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ВВЕДЕНИЕ 

Условия работы машин, в частности сельскохозяйственных,  

формируют определенные требования к конструкции узлов и от-

дельных деталей 1, к их компоновке, объему средств, привлекае-

мых на разработку и запуск в производство. Последнее требование 

вступает в противоречие с возможностями отрасли. В сельскохо-

зяйственном машиностроении сложилась тенденция , согласно ко-

торой снижаются требования к точности изготовления и сборки 

машин, качеству материалов. В тоже время эксплуатация сельско-

хозяйственных машин характеризуется жесткими условиями 

нагружения, напряженными режимами использования в сезон ра-

бот, техническим обслуживанием в полевых условиях, длительным 

хранением (в основном под открытым небом) . Все сказанное вхо-

дит в число факторов, определяющих интенсивное старение машин 

2,3. 

В процессе старения, связанном с изменением свойств мате-

риалов и геометрических параметров деталей, увеличением зазоров 

и нарушением заданной формы поверхностей, условия нагружения 

ужесточаются, появляются перекосы, дисбаланс вращающихся де-

талей, дополнительные динамические нагрузки и т.д. Под действи-

ем ужесточающихся условий интенсивность изнашивания нараста-

ет, срок службы укорачивается 3. 

Сельскохозяйственные, лесные, горные, строительные ма-

шины работают в условиях жесткого нагружения деталей, когда 
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интенсивные нагрузки сочетаются с неблагоприятными факторами, 

привнесенными конструкцией машины. Сопряжения деталей, осо-

бенно открытых передач, оказываются незащищенными от воздей-

ствия абразивной среды.  

Во многих случаях полная защита передач от пыли удоро-

жает конструкцию машины, делает ее громоздкой. В связи с этим 

часто машины самого различного назначения имеют открытые зуб-

чатые передачи. Основной особенностью этого вида передач явля-

ется отсутствие жесткого корпуса (а в отдельных случаях и жест-

кой рамы), работа в запыленной среде при попадании на рабочие 

поверхности зубьев твердых абразивных частиц. Вследствие этого 

передачи подвержены интенсивному абразивному изнашиванию. 

В процессе проектирования машин необходимо предусмот-

реть ряд мер, которые призваны уменьшить разрушительное влия-

ние отдельных факторов. В настоящей работе это будет продемон-

стрировано на примере открытых зубчатых передач. Кроме того, 

приведено решение задач, которые охватывают широкий диапазон 

расчетов передач (зубчатых, червячных, ременных, цепных), про-

верочный расчет различных типов муфт (глухих, упругих, фрикци-

онных) и соединений (резьбовых, заклепочных, сварных).  

Рассмотрение условий работы деталей сельскохозяйствен-

ных машин, анализ особенностей нагружения открытых зубчатых 

передач, знакомство с методикой решения задач, охватывающих 

основные разделы курса деталей машин, наличие таблиц приложе-

ний делают учебное пособие ценным подспорьем при самостоя-

тельной работе студентов, при выполнении курсовых проектов (ра-

бот) по дисциплине и подготовке к экзамену. 

       

 

 

 

 

 

 

 

 

1  ОСОБЕННОСТИ РАБОТЫ ОТКРЫТЫХ ЗУБЧАТЫХ 

ПЕРЕДАЧ 
 

1.1  ВИДЫ ИЗНАШИВАНИЯ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 
 

Основным видом изнашивания закрытых передач является 

выкрашивание рабочих профилей. 

При попадании в зацепление абразивных частиц картина из-

нашивания и разрушения профилей может существенно изменить-

ся. При интенсивном изнашивании поверхностное выкрашивание 

может быть подавлено вследствие удаления того слоя, в котором 

возникают зародышевые усталостные трещины. В этом случае темп 

изнашивания выше темпа накопления усталостных повреждений. 

Процесс абразивного изнашивания – наиболее интенсивный, 

борьба с ним является весьма сложной задачей. Детали, изнашиваемые в 

абразивной среде, заметно изменяют свои размеры и форму и становятся 

непригодными к дальнейшей эксплуатации. 

Износостойкость материала при абразивном изнашивании зави-

сит как от его твердости (или вообще свойств материалов трущейся па-

ры), так и от твердости, размеров, формы, концентрации, прочности аб-

разивных частиц. Таким образом, к факторам, определяющим срок 

службы деталей, следует отнести физико-механические свойства мате-

риалов деталей, их геометрические и конструктивно-монтажные пара-

метры, а также факторы внешнего воздействия : нагрузки, движения, 

трения, среды, режима работы. 

Процесс изнашивания профиля зуба зубчатых колес, опре-

деляемый условиями эксплуатации, конструкцией узла, материа-

лом колес, смазкой, технологией и точностью изготовления, проте-

кает очень сложно.  

Различные авторы делали попытки увязать интенсивность 

изнашивания с качественными показателями передачи: со скоро-

стью скольжения, удельным давлением и скольжением, коэффици-

ентом скольжения, удельной или секундной работой трения и т.д. 

Однако эта гипотеза не нашла экспериментального подтверждения. 

Ни один из принятых параметров изнашивания не дает возможно-

сти теоретически посчитать величину износа в любой точке профи-

ля зуба. 
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Кроме того, весьма сложно поставить чистый эксперимент, 

свободный от влияния каких-либо новых факторов. Например, 

вершина ведомого зуба, входящего в зацепление, движется по пет-

леобразной траектории относительно ведущей шестерни. Вслед-

ствие упругого деформирования зуба под нагрузкой, наличия изно-

са, дефектов сборки или неточностей геометрии, кривая (трахоида) 

этой траектории может касаться ножки зуба ведущего колеса за 

пределами рабочего профиля зуба. В этом случае ножка зуба веду-

щей шестерни изнашивается по вогнутой кривой. Изнашивается 

при этом и головка сопряженного зуба. Причем этот процесс про-

текает вне линии зацепления, за пределами активного участка про-

филя, а потому никаким качественным показателям на линии за-

цепления не подчиняется и не может быть смоделирован в «чи-

стом» эксперименте. 

Интенсивность изнашивания зубчатых передач определяется 

также ошибками шага, чистотой рабочих поверхностей зубьев, ве-

личиной перепада твердостей материалов сопряженных колес, кон-

центрацией и дисперсным составом абразивных частиц в смазке и 

окружающей среде. 

При неблагоприятной концентрации усилия разрушение 

наступает значительно раньше, чем в передачах с равномерным 

распределением нагрузки. 
 

 

1.2 ВЛИЯНИЕ НЕПАРАЛЛЕЛЬНОСТИ ВАЛОВ НА 

ДОЛГОВЕЧНОСТЬ ПЕРЕДАЧИ 
 

Нагрузка, приходящаяся на единицу длины зуба, может 

весьма сильно отличаться от расчетной. Она определяется ошибка-

ми элементов зацепления – окружного и основного шага, профиля, 

отклонения зуба от прямолинейности и т.д., - погрешностью мон-

тажа, недостаточной жесткостью валов и упругостью зубьев. Прак-

тически все передачи работают в условиях неравномерного распре-

деления нагрузки по длине зубьев, и это является одной из причин 

их выхода из строя 2.  

В технической литературе имеются сведения о влиянии пят-

на контакта на долговечность передачи. В силовых зубчатых пере-

дачах, работающих в масляной ванне, с уменьшением длины пятна 

контакта в 2 раза контактные напряжения возрастают в 1,5 раза, а 

срок службы уменьшается в 8 раз 4. Наши стендовые испытания 

открытых зубчатых передач (среднескоростных и невысокой ин-

тенсивности нагружения) обнаружили иную зависимость долго-

вечности от величины непараллельности валов. 

Испытания проводились над парой зубчатых колес  

( z1 = 30, z2 = 90, m = 3 мм ), изготовленных из стали ЗОХТГ. Выбор 

материала продиктован требованиями износостойкости, условиями 

эксплуатации машины. 

Были проведены предварительные износные испытания. Для 

имитации непараллельности осей колес ведущее зубчатое колесо 

(z1 = 30) устанавливалось с торцевым биением. Колеса работали в 

пылевой камере. При величине непараллельности 0,013 рад. (для 

зубчатых колес 10-й степени точности эти параметры в 6 раз пре-

вышают нормы контакта зубьев по ГОСТ 1643-81). Сокращение 

срока службы в сравнении с контролем достигало 27% 2. 
 

 

1.3 ИЗМЕНЕНИЕ ТОЧНОСТНЫХ ПАРАМЕТРОВ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 

ПРИ ИЗНАШИВАНИИ 
 

 Изнашивание зубчатых передач рекомендуется учитывать в 

прочностных расчетах, в частности, увеличением расчетного зна-

чения модуля на 30% 5,6. Влияние точностных параметров на ра-

ботоспособность привода специально не оговаривается, хотя они 

существенно влияют на характер нагрузки. Приведены результаты 

исследований точностных параметров новых и изношенных зубча-

тых передач 7. 

Зубчатые передачи зерновых сеялок изготовляются литьем 

без последующей механической обработки профилей зубьев и от-

несены к 12-й степени точности по ГОСТ 1643-81. 

Согласно вышеуказанному стандарту у цилиндрических 

зубчатых колес с модулем m  1мм и степенью точности от 9 до 12-

й контролируемым элементом кинематической точности принима-

ется радиальное биение зубчатого венца F r r . 



11   12 

Измерения проводились на измерительной установке, состо-

ящей из двух опорных призм, установленных на поверочной плите, 

специально изготовленной конусной оправки (так как колесо 

насадное) и индикаторной стойки с магнитным основанием. 

Измерение радиального биения было проведено на 34-х зуб-

чатых колесах зерновых сеялок с модулями m = 5 и m = 6 мм и 

диаметрами делительных окружностей в пределах от 130 до 180 

мм. В результате математической обработки данных измерений 

было определено, что средняя величина радиального биения для 

измеренных колес F rr = 1,150 мм. Полученное значение радиально-

го биения значительно выше (в пять раз) величины допуска на ра-

диальное биение по ГОСТ 1643-81, согласно которому допуск на 

радиальное биение зубчатого венца Fr  цилиндрических колес m  1 

и диаметром делительной окружности в пределах от 125 до 400 мм 

12-й степени точности равен  0,224 мм.  

Кроме названного параметра, производилось измерение ве-

личины радиального зазора в зацеплении путем прокатки свинцо-

вых пластин разной толщины (в зависимости от величины радиаль-

ного зазора).  

Измерение величины радиального зазора было проведено на 

тех же 34-х зубчатых колесах сеялок. 

Вариационный ряд величины радиального зазора приведен в 

таблице 1.1. Величина зазора дана в долях модуля, поскольку коле-

са, составляющие зубчатые передачи сеялок, изготовлены двух 

разных модулей (5 и 6 мм). 

Анализ вышеизложенного позволяет сделать следующие 

выводы: средняя величина радиального биения зубчатого венца ис-

следованных зубчатых колес зерновых сеялок равна Frr =1,150мм, 

что значительно выше установленных стандартом (Fr = 0,224 мм). 

Величина радиального зазора имеет разброс в пределах от нуля до 

одного модуля. Нормальной для зацепления эвольвентных колес 

следует считать величину (0,2…0,3) m. Этому соответствует лишь 

пять случаев (14,7 %) от числа измеренных. Остальные 29 колес 

имеют отклонения от нормы. Причем в 20-ти случаях – это завы-

шение названного параметра, влекущее за собой уменьшение плав-

ности вращения ведомого колеса (зазор > 0,3 m). 
 

Таблица 1.1 

Величина 

зазора 

 

 

 

 (0
…
0
,1
)m

 

(0
,1
…
0
,2
)m

 

(0
,2
…
0
,3
)m

 

(0
,3
…
0
,4
)m

 

(0
,4
…
0
,5
)m

 

(0
,5
…
0
,6
)m

 

(0
,6
…
0
,7
)m

 

(0
,7
…
0
,8
)m

 

(0
,8
…
0
,9
)m

 

Число 

случаев 

3 6 5 3 6 4 2 4 1 

То же в   

    % 

8,8 17,6 14,7 8,8 17,6 11,8 5,9 11,8 2,9 

 
 

Особенность измерения изношенных зубчатых колес состо-

ит в том, что при наличии износа зуба ширина межзубной впадины 

увеличивается, наконечник мерительного инструмента перемеща-

ется ближе к центру колеса (в сравнении с положением наконечни-

ка при измерении неизношенных колес) и упирается меньшим ос-

нованием конуса в уступ близ ножки зуба, образованный при из-

нашивании активного участка профиля. 

Кроме того, существенное влияние на величину и разброс 

радиального биения может оказать разная шероховатость поверх-

ности нерабочей стороны зуба, которая наравне с рабочим профи-

лем зуба служит базой для установки наконечника во впадине при 

измерении биения венца. 

Чтобы отделить влияние различных факторов, определяю-

щих величину исследуемого параметра, приведем результаты из-

мерений новых, неработавших колес, полученных зубофрезерова-

нием. Измерения проводились на одном из заводов сельскохозяй-

ственного машиностроения. Измерены 400 зубчатых колес (4-х ти-

по-размеров) 10-й степени точности. Измерения проводились по 

стандартной методике на биениемере МПОЧ – 31. Установка колес 

осуществлялась на оправках ИК-11-21. 

Как видно из таблицы 1.2, удовлетворяют требования ГОСТ 

лишь 43% колес z = 30, 56% колес z = 39 и соответственно 81 и 86% 

колес z = 40 и z = 90. 
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Таблица 1.2 - Расчетная таблица 

z = 30, допускаемое биение  Fr r =200 

Параметр 

Fr 

20- 

78 

78- 

136 

136 

194 

194 

252 

252 

310 

310 

368 

368 

426 

426 

484 

484 

542 

542 

600 

Частота 5 11 18 21 14 10 7 6 5 3 

z = 39, допускаемое биение  Fr r =200 

Параметр 

Fr 

20- 

84 

84- 

138 

138 

212 

212 

276 

276 

340 

340 

404 

404 

468 

468 

532 

532 

596 

596 

660 

Частота 11 26 18 12 9 8 6 5 3 2 

z = 40, допускаемое биение  Fr r =200 

Параметр 

Fr 

20- 

46 

46- 

72 

72- 

98 

98- 

124 

124 

150 

150 

176 

176 

202 

202 

228 

228 

254 

254 

280 

Частота 4 7 11 15 17 15 13 9 6 3 

z = 90, допускаемое биение  Fr r =200 

Параметр 

Fr 

40- 

70 

70- 

100 

100 

130 

130 

160 

160 

190 

190 

220 

220 

250 

250 

280 

280 

310 

310 

340 

Частота 4 6 9 11 15 19 13 10 8 5 
 

Первый вывод, который можно сделать по результатам из-

мерений, говорит об отсутствии строгого контроля за производ-

ством зубчатых колес на заводе-изготовителе и о достаточно высо-

кой вероятности попадания зубчатых колес на сборку машин с за-

вышенными против ГОСТ параметрами кинематической точности. 

По нашему мнению, причиной завышения рассматриваемого па-

раметра в сравнении со стандартом может стать погрешность размера 

отверстия в заготовке. Нарезание зубчатых колес производится пакетом 

по шесть штук на одной цилиндрической оправке. Зазор между оправкой 

и отверстием заготовки может стать причиной завышения радиального 

биения зубчатого венца 8. 

В процессе приработки и последующего изнашивания рабо-

чих профилей зубьев происходит изменение точностных парамет-

ров; часть из них совершает эволюцию в лучшую сторону. Прежде 

всего это относится к погрешностям эвольвентного профиля, 

окружного шага и накопленной погрешности окружного шага 2. В 

известной мере это является следствием нивелирования выступа-

ющих участков поверхности зуба в процессе работы передачи. Это 

положение хорошо согласуется с представлением ошибки окруж-

ного шага как суммы собственно погрешности шага и погрешности 

профиля.  

Таким образом, рассмотренные параметры не могут ухуд-

шать плавности работы передачи. Причину нарушения плавности 

работы изнашиваемой передачи ряд авторов, в частности 9, при-

писывает смещению линии зацепления. 
 

 

1.4 ХАРАКТЕРИСТИКА УСЛОВИЙ НАГРУЖЕНИЯ 

ИЗНАШИВАЕМЫХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 
 

Итак, условия работы открытых зубчатых передач весьма 

специфичны. Даже при наличии невысоких нагрузок и скоростей 

происходит интенсивное изнашивание и искажение профиля зуба. 

В свою очередь это приводит к нарушению плавности работы пе-

редачи, появлению динамических нагрузок, вибрации. По мере из-

нашивания зуба отмеченные явления нарастают. Кроме того, отсут-

ствие жесткой рамы является источником возникновения монтаж-

ных и эксплуатационных перекосов осей и, как следствие, непол-

ноты контакта зубьев. Совместное действие нескольких из назван-

ных факторов создает тяжелые условия нагружения. 

Вместе с тем, утонение зуба при изнашивании снижает его 

жесткость. Этот вопрос специально исследован  нами еще в 1973г. 

10. Результирующее влияние жесткости на прочность изнашивае-

мого зуба можно считать положительным. В определенных услови-

ях снижение жесткости может привести к повышению несущей 

способности передачи ввиду более благоприятного распределения 

нагрузки по длине зуба, а также между двумя парами одновремен-

но контактирующих зубьев в двухпарном зацеплении. 

Исследования изнашиваемых зубчатых передач обнаружили 

также смещение опасного сечения из основания зуба на начало ак-

тивного профиля, изменение коэффициентов концентрации напря-

жений и т.д. 

Из сказанного следует, что открытые зубчатые передачи ра-

ботают в особых условиях, и это накладывает свои требования на 

конструкцию передачи. Методика же расчетов зубчатых передач на 
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прочность должна отражать изменение общей картины напряжен-

ного состояния зубьев. 
 

 

2  МЕТОДИКА РАСЧЕТА 

    ВЛИЯНИЕ ИЗНОСА НА КАРТИНУ НАПРЯЖЕНИЙ ЗУБА 
 

2.1 МЕТОДИКИ ПРОЧНОСТНЫХ РАСЧЕТОВ ЗУБЧАТЫХ  

ПЕРЕДАЧ 
 

Работоспособность закрытых зубчатых колес, как сказано 

выше, при их достаточной объемной прочности ограничивается не-

достаточной прочностью рабочих поверхностей. Усталостное вы-

крашивание поверхностных слоев зубьев является наиболее серь-

езным распространенным видом повреждений зубьев для большин-

ства закрытых, хорошо смазываемых и защищенных от попадания 

абразива зубчатых передач. 

Критерием (оценочным признаком) работоспособности пе-

редач по этому виду разрушения считают нормальные напряжения 

смятия, вычисляемые по формуле Герца-Беляева (см., например 

5,6 ). Для колес с твердостью НВ≤350 расчет по напряжениям из-
гиба является лишь проверочным. Только для высокопрочных пе-

редач с высокой твердостью рабочих поверхностей, при высоком 

уровне нагрузок напряжения изгиба в ножке зуба достигают опас-

ных величин. 

Рабочая среда для деталей сельскохозяйственных машин ис-

ключительно агрессивна 1. Процесс образования усталостных 

трещин в закрытых передачах, работающих в масляной ванне, не 

защищенных от попадания абразивных частиц, подавлен. Он со-

вершенно отсутствует в открытых передачах. В этом последнем 

случае рабочие профили зубьев подвержены интенсивному меха-

ническому изнашиванию. Вместо расчетов рабочих профилей на 

прочность по напряжениям смятия выступают расчеты зубьев на 

изгиб теперь уже и в качестве проектных (надежных расчетов на 

изнашивание на сегодняшний день не существует).  

Исторически подход к оценке изгибной прочности зубьев 

развивался в следующей последовательности. Зуб зубчатого колеса 

рассматривался как консольная балка, защемленная одним концом. 

Опасное сечение принималось в основании зуба. Расчет проводили 

по формулам сопротивления материалов, полагая опасное сечение 

плоским. Было разработано несколько методик: расчет на изгиб от 

окружной силы, расчет на изгиб от окружной и одновременно на 

сжатие от радиальной составляющих (без учета трения и с учетом 

трения). 

Однако реальные поломки зубьев и наши эксперименты на 

гипсовых моделях и на моделях из оптически активного оргстекла 

показывают форму поверхности излома близкую к цилиндрической 

2, 11. 

      В 1943 г. для расчета деталей сложной формы проф. Верхов-

ским А.В. была предложена гипотеза ломаных сечений, а затем – 

более совершенная гипотеза цилиндрических сечений, позволяю-

щая одновременно при расчете учитывать коэффициент формы зу-

ба и коэффициент концентрации напряжений. Расчеты напряжений 

по зависимостям, предложенным А.В. Верховским, дают результа-

ты, близкие к экспериментальным. 

Расчет на прочность цилиндрических эвольвентных закры-

тых передач внешнего зацепления, состоящих из стальных зубча-

тых колес с модулем от 1 мм и выше, регламентирован ГОСТ 

21354-87. В основу стандарта положена гипотеза плоских сечений. 

Приоритет этой методике отдан, очевидно, благодаря ее доступно-

сти в практических инженерных расчетах и богатому справочному 

материалу, наработанному за долгие десятилетия использования 

названной методики. Эта же методика применяется для расчета от-

крытых зубчатых передач. 
 

 

2.2  ИССЛЕДОВАНИЕ НАПРЯЖЕНИЙ НОВЫХ И 

       ИЗНОШЕННЫХ ЗУБЬЕВ 
 

При расчете на изгиб новых неизношенных зубьев имеются 

рекомендации по определению положения опасного сечения. Од-

нако при исследованиях напряженного состояния изношенных 

зубьев таких рекомендаций пока нет. Кроме того, в литературе ма-
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ло сведений об изменении общей картины напряженности зуба при 

изнашивании. 

Существующие методики расчета зубчатых передач предпо-

лагают положение опасного сечения неизменным и независящим от 

износа зуба. Нами была произведена оценка величин напряжений в 

различных сечениях изнашиваемых зубьев колес z = 17. Обнаруже-

но смещение опасного сечения из основания зуба к началу актив-

ного участка профиля. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 2.1 – Рабочий профиль зуба 
 

Результаты вычислений по гипотезе цилиндрических сече-

ний показали, что в первой стадии изнашивания опасным остается 

сечение АВ в основании зуба. Однако при износах, превышающих 

10% толщины зуба, опасным становится сечение А1В1, проходящее 

через начало активного участка рабочего профиля (рисунок 2.1). 

Рост напряжений в зоне растяжения в зависимости от величины из-

носа практически линейный (рисунок 2.2). 

Для выявления особенностей картины напряжений проведе-

ны сравнительные исследования нового и изношенных зубьев. 

Эксперименты проводились на моделях из авиационного оптически 

активного органического стекла 11 в условиях плоского напря-

женного состояния.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 2.2 – Напряжения изгиба 

Кривая 1 для сечения А1В1 и кривая 2 – в   основании 

зуба - сечения АВ 

 

В результате наших экспериментальных исследований полу-

чен вывод, что при строгом подходе к решению задачи надо отка-

заться от расчета по гипотезе плоских сечений и перейти к расчету 

по гипотезе цилиндрических сечений. С формальной же точки зре-

ния расчет можно вести и по формулам сопротивления материалов 

(основанным на гипотезе плоских сечений), но вводить при этом 

соответствующую поправку. Величину напряжений, найденных по 

стандартной методике, надо умножить на поправочный коэффици-

ент К, зависящий от величины износа зуба (рисунок 2.3, см. кривую 

1 на рисунке 2.2). Ошибки в оценке работоспособности изнашива-

емой передачи будут сведены до минимума. При этом не надо 

определять изменившийся коэффициент формы зуба, не следует 

вносить поправку на величину угла давления и т.д. Коэффициент К 

вносит в расчет суммарную поправку.  
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Рисунок 2.3 – Поправочный коэффициент 

 

В инженерной практике сложились разные приемы расчета и 

проектирования изнашиваемых зубчатых передач. Одни авторы ре-

комендуют увеличивать расчетную величину модуля для изнаши-

ваемых зубчатых передач на 30% 6, другие считают что для пре-

дельно изношенных колес прочность зуба снижается против нового 

вдвое 5. Сказанное не противоречит результатам наших исследо-

ваний. 

Проектный расчет цилиндрической зубчатой передачи про-

изводят на контактную прочность 5,6 (при этом расчет открытой 

зубчатой передачи производится лишь как ориентировочный, ко-

эффициенты распределения нагрузки по длине зуба КНβ, распреде-

ления нагрузки между зубьями КНα и коэффициент динамичности 

КНυ принимаются равными единице). После ориентировочного 

определения величины межосевового расстояния для открытой пе-

редачи проектным расчетом на изгиб определяется модуль зацеп-

ления (см. ниже пример расчета пп. 2.3 и 2.4 в задаче №1). 

Таким образом, межосевое расстояние определяется по 

формуле вида: 
 

 
3

22

3

2 10
)1(

Нba

vННH

a
u

КKKT
u


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


 мм, 

 

где Ка – вспомогательный коэффициент. Для прямозубых пере- 

              дач Ка = 49,5; для кососубых -  Ка = 43; 

bа= b/а – коэффициент ширины колеса равный 0,1…0,25 для  

      консольно расположенной шестерни – в открытых передачах; 

u - передаточное число передачи; 

Т2 – вращающий момент на тихоходном валу передачи, Нм;  

H- допускаемое контактное напряжение, зависящее от свойств 

        материала колес и срока службы - числа циклов нагруже- 

        ния, МПа 

Постоянный режим нагружения, когда нагрузка остается 

неизменной при числе циклов больше базы контактных напряже-

ний NНО, встречается очень редко. Наиболее частый случай - 

нагрузка переменная. 

Существуют различные методики приведения переменной 

нагрузки к некоторой эквивалентной. Согласно одной из них при 

определении допускаемых контактных напряжений следует вычис-

лять эквивалентное число циклов нагружения. Этот расчет для зуб-

чатого колеса на быстроходном валу редуктора при известном гра-

фике загрузки привода производится по формуле: 
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HT
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3
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3
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NE1 =
3
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3
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3
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3
t2 ….), 

 

где ТН –номинальный и Т1, Т2 … - частные значения момента на 

             быстроходном валу в Нм, передаваемые в продолжение  

             времени соответственно tH, t1, t2, …в часах (см. например,  

             на графике загрузки в заданиях на курсовой проект);  

    n1(ω1) – частота вращения (угловая скорость, с
-1
) быстроход- 

            ного вала, мин
-1

. 

При постоянном графике нагружения будет  
 

NE =Nц1=573ωLh=60nt, 
 

где Lh (t) – срок службы, час. 

Эквивалентное число циклов нагружения, как видно из приве-

денных формул, пропорционально частоте вращения (угловой ско-

рости) вала. Следовательно, для зубчатых колес, расположенных на 

промежуточном и тихоходном валах этот параметр будет опреде-
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ляться делением NE1 на передаточное число соответственно быст-

роходной uБ, а затем быстроходной и тихоходной ступеней двух-

ступенчатого редуктора uБ · uТ (для одноступенчатого редуктора – 

сразу на его передаточное число). 
       

NE2 = NE1 / uБ ;   NE3 = NE1 / uБ · uТ 
 

В учебном пособии [5] учет переменности нагрузки рекоменду-

ется выполнить через коэффициент эквивалентности КНЕ и коэф-

фициент КНД. При значении КНД =1 допускаемые контактные 

напряжения вычисляются по формуле 
 

 
H

H
H

s

lim
  , 

 

где Нlim=2HB+70 – предел длительной выносливости, МПа  

                 [5, стр. 90, таб. 4.6]; 

       SH – коэффициент безопасности [5, стр. 90, таблица 4.6]. 

Автор [6] предлагает несколько иную методику определения 

допускаемых напряжений. 
 

[]H =KHL [HO] , 
 

где [HO] = 1,8 НВср+67 Н/м
2
 – допускаемые напряжения,  

                     соответствующие базовому числу циклов перемен  

                     напряжений NHO, определяемые для шестерни по  

                      величине НВср1 и для колеса – по НВср2 [6, стр. 52,  

                      таблица 3.1]; 

KHL – коэффициент долговечности. 
 

6

ц

HO
HL

N

N
K   , 

 

где NHO – число циклов перемены напряжений, соответствующее  

     пределу выносливости материала [6, стр. 55, таблица 

     3.3]; 

Nц  -   число циклов перемены напряжений за весь срок  

     службы ( см. выше NE =Nц1 и следующее за этим  

     замечание NE2 = NE1 / u). 

Для нормализованных и улучшенных колес коэффициент     1  

KHL  2,6. Трактовка коэффициента долговечности, определяемого 

через коэффициент эквивалентности [5], отличается от рассматри-

ваемой по учебному пособию [6]. Поэтому сохраняем последнее 

обозначение в наших расчетах и будем следовать рекомендациям 

Шейнблита А.Е. [6]. 
 

Тогда []H1 =KHL1 [HO1] и []H2 =KHL2 [HO2]. 
 

Проверочный расчет зубьев на изгиб можно провести по сле-

дующей формуле: 
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  12121 / FFFFF УУ             Н/мм
2
 , 

 

где 1,2FУ  - коэффициент формы зуба колеса (шестерни); 

      
2

3

2102

d

T
Ft   - окружная сила в полюсе зацепления, Н; 

       Т2   - вращающий момент на валу колеса, Нм; 

       d2=2au/(u+1) – начальный диаметр колеса, мм; 

       b=ψbaa – ширина колеса, мм; 

       KF=KF KFKFV – коэффициент, учитывающий  

   концентрацию, распределение нагрузки между зубьями  

   и динамический характер ее приложения; 

        К – поправочный коэффициент, зависящий от ожидаемого  

   износа проектируемой передачи (см. рисунок 2.3); 

        
1,2F  - допускаемые напряжения изгиба для колеса  

              (шестерни), МПа.      

 Допускаемые напряжения изгиба принимаем по таблице 3.1 

[6, стр. 52]. 

σF0 = 1.03HBср – напряжение при базовом числе циклов напря-

жений. 
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Для расчета на число циклов нагружения при расчетном сроке 

службы вводится поправка на коэффициент долговечности  
 

6

N

N
K FO

FL  , 

 

где NF0 = 4·10
6
 – число циклов нагружения, соответствующее  

     пределу выносливости, при деформации изгиба для всех  

     сталей. 

Если N > NF0, то KFL = 1. При НВ ≤ 350 коэффициент долго-

вечности 1 ≤ KFL ≥ 2.08. 
 

[σ]F1 = [σ]F0· KFL1; [σ]F2 = [σ]F0· KFL2. 
 

Следует отметить принципиальную разницу в подходе к 

оценке влияния срока службы (через коэффициент долговечности) 

в расчетах открытых зубчатых передач на контактную прочность и 

на изгиб. На основании сделанных выводов о подавлении процес-

сов накопления усталостных дефектов в поверхостном слое рабоче-

го профиля зуба в процессе абразивного изнашивания при расчетах 

на контактную прочность вычисление коэффициентов долговечно-

сти лишено смысла. Поэтому величина коэффициента долговечно-

сти приравнивается единице KНL = 1. 

Влияние переменных напряжений в корне зуба от деформа-

ции изгиба обнаруживает себя в самом классическом виде, изна-

шивание профиля зуба никак не отражается на процессе накопле-

ния усталостных повреждений, как в структуре металла, так и в де-

тали в зависимости от ее формы. Во всяком случае никаких экспе-

риментальных подтверждений на этот счет еще не получено. В свя-

зи с изложенным коэффициенты долговечности KFL имеют право 

на существование в расчетах и закрытых и открытых передач.  
 

 

 

 

 

2.3 РЕКОМЕНДАЦИИ ПО ВЫБОРУ РАЦИОНАЛЬНОЙ СХЕМЫ 

И   ОПРЕДЕЛЕНИЮ  ОПТИМАЛЬНЫХ  ПАРАМЕТРОВ  

ПРИВОДА 
 

Открытые зубчатые передачи работают при интенсивном воз-

действии окружающей среды, под влиянием атмосферной влаги, 

положительных и отрицательных температур, при отсутствии смаз-

ки. Особенно интенсивно протекают процессы абразивного изна-

шивания профилей. Дисперсный состав и механические характери-

стики абразивных частиц определяются почвенными условиями 

или условиями иной рабочей среды (например, для горных и стро-

ительных машин). 

Окружные скорости, как правило, не превышают 2 м/с. 

В этом случае при расчете передач можно не учитывать дина-

мический характер приложения нагрузки. Точнее, в предваритель-

ных расчетах коэффициент динамичности можно принимать рав-

ным единице ( как это сделано выше). 

Конструктивное оформление зубчатого привода имеет ряд от-

личительных особенностей [12]. Часто привод состоит из несколь-

ких ступеней открытых передач, не имеет жесткого корпуса или 

рамы. 

Непараллельность осей зубчатых колес достигает значитель-

ных величин, что является следствием деформации рамных кон-

струкций и валов под действием рабочих нагрузок. Часто кинема-

тика привода, обусловленная требованиями технологического про-

цесса, выполняемого машиной, осложняется шарнирной конструк-

цией рамы, многозвенностью передачи, обеспечивающей привод 

рабочих валов, совершающих относительные перемещения во вре-

мя работы. В этом случае возникают перекосы осей из-за прослаб-

ления шарниров, а также дополнительные нагрузки, вызванные 

наличием переносных скоростей отдельных звеньев. Зубчатые ко-

леса могут иметь два и более полюсов зацепления. Все эти особен-

ности должны учитываться при конструировании и расчете зубча-

тых передач. 

Непараллельность валов нарушает равномерность распределе-

ния нагрузки по длине зуба, создает резкую ее концентрацию близ 
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одного из торцов, вызывает скалывание части зуба или поломки 

зубьев. 

Неравномерность распределения нагрузки исключает возмож-

ность применения колес большой ширины, делает этот прием бес-

смысленным. Поэтому зубчатые колеса открытых зубчатых пере-

дач изготавливают малой ширины (ψba=0,1…0,25). 

Зацепление выполняется с повышенным боковым зазором. 

Точность монтажа невысокая. По нашим наблюдениям колебания 

межцентрового расстояния достигают величины модуля m. Вели-

чина радиального зазора колеблется от 0 до m (практика эксплуата-

ции зубчатых передач обнаруживает случаи, когда колеса собраны 

по радиальному зазору с натягом – имеет место износ по окружно-

сти впадин), либо завышенный радиальный зазор. Эти две крайно-

сти вносят такие особенности, которые уже необходимо учитывать. 

Плавность зацепления нарушается в первом случае из-за контакта 

зубьев вне эвольвентного профиля – на кривой выкружки, а во вто-

ром – из-за резкого уменьшения коэффициента перекрытия. В по-

следнем случае имеет место соударение профилей, аналогично ра-

боте передачи с завышенным основным шагом ведущей шестерни, 

именуемое срединным ударом. 

Благодаря попаданию абразивных частиц в контакт зубьев, от-

сутствию смазки зубчатые колеса хорошо прирабатываются, по-

этому нет необходимости достигать высокой чистоты рабочих по-

верхностей зубьев в процессе их изготовления. 

Степень точности изготовления зубчатых колес обычно 9-ая, 

10-ая – без доводочных операций профиля зуба (шевингования, 

шлифования). 

В сельскохозяйственных машинах часто применяются литые 

чугунные колеса без последующей механической обработки. Рабо-

чие поверхности зубьев профилируются дугой окружности с посто-

янным радиусом кривизны, равным радиусу кривизны профиля в 

полюсе зацепления. Степень точности зубчатых колес в этом слу-

чае соответствует 12-ой. 

Интенсивное изнашивание зубьев в абразивной среде приводит 

к утонению зуба в процессе изнашивания, что уменьшает жест-

кость зацепления. Вследствие этого происходит перераспределение 

нагрузки между одновременно работающими парами зубьев, что в 

некоторой мере компенсирует уменьшение их изгибной прочности. 

Изнашивание зуба изменяет всю картину напряжений и требу-

ет внесения уточнения в существующие методики прочностных 

расчетов. 

Открытые зубчатые передачи выполняются прямозубыми, как 

правило, с нулевой коррекцией. 

Материал для изготовления колес – чугун (СЧ18), прочные 

стали обыкновенного качества (Ст5, Ст6), литейные стали (20Л, 

25Л), конструкционные качественные стали (20, 30 и т.д.) и , нако-

нец, легированные стали (40Х, 50Х, 18ХТГ и др.). 

Применение легированных сталей обусловлено требованиями 

повышения износостойкости, но не прочности. 

Передаточное число открытой зубчатой передачи в одной сту-

пени может достигать 7 и более [6]. В этом случае – для ограниче-

ния роста габаритов передачи – число зубьев быстроходного колеса 

z1 принимается равным 17 (это без коррекции зацепления; при кор-

регировании, обеспечивающем устранение подрезания профилей, 

число зубьев z1 можно уменьшить).  

Межосевое расстояние для открытых передач может отличать-

ся от названного параметра стандартного редуктора. Величина ме-

жосевого расстояния обычно округляется до ближайшего значения 

из ряда нормальных линейных размеров (ГОСТ 6636-69) в то вре-

мя, как для стандартного редуктора полученное значение аw округ-

ляется до ближайшего по ГОСТ 2185-66
*
 равного 40, 50, 63, 80, 

100, 125,(140), 160, (180), 200, (225), 250, (280), 315 и т.д. 

Как показали наши измерения (см. п. 1.3), нормы кинематиче-

ской точности (для зубчатых колес 9…10 степени точности Fr и Frr ) 

не соблюдаются. Фактически параметры радиального биения в 2 

…3 раза превышают нормы, предусмотренные стандартом. Завы-

шенными оказываются и параметры плавности (наибольшая раз-

ность окружных шагов). Последние из названных показателей, как 

отмечено выше, в процессе приработки улучшаются. 

Жесткий контроль зубчатые колеса проходят только по нормам 

бокового зазора (благодаря доступности контроля предельными 

скобами по длине общей нормали). 
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При конструировании привода, состоящего из открытых зуб-

чатых передач, необходимо принять все меры для увеличения 

жесткости валов. Самым доступным приемом в этом направлении 

оказывается уменьшение длины плеч. При расположении зубчатых 

колес на консольной части вала длина ступицы колеса обычно не 

превышает ширины обода, все зазоры между деталями сводятся до 

минимума. Жесткость заделки осей паразитных шестерен должна 

быть строго обеспечена.  

Существует мнение, что консистентную смазку для открытых 

зубчатых передач применять не следует, так как она аккумулирует 

абразивные частицы. В ответственных случаях рекомендуется ис-

пользовать графитную смазку (или другие аналогичные виды сма-

зок ).  

Из всех перечисленных выше факторов, влияющих на долго-

вечность передачи, наиболее распространенным является непарал-

лельность валов. Причем влияние названного параметра весьма 

существенно, а порой чревато разрушением зубьев.  

Таким образом, в процессе проектирования открытой зубчатой 

передачи необходимо выполнить ряд требований, обеспечивающих 

достаточную прочность и долговечность конструкции. Основные 

требования следующие :  

- назначать малую ширину колес, коэффициент ширины  

ψвα = 0,1…0,25; 

- передачу выполнить с повышенным боковым зазором; 

- степень точности изготовления зубчатых колес при зубоф-

резовании должна соответствовать 9-10-й; дополнительной обра-

ботки профилей не требуется; 

- необходимо максимально увеличить жесткость валов, в 

частности, за счет уменьшения длины плеч, особенно при консоль-

ном расположении колеса; оси промежуточных зубчатых колес 

должны быть надежно закреплены; 

- при проектировании машин высокой стоимости с целью 

обеспечения их долговечности для изготовления зубчатых колес 

рекомендуется применять легированные стали; 

- консистентную смазку для открытых передач не назначать; 

при необходимости применять графитную смазку. 
 

3  РЕКОМЕНДАЦИИ ПО ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТИ 

    РАСЧЕТОВ 

 

Как правило, привод машин содержит разные типы передач: 

ременные, зубчатые (червячные), цепные – часто именно в указан-

ной последовательности в направлении от быстроходной к тихо-

ходной ступени. Зубчатые передачи могут быть открытыми и за-

крытыми. В качестве закрытых передач используются одно-, двух-, 

трехступенчатые редукторы. 

Проектирование привода следует начинать с кинематиче-

ского расчета, который предполагает разбивку общего передаточ-

ного числа привода по ступеням. Назначение передаточного числа 

каждой ступени необходимо согласовать с имеющимися рекомен-

дациями 5, см. таблицу 3.1.  

 

3.1 -  Значения кпд и передаточных чисел передач 

Передача КПД Передаточное 

отношение 

Зубчатая передача редуктора 0,95…0,97 2…6 

Открытая зубчатая передача 0,92…0,95 3…7 

Червячная с числом заходов червяка 

z1 = 1…4 

0,70…0,90 10…40 

Цепная 0,90…0,93 2…6 

Ременная 0,95…0,98 2…5 
 

Примечание: В таблице приведены средние значения КПД с учетом 

потерь в подшипниках (как это сделано у авторов [5]). 

 

Передаточное число редуктора (и каждой его ступени) вы-

бирают из стандартного ряда. Допускаемое отклонение  4% : 1,00 ; 

1,12 ; 1,25 ; 1,40 ; 1,60 ; 1,80 ; 2,00 ; 2,24 ; 2,50 ; 2,80 ; 3,15 ; 3,55 ; 

4,00 ; 5,00 ; 5,60 ; 6,30 ; 7,10 ; 8,00 ; 9,00 ; 10,0 ; 11,2 ; 12,5 ; 14,0 ; 

16,0 ; 20,0 ; 22,4 ; 25,0 ; 31,5 ; 35,5 ; 40,0 ; 45,0 ; 50,0 ; 56,0 ; 63,0 ; 

71,0 ; 80,0 ; 90,0 ; 100 ; 112 ; 140 ; 160 ; 180 ; 200 ; 224 ; 250 ; 280 ; 

315 .  
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От последовательности размещения различных типов пере-

дач и правильности разбивки общего передаточного числа зависят 

габариты привода; желательно просчитывать несколько вариантов, 

чтобы выбрать оптимальный. Для оптимизации размеров двухсту-

пенчатых редукторов предложена методика расчета величины пе-

редаточных чисел ступеней 5.  

Результаты расчетов по названной методике сведены в таб-

лицы 3.2…3.4. 

 

3.2 - Двухступенчатые цилиндрические редукторы  с развернутой и  

раздвоенной схемами 

Кнд  1 Кнд = 1 

uобщ uБ uТ uобщ uБ uТ 

7,1 2,8 2,5 7,1 3,15 2,24 

8 3,15 7,5 8,0 3,5 2,24 

9 3,15 2,8 9,0 4,0 2,24 

10 3,55 2,8 10,0 4,0 2,5 

11,2 3,55 3,15 11,2 4,5 2,5 

12,5 4,0 3,15 12,5 4,5 2,8 

14 4,5 3,15 14,0 5 2,8 

16 4,5 3,55 16,0 5,6 2,8 

18 5,0 3,55 18,0 5,6 3,15 

20 5,5 3,55 20,0 6,3 3,15 

22,4 5,6 4,0 22,4 7,1 3,15 

25 6,3 4,0 25,0 7,1 3,55 

28 6,3 4,5 28,0 8,0 3,55 

31,5 6,3 5,0 31,5 8,0 4,0 

 

3.3 - Двухступенчатый соосный редуктор с внешним  

        зацеплением 

Кнд  1 Кнд = 1 

uобщ uБ uТ uобщ uБ uТ 

7,1 2,8 2,5 7,1 4,5 1,6 

8,0 3,15 2,5 8,0 4,5 1,8 

9,0 3,55 2,5 9,0 5,0 1,8 

10,0 3,55 2,8 10,0 5,6 1,8 

Кнд  1 Кнд = 1 

uобщ uБ uТ uобщ uБ uТ 

11,2 4,0 2,8 11,2 5,6 2,0 

12,5 4,5 3,15 12,5 6,3 2,0 

14,0 4,5 3,15 14,0 6,3 2,24 

16,0 5,0 3,15 16,0 7,1 2,24 

18,0 5,6 3,55 18,0 8,0 2,24 

20,0 5,6 3,55 20,0 8,0 2,5 

22,4 6,3 3,55 22,4 9,0 2,5 

25,0 7,1 4,0 25,0 10 2,5 

28,0 7,1 4,0 28,0 10 2,8 

31,5 8,0  31,5 10 3,15 

 

3.4 - Коническо - цилиндрический редуктор 

Кнд  1 Кнд = 1 

uобщ uБ uТ uобщ uБ uТ 

6,3 2,24 2,8 6,3 2,8 2,24 

7,1 2,24 3,15 7,1 2,8 2,5 

8 2,5 3,15 8 3,15 2.5 

9 2,5 3,55 9 3,15 2.8 

10 2,8 3,55 10 3,35 2.8 

11,2 2,8 4,0 11,2 3,55 3,15 

12,5 3,15 4,0 12,5 4,0 3,15 

14 3,55 4,0 14 4,5 3,15 

16 3,55 4,5 16 4.5 3,55 

18 4,0 4,5 18 5,0 3,55 

20 4,0 5,0 20 5,0 4,0 

22,4 4,5 5,0 22,4 5,0 4,5 

 

 

 

4  ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА 
 

Задача №1 Пример расчета привода, содержащего открытую зуб-

чатую передачу и конический редуктор. 

Рассчитать привод пресс-фильтра, используемого для 

уменьшения влажности твердой фракции навоза (рисунок 1). 
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Рисунок 1 – Схема привода пресс-фильтра 
 

Данные для расчета: 

Вращающий момент на валу барабана ТЗ = 620 Нм; 

Частота вращения вала барабана n3 = 100 мин
-1

; 

Синхронная частота вращения двигателя nс = 750 мин
-1

; 

Срок службы привода Ln = 10000 час. 
 

 

1  КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПРИВОДА 
 

1.1 Определение мощности на тихоходном валу привода 
 

Р3 = Т3ω3 = 620 · 10,47 = 6491 Вm = 6,49 кВт ; 

ω3 =
13 47,10

30

100

30

 c
n 

 

 
 

1.2 Мощность на быстроходном валу привода 
 

Р1 = 7
92,0

49,63 
общ

P


 кВт, 

где ηобщ  = η1.2 · η3.4 = 0,97 ·0,95 = 0,92 – общий КПД привода; 

       η1.2 = 0,97 – КПД одноступенчатого редуктора (см.  

              таблица 3.1) ; 

       η3.4= 0,95 – КПД открытой зубчатой передачи (см.  

  таблица 3.1). 
 

 

1.3  Выбор электродвигателя 

Принимаем электродвигатель единой общепромышленной 

серии 5, стр.26, [6, стр.406, таблица К9] 4А160S8УЗ мощностью 

РДВ = 7,5 кВт, относительным скольжением  s = 2,5% и кратностью  
 

Тпуск / Тном = 1,4. 
 

Частота вращения: 
 

nДВ = nc (1-s) = 750 (1- 0,025) = 731 мин
-1

. 
 

 

1.4  Общее передаточное число привода: 
 

uобщ = 31,7
100

731

3

1 
n

n
. 

 

 

1.5  Разбивка общего передаточного числа по ступеням 

Принимаем передаточное число открытой зубчатой переда-

чи u3.4 = 3. 
 

Тогда для редуктора: u1.2 = 44,2
3

31,7

4.3


u

uобщ
, 

 

имея в виду округлить полученное значение до стандартного :  

u1.2=2,5. 

Эта величина будет уточнена после назначения числа зубьев колес 

редуктора. 
 

 

1.6  Угловые скорости и вращающие моменты на валах привода: 
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Т1 = 5,91
4,76

107 3

1

1 





P
 Нм, 

где 11
1 4,76

30

731

30

 c
n 

 . 

 

При определении величины вращающего момента использо-

вана расчетная мощность на быстроходном валу, а не номинальная 

мощность двигателя. 
 

Т2 = Т1 · u1.2 · η1.2 = 91,5 · 2,5 · 0,97 = 222 Нм ; 
 

1

2.1

1

2 56,30
5,2

4,76  c
u


 ; 

 

n2 = 292
56,303030 2 







 мин

-1
; 

 

Т3 = Т2 · u3.4· η3.4 = 222 · 3 · 0,95 = 632 Нм ; 

 

1

4.3

2

3 19,10
3

56,30  c
u


 . 

 

Расчет величины Т3 и ω3 одновременно выполняет роль про-

верки. При большом расхождении с величиной названных парамет-

ров в задании необходимо проверить ход выполненных вычисле-

ний. 

Кинематические параметры привода определены. Присту-

пим к прочностным расчетам. 

Предворяя расчет редуктора, производим расчет всех иных 

типов передач, поскольку и ременная, и цепная, и зубчатые переда-

чи нагружают валы редуктора. При последующем расчете валов 

необходимо учитывать эти нагрузки. В нашем случае имеет место 

открытая зубчатая передача. 
 

 

 

 

2  РАСЧЕТ ОТКРЫТОЙ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 

2.1 Выбор материала колес (их нумерация вслед за 1 и 2 коле-

сами редуктора – 3 и 4) 

Принимаем для шестерни и колеса одну марку стали с оди-

наковой термообработкой 6, стр.52 - сталь 35 нормализованную. 

В этом случае твердость НВ = 162…192 5, стр.88, 6, 

стр.53, таблица 3.2. 
 

 

2.2 Допускаемые контактные напряжения для зубьев шестерни 

и колеса: 
 

  Н3 = КНL3 ·   НО3 и    Н4 = КНL4 ·   НО4  ; 

  НО = 1,8НBср + 67          6, стр.52, таб.3.1. ; 

  НО = 1,8НBср + 67 = 1,8 · 177 + 67 = 385 МПа – для обоих колес. 

 На основании сформулированных выводов в п. 2.2 учет сро-

ка службы открытой передачи при расчетах на контактную проч-

ность не производится. Коэффициент долговечности принимаем 

равным единице: КНL = 1. 
 

          Н =   НО · КНL = 385 · 1 = 385 МПа. 
 

 

2.3  Для ориентировочной оценки величины межосевого расстоя-

ния используем формулу расчета по контактным напряжениям без 

последующего проверочного расчета на контактную прочность6, 

стр.61: 
 

 3
22

232 /)1( HbaHaw uKTuK    , 

 

где Ка = 49,5 – вспомогательный коэффициент для прямозубых  

   передач; 

      КН = 1,0 – коэффициент неравномерности нагрузки по длине  

   зуба  6, стр.61  ; 

     bа = 0,315  5, стр.52,53 ,  6, стр.61  - коэффициент ширины  

   зубчатых колес 
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(Ввиду невысокой точности открытых зубчатых передач более вы-

сокие значения ψbа принимать нецелесообразно); 

      u2 – передаточное число открытой передачи ; 

      Т3 –  вращающий момент на тихоходном валу открытой  

   передачи, Нм ; 

         Н = 385 МПа.- допускаемые контактные напряжения. 
 

228385315,03/110632)13(5,49 3 223  мм. 
 

По стандарту ГОСТ 2185-66 округляем до ближайшего 

большего значения w= 250мм (по ГОСТ 6636-69 для открытой пе-

редачи допускается ряд Ra 40). 
 

 

2.4 Вычисляем модуль зацепления 6, стр.59 расчетом на изгиб 

по формуле проектного расчета 
 

 F
m

bd

TK
m

44

3

3 102 
  мм , 

 

где   Кm = 6,8 6, стр.59 - вспомогательный коэффициент; 
 

        
1

2

2

2
4






u

u
d w

      - диаметр начальной окружности колеса, мм; 

 

        b4 = bа, аW           - ширина венца колеса, мм; 
 

          F =  FO . KFL     - допускаемые напряжения изгиба 6, 
 

где   FО = 1,03НВср 6, стр.52, таблица 3.1 ; 
 

        КFL = 6 / цFO NN  - коэффициент долговечности , где  

        N4 = Nц4  = 573 ω3 Lh = 573 · 10,19 · 10000 = 5,84 ·10
7
 - для ко-

леса, где ω3 – угловая скорость колеса открытой зубчатой передачи 

(см. кинематический расчет). 
 

        NFO =4 . 10
6
 6, стр.56 - базовое число циклов нагружения.  

        Nц > NFO (см. п. 4.2.2) , следовательно, КFL= 1 и после вычис-

лений   F = 180 МПа.
 

 

            375
13

32502

1

2

2

2
4 









u

u
d w

 мм, 

 

             b4 = bа , аW = 0,315 , 250 = 78,75. 

Принимаем b4 = 80 мм. 

Производим подстановку найденных величин в формулу 
 

            6,1
18080375

106328,62 3





m  мм. 

 

Износ открытых передач обычно допускается до 25% перво-

начальной толщины зубьев, считая по делительной окружности 5, 

стр.107]. Поэтому расчетное значение модуля увеличивается ~ на 

30% 6, стр.62, п.2. Округляем модуль до 2,5 мм. 

Этот вид расчета для открытых передач является основным.  

При расчете закрытых зубчатых передач основным является 

расчет на контактную прочность по напряжениям Н . При этом 

определяется величина межосевого расстояния аω , а величина 

нормального модуля принимается в долях этого параметра. 

Для нормализованных и улучшенных колес принимают  

mn= ( 0,01…0,02) аW, для колес с закаленными зубьями             

 mn= ( 0,016…0,0315) аW, а затем округляют до ближайшего стан-

дартного ( ГОСТ 9563-60
**

): 
 

        1; 1,25; 1,5; (1,75); 2; (2,25); 2,5; (2,75); 3; (3,25); 3,5; (3,75); 4; 

(4,25); 4,5; 5… 
 

 

2.5 Определяем суммарное значение числа зубьев шестерни и 

колеса: 6, стр.62: 
          

z∑ =z3+z4 = 2aW / m = 2·  250 / 2,5 = 200. 
 
 

2.6 Число зубьев шестерни: 
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            50
13

200

12

3 





 

u

z
z . 

 

 

2.7  Число зубьев колеса: 
 

           z4 = zΣ –z3 = 200 – 50 =150. 

2.8  Определяем фактическое передаточное число: 
 

           uф =z4 /z3 = 150/50 = 3. 
 
 

2.9  Находим фактическое межосевое расстояние: 
             
аw = (z3 + z4) т / 2 = ( 50 + 150 ) 2,5 / 2 = 250 мм. 
 
 

2.10  Диаметры делительных окружностей шестерни и колеса: 
 

            df = m z3 = 2,5  50 = 125 мм, 

            d4 = m z4 = 2,5  150 = 375 мм. 
 
 

2.11  Диаметры окружностей вершин: 
 

            dа3 = d3 + 2т = 125 + 2  2,5 = 130 мм, 

             dа4 = d4 + 2т = 375 + 2  2,5 = 380 мм. 
 
 

2.12 Диаметры окружностей впадин:            
 

df3 = d3 – 2,4т = 125 – 2,4  2,5 = 119 мм, 

            df4 = d4 – 2,4т = 375 – 2,4  2,5 = 369 мм. 
 

 

2.13  Ширина венца шестерни: 
 

            b3 = b4 + (2..4) = 80 + (2..4) = 82..84 

        Принимаем   b3 = 82 мм. 
 
 

2.14  Силы в полюсе зацепления, создающие консольную нагрузку 

на выходном валу редуктора 5, стр.293 6, стр.100, таблица 6.2, 

        - окружная сила   Ft = 3552
125

1022222 3

3

2 





d

T
Н, 

 

        - радиальная сила  Fr= Ft  tg20º =3552  0,364 = 1293 Н. 
 

        При вычислении нагрузки на вал необходимо внимательно 

следить за размерностью величин и индексами параметров переда-

чи: делительный диаметр шестерни открытой зубчатой передачи d3, 

а посажена она на выходной конец тихоходного вала, нагруженно-

го вращающим моментом Т2. 
 

 

3  РАСЧЕТ ЗАКРЫТОЙ ЗУБЧАТОЙ ПАРЫ КОНИЧЕСКОГО  

       РЕДУКТОРА 
 

3.1  Выбор материала зубчатых колес 

Примем для шестерни и колеса одну марку стали. Согласно 

рекомендациям 5 и 6 выбираем сталь 40X улучшенную. Полагая, 

что для шестерни диаметр заготовки не превышает 100 мм, нахо-

дим твердость 269…302 НВ при среднем значении НВср1 285 5, 

стр.68, таблица 4.5, 6, стр.50, таблица 3.2. Для колеса при диа-

метре заготовки не более 200 мм средняя твердость НВср2 248 там 

же. 
 

 

3.2  Допускаемые контактные напряжения 

При разности средних значений твердостей НВ1–НВ2= 20..50 

зубчатые передачи рассчитывают по меньшему значению Н из 

полученных для шестерни Н1  и колеса Н2 6. 
 

          Н1  = КНL1 НО1  ;  Н2 = КНL2 НО2 ; 
 

КНL = 6
0

ц

H

N

N
, 

 

где   NНO – базовое число циклов перемены напряжений,  

       зависящее от механических свойств материала  



39   40 

       (в нашем случае    NНO  = 10
7
  6, стр.55, таблица 3.3 ); 

        Nц – число циклов перемены напряжений за весь срок  

     службы.  
 

        Nц1 = 573 ω1 Lh = 573  76,4  10000 = 43,8  10
7
 , 

 

        Nц2 = 573 ω2 Lh = 573  30,56  10000 = 17,5  10
7
 . 

 

При Nц > NНO принимают КНL = 1, следовательно   Н =   НО . 

В свою очередь   НО = 1,8НВ + 67 6, стр.52, таблица 3.1. 

Тогда расчет передачи будем вести по допускаемому напряжению 

для колеса 
 

            НО = 1,8HB2 + 67 = 1,8 · 248 + 67 = 513 МПа
 
.       

 

 Допускаемые напряжения изгиба найдем по рекомендациям 

[6, стр. 55…56]. Вычисляем коэффициент долговечности [6, стр.56, 

п.3] для шестерни и колеса: 
 

 КFL1.2 = 6

2.1

0

ц

F

N

N
, 

 

где NF0 = 4 · 10
6
 [6, стр.56] – число циклов нагружения,  

     соответствующее пределу выносливости; 

     Nц1.2 = 43,8 · 10
7
 - число циклов нагружения зуба шестерни (см.  

     выше), 

Nц1.2 > NF0, поэтому КFL1 = 1. 

 По тем же соображениям для колеса КFL2 = 1, так как  

Nц2 = 17,5 · 10
7
 > NF0. 

 

[σ]F01 = 1,03 HBср1  и  [σ]F02 = 1,03 HBср2 [6, стр.52, таблица 3.1] 
 

[σ]F01 = 1,03 HBср1 = 1,03 · 285 = 294 Н/мм
2
;  

[σ]F02 = 1,03 HBср2 = 1,03 · 248 = 255 Н/мм
2
, 

 

[σ]F1 = [σ]F01 · КFL1 = 294 · 1 = 294/мм
2
; 

[σ]F2 = [σ]F02 · КFL2 = 255 1 = 255/мм
2
. 

 

3.3 Внешний делительный диаметр колеса  6, стр.65 ,  5, 

стр.126 :  
 

            
 

3
2

3

2
2

10
165 


H

НН

e K
Tu

d 


 мм, 

 

где u =u 1.2 = 2,5 ;  Т2 = 222Нм – из кинематического расчета 

                                                     (см.п.п. 1.1…1.5); 

      νН – коэффициент вида конических колес, для прямозубых  

  колес νН = 1 [6, стр.68]. 
 

            КНβ =1 6, стр.63. 
 

            2121
513

102225,2
1653

3

2 


ed мм. 

 

Вычисленное значение диаметра dе2 округляется до бли-

жайшего значения в едином ряду главных параметров 5, стр.51, 

6, стр.60, таблица 4.1. 

        Принимаем dе2 = 224 мм. 
 

 

3.4 Число зубьев колеса можно приблизительно посчитать со-

гласно рекомендациям 5: 
 

6
2

5 2/

2 eduKz  , 

 

где К = 18,0 5, стр.127, таблица 4.18 - коэффициент, зависящий  

 от термообработки материалов колес.  

В нашем случае термообработка – улучшение для шестерни и коле-

са. 
 

          8,632245,20,18 65 2/

2
z . 

 

 

3.5  Число зубьев шестерни и колеса 5, стр.128 
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         z1
/
 = z2

/
/ u1 = 63,8 / 2,5 = 25,42 

 

Полученную величину округляем до ближайшего целого 

числа. 

        Принимаем z1 = 25. 

        Тогда z2 = z1  up = 25  2,5 = 62,5. 

        Принимаем z2 = 62. 
 

 

3.6  Фактическое передаточное число редуктора 
 

        48,2
25

62
фu  ; 

 

отклонение от стандартного 
 

           %4%8,0%100
5,2

48,25,2



. 

 
 

3.7  Внешний окружной модуль 5, стр.127: 
 

            6129,3
62

224

2

2 
z

d
m e

e
мм., 

 

Для конических колес значения модуля разрешается не округлять 

до стандартного. 
 

 

3.8  Углы делительных конусов 6, стр.69: 
 

            δ2 = arctgu = arctg 2,5 = 68º11
/
 ; 

            δ1= arcсtg 2,5 = 21º49
/
 . 

 

 

3.9  Внешнее конусное расстояние 6, стр.69: 
 

            6896,120
928,02

224

1168sin2

224

sin2 /0

2

2 





e
e

d
R  мм, 

 

последние рекомендации 5, 6 позволяют значение Re до целого 

числа не округлять. 
 

 

3.10 Длина зуба (ширина зубчатого венца) 5,стр.126, 6, стр.69.  

Принимаем R = 0,285. 

           b=0,285Re = 0,285· 120,6896 = 34,39 мм, 

значение b округляем до целого числа по ряду Rа40 . 

            b = 34 мм   6, стр.326, таблица 13.15. 
 

 

3.11 Внешний делительный диаметр шестерни 
 

            de1 = mez1 = 3,6129  25 = 90,32 мм 
 

 

3.12  Средний делительный диаметр шестерни 
 

d1 = 2(Re – 0,5b) sin δ1 = 2(120,6896-0,5  34) sin 21
0
49

/
 = 77,04мм. 

 

 

3.13  Внешние диаметры шестерни и колеса 6, стр.70, п.10: 
 

dαe1 = de1 + 2mecosδ1 = 90,32 + 2 · 3,6129  cos 21
0
49

/
 = 97,025 мм , 

 

dαe2 = de2 + 2mecosδ2 = 224 + 2 · 3,6129  cos 68
0 

11
/
 = 226,68 мм . 

 

 

3.14  Средний окружной модуль 
 

            08,3
25

04,77

1

1 
z

d
m  мм. 

 

 

3.15  Коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру: 
 

                44,0
04,77

34

1


d

b
bd . 

 

 

3.16  Средняя окружная скорость: 
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            943,2
10002

04,774,76

2

11 





d
  м/с. 

 

        Назначаем 8-ю степень точности колес при υ < 4 м/с 

6, стр.64, таблица 4.2. 
 

 

3.17 Уточненное значение коэффициента нагрузки (после опре-

деления размеров колес, вычисления окружных скоростей ) 
 

            КН = КН  КНα  КНυ  , 
 

где    КН =1,0  6, стр.68  - коэффициент, учитывающий распреде-

ление нагрузки по ширине венца ; 

          КНα =1,0  5, стр.92, 6, стр.72   - коэффициент, учитываю-

щий распределение нагрузки между зубьями ; 

           КНυ = 1,16 6, стр.64, таблица 4.3   - коэффициент динамич-

ности при υ < 4 м/с. 
 

            КН = 1,0  1,0  1,16 = 1,16. 
 

 

3.18 Проверяем контактные напряжения при уточненных вели-

чинах параметров передачи и коэффициентов 5, стр.127. 
 

508
224

16,1102225,2

224

21202120 3

2

2

2





e

н

e

н
d

KuT

d
 МПа<[σ]H  

 

        Недогрузка передачи составляет  
 

 
 

%100


Н

НН




 = %97,0100

513

513508



. 

 

Полученный результат можно считать приемлемым. 

При невыполнении условия прочности можно изменить ши-

рину зубчатого венца колеса и шестерни. Шейнблит А.Е. предлага-

ет иную формулу проверочного расчета6, стр. 72, где учитывается 

ширина зубчатого венца b, что позволяет осуществлять названную 

процедуру. Если эта мера не дает нужного результата, то при пере-

грузке можно увеличить de2 до следующего стандартного размера 

или применить материал колес с более высокими механическими 

характеристиками. 

Недогрузка допускается до 10%  6  , либо 15%  5 . 

Допускаемая перегрузка передачи до 5%. 
 

 

3.19 Определяем силы, действующие в зацеплении [5,стр.294, 

[6, стр.100, таблица 6.1 . 
 

Окружная сила 2375
04,77

105,9122 3

1

1 



d

Т
Ft  Н; 

 

Радиальная для шестерни и осевая для колеса: 
 

            Fr1 = Fa2 = Ft  tgα  cosδ1 = 2375  tg20º  cos21º
 
49

/
 = 801Н ; 

 

Осевая для шестерни и радиальная для колеса: 
 

            Fa1 = Fr2 = Ft  tgα  sinδ1 =2375  tg20º  sin21º49
/
 = 321H. 

 

 

3.20 Проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба: 

зубьев шестерни F1 и колеса F2  [6. 
 

          222 FFFF

F

t
FF KKK

вm

F
УУ 


 



   ; 

 

        F1 = F2 УF1 / УF2 ≤ [  F1, 
 

где УF1 и  УF2 – коэффициенты формы зуба, определяемые по экви-

валентному числу зубьев; 
 

        9,26
4921cos

25

cos /

1

1
1 

o

z
z


  ; 

 

                   УF1 = 3,86              [6, стр.71, таблица 4.7 ; 
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          9,166
1168cos

62

cos /

2

2
2 

o

z
z


  ; 

 

                   УF2 =3,59               [6, стр.71, таблица 4.7 ; 
 

УВ = 1 – коэффициент, учитывающий наклон зуба [6, стр.73 

vF = 0,85 – коэффициент вида конических колес – для прямозубых  

                  [6, стр.68 ; 

КFα = 1 - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки  

                  между зубьями [6, стр.72 ; 
КFβ = 1 – коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба 

                [6, стр.68 ; 

КF v = 1,38 – коэффициент динамичности [6, стр.64, таблица 4.3. 

Допускаемые напряжения  [F1 = 294 МПа, [F2 = 255 МПа (см.п. 

3.2). 

После подстановки величин: 
 

            7,11238,111
6129,33485,0

2375
159,32 


F  МПа; 

 

            F1 = F2,, УF1 / УF2  = 112,7  3,86 / 3,59 = 121,2 МПа; 
 

            F1 < [F1] = 294 МПа; 
 

            F2 < [F2] = 255 МПа. 
 

 

4 ПРЕДВАРИТЕЛЬНЫЙ (ОРИЕНТИРОВОЧНЫЙ) РАСЧЕТ  

            ВАЛОВ И ЭСКИЗНАЯ КОМПОНОВКА РЕДУКТОРА  

5, стр.296, 6, стр.110…115 
 

 

4.1 Находим диаметр выходного конца быстроходного вала 

расчетом на кручение: 
 

            
 

6,26
25

105,911616
3

3

3
1

1 





 к

в

Т
d  мм. 

 

               = 25 МПа.  

Сравниваем расчетный диаметр выходного конца быстро-

ходного вала с диаметром вала электродвигателя  dдв = 42мм 5, 

стр.519, таблица п.1, [6, стр.407, таблица К10] и принимаем его 

близким к диаметру вала электродвигателя dв1 = 38 мм. 
 

 

4.2  Диаметры посадочных мест под подшипники. 

            dп1 = 45,0мм  ( см.по чертежу 6, стр.114, рисунок 7.1,в ) –

согласуется со стандартными размерами внутренних диаметров 

подшипников. 
 

 

4.3  Параметры шестерни в п. 3.10. …3.12: 
 

            b = 34 мм ;         de1 = 90,32 мм ;           d1 = 77,04 мм; 
 

            dα e1 = 97,025 мм. 
 
 

4.4  Диаметр выходного конца тихоходного вала редуктора: 
 

               
 

8,34
25

102221616
3

3

3
2

2 
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        Принимаем db2 =38мм  (округляется по ГОСТ 6636-69  

6, стр.326, таблица 13.15 ) – принимаем db2 ≥ db1. 
 
 

4.5  Диаметры посадочных мест под подшипники 5, стр.425, рису-

нок 14.16, 6, стр.114, рисунок 7.1.в. Ради сокращения номенкла-

туры подшипников примем те же размеры, что и для быстроходно-

го вала : dп2= 45 мм. 
 

 

4.6  Диаметр вала в месте посадки конического колеса:  
 

            dк2= 46 мм. ( см. ГОСТ 6636-69 ). 
 

 

4.7  Диаметр ступицы колеса 5, стр.428, (14.19): 
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            Dст = 1,5dк2+10 = 1,5  46 + 10 = 78 мм  

            (округлено по стандарту). 
 
 

4.8  Эскизная компоновка валов редуктора 

4.8.1  Длина плеч быстроходного вала (рисунок 2.). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 2 – Длина плеч быстроходного вала 

 

Длина посадочного места шестерни lСТ  b = 34,0 мм (хотя 

ступица может быть и не выражена; можно спроектировать вал-

шестерню ), 
 

            
22

11

1

b

м

с d
lх

l
f  

, 

 

где х = 10 мм – зазор между торцом шестерни и внутренней  

                            стенкой корпуса редуктора ; 

       lм =15 мм -  ширина мазеудерживающего кольца (подшипники  

   смазываются консистентной смазкой ) ; 
 

            61
2

38
1510

2

0,34
1 f  мм. 

 

        Округляем до f1 = 60 мм. 
 

с1 = (1,5…2,3)  f1      = (1,5…2,3) · 60 = 90…..138,0 мм. 
 

Принимаем с1 = 120 мм (во избежание заклинивания под-

шипников от теплового удлинения вала плечо с1 ограничивают в 

пределах с1 ≤ ( 4…6 ) dп1. См. также: назначение величины l4 эскиз-

ной компоновкой графически 6, стр.112, таблица 7.1. 
 

 

4.8.2  Длина плеч тихоходного вала определяется путем замера при 

выполнении эскиза редуктора на миллиметровой бумаге. 

При этом: 
 

Длина ступицы lст2 = (1,2…1,5)· dк2 = (1,2…1,5) · 46 = 55,2…69 мм. 
 

Принимаем lст2 = 65 мм. 

Для размещения ступицы необходимой длины применяют 

бондажированные зубчатые колеса 5, стр.431. 

Толщина обода 5, стр.428: 
 

1126129,35,225,20  em мм. 
 

        Принимаем δ0 =11 мм. 
 

Толщина ступицы δст = 0,25 dк2 +5 =16 мм. 

Толщина диска: 
 

δ∂ = (δ0 + δст  ) / 2 = ( 11+16 ) / 2 = 13,5 мм . 
 

Параллельно выполнению эскизной компановки редуктора 

производим определение длины плеч с2, f2, f3 тихоходного вала (ри-

сунок 3) расчетом. 

От торца ступицы конического колеса до внутренней стенки 

редуктора    х =10 мм. 

От стенки корпуса до торца подшипника у = 20 мм (для раз-

мещения мазеудерживающего кольца). 

Длина расточки бобышки под подшипник принимается рав-

ной диаметру вала  dк2 = 46 мм. 
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Ширина шестерни открытой передачи b3  = 82 мм (см. п. 

2.13). 

От торца ступицы шестерни до наружной стенки бобышки    

х = 10 мм. 
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Рисунок 3 - Длина плеч тихоходного вала 

 

Общая длина вала ввиду симметричности корпуса редуктора 
 

( f2 + c2 ) = 2 ( f2 + 0,5 d1 ) = 2 · ( 85 + 0,5  77,04 ) = 247 мм 
 

(d1 – средний диаметр конической шестерни). Решая последнее 

уравнение относительно с2, получим: 
 

c2 = 247 – f2 = 247 – 85 = 162 мм. 
 

 Эскизная компоновка и расчет взаимно дополняют друг дру-

га и корректируют. Конструктор не может слепо следовать за сво-

ими же расчетами. При выполнении сборочного чертежа редуктора 

в зависимости от принятой конструкции опоры можно изменить 

длину расточки бобышки, сместить подшипник с середины длины 

расточки к внутренней стенке редуктора (установить подшипник 

заподлицо с внутренней стенкой). Всякий раз конструктор руко-

водствуется практической целесообразностью: удобством монтажа, 

обеспеченностью смазкой, уменьшением длины плеча вала ради 

увеличения жесткости последнего. 
 

 

5  ПРОВЕРКА ДОЛГОВЕЧНОСТИ ПОДШИПНИКОВ 

            (одновременно построение эпюр изгибающих моментов ) 

Нами приняты одинаковые размеры подшипников для быст-

роходного и тихоходного валов – 7209. 
 

5.1 Определение опорных реакций при известных нагрузках на вал 

(см. п. 3.19): 
 

Ft1 = 2375 H ;      Fr1  = 801 H ;   Fa1 = 321 H  (рисунок 4) 
 

Примечание: при расчете долговечности подшипников для 

избежания повторения индекса Fa1 – для осевой нагрузки подшип-

ник осевая составляющая в полюсе зацепления как внешняя осевая 

нагрузка получит обозначение Fa. 

Составляем уравнения равновесия во взаимно перпендику-

лярных плоскостях: 
 

В плоскости XOZ  ∑ТА = 0    , откуда  RB1 c1 - Ft1  ( c1 + f1 ) = 0  ; 
 

            5,3562
120

)60120(2375)(

1

111
1 







c

fсF
R t

B Н. 

 

            ∑Х = 0    , откуда  RA1 – RB1 + Ft1 = 0 ; 
 

            RA1 =  RB1 - Ft1 = 3562,5 – 2375 = 1187,5 H. 
 

В плоскости УOZ   ∑ТА = 0    , откуда  RB2  с1 – Fr1 ( c1 + f1 ) = 0 ; 

 

           5,1201
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)60120(801)(

1

111
2 







c

fсF
R r

B
Н. 



51   52 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 4 – Эпюры изгибающих моментов 

          ∑У = 0    , откуда  RA2=   RB2 – Fr1 = 1201,5 – 801 = 400,5 H. 
 

            ∑ТА = 0    , откуда  0
2

13
1

1  cR
d

F Ba ; 

 

            04,103
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04,77321

2 1

11
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

c

dF
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B
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            RA3=   RB3 = 103,04 Н.  
 

 

5.2  Суммарные радиальные нагрузки на опоры: 

Опора А:  
 

1224)04,1035,400(5,1187)( 222

32

2

1  AAArА RRRF  Н. 

 

RA3 со знаком  ″ - ″ ввиду противоположного направления 
реакции RA2. 

Опора В: 
 

3740)04,1035,1201(5,3562)( 222

32

2

1  BBBrB RRRF  Н. 

 

В радиальном направлении опора В более нагруженная, по-

этому конструкцию опор выполним таким образом, чтобы осевая 

сила воспринималась опорой А. 
 

 

5.3 Осевые составляющие радиальных реакций роликовых ра-

диально-упорных подшипников [5, стр.363; [6, стр.141, таб-

лица 9.1 
 

            SA=0,83 e FrA = 0,83 ·  0,4 · 1224 = 406,4 H ; 
 

            SB=0,83 e FrB = 0,83·  0,4·  3740 = 1242 H . 
 

            e=1,5 tgα = 0,4  [ 5, стр.360   при α = 15º . 
 

        Угол контакта для подшипников серии 7200 α = 11º…16º. 
 

Y 

Z 

X 
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5.4  Суммарная осевая нагрузка на подшипник (рисунок 5) [13, стр. 

306] при SA < SB для подшипника, не воспринимающего внешний 

осевой нагрузки  Fa2 = Fa1 + FA , где FA – внешняя осевая нагрузка 

на подшипник (от полюса зацепления), 
 

FAΣ = FA + SB = 321 + 1242 = 1563 Н 
 

        - осевая нагрузка на опору А. Схему нагружения подшипников 

см. также [6, стр.148, таб. 9.6 . 

        Опора В никакой осевой нагрузки не воспринимает 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 5 – Схема сил, действующих на подшипник 
 

 

5.5  Эквивалентная нагрузка [5, стр.359, [6, стр.141, таб. 9.1. 
 

            Для опоры А: e
F

F

rA

A  2,1
1224

1563
 (см. п.5.2) 

 

        - соотношение учитывается в последующих расчетах при вы-

боре коэффициентов X и Y. 
 

        RЭA = (XFrAV + УFA∑ ) KбKT =  

= (0,4 · 1224 · 1 + 1,492 · 1563) · 1,2 · 1 = 2332H  , 
 

где X = 0,4;  Y = 0,4 ctgά = 0,4·  3,732 = 1,492 [5, стр.366, таб.12.26, 

[6, стр.141, таб. 9.1; 

V = 1 [5, стр.359, [6, стр.142, таб. 9.1;  

Кб = 1,2 [5, стр.362, таб.12.27, [6, стр.145, таб. 9.4; 

КТ = 1 [5, стр.359, [6, стр.147, таб. 9.5. 
 

         Для опоры В: PЭB = VFrB . Kб  КТ  ,   [5, стр.359, [6, стр.141, 

таб. 9.1. 
 

            V = 1 ;    Kб = 1,2 ;    КТ = 1 по аналогии с опорой А. 
 

            РЭВ = 1 · 3740 · 1,2 · 1 = 4488 Н. 
 

Долговечность определяют по более нагруженному под-

шипнику.  
 

 

5.6 Расчетная долговечность [5, стр.359 или [6, стр.140. 
 

            42600
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где С = 42,7 кН [6, стр.436, таб. К29. 
Имеется возможность перейти на более легкую серию [6, стр.434, 

таб. К28.: 

подшипник  36209       С = 32.3 кН,    Lh = 8500 ч или 

                      36309      С = 50,5 кН,      Lh = 31600 ч (для шарико-

подшипника показатели степени р = 3 ). Окончательно принимаем 

подшипник 36309. Долговечность последнего 31600ч при заданной 

Lh = 10000. 
         
 

 

6  ПРОВЕРКА ВАЛА НА СТАТИЧЕСКУЮ ПРОЧНОСТЬ 
 

6.1  Определить величины максимальных изгибающих моментов  

(в сечении над опорой В, как видно по эпюру эквивалентно- 

го момента – рисунок 4). 

- от окружной силы Ft1  (в горизонтальной плоскости, вокруг 

оси Ү):  
 

Му = RA1  c1 = 1197,5·  120 = 142,5  10
3
 Hмм = 142,5 Нм ; 
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- от радиальной Fr1  и осевой Fa1 составляющих ( в верти-

кальной плоскости, вокруг оси Х)  

      Мх = ( RA2 – RA3 ) c1 = ( 400,5 – 103,04 )·  120 = 35,7  10
3
Hмм =  

=35,7 Hм ; 
 

- суммарный изгибающий момент: 
 

1477,355,142 2222
 хуи ММM Нм 

6.2 Эквивалентный момент 
 

1735,91147 222

1

2
 ТММ ИЭКВ

Нм. 

 

 

6.3 Диаметр вала расчетом на статическую прочность (для 

наиболее нагруженного сечения – в опоре В): 
 

            
 

6,32
501,0

10173

1,0
3

3

3 



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и

ЭКВM
d


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В наших расчетах dп1 = 45 мм, следовательно, прочность 

обеспечена с запасом. 
 

         [ -1 и = 50…60 МПа. 
 

 

7 РАСЧЕТ ВАЛА НА УСТАЛОСТЬ  

(уточненный расчет после  вычерчивания и конструктивного 

оформления вала)  

Опасное сечение выбираем по галтели посадочного места под 

подшипник. Определяем фактический коэффициент запаса прочно-

сти. 

Материал валов сталь 30. 
 
 

7.1  Исходная формула [5, стр.297 ([6, стр.273, п.10): 
 

3...5,2

11

1

22



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
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

 ss

s  

 

 

7.2 Коэффициент запаса прочности при изгибе [5, стр.297:           
 

82,5

005,0
83,0

0,1686,1

2201 








 

m

K
s













  , 

 

где -1 = 220…300 МПа  [14, стр.7, таблица 1.1; 

       -1 = 220 МПа; 

действующее напряжение изгиба – амплитуда цикла (рисунок 6): 
 

       0,16
451,0

10147
3

3

max 








W

и  МПа; 

 

       m = 0 – среднее напряжение для симметричного цикла нагру-

жения (рисунок 4.6). 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Рисунок 6  
 

 

          К = 1,96 [5, стр.298, таблица 11.2, [6, стр.271, таб. 11.2; 

           = 0,83 [5, стр.301, таблица 11.6, [6, стр.272, таб. 11.3; 

          ψ = 0,05 [5, стр.299 . 
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7.3  Коэффициент запаса прочности при кручении [5, стр.297: 
 

4,27

53,20
72,0

53,236,1

130
s 1 








 

m

k













    , 

 

где  -1 = 130…180 МПа [14, стр.7, таб. 1.1; 

принимаем -1 = 130 МПа  ( см. также -1 = 0,58-1 [6, стр.273 ) ; 

напряжения кручения: 
 

       06,5
452,0

105,91
3

3

1 





p

K
W

T
 МПа 

 

    т = α = 2,53 МПа – для пульсирующего цикла (рисунок 7); 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7 
 

 

            К = 1,36  [ 5, стр.298, т. 11.2  ; 

             = 0,72 [ 5, стр.301, таб. 11.6  ; 

            ψ = 0   [ 5, стр.299  . 
 

Коэффициенты запаса прочности по нормальным и каса-

тельным напряжениям могут быть посчитаны также по учебному 

пособию [6, стр.273, п.9. 
 

 

7.4 Общий коэффициент запаса прочности: 
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Условие прочности вала выполняется. 

 

 

Контрольные вопросы к задаче №1 
 

1. Какой фактор принят в качестве критерия прочности закрытых 

конических зубчатых передач? 

2. Какой геометрический параметр конической передачи определя-

ется расчетом на прочность? 

3. Как назначается число зубьев колес конической передачи? 

4. Как определяется внешний модуль зацепления после определения 

размеров колеса расчетом на прочность? 

5. Где находится внешнее конусное расстояние в коническом колесе 

и шестерне? 

6. Как определить средний делительный диаметр шестерни? 

7. Чему равна ширина зубчатого венца конических колес? 

8. Чему равно передаточное число передачи при известном числе 

зубьев шестерни и колеса? 

9. По каким эмпирическим формулам определяется величина допус-

каемых контактных напряжений и напряжений изгиба? По какому 

свойству материала вычисляются допускаемые напряжения? 

10. Как влияет число циклов нагружения зубьев на величину допус-
каемых напряжений? 

11. Какие усилия действуют в полюсе зацепления конической пере-
дачи? 

12. Почему необходим проверочный расчет передачи? 
13. Какой фактор принят в качестве критерия прочности открытых 

зубчатых передач? 

14. Расчетом на какую деформацию определяют модуль открытой 
зубчатой передачи? 

15. Как ориентировочно определяется межосевое расстояние откры-
той цилиндрической зубчатой передачи? На основе какого проч-

ностного расчета? 
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16. Как вычислить диаметры делительной окружности, окружностей 
головок и ножек зубьев колес цилиндрической прямозубой пере-

дачи? 

17. Как определить усилия в полюсе зацепления прямозубой цилин-
дрической передачи? Какие составляющие полной силы в полюсе 

зацепления определяют? 

18. От каких параметров колеса зависит коэффициент формы зуба? 

 

 

Задача 2  Пример расчета привода, содержащего червячный редук-

тор 

 

Спроектировать привод по заданной схеме (рисунок 8)  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 8 – Схема привода 

 

Исходные данные для проектирования: 

момент на тихоходном валу Т3 = 100 Нм; 

частота вращения электродвигателя (синхронная) 

n1=3000мин
-1

; 

частота вращения выходного вала n3 = 94 мин
-1

. 

Срок службы 8000ч. 
 

 

1 КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ 

 

1.1 Определить мощность на выходном валу редуктора [1, стр.46,(4.1)]: 
 

98484,9100333  TP Вт; 

где 
3T  = 100 Нм; 84,9

30

9414,3

30

3

3 



n

 с
-1

. 

 

 

1.2 Мощность на ведущем валу привода: 
 

1405
7,0

9843
1 

общ

P
P


Вт = 1,4 кВт 

 

ηобщ = η1.2η3.4ηп
2
 = 0,95·0,75·0,99

2
 = 0,7 

 

1.2 = 0,95 – кпд ременной передачи; 

3.4 = 0,75 – кпд червячной передачи; 

п = 0,99 – кпд пары подшипников [1, стр.46, табл. 4.1], [2, 

стр.21, т.3.1], [6, стр.42, т.2.2]. 
 
 

1.3 Выбор электродвигателя. 

Принимаем электродвигатель АМ80А2У3: 

Рдв = 1,5кВт; ωдв = 2850 мин
-1

 [6, стр.406, табл.К 9]. 
 

 

1.4 Общее передаточное число привода [1, стр.47, (4.4)]: 
 

                    .3,30
94

2850

3

1 
n

n
uобщ  

 
 

1.5 Разбивка общего передаточного числа по ступеням [6, стр.43, 

п.2.2]. 
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Принимаем u1.2=2  [1, стр.48, табл. 4.2], [6, стр.45, табл.2.3] – 

передаточное число ременной передачи. * 

Тогда передаточное число червячного редуктора [1, стр.102]: 
 

.15
2

3,30

2.1

4.3 
u

u
u

общ
 

 

 

1.6 Угловые скорости и вращающие моменты на валах привода [2, 

стр.24…25]: 
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9,899,095,027,412.112  пuTT   Нм, 
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1,10099,075,0159,823.223  пuTT   Нм; 
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n
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Некоторая разница в величинах T3,n3  в сравнении с задани-

ем возможна в результате округления величин в процессе расчетов.  

Пример кинематического и силового расчета см. [1, стр. 

51…53]. Там рассмотрен расчет в порядке обратном, предложен-

ному здесь: от тихоходного вала привода к быстроходному. 
______________________________________________________________________ 

* Передаточное число ременной передачи назначено целым для упрощения про-

цедуры выбора шкивов. При этом уже учтено, что для закрытой червячной пере-

дачи получим u2=15, т.е. близко к стандартному для червячных редукторов 

uред=16 [6, стр.45, табл.2.3]. 

2 РАСЧЕТ ПЛОСКОРЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 

 Методика расчета ременных передач постоянно совершен-

ствуется, приходят новые материалы и конструкции ремней. По-

этому с каждым изданием учебной литературы вносятся некоторые 

изменения при сохранении общей основы расчета на тяговую спо-

собность ремня. Наиболее выпукло, в открытом виде эта методика 

демонстрируется в учебном пособии “Проектирование механиче-

ских передач”/Под ред. С.А. Чернавского. М.: Машинострое-

ние.1976. Мы сочли необходимым представить решение задачи по 

расчету плоскоременной передачи в двух вариантах: с тканым про-

резиненным ремнем из ткани бельтинг и резинотканевых ремней из 

тканей полиэфирного и хлопчатобумажного волокна. 

В списке использованной литературы под №5 присутствует 

учебное пособие С.А. Чернавского 1984г. Ссылку на упомянутое 

издание 1976г. будем делать с отметкой [5*]. 
 

 

2.1 РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ С ТКАНЫМ ПРОРЕЗИНЕННЫМ  

      РЕМНЕМ 
 

2.1.1 Определить диаметр ведущего шкива 1D  по формуле [1, 

стр.119,(7.3)], [5*, стр. 357, (11.3)]: 
 

4,106...6,90
2850

4,1
)1350...1150()1350...1150( 33

1

1
1 

n

P
D мм. 

 

Принимаем 1001 D  мм [1, стр.119], [5, стр. 257], [5*, стр. 

363,  табл. 11.9], [6, стр. 448, табл. К40]. 
 

 

2.1.2 Диаметр ведомого шкива 2D  [1, стр. 119 из (7.2)], [6, стр.81, 

п.2], приняв относительное скольжение 01,0 : 
 

198)01,01(2100)1(2.112  uDD  мм. 
 

Округляем до ближайшего стандартного ммD 2002   [см. там же, 
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где выбран D1].  
 
 

2.1.3 Уточнить передаточное число [1, стр. 119, (7.2)], [5*, стр. 357, 

(11.4)], [6, стр. 81]: 
 

.02,2
)01,01(100
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2 



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
D

D
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2.1.4 Определить межосевое расстояние [5*, стр. 357], [5, стр.256], 

[6, стр. 81]: 
 

450)200100(5,1)(5,1 21  DDа  мм. 
 

и длину ремня L  [1, стр.120, (7.5),(7.7)], [5*, стр.357,(11.2)], [6, 

стр.81]: 
 

.55,1376
4504

)100200(

)200100(
2

4502
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)(
)(

2
2

2

2
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Ремни тканые прорезиненные, резинотканевые и кордшнуровые 

выпускают конечной длины, поэтому округления до стандартной 

величины не требуется. 
 
 

2.1.5 Определить угол охвата 1  [5, стр.257, (9.3)], [5*, стр. 357, 

(11.1)], [6, стр. 81, п.7]: 
 

00120

1 6,166
450

100200
6018060180 







a

DD
 ,   

 

вычислить коэффициент С  или выбрать по таблицам [1, стр.122], 

[5*, стр. 358, (11.9)], [6, стр. 82, табл. 5.2]: 

 

.96,0)6,166180(003,00,1)180(003,00,1 1  С  
 
 

2.1.6 Найти скорость ремня [5*, стр. 357], [6, стр. 81, п. 8]: 

86,14
601000

285010014,3

601000

11










nD
v


 м/с, 

 

вычислить коэффициент Cυ или выбрать по таблицам [5*, стр.358, 

(11.10)], [6, стр. 82, табл. 5.2]: 
 

.95,086,140004,004,10004,004,1 22  VC  
 

 

2.1.7 Находим  Ср=1 и Сθ=1  [6, стр.82, табл.5.2]. 
 

 

2.1.8 Принять 
40
1

1


D

  и вычислить оптимальное значение по-

лезного напряжения [5*, стр.358, (11.8)], [14, стр.149, таб.8.9]: 
 

25,2
40

1
105,20 k  МПа. 

 

 

2.1.9 Определить допускаемое полезное напряжение  [5*, стр. 358, 

(11.7)]: 
 

052,21195,096,025,2][ 00  CCCCkk pV  МПа. 
 
 

2.1.10 Определить окружное усилие [5*, стр.357], [6, стр.83, п.10]: 
 

2,94
86,14

4,110001000 1 



v

P
Ft Н и найти требуемую площадь 

сечения ремня [5*, стр.357, (11.6)]: 
 

 
9,45

052,2

2,94


k

F
bA t мм

2
. 
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2.1.11 Выбираем прорезиненный ремень типа Б, число прокладок z 

=2, толщина ремня: 
 

5,2225,125,1  z  мм [5*, стр. 356, табл. 11.5]. 

Проверяем соотношение 
40

1

100

5,2

1


D


. 

Расчетная ширина ремня 36,18
5,2

9,45




A
b  мм. 

Округляем до ближайшего по стандарту b=20мм. 
 

 

2.1.12 Определить натяжение ветвей ремня и давление на вал при 

8,10  МПа. 

Предварительное натяжение: 
 

F0 = σ0 b δ = 1,8·20·2,5=90H. 
 

Сила давления на вал [5*, стр. 361, (11.17)], [6, стр. 84]: 
 

178
2

6,166
sin902

2
sin2

0

1
0 


FQ  Н для самонатяжных 

передач или 
 

216
2

6,166
sin270

2
sin3

0

1
0 


FQ Н. 

 

-последнее для передач с периодическим регулированием 
натяжения ремня. 

Угол наклона ременной передачи к горизонту 00 . 
 

 

2.2 РАСЧЕТ ПЛОСКОРЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ С 

КОРДШНУРОВЫМ РЕМНЕМ 
 
 

2.2.1 Выбрать кордшнуровой ремень [1, стр.118, рис.7.3,б]. Толщи-

ну ремня  δ=2,8мм  принимаем по таблице [6, стр.80, т.5.1]. 
 

2.2.2  Диаметр ведущего шкива D1 принимаем по рекомендациям 

[6, стр.80, таб. 5.1]: D1≥70δ. 

Произведем расчет нескольких вариантов и результаты 

представим в виде таблицы, которую будем заполнять по мере вы-

полнения расчетов пункт за пунктом вплоть до определения шири-

ны ремня. В таблицу 1 включены четыре варианта расчетов при D1, 

равном соответственно 100, 180, 112  и  125, а также все значения 

D1/δ. Количество просчитываемых вариантов зависит от умения 

прогнозировать результат, что определяется опытом конструктора. 

 Здесь же производим вычисление диаметра ведомого шкива 

[6, стр.81], [1, стр.119 из (7.2)]: 
 

D2=D1u1(1-ε) 
 

 Вычисляем все обозримые варианты, округляем до стан-

дартного [1, стр.119], [6, стр.448, т.К40], [5*, стр.363, т.11.9] и так-

же заносим в таблицу 1. 
 
 

2.2.3…2.2.7 Произвести все вычисления по пп. 2.1.3…2.1.7. В п. 

2.2.7 дополнительно выбирается коэффициент Cd  [6, стр. 82…83, 

табл.5.2]. Все результаты свести в таблицу 1. Коэффициенты угла 

охвата Сα для всех вариантов равны 0,96 (в таблице не указаны). 
 

 

2.2.8 Выбрать допускаемую приведенную удельную окружную си-

лу [ko] – по своей сути это полезные напряжения, Н/мм
2
. 

 Для значений D1=100 и 180  [ko] см. [6,стр.80, т.5.1]. Для 

иных размеров D1 величины [ko] находим интерполяцией по той же 

таблице (результат в таблице 1). 
 

 

2.2.9 Определить допускаемую удельную окружную силу [6, стр.83, 

п.11]: 
 

[kп]=[ko]CθCαCvCрСd МПа. 
 

 

2.2.10 Определить окружное усилие [6, стр. 83, п. 10], [14,стр.145, 

(8.5)]: 
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v

P
Ft

11000
  Н. 

 

и найти требуемую ширину сечения ремня [6, стр.83, п.12]: 
 

b=Ft / [kп]δ мм. 
 

 Нам представляется возможным по результатам расчетов 

принять вариант №4 (таблица 1) с расчетной шириной ремня 

b=21,7мм , которая округляется до стандартной b=25мм [1, 

стр.123], см. также выдержку из ГОСТ [6, стр.84, п.12]. 
 

 

Таблица 1 - Результаты промежуточных расчетов 

Вариант D1,/мм D1/δ D2,мм uф a,мм l,мм [k0] 

1 100 ~35 200 2,02 450 1376 0,90 

2 180 ~65 355 1,99 800 2450 1,60 

3 112 40 224 2,02 500 1500 1,05 

4 125 ~44 250 2,02 562 1717 1,20 

 α1 v,м/c F,H Cv Cd [kп] b,мм 

1 167 14,86 94,20 0,95 1,1 0,94 35,8 

2 167 28,70 52,40 0,79 1,2 1,517 12,3 

3 167 16,70 83,83 0,95 1,1 1,097 27,3 

4 167 18,60 75,26 0,90 1,2 1,244 21,7 

  
  

2.2.11 Сила давления ремня на вал [1, стр.121, (7.19)], [6, стр.84, 

п.16] при σо=2Н/мм
2
 [6,стр.77,т.5.1]: 

 

Q=2FoSinά1/2=2·140·Sin166,6/2=278Н, 
 

Fo=σoδb=2·2,8·25=140H. 
 

 

3 РАСЧЕТ КЛИНОРЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ 

3.1 Выбор типа сечения ремня [1, стр. 123, табл. 7.2], [5*, стр. 370, 

табл. 11.12], [6, стр. 86, рис. 5.2]. 

При скорости ремня v>5м/с и мощности Р≤2 кВт рекомен-

дуются ремни типа О, А. 
 
 

3.2 Выбор диаметра шкива [1, стр. 124, табл. 7.3], [5*, стр.371, 

табл.11.13], [6, стр.89, табл.5.5]. Принимаем 1001 D  мм или 

1401 D  мм – в зависимости от типа сечения ремня. Можно ориен-

тировочно посчитать диаметр шкива [1, стр.119, (7.4)]: 
 

11 TCD  . 
 

 

3.3 Диаметр ведомого шкива D2=D1u(1-ε) [1, стр. 119, (7.2)], [6, 

стр.87, п.4], при этом и = и1.2: 

Для сечения О. 198)01,01(21002 D мм по ГОСТ 

20889-88; 2002 D мм [6, стр.448, табл.К40]; 

Для сечения А. 2,277)01,01(21402 D мм, принимаем 

2802 D мм [6, стр.448, табл.К40]. 
 

 

3.4 Уточненное значение передаточного числа [1, стр. 119, (7.2)], 

[5*, стр. 357, (11.4)]: 
 

)1(1

2




D

D
uф : 

 

О.      uф=2,02; 

А.      uф=2,02. 
 
 

3.5 Предварительное межосевое расстояние  [1, стр.120], [5*, 

стр.269], [6, стр.88, п.6].      Принимаем 2Dа  . 
 

О.      200а мм; 

А.      280а мм. 
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3.6 Длина ремня: 
 

a

DD
DDа

4

)(
)(

2
2

2

12
21





  [1, стр.120,(7.7)], 

[5*, стр. 357, (11.2)], [6, стр.88, п.7]: 
 

О. 5,883
2004

)100200(
)200100(

2
2002

2








 мм; 

 

А. 9,1246
2804

)140280(
)280140(

2
2802

2








 мм. 

 

Принимаем стандартные ремни [1, стр.120], [5*, стр.370, 

табл.11.11], [6, стр.440, табл.К31]: 
 

О.      900 мм; 

А.      125 0мм. 
 

Примечание: после выбора стандартного ремня можно пере-

считать межосеовое расстояние [1, стр. 120, (7.8)], [6, стр. 88, п.8]. 

 

3.7 Угол охвата 
a

DD 120

1 60180


  [1, стр.120, (7.9)], [5*, 

стр.357, (11.1)], [6, стр. 85, п.9]: 
 

О.      00

1 150
200

100200
60180 


 ; 

А.      00

1 150
280

140280
60180 


 . 

 

3.8 Коэффициент угла охвата )180(003,01 1 С [5*, стр. 358, 

(11.9)], [6, стр. 82, табл. 5.2]: 
 

О.      ;91,0)150180(003,01 С  

А.      .91,0)150180(003,01 С  

3.9 Скорость ремня 
100060

11




nD
v


 [1, стр.119], [5*, стр. 357]: 

 

О.     8,14
100060

285010014,3





v м/с; 

А.      8,20
100060

285014014,3





v  м/с. 

 

 

3.10 Коэффициент режима 1рС  [6, стр. 82, табл. 5.2], [5*, 

стр.359, табл.11.7]. 
 
 

3.11 Число пробегов [13, стр.142, (11.33)], [6,стр.88, п.11]:  

v/l c
-1 

 

О.       v/l=14.8/0,9=16,4; 

А.       v/l=20,8/1,25=16,6. 

[v/l]=30 c
-1

. 
 
 

3.12 Принимаем 2,10  МПа - напряжения предварительного 

натяжения. 
 

 

3.13 Принимаем допускаемую приведенную мощность, передавае-

мую одним клиновым ремнем при  u=1  и расчетной скорости рем-

ня [P0]кВт [1, стр.124, т.7.3], [6, стр.89, т.5.5]: 
 

О       [P0]=1,69; 

А.     [P0]=3,42. 
 

 

3.15 Допускаемая мощность, передаваемая одним ремнем  

[6, стр. 90, п.12]: 
 

[Pп]=[P0]CрСαCu кВт, 
 

где при  u=2  Cu=1,12 [1, стр.123]. 
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О.   [Pп]=1,69 1 0,91  1,12=1,66 кВт; 

А.   [Pп]=3,42 1 0,91  1,12=3,35 кВт. 
 
 

3.16 Определить количество клиновых ремней [1, стр.123,(7.31)], 

[6, стр. 90, п.13], если zmin = 2: 
 

          О.           z≥Pном/[Pп]=1,5/1,66=0,9≈1; 

 А.           z≥Pном/[Pп]=1,5/3,35=0,45, 
 

где Pном – номинальная мощность двигателя, кВт. 

 Принимаем ремень типа О, число ремней z=2 [13,стр.142]. 

Ремень типа А не может быть принят, так как  z<1. 
 

 

3.17 Площадь сечения ремня [6, стр.440, т.К31]: 

тип О     А=47мм
2
. 

 

 

3.18 Определить силу давления на вал [5*, стр. 373,(11.24)], [6, 

стр.91, п.17]. 
 

Q=2σ0AzSinα1/2=2·1,2·47·2·Sin150/2=216H. 
 

 Пример расчета клиноременной передачи см. [1, 

стр.131…132]. 
 

 

4 РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ 
  

4.1 Выбор материала червяка и червячного колеса: 

 -материал червяка [1, стр.107] - принимаем сталь 40Х, тер-

мообработка улучшение + ТВЧ, HRC=45...50 [6, стр.52, т.3.1; 

стр.53, т.3.2]; 

 -для выбора материала венца колеса находим скорость 

скольжения [6, стр.57] по эмпирическому соотношению, пока не 

известна геометрия передачи: 
 

3100
10

1584,93,4

10

3,4
3

3
3

33

23 


 T
u

vs


м/с. 

 

(Обратить внимание: в формуле для вычисления υs [6, стр.57] зна-

чатся ω2 и T2, в нашем же случае индексы соответствуют номеру 

тихоходного вала редуктора в заданной расчетной схеме). 

      В таблице [6, стр.57, т.3.5], [1, стр107, т.6.6] при скорости 

скольжения 5...2sv м/с рекомендуются безоловянистые бронзы 

группы II. 

 Принимаем бронзу БрА10Ж4Н4 центробежной отливки, для 

которой 700В МПа, 460Т  МПа. 
 

 

4.2 Определение допускаемых напряжений для червячного колеса 

[6, стр.58, таб.3.6], [1,стр.107, (6.13)]: 

- контактное напряжение при твердости червяка HRC>45: 
 

       22532530025300  sH v  МПа;  
 

- напряжение изгиба  [6, стр.58, табл. 3.6]: 
 

  .)25,008,0( FLTBF K   

 

.103,4580009,9573573

;745,0100,25/10/10

6

3

9 6669





h

FL

LN

NK



    

 

Если N<10
6
, то его принимают 10

6
, если N>25 610 , то необ-

ходимо принять 25·10
6
 [6, стр.58, т.3.6]. 

 

  4,127745,0)46025,070008,0( F  МПа. 
 
 

4.3 Определить межосевое расстояние [6, стр. 74]: 

76225/1010061]/[1061 3 233 23

3  HW Тa  мм. 
 

Принимаем 80Wa мм [6, стр. 60, табл. 4.1], [1, стр. 103], [5, 

стр. 51] 

См. также [1, стр.108, (6.23)] 
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4.4.. Выбрать число заходов червяка [6, стр. 74]: 

 z = 2 (при u2.3 = 14…30). 
 
 

4.5 Определить число зубьев червячного колеса [1,стр.102]: 
 

z2 = z1·u2.3 = 2·15=30.     
 

Округляем до стандартного по ГОСТ 2144-76  z2 = 32. 
 

 

4.6 Определить модуль зацепления [6, стр. 74]: 
 

;25,4...5,3
32

80
)7,1...5,1()7,1...5,1(

2


z

a
т w  

 

Ориентируясь на ГОСТ , принимаем 4т мм [1, стр.102], 

[6, стр. 75]. 
 
 

4.7 Коэффициент диаметра червяка [6, стр. 75], [1, стр.102, (6.2)]  
 

832
4

802
2

1 


 z
m

az
q w  

 

или 
 

.8...9,632)25,0...212,0()25,0...212,0( 2  zq  
 

 

Принимаем 8q  [6, стр.72, п.5], [1, стр.102]. 
 

 

4.8 Определить фактическое передаточное число [6, стр.76, п.7], [1, 

стр.102, (6.1)]: 
 

.4%2,6100
15

1615
%100

,162/32/

3.2

3.2

12











u

uu
u

zzu

ф

ф

 

По согласованию с заказчиком такое отклонение (>5%) мо-

жет быть принято. В противном случае пришлось бы выполнять 

нестандартный редуктор. 
 
 

4.9 Проверка возможности выполнения некоррегированной переда-

чи: 
 

80)328(45,0)(5,0 2  Zqта  мм 
 

равно стандартному, коррекция передачи не требуется. При необ-

ходимости коэффициент коррекции можно подсчитать [1, стр.103, 

(6.4)] [6, стр.75, п.6]: 
 

 )(5,0)/( 2zqmax w
|1|. 

 
 

4.10 Основные геометрические параметры передачи [6, стр. 76], [1, 

103. т.6.2], [13, стр. 225…226]: 
 

делительный диаметр 32841  mqd мм; 
 

диаметр окружности вершин 404232211  mdda
мм; 

 

диаметр окружности впадин 4,2244,2324,211  тdd f мм; 
 

длина нарезаемой части червяка 
 

 b1= 4804)205,510()5,510( 1  Cmzx мм 

при х≤0 С=0; 
 

соответственно размеры колеса: 
 

12832422  mzd мм; 
 

136)01(42128)1(222  хmdda
мм; 

 

4,118)02.1(42128)2,1(222  хmdd f мм; 
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ширина венца:  
 

b2=0,355a=0,355·80=28мм (по ГОСТ 6636-69 принимаем 

b2=28мм [6, стр.326, таб.13.15]); 
 

угол подъема винтовой линии червяка и угол наклона зуба колеса:   
 

γ=arctgz1/q=arctg2/8 ,  γ=14
º
; 

 

наибольший диаметр колеса: 

142)22/(46136)2/(6 122  zтdd аам
мм 

 

условный угол обхвата  2δ: 
 

sinδ=b2/(da1 – 0,5m)=28/(40 – 0,5·4)= 0,735 , 

δ=47˚20΄. 
 

 

4.11 Фактическая скорость скольжения из геометрических пара-

метров передачи [6,стр.77, п.10], [1, стр.105, (6.7)]: 
 

6,214cos210/329,916cos210/ 33

13   duv фs м/с. 

 

 

4.12 Проверить контактные напряжения зубьев колеса [6, стр.77, 

п.11], [1, стр.109, (6.25)]: 
 

2141
12832

1560
340340

21

2 


 K
dd

Ft

Н МПа < .235][ n  

 

1560
128

101002102 3

2

3

3

2 






d

Т
Ft Н. [1, стр.106, (6.10)]. 

 

При  
 

v2=ω3d2/2·10
3
=9,9·128/2·10

3
=0,63м/с<3м/с принимаем K=1. 

 

  2356,225300 Н МПа. [6, cтр.58, т.3.6] 
 

%15%9,8%100
235

214235



 Н  [6, стр. 78, п.11]. 

 

 

4.13 Проверить напряжения изгиба зубьев колеса [6, стр.78, п.12], 

[1, стр.110, (6.28)]: 
 

161
428

1560
64,17,07,0

2

2

2 


 K
mb

F
Y t

FF МПа<<   2F =127,4 МПа. 

 

zv2=z2/cos
3
γ=32/0,97

3
 = 35; 

 

YF2=1,64 [6, стр.78, табл.4.10], [1, стр.110].  
 

Пример расчета червячной передачи см.[1, стр. 114… 116].   
 

 

5 ПРЕДВАРИТЕЛЬНЫЙ (ОРИЕНТИРОВОЧНЫЙ) РАСЧЕТ 

ВАЛОВ И ЭСКИЗНАЯ КОМПОНОВКА РЕДУКТОРА 
 

5.1 Определяем диаметр выходного конца быстроходного вала рас-

четом на кручение [1, стр.149,(10.4)], [5, cтр.296], [6, стр. 112,т.7.1]: 
 

35,12
25

1075,816

][

16
3

3

3
2

1 








 К

в

T
d мм. 

 

25][ К МПа [5, стр. 157], [6, стр. 110, п.7.2]. 
Сравниваем расчетный диаметр выходного конца быстроходного 

вала с диаметром вала электродвигателя: 22d мм [6, стр. 407, табл. 

К10] для случая возможного соединения редуктора с электродвига-

телем посредством муфты. Тогда принимаем 201 вd мм (свобод-

ные диаметры и длины округляем по ГОСТ 6636-69 [6, стр. 326, 

табл. 13.15]. разница диаметров валов двигателя и редуктора – 

10…15%. 
 

5.2 Диаметры посадочных мест под подшипником  

251 nd мм (кратно пяти – внутренний диаметр подшипни-

ка). 
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5.3 Параметры нарезанной части определены в п. 4.10. 

4,221 fd мм; 321 d мм; 401 аd мм; 481 b мм. 
 

 

5.4 Диаметр выходного конца тихоходного вала редуктора: 

4,27
2514,3

1010016

][

16
3

3

3
3

2 








К

в

T
d


мм. 

 

Округляем по ГОСТ до 302 вd мм. 
 

 

5.5 Диаметры посадочных мест под подшипниками 352 nd мм. 

Для обеспечения необходимой высоты заплечиков для упора 

подшипников диаметр следующего  (за подшипником) участка вала 

442 зd мм [5*, стр.197, табл. 8.12], [6, стр.112, табл. 7.1, примеч.1; 

стр.185, рис.10.12, размер d3]. 
 

 

5.6 Диаметр вала в месте посадки червячного колеса  

2Кd  46мм (см. ГОСТ 6636-69 [6, стр.326, табл. 13.15; 

стр.172, рис.10.13, опять обозначен d3]). 
 
 

5.7 Диаметр ступицы червячного колеса [1,стр. 228, рис. 13.15], [5, 

стр.428,(14.19)], [6, стр.178, т. 10.4]: 
 

8,82...6,7346)8,1...6,1()8,1...6,1( 22
 Кст dd мм. 

 

Принимаем 802 стd мм. 
 

 

5.8 Эскизная компоновка валов редуктора. 
Вал-червяк и вал колеса проходят две стадии проектирова-

ния. Конструктор должен назначить диаметры и длины каждого 

участка (ступени) вала. Эта процедура должна предшествовать вы-

черчиванию валов. Она хорошо представлена в учебном пособии 

[6, стр. 112, таб. 7.1 и стр. 114, рис. 7.1]. на первом же этапе, при 

проведении расчета вала на статическую прочность, при построе-

нии эпюр изгибающих моментов, достаточно эскизной компанов-

кой определить лишь длину плеч балки, измеряемых по концам 

участков. Границами участков служат линии действия сил (внеш-

них нагрузок на вал и опорных реакций). Мы ограничиваемся здесь 

только эскизной компановкой. 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Рисунок – 9 - Схема компоновки вала червячного колеса  
 

 

5.8.1 Длина вала - червяка (по серединам опор) l1 и длины консоль-

ной части выходного конца l3: 
 

13021  d мм; 29
2

28
5

2

20

22

1

3 
B

х
d в мм, 

 

где 
1вd  - длина расточки бобышки быстроходного вала, принятая 

равной его диаметру, (подшипник расположен в середине по длине 

расточки); 

l1 , l3 – длины плеч, см. на рисунке 10. 
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B = (1,1...1,15)b – ширина шкива [1, стр.126]. 
 

Для кордшнурового ремня b=25мм.  

Принимаем B=28мм. 
 

 

5.8.2 Длина вала червячного колеса: (рисунок 9) 
 

8,82...2,5546)8,1...2,1()8,1...2,1(

2

2

22





Кст

вст

d

dх




 

 

Принимаем 75ст мм. Длина расточки бобышки под 

подшипник принимается равной диаметру вала 2вd  - в процессе 

конструирования может уточняться; 15...5х мм зависит от раз-

меров редуктора. Принимаем 5х мм. 
 

1153052752 22  вст dх мм. 
 

Этого этапа эскизной компоновки достаточно для прибли-

женного расчета валов и подбора подшипников. 

На второй стадии проектирования валы вычерчиваются на 

миллиметровой бумаге со всеми своими размерами по п.п.4.10, 

5.1…5.7. недостающие размеры определяются согласно рекомен-

дациям [6, стр. 112, табл. 7.1] и другим методическим разработкам, 

в частности [1,5]. 

 
 

6 ПРОВЕРКА ДОЛГОВЕЧНОСТИ ПОДШИПНИКОВ 

      (одновременно построение эпюр изгибающих моментов) 
 

Подшипники принимаем радиально-упорные, 46305 – для 

быстроходного [6, стр.434, т. К28], 7207 – для тихоходного валов 

[5, стр.538], [6, стр.436, табл. К29] (рисунок 10).  
 

 

6.1 Определить реакции опор вала червяка [1, стр.166, п.2], [6, 

стр.138, рис.8.4] 

Внешние нагрузки на вал 
 

278Q Н; 9,546
32

1075.822
;0

3

1

2
1 




d

Т
Ft Н;  

15601 аF Н = Ft2 (см. п.4.12);  
 

7,56420221  tgFFF trr
Н. 

 

Q принято по расчету кордшнуровой передачи 

при ее горизонтальном расположении (см. п.2.2.11). 

Запишем уравнение равновесия сил, действующих на балку 

в плоскости чертежа (от силы Ft1), затем – в перпендикулярной 

плоскости – от сил Fr1, Fa1 и Q. 

-- от силы Ft1   
 

 ;0
2

11
1

1  


BtА RFОT  

 

 45,273
2

9,546

2 1

11
1 

l

lF
R t

B Н; 

 

 45,27311  BA RR Н – при симметричной нагрузке; 

    QFсилот r ,1  

 

  .0)(
2

3112
1

1  


QRFОT BrА  

 

36,622
130

)29130(278
2

1307,564)(
2

1

31
1

1

2 









QF

R
r

B Н. 

Σy=0;   RA2=Fr1+Q – RB2=564,7+278 – 622,36=220,36H. 
 

от осевой силы Fa1  ΣTA=0 → - Fa1
2

1d
+RB3l1=0; 



81   82 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Рисунок 10 -  Схема нагружения быстроходного вала  

    и построение эпюр изгибающих моментов 
 

RB3 = Fa1

1

1

2l

d
=1560

1402

32


=192. 

 

∑y=0;     RA3=RB3=192 H.   
 

 

6.2 Суммарные радиальные нагрузки на опоры. 

Опора А: 
 

8,494)19236,220(45,273)( 222

32

2

1  AAArA RRRF Н. 

 

Опора В: 
 

510)19234,622(45,273)( 222

32

2

1  ВВВrB RRRF Н. 

 

RB3 введена со знаком “-“, так как направлена против RB2 (см. рису-

нок 10). 

Опора В более нагруженная, поэтому конструкцию опор вы-

полним таким образом, чтобы осевая сила воспринималась опорой 

А (для этого подшипники установим враспор). 
 

 

6.3 Осевые составляющие радиальных реакций шариковых ради-

ально-упорных подшипников [5, стр. 363], [6, стр.141, табл.9.1]: 
 

5,3368,49468,0  rAA eFS Н; 
 

8,34651068,0  rВВ еFS Н. 
 

68,0е  [5, стр.360, т.12.26)], [6, стр.145, табл.9.3] при углах дав-

ления подшипника 46305 ά = 26°. По каталогу для названного подшип-

ника имеем : d = 25 мм; D = 62 мм; Dw = 11,51 мм; z = 10; cr = 2690 H; 

C0=14600 H [1, стр. 407, табл. 22]. Знание диаметра окружности центров 

набора шариков Dpw для радиально-упорного подшипника с углом кон-

такта α > 18° не потребуется. Коэффициенты радиальной и осевой нагру-

зок будут получены непосредственно из таблицы [1, стр. 200, табл. 11.14] 

соответственно Х = 0,41; Y = 0,87. 
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6.4 Суммарная осевая нагрузка на подшипник (см. рисунок 5): 

      при SA ≥SB  и  Fa > 0   Fa1 = SA =SB . 

 Здесь буквой В обозначен подшипник, воспринимающий 

осевую нагрузку [13, стр. 298], [6, стр. 140, табл. 9.6]. тогда из об-

щего уравнения   Fa = Fa1 – Fa2 = 0   [13]  найдем осевую нагрузку 

на опору В (это левая линия нагружения опоры А) 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

aaa FFF  12
   или   190715603472  aBa FSF  Н = FA. 

 

 - осевая нагрузка на опору А. 

Опора В внешней осевой нагрузки не воспринимает. 
 
 

6.5 Эквивалентная нагрузка. 

Для опоры А:  
 

.85,3
8,494

1907
е

F

F

rА

А   

 

ТбАrАЭА ККУFVХFР )(   [1, стр. 197, (11.4)], [5, стр.360, 

(8.4)], [6, стр. 141, табл.9.1], [13, стр. 305, (18.4)]; 
 

87,0;41,0  УХ  [1, стр.200, табл.11.14], [5, стр. 360 

табл. 12.26], [6, стр. 141, табл.9.1]; 

1V  [1, стр.197], [5, стр.359], [6, стр.142, таб.9.1]; 

2,1бК  [1, стр.198, табл.11.12], [5, стр.362, табл. 12.27], [6, 

стр.145, табл.9.4]. 

0,1ТК  [1, стр.197], [5, стр.359], [6, стр.147, табл.9.5]. 
 

224212,1)158187,018,49441,0( ЭАР Н = 2,24 кН 
 

Для опоры В: 
 

TбrВЭВ ККVFР   [13, стр. 306, (18.6)], [5*, стр. 233, (8.5)], [6, стр. 

141, табл.9.1]; 
 

0,1;2,1;1  Tб ККV . 

 

61212,15101 ЭВР Н. 
 

Долговечность определяем по более нагруженному подшип-

нику. 
 

 

6.6 Расчетная долговечность [6, стр. 140], [1, стр. 205, (11.15)]; [13, 

стр. 305, (18.3)]: 
 

9810
24,2

1,21

142060

10

60

10
36

3

2

6


























ЭА

r
h

Р

C

n
L час. 

 

1,21rС кН [6, стр. 434, табл. К28]. 

Проектный срок службы достигнут. 
 
 

6.7 Произведем расчет величин изгибающих моментов в характер-

ных сечениях: 

в среднем сечении червяка: 
 

17774
2

130
45.273

2
1

1 


AFt RМ Н·мм; 

 

4,14323
2

13036,220
2

1
2 


AFr RМ  Н·мм; 

12480
2

130
0,192

2

1
3 

l
RM AFa  Н·мм; 
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и в сечении под опорой В: 
 

8062292783  lQМQ  Н·мм. 
 

Из анализа результатов получаем, что наиболее нагружен-

ным будет среднее сечение червяка. 
 
 

6.8 Суммарный изгибающий момент для среднего сечения червяка 

[13,стр.234,(13.59)]: 
 

32159)124804,14323(17774)( 2222  FaFrFtИ ММММ Нмм 
 

 

6.9 Эквивалентный момент [13, стр.234, (13.60)]: 
 

33329875032159 222

2

2  TММ Иэкв  Нмм. 
 

 

6.10 Диаметр вала в опасном сечении [13, стр. 267, (16.10)]: 
 

8,18
501,0

33329

][1,0
33

1





 И

эквМ
d


мм < 4,221 fd мм (см.п.4.10). 

 

60...50][ 1  И МПа [13, стр. 1266, табл.16.1]. 

Аналогично можно рассчитать требуемый диаметр вала в 

сечении В и сравнить с назначенным размером dп1. 
 

 

6.11 Расчет прогиба вала червяка [13, стр.273, табл.16.4] 

 В среднем сечении червяка  
 

EI

Fl

EIl

bFa
yF

483

2

1

1

22

 , 

 

где a и b – плечи приложения нагрузки; 

      Е = 2,1·10
5
 МПа – модуль упругости стали; 

      
64

4

1fd
I


  - осевой момент инерции сечения; 

 

12352
64

4.2214.3 4




I мм
4
, 

 

7847.5649.546 222

1

2

1  rt FFF Н. 

 

При a=b=l1/2  получим 
EI

Fl
yF

48

3

1 , тогда 

 

013.0
12352101.248

130784
5

3





Fy мм < [y] 

 

[y] = (0.01…0,03)m = (0,01…0,03)·4 = 0,04…0,12 мм. 

 
 

 

Контрольные вопросы к задаче №2 
 

1. Какой материал червяка используется обычно в закрытых 

червячных передачах? 

2. От какого кинематического параметра червячного зацепления 

в первую очередь зависит выбор материала червячного коле-

са? 

3. Какая сравнительная стоимость серого чугуна и бронзы, оло-

вянистой и безоловянистой бронзы? 

4. В каких случаях для изготовления червячного колеса исполь-

зуют чугун, в каких случаях – оловянистую бронзу? 

5. Какой фактор является критерием прочности закрытой чер-

вячной передачи? 

6. По каким напряжения производят проверочный расчет чер-

вячной передачи? 

7. Как определить диаметр делительной окружности червячного 

колеса, диаметр делительного цилиндра червяка? 
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8. Как производится проверка соответствия выбранного модуля 

и коэффициента диаметра червяка величине стандартного 

межцентрового расстояния? 

9. Какую процедуру выполняют при несоответствии межцентро-

вого расстояния стандарту? 

10. Какая расчетная схема сопротивления материалов использу-
ется при расчете вала на изгиб? 

11. Как определить силы, действующие на зуб колеса (Ft2, Fr2, 

Fa2)? 

12. Какую деформацию испытывает вал червяка кроме изгиба? 
13. Как определить эквивалентный изгибающий момент? 
14. Как определить диаметр быстроходного шкива в расчетах 

плоскоременной (клиноременной) передачи? 

15. Как соотносится оптимальное полезное напряжение в ремне и 
кривая скольжения ремня? 

16. Как перейти от оптимальных полезных напряжений в ремне к 
допускаемым? 

17. Как определить площадь поперечного сечения ремня плоско-
ременной передачи? 

18. Как выбрать тип сечения клинового ремня? 
19. Как выполнить проверку фактического передаточного числа 

ременной передачи? 

20. Как определить окружную силу на ободе тихоходного шкива? 
21. Чему равна сила давления ремня на вал в ременной передаче? 
22. Как посчитать число ремней клиноременной передачи? 

 

 

Задача № 3 Рассчитать пару шевронных колес одноступен-

чатой закрытой передачи, если мощность на валу шестерни 

181 Р кВт, частота вращения шестерни 10001 n  мин
-1
, колеса 

2502 n об/мин, нагрузка переменная, режим нагружения тяжелый, 

передача нереверсивная. Срок службы передачи 3 года при дву-

сменной работе. Материал шестерни – сталь 40ХН, улучшенная 

834В МПа, НВ=270 [14, стр. 196, таб. 9.13], материал колеса – 

Сталь 40Х, улучшенная: 834В  МПа, НВ=245 [14, стр. 196, таб. 

9.13]. 
 

 

1. Определить передаточное число: 
 

4
250

1000

2

1

2.1 
n

n
u . 

 

 

2. Суммарное число циклов нагружения 
 

hц nLN  60 , где 12600273003 hL ч. 

 

(3 года, при работе в 2 смены, по 7 часов в рабочие дни). 
 

Для шестерни              
7

11 106,751260010006060  hц LnN . 

Для колеса                    

7
7

1

22 109,18
4

106,75
60 




u

N
LnN

ц

hц
. 

 

 

3. Допускаемые контактные и изгибные напряжения. 

По таблице [14, стр. 192, таб. 9.11] предел контактной вы-

носливости  
 

для шестерни: 

610702702702lim  HBH МПа; 

для колеса 

560702452702lim  HBH  МПа; 
 

1,1Нs  [14, стр. 192] 

7

02

7

01 105,1;107,1  NN  [14, стр. 192, рис. 9.9]. 

Находим коэффициенты долговечности для шестерни и ко-

леса: 
 

;11
106,75

107,1
1

6
7

7

1 , 



 LL KK 
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.11
109,18

105,1
2

6
7

7

2 , 



 LL KK   

 

Для упрощения задачи загрузку редуктора считаем постоян-

ной, равной максимальной. В этом случае эквивалентное число 

циклов цE NN  ; при ступенчатой циклограмме ЕN  вычисляется 

по методике [5*, стр. 59, (3.57)] или [14, стр. 14-15]. 

Тогда: 
 

550
1,1

610
][ lim
1 

H

H

s


  МПа - для шестерни; 

 

510
1,1

560
][ lim

2 
H

H

s


  МПа - для колеса. 

 

При расчете прямозубых передач величина ][  приравнива-

ется меньшему из двух значений.  

Для косозубых и шевронных: 

             )][]([45,0][ 21    [14, стр. 193, (9.33)]; 

             480)510550(45,0][   МПа; 

или       )][]([5,0][ 2

1

2

1    . 

Допускаемое напряжение изгиба: 
 

L

F

F
F K

s

lim][


  . 

 

1;1 21  LL KK , так как 0NNE  . 

По таблице [14, стр. 194, таб. 9.12]: 

для шестерни                     530270260lim F  МПа; 

для колеса                           500245260lim F  МПа; 

65,1Fs  см., например, [13, стр. 191]; 
 

для шестерни 320
65,1

530
][ lim

1 
F

F
F

s


  Н/мм

2
; 

для колеса 300
65,1

500
][ lim

2 
F

F
F

s


  Н/мм

2
. 

 

 

4. Вращающий момент на шестерне: 
 

172
1000

301018 3

1

1 







P
T Нм; 

 

30

1000

30

1
1










n
 с

-1
. 

 
 

5. Ориентировочное значение делительного диаметра шестерни [14, 

стр. 181, (9.1)]: 
 

5,59
44804,1

)14(07,1172
675

][

)1(
3

2
3

2

1
1 









u

uKT
Kd

вd

H
d


мм. 

 

675dK  [14, стр. 181] – коэффициент для косозубых колес; 

4,1вd  [14, стр. 181, таб. 9.4] – коэффициент ширины зуба; 

07,1НК  [14, стр. 181, рис. 9.5] – поправочный коэффициент. 
 

 

6. Ширина колес 834,15,59  вddb  мм. 

Принимаем 84b мм. 
 
 

7. Модуль зацепления  

т

n

b
m


 . 

 

28т  [14, стр. 183, таб. 9.5] 30...25т . 
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0,3
28

84
nm мм, что согласуется с рядом модулей по ГОСТ 9563-

60
**

 (именно для получения целой – лучше сказать стандартной ве-

личины модуля – принято 28т ). 
 

 

8. По величине начального диаметра dw1 = d1 определяем ориентировоч-

ное значение межцентрового расстояния 
 

   
75,148

2

145,59

2

12.11 






Ud

aw мм. 

 

 Принимаем для встроенной закрытой передачи aw = 150мм. 
 
 

9. Суммарное число зубьев 
 

.95
3

95,01502cos2





m

a
z w 

 

 

 Для получения целого числа зубьев примем cos β = 0,95;  

β = 18° 10´. 
 
 

10. Число зубьев, диаметры делительных окружностей и межосевое 

расстояние: 
 

19
14

95

12.1

1 





 

U

z
z . 

 

Принимаем 76419;19 121  uzzz . 

60
95,0

319

cos

1

1 








nmz
d мм; 

 

240
95,0

376

cos

2
2 








nmz

d мм; 

 

В условии задачи не говорится о проектировании редуктора. 

Закрытая передача может быть встроенной. В этом случае межосе-

вое расстояние регламентируется не ГОСТ 2185-66, а ГОСТ 6636-

69. Принимаем aw=150мм. 
 
 

11. Проверочный расчет на изгиб: 

][  
n

F
FF

m

w
УУ , [14, стр. 187, (9.11)], 

 

где FУ  - коэффициент формы зуба; 

У  - коэффициент, учитывающий наклон зуба. 

 

872,0
140

18
1

140
1

0




У . 

 

Fw  - расчетная удельная нагрузка [9, стр. 187, (9.12)]: 
 

89
6084

3,117220002000

1

1







bd

KKT
w

FVF

F


 МПа. 

 

15.1;07.1   FH KК  [13, стр.183, рис.12.18, кривая V], 

04.1HVK  [13, стр.182, т.12.3] для 8 степени точности. 

Принимаем для предварительных расчетов 3,1 HVH KK  . 

 

.5,88
18cos

76

cos
;22

18cos

19

cos 033

2
203

1
1 



z
z

z
z VV  

 

6,3;95,3 21  FF УУ  [13, стр. 189, рис. 12.23]. 

 

6,83
6,3

300][
5,81

95,3

320][

2

2

1

1 
F

F

F

F

УУ


 . 

 

Расчет выполняем по шестерне: 
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4,99
3

89
872,095,3 

n

p

FF
m

w
УУ   МПа; 

 

320][ 1 FF    МПа. 

 

 

Задача № 4 Рассчитать плоскоременную передачу от асин-

хронного электродвигателя на входной вал коробки скоростей то-

карно-револьверного станка по следующим данным: мощность 

двигателя Р1 = 7 кВт, частота вращения двигателя 14401 n  мин
-1

, 

передаточное число передачи 3u . Пусковая нагрузка – до 130% 

номинальной, рабочая нагрузка изменяется в значительных преде-

лах, наклон межосевой линии к горизонту – 80
0
, натяжение ремня 

производится перемещением двигателя. Передача работает в сухом 

помещении. Работа – двухсменная. 
 

 

1. Определить диаметр меньшего шкива [13, стр. 135, (11.13)]: 
 

220...186
1440

7
)1300...1100()1300...1100( 33

1

1
1 

n

P
D мм. 

 

Для сравнения [там же (11.14)]: 

230...1845,46)610...520()610...520( 33
11  TD мм. 

 

5,46
151

7000

1

1
1 



Р
Т Нм, 

 

151
30

1440

30

1
1 






n

с
-1

. 

 

Принимаем по ГОСТ 17383-78 1801 D  мм [1, стр. 119], [6, 

стр. 448, таб. К40]. 
 

 

2. Диаметр ведомого шкива при коэффициенте упругого скольже-

ния 01,0  [14, стр. 144]. 
 

534)01,01(1803)1(112  DuD мм. 
 

По тому же стандарту принимаем ближайший диаметр  

5002 D мм [1, стр. 119], [6, стр. 448, таб. К40]. 
 

 

3. Уточняем передаточное число [14, стр. 144], [13, стр. 131, (11.1)]: 
 

.81,2
)01,01(180

500

)1(1

2 






D

D
u  

 

 

4. Исходя из условий работы передачи, принимаем прорезиненный 

ремень типа В ( 1552,13
100060

11 





nD
v


м/с). 

 

 

5. По таб. 8.6 [14, стр. 148] напряжение от начального натяжения 

ремня 8,10  МПа и коэффициенты 5,2а  МПа и 10 МПа. 

 

6. Для прорезиненного ремня принимаем отношение 
40
1

1


D

  и 

по табл. 8.9 [14, стр. 149] оптимальное полезное напряжение 

25,20 к  МПа см. также [13, стр. 139]. 
 
 

7. Определяем межосевое расстояние [13, стр. 136, (11.18)], см. 

также [6, стр. 81, п.4]: 
 

.1360)500180(2)(2 21 ммDDa   
 

 

8. Расчетная длина ремня [6, стр. 81, п.5], [13, стр. 136, (11.20)], [14, 

стр. 144, (8.3)]: 
 



95   96 

.3807
13604

)180500(

)500180(
2

13602
4

)(
)(

2
2

2

2

12
21

мм

a

DD
DDaL













 

 
 

9. Число пробегов ремня [6, стр. 81, п.9], [13, стр. 142], [14, стр. 

151]: 
 

52,13556,3
807,3

52,13
 v

L
v   см. п.4. 

 
 

10. Определяем углы обхвата на малом шкиве [13, стр. 136, 

(11.16)]: 
 

.16660
1360

180500
18060180 0120

1 






a

DD
  

 
 

11. Коэффициент угла обхвата [14, стр. 148], [13, стр. 140, таб. 

11.4], [1, стр. 122]: 

Принимаем 955,0к  [13, стр. 140]. 

 

12. Скоростной коэффициент [14, стр. 148], [13, стр. 140, таб. 11.4], 

[6, стр. 82, т.5.2]: 

97,0vк  [13, стр. 140]. 

 

13. Коэффициент вида передачи и ее расположения 

9,0Вк  [13, стр. 140, т. 11.4], [6, стр. 82, т. 5.2]. 

 

14. Допускаемое полезное напряжение [13, стр. 139, (11.28)], [14, 

стр. 149], [6, стр. 83, п. 11]: 
 

88,19,097,0955,025,2][ 0  Вv ккккк   Н/мм
2
. 

 

 

15. Полезная окружная сила [13, стр. 112, (9.2)], [6, стр. 83, п. 10]: 

516
52,13

70001 
v

P
Ft

Н (без учета к.п.д.). 

 

 

16. Принимаем толщину ремня при числе прокладок 4z  [14, стр. 

141, таб. 8.1] (Ремни типа В без резиновых прокладок): 

5425,1  мм. 

Несколько ухудшилось отношение 
36
1

180
5

1


D

 , но не 

вышло за рекомендуемые пределы. 
 

 

17. Ширина ремня [13, стр. 140, (11.29)], [14, стр. 149] с учетом 

принятой толщины  
][

(
к

F
bА t  ): 

 

5 мм,   605,57
88,15

516

][



 b

к

F
b t


; 

 

Как вариант :  805,76
8,175,3

516
75,3 


 bb . 

 

48
1

180
75,3

1


D

  - с уменьшением указанного соотно-

шения ресурс работы ремня возрастает (уменьшение δ при увели-

чении D). 

Таким образом, по расчету принимаем 60,5  b  для 

ремня типа В. 
 

 

18. Натяжение ведущей и ведомой ветви с учетом уравнения Эйле-

ра [13, стр. 134, (11.9), (11.10)]: 
 

810)176,2/(76,2516)1/(1   ff

t eeFF Н. 
 

35,0f  [13, стр. 134]; 76,21660   fе  [14, стр. 146, 

табл. 8.5]. 
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292)176,2/(516)1/(2  f
t eFF Н. 

 

С учетом гипотезы Понселе [13, стр. 132, (11.5), (11.6)]: 

7985165,05405,001  tFFF Н. 

5408,1560000   bАF Н. 

2825165,05405,002  tFFF Н. 

 

 

Задача № 5 Рассчитать цепную передачу с роликовой цепью 

при следующих данных: мощность , передаваемая ведущей звез-

дочкой, 54,71 P кВт, частота вращения ведущей звездочки 

7301 n мин
-1
, частота вращения ведомой звездочки 2502 n мин

-1
. 

Работа передачи непрерывная, спокойная. Передача расположена 

горизонтально. Натяжение цепи регулируется передвижением вала 

одной из звездочек. Смазка передачи капельная. 
 

 

1. Передаточное число передачи [13, стр. 250, (14.9)], [14, 

стр. 256] 
 

.92,2
250

730

1

2 
n

n
u  

 

 

2. Число зубьев меньшей звездочки [13, стр. 251], [14, стр. 257, 

табл. 11.4]: 

.251 z  
 

 

3. Число зубьев тихоходной звездочки: 
 

.732592,212  uzz  

4. Ориентировочное значение допускаемого давления в шарнире 

[13, стр. 252, табл. 14.1], [14, стр. 260, табл. 11.7] при 8001 n мин
-1

: 

0,20][ p  Н/мм
2
. 

 
 

5. Эксплуатационный коэффициент [13, стр. 252, (14.13)], [14, стр. 

260, (11.9)]: 
 

.5,15,111111654321  ККККККК  
 

,1,1,1 321  ККК (предполагая )40Ра  , где Р – шаг цепи, 

5,1,1,1 654  ККК  [13, стр. 252], [14, стр. 260]. 

 
 

6. Ориентировочное значение шага цепи [149, стр. 258, (11.6)]: 
 

9,18
2073025

5,154,7
600

][
600 33

11

1 





pnz

KТ
Р мм. 

 

По ГОСТ 13568-81 [6, стр. 441, таб. К32], [14, стр. 261, табл. 

11.8] принимаем цепь ПР-19,05-3180, для которой: 

05,19Р мм - шаг цепи; 

94,5d мм - диаметр валика; 

75,17В мм - длина втулки [5], b3 [6]; 

31800Q Н (3180 дaH) - разрушающая нагрузка. 
 

 

7. Межосевое расстояние [13, стр. 249, (14.4)], [14, стр. 257]: 
 

76205,194040  Ра мм. 
 

 

8. Скорость цепи [13, стр. 250, (14.8)], [14, стр. 256, (11.1)]: 
 

8,5100060/05,1925730100060/11  Pznv м/с. 
 
 

9. Окружная сила на звездочке [13, стр. 112, (9.2) или (9.3)], [14, 

стр. 258]: 
 

1300
8,5

1054,7 3





v

P
Ft Н. 
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10. Площадь проекции опорной поверхности [13, стр. 252, (14.11)], 

[14, стр. 257, (11.12)]: 
 

.10694,575,17 2ммВdА   
 

 

11. Допускаемая окружная сила [13, стр. 252, (14.10)], [14, стр. 262, 

(11.11)]: 
 

  233222106][  pAFt
Н; 

 

22][ p МПа [13, стр. 252, табл. 14.1], [14, стр. 260, табл. 

11.7]: 
 

К

F
F t

t

][
  - условие износостойкости [13, стр. 252, (14.12)]: 

 

1300tF Н, 
 

15555,1/2332/][ KFt
Н. 

 

Условие износостойкости выполняется. 
 
 

12. Делительные диаметры звездочек [13, стр. 249, (14.1)]: 
 

.8,442

73

180
sin

05,19

180
sin

;152

25

180
sin

05,19

180
sin

2

02

1

01

мм

z

P
d

мм

z

P
d





 

.8,442

73

180
sin

05,19

180
sin

2

02 мм

z

P
d   

 

 

13. Число звеньев цепи [13, стр. 249, (14.5)], [14, стр. 258, (11.4)]: 
 

.130
05,19

7622

762

05,19

2

2573

2

25732

22

2

2

1212











 












 







 P

a

a

Pzzzz
z з

 

 

После этого уточняется межосевое расстояние по формуле 

[13, стр. 250, (14.6)]. 
 

 

Задача № 6 Рассчитать цепную передачу привода транспор-

тера по следующим данным: передаваемая электродвигателем 

мощность 7двP кВт, угловая скорость вала электродвигателя 

1440двn  мин
-1
, передаточное число двухступенчатого редуктора 

2,11рu , частота вращения вала транспортера (ведомой звездоч-

ки) 402 n об/мин (рисунок 11). 

Цепь роликовая, работа в одну смену; смазка капельная; ре-

гулирование натяжения цепи нажимным роликом. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 11 – Схема цепной передачи привода 
 

 

1. Частота вращения ведущей звездочки: 
 



101   102 

128
2,11

1440
1 

р

дв

и

n
n  мин

-1
. 

 

 

2. Передаточное число цепной передачи: 
 

2,3
40

128

2

1 
n

n
u . 

 

 

3. К.п.д. двухступенчатого редуктора с тремя парами подшипников 

качения: 
 

.92,099,097,0 3232  nзр   

 
 

4. Мощность, передаваемая цепью: 
 

45,692,07  рдвPP  кВт. 

 
 

5. Число зубьев меньшей звездочки [14, стр. 257, табл. 11.4]: 

.251 z  
 
 

6. Число зубьев тихоходной звездочки: 
 

.80252,312  zuz  
 

 

7. Ориентировочное значение допускаемого давления в шарнире 

при 2001 n  мин
-1

 [14, стр. 260, табл. 11.7]: 

30][ p  МПа. 
 

 

8. Эксплуатационный коэффициент [14, стр. 260]: 
 

режсрегНАДЭ ККККККК  , 

 

где 1ДК  - для передач к ленточному транспортеру (нагрузка 

спокойная); 

1АК  - при Ра )50...30( ; 

1НК  - при наклоне до 60
0
; 

1,1регК  - при регулировании натяжения роликом; 

3,1сК  - при капельной смазке; 

1режК  - при односменной работе. 

.43,113,11,111  режсрегНАДЭ ККККККК  

 

 

9. Ориентировочное значение шага [14, стр. 258, (11.7)] при 1т  - 

однорядной цепи: 
 

5,27
3012825

43,145,6
600

][
600 33

11







pnz

PК
Р Э мм. 

 

Ближайшее стандартное значение шага: 

4,25Р мм и 75,31 мм [14, стр. 261, табл. 11.8], [6, стр. 141, 

табл. К32]. 

Дальнейший расчет проводим для двух вариантов и резуль-

таты сводим в таблицу 2. 
 

Таблица 2 - Результаты расчетов 

Определяемая величина 
Результаты расчета 

при шаге Р  

Приме-

чания 

 

25,4 31,75  

1 2 3 4 

Характеристика цепи [14, 

стр. 261, табл. 11.8], [6, 

стр.441, табл. К32] (разру-

шающая нагрузка); ,Q  даН 

6000 8900 

 

,q кг/м 2,57 3,73  

,d мм 7,95 9,55  

,В мм 22,61 27,46  
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1 2 3 4 

,ВdА  мм
2 

180 262  

Принимаем межосевое рас-

стояние: 

,40Ра  мм 

 

1016 1270 

 

Число звеньев цепи [13, стр. 

249, (14.5)]: 

Pa

aPzzzzz з

/2

/]2/)[(2/)( 2

1212



 

 

134 134 

с округ-

лением 

до чет-

ного 

Скорость цепи [6, стр.96, п. 

12], [14, стр. 256, (11.1)]: 

,
100060

11




Pnz
v м/с 

 

1,35 1,69 

 

Окружное усилие [13, стр. 

112, (9.2)], [14, стр. 262, 

(11.10)]: 

,
1045,610 33

vv

P
Ft





  Н 

 

4780 3820 

 

Давление в шарнире 

A

КF
p э1 , МПа

 

 

38 20,8 

 

Допускаемое значение ][ p  

[14, стр. 26, табл. 11.7], [6, 

стр. 94, табл. 5.8], МПа
 

29,4 28,1 

цепь ша-

гом 

4,25Р  

не под-

ходит 

][pр   

Усилие от центробежных сил 

[6, стр. 97, п.15.г], [14, стр. 

262, (11.12)]: 

,69,173,3 22  qvFv Н 

- 10,6 

 

1 2 3 4 

Усилие от провисания (там же) 

и [6, стр. 97, п.15.в]: 

,81,927,173,36  qagKF fq

Н 

- 280 

6fK  

[14,стр.26

2] 

мa 27,1  

s - коэффициент запаса проч-

ности [14, стр. 263, (11.16)]: 

)( qvtД FFFK
Q

s


  
- 16,7 

 

[s] - коэффициент запаса 

прочности [14, стр. 263, 

т.11.11)]: - 8,5 

][nn   

проч-

ность 

обеспе-

чена 

В результате расчета принимаем цепь шагом 31,75 мм, с 

разрушающей нагрузкой Q=8300даН. 
 

 

Задача № 7 Рассчитать ось паразитной шестерни по схеме, 

если момент на валу 1   4

1 1012 Т Нмм, длина оси 270 мм, 

диаметр делительной окружности колеса 1   1351 d мм (рисунок 

12). 
 

 

1. Определяем усилия в зацеплениях, действующие на ось [13, стр. 

112 (9.3)]: 
 

1778
135

101222 4

1

1
21 




d

Т
FF tt Н - окружные силы; 

 

647364,01778200

121  tgFFF trr Н - радиальные си-

лы. 
 

 

2. Раскладываем их на горизонтальные и вертикальные составляю-

щие: 



105   106 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 12 - Распределение нагрузки 

 

11436428,0177850cos 0

11  txt FF Н; 
 

496766,064750sin 0

11  rхr FF Н - направлена против 

оси х; 
 

7314226,0177865cos 0

22  txt FF Н - направлена про-

тив оси х; 
 

5919135,064765sin 0

22  rхr FF Н; 
 

1362766,0177850sin 0

11  tyt FF Н; 

 

16119063,0177865sin 0

22  tyt FF Н; 

 

4166428,064750cos 0

11  rуr FF Н; 

 

2734226,064765cos 0

22  rуr FF Н. 

 

 

3. Результирующие усилия по осям координат: 

а) горизонтальных: 
 

50759173149611432211  хrxtxrxtx FFFFF Н; 
 

б) вертикальных: 

3662273416161113621221  yrxtytуtу FFFFF Н. 

 
 

4. Изгибающие моменты: 
 

а) в горизонтальной плоскости: 

136890270507  xх FМ Нмм 
 

б) в вертикальной плоскости: 

9887402703662  уу FМ Нмм. 
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Результирующий момент: 

998161988740136890 2222  ухИ МММ Нмм. 

 

Квадратичная зависимость для определения ИМ  даст нам 

криволинейную эпюру результирующего изгибающего момента. 

Поскольку нам интересно знать лишь максимальное значение изги-

бающего момента, промежуточных вычислений не производим. 
 

 

5. Допускаемые напряжения, определяемые через предел выносли-

вости σR; при R=0 [14, стр. 10, (1.13)]: 
 

 





 

15,01

1
R  ;    

  




Ks

KLR
И    ,   тогда 

 






Кs

К L
И

])][1(5,01[
][ 1


  , 

 

 где 2551  МПа - предел выносливости материала (сталь 35) [14, 

стр. 291, табл. 12.13]; 

510в  МПа - предел прочности (там же); 

8,0  - масштабный фактор [14, стр. 276, табл. 12.2] – 

средние значения для диаметров меньше 100мм, для углеродистых 

сталей; 

91,0  - коэффициент упрочнения, см. примечания 1 к 

табл. 12.9 [14, стр. 280] – для чистого обтачивания (найдено инте-

риоляцией); 

1LК  - коэффициент долговечности при неограниченном 

сроке службы [14, стр. 12, (1.19)]; 

2][ s  - допускаемый запас прочности [13, стр. 271], [14, 

стр. 275] (коэффициент безопасности); 

2К  - эффективный коэффициент концентрации напря-

жений [13, стр. 270, табл. 16,2], [14, стр. 276, табл. 12.3] для сопря-

жения участков оси в виде галтели (рисунок 13):  

03,0  - коэффициент, характеризующий чувствитель-

ность материала к асимметрии цикла [13, стр. 271], [14, стр. 10, ри-

сунок 1.4, в]: 
 

90
22)]03,01(5,01[

191,08,0255
][ 




И  МПа. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Рисунок 13 – Галтель 

 

Сравнить с табл. 16.1 [13, стр. 266] и [14, стр. 292, табл. 

12.14] для вращающихся осей. 
 
 

6. Необходимый диаметр оси [14, стр. 275, (12.2)], [13, стр. 265 

(16.2)]: 
 

48
901,0

998191

][1,0
33 




И

ИM
d


мм. 

 

Принимаем по ГОСТ 6636-69 из ряда Ra10 [14, стр. 272, 

табл. 12.1], [6, стр. 326, табл. 13.12] диаметр 50d мм: 
 

.][
1,0

;1,0
32

;][

3

33

И
И

И

И
И

И

d

М

ddW
W

М









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Вопросы к задачам №№ 3…7 
 

1. Требуется ли строгое следование величин межцентрового рассто-

яния встроенных закрытых передач стандартом на названный па-

раметр редукторов? 

2. Какой геометрический параметр закрытых цилиндрических зуб-

чатых передач определяется расчетом на контактную прочность 

наравне с межцентровым расстоянием? 

3. Изменением, какого параметра можно подтянуть значение меж-

центрового расстояния до стандартной величины при заданных 

числе зубьев z1, z2 и нормальном модуле mn? 

4. Какими особенностями обладает шевронное колесо? 

5. В каких передачах надо искать аналогию геометрическому расче-

ту шевронных колес? 

6. Исходя из каких параметров проектируемой плоскоременной пе-

редачи назначают D1 – диаметр быстроходного шкива? То же для 

клиноременной…. 

7. Как определить величину вращающего момента по заданной 

мощности? Достаточно ли знания угловой скорости? 

8. В каком соотношении с диаметрами шкивов находится межосевое 

расстояние для плоскоременной (клиноременной) передачи? 

9. Какое значение для работоспособности передачи имеет число 

пробелов ремня? 

10. Как определить окружную силу на шкиве ременной передачи (по 
величине мощности, вращающего момента)? 

11. Как определить силу натяжения ветвей ремня в работающей (не-
работающей) передаче? 

12. По каким напряжениям ведут проектный расчет фрикционной пе-
редачи? 

13. Передаточное число фрикционной передачи определяют по ана-
логии с цепными или ременными передачами? 

14. Как выбрать число зубьев быстроходной звездочки? 

15. Какие конструкции цепей применяются в сельскохозяйственных 
машинах? 

16. В каком диапазоне назначают передаточное число цепной переда-
чи? 

17. По какому фактору проверяется работоспособность цепи? 
18. Какое назначение осей? 
19. Какие деформации испытывают оси? 
 

Задача № 8 Произвести проверочный расчет втулочной 

муфты (ГОСТ 24246-96) при ее соединении с валами с помощью 

штифтов, величина передаваемого момента 100 Нм в приводе лен-

точного транспортера. 

Размеры муфты принять по табл. 15.2 [1, стр. 269] по вели-

чине расчетного момента, диаметра вала 30d мм. Материал сталь 

35 (рисунок 14). 
 

 
 

Рисунок 14 - Втулочная муфта 

 

1. Расчетный момент [1, стр. 268, (15.2)], [6, стр. 251] 
 

12510025,1  Нрр ТКТ Нм  

 

25,1рК  [1, стр. 268, табл. 15.1], [6, стр. 251, табл. 10.26]. 

 
 

2. Наружный диаметр муфты [1, стр. 269, табл. 15.2]: 
 

48D мм и общая длина 90L мм. 
 

 

3. Диаметр штифта принимаем конструктивно [13, стр. 101, (7.5)], 

[13, стр. 101] 5тd мм, материал сталь 35. Рис. см. [14, стр. 378], 

[5, стр. 458, рис. 15.2, а], [1, стр. 272, рис. 15.2]. 
 

 

4. Проверка муфты на кручение [14, стр. 378, (15.2)]: 
 

8,6
18380

10125 3





р

р

кр
W

Т
  МПа .][ кр  
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









64645.0

2

5.0
22

44 dD

DD

J
WWp


 

 

3

4

4
3

4

4
344

18380

45

30
148

16
1

16
)(

16

мм

D

d
DdD

D
Wр
























 

 

128...96320)4,0...3,0()4,0...3,0(][  Ткр   МПа. 

 

 

5. Проверка штифта на срез [13, стр. 101]: 
 

.][

4

2 ср

m

ср
d

z

F



   

 

8320
30

1012522 3





d

T
F

p
 Н; 2z - число плоскостей среза. 

 

213

4

5
2

8320
2








 ср  МПа .][ ср  

 

803225,025,0][  Тср   МПа [13, стр. 101]. 

 
 

6. Определить диаметр штифта [13, стр. 101, (7.5)]: 
 

2,8
802

8320
13,1

][
13,1 




ср

ш
z

F
d


мм. 

 

Видимо, следует увеличить диаметр вала, тогда с уменьше-

нием окружной силы уменьшится и 
шd . 

 

 

 

Задача № 9  

1. Выбрать продольно - свертную муфту для передачи номинально-

го момента Т = 100 Нм при спокойной нагрузке и произвести про-

верочный расчет [5, стр. 459]. 
 

1.1. По ГОСТ 23106-78 [5*, стр. 449, табл. 14.3] принимаем муфту 

при 120][ Т Нм, диаметр вала 28d мм, наружный диаметр муф-

ты 105D мм, размер болтов М12, количество болтов – 4, матери-

ал сталь 35 [5*, стр. 448]. 

Расчет сводится к определению напряжений растяжения 

болтов от силы затяжки (как в клеммовом соединении). 
 
 

1.2. Усилие затяжки болта [5*, стр. 448]: 
 

10700
2842,0

1012022 3







fzd

Т
F

р

з Н; 

 

2,0];[  fTTр  [13, стр. 327, табл. 19.1]. 

 

1.3. Расчетное напряжение [5*, стр. 448]: 
 

0,150

4

1,10

107003,1

4

3,1
22

1










d

Fз

р  МПа 160][ р  Н/мм
2
. 

 

106,101 d мм [14, стр. 52, табл. 4.2] (для резьбы М12);  

1605,0][  Тр   МПа. 

 

 

2. Для того же случая подобрать муфту с плавающим сухарем [5*, 

стр. 451, рис. 14.7; стр. 453, табл. 14.5] при номинальном моменте 

Т= 100 Нм и спокойной нагрузке расчетный момент 120рТ Нм. 

__________________________________________________________ 
5* - выше условились под этим номером читать: Проектирование механических 

передач / Под ред. С.А. Чернавского., М.: Машиностроение. 1976. 
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Размеры сухаря: b = 70 мм; h = 25 мм[5*, стр. 453, табл. 

14.5]. 
 
 

2.1. Допускаемое давление 
 

10][ p  МПа. 
 

 

2.2. Наибольшее давление на рабочих поверхностях [5*, стр. 452]: 

9,5
7025

101206

6

2

3

2







hb

Т
р

р
 МПа ].[ p  

 

 

Задача № 10 В приводе станка установлена масляная мно-

годисковая фрикционная муфта для передачи мощности 1,3P кВт 

при числе оборотов 570n  мин
-1
. Диаметр вала 40d мм. Мате-

риал дисков – сталь 65Г с закалкой до твердости 60HRC . Муфта 

работает при переменной нагрузке с числом включений 180t  в 

час. 

Определить число ведущих и ведомых дисков; необходимое 

усилие сжатия дисков для включения муфты, проверить муфту на 

износостойкость [14, стр. 391, рис. 15.14]. 
 
 

1. Определяем размеры муфты по эмпирическим зависимостям [14, 

стр. 390]: 

- внутренний диаметр диска: 

80...6040)2...5,1()2...5,1(1  dD мм; 
 

- наружный диаметр диска: 

160...12080)2...5,1()2...5,1( 1  DD мм. 

Принимаем .120ммD   
 

 

2. Средний диаметр рабочей части дисков [14, стр. 392]: 
 

100
2

80120

2

1 






DD

Dm мм. 

 
 

3. Средняя окружная скорость дисков [14, стр. 392]: 
 

7,3
60

570100

60








 nD
v m

m м/с. 

 

 

4. Величина расчетного допускаемого давления [14, стр. 392]: 
 

344,065,098,09,06,0][][ 0  MZV KKKqq  МПа, 
 

где 6,0][ 0 q  МПа - максимальное допускаемое давление [14, стр. 

393, табл. 15.5], [1, стр. 291, табл. 15.13]; 

9,0vК  - коэффициент, зависящий от скорости 
тv ; 

98,0zК  - коэффициент, зависящий от ожидаемого числа дисков; 

65,0тК  - от числа включений в час (>90)  

[14, стр. 392...393, табл. 15.5...15.6]. 

Примечание: здесь приведен расчет по учебному пособию 

[14], в пособии [1] принята методика более рациональная. 
 

 

5. Число пар трения поверхностей трения [14, стр. 392 (15.15)]: 
 

][
][)(

12

3

1

3
z

qfDD

T
z

p






, 

 

где 8,87
60

101,3
7,1

3







P
ККTT НОМp Нм [5, стр. 457, (15.2)], [6, 

стр. 251], [14, стр. 376, (15.1)]; 
 

7,1К  - коэффициент режима [5, стр. 457, (15.1)], [14, стр. 377, 

табл. 15.2]: 
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60
30

570

30
; 












nР
Т НОМ

 с
-1

. 

 

.9,10
344,006,0)80120(

108,8712
33

3








z  

 

Принимаем 12z  [14, стр. 392]. 

06,0f  - коэффициент трения [1, стр. 291, табл. 15.13], [14, стр. 

390, табл. 15.4]; 

30...25][ z  [14, стр. 392]. 

Принимаем количество ведущих дисков: 
 

6125,05,01  zz  
 

и ведомых 71125,015,02  zz  [14, стр. 392]. 
 
 

6. Осевое усилие для включения муфты [14, стр. 392 (15.6)]: 
 

][
3

2

1

2

3

1

3 a

p

a F

fzDD

DD

T
F 




 , 

 

где 2820)80120(
4

423,0)(
4

][][ 222

1

2 


DDqFa Н. 

 

1500

1206,0
80120

80120

108,873

22

33

3









aF  Н ].[ aF  

 

 

7. Фактическое давление на дисках [13, стр. 328 (19.11)]: 
 

][
)(

8
2

1

2
q

fzDDD

TК
q

m

НОМсц






. 

 

Примем условно 8,87 НОМсцр ТКТ  Нм. 

 

132,0
1206,0100)80120([

108,878
22

3








q МПа ][q  

 

Удовлетворяет условию износостойкости. 
 

 

Задача № 11 Рассчитать коническую фрикционную предо-

хранительную муфту, встроенную в червячный редуктор механиз-

ма вращения поворотного крана. 

Вращающий момент на валу червячного колеса 

35000крТ Нмм, число оборотов вала 90n  мин
-1

, диаметр вала 

червячного колеса 40d мм, пусковой момент TТn 7,1 . Материал 

наружного конуса – чугун С418, материал внутреннего конуса – сталь 35 

(рисунок 15). 

Определить размеры фрикционной поверхности и рассчи-

тать пружину. 
 
 

1. Момент буксования муфты: 
 

65500350007,11,17,11,11,1  TTT nр Нмм. 

 

Момент трения должен быть равен или больше расчетного 

Тр [1, стр. 290], [5, стр. 483]. 

Принимаем аварийный момент на 10% выше пускового. 
 
 

2. Средний диаметр муфты из конструктивных соображений [14, 

стр. 395]: 
 

160...6040)4...5,1()4...5,1(  dDm мм. 
 

Принимаем 120тD мм. 
 

 



117   118 

 
 

Рисунок 15 - Коническая фрикционная предохранительная муфта. 
 

 

3. Допускаемое удельное давление и средняя окружная скорость 

[14, стр. 392, 393, табл. 15.5]: 
 

16,1
100060

9012014,3

100060












nD
v m

m


м/с. 

 

4,0][ 0 q  МПа - максимальное значение допускаемого дав-

ления [13, стр. 327, табл. 19.1]. 
 

 

4. Расчетная величина допускаемого давления. 

При 1vК , что возможно при 5,2тv м/с [14, стр. 393, 

табл. 15.6]: 
 

4,014,0][][ 0  vKqq  МПа. 
 

5. Ширина рабочей поверхности [14, стр. 395, (15.17)]: 
 

104
07,04,0120

655002

][

2

22










 fqD

T
b

m

р
мм. 

 

07,0f  [14, стр. 390, табл. 15.4]. 

При величине среднего диаметра 120тD мм ширина рабо-

чей поверхности 100b мм явно не может быть принята. Из кон-

структивных соображений увеличиваем 
тD  до 180мм. 

 

Тогда 46
07,04,0180

655002
2








b мм. 

 

Проверим полученную величину по соотношению 
mD

b
  

[14, стр. 395], [5, стр. 482] )25,0...15,0( . 
 

45...27180)25,0...15,0()25,0...15,0(  mDb  мм. 
 

Полученные результаты могут быть приняты за окончатель-

ные. 
 

 

6. Усилие включения муфты [14, стр. 395, (15.19)]: 
 

263012cos
07,0

12sin

180

655002
cos

sin2
0

0





















 



fD

T
F

m

р

вкл Н. 

 

012  [14, стр. 395]. 
 

 

7. Проверим муфту на нагрев [14, стр. 399, (15.20)]: 
 

0,5][
)(100060

4
2

2

2

1





 qv

DD

nDF
qv mвкл

m  МПа·м/с 
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где 8,184208,0
2

46
180sin

2
1  

b
DD m мм; 

 

Принимаем D1 = 185 мм [6, стр. 326, табл. 13.15]. 
 

2,175208,0
2

46
180sin

2
2  

b
DD m мм. 

 

Принимаем D2 = 175 мм [6, стр. 326, табл. 13.15]. 
 

 

76,0
)175185(100060

9018026304
22





qv  МПа·м/с ][qv  

 

Заключение: принятые размеры муфты обеспечивают рабо-

тоспособность муфты. 
 
 

8. Производим расчет пружины. 

Диаметр проволоки [13, стр. 336, (20.2)]: 
 

К

вклkcF
d

][
6,1


 . 

 

При диаметре вала 40d мм внутренний диаметр пружины 

может быть принят 45мм. 

Принимаем индекс пружины с=10 [13, стр. 335]. 

Тогда 14,1k  [13, стр. 336] – коэффициент, учитывающий 

кривизну витков. 

560][ К  МПа [14, стр. 99] – допускаемое напряжение: 
 

7,11
560

26301014,1
6,1 


d мм. 

 

Уточняем величины, входящие в формулу. 

При 12...6d  рекомендуется брать 9...4c  [13, стр. 335]. То-

гда при 12d мм и внутреннем диаметре пружины  

45вD  мм 571245  dDD в
мм   .5

12

57


d

D
c  

При этом .29,1k  
 

.65,8
560

2630529,1
6,1 ммd 


  

 

Принимаем 10d мм. 
 

 

9. Средний диаметр [13, стр. 336, (20.3)]: 
 

50105  сdD мм. При этом внутренний диаметр 

40 dDDв
мм. 

Для обеспечения зазора с валом принимаем 44вD мм. 
 

Тогда 541044  dDD в
мм: 

 

.4,5
10

54


d

D
с  

 

Напряжения кручения [13, стр. 336, (20.1)]: 
 

;][
8

2 K

вкл

К
d

kсс



   

 

467
10

26304,529,18
2








 K  МПа 560][ К МПа. 

 

 

10. Число рабочих витков пружины. 

Конструктивно принимаем длину пружины 70n мм: 
 

.6,4
110

102702












d

d
n n  

 

1  - зазор между витками. 
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Задача № 12 Фланцевая муфта по ГОСТ 20761-96 соединяет 

концы валов диаметром 80d мм. Муфта передает вращающий 

момент 3000Т Нм, установлена в приводе цепного транспортера, 

работающего при переменной нагрузке. Диаметр окружности, на 

которой установлены оси болтов 220тd мм. Фланцы полумуфт 

соединены 4 болтами М16. Проверить болты на прочность при усло-

вии – болты поставлены в отверстия без зазора (диаметр стержня болта 

17Сd мм), материал – сталь 35 (болты) [13, стр. 314, рис. 19.2], [14, 

стр. 379]; – болты поставлены в отверстия с зазором, материал – Ст3. 
 

 

1. Болты, поставленные без зазора, работают на срез. 
 

1.1. Предел текучести для стали 35 
 

320Т  МПа. 
 
 

1.2. Допускаемые напряжения на срез болтов [13, стр. 88, (6.38)]: 
 

96...64320)3,0...2,0()3,0...2,0(][  Тс   МПа; 
 

80][ с  МПа. 
 
 

1.3. Расчетный момент, передаваемый муфтой [5, стр. 457, табл. 

15.1]: 
 

51007,13000  рр КТТ Нм, 

 

7,1рК  при переменной нагрузке [14, стр. 377, табл. 15.2], 

[5, стр. 457, табл. 15.1]. 
 

 

1.4. Окружная сила, срезающая болт [14, стр. 379, (15.4)]: 
 

11600
22,04

510022







m

p

zd

Т
F Н. 

 

1.5. Расчетное напряжение среза [13, стр. 86, (6.33)]: 
 

;][

4

2 C

c

c
d

F



   

 

52
17

116004
2








 c  МПа 80][ c  МПа. 

 

 

2. Болты, поставленные в отверстия с зазором. 

2.1. Необходимая сила затяжки болта [14, стр. 378, (15.3)]: 
 

58000
2,0422,0

510022










zfd

T
F

m

р

зат Н; 

 

тd  принимается равным среднему диаметру кольцевой по-

верхности трения. 

2,0f  [1, стр. 291, табл. 15.13], [13, стр. 86]. 

Для болтов М16 5,7][ затF кН. В нашем случае необходимо 

принять болты М36 [13, стр. 88, табл. 6.3]. 

Можно увеличить число болтов и даже перейти на легиро-

ванную сталь. 

При ,4z  М36, Ст3, 67,311 d  - внутренний диаметр резь-

бы [14, стр. 52, табл. 4.2]: 
 

7,95

4

67,31

10583,1

4

3,1
2

3

2

1










d

Fзат

р  МПа < [σ]р. 

 

110
2

220

][
][ 

s

T
p


  МПа. 

 

220Т  МПа [14, стр. 291, табл. 12.13]; 

2][ s  [14, стр. 66, табл. 4.5] – для неконтролируемой за-

тяжки. 
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Задача № 13 В приводе подъемника электродвигатель со-

единен с редуктором муфтой МУВП. Мощность электродвигателя 

7,1Р кВт при угловой скорости 299 рад/с. Диаметры валов 

электродвигателя и редуктора 18d мм. Подобрать муфту и про-

верить пальцы и резиновые втулки на прочность. 

Подъемник работает при ударной нагрузке. 
 

 

1. Вращающий момент на валу электродвигателя [13, стр. 112, 

(9.5)]: 
 

7,5
299

107,1 3







Р
Т Н

Нм. 

 

 

2. При ударной нагрузке 4рК  [5, стр. 457, (15.1)], [14, стр. 377, табл. 

15.2]. 
 
 

3. Расчетный момент [5, стр. 457, (15.2)], [6, стр. 251], [14, стр. 376]: 
 

8,2247,5  рНр КТТ Нм. 

 

4. По ГОСТ 21424-93 [1, стр. 281, табл. 15.2], [14, стр. 416] выбира-

ем муфту МУВП-18 с размерами [14, стр. 418]: 

18d мм, 80D мм, 521 D мм, )26( R  - диаметр 

окружности, проходящей через центры пальцев (в разных источни-

ках имеет место разночтение). 

19n мм, 10nd мм - соответственно длина и диаметр 

пальца. 

15в мм - длина втулки; 4z  - число пальцев; 

32][ T Нм. 
  
 

5. Проверяем пальцы на изгиб [13, стр. 321, (19.7)]: 

].[
1,0 1

3
 




zDd

T

n

nр

И


 

 

5,18
524101,0

19108,22
3

3





И  МПа 70][ И  МПа [13, стр. 321]. 

 
 

6. Проверка резиновой втулки на смятие [13, стр. 321, (19.6)]: 
 

;][
2

1

см

nв

р

см
dzD

Т
 





 

 

31,1
1015524

108,222 3





см  МПа 2][ см  МПа [13, стр. 321]. 

 

 

Задача № 14 Рассчитать упругую муфту постоянной жест-

кости, встроенную в зубчатое колесо [5, стр. 468, рис. 15.12], номи-

нальная передаваемая мощность Р = 75 кВт, n = 730 об/мин, макси-

мальный момент 
номтах ТТ 6,1 . 

 

1. Диаметр вала 
вd  из расчета на кручение при пониженном 

15][ К  МПа: 
 

70
152,0

10980

][2,0
3

3

3 





К

ном

в

Т
d


мм; 

 

5,76
30

730

30







n

 с
-1

; 

 

980
5,76

1075 3







Р
Т ном Нм 

310980   Нм. 

 
 

2. Примем [5, стр. 469]: 
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35070550  вdD мм. 
 
 

3. Номинальное окружное усилие при 8m  на каждую пружину: 
 

700
3508

1098022 3

0







zD

T
F ном

t Н; 

 

11207006,16,1  tтах FF Н. 

 
 

4. Выбираем проволоку пружинную 1-го класса [5, стр. 487] 
 

1450в МПа. 
 
 

5. Диаметр проволоки [13, стр. 336, (20.2)] и [5*, стр. 487 из (15.1)] 

при 5
d

D
с  и 

34

24





c

c
R  [5*, стр. 488, (15.2)]. 

3,1
354

254





k  см. также [13, стр. 336]; 

в 4,0][   [5*, стр. 488]; 

58014504,0][  МПа, см. также [14, стр. 99, табл. 6.1]: 
 

7,5580/112053,16,1]/[6,1 max  ксFd мм. 

 

Примем диаметр 6d мм, см. также [14, стр. 112, табл. 6.5]. 
 

 

6. Назначаем число рабочих витков пружины 6n ; добавляем 

торцевые витки (поджатые и сошлифованные) с каждой стороны по 

0,75; всего витков .5,775,0260 n  
 

 

7. Минимальная высота пружины, сжатой до соприкосновения вит-

ков [5*, стр. 489]; [5, стр. 489, (16.3)]: 
 

  4265,05,7)5,0( 0min  dnН мм. 

8. Расчетная высота 486142min  nsНН р мм. 

Минимальный зазор при наибольшей нагрузке: 

.1)2,0...1,0( ммds   
 

 

9. Высота свободной пружины при увеличении рабочей высоты Нр 

на величину осадки λ под максимальной нагрузкой [5, стр. 489, 

(16.3)]: 
 

63
1086

63011208
48

8
48

44

3

4

3

max

max0 








d

nDF
НН р мм. 

 

10. Пружины с большой относительной высотой 6,2/0 DН  надо 

проверить на устойчивость. В данном случае 1,230/63/0 DН  

меньше критического, устойчивость пружины обеспечена. 
 

 

11. По максимальной осадке пружины под полной нагрузкой опре-

деляем угол относительного поворота: 
 

086,0
350

1522

0

max 



D

тах


 рад. 

 
 

12. Жесткость муфты: 
 

7
3

max

max 1082,1
086,0

109806,1







Т
С Нмм/рад. 

 

 

Задача №15 Рассчитать сварной шов соединения трубы 

140d мм с толщиной стенки 5s мм. Нагрузка статическая. 

10000КТ  Нм, 7000ИМ  Нм. Материал трубы Ст3. Сама труба 

рассчитана по 157][ р  МПа. Сварка ручная электродом Э-42 (рису-

нок  16).  
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Рисунок – 16 - Схема сварного соединения 

  

Обозначив высоту катета сварного шва К и ширину площадки 

среза t, проведем необходимые вычисления. 
 

 

1 Напряжение от крутящего момента [14,стр. 29, (2.9)]: 
 

ККdК

Т к 465

1407,0

10100002

7,0

2
2

3

2








  МПа. 

 

Площадь среза срdК7,0  и Кtddср 7,0;  . 

 
 

2 Напряжения от изгиба: 
 

ККdК

М

W

М ИИ
И

650

1407,0

1070004

7,0

4
2

3

2








  МПа; 

 

.)7,0(;7,0;;
4

2 dКddКtddtdW срсрср 


 

 

Можно считать, что напряжения от кручения равномерно 

распределены по кольцевой площадке разрушения шва, равной 

срdК7,0 . 

Напряжения К  и И  в сечении тт   взаимно перпендику-

лярны: К  перпендикулярны плоскости чертежа, а И  - лежат в 

плоскости чертежа, поэтому: 
 

][
800

650465
1 2222  

КК
ИК ,  

 

где 941576,0][6,0][  p  МПа [13, стр. 53]. Находим 

 
5,8

94

800800



К мм. 

Отметим, что для принятой конструкции шва, при условии 

равнопрочности шва и трубы, требуется sК  . Более совершенное 

соединение – стыковым швом с разделкой кромок. 

 

 

Задача №16 Рассчитать болты крепления стойки к бетонному ос-

нованию при следующих данных: на стойку действуют сила 

20Q кН под углом 060  к горизонту, высота стойки 

300h мм, расстояние между осями болтов 350 мм, число бол-

тов z = 4. Коэффициент запаса по сдвигу 1,2 (20%) (рисунок 17) 

[13, стр.94]. 
 

 

1 Нагрузка на болт для уравновешивания отрывающей силы  

sinQ : 
 

33,4
4

60sin20sin 0

1 
z

Q
F


кН. 

 
 

2. Нагрузка на болт для создания силы трения, уравновешивающей сдви-

гающую силу cosQ : 
 

0,20
415,0

500,0202,1cos2,1
2 






fz

Q
F


кН. 

 

 

3 Нагрузка на болты, уравновешивающая опрокидывающий мо-
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мент [13, стр. 94]: 
 
 

27,4
3504

60cos20300260cos2 00

3 








z

Qh
F кН. 

 

 
 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 
 

Рисунок – 17 - Схема крепления стойки  

 

4 Суммарная нагрузка на болт: 
 

6,2827,42033,4321  FFFF кН. 
 

 

5 Для напряженного резьбового соединения расчетная сила  
 

FFp 3,1 . 
 

6 Внутренний диаметр болта находим расчетом на растяжение [13, 

стр. 82, (6.21)]: 
 

8,21
100

286003,14

][

3,14
1 









 p

F
d мм. 

 

Для затянутых болтов 
][

][
s

T
p


   [13, стр. 87, (6.37)]; 

 

3...2][ s  [13, стр. 87, табл. 6.2]; 

240Т МПа [14, стр. 7, табл. 1.1]; 

120...80
3...2

240

][
][ 

s

T
р


 МПа.  

Примем р][  = 100 МПа. 

По внутреннему диаметру резьбы по ГОСТ принимаем но-

минальный диаметр М27, для которого d1 = 23.75 > 21.8. Допусти-

мая осевая нагрузка на болт (Ст3) при неконтролируемой затяжке 

составляет 33кН > F = 28,6кН [13, стр. 88, табл.6.3], [14, стр. 66, 

табл.4.6] 

 

 

Задача № 17 Выбрать по ГОСТу призматическую шпонку для со-

единения шестерни с валом (рисунок 18) и проверить шпоночное 

соединение на прочность. Материал шестерни – сталь 40Х; матери-

ал шпонки – сталь 45 нормализованная. 

Передаваемый момент Т = 150 Нм. Передача работает с 

большими толчками. 
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Рисунок 18 – Шпоночное соединение 
 
 

1 По ГОСТ 23360-78* [6, стр.449, табл. К42] выбираем шпонку 

призматическую обыкновенную размерами 8;10  hb ; длину 

шпонки l  выбираем из ряда, приведенного в табл. ГОСТа так, что-

бы она была меньше ширины шестерни; принимаем 40l мм. Рас-

четная длина шпонки  
 

lp = l – b = (40 – 10)мм. 
 
 

2 Напряжение смятия [1, стр. 159, (10.24)], [13, стр. 106, (8.3)]: 
 

79
)1040(845,035

101502

45,0

2 3







р

см
hld

Т

А

F
  МПа 

при 100][ см  МПа. 
 

 

3 Напряжение среза 
 

4,21
401035

15022







dbl

Т
ср  МПа, 

 

что значительно меньше 60][ ср  МПа. 

 

Задача № 18 Проверить зубчатое (шлицевое) прямобочное соеди-

нение блока шестерен с валом  коробки передач (рисунок 19) то-

карного станка со следующими данными: передаваемый момент 

100Т  Нм; материал вала – сталь 45; число зубьев (шлицев) 6z . 

Блок шестерен из стали 40 переключается не под нагрузкой. Ра-

бочие поверхности шлицев термически обработаны и шлифованы. 

Условия эксплуатации средние. 
 

 

1 Выбираем зубчатое (шлицевое) прямобочное соединение легкой 

серии по ГОСТ 1139-80 [1, стр. 391, табл. 8]: 
 

2 Напряжение смятия [1, стр. 160, (10.26)], [13, стр. 108, (8.3)]: 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 19 – Зубчатое (шлицевое) прямобочное соединение 

z = 6;   d = 23мм;   D = 26мм;   b = 6мм; длина ступицы   l = 45мм. 
 

 

9,44
2,125,40675,0

10100

75,0

3







ср

см
zАR

Т
  МПа 

 

при 45][ см  МПа - [13, стр.109] (здесь для прямобочного шли-

цевого соединения) 

Площадь смятия: 
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5,40453,02
2

2326
2

2












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









 lf

dD
А мм

2
, 

 

где 3,0f мм - размер фаски; 
 

2,12
4

2326

4








dD
Rср

мм. 

 

Заключение. Расчетное напряжение примерно равно допуска-

емому : σсм  ≈ [σ]см , поэтому работоспособность обеспечена. 
 

 

Задача №19 Рассмотрим элемент заклепочного соединения (рисунок 

20), в поперечном сечении которого продольная сила изменяется от Fmах 

= 250 кН до Fmin = - 80 кН. Элемент состоит из двух уголков 90x90x10. 

Определить требуемое число заклепок, если толщина косынки 

δк= 15 мм, диаметр отверстий под заклепки d0 = 20 мм; отверстия свер-

леные; материал уголков косынки и заклепок - сталь СтЗ (основные 

допускаемые напряжения: [σ]р =160 МПа, [τ]к = 140 МПа, [σ]
'
см = 320 

МПа), шов однорядный. 
 

 

При знакопеременной нагрузке допускаемые напряжения должны 

быть понижены умножением на коэффициент  
 

max

min3,01

1

F

F


 ,  

 

где Fmin берется со своим знаком. 
 

 

1 Вычислить коэффициент понижения допускаемых напряжений при 
знакопеременной нагрузке 

 

912,0

250

80
3,01

1





  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 20 – Заклепочное соединение 
 

 

2 Определить допускаемые напряжения с учетом поправки 

 

[σ]рγ= [σ]р  γ = 160 • 0,912 = 145,92 МПа 

 

[σ]смγ= [σ]см  γ = 320 • 0,912 = 291,84 МПа 

 

[τ]сγ= [τ]с  γ = 140 • 0,912 = 127,7 МПа 

 

 

3 Уравнение прочности для заклепок 

 - при расчете на срез для двухсрезного шва 

 

 cс

z
d

F



 

2
4

2

0

max
 

 

 - при расчете на смятие 

 

 см

к

см
zd

F



 

0

max
 

 

 

4 Определить число заклепок 
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- при расчете на срез   

 

 
12,3

7.1272014.3

102502
2

3

2

0

max 





 cd

F
z , принимаем z = 4; 

 

 при расчете на смятие 

 

 
85,2

84,2911520

10250 3

0

max 





 смкd

F
z , принимаем z = 3. 

 

 Расчетом на срез и смятие найдено число заклепок z=4. 

 

 

Задача №20 Полоса сечением 160x10 мм из стали СтЗ, нагружен-

ная растягивающей силой F, приварена к косынке (рисунок 21) двумя 

фланговыми швами. 

Определить требуемую длину lф фланговых швов, если сварка 

выполнена вручную электродами Э50, катет шва равен толщине поло-

сы. Соединение должно быть равнопрочно привариваемой полосе. 

 

Допускаемое напряжение свариваемого материала [σ]р = 160 МПа, 

допускаемое напряжение среза шва [τ]сш = 0,6[σ]р = 96 МПа. 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 21 – Сварное соединение 

1 Определить расчетное напряжение среза в сварном шве 
 

 сш

ф

сш
kl

F
 




7.02
, 

 

где F – нагрузка, воспринимаемая на два шва, Н; 

       k – катет поперечного сечения, мм, k = 10 мм. 
 
 

2 Определить нагрузку для полосы 
 

   FbF p   , 

 

где b – ширина полосы, мм,   b = 160 мм, 

      δ – толщина полосы, мм,  δ = 10 мм по условию задачи. 
 

F = 160·10·160 = 256·10
3
 Н 

 

 

2 Определить длину флангового сварного шва  
 

 p

ф
k

F
l

6.07.02 
 , 

 

принимая нагрузку F равной допустимой, получим 
 

190
1606,0107,02

10256 3





фl мм. 

 

 

Задача №21 Болт в конструкции (рисунок 22) не должен работать 

на изгиб, поэтому сила трения Fтр между листами 1 и 2 должна быть не 

меньше внешней силы F. Fтр = 1,2 F. Затяжка F3 болта М27 создается при 

пользовании нормальным гаечным ключом, длина которого l = 15d, ко-

эффициент трения между листами 1 и 2 f1 = 0,2, коэффициент трения 

на опорной поверхности гайки fоп = 0,18, коэффициент трения в резьбе f = 

0,16 [13, стр. 86].  
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Определить усилие рабочего Qр, необходимое для обеспечения 

достаточной затяжки. Проверить прочность болта из стали СтЗ. До-

пускаемая осевая нагрузка для М27 СтЗ равна [F] = 33 кН. 

Указание. Опорную поверхность гайки рассматривать как кольцо с 

диаметром d0 = 28мм и D = 41 мм – соответственно диаметр отвер-

стия под болт и размер "под ключ". 
 
 

1 Определить силу затяжки болта из условия 

 

зтр FfF 1  

отсюда  

 

18
2.0

32.12,1

1





f

F
Fз  кН. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 22 – Резьбовое соединение 
 

 

2. Определить момент завинчивания, приложенный к гайке 
 

Т = Ттр + Топ, 
 

где Ттр – момент, затрачиваемый на преодоление сил трения в 

резьбе 

Ттр = 0,5 d2 Fз tg(ψ + φ'), 
 

где ψ - угол подъема резьбы. Для стандартной метрической резьбы 

ψ ≈ 2°30'; 

φ - угол трения в резьбе. Для треугольной резьбы - приведен-

ный угол трения φ'; 

d2 - средний диаметр резьбы, мм. d2 = 25,051 мм [14, стр. 52, 

т.4.2]. 
 

tg φ = f = 0.16 
 

φ' = аrсtg 0,16 = 9°     , tg (2° 30' + 9°) = 0,203 

 

Ттр = 0,5·25,051·18000·0,203 = 45600 Нмм, 
 

Топ – момент, затрачиваемый на преодоление сил трения на 

опорной поверхности гайки:  

 

Топ = Fз fon rтр, 
 

где fon - коэффициент трения на опорной поверхности гайки,  

      fon = 0,18;  

     rтр - радиус трения, мм 

 

rтр = (D
3
 – d0

3
)/[3(D

2
 – d0

2
)] = (41

3
 – 28

3
)/[3·(41

2
 – 28

2
)] = 

17.45 мм. 
 

Топ = 18000·0,18·17,45 = 56538 Нмм. 

Т = 45600 + 56538 = 102138 Нмм. 
 

 

3. Определить усилие затяжки  

 

252
405

102138


L

T
Q Н. 

 

Усилие рабочего необходимое для достаточной затяжки  

Q = 252 Н. Расчетная осевая нагрузка F3 = 18 кН , что равно 0,545 [F], 

где [F] = 33 кН [14, стр. 66, табл. 4.6], [13, стр. 88, табл. 6.3]. 
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Вопросы к задачам №№ 8…21 
 

1. Как определить расчетный момент при выборе муфты? 

2. Какую деформацию испытывают штифты (шпонки) втулочной 

муфты? 

3. По какому фактору оценивается износостойкость фрикционной 

многодисковой муфты? 

4. По какому фактору осуществляется проверка фрикционной муф-

ты н нагрев? 

5. Какое назначение втулочной, продольно-свертной и фланцевой 

муфт? 

6. К какому классу относятся втулочные, продольно-свертная и 

фланцевая муфта? 

7. К какому классу относятся фрикционные муфты? 

8. Какое назначение упругих муфт? 

9. По каким параметрам производится выбор муфт? 

10. Почему необходимо учитывать коэффициент режима при выборе 
и расчете муфт? 

11. Какой элемент конструкции подвергается расчету во втулочной 
муфте? 

12. То же во фланцевой, фрикционной дисковой (конусной), упругой 
втулочно-пальцевой муфтах? 

13. Какие деформации испытывают соединительные элементы закле-
почных (сварных) соединений? 

14. Как проверить прочность зубчатого (шлицевого) соединения? 
15. Какие напряжения возникают в затянутом болте? 
16. Как определить момент сил трения в резьбе и на опорной поверх-

ности? 

17. Как рассчитать на прочность болты крепления стойки (кронштей-
на) к бетонному основанию при действии внешней силы под уг-

лом к основанию стойки? 

 

 

 

 

 

 

 

ПРИМЕР РАСЧЕТА ПРИВОДА, СОДЕРЖАЩЕГО РЕДУКТОР, С 

ИСПОЛЬЗОВАНИЕМ СИСТЕМЫ АВТОМАТИЗИРОВАННОГО 

ПРОЕКТИРОВАНИЯ МАШИН 
 
 

1 Введение 

Основными требованиями, предъявляемыми к молодым спе-

циалистам в современных условиях, является их разносторонняя 

подготовка, умение творчески решать поставленные задачи с по-

мощью современных технических средств. Важной задачей являет-

ся поиск и применение оптимальных средств, обеспечивающих 

эффективное использование инженерного труда. В связи с быстрым 

развитием информационных технологий и внедрением их в систе-

му образования инженеры все чаще используют в своих расчётах 

компьютерную технику и программное обеспечение. Современное 

развитие вычислительной техники позволяет значительно ускорить 

темпы проектирования и повысить его качество. В последнее время 

все чаще применяют математическое моделирование с широким 

использованием автоматизированных расчётов. Для инженерных 

расчётов и подготовки конструкторской документации сейчас при-

меняется такое программное обеспечение как, например AutoCAD, 

КОМПАС, ANSYS, NASTRAN. Среди них следует отметить отече-

ственный пакет программ APM WinМachine производства НТЦ 

«Центр», предназначенный для решения широкого спектра маши-

ностроительных задач. Эти программы позволяют достаточно про-

сто и быстро произвести необходимые расчёты, а также подгото-

вить соответствующую конструкторскую документацию. Простота 

расчётов позволяет производить многовариантное проектирование, 

оптимизировать конструкцию и давать новые, нестандартные ре-

шения. Этот пакет имеет обширную справочную базу, где содер-

жатся данные по большинству стандартных элементов машино-

строительных узлов и механизмов. Программы APM WinМachine 

можно использовать для проектирования металлоконструкции 

подъемно-транспортных машин и редуктора. Это способствует 

подготовке специалистов на современном уровне, обладающих 

знаниями теории и имеющих практические навыки конструирова-

ния. 
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Курсовой проект по деталям машин является первой кон-

структорской работой, в результате которой студент получает 

навыки и знания, изучает правила и методы конструирования. Вы-

полняя проект, студент использует знания, полученные при изуче-

нии следующих дисциплин: математики, сопротивления материа-

лов, теоретической механики. Работая над проектом, студент вы-

полняет следующее: анализирует назначение и условия, в которых 

находится конструируемая деталь и ищет наиболее рациональное 

конструктивное решение; производит кинематический расчет, ре-

шает вопросы с выбором материала, определяет силы, действую-

щие на деталь, производит расчет на прочность, производит разра-

ботку отдельных узлов механизма.  

Целью данного пособия является знакомство студентов инже-

нерных специальностей с современными методами проектирова-

ния, использование его по специальной дисциплине по выбору 

«Основы автоматизированного проектирования механизмов приво-

да». 
 

 

2.1 Краткое описание APM WinMachine 

APM WinMachine – это пакет прикладных программ, со-

зданный для автоматизированного расчёта и проектирования в ма-

шиностроении и строительстве. Он состоит из отдельных модулей, 

предназначенных для решения отдельных классов задач.  

APM WinMachine содержит: 

APM WinJoint – модуль расчёта и проектирования соединений эле-

ментов машин; 

APM WinShaft – модуль расчёта и проектирования валов и осей; 

APM WinBear – модуль расчёта и проектирования неидеальных 

подшипников качения; 

APM WinPlain – модуль расчёта подшипников скольжения; 

APM WinScrew - модуль расчёта неидеальных винтовых передач; 

APM WinTrans – модуль расчёта и проектирования механических 

передач вращения; 

APM WinSpring – модуль расчёта и проектирования упругих эле-

ментов машин; 

APM WinCam – модуль расчёта и проектирования кулачковых ме-

ханизмов; 

APM WinSlider – модуль расчёта и проектирования рычажных ме-

ханизмов произвольной структуры; 

APM WinFEM2D – модуль конечно-элементного анализа плоских 

деталей; 

APM WinBaem – модуль расчёта и проектирования балочных кон-

струкций; 

APM WinTruss – модуль расчёта ферменных конструкций; 

APM WinFrame3D – модуль расчёта и проектирования трёхмерных 

рамных конструкций; 

APM WinStructure3D – модуль расчёта и проектирования стержне-

вых, пластинчатых, оболочечных конструкций и их произвольных 

комбинаций; 

APM WinDrive – модуль расчёта и проектирования редукторов. 

Ниже приводится краткое описание модулей, предлагаемых для 

использования в курсовом проектировании по курсу "Деталей ма-

шин". 
 

 

2.2 АРМ WinJoint 

АРМ WinJoint - это модуль расчета и проектирования соеди-

нений. Он позволяет выполнить комплексный расчет и анализ со-

единений, которые наиболее часто используются в машинострое-

нии и строительстве.  

Модуль позволяет рассчитать:  

• групповые резьбовые соединения, поставленные в отверстие с за-

зором и без него, установленные в произвольном порядке и предна-

значенные для соединения различных поверхностей. При этом в 

качестве элементов крепления могут быть рассчитаны болты, вин-

ты и шпильки, работающие при произвольном внешнем нагруже-

нии; 

• сварные соединения при произвольной внешней нагрузке и про-

извольном размещении сварных швов следующих типов: 

* стыковые; 

* тавровые; 
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* нахлесточные; 

* соединения, выполненные точечной сваркой; 

• заклепочные соединения произвольного размещения  при плоском 

нагружении; 

• соединения деталей вращения, конструктивно выполненные как: 

* соединения с натягом цилиндрической или кониче-

ской форм; 

* шлицевые или шпоночные соединения разных ти-

пов; 

* штифтовые радиальные и осевые соединения; 

* соединения коническими кольцами: 

* клеммовые соединения различного конструктивного 

выполнения; 

* профильные соединения различных модификаций. 

АРМ WinJoint позволяет выполнить все необходимые для 

выбранного типа соединения расчеты (в форме проверочного и 

проектировочного). При проектировочном расчёте производится 

комплекс вычислений по определению основных геометрических 

размеров соединения, а при проверочном - находятся значения ко-

эффициентов запаса прочности. При этом критериями расчета 

резьбовых соединений являются: условие отсутствия сдвига и 

разъединения стыка сопряженных поверхностей, а также статиче-

ская и усталостная прочность элементов соединения. Сварные 

швы рассчитываются из условия статической и усталостной проч-

ности, а заклепочные - из условия прочности при постоянной 

нагрузке. Критерием расчета соединений деталей вращения может 

быть (в зависимости от типа): условие отсутствия сдвига; условие 

появления зазоров в сопряженных поверхностях при износе; ста-

тическая и усталостная прочность элементов соединения, а также 

совокупность этих критериев. 
 

 

2.3 АРМ WinShaft 

Модуль АРМ WinShaft представляет собой программу для 

расчета и проектирования валов. Валы предназначены для переда-

чи крутящего момента и поддержания вращающихся вместе с ним 

деталей. Они относятся к числу наиболее ответственных деталей 

машин, поэтому к ним предъявляются высокие требования по точ-

ности изготовления, прочности, жесткости, устойчивости и харак-

теру колебаний. Модуль АРМ WinShaft позволяет выполнить весь 

цикл проектирования валов и осей, начиная от разработки кон-

струкции и заканчивая полным статическим и динамическим рас-

четом. 

С помощью АРМ WinShaft можно рассчитать и построить: 

•   реакции в опорах валов; 

•   эпюры моментов  изгиба,  и углов изгиба; 

•   эпюры моментов  вращения  и углов закручивания; 

•  деформацию вала; 

•   напряженное состояние при статическом нагружении; 

•  коэффициент запаса по усталостной прочности; 

•   эпюры распределения поперечных сил; 

•  собственные частоты и формы вала. 

Модуль АРМ WinShaft имеет специализированный графиче-

ский редактор для задания геометрии валов и осей. Редактор обес-

печивает: 

• задание конструкции вала; 

• ввод нагрузок, действующих на вал; 

• размещение опор, на которых установлен вал. 

Примитивы АРМ WinShaft - это основные элементы конструкции 

вала (цилиндрические и конические участки, фаски, галтели, ка-

навки, отверстия, участки с резьбой, шпонки, шлицы и т. д.), а так-

же нагрузки, которые могут действовать на вал или опору. 

Напряженное и деформированное состояния вала рассчитываются 

методами сопротивления материалов. Так, деформированное со-

стояние описывается методом Мора, а раскрытие статической 

неопределимости выполняется методом сил. Статическая проч-

ность оценивается по эквивалентным напряжениям, полученным 

энергетическим методом. Динамические характеристики, такие как 

собственные частоты и собственные формы, определяются мето-

дом начальных параметров. 

Расчет усталостной прочности сводится к нахождению коэффици-

ента запаса в сечении вала при постоянной  и переменной нагрузке. 
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В состав Системы АРМ WinMachine входит единая база. Все 

необходимые параметры материалов, такие как модуль Юнга, ко-

эффициент Пуассона, плотность и т. п., берутся из нее. 
 
 

2.6 АРМ WinBear 

АРМ WinBear выполняет комплексный анализ подшипников 

качения. Используя этот модуль, можно рассчитать основные ха-

рактеристики подшипников и выбрать оптимальные конструкции 

подшипниковых узлов. 

С помощью АРМ WinBear можно рассчитать: 

• перемещения (жесткость); 

• долговечность; 

• наибольшие контактные напряжения; 

• потери мощности; 

• силы, действующие на тела качения; 

• тепловыделение; 

• момент трения. 

В АРМ WinBear выполняется весь комплекс проверочных 

расчетов, когда по известной геометрии подшипника рассчитыва-

ются его выходные характеристики. Решения предоставляют поль-

зователю возможность наглядно качественно и количественно 

оценить пригодность подшипника и при необходимости наметить 

пути для подбора параметров более эффективных опор. 

В АРМ WinBear могут быть рассчитаны подшипники восьми 

типов: 

 шариковые радиальные; 

 шариковые сферические; 

 шариковые радиально-упорные; 

 шариковые упорные; 

 роликовые радиальные; 

 роликовые сферические; 

 роликовые радиально-упорные; 

 роликовые упорные. 

Результаты расчета нагрузок позволяют также определить серию 

энергетических характеристик, от которых зависит потребление 

энергии и рабочая температура подшипника: коэффициент полез-

ного действия, моменты трения, потери мощности при трении, теп-

ловыделение и т. д. 

Результаты расчета представляются в виде: 

• таблиц со статистическими характеристиками; 

• гистограмм компонент перемещений; 

• пространственного поля положений центра подшипника; 

• анимации движения подшипника; 

• графиков, описывающих изменения параметра по углу поворота 

подшипника. 

Так как важным параметром расчета является информация о 

нагрузках, действующих на тела качения, в модуле АРМ WinBear 

предусмотрен наглядный вывод этой информации на экран. Кроме 

этого можно также наблюдать за вращением подшипника качения и 

изменять нагрузки. 

Все геометрические размеры подшипника задаются вруч-

ную, но можно воспользоваться единой базой данных, которая вхо-

дит в состав АРМ WinMachine. Нагрузки на подшипник вводятся с 

экрана в зависимости от типа установки подшипника. Параметры 

точности по желанию пользователя выбираются с помощью базы 

данных по заданному классу точности. 

Для случая, если действующие на вал внешние нагрузки из-

меняются во времени, имеется специализированный графический 

редактор с полным набором необходимых для ввода переменных 

параметров функций. 

Нагрузки, действующие на подшипник, могут быть произ-

вольными, при этом в качестве внешней нагрузки можно рассмат-

ривать также и силу предварительного натяга. Величина натяга в 

зависимости от типа подшипника задается либо в виде приложен-

ной осевой (радиальной) нагрузки, либо в виде радиальных (осе-

вых) перемещений. 
 

 

2.6 АРМ WinTrans 

Модуль АРМ WinTrans производит расчет передач и подго-

тавливает конструкторскую документацию, включая рабочие чер-

тежи. Процесс проектирования с использованием АРМ WinTrans 

сводится к заданию исходных данных и анализу полученного ре-
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зультата. С помощью модуля АРМ WinTrans можно выполнить 

весь комплекс конструкторских и технологических расчетов (как 

проектировочных, так и проверочных) передач вращательного 

движения, а также выполнить рабочие чертежи основных деталей 

этих передач в автоматическом режиме. В качестве объектов для 

расчетов выбраны передачи, широко используемые в практике про-

ектирования. 

С помощью АРМ WinTrans можно проектировать следую-

щие типы передач: 

• цилиндрические с прямым зубом как внешнего, так и внутрен-

него зацепления; 

• цилиндрические косозубые внешнего зацепления; 

• шевронные; 

• конические с прямыми и  круговыми зубьями; 

• червячные; 

• цепные; 

• ремённые. 

При проектировочном расчете известными считаются вы-

ходные кинематические и энергетические параметры, а результа-

том является определение геометрических размеров передачи при 

выбранных материалах и термообработке. Для выполнения расчета 

необходимо указать следующие исходные параметры передачи: пе-

редаваемый крутящий момент, ресурс, условия работы, передаточ-

ное отношение и т.д. Опираясь на эти данные, модуль АРМ Win-

Trans рассчитает все геометрические параметры передачи. 

Все расчеты проводятся как в условиях постоянного, так и 

переменного режимов реального нагружения. Учет переменного 

характера нагружения в АРМ WinTrans осуществляется либо в виде 

нормального переменного режима, либо с помощью специального 

инструмента для ручного задания таких режимов. 

В основу проектировочного и проверочного расчетов поло-

жены следующие критерии: 

• усталостная, контактная прочность и усталостная прочность на 

изгиб для цилиндрических, конических и червячных передач; 

• износостойкость шарниров цепи для расчета цепных передач; 

• нагрузочная способность и долговечность ремня при проектиро-

вании ременных передач. 

Можно наложить дополнительные ограничения на рассчи-

тываемую передачу. Например, рассчитать передачу с требуемым 

межосевым расстоянием или другим каким-либо параметром. 

Результатом расчета зубчатой передачи с помощью АРМ WinTrans 

является полный перечень параметров, необходимых при проекти-

ровании, а именно: 

•  геометрические параметры элементов передач; 

•  силы, действующие на валы от передач; 

•  действующие напряжения и величины допускаемых напряжений; 

•   весь спектр параметров контроля качества изготовления; 

•  параметры качества передачи; 

• рабочие чертежи ведущего и ведомого элементов передачи. 

С помощью АРМ WinTrans можно проверить несущую спо-

собность известной передачи (то есть, передачи с заданными гео-

метрическими параметрами, условиями работы, термообработкой 

колёс и т.д.). Несущая способность оценивается по двум критери-

ям: 

• ресурс работы передачи при заданном передаваемом моменте; 

• максимальный передаваемый момент при заданном ресурсе. 

АРМ WinTrans предоставляет пользователю все необходи-

мые данные для проверки качества изготовления элементов пере-

дачи. Для цилиндрических передач контролируются следующие 

параметры: 

• параметры торцевого профиля зубьев; 

• параметры постоянной хорды; 

• параметры общей нормали; 

• параметры по толщине хорды; 

• параметры контроля по роликам; 

• параметры проверки положения разноимённых профилей зубьев; 

• параметры качества зацепления. 

В модуле АРМ WinTrans можно создать рабочий чертёж 

элемента рассчитываемой передачи. Чертеж сохраняется в формате 

DXF. При подготовке чертежа в модуле есть возможность: 
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• изменять, в известных пределах, конструкцию передачи и уточ-

нять конфигурацию изображаемой детали и других элементов чер-

тежа; 

• проставлять предельные отклонения размеров и указывать техни-

ческие требования чертежа; 

• заполнять главную надпись чертежа и т.д. 

Все это задается в зависимости от нормативных параметров 

и требований действующих российских стандартов и нормалей. 

Для выполнения этих операций в АРМ WinTrans имеется полный 

набор простых и удобных средств. Если в компьютере пользовате-

ля установлен AutoCAD™, то его можно вызывать непосредствен-

но из модуля WinTrans для окончательного редактирования черте-

жа и дальнейшей распечатки на бумаге. 
 

 

2.6 АРМ Graph 

Модуль АРМ Graph предназначен для выполнения графиче-

ской части компьютерной подготовки конструкторской документа-

ции (возможно, из полученной в результате расчётов заготовки 

чертежа спроектированной детали). АРМ Graph представляет собой 

плоский графический редактор, который можно использовать для 

оформления графической части конструкторской документации. 

Он может использоваться для подготовки исходных данных при 

работе отдельных модулей системы АРМ WinMachine. С этой це-

лью в каждой из прикладных расчетных программ имеется воз-

можность импорта графической информации. 

Для вычерчивания объектов имеется набор примитивов 

(простейших объектов чертежа), таких как линия, окружность, ду-

га, точка, сплайн. Причем объекты можно рисовать как в свобод-

ном режиме, так и связанными с другими объектами: параллельно, 

перпендикулярно, касательно и др. При выполнении чертежей су-

ществует возможность привязки к контрольным точкам (концам 

линии, центрам дуг и окружностей и др.) или к середине отрезка. 

Для каждого примитива существует несколько способов за-

дания. В зависимости от установленных параметров геометриче-

ские связи между объектами могут закрепляться и отслеживаться 

при редактировании. Точные числовые параметры примитивов 

можно ввести в диалоговом окне ручного ввода. 

В модуле АРМ Graph имеются команды, которые можно ис-

пользовать для нанесения линейных и угловых размеров. Размеры 

проставляются как в автоматическом, так и ручном режиме. Они 

легко редактируются. Имеется возможность простановки допусков 

линейных и угловых величин. Величины допусков можно взять из 

библиотеки АРМ Data. 

Для рисования объектов различными типами линий имеется 

встроенный редактор типов линий. Разработанные типы линий 

можно записывать в файл и использовать их в дальнейшем в дру-

гих чертежах. 

При вводе текста имеется возможность форматирования аб-

заца: задание отступов; интервалов; выравнивания; угла наклона. 

Штриховка создается нескольких типов: сплошная заливка; гради-

ентная заливка; наклонными линиями; предопределенная штрихов-

ка и текстурная, когда в качестве образца используется bmp или 

wfm файл. Для нанесения размеров на чертеж используются следу-

ющие типы: линейные, угловые и радиальные. Имеется возмож-

ность простановки различных специальных символов: допусков, 

знаков базы, шероховатости, выносок и специальных знаков. Для 

соединения линий и дуг можно делать скругления или фаски по 

различным типам параметров. 

В чертежно-графическом редакторе есть возможность нане-

сения графических символов, выполненных согласно существую-

щим ГОСТам на оформление графической документации. Эти сим-

волы используются в качестве условных обозначений чистоты об-

работки поверхности детали, технических требований на эти по-

верхности, а также некоторых специальных элементов, таких как 

сварные швы и т. д. 

Следует отметить, что дополнительно с редактором постав-

ляется набор библиотек стандартных элементов. 

Удобным инструментом оформления конструкторской до-

кументации является редактор таблиц, использование которого су-

щественно облегчает работу по оформлению технических докумен-

тов, включающих таблицы различных форм и размеров. С помо-
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щью этого редактора можно сформировать таблицу произвольного 

содержания, выбрать подходящий тип линий и заполнить поля тек-

стовой информацией. Удобно организованы операции редактиро-

вания. 

Для более удобной работы с чертежом предусмотрена рабо-

та с блоками. Блок - это совокупность объектов, с которой можно 

работать как с одним объектом. Можно создавать блоки, как из от-

дельных примитивов, так и использовать вложения блоков друг в 

друга. Их можно сохранять в отдельном файле для организации 

библиотек конструкций. При работе над чертежом предусмотрена 

возможность размещения объектов по различным слоям. Слоями 

можно управлять с помощью  менеджера слоев, где можно управ-

лять включением/отключением и блокировкой/разблокировкой 

слоев. 

Объекты чертежа можно редактировать различными спосо-

бами: перемещать, создавать копии, вращать, масштабировать, зер-

кально отображать, создавать прямоугольный и круговой массивы, 

смещать объекты. Можно производить разрыв линий, дуг, окруж-

ностей или сплайнов в точке или между двумя точками. 

В чертежном редакторе существует буфер на 200 команд 

отменить/повторить. Имеется возможность предварительного про-

смотра чертежа и его печати на принтер или плоттер. 

В чертежно-графическом редакторе есть возможность пара-

метрического задания графического объекта. Под этим понимает-

ся создание чертежа с помощью параметризованных блоков, кото-

рые представляют собой блоки с заданными параметрами. Напри-

мер, можно создать параметризованный блок "фланец" с парамет-

рами внутренний и внешний диаметр, количество и диаметр отвер-

стий и т. д.. После этого   блок "фланец" можно использовать во 

многих чертежах, не создавая его каждый раз заново, а лишь зада-

вая его новые параметры.  

Крайне важен тот факт, что любая машина наполовину со-

стоит из типовых деталей и узлов, и в этой связи параметризация 

позволяет автоматически рисовать геометрические объекты, если 

после выполнения необходимых расчетов последние были заданы 

параметрически. При работе в этом режиме автоматически сохра-

няется последовательность выполняемых команд и их атрибутов. 

Этим атрибутам можно присваивать соответствующие имена и за-

давать необходимые числовые и функциональные соотношения. 

Функциональные соотношения могут быть совершенно произволь-

ными, т. е. описанными любыми аналитическими функциями. Для 

задания таких функций имеется специальный редактор анализа и 

преобразования аналитических данных. 

Стандартные конструктивные графические элементы, 

оформленные в виде параметрических объектов в среде АРМ 

Graph, включены в состав единой базы и функционируют вместе с 

ней как в режиме расчета, так и в режиме прорисовки. 

В случае параметризованного блока появляется возмож-

ность хранения библиотек стандартных конструкций. При вставке 

параметризованной модели пользователь задает значения перемен-

ных величин, по которым строится блок. 

 

 

3 ПРИМЕР ИСПОЛЬЗОВАНИЯ APM WinMachine 
 

Рассмотрим использование пакета прикладных  программ 

APM WinMachine на примере следующего задания курсового про-

екта. 

Требуется спроектировать привод к смесителю кормов, со-

держащий двухступенчатый цилиндрический косозубый редуктор 

и цепную передачу с заданными данными: 

выходной момент вращения Твых=610 Нм; 

частота вращения выходного вала nвых=38 мин
-1

; 

долговечность t=14000 ч. 
 

При выполнении расчётов курсового проекта мы будем исполь-

зовать следующие программы: 

1. APM WinTrans (для расчёта зубчатой и цепной передачи); 

2. APM WinJoint (для расчёта соединений). 

3. APM WinShaft (для расчёта валов); 

4. APM WinBear (для расчёта подшипников). 
 

Схема привода: 
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1- электродвигатель 3- редуктор 

2- муфта 4- цепная передача 

 

 

3.1 РАСЧЁТ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 
 

Привод содержит следующие ступени: 

- быстроходная ступень; 

- тихоходная ступень редуктора; 

- цепная передача. 

Для примера рассмотрим расчёт быстроходной ступени данного 

редуктора, тихоходная ступень рассчитывается аналогично. 

Производим кинематический и силовой расчёт привода
1
.  

 

 

3.1.1 Определим общий КПД привода: 
 

 = м п
3

 з.п.
2
 ц.п., 

 

где м – КПД муфты (0,99…0,98); 

п – КПД подшипников (0,990…0,995); 

                                                           
1
 Расчёты в этом пункте производятся вручную или с использованием 

простейших вычислительных средств компьютера. 

з.п. – КПД зубчатой передачи (0,96); 

ц.п. – КПД цепной передачи (0,95…0,97 – закрытая переда-

ча). 
 

 = 0,98 0,99
3 0,96

 2 0,96 = 0,85 
 

3.1.2 Определим потребную мощность электродвигателя по форму-

ле: 
 

Р = T4  4 /  , 

где Т4 – момент вращения на выходном валу привода; 

 4 – угловая скорость выходного вала привода; 

 4 =  n4 / 30 = 3,1438 / 30 = 3,98 с
 -1

; 

Р = 6103,98 / 0,85 = 2,86 кВт. 

Выбираем электродвигатель типа 4AM100S4У3 (см. приложение 1) 

[7]. 
 

nном. = 1435 мин
-1

; Nном=3,0 кВт. 
 
 

3.1.3 Разбиваем передаточное отношение по ступеням. 
 

Определим общее передаточное число: 

Uобщ. = n1 / n4, 

Uобщ. = 1435 / 38 = 37,74 
 

Определим передаточное отношение редуктора (см. приложение 2): 

Uред. = Uобщ. / Uц.п. , 

где Uц.п - передаточное отношение цепной передачи, Uц.п. = 

2…6, принимаем Uц.п= 3 
 

Uред. = 37,74 / 3 = 12,6 

1 

nвых 

Твых 
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Согласно рекомендациям [5] принимаем передаточное число 

быстроходной ступени редуктора Uб = 4,5 , а передаточное число 

тихоходной передачи      Uт = 2,8. 

Определим уточнённое общее передаточное число привода: 

Uобщ. = Uред. Uц.п., 

Uобщ. = 4,52,83 = 37,5 
 

Отклонение передаточного числа: 

U =[(37,74 – 37,5) / 37,74 ]100% = 0,64% < ± 4% 

Следовательно, выбранный электродвигатель и выбранные 

передаточные отношения удовлетворяют данному приводу [7]. 

Следует заметить, что полученные данные могут быть скорректи-

рованы при расчёте передач. 
 

 

3.1.4 Определим угловые скорости вращения валов привода: 

n1 = nдв = 1435 об/мин; 

 1 =  n1 / 30 = 3,141435 / 30 = 151,0 с
 -1

; 

n2 = n1 / Uб = 1435 / 4,5 = 318,9 мин
 -1

; 

 2 =  n2 / 30 = 3,14318,9 / 30 = 33,6 с
 -1

; 

n3 = n2 / Uт = 318,9 / 2,8 = 114,0 мин
 -1

; 

 3 =  n3 / 30 = 3,14114 / 30 = 11,98 с
 -1

; 

n4 = n3 / Uц.п. = 114 / 3 = 38,0 мин
 -1

; 

 4 =  n4 / 30 = 3,1438 / 30 = 4,0 с
 -1

; 
 

 

3.1.5 Определим моменты кручения, передаваемые валами привода: 

Т4 = Твых = 610 Нм; 

Т3 = Т4 ц.п. / Uц.п. = 6100,96 / 3 = 213,07 Нм; 

Т2 = Т3 з.п. п / Uт. = 213,070,960,995 / 2,8 = 80,1 Нм; 

Т1 = Т2 з.п. п / Uб. = 80,10,960,995 / 4,5 = 18,94 Нм; 
 

 

3.1.6 Определим диаметры валов d редуктора по формуле: 
 

3

3

2,0

10





T

d , 

 

где T –передаваемый момент; кручения,  

 - допустимые касательные напряжения: 

 = 10…12 МПа для быстроходного вала, 

 = 12…15 МПа для промежуточного вала, 

 = 15…20 МПа для тихоходного вала. 
 

15.21
102.0

100094.18
3

1





d  мм; 

19.32
122.0

10001.80
3

1





d  мм; 

 

41.41
152.0

100007.213
3

1





d  мм; 

 

Примем d1 = 22 мм, d2 = 32 мм, d3 = 42 мм, из стандартного 

ряда нормальных линейных размеров [9,с.312] 
 

 

3.2 Расчёт передач с помощью APM WinMachine. 
 

Из пакета прикладных программ APM WinMachine 2005 надо вы-

брать программу APM WinTrans (расчёт передач)
2
. 

Появится диалоговое  окно этой программы, в котором в меню Тип 

необходимо выбрать тип передачи, в нашем случае, - это цилин-

дрическая косозубая передача внешнего зацепления, а затем в 

этом же пункте меню Тип расчёта, в нашем случае, - это Проек-

тировочный расчёт. Диалоговое окно программы APM WinTrans 

для расчёта цилиндрических косозубых передач выглядит следую-

щим образом: 

                                                           
2
 Далее расчеты производятся в автоматизированном режиме с исполь-

зованием компьютера и пакета программ APM WinMachine.  
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 Выбираем меню 

Данные и в открывшем-

ся диалоговом окне Ос-

новные данные вводим 

следующее: момент на 

выходе, обороты на вы-

ходе, передаточное от-

ношение, требуемый 

ресурс, число зацепле-

ний шестерни и колеса, 

термообработку ше-

стерни и колеса, режим 

работы и крепление ше-

стерни на валу. 

В нашем случае исполь-

зуем данные из задания, 

а также данные, полу-

ченные в предыдущих 

расчётах: 

Момент на выходе – 80,1 Нм; 

Обороты на выходе – 318,9 об/мин; 

Передаточное отношение – 4,0; 

Требуемый ресурс – 14000 часов; 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Число зацеплений шестерни и колеса – 1; 

Режим работы – задан пользователем. 

Термообработка шестерни и колеса – улучшение; 

Крепление шестерни на валу – несимметрично. 

Если этих данных недостаточно, то в диалоговом окне нуж-

но нажать кнопку Ещё и в открывшемся диалоговом окне Дополни-

тельные данные ввести данные, которые запросит программа, а 

именно: межосевое расстояние; коэффициент ширины колеса; мо-

дуль; угол наклона зубьев; коэффициент смещения шестерни и ко-

леса; твёрдость поверхности зубьев шестерни и колеса; число зубь-

ев шестерни и колеса, а также указать, возможен ли реверс в дан-

ном редукторе и применять ли в расчёте стандартное межосевое 

расстояние. 

Далее нажимаем на кнопку Продолжить, и, если все данные 

введены верно, появиться окно Режим нагружения, в котором сле-

дует с помощью «мыши» ввести график нагрузки. В нашем случае 

это переменная нагрузка, поэтому в группе соединение следует по-

метить флаг Линейное соединение. 

Нажимаем на кнопку Ok, и в меню APM WinTrans кнопку 

Расчёт, а затем кнопку Результаты. Появится диалоговое окно, 

которое выглядит следующим образом: 
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В этом диалоговом окне следует выбрать для вывода следующие 

результаты: основные результаты; силы в зацеплении, а также чер-

тёж. Нужные пункты надо пометить и нажать кнопку Продолжить. 

Результаты расчёта быстроходной ступени цилиндрического 

косозубого редуктора выглядят следующим образом (вывод ре-

зультатов в любом месте можно остановить, для этого нужно 

нажать кнопку Прервать): 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Результаты расчёта зубчатой передачи с помощью APM Win-

Machine 2005 представлены в таблице 1: 
 

Таблица 1 

Параметры Ед. изм. Результаты 

Межосевое расстояние мм 81 

Модуль зацепления мм 1.25 

Угол наклона зубьев град 9.01 

Делительный диаметр шестерни 

                                            колеса 

мм 

мм 

30,38 

131.63 

Окружная сила в зацеплении Н 1217,09 

Радиальная сила в  зацеплении Н 454.13 

Осевая сила в зацеплении Н 193.08 
 

Последним этапом является создание чертежа (в автоматиче-

ском режиме). Сначала появляется возможность выбрать ведущую 

или ведомую шестерню, а после выбора – диалоговое окно Черче-

ние. В нём схематически изображён чертёж шестерни. 
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 Двойным щелчком «мыши» по эскизу шестерни последова-

тельно вызываются окна выбора исполнения шестерни, соединения 

её с валом (в данном случае выбираем шпоночное соединение) и 

окно ввода основных геометрических параметров шестерни.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

После выбора соединения появиться окно 

Размер конструкции. В нём следует ука-

зать внутренний диаметр шестерни, её 

ширину (рассчитан в пункте 2.1.6).  

Двойной щелчок «мыши» по 

эскизу штампа позволяет перейти в 

режим его редактирования. Его 

следует заполнить как обычную 

таблицу. Так же следует поступить 

со спецификацией. 
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После этого в окне Черчение следует выбрать пункт Сохра-

нить, указать имя и местоположение файла чертежа. Автоматиче-

ски будет вызван редактор APM Graph с готовым чертежом. При 

необходимости его можно изменить и сохранить изменения. По-

вторный вызов окна Черчение (после повторного вызова Резуль-

татов) позволяет начертить и вторую шестерню передачи. 
 

3.4 РАСЧЁТ ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 

Выбираем из пакета прикладных программ APM WinMachine 

2005 программу APM WinTrans (расчёт передач). 

Появится диалоговое окно этой программы, в котором в меню 

Тип необходимо выбрать тип передачи, в нашем случае, - это цеп-

ная передача, а затем в этом же пункте меню Тип расчёта, в нашем 

случае, - это Проектировочный расчёт. 

Появится диалоговое окно программы APM WinTrans, кото-

рое для расчёта цепной передачи выглядит следующим образом: 

После выбора меню Данные в открывшемся диалоговом окне 

Данные цепной передачи вводим следующие основные данные: мо-

мент на ведущей звёздочке, обороты ведущей звёздочки, переда-

точное отношение, требуемый ресурс, рядность цепи, тип звёздоч-

ки, тип смазки, тип цепи и режим работы. 

В нашем случае используем данные по заданию, а также данные, 

полученные в предыдущих расчётах: 
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момент на ведущей звёздочке 

– 213,07 Нм; 

обороты ведущей звёздочки – 

114 мин
-1

; 

передаточное отношение – 3; 

требуемый ресурс - 14000; 

рядность цепи – 1; 

тип смазки – периодическая 

смазка; тип цепи – роликовая 

нормальной серии; режим ра-

боты – спокойная нагрузка.  

Если этих данных недо-

статочно, то в диалоговом 

окне нужно нажать кнопку 

Ещё и в открывшемся диало-

говом окне Дополнительные 

данные ввести данные, которые за-

просит программа, а именно: число 

зубьев малой и большой звёздочек 

и межосевое расстояние. 

Далее нажимаем на кнопку 

Продолжить, Ok и, если все дан-

ные введены верно, 

то в меню APM W 

inTrans нужно 

выбрать пункт Рас-

чёт, а затем - Ре-

зультаты. Появит-

ся диалоговое окно 

Результаты цепной передачи. 

  В этом диалоговом окне 

следует выбрать следующие эле-

менты: нагрузка на вал и чертёж. 

Соответствующие поля необходи-

мо пометить и нажать кнопку Про-

должить. Результаты будут после-

довательно появляться в соответствующих диалоговых окнах. Вы-

вод результатов в любом месте выполнения можно остановить, для 

этого нужно нажать кнопку Прервать. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



167   168 

При расчёте цепной передачи с помощью APM WinMachine 

2005 были получены следующие результаты: 

 

Параметры Ед. изм. Результаты 

Число зубьев звёздочки ведущей 

                                         ведомой 

- 

- 

23 

69 

Шаг цепи мм 25,4 

Межосевое расстояние мм 1011,60 

Сила, действующая на вал Н 2283.74 

Угол силы действующей на вал град. 10.52 

 

 

3.5 РАСЧЁТ СОЕДИНЕНИЙ 
 

В данном курсовом проекте необходимо произвести расчёт только 

соединений шестерней и валов. Для примера рассмотрим расчёт 

шпоночного соединения входного вала редуктора и полумуфты. 

Из пакета прикладных программ  APM WinMachine 2005 вы-

бираем программу APM WinJoint. Появится диалоговое окно этой 

программы. В меню Тип выбираем тип соединения, в нашем случае 

– это шпоночное соединение (призматическое). 

Диалоговое окно программы APM WinJoint для расчёта шпоночных 

соединений примет следующий вид:  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Выберите 

пункт меню Дан-

ные и в открыв-

шемся диалоговом 

окне Исходные 

данные введите 

следующие основ-

ные данные: диа-

метр вала; момент 

вращения; матери-

алы вала; шпонки 

и втулки; тип  кон-

струкции и тип 

нагрузки. 

В нашем случае используем данные по заданию, а также 

данные, полученные в предыдущих расчётах: 

диаметр вала – 22 мм; 

момент  вращения – 18,94 Нм; 

тип конструкции – нереверсивное соединение; 

тип нагрузки – постоянная. 

Для выбора материалов вала, шпонки и втулки воспользуемся 

справочной базой данных, для этого в диалоговом окне Исходные 
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данные нужно напротив каждого элемента (вала, шпонки и втулки) 

нажать кнопку БД (база данных). В появившемся диалоговом окне 

Материал надо выбрать необходимый тип материала, его группу и 

марку, после выбора нужно нажимать кнопку Выбрать. В нашем 

случае материал вала и втулки –сталь конструкционная Сталь 40Х, 

а материал шпонки – Сталь 45, [7]. 

Далее нажимаем на кнопку Продолжить, и, если все данные 

введены верно, то в меню APM WinJoint нужно выбрать Расчет, а 

затем - Результаты. Появится диалоговое окно Результаты рас-

чёта. Из него мы можем определить ширину шпонки, высоту 

шпонки, глубину паза вала и паза втулки, длину шпонки, а так же 

напряжения смятия и кручения, как рабочие, так и допустимые. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

При расчёте шпоночного соединения получены следующие 

результаты: 

 

3.6 РАСЧЁТ ВАЛОВ 
 

В заданном курсовом проекте редуктор имеет три вала: быстроход-

ный, тихоходный и промежуточный. Для примера рассмотрим рас-

чёт быстроходного вала. 

Из пакета прикладных программ APM WinMachine 2005 

необходимо выбрать программу APM WinShaft (расчёт валов). По-

явится диалоговое окно этой программы. Для расчёта надо изобра-

зить вал, его опоры и действующие силы с моментами. Это можно 

сделать с помощью пунктов меню, но можно и с помощью панелей 

инструментов с кнопками. С их помощью нужно нарисовать вал, 

предварительно оценив его диаметр по известному крутящему мо-

менту и допустимому напряжению кручения. Затем необходимо 

изобразить посадочные места для подшипников, положение и раз-

мер шпонок, обозначить его опоры (в местах расположения под-

шипников). Далее указываются силы и моменты, действующие на 

вал (их проекции, направление действия и числовое значение), учи-

тывая, что осевые силы и крутящие моменты должны быть ском-

пенсированы.  

Далее в меню APM WinShaft нужно выбрать пункт Рассчи-

тать и в открыв-

шемся диалоговом 

окне выбрать не-

обходимый пункт 

расчёта (общий 

расчёт вала или 

расчёт динамиче-

ских характери-

стик), в нашем 

случае - общий 

расчёт вала. Затем  

нужно выбрать 

пункт Результа-

ты, и если все 

данные введены 

Параметры Ед. изм. Результаты 

Ширина шпонки мм 8 

Высота шпонки мм 7 

Глубина паза вала мм 4 

Глубина паза втулки мм 3,3 

Длина шпонки мм 30 

Кнопки: рисования вала, задания сил, изгибающего и крутящего 

момента и опор. 
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верно, то появится диалоговое окно результатов расчёта. Предва-

рительно программа запросит дополнительные данные: время ра-

боты вала и его обороты. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Из данного диалогового окна для дальнейших расчётов нам 

понадобятся следующие данные: реакции опор, напряжения, коэф-

фициент запаса по усталостной прочности. Результаты расчётов 

могут быть выведены в табличном и графическом виде. Для их вы-

вода надо нажать соответствующую кнопку. Приведём результаты 

нашего примера: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Полученные результаты позволяют судить о пригодности выбран-

ной конструкции вала и необходимости её корректировки [6]. Рас-

считанные реакции опор необходимы в дальнейших расчётах (рас-

чёт подшипников). 
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Параметры Ед. изм. Результаты 

Реакция в правой опоре Н 355.738 

Реакция в левой опоре Н 861.262 
 

Аналогично производиться расчёт и остальных валов. Чертежи ва-

лов следует выполнить с использованием графического редактора 

APM WinGraph. 

 

 

3.7 РАСЧЕТ ПОДШИПНИКОВ 
 

При выполнении  данного курсового проекта мы выбрали следую-

щие типы подшипников: №306 и №309 по ГОСТ 8338-75 (см. при-

ложение 3). Это обусловлено тем, что нагрузочная способность 

этих подшипников средней серии удовлетворяет рассчитываемой 

косозубой передаче. Для примера произведем расчет левого под-

шипника №306, расположенного на входном валу. 

Из пакета прикладных программ APM WinMachine  2005 вы-

бираем программу APM WinBear (расчет подшипников качения). 

Появится диалоговое окно 

этой программы, в котором надо 

выбрать пункт меню Данные и в 

диалоговом окне Выберите тип 

подшипника необходимо выбрать 

тип подшипника, в нашем случае, 

- это радиальный одиночный 

подшипник. 

Далее в меню Данные APM 

WinBear необходимо выбрать 

данные подшипника по геомет-

рии. Это можно сделать как вруч-

ную, с использованием справоч-

ных таблиц ГОСТа 8338-75, или с 

помощью базы данных пакета 

прикладных программ APM Win-

Machine  2005. 

Для того, чтобы воспользоваться  базой данных, необходимо 

в диалоговом окне геометрических размеров подшипника нажать 

на кнопку База данных. При этом появиться диалоговое окно базы 

данных, где нужно выбрать вид стандарта, в нашем случае, - это 

ГОСТ, далее необходимо выбрать подтип подшипника, в нашем 

случае, - это средняя серия диаметров 3; выбрать номер подшипни-

ка (№306) и нажать на кнопку Выбрать. При этом все необходи-

мые для расчета данные будут автоматически введены в программу 

[8]. 
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Далее в меню Данные необходимо выбрать условия работы 

данного подшипника, т.е.: радиальную силу, скорость вращения, 

коэффициент динамичности и тип нагрузки. В нашем случае имеем 

следующие данные:  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

осевая  сила – 193 Н; 

радиальная сила на нагруженной опоре – 355,738 Н; 

радиальная сила на ненагруженной опоре – 861,262 Н; 

осевая сила преднатяга –100 Н; 

скорость вращения – 1435 мин
-1

; 

коэфф. динамичности – 1,3 [7]; 

тип нагрузки – постоянная. 

Далее в меню Данные необходимо выбрать точность изготов-

ления колец подшипника. Для этого можно воспользоваться базой 

данных: в диалоговом окне Точность изготовления напротив каж-

дого значения (биения внешнего и внутреннего колец) нужно 

нажать кнопку БД и для каждого для этих колец в зависимости от 

класса точности изготовления  (0 - нормальный класс, 6 - повы-

шенный класс, применяются для общего и с/х машиностроения), 

максимального и минимального диаметров находим отклонения 

диаметра. Нажимаем кнопку Оk и данные по отклонению диаметра 

будут автоматически введены в программу для дальнейшего расче-

та. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Диалоговое окно программы APM WinBear, если все данные 

введены верно, будет выглядеть следующим образом: 
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Далее в меню программы для расчета подшипников качения 

необходимо выбрать пункт меню Расчет, а затем Результаты. По-

явится диалоговое окно Результаты. 

 

 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Определены следующие параметры: средняя долговечность; 

максимальные контактные напряжения; выделение тепла; осевые и 

радиальные биения; боковые биения; момент трения; потери мощ-

ности. Также из этого окна мы можем вывести следующие данные: 

нормальные силы; мультипликация; параметры трения: момент 

трения и потери мощности. Параметры биения: осевые; боковые; 

радиальные и поле биений могут быть выведены в виде таблицы 

или гистограммы. Также можно определить дополнительные пара-

метры: долговечность подшипника и динамическую грузоподъем-

ность. Для этого нужно нажать на кнопку Ещё. 

Из данных расчетов следует, что выбранный подшипник 

№306 удовлетворяет по долговечности и динамической грузоподъ-

емности требованиям, предъявляемым к рассчитываемому под-

шипнику. Если расчётная долговечность много больше заданной, 

то следует выбрать подшипник легкой серии №206. 

 

 

 

 

 
ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

 

В сельскохозяйственных машинах весьма часто встречаются 

открытые зубчатые передачи. Инженер-механик должен знать спе-

цифику их проектирования и эксплуатации. 

Изнашиваемые зубчатые передачи традиционно рассчиты-

вают по формулам, отражающим напряженное состояние новых 

зубьев. Иногда в расчетные формулы вводят поправочные коэффи-

циенты, которые воспринимаются недостаточно обоснованно. 

В учебном пособии рассмотрены особенности работы от-

крытых зубчатых передач: виды изнашивания, влияние перекосов 

осей зубчатых колес на их долговечность, величины предельных 

износов зубьев, поведение точностных параметров в процессе из-

нашивания, характеристика условий нагружения, показано смеще-

ние опасного сечения зуба в процессе изнашивания последнего. 
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Таким образом, затронут комплекс основных вопросов, 

определяющих работоспособность зубчатых передач. В учебном 

пособии студентам сообщено о существенном изменении общей 

напряженности зуба со ссылкой на результаты специальных иссле-

дований; сформулированы принципы проектирования открытых 

зубчатых передач; показан перечень проблем, в том числе и нере-

шенных. Все это должно пробудить интерес к самостоятельной 

творческой работе студентов. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

ПРИЛОЖЕНИЕ 

 

Таблица 1. Призматические шпонки (ГОСТ 23360—78) 

 

 

 

Диаметр вала, 
d, мм 

Размеры сечения шпон-

ки, мм 

Длина s 

фаски у 
шпонки, 

мм 

Глубина паза, мм Длина 

шпонки 

l, мм 
b h на валу t1  в ступице t2 

Св. 12 до 17 

» 17 » 22 

» 22 » 30 

5 

6 

8 

5 

6 

7 

0,25…0,4 

3 

3,5 

4 

2,3 

2,8 

3,3 

10…56 

14 

70 

» 30 » 38 

» 38 » 44 

» 44 » 50 

» 50 » 58 

» 58 » 65 

10 

12 

14 

16 

18 

8 

8 

9 

10 

11 

0,4…0,6 

5 

5 

5,5 

6 

7 

3,3 

3,3 

3,8 

4,3 

4,4 

22…110 

28…140 

36…160 

45…180 

50…200 

» 65 » 75 

» 75 » 85 

» 85 » 95 

20 

22 

25 

12 

14 

14 

0,6…0,8 

7,5 

9 

9 

4,9 

5,4 

5,4 

56…220 

63…250 

70…280 

 

П р и м е ч а н и я :   1. Длину l (мм) призматической шпонки выбирают из ряда: 
10, 12, 14, 16, 18, 20. 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80, 90, 100, 125, 140, 
160, 180, 200, 220, 250, 280. 2. Пример обозначения шпонки с размерами b= 1 8  
мм, h = 11 мм, l=80мм: 

Шпонка 18 x 11 х 80ГОСТ23360-78 7. 
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Таблица 2. Основные размеры соединений с  

                   сегментными шпонками (ГОСТ 24071—97) 

 

 

 
Диаметр вала Размеры шпонок Глубина паза 

тип 1 тип 2 ширина х высота х диаметр  

b х h х d  

на валу t1  в ступице t2 

Св. 12 до 17 Св. 18 до 20 4 х 6,5 х 6 5,3 1,5 

» 14 » 16 » 20 » 22 4 х 7,5 х 19 5,0 1,8 

» 16 » 18 » 22 » 25 5 х 6,5 х 16 6,0 1,8 

» 18 » 20 » 25 » 28 5 х 7,5 х 19 4,5 2,3 

» 20 » 22 » 28 » 32 5 х 9 х 22 5,5 2,3 

» 22 » 25 » 32 » 36 6 х 9 х 22 7,0 2,3 

» 25 » 28 » 36 » 40 6 х 10 х 25 6,5 2,8 

» 28 » 32 Св.40 8 х 11 х 28 8,0 3,3 
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Таблица 4. Размеры, мм, цилиндрических штифтов (ГОСТ 3128-70) 

 

 

 
 

d 6 8 10 12 16 

c 1.2 1.6 2 2.5 3 

l 10…110 14…140 16…140 20…140 25…140 

 

П р и м е ч а н и я :  1. Длину l штифта выбирают из ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 24, 
26, 28, 30, 32, 35, 40, 45, 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80, 85, 90, 95, 100 мм. 

2.Предельные отклонения диаметра d принимают по h8. 
3.Пример условного обозначения цилиндрического штифта размерами d=10мм, l 
=60мм: 

Штифт 10 x 60 ГОСТ 3128-70. 

 

 

Таблица 5. Размеры конических штифтов  (ГОСТ 3129-70) 

 

 
 

d 6 8 10 12 

l 20…100 22…120 26…180 32…220 

 
п р и м е ч а н и я :  1. Длину l в заданных пределах брать из стандартного ряда. 
2. Пример условного обозначения конического штифта размерами d= 10мм, 

l=50мм: 

Штифт 10 x 50 ГОСТ 3129—70. 

 

 

 

 

 

 

Таблица 6. Шайбы пружинные (ГОСТ 6402—70) 
 

 

 
 

Номинальные 

диаметры резь-

бы болта, винта, 

шпильки 

d S=b 

 

 

Номинальные диа-

метры резьбы бол-

та, винта, шпильки 

d S=b 

6 

8 

10 

12 

6,1 

8,1 

10,1 

12,1 

1,6 

2,0 

2,5 

3,0 

16 

20 

24 

 

16,3 

20,5 

24,5 

 

4,0 

5,0 

6,0 

 
 

Примечание. Пример условного обозначения шайбы для болта, винта или шпильки диа-

метром 12 мм, из стали 65 Г, с покрытием 02 толшиной 9 мкм: Шайба 12.65Г.029 ГОСТ 

6402—70. 
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Таблица 7. Стопорные многолапчатые шайбы  

(ГОСТ 11872—89) 
 

 
Резьба d d D D1 l b h s 

М20х1,5 

М20х1,5 

М20х1,5 

М20х1,5 

М20х1,5 

М20х1,5 

М20х1,5 

20,5 

22,5 

24,5 

27,5 

30,5 

33,5 

36,5 

37 

40 

44 

47 

50 

54 

58 

27 

30 

33 

36 

39 

42 

45 

17 

19 

21 

24 

27 

30 

33 

4,8 

4,8 

4,8 

4,8 

4,8 

5,8 

5,8 

4 

4 

4 

5 

5 

5 

5 

1,0 

1,0 

1,0 

1,0 

1,0 

1,6 

1,6 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Таблица 8. Шайбы, (ГОСТ 11371—78) 
 

 
 

Диаметр резьбы кре-

пежной детали 
d1 d2 s 

6,0 

8,0 

10,0 

12,0 

14,0 

16,0 

18,0 

20,0 

22,0 

24,0 

6,4 

8,4 

10,5 

13,0 

15,0 

17,0 

19,0 

21,0 

23,0 

25,0 

12,5 

17,0 

21,0 

24,0 

28,0 

30,0 

34,0 

37,0 

39,0 

44,0 

1,6 

1,6 

2,0 

2,5 

2,5 

3,0 

3,0 

3,0 

3,0 

4,0 

Примечание. Пример условного обозначения шайбы для крепежной детали испол-

нения 1, диаметром 10мм, установленной толщины, из материала группы 02 (Сталь 

ВСт3), с покрытием 02 толщиной 9 мкм: Шайба 10.02. ВСт3.029 ГОСТ 11371-78 
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Таблица   9.   Крышки торцовые глухие (ГОСТ 18511—73) 
 

 

D D1 D2 D3 

Отверстия под винты 

(болты) 
H H2 h1 b s 

d d1 d2 n 

40;42 

44;47 

54 

60 

70 

78 

34 

38 

7 12 14 4 10 

20 5 

4 5 50;52 66 82 44 

55;58 

60;62 
75 95 

48 

52 
22 7 

65;68 

70;72 

 

75 

84 105 58 

9 15 20 

4 

12 26 8 4 6 
90 110 

62 

 

64 

80;85 

90;95 

100 

110 

120 

130 

72 

80 
6 

100 

105;110 

120 

130 

145 

155 

90 

95 
11 18 24 6 15 32 9 5 7 

Примечание. Пример условного обозначения глухой крышки типа 2 исполнения 

1, диаметром D=62 мм: Крышка 21-62 ГОСТ 18511- 73. 
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Таблица  11. Гайки круглые шлицевые класса точности А  

(ГОСТ 11871—88) 

 

 
Резьба D D1 H b h c≤ 

М20х1,5 

М22х1,5 

М24х1,5 

М27х1,5 

М30х1,5 

М33х1,5 

М36х1,5 

М39х1,5 

М42х1,5 

М45х1,5 

М48х1,5 

М52х1,5 

М56х2,0 

М60х2,0 

34 

38 

42 

45 

48 

52 

55 

60 

65 

70 

75 

80 

85 

90 

27 

30 

33 

36 

39 

42 

45 

48 

52 

56 

60 

65 

70 

75 

8 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

12 

12 

12 

12 

5 

5 

5 

5 

5 

6 

6 

6 

6 

6 

8 

8 

8 

8 

2,5 

2,5 

2,5 

2,5 

2,5 

3,0 

3,0 

3,0 

3,0 

3,0 

4,0 

4,0 

4,0 

4,0 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1,6 

1,6 

 

Примечания:   1. Предпочтительные размеры отмечены звездочкой. 

2. Пример условного обозначения с диаметром резьбы d=20 мм, с мелким ша-

гом резьбы 1,5 мм, с полем допуска 6H: Гайка M20x1,5-6Н ГОСТ 11871-88. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Таблица   12. Гайки шестигранные класса точности В  

(ГОСТ 5915—70); гайки шестигранные низкие  

класса точности В (ГОСТ 5916—70); гайки с  

уменьшенным размером "под ключ" класса точ-

ности А (ГОСТ 2524—70) 

 

 

d 8 10 12 (14) 16 (18) 20 (22) 

S 

S1 

D 

D2 

H 

H1 

13 

12 

14.2 

13.2 

6.5 

5 

17 

14 

18.7 

15.5 

8 

6 

19 

17 

20.9 

18.9 

10 

7 

22 

19 

24.3 

21.9 

11 

8 

24 

22 

26.5 

24.5 

13 

8 

27 

24 

29.9 

27.6 

15 

9 

30 

27 

33.3 

30.2 

16 

9 

32 

30 

35 

34.6 

18 

10 

 

Примечания:   1. Размеры гаек, заключенные в скобки, применять не рекомен-

дуется. 2. Пример условного обозначения гайки исполнения 1, диаметром резь-

бы d = 12 мм, с крупным шагом резьбы, с полем допуска 6Я, класса прочности 

5. без покрытия: Гайка М12-6Н.5 ГОСТ 5915—70. 
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Таблица 13. Нормальные линейные размеры (ГОСТ 6636—69) 
 

Ряды Дополни-

тельные 

размеры 

 

Ряды Дополни-

тельные 

размеры 

 

Ряды Дополни-

тельные 

размеры Ra10 Ra20 Ra40 Ra10 Ra20 Ra40 Ra10 Ra20 Ra40 

8,0 8,0 8,0 

8,5 

8,2 

8,8 

40 40 40 

42 

41 

44 

200 200 200 

210 
205 

9,0 9,0 

9,5 

9,2 

9,8 

45 45 

48 

46 

49 

220 220 

240 
230 

10 10 10 

10,5 

10,2 

10,8 

50 50 

 

50 

53 

52 

55 

250 250 250 

260 

 

11 11 

11,5 

11,2 

11,8 

56 56 

60 

58 

62 

280 280 

300 

270 

290 

310 

12 12 12 

13 

12,5 63 63 63 

67 

65 320 320 320 

340 

330 

14 14 

15 

13,5 

14,5 

15,5 

71 71 

75 

70 

73 

78 

360 360 

380 

350 

380 

16 16 16 

17 

16,5 

17,5 

80 80 80 

85 

82 400 400 400 

420 

410 

440 

18 18 

19 

18,5 

19,5 

90 90 

95 

92 

98 

450 450 

480 

460 

490 

20 20 20 

21 

20,5 100 100 100 

105 

102 500 500 500 

530 

515 

22 22 

24 

21,5 

23,0 

110 110 

120 

108 

112 

115 

118 

560 560 

600 

545 

580 

25 25 25 

26 

 125 125 125 

130 

 630 630 630 

670 

615 

650 

690 

730 

28 28 

30 

27 

29 

140 140 

150 

135 

145 

710 710 

750 

32 32 32 

34 

31 

33 

160 160 160 

170 

155 

165 

800 800 800 

850 

775 

825 

36 36 

38 

35 

37 

39 

180 180 

190 

175 

185 

195 

900 900 

950 

875 

925 

975 

 

 

ПЕРЕЧЕНЬ ВИДОВ КОНТРОЛЬНЫХ РАБОТ 

 

1. Задачи №№1 и 2 (стр. 30 и 59) представляют собой примеры 

расчета курсовых проектов (работ) по курсу деталей машин. Задания на 

эти проекты представлены ниже (стр. 197…217). Разработано 210 вариан-

тов. Номер задания и вариант выдаются студенту преподавателем.  

Далее пособие содержит три группы задач для самостоятельной работы 

студентов. Задачи первой группы (№№ 8…13) подлежат проработке сту-

дентами всех направлений (профилей) подготовки. Из числа задач второй 

группы (№№ 4, 5, 7, 15, 16) отдельные задачи адресованы студентам кон-

кретных направлений (профилей) подготовки. Их адресность демонстри-

руется таблицей: 

 

Задачи для самостоятельной работы студентов по направлениям (профи-

лям) подготовки 
Направление            

(профиль) 

 

 

 

 

 

Группа 

задач 1
. 
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е
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о
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и
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П

К
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9
. 

Т
ех

н
о

сф
ер

н
а

я
  

б
е
зо

п
а

сн
о

ст
ь

 

Задания на 

КП (КР)  

задачи  

№№ 1 и 2 

По варианту, выданному преподавателем, студенты 

выполняют 

КП КП КП КР РГР КП КР 

Защита проектов начинается на 12-й неделе семестра 
Группа 1 

задачи 

№№ 8…13 

Прорабатывают студенты всех направлений (профи-

лей) подготовки; 

отчет представляется к 1-ой аттестации 
Группа 2 

задачи 

№№ 4, 5, 7, 

15, 16 

16 4, 5 

7, 

15, 

16 

4, 5 4 16 
4, 

5 

отчет по задачам ко 2-ой аттестации 
Группа 3 

Решение ин-

дивидуаль-

17, 

18, 

19, 20 

17, 18 

17, 

18, 

19, 

17, 18 - 

17, 

18, 

19, 

17, 

18 

http://www.bgsha.com/download/files/plan/fep/b11080002_62.pdf
http://www.bgsha.com/download/files/plan/fep/b11080002_62.pdf
http://www.bgsha.com/download/files/plan/fep/b11080002_62.pdf


193   194 

ных  

заданий №№ 

17…21  

20, 

21 

20, 

21 

отчет представляется к зачетной сессии 

Приведенная таблица свидетельствует, что задачи 1-2 групп 

только прорабатываются студентами, а решение индивидуальных 

заданий по своим вариантам проводится лишь по третьей группе 

задач. 

Задачи третьей группы (№№ 17…21) решаются по индиви-

дуальным вариантам. Номером варианта студента является его по-

рядковый номер в журнале преподавателя. 

Для задачи №17 исходными данными являются сведения из 

ГОСТ23360-78 Призматические шпонки (см. табл. 1 Приложения, 

стр. 180). Первые 8 строчек стандарта – это восемь вариантов зада-

ния. Следующие 16 вариантов из ГОСТ24071-97 Основные разме-

ры соединений с сегментными шпонками 1-го и 2-го типов (вари-

анты соответственно 9…16 и 17…24) – (см. табл. 2 Приложения, 

стр. 181). 

Студент, записанный в журнале преподавателя под №1, из 

ГОСТ23360-78 выпишет себе: диаметр вала d свыше 12 до 17 мм, 

размеры шпонки b x h = 5 х 5 мм. 

Основой для задачи №18 служит ГОСТ1139-80 Шлицевые 

прямобочные соединения (см. табл. 3 Приложения, стр. 182). 

При расчете шлицевого соединения тот же студент для свое-

го 1-го варианта получит внутренний диаметр легкой серии вала d 

= 23 мм (см. табл. 3 Приложения, стр. 182). Другим студентам 

предназначены следующие по порядку диаметры вала от 26 до 62 

мм и далее валы средней серии от 22 до 72 мм – всего 22 варианта. 

Каждый студент по принятому в своем варианте диаметру 

вала для шпоночного и (отдельно) для шлицевого соединений рас-

четным путем определяет величину момента, который передается 

валом. 

Так для нашего студента по варианту №1 при расчете шпо-

ночного соединения диаметр вала d = 12 мм. Величина допускае-

мого вращающего момента будет 

  Нмм. 

Приняв допускаемые напряжения кручения для стальных 

валов [τ]к =20 н/мм
2
, получим 

Т = 0,212
3
20 = 6912 Нмм. 

Для задачи №18 (вариант 1) по табл. 3 Приложения (стр. 

182) находим диаметр шлицевого вала d=23 мм (Dxdxb = 26x23x6). 

Таким образом, при расчете шпоночного соединения вра-

щающий момент составит 

 = 0,223
3
20 = 48668 Нмм. 

 

Варианты заданий для задач №№19…21 

№№ 

вари-

антов 

Задача №19 

Уголки  
Величина 

силы, Fmax 

Коэфф., учитывающий знакопе-

ременность нагрузки,  

1 100х100х10 300 кН 1 – нагрузка одного знака 

2 100х100х9 300 кН 1 – нагрузка одного знака 

3 100х100х8 300 кН 1 – нагрузка одного знака 

4 100х100х7 300 кН 1 – нагрузка одного знака 

5 90х90х9 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

6 90х90х8 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

7 90х90х7 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

8 90х90х6 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

9 80х80х8 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

10 80х80х7 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

11 80х80х6 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

12 80х80х5,5 250 кН 0,9 – нагрузка знакопеременная 

13 75х75х9 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

14 75х75х8 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

15 75х75х7 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

16 75х75х6 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

17 75х75х5 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 



195   196 

№№ 

вари-

антов 

Задача №19 

Уголки 
Величина 

силы, Fmax 

Коэфф., учитывающий знакопе-

ременность нагрузки,  

18 75х75х8 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

19 75х75х7 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

20 75х75х6 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

21 75х75х5 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

22 75х75х4,5 220 кН 
0,95 – нагрузка знакоперемен-

ная 

 

 

№№ 

вариантов 

Задача 

№20 
Задача №21 

Сечение 

полосы 

axb, 

мм 

Резьба Материал  
F,  

кН 

1 200х20 М12 Ст3 3,6 

2 200х15 М14 Ст3 5 

3 200х12 М16 Ст3 7,5 

4 200х10 М18 Ст3 10 

5 160х20 М20 Ст3 14 

6 160х15 М22 Ст3 19 

7 160х12 М24 Ст3 23 

8 160х10 М27 Сталь 45 53 

9 160х8 М30 Ст3 45 

10 150х15 М36 Ст3 70 

11 150х12 М39 Ст3 90 

12 150х10 М12 Сталь 45 5,8 

13 150х8 М14 Сталь 45 8,5 

14 140х15 М16 Сталь 45 12 

№№ 

вариантов 

Задача 

№20 
Задача №21 

Сечение 

полосы 

axb, 

мм 

Резьба Материал  
F,  

кН 

15 140х12 М18 Сталь 45 16 

16 140х10 М20 Сталь 45 24 

17 140х8 М22 Сталь 45 32 

18 120х15 М24 Сталь 45 40 

19 120х12 М30 Сталь 45 74 

20 120х10 М36 Сталь 45 110 

21 120х8 М39 Сталь 45 140 

22 120х6    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



197   198 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 1 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру для зерноскла-

да 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

4,2 3,7 2,5 1,5 5,4 1,2 1,6 2 1,4 2,8 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

4,2 3,2 2,7 4 1,8 1,2 2,2 3,7 1,6 4 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 2 

Спроектировать привод к конвейеру для сортировки 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

2 2,5 3 3,5 1,4 4,5 4,2 4 3,5 2,4 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

4 

 

3 

 

2 

 

3 

 

2 

 

3,5 

 

2,5 

 

3 

 

3 

 

1,4 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



199   200 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 3 

Спроектировать привод к голтовочному барабану 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

3 

 

3,5 

 

4 

 

5 

 

5,5 

 

6 

 

5 

 

4 

 

4,5 

 

3 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

2 

 

2 

 

5 

 

5,5 

 

6 

 

4 

 

4,5 

 

4 

 

3 

 

3,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 4 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру для  корнепло-

дов 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

2,0 

 

2,5 

 

3,0 

 

3,5 

 

4,4 

 

4,2 

 

4,5 

 

4,0 

 

5,0 

 

4,6 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

4 

 

4,5 

 

5 

 

5,5 

 

6 

 

6,5 

 

7 

 

7,5 

 

8 

 

9 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



201   202 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 5 

Спроектировать привод к транспортеру - погрузчику 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

1,5 

 

1,8 

 

2,0 

 

2,3 

 

2,5 

 

2,8 

 

3,1 

 

3,4 

 

3,8 

 

4,0 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

7 

 

8 

 

8,5 

 

10 

 

9 

 

7 

 

7,5 

 

8,5 

 

9,5 

 

10 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 6 

Спроектировать привод к скребковому транспортеру 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

4 

 

4,2 

 

4,5 

 

5 

 

5,5 

 

3,8 

 

3,6 

 

2,3 

 

2,6 

 

3,0 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

3,6 

 

3,5 

 

4,2 

 

3,2 

 

3,4 

 

3.6 

 

4,2 

 

4,5 

 

5 

 

6 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



203   204 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 7 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру для  

корнеплодов 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

5 

 

5,5 

 

4,6 

 

4,5 

 

3,7 

 

3,5 

 

2,8 

 

2,5 

 

1,9 

 

1,5 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

5 

 

6 

 

6,5 

 

7 

 

7,5 

 

10 

 

9 

 

8 

 

8.5 

 

9,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 8 

Спроектировать привод к кормозапарнику - смесителю 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

3,6 

 

3,5 

 

4 

 

2.3 

 

2 

 

4,6 

 

5 

 

4 

 

3 

 

2,2 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

1,5 

 

2 

 

2,5 

 

3 

 

3,5 

 

3,5 

 

3 

 

2,5 

 

2 

 

1,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



205   206 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 9 

Спроектировать привод к цепному транспортеру  

для бахчевых культур 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

5 

 

4.8 

 

4,6 

 

4,4 

 

4 

 

3,8 

 

3,6 

 

3,4 

 

3,2 

 

3 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

1 

 

1,5 

 

2 

 

1 

 

1,5 

 

2 

 

1 

 

1,5 

 

2 

 

1 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 10 

Спроектировать привод к навозному транспортеру 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

3,2 

 

4,5 

 

5,2 

 

2,5 

 

3,8 

 

4,6 

 

2,8 

 

1,2 

 

1,5 

 

3,5 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

8,5 

 

7,5 

 

6,5 

 

9,5 

 

9,5 

 

7,5 

 

8,5 

 

8,0 

 

6,5 

 

9,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



207   208 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 11 

Спроектировать привод к транспортеру для бахчевых культур 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

2,6 

 

2,4 

 

4,5 

 

3,7 

 

2,8 

 

5,2 

 

3,7 

 

4,5 

 

3,5 

 

1,5 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

2 

 

2,3 

 

2,5 

 

3 

 

3,5 

 

1,8 

 

2,2 

 

4,2 

 

3,7 

 

2,3 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 12 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру зерносклада 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

3,5 

 

5,2 

 

5,4 

 

5,6 

 

5,0 

 

4,6 

 

4,2 

 

4,4 

 

4,6 

 

4,8 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

9 

 

6,5 

 

8 

 

7,5 

 

7 

 

7,5 

 

8 

 

8,5 

 

9 

 

8,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



209   210 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 13 

Спроектировать привод к кормосмесителю 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

2,6 

 

2,7 

 

2,8 

 

3,9 

 

3,0 

 

3,1 

 

4,0 

 

1,9 

 

1,8 

 

4,7 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

15 

 

18 

 

20 

 

22 

 

23 

 

25 

 

26 

 

24 

 

23 

 

22 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 14 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру для кукурузы 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

5,0 

 

5,5 

 

4,0 

 

4,5 

 

3,5 

 

4,5 

 

3,2 

 

2,5 

 

3,7 

 

4,0 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

6,0 

 

6,5 

 

7,0 

 

7,5 

 

8,0 

 

8,5 

 

9,0 

 

9,5 

 

10 

 

11 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  



211   212 

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 15 

Спроектировать привод к тяговой цепи конвейера для ремзавода 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

2,0 

 

1,8 

 

1,6 

 

1,9 

 

3,7 

 

4,0 

 

3,6 

 

2,8 

 

3,7 

 

2,9 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

5,0 

 

6,0 

 

5,0 

 

4,0 

 

4,2 

 

7,0 

 

7,0 

 

5,0 

 

5,8 

 

6,2 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 16 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

4,5 

 

3,2 

 

1,5 

 

3,8 

 

1,4 

 

5,2 

 

2,5 

 

3,4 

 

2,3 

 

4,8 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

6,0 

 

5,0 

 

7,0 

 

8,0 

 

9,0 

 

10 

 

9,5 

 

8,5 

 

7,5 

 

6,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  
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БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 17 

Спроектировать привод к ленточному транспортеру кормоцеха 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

2,8 

 

2,9 

 

2,1 

 

4,1 

 

4,2 

 

3,3 

 

4,4 

 

3,5 

 

1,5 

 

5,2 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

7 

 

6,5 

 

6 

 

5,5 

 

5 

 

5,5 

 

6 

 

6,5 

 

7 

 

7,5 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 18 

Спроектировать привод к цепному транспортеру 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

1,7 

 

2,2 

 

2,5 

 

3,0 

 

3,4 

 

3,7 

 

4 

 

4,2 

 

2,6 

 

3,4 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

6 

 

7 

 

8 

 

8,5 

 

6 

 

10 

 

11 

 

12 

 

7,5 

 

9 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  
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БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 19 

Спроектировать привод к транспортеру для сухих кормов 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

4.0 

 

1,8 

 

1,6 

 

2,4 

 

2,8 

 

3,0 

 

3,5 

 

3,7 

 

3,9 

 

5,1 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

42 

 

40 

 

32 

 

27 

 

30 

 

28 

 

34 

 

36 

 

38 

 

40 

 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  

БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 20 

Спроектировать привод к транспортеру для корнеплодов 

 

Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

4,3 

 

3,1 

 

2,8 

 

3,7 

 

.4,5 

 

5 

 

5,3 

 

4 

 

2,1 

 

4,8 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

24 

 

20 

 

24 

 

28 

 

22 

 

20 

 

24 

 

20 

 

26 

 

28 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  
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БГСХА 

Курсовой проект(работа) по 

ДМ 
Кафедра деталей 

машин и основ 

конструирования Задание № 21 

Спроектировать привод к транспортеру питателю 

 
Курсовой проект Курсовая работа  

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2. Сборочный чертеж редук-

тора (А-1) 

3.Рабочие чертежи двух со-

пряженных деталей 

Разработать и вычертить 

1.Общий вид привода (А-1) 

2.Эскизный чертеж шкива (звез-

дочки) 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Потребляемая 

мощность Рвых, 

кВт. 

 

3 

 

3,5 

 

4,7 

 

3,9 

 

5,0 

 

2,8 

 

1,6 

 

2,4 

 

1, 

 

2 

Угловая ско-

рость 

ωвых, рад/с. 

 

28 

 

24 

 

26 

 

24 

 

28 

 

24 

 

28 

 

24 

 

19 

 

22 

Исполнитель  Группа  
Консультант  Вариант  
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