zi = 1 и Z] = 2; 
Ь3 < 0,67da, при zi = 4; 
b j £ 0/75 • 75,6; Ьг < 56,7мм. 

Полученное значение округляется до величины из ряда нормаль-
ных линейных размеров Принимаем b j = 56 мм. 

Определяем угол охвата червяка червячным колесом 2S. 
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sin (J = 
b j 56 56 

= 0,77295, 
d a , - 0 , 5 m 75 ,6-0 ,5-6 ,3 

8 = 50°37'9"; 28 = 101°I4'18". 
Условие 26 £ 90° выполняется. 
Определяем силы в зацеплении червячной передачи. 
Следует изобразить схему действия сил и определить их величи-

ны. Если в задании не оговорены направление вращения и нарезки 
червяка, то ими можно задаться самостоятельно. Следует учиты-
вать, что если червяк имеет правую нарезку, то передаточное отно-
шение i = н>] / в»2 -- положительная величина. Если червяк имеет ле-
вую нарезку, то ! = -ам / Ш1 - отрицательная величина. 

Предположим, что червяк с правой нарезкой вращается по часо-
вой стрелке. Схема действия сил показана на рис.7.2. 

Рис. 7.2. Схема действия сил 

N Г «а I d 0,063 Э Э У ' 4 ' = 559,4Н, 

| f n | = I = Ft2 • tga = 2226,4- fg20* = 810,34 H. 
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Выполняем проверочный расчет червячной передачи на проч-
ность по контактным напряжениям. 

Определяем скорость скольжения в зацеплении 

и 6 = и ( /соау, 

где U] — я • П) • di / 60 — окружная скорость на червяке; 
Y = arctg (2 / 10) = П°18'36"; 
и , = л • 2880 • 0,063 / 60 = 9,5 м/с; 
Us = 9,5 / 0,9806 - 9,688 м/с. 

Уточняем допускаемое напряжение для найденной скорости 
скольжения 

[он! = 0,9 • ств • С0 ; 
С„= 1,66 •9,688'w" = 0,75; 
IcTh] - 0,9 • 275 • 0,75 = 185,625 МПа. 

Расчетное контактное напряжение 

_ 4,8• 10} \ Т , - К Щ - К н и 4,8 101 /280,531-1,04 _ 
d, ~ 0,252 V 0,063 

= 129,621 • 106 Па = 129,62 МЯа; 

129,62 МПа< 185,625 МПа. 
Определяем КПД передачи. 

Л = tgy / tg(y + р), 

где р - приведенный угол трения, определяемый экспериментально 
{табл. 7.7). 

Т а б л и ц а 7.7 

Углы трения между червяком и червячным колесом 

м/с 
0,5 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 7,0 10 15 

р 
3°10' 2°30' 2°20' 2°00' 1°40' 1°30' |°20' Г00' 0°55' 0°50' 

р 3°40' Зо10' 2°50' 2°30' 2°20' 2°00' Г40' 1°30' Г20' 1°10' 
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Меньшие значения р приведены для оловянной бронзы, большие 
- для безоловянной бронзы, латуни и чугуна. 

ц = tg(5°43 ' ) / tg(5°43'+O c55 ?) = 0,86. 

Осуществляем проверку зубьев колеса по напряжениям изгиба. 
Расчетное напряжение изгиба 

_ Y F • FTO • cosy - KF P • КРЦ 

1 , 3 • M • D W 

где YF - коэффициент формы зуба, который принимается по табл. 7 8 
в зависимости от эквивалентного числа зубьев колеса-г^ ~zz t cosV; 

KFp - коэффициент концентрации нагрузки по длине зуба; для 
постоянной нагрузки Крр = 1,0; 

Кро - коэффициент динамической нагрузки, зависящей от скоро-
сти колеса; при Ui < 3 м/с KFv> - Ц при и^ > 3 м/с KFU = Кци [2]; 
о 2 = jt-dj-nj / 60. 

Т а б л и ц а 7,8 

Коэффициент Y f , учитывающий форму зубьев червячных колес 

Zvl Y f ZuJ VF 

20 1,098 40 1,55 
24 1,88 45 1,48 
26 1,85 50 1,45 
28 1,80 60 1,40 
30 1,76 80 1.34 
32 1,71 100 1,30 
35 1,64 150 1,27 
37 1,61 300 1,24 

1,515• 2226,40 0,9806• I • 1,07 , , п 6 „ = 6.86-10 Па 
1,3-0,0063-0,063 

Условие прочности выполняется. 
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Тепловой расчет. 
Рабочая температура масла без искусственного охлаждения 

t - О - Р - Ц i 20° < f t 1 
~ К т • А-(1 + у ) 

где т) - КПД червячной передачи; 
Ft ~ мощность на червяке, Вт; 
К т - коэффициент теплоотдачи, Вт/м2 °С (Кт = 9... 12 при пло-

хих условиях охлаждения, Кт = 13... 17 при хороших условиях ох-
лаждения); 

А - поверхность охлаждения корпуса без учета площади дна 
корпуса, м2; 

А » 12 • aw1,71, где aw - межосевое расстояние червячной передачи; 
V = 0,3 - коэффициент, учитывающий отвод теплоты от корпуса 

редуктора в металлическую плиту или раму; 
[tp86J = 95°С - максимальная допустимая температура нагрева 

масла. 

= (1-0,86). 5,051 . = 6 о + 0 = g 0 

"" 15-0,523.(1 + 0,3) 

Если рабочая температура масла превышает допустимое значе-
ние, то следует принимать меры по охлаждению масла: увеличивать 
площадь охлаждения за счет увеличения количества ребер охлаж-
дения на корпусе редуктора или размеров редуктора, устанавливать 
на валу червяка вентилятор, применять водяное охлаждение к т.д. 

При охлаждении вентилятором 

[(0,6 + • К т +0 ,4К Т В ] - А 
+ 20°, 

где коэффициент Кгв выбирается из таблицы в зависимости от час-
тоты вращения вентилятора пв (табл. 7.9). 

Т а б л и ц а 7,9 

750 1000 1500 3000 
Кгв 24 29 35 4о 
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7.3. Расчет цепной передачи 

Исходные данные для расчета цепной передачи 

п2 = 144 мин"1; п3 = 48 мин"1; U4.n. = 3. 
Т 2 » 280,53 Нм; Т3 = 795,83 Нм; 
Р2 = 4,23 кВт; Рэ = 4 кВт; 

По табл. 7.10 по передаточному числу принимаем число зубьев 
меньшей звездочки z* = 25, тогда число зубьев большой звездочки 

zj = г, • U = 25 • 3 = 75. 

Т а б л и ц а 7.10 

Рекомендуемое число зубьев меньшей звездочки zi 

Тип цепи 
Z) при передаточном числе и 

Тип цепи I . . .2 2.. .3 3.. .4 4...5 5,. .6 6 Ztnin 
Втулочная 

и 
роликовая 

31..27 27.;. 25 25.„23 23...21 21... 17 17...15 13(9) 

Определяем коэффициент, учитывающий условия эксплуатации: 

К ) = К Д • К , • КРЕГ ' КЕМ ' КРТЖ • К Н , 

где Кд - коэфф?щпенг динамичности нагрузки- прн спокойной на-
грузке Кд = 1 [9, с. 68]; 

Кв - коэффициент, учитЫвмощий межосевое расстояние; примем 
Ка = 1 при а = (30...50) • t; 

К» - коэффициент* учитывающий наклон передачи к горизонту; 
если линия центров наклонена до 60°, Кн — 1; 

Крег - коэффициент, зависящий от способа регулирования натя-
жения цепи; при регулировке оси одной из звездочек Kpcr = 1; 

Кем - коэффициент, учитывающий характер смазки, при регу-
лярной капельной смазке Ксм = 1; 

Креж - коэффициент, зависящий от продолжительности работы в 
сутки; при односменной работе Кре* = 1. 
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Кэ = 1 • J • 1 • 1 ' 1 • 1 = 1. 

Ориентировочно допускаемое давление в шарнирах определим 
по табл. 7.11 в зависимости от частоты вращения меньшей звездоч-
ки П] = 144 мин"1. 

Т а б л и ц а 7.11 

Допускаемое среднее давление [р] для роликовых цепей 
при Z\ = 15,..30 

Частота вращения 
меньшей звездочки 
tii, мин (не более) 

Значения (р), МПа, при шаге цели t, мм Частота вращения 
меньшей звездочки 
tii, мин (не более) 12,7..,15,87 19,05...24,5 31,75. ..38,1 44,45... 50,8 

50 34,3 34,3 34,3 34,3 
200 30,9 29,4 28,1 25,7 
400 28 Л 25,7 23,7 20,6 
600 25,7 22.9 20,6 17,2 
800 23,7 20,6 18,1 14,7 
1000 22,0 18,6 16,3 -

1200 20,6 17,2 К 7 -

1600 18Д 14,7 -

2000 16,3 - Т 
2400 14,7 - - -

2800 13,4 - - -

Ы - 32 ,03 + 3 1 , 0 3 + 3 0 , 4 7 + 28 .56 = ^ 

4 

Определим ориентировочное значение шага цепи, принимая чис-
ло рядов цепи m = 1. 

, , 2,82. . 2,82. J 2 8 0 ' 5 3 - 1 0 ' - 1 = 20,2 мм. 
V z , ' [ p ] - W V 25-30,52-1 

Зададимся двумя смежными шагами цепи ПР по ГОСТ 13568-75 
(табл. 7.12) и рассчитаем оба варианта (табл. 7.13), 
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Т а б л и ц а 7.14 

Проекции опорных поверхностей шарниров Л 
приводных роликовых цепей 

Шаг цепи 
t, мм 

Проекции опорных поверхностей ща 
• — ~ -г-— 

рниров А, мм Шаг цепи 
t, мм Однорядных Двухрядных Трехрадимх Четырехрядных 

8 И - - -

9,525 28 - - -

12,7 39,6 85,3 125,5 -

15,875 51,5 115 169 -

19,05 106 180 265 318 
25,4 180 306 450 540 

31,75 262 446 655 786 
38,1 395 627 986 1185 

44,45 473 802 1180 J 420 
50,8 645 1095 1610 1935 

Т а б л и ц а 7.15 

Максимальная частота вращения малой звездочки 

Число 
зубьев 

звездочки 

н max, мни*', при щад-е цепи t, мм Число 
зубьев 

звездочки 12,7 15,87 19,25 25,4 31,75 38,1 44,45 50,8 

15 2300 (900 1350 Ц 50 1000 750 650 600 
19 2400 2000 (450 1200 1050 800 700 650 
23 2500 2100 1500 1250 1100 800 750 650 
27 2550 2150 1550 1300 1100 850 750 700 
30 2600 2200 1550 1300 1100 850 750 700 

Т а б л и ц а 7.16 

Допускаемое число ударов [v] 

Тип цепи Значения [v , )/с, при шаге цепи t, мм Тип цепи 12,7 15,87 19,05 25,4 31,75 38,1 44,5 50,8 
Втулочная 

и роликовая 60 50 35 30 25 20 15 15 
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Расчетный коэффициент запаса прочности 

56700 

1-2776 + 6,04 + 155,48 

Т а б л и ц а 7.17 

Допускаемые коэффициенты запаса прочности fn] для цепей 

Шаг t, мм 

Значение [п] при частоте вращения щ, мин"1 

Шаг t, мм о 
ЧП 
й 

о о (S 
о о о о §• оо 

о 
8 12

00
 

16
00

 

20
00

 

24
00

 

28
00

 

12,7... 15,87 7 7,8 8,5 9,3 10,2 11 11,7 13,2 14,8 6,3 18 
19,05...25,4 7 8,2 9,3 10,3 11,7. 12,9 14 16,3 - - -

31,75...38,1 7 8,5 10,2 13,2 14,8 16,3 19,5 - - - -

44,5. .50,8 7 9,3 11,7 14 16.3 - - - - - -

Условие выполняется. 
Принимаем роликовую однорядную цепь ПР-25,4-56700 по 

ГОСТ 13568-75. 
Наибольшая хорда, необходимая для контроля звездочек: 

90 
Lx = D, c o s — = 186,65 - cos (90/ 25) = 186,28 мм 

2 

Т а б л и ц а 7.18 

Определяем размеры звездочки в осевом сечении 

Обоз- Результа-
Наименование наче- Расчетная формула ты расче-

ние тов 
1 2 3 4 

Шаг цепи Т ГОСТ 13568-75 25,4 мм 
Диаметр ролика D ГОСТ 13568-75 15,88 мм 
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Окончание табл. 7.18 

1 2 3 4 
Число зубьев 
звездочки 

2 25 

Диаметр дели-
тельной окруж-
ности 

d8 
d < = . 180 

sin — 
Z 

202,71 мм 

Угол поворота 
звеньев цепи на 
звездочке 

Ф 
360 (0= 

Z 
14,4s 

Диаметр окруж-
ности выступов п е 213,77 мм 

Радиус впадин 
зуба г г = 0,5025D + 0,05 мм 8,03 мм 

Диаметр окруж-
ности впадин Di D; = dg - 2r 186,65 мм 

Радиус сопряже-
ния Г] r,=0,8D+r 20,75 мм 

Половина угла 
впадин а a ~ 5 5 ° - — 

z 
52"36' 

Угол сопряжения э z 
15'45'36" 

Продольный угол 
зубьев V z 

I4°26'24" 

Длина прямого 
участка профиля Л f s =D(l24 smy -stop) 1,46 мм 

Расстояние от 
центра дуги впа-
дины до центра 
дуги головки 

о с ОС = 1.24D 19,6 мм 

Радиус головки 
зуба Г2 

r2 =D(l, 24-cosy + 
+ 08cos / f - i ,3025) 

10,58 мм 
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Координаты точки С 

180 , 180 , _ 
л а = 1,24-cos = 1,24-cos = 1,23 мм; 

z 25 
„ . 180 , 180 „ У, =1,24-sin = 1,24-sin = 0,155 мм 2 г 25 

Координаты точки О 

Хх = 0Т8 • £> • j /л ^ = 7,716 мм; 
У, = 0,8 • cos у/ • D = 10,092 мм. 

Угол наклона радиуса вогнутости 

у = 35° + — = 37°24'. 
z 

Ширина внутренней пластины b = 24,13 мм по ГОСТ 13568-75. 
Расстояние между внутренними пластинами Вв1, = 15,88 мм по 

ГОСТ 13568-75. 
Радиус закругления зуба 

г3= 1 , 7 - D = 1,7- 15,88 = 27 мм. 

Расстояние от вершины зуба до линии центров дуг закруглений 
п = 0 , 8 - D = 12,7мм. 

Диаметр обода (наибольший) 

Dc=t • ctg — -1.36 , 
z 

180 
£>c = 25,4 ctg 1,3 • 24,13 = 169,7 мм. 

c ' 5 25 

Радиус закругления у основания зуба и при t < 35 = 1,5 мм. 
Ширина зуба однорядной звездочки 

bi =0,93 • Вин - 0,15 =0,93 • 15,88-0,15 = 14,6 мм. 
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8. Р А С Ч Е Т ПРИВОДА С ЗУБЧАТО Р Е М Е Н Н О Й 
ПЕРЕДАЧЕЙ 

Подобрать электродвигатель, выполнить кинематический расчет 
привода и расчет зубчаторемениой передачи (рис. 8.1). 

Рис 8.1. Схема привода конвейера 

Исходные данные 

1. Тяговое усилие на ленте конвейера Ft = 6,7 кН. 
2. Скорость ленты конвейера ъ = i м/с. 
3. Диаметр барабана конвейера D - 150 мм. 
4. Общее передаточное число привода Uo6m ~ 5,75. 
5. Передача нереверсивная, нагрузка постоянная, работа двух-

сменная. 
6. Ресурс привода Lj, = 12000 часов. 
7. Производство серийное. 
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8,1. Выбор электродвигателя н кинематический 
расчет привода 

Определяем мощность на валу конвейера: 

Рз' = Ft • и = 6700 • 1 = 6700 Вт - 6,7 кВт. 

Определяем число оборотов вала конвейера: 

, 6 0 - и 6 0 1 » = = — — = 127,32 мин. 

3 яг. 0,15 3,14-0,15 

Определяем общий КПД привода: 

Лобщ. = тц • т>2 • ть • Ы 3 = 0,97 • 0,98 • 0,98 • (0,995)' = 0,918, 
где »ii = 0,97 - КПД ременной передачи; 

т|2 = 0,98 - КПД зубчатой конической передачи; 
щ = 0,98 - КПД муфты; 
г)4 = 0,995 - КПД пары подшипников. 

Требуемая мощность электродвигателя 

Р/ 6 7 
р - J J — = = 7 298 кВт. 

* 0,918 

Число оборотов вала электродвигателя 

Пав. = tij' • Uo6in. = 127,32 • 5,75 = 732,09 мин'1. 

По табл. 3.3 выбираем электродвигатель 4AI60S8, для которого 
Р = 7,5 кВт, Псипхр - 750 мин"1, скольжение S = 2,5%, следовательно, 
Пясннхр. = Псннхр. • (1 - S) = 750 • (1 - 0,025) = 731,25 мин"1. Уточняем 
t w = Пвсн^р. / Пз' =731,25 / 127,32 = 5,74. 

Производим распределение передаточных чисел между передача-
ми. Для конической передачи с круговым зубом передаточное число 
выбираем из стандартного ряда: ~~ 2,5, тогда передаточное число 
ременной передачи Upn = Побщ. / U^, = 5,74 / 2,5 = 2,296. 
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Выполняем кинематический расчет привода. Он заключается в 
определении мощностей, оборотов и крутящих моментов на каждом 
из валов привода. 

Значения мощностей: 

Р, = Ртр = 7,298 кВт; 
Рг = Р2 • 1i • 1» - 7,298 - 0,97 • 0,995 = 7,044 кВт; 
Р } = P i • % • тц = 7,044 0,98 0,995 = 6,868 кВт; 
Рз' = Рз • Пз • % = 0,868 • 0,98 • 0,995 = 6,7 кВт. 

Значения оборотов: 

n i = п а н ф = 7 3 1 , 2 5 мин"1 ; 

п = _ £ ] _ = 2 1 1 ^ ^ 3 1 8 , 4 9 м и н 1 ; • 
и Р П 2 , 2 9 6 

, П2 3 1 8 , 4 9 , 
п 3 = п 3 = — — = = 1 2 7 , 3 9 6 м и н . 

Чкл 2,5 

Величины крутящих моментов: 
Р 7 298 

Т, = 9,55 • Ю 3 • — = 9550 • ———- = 95 ,31Н • м ; 
1 п, 731,25 

Р 7 044 
7 \ = 9 ( 5 5 1 0 3 - — = 9 5 5 0 - — = 2 1 1 , 2 1 6 Н - м ; 

2 п г 731,25 

Г , = 9,55 • 103 • = 9550 • 6 8 6 8 = 514,847 Н - м ; 
1 п3 127,396 

Т/ = 9,55 • 103 • ^ г = 9550 — = 502,25 Н • м. 
3

 л / 127,396 

8.2. Расчет зубчатоременнон передачи 

Приводится расчет ременной передачи по ОСТ 38 05227-81. 
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4 j м ю ж & т m*coeJ^»o(9 
Частота. йрлшЬИний. 

/ШОЮ û<tUft̂ ^̂ HMM•,, 

РМс. 8.2 

Определяем расчетную мощность : 

Рр = Р[ * Ср, 

где Ср - коэффициент, зависящий от типа приводимой рабочей ма-
шины, количества смен, работы, величины перегрузки. 

Для конвейеров Ср можно выбирать из промежутка Ср = 1,5 ...1,9. 
Большие значения для трехсменной работы. 

Рр = 7,298 • 1,7= 12,4 кВт, 

По рис. 8.2 определяем Модуль m = 7 мм Модуль передачи 
можно рассчитывать по формуле 

т 
V 731.25 

84 



Полученная величина округляется а ближайшую сторону до 
стандартного значения ( т = Ц 1,5; 2,0; 3,0; 4,0; 5,0; 7,0; 10,0 мм). 

Число зубьев меньшего шкива определяется по табл. 8.1 

zmi = 22. 

Т а б л и ц а 8.1 

Число зубьев меньшего шкива в зависимости 
от частоты его вращения 

Модуль ремня 
т , мм 

Частота вращения 
меньшего шкива 

- П|, мин"' 
Число зубьев меньшего 

шкива г т 

1,0 
1000 
1500 
3000 

13 
14 
15 

1,5 и 2,0 
1000 
1500 
3000 

10 
11 
12 

3,0 
1000 
1500 
3000 

12 
14 
16 

4,0 и 5,0 
1000 
1500 
3000 

16 
18 
20 

7,0 и 10,0 
750 
1000 
1500 

22 
24 
26 

Число зубьев большего шкива 

= zun • U = 22 • 2,296 = 50,512. 

Округляем до целого числа «ш = 50 и уточняем фактическое пе-
редаточное число. 

= 4 ^ = ^ = 2,273; 
Щ) 

U 2,296 
AU S 3% - условие выполняется. 
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Диаметры делительных окружностей шкивов 

с/, = М • г Ш ] = 7 • 22 = 154 мм, 

с/г = m - z ^ j = 7 - 5 0 = 350 мм. 

Окружная скорость ремня 

x - d . - щ тг-154-731,25 
и = 1 — L = = 5,896 м/с, 

60-1000 601000 

Расчетная окружная сила, передаваемая ремнем: 

• 0 0 0 ^ _ 100012.4 0 5,896 

Число зубьев ремня, находящихся в зацеплении с малым шкивом: 

а , 
zn=z L 

где а = 180° - 57° • — — — - угол охвата шкива ремнем. 
а 

а - межосевое расстояние, которое, если не задано, выбирается 
из рекомендуемого промежутка: 

для ремней с 1 < nt < 5 мм 

amin = 0,5 • (di + d2) + 2m; 

для р е м н е й с m = 7 мм и m = 10 мм 

а™, = 0,5 • (d, + d2) + Зш = 0,5 • (154 + 350) + 3 • 7 - 273 мм; 
а™* = 2 • (di + d2) - 2 • (154 + 350) = 1008 мм. 

Выбираем а = 800мм. 

3 5 0 - 1 5 4 
а . =180° - 5 7 ° • =166' 1 800 

^ = 2 2 - — = 10,14; 
.166° 

360 ' 

zo > 6 - условие выполняется. 
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Удельная окружная сила, передаваемая ремнем: 

Fly = [F]o • Cu • Сг • См, 

где [F]o - допускаемая удельная окружная снла, передаваемая рем-
нем шириной 1 мм; определяется по табл. 8.2; 

Си - коэффициент, учитывающий передаточное отношение (вво-
дится только для ускоряющих передач); 

С, - коэффициент, учитывающий число зубьев ремня, находя-
щихся в зацеплении с меньшим шкивом; при zo £ 6 Cz =» 1, при 
zo < 6 С* = 1 - 0,2 • <6 - Zo); 

C„ - коэффициент, учитывающий применение натяжного ролика; 
при одном ролике внутри контура передачи Сн - 0,9, при двух -
С„ = 0,8; при наличии ролика снаружи контура передачи - С„ - 0,7. 

Fly - 32 • 1 • 1 • 1 « 32 Н/мм. 

Т а б л и ц а 8.2 

| ш, мм 1,0 1,5 2,0 3,0 4,0 5,0 7,0 10,0 

1 [F]d, Н/ММ 2,5 3,5 5,0 9,0 25 30 32 42 

Ширина ремня 

где q - масса 1 м ремня шириной 1 мм, определяется по табл. 8.3. 

Т а б л и ц а 8.3 

го, мм 1,0 1,5 2,0 3,0 4,0 5,0 7,0 10,0 
8 - Ю-3, 

кг/(ммм) 
2,0 2,5 3,0 4,0 6,0 7,0 8,0 11,0 

2103,12 
3 2 - 8 . 1 0 - V 5 . 8 9 6 / 

= 66,3 мм. 
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Ширина ремня b с учетом коэффициента Сш (табл. 8.4): 

Ь' 66,3 
Ь = = —— = 57,65 мм. 

Сш 1,15 

Полученное значение округляется до стандартного (большего 
расчетного) из табл. 8.4. 

Принимаем b = 63 мм. 
Следует проверить условие b < d]j 63 мм < 154 мм - условие вы-

полняется. 

Т а б л и ц а 8.4 

ь' до 8 
св. 8 
до 16 
вкл. 

св. 16 
до 25 25 

св. 25 
до 40 
вкл. 

св. 40 
до 65 
вкл 

св.65 
до 100 

вкл 
св. 100 

Сш 0,70 0,85 0,95 1,00 1,05 1,10 1,15 1,20 

Ширина шкива без бортов (рис, 8.3) 

В = Ь + m = 63 + 7 = 70 мм. 

Диаметры вершин зубьев шкивов: 

d a l = d , - 2 5 + K,; cU3 = d2 - 28 - К2, 

где 6 - расстояние от впадины зуба до средней линии несущего слоя 
ремня по ОСТ 3805114-76: 

для m = 1,0; 1,5; 2 мм 5 = 0,4 мм; 
для ш = 3,0 и 4,0 мм S - 0,6 мм; 
для ш = 5,0; 7Т0; 10,0 мм 5 = 0,8.мм; 
Kj и К2 - поправки, учитывающие нагрузку и податливость вит-

ков металлокорда, мм: 

Кл = 0 , 2 К 2 = 0 Л - ^ - Л - г ш г , 
Ь о 

где X - податливость витков металлокорда ремня; определяется по 
табл. 8 6. 
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Т а б л и ц а 8.5 

Стандартные значения ширины зубчатых ремней 

Ширина 
ремня, мм 

Модули ремня, мм Ширина 
ремня, мм 1,0 !,5 

2,0 3,0 4.0 5.0 7,0 10,0 
3,0 X X - - -

4,0 X X - - - - -

5,0 X X X - - - -

8,0 X X X - - - -

10,0 * X X • - - -

12,5 X X X X - - -

16,0 - X X X • - -

20,0 - X X X X - - - -

25,0 - . X X X - -

32,0 - - X X X - -

40,0 - X X X X -

50,0 - X X X X -

63,0 - - X X X X 
80,0 - - X X X X 
100,0 - - X X X X 
125,0 - - - - X X 
160,0 - - -> - - X 
200,0 - - - - - X 

Рис. 8.3 Основные элементы зубчато ременной передачи 
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Х = 1,1 • 10"4 мм2/Н; 

2103 12 
К. =0 ,2 = — I I - 1 0 ' 4 - 22 = 0,16мм; 

1 63 
2)03 1 2 

Кг = 0,2- • -11-10~4 -50 = 0,367мм; 
1 63 

d», = 154 - 2 • 0,8 + 0,16 = 152,56 мм; 

da3 = 350 - 2 - 0,8 - 0,367 = 348,033 мм. 

Т а б л и ц а 8.6 

ПЦ MM 1 , 5 2,0 3,0 4,0 5,0 7,0 10,0 
X • 10^ мм2/Н 7 8 14 6 8 11 16 

Длйнй ремни расчетная; 

Lpac4 = 2 а + ~(d2 + d,)+(dj 2 - 8 0 0 4 - - ( 3 5 0 +154,1 + 
2 4rt 2 

(3 50 - 1 5 4 > г
= + ? 9 1 6 8 + 12,005 = 2403,685 мм. 

4-800 

По OCT 3805114-76 принимаем Lp = 2462,88 мм (см. примечание 
к расчету). 

Межосевое расстояние при принятой длине ремня 

« = 1 - + rf,+ i - 1 ( r f a + rf,)J -2(rfa -rf ,J1 = 

= ~ ^2462,88 - (350 + 1 5 y J + 

+ - ^ 2 4 6 2 , 8 8 - y ( 3 5 0 + l 54)j - 2 ( 3 5 0 - 1 5 4 ) ' = 

= 417,8 + 412,013 = 829,813 мм. 
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Сила, действующая на валы передачи: 

ю с K W > 2 
Fn =— L + q u , 

v 

где Fu = q * и2 - натяжение ремня шириной в 1 мм от центробежных 
сил, учитывается при и > 20 м/с. 

1000.7,298 9 Н 

" 5,896 

ПРИМЕЧАНИЕ, 
1. Стандартную длину ремня можно определить, зная число зубьев 

и шаг ремня ^.которые указаны в ГОСТ 3805114-76 (табл. 8.7 и 8.8): 

Ц , " Zp • p. 

Число зубьев ремня должно быть целым числом. Расчетное чис-

ло зубьев zpgc4 = округляется в большую сторону по стан-

дарту до zp. 
Т а б л и ц а 8.7 

ш, мм 1.0 1,5 2,0 3,0 4,0 5,0 7,0 10,0 
Р, мм 3,14 4,71 6,28 9,42 12,57 15,71 21,99 31,42 

Т а б л и ц а 8.8 

т , мм Zp 

1,0.,. 3,0 40;42;45;48;50;53;56;60;63;67;71;75;80;85; 
90;ic0;105;112;115;125;130;140;l50;160 

4,0 48;50;53;56;60;63;67;71,75;80,85;90;95;100;105;U2,U5; 
125;130,140;150;160;1701180;190;200,210;220;235;250 

5,0 48...200 
7,0 36... 100 
10,0 56...1О0 

2. Сила предварительного натяжения ремня зависит от величины 
модуля и характера нагрузок на передачу. 

91 



При динамическом режиме работы натяжение ремня рекоменду 
ется 

2 Q = ( 0 , 6 . . . 0 , 8 ) . F t . 

9. П О Д Б О Р ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ, ВЫПОЛНЕНИЕ 
К И Н Е М А Т И Ч Е С К О Г О РАСЧЕТА ПРИВОДА И 

РАСЧЕТА КЛЙНОРЕМЁННОЙ ПЕРЕДАЧИ 

о 

Исходные данные 

1.' Тяговое усилие иа ленте конвейера Ft = 2,5 кН 
2. Скорость лейты конвейера о = 1,65 м/с. 
3. Диаметр барабана конвейера D = 250 мм. 
4. Общее передаточное число привода = 7,5. 
5. Передача нереверсивная, нагрузка постоянная, работа д в у -

сменная. 
6. Ресурс привода 10000 часов. 
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9.1. Выбор электродвигателя н кинематический 
расчет привода 

Определяем мощность на валу конвейера: 

Рэ ' = Ft • и = 2500 • 1,65 = 3300 Вт = 3,3 кБт, 

Определяем число оборотов вала конвейера: 

, 60-и 60-1,65 л = — — = = 126,05;ими , 
J n-d я-0,25 

Определяем общий КПД привода: 

Побщ = Л1 • Пг' Лз • Ы 1 « 0,95 • 0,98 • 0,98 • (0.995)3 = 0,899, 

где t|I = 0,95 - КПД клиноременнон передачи; 
т|2 = 0,98 - КПД зубчатой цилиндрической передачи; 
Т1з = 0,98 - КПД муфты; 
т|4 = 0,995 - КПД пары подшипников. 
Требуемая мощность электродвигателя 

Р ' 3 3 
Р™ = - = = - = • 3,67 кВт. 

Требуемая частота вращения вала электродвигателя 

Птр = пэ' • Побщ. = 126,05 • 7,5 = 945,4 мин'1 

По табл. 3.3 выбираем электродвигатель 4А112МВ6, у которого 
Р = 4 кВт, Пснихр. = 1000 МИН-1, Паснкр. = 950 мин-1. 

Уточняем общее передаточное число привода: 

и о 6 щ . = - ^ - = 7,537. 
• 126,05 

Распределяем UO6LU. между двумя передачами. Для цилиндриче-
ской зубчатой передачи выбираем Uim = 5,0, тогда Upi1 = Uo6Wi / U^, = 
= 7,537/5,0= 1,51. 
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Выполняем кинематический расчет привода. 
Определяем мощности на валах: 

Р] =Р г р = 3,67 кВт; 
Р2 = Р, • тц • ri4 » 3,67 • 0,95 • 0,995 = 3,487 кВт; 
Рз » Р: • • П4 = 3,487 • 0,98 - 0,995 = 3,399 кВт; 
Р / = Р3 • П) • Ti4 = 3,399 • 0,98 • 0,995 = 3,3 кВт 

Обороты валов в минуту: 

«1 = Пасинхр = 950 мин'1; 
п, 950 , . тъ = —I— = = 629,14 мин ; 

U p n 1,51 

n i = n i ' = = ^ 1 4 = 1 2 5 , 8 мин' . 
5 

Передаваемые крутящие моменты: 

Р 3 67 
Т, = 9,55 - 103- - L = 9,55 • 103 • = 36,89 Н м; 

и, 950 
Р 1 4R7 

Т г = 9,55 • 10'1 • — = 9,55 • Ш3 • = 5 2 , 9 3 Н м ; 
п 2 629,14 
Р 3 399 

Т3 = 9,55 . 103 • = 9,55 . 103 - - = 258,03 Н м; 
п3 125.8 

Т> = 9,55 • 103 • = 9,55 • 103 • = 250,5 Н - м. 
п, ' 125,8 

9.2. Расчет клнноременной передачи 

Исходные данные для расчета; передаваемая мощность Р, = 
= 3,67 кВт; частота вращения вала Двигателя П[ = 950 мин ', частота 
вращения вала Н гъ = 629,14 мин"1; передаточное число передачи 
и р п =1,51. 

По табл. 9.1 или по графику рис. 9.2 при моменте на ведомом 
шкиве Ti = 53,93 Н • м выбираем ремень сечения В (Б), для которого 
площадь сечения А = 138 мм2 (ЬР = 14 мм, h = 10,5 мм). 
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Т а б л и ц а 9 1 

Размеры клиновых ремней (по ГОСТ 1284 1-89) 

Нор-
мальное 
сечение 
ремня 

Размеры сечевця, мм 

А, 
мм2 

Диапазоны 
расчетных 
длин L, мм 

Отпш 
= dp, 
мм 

Рекомен-
дуемый 

диапазон 
моментов 
Т;, Н • М 

Нор-
мальное 
сечение 
ремня 

bp h Ьо 
А, 

мм2 

Диапазоны 
расчетных 
длин L, мм 

Отпш 
= dp, 
мм 

Рекомен-
дуемый 

диапазон 
моментов 
Т;, Н • М 

Z ( 0 ) 8,5 6 10 47 400.. . 2500 63 до 25 
А ( 0 ) 11,0 8 13 81 560... 4000 90 И . . . 7 0 
В (Б) 14,0 10,5 17 138 1000. .6300 125 40. . . 190 
С (В) 19,0 13,5 22 230 1800.. 10600 200 110, ,550 

ДСП 27,0 19 32 476 3150,.. 15000 315 450.. . 2000 

Е (Д ) 32,0 23,5 38 692 4500.. . 18000 500 1100..,4500 
Е О ( Е ) 42,0 30,0 50 1170 6300.. . 14000 800 свыше 2200 

ПРИМЕЧАНИЕ- 1 Стандартный ряд расчетных длин: 400; 425; 
450; 475; 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; 
4250; 4500; 4750; 5000; 5300; 5600; 6000; 6300; 6700; 7100; 7500; 8000; 
8400; 9000; 9500; 10000; 10600; 11200, 11800, 12500; 13200; 14000; 
15000,16000; 17000; 18000 мм. 

2. Стандартный ряд диаметров шкивов: 50, 56, 63; 71, 80; 90, 100; 
112; 125; 140, 160, 180; 200; 224; 250, 280, 315; 355; 400; 450; 500; 
560; 630,710; 800; 900; 1000; 1120, 1250, 1400; 1600; 1800; 2000 мм. 

3. В скобках даны обозначения сечении ремней по ГОСТ 1284 1-80 
По табл. 9.2 при угле профиля канавок ф = 36° определяем диа-

метр меньшего шкива. 
Рекомендуется избегать применения шкивов с Dmi» (табл. 9.1). 

Для уменьшения величины напряжений изгиба, снижающих долго-
вечность ремня, выбираются шкивы с диаметрами dP > 0mm. При-
нимаем dp = Di = 180 мм. 
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Передаваемая мощность Р, кВт 

Ряе. 9.2. Рекомендуемые сечения ремней 

Диаметр ведомого (большего) шкива 

0 2 = Di • Up r t= 180-1,51 =271,8 мм. 

По табл. 9.1 стан^артаое. значение = 280 мм. 
Фактическоег передаточное число с учетом коэффициента уп-

ругого скольжения Б = 0,01 

280 
= 1,57. 

Отклонение от заданного значения 

[ Ц ф - У \ 1,57-1,51 
100% = - :—100% = 3,9%, 

и 1,51 

что допустимо. Рекомендуют ДЦ< 4%. 
Скорость ремня 

к - D-, -л, = я -180-950 
60-1000 ~ 60-1000 

= 8,95 м/с. 

Выбираем межосевое расстояние из рекомендуемого проме-
жутка (если оно задано, то проверяем, попадает ли заданное значе-
ние в указанный промежуток). 
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0,7 • (D| + D]) 5 a < 2 • (Di +Dj>; 
0,7 • (180 + 280) < a < 2 • (180 + 280), 

322 < a S 920 

Принимаем a = 600 мм. 
Расчетная длина ремня 

= 2 ' 6 0 0 + - ( 1 8 0 + 280) + 

2 4а 

+ - ( 1 8 0 + 280) + I g 8 0 " 1 8 0 ) ' = 1926,73 мм. 

4а 

4-600 

Стандартная ближайшая длина ремня по табл. 9.1 Lp = 1900 мм. 
Уточняем межосевое расстояние для выбранной длины ремня 

= 0,25 • (1177,43 + 1163,91)- 586,585 мм. 

Минимальное межосевое расстояние при надевании ремня 

ami., = а - 0,015Lp = 586,585 - 0,015 • 1900 = 558,085 мм. 

Максимальное межосевое расстояние для компенсации вытяжки 
ремня в процессе работы 

а„,их = а + 0,03 • LP = 586,585 + 0,03 • 1900 = 643.585 мм. 

Угол охвата на малом шкиве 

а = 180*-57* = | 8 0 ° - 5 Г ,о 280-180 
586,585" 

= 170,28° = !70°1б'57'''. 
a 
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Условие а > 120° выполняется. 
Окружное усилие 

1 0 0 0 ^ = 1000-3,67 в Н 

г), 8,95 

Частота пробега ремня 

Ц> 1.9 

Условие v £ 10 с"1 выполняется. 
Исходное удельное окружное усилие Ко определяем ш табл. 9.3 по 

значению касательного напряжения в ремне (при v = 5 с'1 о 0 = 
= l , 5 M n a , n p H v = 5 . . . l 0 c ' с й = 1,2 МПа, v > 10 с 1 о 0 = 0,9МПа); 
Ко = 2,05 МПа. 

Т а б л и ц а 9.3 

Допускаемое исходное удельное окружное усилие Ко 
для ремней [9] 

Диаметр 
малого 
шкива 

Сечение 
ремня 

Ко, МПа Диаметр 
малого 
шкива 

Сечение 
ремня а 0 = 0,9 МПа о 0 = 1,2 МПа о0 = 1,5 МПа 

1 2 3 4 5 
71 

2 ( 0 ) 
1,18 1,45 1,62 

80 2 ( 0 ) 1,28 1,57 1,74 
90 и более 

2 ( 0 ) 
1,65 1,86 

100 
А (А) 

1,23 1,51 1,67 
112 А (А) 1,31 1.61 1.80 

125 и более 
А (А) 

- 1,70 1,91 
140 

В (Б) 
1,23 U J 1,67 

160 В (Б) 1,36 1,67 1,88 
180 и более 

В (Б) 
- 1,74 2,05 

200 

С (В) 

1,23 1,51 1,67 
224 С (В) 1,38 1,69 1.89 
250 С (В) 

- 1,84 2,07 
280 и более 

С (В) 

• _ 1,91 2,24 
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Окончание табл. 9 3 

1 2 3 4 5 
315 1,23 1,51 1,67 
355 Д(Г) 1,40 1,72 1,93 
400 Д(Г) 

- 1.91 2,16 
450 и более - 1,92 2,24 

500 1,23 1,51 1,67 
560 Е(Д) 1,40 1,72 1,93 

630 и более - 1,92 2,24 
800 1,23 1.51 1.67 
900 Е0 (Е) - 1,73 1,95 

1000 и 
более 

Е0 (Е) 
- 1,92 2,24 

Допускаемое удельное окружное усилие [9] 

К = Ко • С| • Cj • Cj, 

где C t ,С2 ,Сз ~ поправочные коэффициенты: 
С| - коэффициент угла обхвата (табл. 9.4); 
С2 - коэффициент скорости (табл. 9.5); 
Cj - коэффициент режима работы (табл. 9.6). 

К = 2,05 - 0,98 • 1,04 - 1,0 = 2,089 МПа. 

Необходимое число ремней 

g = 410,056 
КА 2,089 138 

Принимаем 2 = 2. 
Сила, действующая на валы; 

Fa = 2ст0 • А • Z • sin (а / 2) = 2 • 1,5 - 138 . 2 • sin (!70°16'57" / 2) = 
= 825,023 Н. 

Силу Fn считаем направленной по межосевон линии. 
Расчетная долговечность ремня 
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L - 1 0 ' Ьк — >h 7200-v У 
к к 

где ON - временной предел выносливости (для клиновых ремней 
принимаем Ом = У МПа); 

kg - коэффициент, учитывающий влияние передаточного числа 
U на долговечность ремня в зависимости от напряжения изгиба 
( п р и и = 1; 1,26; 1,41;2;4 k( = 1; 1,3; 1,4; 1,7; 1,9 соответственно); 

ki - коэффициент, учитывающий режим работы передачи (при 
постоянной нагрузке k^ = 1; при переменной нагрузке к2 = 1,8). 

0>nux - максимальное напряжение в цикле для ремней; 

о,шх = а« + о, / 2 + аи + ац, 

где Оо - напряжение в ремне от силы предварительного натяжения 
(см. выше); 

/ 2 = Fi / 2А - напряжение от окружного усилия; 
а и = Ец • 6 /0min~ напряжение изгиба (6 = h - толщина или высота 

ремня; En - модуль упругости ремня при изгибе: Ец = 80... 140 МПа 
для прорезиненных ремней, Eg = 0,5 • 103 МПа для синтетических 
ремней; [) ш - диаметр меньшего шкива; 

сгц - р • и г • 10"6 - напряжение or центробежных сил (р - 1,25 х 
х 1G3.., 1,5 • 103 кг/м'1 для прорезиненных ремней; р = 0,6 • 103... 1,2 х 
х М3 кг/м3 для синтетических ремней); 

ш - показатель степени (для клиновых ремней ш * 8). 
Определяем максимальное напряжение в ремне 

+ ^ + 2 . Ю Ч * , 95 )М0< = 
2 1 3 8 2 180 

= 1,5 + 0,74+4,7 + 0,096 = 7,036 МПа. 

Определяем расчетную долговечность ремня 

Ю7 { 9 V 
L , = — — 1,4 1 = 2958,75ч. 

ь 7200-4,7 II, 7,036 J 

101 



Требуемая долговечность ремней 

1000...5000ч. 

Для ремня сечения В условия долговечности соблюдаются. 

Т а б л и ц а 9,4 

Значения коэффициента Ci 

Угол Коэффициент С| Угол Коэффициент С] 
обхвата плоские клиновые обхвата плоские клиновые 
а , град ремни ремни а , град ремни ремни 

70 - 0,52 130 0,85 0,87 
80 - 0,62 140 0,88 0,90 
90 - 0,68 150 0,91 0,93 
100 - 0,74 160 0,94 0,96 
110 0,79 0,79 170 0,97 0,98 
120 0,82 0,83 180 1,0 1,0 

Т а б л и ц а 9.5 

Значения коэффициента С2 

Коэффи-
циент Сз 

Скорости ремня и, м/с Коэффи-
циент Сз 1 5 10 15 20 25 30 35 40 50 70 

Для 
ремней 

плоских 1,04 1,03 1.00 0,95 0,88 0.79 0,68 

клиновых 1,05 1,04 1,00 0,94 0,85 0,74 0,60 - • - - -
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Т а б л и ц а 9.6 

Значения коэффициента С3 

Характер нагрузки Тип машины Коэффициент 
с3 

Спокойная нагрузка. 
Пусковая нагрузка до 
120 % номинальной 

Электрические генераторы, 
вентиляторы, компрессоры, 
ленточные конвейеры, то-
карные, сверлильные, шли-
фовальные станки 

1,0 

Умеренные колеба-
ния нагрузки. Пуско-
вая нагрузка до 150% 
номинальной 

Поршневые насосы и ком-
прессоры с тремя и более 
цилиндрами, Пласти нчцтые 
конвейеры. Станки-автома-
ты. Фрезерные станки 

0,9 

Значительные коле-
бания нагрузки. Пус-
ковая нагрузка до 
200% номинальной 

Реверсивные приводы. Эле-
ваторы, винтовые прессы. 
Строгальные и долбежные 
станки 

0,8 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 

ПРИМЕРЫ ВЫПОЛНЕНИЯ 
ЧЕРТЕЖЕЙ ДЕТАЛЕЙ 



r 

со 
с £ 

Длина общ, норк-. 

и в 
А т и А 

К 
3 С/) 

одулв 
Число зубвеЬ 
Угол наклона 
Нопроб. линии зубо 
Норм, исход контур 
Коэе^ смещения 
Степ. гпочн.гоаг mwn 

Делит диометр 
Обозн. чертежа 
солряж. шестерни 

6 5 

гп 

Прейдя_ 

W 

_ 4 4 
'11*2140" 

0,51 

7 Щ 2 _ 
179,518 

10 

110 

1. Гр, II. 197 ... 235НВ ГОСТ 6479 - 70, 
2. Класс точности - 13, степени сложности - С2 

по ГОСТ 7505 - 89. 
Азотировать ц 0(2...О,4 нм Твердость 

поверхнос ти змбьев 454.,.545 HV, сердцевина 
24...40 HRCa-4, Неуказаннае рпдиусв скруелвний 3....8 мм. 

5. Н14 , hi 4, ± ^ Р ^ -

•ЯВИ. Ш 

ЬГПА ; 7 2 1 4 8 3 . 0 0 3 

Колесо з у б ч а т о е 

Сто» 40К ГОСТ 45+3 - 71 

1 



18 т 
Внеш. окр модуль т » 4 
Число зубьеб г 36 
Тип зуба - прямой 
ИсходнаQ контур - ППШ|И< 
Коэф. смешения Хе 0 
Коэф. изменения 
толщины эубо Хт D 

Уаол делит, конуса ь 50*И'40" 
Степень точности 
по ГОСТ 1758-81 - 10-9-7-В 

П о с т морда зуба See 
Высдо пост, хорды я » 1М 
Меж уеол передачи Z ш 
С(1 окруж, модуль ГШЧ 3.43 
Внеш. конус, расст Re 93.723 
Сред, конус расст. Rm р 1,223 
Сред, делит диам. <h i3.4fl 
Уеол кеч бподин 8f 4745'SO" 
Внешн. бас зуба ti. 8.6 

Обоэнач чертежа 
сопряж шестерни 

1. Гр. II. 212...248Н6 ГОСТ 8479-70-
2. Клосс точности - 13, степень сложности - С 2 

по ГОСТ 7505-89. 

3. 35...45 NRCa . 
4. Базовый торец - &. 

5. HI 4, hi4, ±31—14, , 

БГПА . 7 2 2 3 6 4 . 0 0 5 

Колесо з у б ч а т о е 

Стала 40КН ГОСТ 4643-Т1 

5=1 
гдт 

БГПА 

2 



3 

ir A 

00 
с 
£ 

о 
OJ 

Модуль 
Число..а.бье& 
Угол нсклоно 
Напро& линии зубо 
Норм, uot.. контур 
Коэф. смещения 
С т е п . т о ч . ™CTI»*S-«I 
Пост, кордд зубо 
Вые до пост, хордв 
Делит. диаметр 
U без к ч е р т е ж а 
сопряж шестерни 

6 5 

я 1 

Sc 

18°45'50" 
НеброЬндя 

в-в-7-С 
Mgfcaa -vo 

15в, два 

10 

110 

1. ! > Л. 174 - ГОСТ 8429 - 70 . 
2. Клосс точности — Тч-, степень сложности — О 

по ГОСТ 7595 - 8 9 . 
3. 369... 311 НВ. 
4. Неуказанные радиусы скрувления 3... в мм. 

ЗТ 14 
5. Н14 . М4, * g • 

БГПА.Т2 1645 .006 

Колесо з у б ч а т о е 

Ста» ЧОХ ГОСТ +54J - 71 



ш 
Зубчаглиа бенец А Б 
Модуль т 4 4 
Число зубьев 2 38 19 
Нормальный ucxqq. 
контур - tier ima-и 
Коэ<р. смещения X 0 0.36 
Степень точности 
по ГОСТ 1643-В1 - IO-fr-ТН 
Длина общее 
нормали V 

-Ы7 Ш -•я 
413 НЛЗ 
-ЛЕТ 

Делит, диометр d 152 76 
Обозн чертежа 
со пряж колеса 

Р-8*36Н11»4£Н8*7Г8 

1. Гр. II. 187..,229Н6 ГОСТ 8479-70, 
2. Класс точности -Т4, степень сложности - С 2 

по ГОСТ 7505-69. 
3. Цементировать Ь0,в...1,2мм, Твердость 

поверхности зубьев 56...64 HRCa, сердцевини-32...46 
НЯСэ. 

4. Допускается иэеотовлиЬать из материала 
Столь 25ХГТ ГОСТ 4543-71, 

5.Неуказанное радиусы скруеления 10мм. 

6.Н14, h14,± 

БГПА . 7 2 1 6 2 1 . 0 0 4 БГПА . 7 2 1 6 2 1 . 0 0 4 БГПА . 7 2 1 6 2 1 . 0 0 4 
« ч Г'| г 

" Т Ят 
Блок ш е с т е р е н 3.07 1-е Pwot Блок ш е с т е р е н 3.07 1-е 

Ив» 
Блок ш е с т е р е н 3.07 1-е 

X ti 
LFU \ЯЖ1 ГОСТ (HI - 71 ЁГПА «я К LFU \ЯЖ1 ГОСТ (HI - 71 ЁГПА «я УГгА ЁГПА «я 



R 0 . 4 
Б-Б(2 :1 ) 

ПОЗОЙ 

Модуль т 4 
Число зубьев Z> 40 
Hanpi линии зуба - Левое 
Коэф. смет. червяка X 0 ' 
Исх произ червяк — ГОСТ IBOU-ftt 
Степень точности 
по ГОСТ 3675-81 - 8 - 7 - 6 - В а 

МежосеЬ расст. а . 100 
Делительн. диаметр 
червячного колесо de 160 

Вид сопряженного 
червяка - 2А 
Число витков 
сапряж червяко Z. г 
Обозн. чертежа 
сапряж. червяка 

1. Точность отливки 11т~6 -16 -12 ГОСТ 26645-05 
2. Литейные радиуса З..,5мм. 

3. Формовочнне уклона по ГОСТ 3212-92 в 
сторону увеличения массы отливки. 

4. Базовый mopei^-B. 

5. Н16. h16,=tti/a , 
6. Остальные технические требования по 

ГОСТ 2 6 3 5 В - . 

БГПА . 7 2 2 5 3 4 . 0 0 7 

Колесо червячное 

СБОРОЧНЫЙ чеотех 
4.45 

БГПА «р 

1 ' 2 

5 



12, 

Модуль т 6.3 
Число битков Z 1 
Вид червяка - ZA 
Делит.угол подъеме V 7*7'30" 
Напр линии витка - Правое 
Исх червяк - ТОГ 1П1М1 
Степ. точ. ти- шп-т - 3 - 7 - 6 - В о 
ЛДел. толщина по 
хорде витка ка 9.813 

-0*71 
Высота до хорда hot 6,037 
Делит, диаметр di 50,4 
Ход витка Н\ 19,792 
Межос. расстояние 0. 125 
£оэф. диам. червяке q 8,0 
Число зубьев сопр 
колеса Z, 30 
Обоэн чертежи 
сопряжен колеса 

1.269...302 НВ, кроме мест указанных особо. 
2. Торцовые кромки витков закруглить R = 3 мм, 

3. М4. ± -2Lii_ 

БГПА . 7 2 2 5 5 2 . 0 0 9 

Чер&як г.5в 

I 
i« 

6TTW 

6 



1. 235 .„262НВ,кроме м е с т а , у к а з а н н о г о 
.особо. - , Т 1 4 

2. Н14, h l 4 . 

, 715424.010 

Вал ВедомиО 

Сталь 45 ПОСТ 1050 - 88 

+0.13 



1. Точность отливки 7 - 4 - 1 0 - 1 0 ГОСТ 2664-5-85-
2. Литейные родиуса З...5мм, 
3. Формовочные уклоны по ГОСТ 3212-92 6 

сторону увеличения массы отливки. 
4.Балансировать Допускаемый дисбаланс - 3 в-м. 
5. N14. hi4, Jo/ ! . 
6. Остальные технические требования-по 

ГОСТ 20889-88. 

БГПА . 711697.011 
1 — -

Шкив беду щи а ! 5.65 иг 

рчзб ПОСТ 72вЭ-Ой БГПА •Р 



—L/ l o.oa IA j 

CT 
6,3 <3 

-L 
in 

SSL 
R2.5±0.2 
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Число зубьей г 30 
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окружности d 210 , 
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Накл поер. шоеа и 0,095 
Допуск, на поереих 
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1. Точность отливки 10 -0 -0 -10 ГОСТ 26645-85. 
2. Литнанае родиусы З...5мм. 
3. Формов. уклоны по ГОСТ 3212-92 в сторону 

увеличений массы отливки. 
4. Степень точности конуса-7 по ГОСТ 8908-81. 
5. ВалонсироВагль. Допуск дисбаланс — 6 е- м. 
6. Н16, h16, ±t3/2. 

7. Основные технические требования по 
ГОСТ 26358-84 и ОСТ 38.05114-76. 
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Число зубьев Z 1 5 
Солряж. 
цепь 

Шов t 25.4 Солряж. 
цепь Диам. poj D 15,88 
Профиль зуба по 
ГОСТ 591-69 -

Без 
смещения 

Группо точн. по 
ГОСТ 591-69 - В 

Наибольшая xopqo 103.438-** 
Допуск на раэносгт 
шаеов М 0.100 

Радиальное биение 
окружности впадин Ео 0.250 

Торцовое биение 
рубчатого бенца - 0.250 

Диаметр делит 
окружности ias,i67 

Сопр 
цель 

Шир Онутрен 
пластины 

ь 24,2 
Сопр 
цель Расст. между 

внутр пласт B6i 15.88 

1. Отливка 2 - 0 вруппы ГОСТ 977-В8. 
2. Точность отливки 10-5-12-10 ГОСТ 26645-85. 
3. Литейные родиусы З...5мм. 
4. Формовочные уклоны по ГОСТ 3212-92 Ь 

сторону увеличения тела отливки. 
5. Поверхность Б h1,2...2,0мм ; 45-50 HRCa. 
6. • 
7. Остальные технические требования по 

ГОСТ 977-88. 
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[S^ T W I C - s r 
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Неуказанные предельные отклонения размеров 
Н14, hi 4, ±Ъ/2. 

БГПА , 713652 .013 

Стакан 

СЧ15 ГОСТ 1*12-в5 
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