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Задание: Спроектировать привод к цепному транспортеру 

для бахчевых культур. 

М

и1;1

и2;2

и3;3

n1;Т 1; 1

n4;Т 4

4

n2;Т 2

2

n3;Т 3;3

 
Рисунок 1 – Схема привода транспортера 

 

Исходные данные: 

Рвых(Р4)=5 кВт – мощность на выходном валу привода; 

вых(4)=4 с
-1

 – угловая скорость на выходном валу при-

вода; 

Lh=10000 ч – срок службы привода. 

 

1 КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПРИВОДА 

1.1 Вращающий момент на выходном валу привода 

.1250
4

105 3

4

4
4 Нм

Р
Т 





 

1.2 Мощность на быстроходном валу привода 

,4
1

общ

Р
Р


  

где общ – общий КПД привода; 

,2

321 побщ    

где 1 – КПД ременной передачи, равный 0,95…0,97; 

2 – КПД червячной передачи, равный 0,80…0,85; 
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3 – КПД открытой цилиндрической передачи, равный 

0,93…0,95; 

п – КПД пары подшипников, равный 0,99…0,995 [1, с. 

42, т. 2.2]. 

Принимаем 1=0,97; 2=0,85; 3=0,95; п=0,99. 

.77,099,095,085,097,0 2 общ  

Тогда мощность на быстроходном валу привода составит 

.49,651,6493
77,0

105 3

1 кВтВтР 


  

1.3 Выбор электродвигателя 

Принимаем электродвигатель 4АМ112М2У3 мощностью 

Рдв=Р1=7,5 кВт, частотой вращения nдв=n1=2900 мин
-1

 [1, с. 406, 

т. К9]. 

1.4 Общее передаточное число привода 

,
4

1

n

n
иобщ   

где n4 – частота вращения на выходном валу привода, мин
-1

. 

;2,38
14,3

30430 14
4







 минn



 

.92,75
2,38

2900
общи  

1.5 Разбивка общего передаточного числа привода по 

ступеням 

,321 ииииобщ   

где и1 – передаточное число ременной передачи; 

и2 – передаточное число червячной передачи; 

и3 – передаточное число открытой цилиндрической пере-

дачи. 

Принимаем и2=12,5; и3=3 [1, с. 45, т. 2.3]. Следовательно, 

передаточное число ременной передачи составит 

.02,2
35,12

92,75

32

1 






ии

и
и

общ
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1.6 Угловые скорости и вращающие моменты на валах при-

вода 

,
1

1
1



Р
Т   

где 1 – угловая скорость на быстроходном валу привода, 

с
-1

. 

;69,303
30

290014,3

30

11
1







 с
n

  

;38,21
69,303

51,6493
1 НмТ   

;47,4199,097,002,238,211112 НмиТТ п    

;34,150
02,2

69,303 1

1

1
2

 с
и




;21,43699,085,05,1247,412223 НмиТТ п    

;03,12
5,12

34,150 1

2

2
3

 с
и


  

;2,124395,0321,4363334 НмиТТ    

.01,4
3

03,12 1

3

3
4

 с
и


  

Расчет величины Т4 и 4 одновременно выполняет роль 

проверки. Некоторая разница этих параметров в сравнении с за-

данием возможна в результате округления величин в процессе 

расчетов. 

Определим погрешность вращающего момента на выход-

ном валу привода 

%;5%100
4





вых

вых

Т

ТТ
Т  

%.5%54,0%100
1250

2,12431250



Т  

Определим погрешность угловой скорости на выходном 

валу привода 
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%;5%100
4





вых

вых




  

%.5%25,0%100
4

01,44



  

 

2 РАСЧЕТ ЗАКРЫТОЙ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ 

2.1 Выбор материала червяка 

Считаем, что червяк изготавливается из стали 40Х твер-

достью 45 HRC, термообработка – улучшение и закалка ТВЧ 

[1, с. 52, т. 3.1]. 

2.2 Скорость скольжения 

,
10

3,4
3

33

23 T
u

vS 





 

где Т3 – вращающий момент на валу червячного колеса, 

Нм; 

3 – угловая скорость на валу червячного колеса, с
-1

; 

u2 – передаточное число червячной передачи. 

./9,421,436
10

5,1203,123,4
3

3
смvS 


  

2.3 В соответствии со скоростью скольжения из II группы 

принимаем сравнительно дешевую бронзу БрА9Ж3Л, получен-

ную способом центробежного литья, у которой предел прочно-

сти на растяжение В=530 Н/мм
2
; предел текучести Т=245 

Н/мм
2
 [1, с. 57, т. 3.5]. 

2.4 Для материала венца червячного колеса определим до-

пускаемые контактные []Н и изгибные []F напряжения [1, с. 58, 

т. 3.6]. 

а) При твердости витков червяка 45 HRC 

./5,1779,42530025300][ 2ммНvSН   

б) Для нереверсивной передачи 

  ,25,008,0][ FLТВF К   

где КFL – коэффициент долговечности при расчете на изгиб; 
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9

6

,
10

N
КFL   

где N – число циклов нагружения зубьев червячного ко-

леса. 

.1093,681000003,12573573 6

3 цикловLN h    

Если N<10
6
, то его принимают равным 10

6
. Если 

N>2510
7
, то N принимают равным 2510

7
. 

;62,0
1093,68

10
9

6

6




FLК  

  ./26,6462,024525,053008,0][ 2ммНF   

2.5 Определить межосевое расстояние передачи 

,
][

10
61 3

2

3

3

Н

w

T
a




  

где []Н – допускаемое контактное напряжение материала 

червячного колеса, Н/мм
2
. 

.47,146
5,177

1021,436
61 3

2

3

ммaw 


  

На основании ГОСТ 2144-87 полученное значение межо-

севого расстояния округлим до ближайшего значения из ряда 

нормальных линейных размеров. Принимаем aw=140 мм [1, с. 60, 

т. 4.1]. 

2.6 Выбрать число витков червяка [1, с. 74] 

Так как и2=12,5; то z1=4. 

2.7 Определить число зубьев червячного колеса 

.505,124212  uzz  

При необходимости полученное значение z2 округлить в 

меньшую сторону до целого числа. Из условия отсутствия под-

резания зубьев рекомендуется z240…60. 

2.8 Определить модуль зацепления 

    .76,4...2,4
50

140
7,1...5,17,1...5,1

2

мм
z

a
m w   
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Полученное значение m округлим в большую сторону до 

стандартного. Принимаем m=5 мм [1, с. 75]. 

2.9 Коэффициент диаметра червяка 

    .5,12...6,105025,0...212,025,0...212,0 2  zq  

Полученное значение q округлим до стандартного. При-

нимаем q=12,5 [1, с. 75]. 

2.10 Определить коэффициент смещения инструмента 

    .25,3505,125,0
5

140
5,0 2 ммzq

m

a
x w 

















  

По условию неподрезания и незаострения зубьев колеса 

значение x допускается до -1x+1. Если при расчете x это условие 

не выполняется, то следует варьировать значениями q и z2. 

Так как условие не выполняется, то принимаем q=8 [1, с. 

75]. Тогда коэффициент смещения инструмента будет равен 

    .15085,0
5

140
5,0 2 ммzq

m

a
x w 

















  

2.11 Определить фактическое передаточное число uф и 

проверить его отклонение Δu от заданного u2 

;5,12
4

50

1

2 
z

z
uф  %4%100

2

2





u

uu
u

ф
; 

%.4%0%100
5,12

5,125,12



u  

2.12 Определить фактическое значение межосевого рас-

стояния 

     .1401250855,025,0 2 ммxzqmaw   

2.13 Определить основные геометрические размеры пере-

дачи 

а) Основные размеры червяка 

- делительный диаметр 

;40851 ммqmd   

- начальный диаметр 

     ;30128521 ммxqmdw   
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- диаметр вершин витков 

;505240211 ммmdda   

- диаметр впадин витков 

;2854,2404,211 ммmdd f   

- делительный угол подъема линии витков 

;57,26
8

41 
















 arctg

q

z
arctg  

- длина нарезной части 

  ,5,510 11 Cmzxb   

где x – коэффициент смещения. Так как х<0, то С=0. 

  .5,9705415,5101 ммb   

Принимаем b1=98 мм [1, с. 326, т. 13.15]. 

б) Основные размеры колеса 

- делительный диаметр 

;250505222 ммzmdd w   

- диаметр вершин зубьев 

     ;25011522501222 ммxmdda   

- диаметр впадин зубьев 

     ;22812,1522502,1222 ммхmdd f   

- наибольший диаметр колеса 

;255
24

56
250

2

6

1

22 мм
z

m
dd aaм 









  

- ширина венца 

Так как z1=4, то 

.1,44140315,0315,02 ммab w   

Принимаем b2=45 мм [1, с. 326, т. 13.15]. 

- радиусы закруглений зубьев 

;155405,05,0 1 ммmdRa   

;2652,1405,02,15,0 1 ммmdR f   

- условный угол обхвата червяка венцом колеса 2 
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;95,0
55,050

45

5,0
sin

1

2 






md

b

a

  

   81,7195,0arcsin ; 2=143,62°. 

2.14 Определить коэффициент полезного действия чер-

вячной передачи 

 
,









tg

tg
 

где  – делительный угол подъема линии витков, град; 

 – угол трения, град, зависящий от фактической скоро-

сти скольжения 

./36,3
1057,26cos2

4003,125,12

10cos2 33

13
см

du
v

ф

S 













 

При скорости скольжения vS=3,36 м/с угол трения равен 

=1,98° [1, с. 77, т. 4.9]. 

 
.92,0

98,157,26

57,26





tg

tg
  

2.15 Проверить контактные напряжения зубьев колеса 

,][340
21

2
Н

t
Н К

dd

F
 


  

где Ft2 – окружная сила на колесе, Н; 

;68,3489
250

1021,4362102 3

2

3

3
2 Н

d

T
Ft 





  

К – коэффициент нагрузки, принимается в зависимости от 

окружной скорости колеса 

./5,1
102

25003,12

102 33

23
2 см

d
v 












 

Так как v2<3 м/с, то К=1. 

Тогда контактные напряжения составят 

./85,2001
25040

68,3489
340 2ммНН 


  
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Величину допускаемых контактных напряжений [σ]Н уточ-

ним по фактической скорости скольжения, т.е. [1, с. 58, т. 3.6] 

./21636,32530025300][ 2ммНvSН   

Определим фактическую недогрузку (перегрузку) передачи 

%.01,7%100
216

21685,200
%100

][

][








Н

НН
Н




  

Знак «-» означает недогрузку передачи, знак «+» – пере-

грузку передачи. Допускается недогрузка передачи (Н<[]Н) не 

более 15% и перегрузка передачи (Н>[]Н) до 5%. Если условие 

прочности не выполняется, то следует изменить межосевое рас-

стояние передачи aw. 

2.16 Проверить напряжения изгиба зубьев колеса 

,/26,64][7,0 2

2

2
2 ммНК

mb

F
Y F

t
FF 


   

где YF2 – коэффициент формы зуба колеса, зависящий от 

эквивалентного числа зубьев колеса 

.70
57,26cos

50

cos 33

2
2 



z
zv  

При эквивалентном числе зубьев колеса zv2=70 коэффи-

циент формы зуба колеса равен YF2=1,37 [1, с. 78, т. 4.10]. 

Следовательно, напряжения изгиба будут равны 

./87,141
545

68,3489
37,17,0 2ммНF 


  

При проверочном расчете σF получаются меньше [σ]F, так 

как нагрузочная способность червячных передач ограничивается 

контактной прочностью зубьев червячного колеса. 

 

3 РАСЧЕТ ОТКРЫТОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ 

ПЕРЕДАЧИ 

3.1 Выбрать материал зубчатой передачи 

С целью повышения нагрузочной способности передачи и 

снижения ее габаритных размеров считаем, что шестерня и ко-

леса изготавливаются из одного материала – сталь 40Х улуч-



 12 

шенная, твердостью 350 НВ, разность средних твердостей 

НВ3ср-НВ4ср=20…50 [1, с. 52, т. 3.1]. 

Определим механические характеристики для стали 40Х 

[1, с. 53, т. 3.2]: 

а) для шестерни – твердость 269…302 НВ3, предел проч-

ности на растяжение σВ=900 Н/мм
2
, предел текучести σТ=750 

Н/мм
2
; 

б) для колеса – твердость 235…262 НВ4, предел прочно-

сти на растяжение σВ=790 Н/мм
2
, предел текучести σТ=640 

Н/мм
2
. 

3.2 Определить среднюю твердость зубьев шестерни и 

колеса 

;5,285
2

302269
3 


срНВ  .5,248

2

262235
4 


срНВ  

3.3 Определить допускаемые контактные напряжения для 

зубьев шестерни [σ]Н3 и колеса [σ]Н4. Для этого рассчитаем ко-

эффициент долговечности 

6 ,
N

N
К HO

НL   

где NHO – число циклов перемены напряжений, соответ-

ствующее пределу выносливости; 

N – число циклов перемены напряжений за весь срок 

службы. 

а) для шестерни 
6

33 1093,681000003,12573573  hLN   циклов; 

б) для колеса 
6

4 1098,221000001,4573573
3

 hLN   циклов. 

При средней твердости шестерни НВ3ср=285,5 число цик-

лов перемены напряжений равно NHO3=22,5410
6
 циклов; при 

средней твердости колеса НВ4ср=248,5 число циклов перемены 

напряжений равно NHO4=16,3110
6
 циклов [1, с. 55, т. 3.3]. 

Так как N3>NHO3 и N4>NHO4, то КHL3=1 и КHL4=1. 

Допускаемые напряжения при числе циклов перемены 

напряжений определим следующим образом [1, с. 52, т. 3.1]: 
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а) для шестерни 

;/9,580675,2858,1678,1][ 2

33 ммННВ срHO   

б) для колеса 

./3,514675,2488,1678,1][ 2

44 ммННВ срHO   

Тогда допускаемые контактные напряжения будут равны 

а) для шестерни 

;/9,5809,5801][][ 2

333 ммНК HOHLН    

б) для колеса 

./3,5143,5141][][ 2

444 ммНК HOHLН    

3.4 Определить допускаемые напряжения изгиба для 

зубьев шестерни [σ]F3 и колеса [σ]F4. Для этого рассчитаем ко-

эффициент долговечности 

6 ,
N

N
К FO

FL   

где NFO – число циклов перемены напряжений, соответ-

ствующее пределу выносливости. Для всех сталей NFO=410
6
 

циклов; 

N – число циклов перемены напряжений за весь срок служ-

бы (определены в п. 3.3). 

Так как N3>NFO3 и N4>NFO4, то КFL3=1 и КFL4=1. 

Допускаемые напряжения при числе циклов перемены 

напряжений определим следующим образом [1, с. 52, т. 3.1]. 

а) для шестерни 

;/07,2945,28503,103,1][ 2

33 ммННВ срFO   

б) для колеса 

./96,2555,24803,103,1][ 2

44 ммННВ срFO   

Тогда допускаемые напряжения изгиба будут равны 

а) для шестерни 

;/5,2855,2851][][ 2

333 ммНК FOFLF    

б) для колеса 

./5,2485,2481][][ 2

444 ммНК FOFLF    
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3.5 Определить межосевое расстояние передачи 

  ,
][

10
1 3

22

3

3

4
3 


Н

На

аw К
u

Т
uКa 




  

где Ка – вспомогательный коэффициент. Для прямозубых 

передач Ка=49,5; 

а – коэффициент ширины венца колеса, равный 

0,2…0,25 для шестерни, консольно-расположенной относитель-

но опор. Принимаем а=0,2; 

u3 – передаточное число открытой цилиндрической пере-

дачи; 

[]Н – допускаемое контактное напряжение колеса с ме-

нее прочным зубом, Н/мм
2
. Поскольку []Н3>[]Н4, то менее 

прочным является колесо. Следовательно []Н=514,3 Н/мм
2
; 

Т4 – вращающий момент на приводном валу рабочей ма-

шины, Нм; 

КН – коэффициент неравномерности нагрузки по длине 

зуба. Для прирабатывающихся зубьев КН=1. 

  .65,2721
3,51432,0

102,1243
135,49 3

22

3

ммaw 



  

На основании ГОСТ 6636-69 полученное значение межо-

севого расстояния округлим до ближайшего значения. Принима-

ем aw=260 мм [1, с. 326, т. 13.15]. 

3.6 Определить модуль зацепления 

,
][

102

44

3

4

F

m

bd

TК
m




  

где Кm – вспомогательный коэффициент. Для прямозубых 

передач Кm=6,8; 

d4 – делительный диаметр колеса, мм; 

b4 – ширина венца колеса, мм; 

[]F – допускаемое напряжение изгиба материала колеса с 

менее прочным зубом, Н/мм
2
. Поскольку []F3>[]F4, то менее 

прочным является колесо. Следовательно []F=255,96 Н/мм
2
. 
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;390
13

32602

1

2

3

3
4 мм

u

ua
d w 









  

;522602,04 ммab wa   

.26,3
96,25552390

102,12438,62 3

ммm 



  

Так как передача открытая, то расчетное значение модуля 

следует увеличить на 30% из-за интенсивного изнашивания 

зубьев, т.е. 

.24,43,126,3 ммm   

Полученное значение модуля m округлим в большую сто-

рону до стандартного. Принимаем m=5 мм [1, с. 62]. 

3.7 Определить суммарное число зубьев шестерни и колеса 

.104
5

26022








m

a
z w  

При необходимости полученное значение округлить в 

меньшую сторону до целого числа. 

3.8 Число зубьев шестерни 

.26
31

104

1 3

3 





 

u

z
z  

При необходимости полученное значение округлить до 

ближайшего целого числа. Из условия уменьшения шума и от-

сутствия подрезания зубьев рекомендуется z318. 

3.9 Число зубьев колеса 

.782610434   zzz  

3.10 Определить фактическое передаточное число uф и 

проверить его отклонение Δu от заданного u3 

;3
26

78

3

4 
z

z
uф  %4%100

3

3





u

uu
u

ф
; 

%.4%0%100
3

33



u  
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3.11 Определить фактическое межосевое расстояние 

   
.260

2

57826

2

43 мм
mzz

aw 





  

3.12 Определить основные геометрические параметры пе-

редачи 

а) Для шестерни 

- делительный диаметр 

;13026533 ммzmd   

- диаметр вершин зубьев 

;14052130233 ммmdda   

- диаметр впадин зубьев 

;11854,21304,233 ммmdd f   

- ширина венца 

    .56...544...2524...243 ммммммbb   

Принимаем b3=56 мм [1, с.326, т.13.15]. 

б) Для колеса 

- делительный диаметр 

;39078544 ммzmd   

- диаметр вершин зубьев 

;40052390244 ммmdda   

- диаметр впадин зубьев 

;37854,23904,244 ммmdd f   

- ширина венца 

.522602,04 ммab wa   

Точность вычисления делительных диметров колес до 0,1 

мм. Значение ширины зубчатых венцов округляют до целого числа 

по нормальным линейным размерам [1, с. 326, т. 13.15]. 

3.13 Проверить межосевое расстояние 

   
.260

2

390130

2

43 мм
dd

aw 





  

Известно, что при проектировании открытых передач кон-

структора, как правило, ограничиваются расчетом зубьев на их из-
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гиб [3, 4]. Однако в качестве примера рассмотрим методику расче-

та зубьев передачи и на контактную прочность. 

3.14 Проверить контактные напряжения 

,/3,514][
)1(

2

44

ммНККК
bd

uF
К ННvНН

фt

Н 



    

где К – вспомогательный коэффициент. Для прямозубых 

передач К=436; 

Ft – окружная сила в зацеплении, Н; 

КН – коэффициент, учитывающий распределение нагруз-

ки между зубьями. Для прямозубых колес КН=1; 

КН – коэффициент неравномерности нагрузки по длине 

зуба. Для прирабатывающихся зубьев КН=1; 

КНv – коэффициент динамической нагрузки, зависящий от 

окружной скорости колес и степени точности передачи. 

Окружная сила в зацеплении 

.38,6375
390

102,12432102 3

4

3

4 Н
d

Т
Ft 





  

Окружная скорость на колесе 

./78,0
102

39001,4

102 33

44
4 см

d
v 












 

Для скорости колеса равной v4=0,78 м/с соответствует 9 

степень точности передачи [1, с. 64, т. 4.2]. Тогда коэффициент 

динамической нагрузки составит КНv=1,05 [1, с. 64, т. 4.3]. 

Следовательно, контактные напряжения будут равны 

./3,514/50105,111
52390

)13(38,6375
436 22 ммНммНН 




  

Определим фактическую недогрузку (перегрузку) передачи 

%.6,2%100
3,514

3,514501
%100

][

][








Н

НН
Н




  

Знак «-» означает недогрузку передачи, знак «+» – пере-

грузку передачи. Допускаемая недогрузка передачи (Н<[]Н) не 

более 10% и перегрузка (Н>[]Н) до 5%. Если условие прочности 

не выполняется, то следует изменить ширину венца колеса b4. Ес-
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ли эта мера не даст должного результата, то необходимо изменить 

межосевое расстояние передачи aw. 

3.15 Проверить напряжения изгиба зубьев шестерни и колеса 

;/96,255][ 2

4

4

44 ммНККК
mb

F
YY FFvFF

t
FF 


  

,/07,294][ 2

3

4

3
43 ммН

Y

Y
F

F

F
FF    

где КF – коэффициент, учитывающий распределение 

нагрузки между зубьями. Для прямозубых колес КF=1; 

КF – коэффициент неравномерности нагрузки по длине 

зуба. Для прирабатывающихся зубьев колес КF=1; 

КFv – коэффициент динамической нагрузки, зависящий от 

окружной скорости колес и степени точности передачи; 

YF3 и YF4 – коэффициенты формы зуба шестерни и колеса, 

определяются в зависимости от числа зубьев шестерни и колеса; 

Yβ – коэффициент, учитывающий наклон зуба. Для прямо-

зубых колес Yβ=1. 

При числе зубьев шестерни z3=26 и колеса z4=78 коэффи-

циенты формы зуба соответственно равны YF3=3,88 и YF4=3,61 

[1, с. 67, т. 4.4]. 

При скорости колеса v4=0,78 м/с и 9 степени точности пере-

дачи коэффициент динамической нагрузки равен КFv=1,13 [1, с. 64, 

т. 4.3]. 

Тогда напряжения изгиба составят 

;/96,255/03,10013,111
552

38,6375
161,3 22

4 ммНммНF 


  

./07,294/51,107
61,3

88,3
03,100 22

3 ммНммНF   

При проверочном расчете F значительно меньше []F и 

это допустимо. Если F>[]F свыше 5%, то надо увеличить мо-

дуль m, соответственно пересчитать число зубьев шестерни z3 и 

колеса z4 и повторить проверочный расчет на изгиб. 
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4 РАСЧЕТ КЛИНОРЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ 

4.1 Выбор сечения ремня 

При мощности двигателя Рдв=7,5 кВт и частоте вращения 

nдв=2900 мин
-1

 по номограмме принимаем клиновой ремень нор-

мального сечения «А» [1, с. 86, рис. 5.2]. 

4.2 Определить минимально допустимый диаметр веду-

щего шкива 

Для выбранного сечения ремня «А» минимально допу-

стимый диаметр шкива равен d1min=90 мм [1, с. 87, т. 5.4]. 

4.3 Задаться расчетным диаметром ведущего шкива 

В целях повышения срока службы ремней рекомендуется 

применять ведущие шкивы диаметром несколько большего раз-

мера в сравнении с минимально допустимым. Принимаем d1=100 

мм [1, с. 448, т. К40]. 

4.4 Определить диаметр ведомого шкива 

),1(112  udd  

где u1 – передаточное число ременной передачи; 

ε – коэффициент скольжения, равный 0,01…0,02. Прини-

маем ε=0,02. 

.96,197)02,01(02,21002 ммd   

Полученное значение диаметра округлим до ближайшего 

стандартного размера d2=200 мм [1, с. 448, т. К40]. 

4.5 Определить фактическое передаточное число uф и 

проверить его отклонение Δu от заданного u1 

 
;04,2

02,01100

200

)1(1

2 






d

d
uф %;3%100

1

1





u

uu
u

ф
 

%.3%1%100
02,2

02,204,2



u  

4.6 Определить ориентировочное межосевое расстояние 

,)(55,0 21 hdda   

где h – высота сечения ремня, мм. Для нормального сече-

ния ремня «А» высота его сечения h=8 мм [1, с. 440, т. К31]. 

.1738)200100(55,0 ммa   
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4.7 Определить расчетную длину ремня 

 
 

.69,831
1734

100200
100200

2

14,3
1732

4

)(
)(

2
2

2

2

12
12

мм

a

dd
ddal













 

Полученное значение l округлить до ближайшего боль-

шего стандартного размера. Принимаем l=900 мм [1, с. 440, т. 

К31]. 

4.8 Уточнить значение межосевого расстояния по стан-

дартной длине ремня 

       

       
.5,208

100200810020014,3900210020014,39002
8

1

822
8

1

22

2

12

2

1212

мм

ddddlddla





 

 

При монтаже передачи необходимо обеспечить возмож-

ность уменьшения а на 0,01l для того, чтобы облегчить надева-

ние ремня на шкив. Кроме того, для увеличения натяжения рем-

ней необходимо предусмотреть возможность увеличения а на 

0,025l. 

4.9 Определить угол обхвата ремнем ведущего шкива 

.66,152
5,208

100200
5718057180 12

1 






a

dd
  

Угол α1 должен быть ≥120°. 

4.10 Определить скорость ремня 

],[
1060 3

11 v
nd

v 






 

где n1 – частота вращения ведущего шкива, мин
-1

; 

[v] – допускаемая скорость, м/с. Для клиновых ремней 

она равна [v]=25 м/с. 

./25/18,15
1060

290010014,3
3

смсмv 



  
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4.11 Определить частоту пробегов ремня 

],[
103

U
l

v
U 


  

[U] – допускаемая частота пробегов, [U]=30 с
-1

. 

.3087,16
900

1018,15 11
3

 


 ссU  

4.12 Определить допускаемую мощность, передаваемую 

одним клиновым ремнем 

,][][ 0 zlрn CCCCPP    

где [Р0] – допускаемая приведенная мощность, передава-

емая одним клиновым ремнем, кВт; 

Ср – коэффициент динамичности нагрузки и длительно-

сти работы; 

Сα – коэффициент угла обхвата на ведущем шкиве; 

Сl – коэффициент влияния отношения расчетной длины 

ремня к базовой; 

Сz – коэффициент числа ремней в комплекте клиноремен-

ной передачи. 

Для нормального сечения ремня «А» при его скорости 

v=15,18 м/с допускаемая приведенная мощность, передаваемая 

одним клиновым ремнем равна [Р0]=2,08 кВт [1, с. 89, т. 5.5]. 

Поправочные коэффициенты С определим, исходя, из 

данных, полученных при расчете передачи, условий и режимов 

ее работы [1, с. 82, т. 5.2]: 

Ср=0,9 – так как привод, работает с умеренными колеба-

ниями; 

Сα=0,93 – при угле обхвата α1=152,66°; 

Сl=0,98 – при отношении рабочей длины ремня к базовой 

равном 0,92; 

Сz=0,85 – при ориентировочном количестве ремней z=6. 

Тогда допускаемая мощность, передаваемая одним кли-

новым ремнем, составит 

.45,185,098,093,09,008,2][ кВтPn   
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4.13 Определить количество клиновых ремней 

,
][

1

nP

P
z   

где Р1 – мощность на валу электродвигателя, кВт. 

.17,5
45,1

5,7
z  

Принимаем z=5. 

4.14 Определить силу предварительного натяжения 

.34,98
9,093,018,155

98,05,7850850 1
0 Н

CCvz

CP
F

p

l 












 

4.15 Определить окружную силу, передаваемую комплек-

том клиновых ремней 

.07,494
18,15

105,710 33

1 Н
v

P
Ft 





  

4.16 Определить силы натяжения ведущей и ведомой ветвей 

;75,147
52

07,494
34,98

2
01 Н

z

F
FF t 







.93,48
52

07,494
34,98

2
02 Н

z

F
FF t 





  

4.17 Определить силу давления на вал 

.54,955
2

66,152
sin534,982

2
sin2 1

0 НzFFоп 


 

4.18 Проверить прочность ремня по максимальным 

напряжениям в сечении ведущей ветви 

,][1max рvи    

где σ1 – напряжение растяжения, Н/мм
2
; 

σи – напряжения изгиба, Н/мм
2
;

σ – напряжения от центробежных сил, Н/мм
2
; 

[σ]р – допускаемое напряжение растяжения, Н/мм
2
. Для 

клиновых ремней [σ]р=10 Н/мм
2
. 

Напряжение растяжения 

,
2

0
1

Az

F

A

F t


  
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где А – площадь поперечного сечения ремня, мм
2
. Для 

нормального сечения ремня «А» площадь его поперечного сече-

ния равна А=81 мм
2
 [1, с. 440, т. К31]. 

./82,1
8152

07,494

81

34,98 2

1 ммН


  

Напряжения изгиба 

,
1d

h
Еии   

где Еи – модуль продольной упругости при изгибе для 

прорезиненных ремней, Н/мм
2
. Он равен Еи=80…100 Н/мм

2
. 

Принимаем Еи=80 Н/мм
2
. 

./4,6
100

8
80 2ммНи   

Напряжения от центробежных сил 

,10 62  vv   

где ρ – плотность материала ремня, кг/м
3
. Для клиновых 

ремней плотность материала ρ=1250…1400 кг/м
3
. Принимаем 

ρ=1250 кг/м
3
. 

./29,01018,151250 262 ммНv    

Тогда максимальные напряжения в сечении ведущей вет-

ви будут равны 

./10/51,829,04,682,1 22

max ммНммН   

Если при расчете получится σ max>[σ]р, то следует увели-

чить диаметр d1 ведущего шкива или принять большее сечение 

ремня и повторить расчет передачи. 

 

5 РАСЧЕТ ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ (для случая, когда за-

дание содержит цепную передачу вместо открытой зубчатой) 

5.1 Определить шаг цепи 

,
][

10
8,2 3

3

3

3

ц

э

рz

KT
p







 

где Т3 – вращающий момент на ведущей звездочке (рав-

ный вращающему моменту на тихоходном валу редуктора), Нм; 
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υ – число рядов цепи. Для однорядных цепей υ=1; 

Kэ – коэффициент эксплуатации, который представляет 

собой произведение пяти поправочных коэффициентов, учиты-

вающих различные условия работы передачи; 

,ррегсдэ КККККК    

где Кд – коэффициент динамической нагрузки. Считаем, 

что передача работает равномерно, тогда Кд=1; 

Кс – коэффициент, учитывающий способ смазки. Счита-

ем, что смазывание цепи периодическое, тогда Кс=1,5; 

К – коэффициент, учитывающий расположение передачи 

по отношению к горизонту. Считаем, что передача расположена 

под углом к горизонту 60°, тогда К=1; 

Крег – коэффициент, учитывающий способ регулировки 

межосевого расстояния. Считаем, что регулировка межосевого 

расстояния осуществляется путем передвижения опор, тогда 

Крег=1; 

Кр – коэффициент, учитывающий режим работы переда-

чи. Считаем, что привод работает в одну смену, тогда Кр=1 [1, с. 

93, т. 5.7]; 

;5,11115,11 эК  

[рц] – допускаемое давление в шарнирах цепи, Н/мм
2
, за-

висящее от частоты вращения ведущей звездочки 

.88,114
14,3

3003,1230 13
3







 минn



 

Ориентируясь на шаг цепи р=19,05…25,4 мм и частоту 

вращения ведущей звездочки n3=114,88 мин
-1

 допускаемое дав-

ление в шарнирах цепи составит [рц] =32,84 Н/мм
2
 [1, c. 94, т. 

5.8]; 

z3 – число зубьев меньшей звездочки; 

,229 33 uz   

где u3 – передаточное число цепной передачи. 

.233229229 33  uz  

При необходимости полученное значение z3 округлить до 

целого нечетного числа, что в сочетании с нечетным числом ве-
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домой звездочки z4 обеспечит более равномерное изнашивание 

зубьев. 

Тогда шаг цепи составит 

.69,26
84,32231

5,11021,436
8,2 3

3

ммp 



  

Полученное значение шага цепи округлим до ближайше-

го большего стандартного значения. На основании ГОСТ 13568-

81 принимаем цепь ПР-31,75-8900, для которой [1, с. 441, т. 

К32]: 

р=31,75 мм – шаг цепи; 

d1=9,53 мм – диаметр валика; 

q=3,8 кг – масса одного метра цепи; 

Fр=8900 даН=89000 Н – разрушающая нагрузка цепи; 

А=260 мм
2
 – площадь проекции опорной поверхности 

шарнира [2, с. 135, т. 8.1]. 

5.2 Определить число зубьев ведомой звездочки 

.69323334  uzz  

При необходимости полученное значение z4 округлить до 

целого нечетного числа. Для предотвращения соскакивания цепи 

максимальное число зубьев ведомой звездочки ограничено 

z4≤120. 

5.3 Определить фактическое передаточное число uф и 

проверить его отклонение Δu от заданного u3 

;3
23

69

3

4 
z

z
uф  %;4%100

3

3





u

uu
u

ф
 

%.4%0%100
3

33



u  

5.4 Определить оптимальное межосевое расстояние 

  ,50...30 pa   

где р – стандартный шаг цепи, мм. 

  .5,1587...5,95275,3150...30 ммa   

Принимаем а=952,5 мм. 

Тогда межосевое расстояние в шагах составит 
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.30
75,31

5,952


р

а
ар  

5.5 Определить число звеньев цепи 

.79,107
30

]14,32/)2369[(

2

2369
302

]2/)[(

2
2

2

2

3434
















p

pp
a

zzzz
al



 

Полученное значение округлить до целого четного числа. 

Принимаем lр=108. 

5.6 Уточнить межосевое расстояние 

 

  .11,30
14,32

2369
8)]2369(5,0108[23695,010825,0

2
8)](5,0[5,025,0

2

2

2

342

3434


















































 




zz
zzlzzla ppp

 

Полученное значение ар не округлять до целого числа. 

5.7 Определить фактическое межосевое расстояние 

.95675,3111,30 ммраа р   

Значение а не округлять до целого числа, так как ведомая 

(свободная) ветвь цепи должна провисать примерно на 0,01а. 

5.8 Определить длину цепи 

.342975,31108 ммpll p   

Полученное значение не округлять до целого числа. 

5.9 Определить диаметры звездочек 

Диаметр делительной окружности: 

- ведущей звездочки 

;17,233
23

180
sin75,31

180
sin

3

3
мм

z
pd 







 








 
  

- ведомой звездочки 

.58,697
69

180
sin75,31

180
sin

4

4 мм
z

pd 






 








 
  
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Диаметр окружности выступов 

,
31,0











ze ККpD  

где К=0,7 – коэффициент высоты зуба; 

Кz – коэффициент числа зубьев; 

 – геометрическая характеристика зацепления. 

;33,3
53,9

75,31

1


d

р
  

где d1 – диаметр ролика шарнира цепи, мм. 

- ведущей звездочки 

;28,7
23

180180

3

3 






 










 
 ctg

z
ctgКz  

;41,250
33,3

31,0
28,77,075,31

31,0
33 ммККpD ze 




















 

- ведомой звездочки 

;95,21
69

180180

4

4 






 










 
 ctg

z
ctgКz  

.18,716
33,3

31,0
95,217,075,31

31,0
44 ммККpD ze 




















 

Диаметр окружности впадин 

- ведущей звездочки 

    ;61,22617,233175,053,917,233175,0 3133 ммdddDi  

           - ведомой звездочки 

    .67,69258,697175,053,958,697175,0 4144 ммdddDi  

5.10 Проверить частоту вращения меньшей звездочки 

],[ 33 nn   

где [n3] – допускаемая частота вращения, мин
-1

. 

;44,472
75,31

10151015
][ 1

33

3







 мин
р

n  

114,88 мин
-1

<472,44 мин
-1

. 
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5.11 Проверить число ударов цепи о зубья звездочек 

],[UU   

где U – расчетное число ударов цепи, с
-1

; 

[U] – допускаемое число ударов, с
-1

. 

133 63,1
10860

88,114234

60

4 








 с

l

nz
U

p

; 

116
75,31

508508
][  с

р
U ; 

1,63 с
-1

<16 c
-1

. 

5.12 Определить фактическую скорость цепи 

./4,1
1060

88,11475,3123

1060 33

33 см
npz

v 








  

5.13 Определить окружную силу, передаваемую цепью 

,
103

3

v

P
Ft


  

где Р3 – мощность на ведущей звездочке (на тихоходном 

валу редуктора), кВт. 

кВтВтТР 25,561,524703,1221,436333   ; 

.3750
4,1

1025,5 3

НFt 


  

5.14 Проверить давление в шарнирах цепи 

],[ ц
эt

ц р
А

КF
р 


  

где А – площадь проекции опорной поверхности шарнира, 

мм
2
; 

[рц] – допускаемое давление в шарнирах цепи, Н/мм
2
. 

./64,21
260

5,13750 2ммНрц 


  

Допускаемое давление в шарнирах цепи уточним в соот-

ветствии с фактической скоростью цепи. Так как v=1,4 м/с, то 

[рц]=23,4 Н/мм
2
 [1, с. 94]. 

21,64 Н/мм
2
<23,4 Н/мм

2
. 
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5.15 Проверить прочность цепи 

],[SS   

где S – расчетный коэффициент запаса прочности; 

[S] – допускаемый коэффициент запаса прочности. 

],[
0

S
FFКF

F
S

vдt

p



  

где Fр – разрушающая нагрузка цепи, Н; 

Ft – окружная сила, передаваемая цепью, Н; 

F0 – предварительное натяжение цепи от провисания ве-

домой ветви, Н; 

Кд – коэффициент динамической нагрузки; 

Fv – натяжение цепи от центробежных сил, Н. 

Предварительное натяжение цепи от провисания ведомой 

ветви равно 

,0 gaqКF f   

где Кf – коэффициент провисания, для горизонтальных 

передач Кf=6; 

q – масса одного метра цепи, кг; 

а – межосевое расстояние, м; 

g – ускорение свободного падения, g=9,81 м/с
2
. 

.83,21381,9109568,36 3

0 НF    

Натяжение цепи от центробежных сил составит 

.45,74,18,3 22 НvqFv   

Тогда расчетный коэффициент запаса прочности будет равен 

.41,22
45,783,21313750

89000



S  

При шаге цепи р=31,75 мм и частоте вращения меньшей 

звездочки n3=114,88 мин
-1

 допускаемый коэффициент запаса 

прочности равен [S]=7,92 [1, с. 97, т. 5.9]. 

22,41>7,92. 

Условие прочности выполняется. 

Графическая интерпретация расчетов представлена на ри-

сунке 2. Здесь межосевое расстояние ременной передачи уточ-

нено по стандартной длине ремня l=1600 мм (формула 4.8). 
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Техническая характеристика 

 1. Электродвигатель 4АМ112М2У3 ТУ 16-510.810-81, 

Рдв=7,5 кВт, nдв=2900 мин -1. 

 2. Червячный редуктор U=12,5; aw=140 мм; Твых=435 Нм. 

 3. Передаточное число ременной передачи U=2,02. 
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КРДМ  000. 000. 000 ВО
Привод к цепному
транспортеру для 
бахчевых культур 

Лит. Масса Масштаб 

Лиcтов Лиcт 

У 1:2 Разраб. 
Пров. 
Т. контр. 

Н. контр. 
Утв. 

Изм. Лист № докум. Подп. Дата 

БГСХА И-691 

Иванов И.И. 
Петров П.П. 

 
Рисунок 2 – Общий вид привода 
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ПРИЛОЖЕНИЯ 

 

Таблица 1 – Значения КПД механических передач (без 

учета потерь в подшипниках) 
Тип передачи Закрытая Открытая 

Зубчатая: 

цилиндрическая 0,96…0,97 0,93…0,95 

коническая 0,95…0,97 0,92…0,94 

Червячная передача при передаточном числе и: 

свыше 30 0,70…0,75 - 

от 14 до 30 0,80…0,85 - 

от 8 до 14 0,85…0,95 - 

Цепная 0,95…0,97 0,90…0,93 

Ременная: 

плоским ремнем - 0,96…0,98 

клиновыми (поликлиновым)  

ремнями 
- 0,95…0,97 

 

Таблица 2 – Рекомендуемые значения передаточных чисел 
Закрытые зубчатые передачи (редукторы) одноступенчатые цилиндрические 

и конические (ГОСТ 2185-66): 

1-й ряд 2,0 2,5 3,15 4,0 5,0 6,3 

2-й ряд 2,24 2,8 3,55 4,5 5,6 7,1 

Значения 1-го ряда следует предпочитать значениям 2-го ряда. 

Закрытые червяные передачи (редукторы) одноступенчатые для червяка с 

числом витков z1=1; 2; 4 (ГОСТ 2144-75): 

1-й ряд 10 12,5 16 20 25 31,5 

2-й ряд 11,2 14 18 22,4 28 35,5 

Значения 1-го ряда следует предпочитать значениям 2-го ряда. 

Открытая зубчатая передачи: 3…7. 

Цепные передачи: 2…4. 

Ременные передачи (все типы): 2…3. 
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Таблица 5 – Материалы червячных колес 

Группа Материал 
Способ 

отливки 

σВ σТ Скорость 

скольжения 

vS, м/с Н/мм
2
 

I 

БрО10Н1Ф1 Ц 285 165 

>5 
БрО10Ф1 

К 275 200 

З 230 140 

БрО5Ц5С5 
К 200 90 

З 145 80 

II 

БрА10Ж3Мц1,5 
К 550 360 

2…5 

З 450 300 

БрА9Ж3Л 

Ц 530 245 

К 500 230 

З 425 195 

ЛЦ23А6Ж3Мц2 

Ц 500 330 

К 450 295 

З 400 260 

III 
CЧ18 З 355 - 

<2 
СЧ15 З 315 - 

 

Таблица 6 – Допускаемые напряжения для червячного ко-

леса 

Груп-

па  

мате-

риала 

Червяк 

улучшенный, 

Н350 НВ 

Червяк зака-

лен при 

нагреве 

ТВЧ, Н45 

HRC 

Нереверсивная 

передача 

Реверсивная 

передача 

[σ]Н, Н/мм
2
 [σ]F, Н/мм

2
 

I КHLCv0,75σВ КHLCv0,9σВ 
(0,08σВ+0,25σТ)КFL 0,16σВКFL 

II 250-25vS 300-25vS 

III 175-35vS 200-35vS 0,12σВИКFL 0,075σВИКFL 

 

Таблица 7 – Значения числа циклов NHO 

Средняя 

твердость 

поверхностей 

зубьев 

НВср 200 250 300 350 400 450 500 550 600 

HRCср - 25 32 38 43 47 52 56 60 

NHО, млн. циклов 10 16,5 25 36,4 50 68 87 114 143 
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Таблица 8 – Главный параметр одноступенчатых редук-

торов 
Цилиндрические редукторы 

Масса редуктора, кг 45 60 70 85 110 140 

Межосевое расстояние, мм 100 125 140 160 180 200 

Конические редукторы 

Масса редуктора, кг 23 30 40 60 80 120 

Внешний  

делительный 

диаметр  

колеса, мм 

и=2…2,28 125 140 160 180 200 224 

и=3,15…3 160 180 200 224 250 280 

Червячные редукторы 

Масса редуктора, кг 30 60 70 90 120 170 

Межосевое расстояние, мм 80 100 125 140 160 180 

 

Таблица 9 – Значения коэффициентов КНv и KFv при 

Н350 НВ 
Степень 

точности 
Коэффициент 

Окружная скорость v, м/с 

1 2 4 6 8 10 

6 

КНv 
1,03 1,06 1,12 1,17 1,23 1,28 

1,01 1,02 1,03 1,04 1,06 1,07 

KFv 
1,06 1,13 1,26 1,40 1,58 1,67 

1,02 1,05 1,10 1,15 1,20 1,25 

7 

КНv 
1,04 1,07 1,14 1,21 1,29 1,36 

1,02 1,03 1,05 1,06 1,07 1,08 

KFv 
1,08 1,16 1,33 1,50 1,67 1,80 

1,03 1,06 1,11 1,16 1,22 1,27 

8 

КНv 
1,04 1,08 1,16 1,24 1,32 1,40 

1,01 1,02 1,04 1,06 1,07 1,08 

KFv 
1,10 1,20 1,38 1,58 1,78 1,96 

1,03 1,06 1,11 1,17 1,23 1,29 

9 

КНv 
1,05 1,10 1,20 1,30 1,40 1,50 

1,01 1,03 1,05 1,07 1,09 1,12 

KFv 
1,13 1,28 1,50 1,77 1,98 2,25 

1,04 1,07 1,14 1,21 1,28 1,35 
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Таблица 10 – Коэффициент формы зуба YF3 и YF4 
z 

или 

zν 

YF zν YF zν YF zν YF zν YF zν YF 

16 4,28 24 3,92 30 3,80 45 3,66 71 3,61 180 3,62 

17 4,27 25 3,90 32 3,78 50 3,65 80 3,61 ∞ 3,63 

20 4,07 26 3,88 35 3,75 60 3,62 90 3,60   

22 3,98 28 3,81 40 3,70 65 3,62 100 3,60   

 

Таблица 11 – Значение угла трения φ 
vS, 

м/с 
φ 

vS, 

м/с 
φ 

vS, 

м/с 
φ 

0,1 4°30'…5°10' 1,5 2°20'…2°50' 3 1°30'…2°00' 

0,5 3°10'…3°40' 2 2°00'…2°30' 4 1°20'…1°40' 

1,0 2°30'…3°10' 2,5 1°40'…2°20' 7 1°00'…1°30' 

 

Таблица 12 – Значения поправочных коэффициентов С 
Коэффициент динамичности нагрузки и длительности работы Ср 

Характер 

нагрузки 
спокойная 

с умеренными 

колебаниями 

со значитель-

ными колеба-

ниями 

ударная и 

резко нерав-

номерная 

Ср 1 0,9 0,8 0,7 

Коэффициент угла обхвата α1 на меньшем шкиве Сα 

Угол обхвата α1, 

град 
180 170 160 150 140 130 120 

Сα 

плоский 

ремень 
1 0,97 0,94 0,91 - - - 

клино-

вой ре-

мень 
1 0,98 0,95 0,92 0,89 0,86 0,83 

Коэффициент влияния отношения расчетной длины ремня lр к базовой l0 

Отношение lр/ l0 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1,4 

Сl 

клиновой ремень 

нормального се-

чения 
0,82 0,89 0,95 1 1,04 1,07 

клиновой ремень 

узкого сечения 
0,85 0,91 0,96 1 1,03 1,06 

Коэффициент числа ремней в комплекте клиноременной передачи Cz 

Ожидаемое число ремней z 2…3 4…5 6 

Cz 0,95 0,90 0,85 
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Таблица 13 – Допускаемая приведенная мощность [Р0], 

кВт, передаваемая одним клиновым ремнем 
Тип 

ремня 
Сечение, 

l0, мм 

d1, 

мм 

Скорость ремня v, м/с 

2 3 5 10 15 20 25 30 

К
л

и
н

о
в
о

й
 

О 

1320 

63 - 0,33 0,49 0,82 1,03 1,11 - - 

71 - 0,37 0,56 0,95 1,22 1,37 1,40 - 

80 - 0,43 0,62 1,07 1,41 1,60 1,65 - 

90 - 0,49 0,67 1,16 1,56 1,73 1,90 1,85 

100 - 0,51 0,75 1,25 1,69 1,94 2,11 2,08 

112 - 0,54 0,80 1,33 1,79 2,11 2,28 2,27 

А 

1700 

90 - 0,71 0,84 1,39 1,75 1,88 - - 

100 - 0,72 0,95 1,60 2,07 2,31 2,29 - 

112 - 0,74 1,05 1,82 2,39 2,74 2,82 2,50 

125 - 0,80 1,15 2,00 2,66 3,10 3,27 3,14 

140 - 0,87 1,26 2,17 2,91 3,42 3,67 3,64 

160 - 0,97 1,37 2,34 3,20 3,78 4,11 4,17 

Б 

2240 

125 - 0,95 1,39 2,26 2,80 - - - 

140 - 1,04 1,61 2,70 3,45 3,83 - - 

160 - 1,16 1,83 3,15 4,13 4,73 4,88 4,47 

180 - 1,28 2,01 3,51 4,66 5,44 5,76 5,53 

200 - 1,40 2,10 3,73 4,95 5,95 6,32 6,23 

224 - 1,55 2,21 4,00 5,29 6,57 7,00 7,07 

 

Таблица 14 – Значения поправочных коэффициентов К 

Условия работы передачи 
Коэффициент 

обозначение значение 

Динамичность 

нагрузки 

Равномерная 
Кд 

1 

Переменная или толчкообразная 1,2…1,5 

Регулировка 

межосевого 

расстояния 

Передвигающимися опорами 

Крег 

1 

Нажимными звездочками 0,8 

Нерегулируемые передачи 1,25 

Положение 

передачи 

Наклон ли-

нии центров 

к горизонту, 

град 

Θ=0…40 
Кв 

1,15 

Θ=40…90 1,05 

Θ60 
КΘ 

1 

Θ>60 1,25 

Способ  

смазывания 

Непрерывный (в масляной ванне) 

Кс 

0,8 

Капельный 1 

Периодический 1,5 

Режим работы 

Односменная 

Кр 

1 

Двухсменная 1,25 

Трехсменная 1,5 
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Таблица 15 – Допускаемое давление в шарнирах ролико-

вых цепей [рц], Н/мм
2 

Шаг  

цепи, мм 

При частоте вращения меньшей звездочки, мин
-1

 

50 200 400 600 800 1000 1200 1600 

12,7; 15,875 35 31,5 28,5 26 24 22,5 21 18,5 

19,05; 25,4 35 30 26 23,5 21 19 17,5 15 

31,75; 38,1 35 29 24 21 18,5 16,5 15 - 

44,45; 50,8 35 26 21 17,5 15 - - - 

 

Таблица 16 – Допускаемое давление в шарнирах ролико-

вых цепей [рц], Н/мм
2 

v, м/с 0,1 0,4 1 2 4 6 8 10 

[рц], Н/мм
2
 32 28 25 21 17 14 12 10 

 

Таблица 17 – Допускаемый коэффициент запаса прочно-

сти [S] для роликовых цепей при z=15…30 

Шаг  

цепи, мм 

Частота вращения меньшей звездочки, мин
-1

 

50 100 200 300 400 500 600 800 1000 

12,7 7,1 7,3 7,6 7,9 8,2 8,5 8,8 9,4 10 

15,875 7,2 7,4 7,8 8,2 8,6 8,9 9,3 10,1 10,8 

19,05 7,2 7,8 8 8,4 8,9 9,4 9,7 10,8 11,7 

25,4 7,3 7,8 8,3 8,9 9,5 10,2 10,8 12 13,3 

31,75 7,4 7,8 8,6 9,4 10,2 11 11,8 13,4 - 

38,1 7,5 8 8,9 9,8 10,8 11,8 12,7 - - 

44,45 7,6 8,1 9,2 10,3 11,4 12,5 - - - 

50,8 7,7 8,3 9,5 10,8 12 - - - - 

 

Таблица 18 – Коэффициент формы зуба YF2 червячного 

колеса 
zν2 YF2 zν2 YF2 zν2 YF2 zν2 YF2 

20 1,98 30 1,76 40 1,55 80 1,34 

24 1,88 32 1,77 45 1,48 100 1,30 

26 1,85 35 1,64 50 1,45 150 1,27 

28 1,80 37 1,61 60 1,40 300 1,24 
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Таблица 21 – Нормальные линейные размеры (ГОСТ 

6636—69), мм 

Ряды 

Д
о
п

. 

р
аз

м
ер

ы
 

Ряды 

Д
о
п

. 

р
аз

м
ер

ы
 

Ряды 

Д
о
п

. 

р
аз

м
ер

ы
 

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 

370 

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 

28 28 

30 

27 

29 

140 140 

150 

135 

145 

710 710 

750 

690 

730 

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 
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