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ПРЕДИСЛОВИЕ

Часть 1 учебно-методического пособия «Детали машин» -  «Механи
ческие передачи» -  составлена применительно к типовой учебной програм
ме по дисциплине «Детали машин», утвержденной 21Л2.2017 г. (регистра
ционный номер ТД-1Л469), и предназначена для обучающихся по специ
альностям машиностроительного профиля.

Цель пособия -  закрепление теоретических знаний и получение прак
тических навыков по расчетам деталей машин.

Пособие включает в себя расчеты наиболее распространенных меха
нических передач и деталей машин общего назначения.

По каждой теме приведены основные теоретические сведения и спра
вочные материалы, необходимые для самостоятельного решения приве
денных примеров и задач.

Использование пособия в самостоятельной работе позволит обучаю
щимся приобрести практические навыки расчетов деталей машин и повы
сить уровень профессиональной подготовки.
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1. РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

Ременная передача -  это механизм, предназначенный для передачи 
вращательного движения посредством фрикционного взаимодействия замк
нутой гибкой связи-ремня с жесткими звеньями-шкивами, закрепленными 
на входном и выходном валах механизма (рис. 1.1, а). Нагрузка передается 
силами трения, возникающими между шкивами и ремнем вследствие натя
жения последнего. В зависимости от профиля сечения ремня различают 
плоскоременную (рис. 1.1,5), клиноременную (рис. 1.1, в) передачи.

Рис. 1.1. Схема ременной передачи: 
1 , 2 -  шкивы; 3 -  ремень

1.1. Основные расчетные формулы

Кинематика передачи 

Крутящий момент на ведущем шкиве, Нм:

Г, = 9,55 • 103 • Р\/щ,

где Р] -  мощность на ведущем шкиве, кВт;
п\ -  частота вращения ведущего шкива, мин 
Окружные скорости на шкивах, м/с:

-1

VI =
кс1х тц 

60-1000’
у2 =

пс/2п2
60-1000

( 1.1)
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где с1\ и й?2 диаметры ведущего и ведомого шкивов, мм; 
«2 -  частота вращения ведомого шкива, мин-1. 
Учитываем неизбежное упругое скольжение ремня

у2 = у1( 1 - в),

где в = 0,01 ...0,02 -  коэффициент упругого скольжения. 
При этом передаточное число:

_ п\ _ ^2 
п2 ^ ( 1 - в )

(1.2)

Геометрия передачи

Для геометрических параметров передачи приняты следующие обо
значения:

а -  межосевое расстояние;
с1\ и <32 ~ диаметры ведущего и ведомого шкивов;
Ьр -  геометрическая длина ремня; 
у -  угол наклона ветвей ремня к линии центров; 
а! -  угол обхвата ремнем ведущего шкива;
Ъ -  ширина ремня;
6 -  толщина ремня.
Диаметр ведущего шкива передачи, мм:
а) для резинотканевых и капроновых с полиамидным покрытием ремней

гле Р\ -  мощность на ведущем шкиве, кВт;
Ка -  диаметральный коэффициент: Ка-  28,8 при щ < 2000 мин-1; Кл -  31,0

Межосевое расстояние а соответственно для передачи плоским и Кли
мовым ремнем

(1.3)

б) для полиамидных кордленточных ремней

(1.4)

при п 1 > 2 000 мин '.
Диаметр ведомого шкива, мм:

$2 -  с1\ • и • (1 —е).

7
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(<̂ 2 ^1) — ® — 2,5(<^2 ^1)?

(1.5)

Расчетная длина ремня

—  2д + 0,5я (б/) + д?2)
4а

(1.6)

Угол обхвата ремнем ведущего шкива

(1.7)

Для плоскоременной передачи [ а ]]>150°; для клиноременной пере

дачи [а!]>120°.

1.2. Силовые зависимости в ременных передачах

V , /72

Рис. 1.2. Схема сил, действующих в ременной передаче 

Предварительное натяжение ремня:

0*5 Г,
Ф

где ф -  коэффициент тяги:
а) для ремней прорезиненных ср = 0,5-0,6;
б) для ремней с полиамидным покрытием ср = 0,55-0,65.
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Окружная сила передачи

где Т2 -  крутящий момент на ведомом шкиве, Н-м;
Натяжение ведущей ветви

/ ^ 0  + 0 ,5/у

Натяжение ведомой ветви

Е2 =Е0 -0 ,5 Е (.

Сила, действующая на валы,

Рп -  2Е0 з т  а 1 / 2.

Максимальное напряжение в рехмне:

^тах ~ / 2 + СТН̂ + Оц,

где а0 -  напряжение в ремне от сил предварительного натяжения;
О; = Г ,! Ъ ■ 5 -  напряжение от окружного усилия; 
а И1 = Ец ■ 5 / с1\ -  напряжение изгиба;
Еи -  модуль продольной упругости в ремне при изгибе, Ем = 80-140 МПа 

для прорезиненных ремней;
с1\ -  диаметр ведущего шкива;

= Р • у 12 ' Ю-6 -  напряжение от центробежных сил;Т "3
р = 1250-1500 кг/м -  для прорезиненных ремней; р = 600-1200 кг/м -  

для синтетических ремней;
V] -  окружная скорость ведущего шкива, м/с.

Частота пробега ремня:

у = ̂ < [ у], (1.10)

где [г] -  допускаемая частота пробегов, [\'] = 5с 1 -  для плоских ремней, 
[у] — 10 с-1 -  для клиновых ремней.

Допускаемое удельное окружное усилие

[з] = ^0 ~ ?-а ' Су ' С$-, (1.11)
Ср

где -  удельное окружное усилие (табл. 1.1, табл. 1.2).
9
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Таблица 1.1

Удельное окружное усилие д0, передаваемое плоским ремнем

Ремни прорезиненные из ткани БКНЛ-65 и бельтинга Б-820
Число несущих слоев г, шт. с1\, мм до, Н/мм

80 5,0-6,6
2 100 5,2-6,8

> 125 5,3-6,9
125 7,1-10,0

3 160 7,3-10,3
>200 7,5-10,5

4 180 10,2-13,4
224 10,5-13,8

>280 10,7-14,1
250 12,7-17,0

5 315 13,0-17,4
>400 13,2-17,7

Ремни кордшнуровые прорезиненные
100 2,5
180 4,5
220 6,5

Ремни капроновые с полиамидным покрытием
100-200 КО

Ремни кордленточные полиамидные
100 2,0-6,5
180 2,5-7,0 “ ■
220 3,0-9,0

Таблица 1.2

Удельное окружное усилие передаваемое клиновым ремнем

Диаметр малого Сечение <7о, МПа
шкива ремня Сто = 0,9 МПа сто ~ 1,2 МПа сто = 1,5 МПа

1 ЛА. 3 4 5
71 1,18 1,45 1,62
80 2 (0 ) 1,28 1,57 1,74

90 и более — 1,65 1,86
100 1,23 1,51 1,67
112 А (А) 1,31 1,61 1,80

125 и более — 1,70 1,91
140 1,23 1,51 1,67
160 В (Б) 1,36 1,67 1,88

180 и более — 1,74 2,05
10



Окончание табл. 1.2

1 2 3 4 5
200

С (В)

1,23 1,51 1,67
224 1,38 1,69 1,89
250 — 1,84 2,07

280 и более — 1,91 2,24
315

Д (Г)

1,23 1,51 1,67
355 1,40 1,72 1,93
400 — 1,91 2,16

450 и более — 1,92 2,24
500

Е(Д)
1,23 1,51 1,67

560 1,40 1,72 1,93
630 и более — 1,92 2,24

800
Е0 (Е)

1,23 1,51 1,67
900 — 1,73 1,95

1000 и более — 1,92 2,24

Примечание. При V  = 5 с 1 а 0 = 1,5 МПа; при V = 5-10 м/с ст0 = 1,2 МПа; 
при V > 10 с-1 сг0 = 0,9 МПа.

Са -  коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата на ведущем 
шкиве (табл. 1.3); Си -  коэффициент, учитывающий влияние центробеж
ных сил (табл. 1.4); С© -  коэффициент, учитывающий вид передачи и угол 
наклона межосевой линии к горизонту (табл. 1.5); Ср -  коэффициент, учиты
вающий динамичность нагружения передачи и режим ее работы (табл. 1.6).

Таблица 1.3

Значения коэффициента Са

Угол обхвата ос, 
град

Коэффициент С„
Угол обхвата а , 

град

Коэффициент Са
плоские
ремни

клиновые
ремни

плоские
ремни

клиновые
ремни

70 — 0,52 130 0,85 0,87
80 — 0,62 140 0,88 0,90
90 — 0,68 150 0,91 0,93
100 — 0,74 160 0,94 0,96
110 0,79 0,79 170 0,97 0,98
120 0,82 0,83 180 1,0 1,0
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Таблица 1.4

Значения коэффициента С0

Коэффициент Си Скорости ремня и, м/с
1 5 10 15 20 25 30 35 40 50 70

Для ремней 
плоских 1,04 1,03 1,00 0,95 0,88 0,79 0,68 — — — —

клиновых 1,05 1,04 1,00 0,94 0,85 0,74 0,60 — — — —

Таблица 1.5

Значения коэффициента С©

с 0
Открытая передача с натяжением рем
ня за счет его упругости при угле на
клона межосевой линии к горизонту

Передача с автоматическим на
тяжением ремня

0°-60° 60°-80° 80°-90°
1,0 0,9 0,8 1,0

Таблица 1.6

Значения коэффициента Ср

Характер нагрузки Тип машины Коэффициент

Спокойная нагрузка. Пуско
вая нагрузка до 120 % номи
нальной

Электрические генераторы, 
вентиляторы, компрессоры, 
ленточные конвейеры, токар
ные, сверлильные, шлифо
вальные станки

1,0

Умеренные колебания на
грузки. Пусковая нагрузка 
до 150 % номинальной

Поршневые насосы и комп
рессоры с тремя и более ци
линдрами. Пластинчатые кон
вейеры. Станки-автоматы. 
Фрезерные станки

0,9

Значительные колебания на
грузки. Пусковая нагрузка 
до 200 % номинальной

Реверсивные приводы. Элева
торы, винтовые прессы. Стро
гальные и долбежные станки

0,8
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Необходимое число ремней

Ы 'А

Расчетная долговечность ремня

К
г = Т Г ~ -  (1-12)

• к] ■ к2, (1.13)
720(^  ° т а х

где о к  -  временный предел выносливости (для клиновых ремней Стдг = 
= 9 МПа; для плоских ремней а ^  = 4-7 МПа);

к\ -  коэффициент, учитывающий влияние передаточного числа и  на 
долговечность ремня в зависимости от напряжения изгиба (при и = 1; 1,26; 
1,41; 2;4 ; к\ -  1; 1,3; 1,4; 1,7; 1,9 соответственно);

к2 — коэффициент, учитывающий режим работы передачи (при посто
янной нагрузке к2 -  1; при переменной нагрузке к2 = 1,8);

т -  показатель степени, для плоских приводных ремней т -  6, для 
клиновых т -  8.

1.3. Последовательность расчета плоскоременной передачи

Геометрический расчет плоскоременной передачи отражает взаимо
связь основных геометрических параметров ведущего и ведомого шкивов 
й? 1 и с12, межосевого расстояния а и длины ремня Ьр. Чаще при заданных <1\, 
д2 и а необходимо найти требуемую длину ремня Ьр, откорректировать 
полученное значение до ближайшей стандартной величины и установить 
окончательное значение межосевого расстояния а. Возможна и обратная 
задача: при заданных с/] и с12 и Ьр найти значение а стандартного ряда 
(ГОСТ 17383-77 ) исходя из условия > й?1т1п: 40, 45,50,56, 63, 71, 80, 90, 
100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355, 400, 500, 560, 630, 
710, 800, 900, 1000.

2 .Диаметр ведомого шкива, мм:

д! 2 ~ с1\ и.

Действительный диаметр ведомого шкива, мм, выбирается из стан
дартного рада, приведенного выше, исходя из условия с12 < сИ2.

3. Действительное передаточное отношение передачи

а  2

“Ф = 4 ( М '
13



4. Рекомендуемое межосевое расстояние, мм (табл. 1.7) а > а '.

Таблица 1.7

Рекомендуемые межосевые расстояния а 
для плоскоременных передач

и 1,0 2,0 3,0 4,0 5,0 6,0
а', мм (1,5-2,0)^1 2,4 с1) 3,0 ^ 3,8 ах 4,5 5,0 с!\

5. Расчетная длина ремня, мм (1.6).
Действительная длина ремня, мм:
а) для ремней, поставляемых в рулонах, должна учитываться величина 

А1Р, необходимая для соединения ремня:

Ьр = Ь' + А1р (Л/ф = Вр),

где Вр -  ширина ремня, мм;
б) для ремней, поставляемых мерной длиной (ЬР > 1 'р) (см. табл. 1.8, 1.9).

Таблица 1.8

Основные параметры кордшнуровых ремней

Ширина 
ремня 
Вр, мм

Предельное откло
нение ширины

Толщина 
ремня, Яг. 

мм

Предельное 
отклонение 
ширины, мм

Внутренняя длина ремня. 
1р. мм

% мм
30 ± 1 ±0,3 2.2 ± 0,5 500. 550, 600, 650. 700. 

750, 800. 850, 900, 1000. 
1050. ] 100, 1150. 1200. 
1250, 1700. 1800, 2000, 
2500, 3000

40 ± 1 ±0,4 2,2 ±0,5
50 ± 1 ±0.5 2,2 ±0.5

60 ± 1 ±0,6 2.8 ±0,5

Таблица 1.9

Основные параметры капроновых ремней

Ширина 
ремня, 
5 Р. мм

Предельное 
отклонение 
ширины, мм

Толщина 
ремня Яр, мм Внутренняя длина ремня Ь?, мм

10 ±0.25 0,5 250, 260. 280, 300, 320, 340, 350. 
380. 400, 420. 450, 480, 500, 530, 
560, 600, 630, 670, 710. 750. 800, 
850, 900, 950, 1000, 1060, 1120, 
1180, 1250. 1320, 1400, 1500, 1600, 
1700, 1800, 1900, 2000. 2120. 2240, 
2360, 500, 2650. 2800, 3000. 3150, 
3350

15 ±0,25 0.5
20 ±0,25 0.5
25 ±0.5 0,5
30 ±0,5 0,7
40 ±0.5 0,7
50 ±0.5 0.7
60 ±0,5 0.7
80 ± 0,5 0.7
100 ±0,5 0.7
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6. Действительное межосевое расстояние передачи, мм:

ал = а + 0 ,5(Хр -  Ь 'р).

7. Скорость ремня, м/с (1.1).
8. Угол обхвата ремнем ведущего шкива, градус (1.7).
9. Частота пробега ремня, с-1 (1.10).

где [у] -  допускаемое число пробегов ремня: а) для соединяемых ремней 
[у] = 5,0 с-1; для ремней мерной длины [V] = 40,0 с-1.

10. Удельное окружное усилие ^о> Н/мм (табл. 1.1).
11. Допускаемое удельное окружное усилие [д] в реальных условиях 

эксплуатации, Н/мм (1.11).
12. Ширина ремня, мм:

где Р, -  окружное усилие, Н (1.8).
Полученную величину округляют до ближайшего большего стан

дартного значения Вр (табл. 1.8-1.9) с проверкой для резинотканевых рем
ней соответствия ширины и числа несущих слоев ремня.

13. Толщина ремня, мм (табл. 1.8-1.9).
14. Ста, нагружающая валы передачи, Н (1.9).
Для передач с периодическим контролем натяжения ремня

Р  - 1 3  Ршах —

1.4. Последовательность расчета клиноременной 
передачи

Расчет клиноременной передачи заключается в определении требуе
мого количества ремней, необходимых для передачи заданной нагрузки.

1. Выбираем тип и профиль ремня. Выбор сечения ремня осуществля
ется либо по расчетной передаваемой мощности Р\р и частоте вращения 
ведущего шкива щ на основании диаграммы (рис. 1.3), либо по величине 
расчетного крутящего момента на ведущем шкиве Т1р (табл. 1.10).

2. Минимальный расчетный диаметр ведущего шкива й?1т ;п, мм опре
деляем по табл. 1.10.

3. Действительный диаметр ведущего шкива с1\, мм, выбирается из 
следующего ряда: 40, 45,50,56, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 
200, 224, 250, 280, 315, 355, 400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1120, 
1250, ... на один размер больше, чем с1\т[п.
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Рис. 1.3. Рекоменду емые сечения ремней

Таблица 1.10

Размеры и параметры поперечных клиновых ремней 
по ГОСТ 1284.1-89, ГОСТ 20889-88, ТУ 380534-75

Сече
ние

ремня

5р,
мм Г1р, Нм В0, мм Яр, мм

Площадь 
сечения 
А. мм2

Мини
мальный 

расчетный 
диаметр 
шкива 
1̂тш? ММ

Длина ремня 
1р. мм

0(2) 8,5 <30 10,0 6,0 47,0 63 400-2500
А(А) 11,0 15-60 13,0 8,0 81,0 90 560-4000
Б(В) 14,0 50-150 17.0 11.0 138.0 125 800-6300
В(С) 19,0 120-600 22,0 14,0 230,0 200 1800-10600

Г(Э) 27,0 450-2400 32.0 19(20) 476,0 315 2800-15000

Д(Е) 32,0 1000-5000 38(40) 24(25) 692,0 500 4000-18000
Е 42,0 > 1500 50,0 30.0 1170,0 800 2800-8000

4. Расчетный диаметр ведомого шкива, мм, с1'2 -  с!\. и
5. Действительный диаметр ведомого шкива, мм, с12 < сС2 выбирается 

из ряда, приведенного выше для ведущего шкива.
6. Действительное передаточное отношение передачи (1.2).

16



Ра
зм

ер
ы

 
пр

оф
ил

я 
ка

на
во

к 
ш

ки
во

в,
 м

м,
 п

о 
ГО

СТ
 

20
88

9-
88

6,
0

7.
6

9.
6 

13
,1

 
18

,8
 

22
,3

29
.6

~!3

V» Ш «О »/->ГЛ Г<1 »п ^ ГО р., О О Т*- О О Ол О о" О О Я5
^ 40 00 и">„

^  ~  ^  ® оо сп 5^  гн ^  (\) ГЛ ^

0О
II
9-

-о
СП *П 'О гл СЧ СЛ *—<
о  гл |> т т о\ *—«*—( '—• < С\| ГЛ с*~) •Т’')

43е- 18
0

45
0

56
0

71
0

10
00

12
50

16
00

ооого
II
8-

-о *Ч ^  'Ч ,т~', °°. ° \ чо" СО г-̂  СО С-4 оо" сГ гн ГН ^  (V) (Л СЛ 1Л

~С

11
2-

16
0 

18
0-

40
0 

25
0-

50
0 

35
5-

63
0 

50
0-

90
0 

65
0-

11
20

 
80

0-
14

00

040СП
II
9-

-с 10
,1

13
,3

17
,2

22
,9

32
.5

38
.5

80
-1

00
12

5-
16

0
16

0-
22

4
20

0-
31

5
31

5-
45

0
50

0-
56

0
__

0Т1-ГО
II
©-

-с

ОТ!
Гет
01

-о'

63
-7

1
90

-1
12

12
5-

16
0

- 0,
5 1,
0

1,
0

1.
5 

2,
0 

2,
0

2.
5

8,
0

10
,0

12
.5

17
.0

24
.0

29
.0

38
.0

V*) О О О «Л о  о  
Г-Г у/, оС кп К  тГ оо У-Ч 1—< —< СЧ со -3- 1/0

ЭЭНЭ!̂  ЭН Ц 7.
0

8,
7

10
,8

14
.3

 
19

,9
23

.4
30

.5

ьС

2.
5 

3.
3 

4,
2 

5.
7 

8,
1

9.
6 

12
,5

а. 8,
5

11
.0

14
.0

19
.0

27
.0

32
.0

42
.0

КНКЭЙ ЭИНЭЬЭЗ о  о м и  С 6 В  
N < са а  ч ; и  §

ГсЗ
О
Онй>с

но
&
Он«и
Я

о
С

ОИ
Ш

§ 1=1 
I  О* « *

а
кс5
3
Xо,<и
Й2
оиоаоноя|=:
эт
К

Л2
Оняво
3вк2я
Й
В
ееон2
сЗ
Он
Н
Оо
Онсия
Она>
Ж

2
«п
IIСЗк<ич>
Чо*о

я<ияй>о
>я<ия2о
Он

СО

2 <
« N
Я >Я
N 3я ио 2̂СГ гы <ии о
“  >я4>

а>Он

« о в я ясви 5
«  ц;
8 I
О 1ня '
О , ^<и счш |-О и
Я > .

Я  ЯО оЮ И
Я  Оо- ч

И

§<Г
§ 3
2  Он~ <и 
§ Й
«§■1

но4>2ям3«
VЧ4>
О,С

17



Отклонение от заданного значения

иф- и
А и = - 2 ------- 100%;

и

рекомендуют Аи < 4 %/
7. Скорость ремня (1.1).
8. Выбираем межосевое расстояние из рекомендуемого промежутка

(1.5).
9. Расчетная длина ремня (1.6).
10. Действительная длина ремня, мм, согласуется со стандартным ря

дом: 400, 425, 475, 500, 530, 560, 600, 630, 710, 750, 800, 850, 900, 1000, 
1060, 1120, 1180, 1250, 1320, 1400, 1500, 1600, 1700, 1800, 1900, 2000,2120, 
2240, 2360, 2500, 2650, 2800, 3000, 3150, 3350, 3550, 3750, 4000, 4250, 4500, 
4750, 5000, 5300, 5600, 6000, 6300, 6700, 7100, 7500, 8000, 8400, 9000, 9500, 
10000, 10600, 11200. 11800, 12500, 13200, 14000, 15000, 16000, 17000. 18000.

11. Уточняем межосевое расстояние для выбранной длины ремня:

а = 0,25

где

Минимальное межосевое расстояние при надевании ремня

Ятт ~~ С1 ~ 0,015/ф.

Максимальное межосевое расстояние для компенсации вытяжки рем
ня в процессе работы

#тах 0,031р.

12. Угол обхвата на малом шкиве (1.7).
13. Окружное усилие (1.8).
14. Частота пробега ремня (1.10).
15. Допускаемое удельное окружное усилие (1.11).
16. Необходимое число ремней (1.12).
17. Сила, действующая на валы (1.9).
18. Расчетная долговечность ремня (1.13).
Рекомендуемая средняя долговечность ремней:

18
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1.5. Примеры расчета ременных передач

Пример 1.
Определить межосевое расстояние плоскоременной передачи привода 

конвейера с резинотканевым ремнем. Передаваемая мощность 30 кВт, час
тота вращения ведущего шкива щ = 980 об/минЛ Передаточное число ре
менной передачи и — 2,5.

Решение.
Диаметр ведущего шкива:

Й /
= (1100-1300) • 3 —  * 380 мм.

' ]/п 1 У 980

Принимаем с1\ = 400 мм.
Диаметр ведомого шкива при коэффициенте упругого скольжения 

8 =  0,01

с!2 = • и • (1 -  е) = 400 • 2,5 ■ (1 -  0,01) = 990 мм.

Принимаем с12 ~ 1000 мм.
Межосевое расстояние:

 ̂с1~> + с1̂ ) < а < 2,5 ( с/-? + с{̂  ) \

(1000 + 400) < а < 2,5 (1000 + 400);

1400 <а<  3500.

Принимаем а — 2000 мм.

Пример 2.
Определить угол обхвата ремнем ведущего шкива клиноременной пе

редачи диаметром = 200 мм. Передаточное число и = 2,5. Межосевое 
расстояние а -  500 мм.

Решение.
Угол обхвата ремнем ведущего шкива:

а ,= 1 8 0 о - 5 7 ° ^ —^  
а

Диаметр ведомого шкива с12 с учетом коэффициента упругого сколь
жения е = 0,01

с12 = Л\ • и • (1 -  е) = 200-2,5(1 -  0,01) = 495 мм.
19



Принимаем <12 = 500 мм

(XI =180° -  5 Т - 1- ^  = 180° -  57° - - - “Р - = 145°48. 
а 500

Условие а] > 120° выполняется.

Пример 3.
Рассчитать плоскоременную передачу, установленную в системе при

вода от асинхронного электродвигателя к ленточному транспортеру по 
следующим данным: Р\ = 2,2 кВт, щ = 2850 об/мин-1, и = 3. Передача гори
зонтальная, работает в сухом помещении. Режим работы -  двухсменный, 
тип нагрузки -  постоянный, натяжной ролик отсутствует.

Для дальнейших расчетов принимаем кордшнуровый прорезиненный 
ремень по ТУ 38105514-77 (см. табл, 1.8).

1. Минимальный расчетный диаметр ведущего шкива

4  . .  = (1100-1300) ■ з Д  = 1 2 0 0 ^ 1  = 101-119 мм.

2. Расчетный диаметр ведущего шкива принимаем из стандартного 
ряда ГОСТ 17383-73:

^  1 — 112 мм.

3. Расчетный диаметр ведомого шкива

<Х2 ~ • и = 112-3 = 336 мм.

4. Действительный диаметр ведомого шкива принимаем по ГОСТ 
17383-77:

й2 = 315 мм.

5. Действительное передаточное отношение передачи

315
и* = — — —- = ----- ;---------- г = 2,9
ф ^ ( 1 - е )  112(1-0,02) 

8 = 0 ,02 .

6. Рекомендуемое межосевое расстояние (табл. 1.7): «' = 3 112 = 336 мм. 
Окончательно принимаем а = 400 мм.

20



7. Расчетная длина ремня

Ь'р = 2а + 0,5тг (ах + е12) + = 2 • 400 + ̂ ( 1 1 2  + 315) +

(315 — 112)2
н—--------------- = 1496,2 мм.

4-400

Действительная длина ремня (табл. 1.8): Ьр = 1700 мм.
1. Действительное межосевое расстояние передачи

ад = а + 0,5(1р -  ) = 400 + 0,5(1700 -1496,2) = 501,9 мм.

2. Скорость ремня

71 ̂  л, 3,14 -112* 2850 ;
у ------- и — ----------------------= 16,7 м/с.
р 60 1000 60 -1000

3. Угол обхвата ремнем ведущего шкива

1 1 О 1 1 -| гу

а ,  = 1 8 0 ° -57°(—2 ~ 1-) = 1 8 0 ° - 57°(----- — - )  = 156,9°> [а , 1 = 150°.
а 501,9 1 и

4. Частота пробегов ремня

^ = ~  = 9 ,8 с- |< [у„] = 4 0 с- 1.

5. Удельное окружное усилие принимаем по табл. 1.1: <?0 = 2,8 Н/мм.
6. Допускаемое удельное окружное усилие в реальных условиях экс

плуатации, Н/мм

_ %  ' Са ‘ Су ‘ -̂0 
Ср

С„ = 0,94 (табл. 1.3);
Сх -  0,93 (табл. 1.4)
С© = 1,0 (табл. 1.5);
СР = 1,0 (табл. 1.6).

2,8.1,0-0,93.0,94 = мм
11 1,0
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7. Ширина ремня

к' - р<-
В р ~ Ы ’

2 7 ^ 2.103 .9.55.2,2-103 
'  </, 112-2850

р, 131,6Вп = -------= 53,7 мм.
р 2,45

Окончательно принимаем по табл. 1.8: Вр = 60 мм.
8. Толщина ремня по табл. 1.8: Я р = 2,8 мм.
9. Сила, нагружающая валы передачи,

Рп = 2Р05т а] /2 ;

0 Д ^  0,5.131,6
0 ф 0,55

Рп = 2 -119 ,б5т156 ,9 /2  = 225,7Н;

^  = 1,3-225,7 = 293,4 Н.

Пример 4.
Рассчитать клиновую передачу.
Исходные данные:
1. Передаваемая мощность Р х = 2,74 кВт.
2. Частота вращения ведущего шкива п\ =955 мин"1.
3. Передаточное число передачи и = 2,67.
4. Скольжение ремня 8 = 0,01.
По номограмме на рис. 1.3, в зависимости от частоты вращения ведуще

го шкива щ = 955 мин'1 и передаваемой мощности Р х = 2,74 кВт, выбираем 
ремень сечения А, для которого площадь сечения А = 81 мм2, 6 = 1 1  мм; 
И = 8 мм (табл. 1.10).

По табл. 1.11 при угле профиля канавок <р = 36° определяем диаметр 
ведущего шкива.

Принимаем с1х = 140 мм.
Диаметр ведомого шкива

с12 -  А\ ■ и = 140 • 2,67 = 378,8 мм.

Стандартное значение с12 — 355 мм.
22



Фактическое передаточное число с учетом коэффициента упругого 
скольжения е = 0,01

и,
355

Ф ^ ( 1 - в )  140(1-0,01)
= 2,56.

Отклонение от заданного значения

А и =
ил, -  и‘ф

100%
и 2,67

= 4 % ,

что допустимо.
Скорость ремня:

3,14-140-955 „ Л ,
у ------- — = --------------------- = 7,0 м/с.

60-1000 601000

Выбираем межосевое расстояние из рекомендуемого промежутка:

0 , 7 ( ^ 7 +  — 2  ( с!2 ± )>

0,7(140 + 355) < а < 2(140 + 355);

346,5 мм < а < 990 мм.

Принимаем а = 600 мм.
Расчетная длина ремня:

= 2а + 0,5 л (с/2 ~ с1\) +
{с12 - Л ху  

4 а

= 2-600 + — (140 + 355) + = 1996,4 мм.
2 4-600

Стандартная ближайшая длина ремня по Ь р ~ 2000 мм. 
Уточняем межосевое расстояние для выбранной длины ремня:

а = 0,25 (А ,-  03) + \/(А> _ со)

где

со = л-
с/'! +  с11 _= 3,14

140 + 355
777,15 мм;
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? , (< Ь П У = ( 3” Г140)2■г = 11556,25 мм;

а = 0,25[(2000 -  777,15) + (2000 -  777,15)2 -  8 -11556,25] = 601,824 мм.

Минимальное межосевое расстояние при надевании ремня:

ат\п = а -  0,0151р = 601,824 -  0,015 • 2000 = 571,824 мм.

Максимальное межосевое расстояние для компенсации вытяжки рем
ня в процессе работы:

где до ~ номинальное удельное окружное усилие (табл. 1.2); </0 = 1,91. 
Поправочные коэффициенты:
Са = 0,96 -  коэффициент угла обхвата (табл. 1.3);
С, = 1,02 -  коэффициент скорости (табл. 1.4);

атах -  а + 0,031р = 601,824 + 0,03 • 2000 = 661,824 мм.

Угол обхвата на малом шкиве:

а ,  = 180°-57°(-
-  с1

) = 180°-57°(-
.355-140 
 ̂ 601,824

) = 159,64°.
а

Условие а.| >[оС[] = 120° выполняется. 
Окружное усилие

/г _ 27| _ 1000?! _ 1000-2,74 = 391,429 Н.

Частота пробега ремня

Условие V  < 10 с выполняется. 
Допускаемое удельное окружное усилие:
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С© -  1 ,0 -  коэффициент, учитывающий вид передачи и угол наклона 
межосевой линии к горизонту (табл. 1.5);

Ср = 1,0 -  коэффициент режима работы (табл. 1.6).

[ ] = 1 9 1-0,96,1,02-1,0,  
11 1,0

Необходимое число ремней -  23.

2  = г ^ = 39М 29 
[д]А  1,87-81

Принимаем 2  = 3.
Сила, действующая на валы:

159 64
Рп = 2ст0 • 2 • А • 51П а  / 2 = 2 • 1,5 • 81 • 3 • з т ---- :—  = 692,680 Н.

Напряжение в ремне от сил предварительного натяжения а0~ 1,5 МПа 
(примеч. к табл. 1.2).

Расчетная долговечность ремня:

7200у <7тах 1

где Ох -  временный предел выносливости (для клиновых ремней прини
маем сЛ' = 9 МПа);

кх -  коэффициент, учитывающий влияние передаточного числа и на 
долговечность ремня в зависимости от напряжения изгиба (при и = 2,67 
кх = 1,77);

к2 -  коэффициент, учитывающий режим работы передачи (#2 = 1 при 
постоянной нагрузке);

максимальное напряжение в цикле для ремней:

^шах — ^0 + С7/ / 2 + СТИ] + ОГц,

где а 0 = 1,5 МПа -  напряжение в ремне от сил предварительного натяжения; 
ат/ 2 = Г , / 2А2 -  напряжение от окружного усилия;
<7и] = Еи ■ Ы а\ -  напряжение изгиба;2
ац = р-у • 10 -  напряжение от центробежных сил.
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ст = 1,5 + ---- -——— + _ _ _
2-81-3 140
391,429 80-8

+1,3 • 103 • 7,02 • 10"6 = 6,94 МПа;шах

— )8 -1,7 -1 = 5396 ч.

Задачи для самостоятельного реш ения

Задача 1. Определить диаметр большего шкива клиноременной пере
дачи. Передаваемая мощность Р = 3,7 кВт. Частота вращения ведущего шки
ва щ = 1440 мин-1, частота вращения ведомого шкива п2 = 480 мин-1.

Задача 2. Диаметр малого шкива ременной передачи с/) = 250 мм, уг
ловая скорость Ю] = 76,5 рад/с. Ремень резинотканевый, площадь сечения
5 = 450 мм , плотность р = 1400 Н /м \ Определить силы, действующие 
в ветвях ремня при передачи мощности.

Задача 3. Рассчитать передачу клиновым ремнем привода конвейера: 
мощность 17 кВт, угловая скорость СО) = 152 рад/с; передаточное число 
и = 3,15; нагрузка с умеренными колебаниями. Расчет выполнить для рем
ней профилей В и Г.

Задача 4. Рассчитать открытую передачу плоским ремнем. Мощность 
на ведущем валу Р х = 15 кВт, угловая скорость ОЭ] = 70 рад/с; 0)2 = 30 рад/с. 
Работа односменная, нагрузка без толчков.
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2. ПЕРЕДАЧИ ЗАЦЕПЛЕНИЕМ ГИБКИМИ СВЯЗЯМИ

2.1. Цепные передачи 

Дополнительные обозначения

I -  шаг цепи, принимается по ГОСТ13568-97, мм;
<ЛЦ -  диаметр делительной окружности звездочки, мм;
Д , -  диаметр вершин зубьев звездочек, мм;
Д  -  диаметр впадин зубьев звездочек, мм; 
г, -  число зубьев звездочки;
/ -  длина цепи, мм; 
гзв -  число звеньев цепи;
Х -1  /2}ц -  геометрическая характеристика зацепления;
1)ц = с1х -  диаметр элемента зацепления цепей (ролика) по ГОСТ 13568- 

97, мм;
Кэ -  коэффициент условий эксплуатации, который учитывает влияние 

на износостойкость различных факторов;
Аш -  диаметральная проекция опорной поверхности шарнира, мм2;
[/>] ~ допускаемые напряжения в шарнире цепи, МПа;
Кд -  коэффициент, учитывающий динамичность передаваемой на

грузки;
К а -  коэффициент, учитывающий длину цепи;
А'р -  коэффициент, учитывающий способ регулировки натяжения цепи; 

К н -  коэффициент, учитывающий угол наклона линии центров к го
ризонту;

К с -  коэффициент, учитывающий качество смазки передачи и усло
вия ее работы;

К рег ~ коэффициент, учитывающий режим работы передачи;

( -  шаг роликовой цепи, мм;
тп -  погонная масса цепи, которая определяется в зависимости от 

шага цепи, кг;
а -  межосевое расстояние, мм;
^разр ~ разрушающее усилие, Н;
[ Р] 0 ] -  расчетная мощность, передаваемая цепью шириной 10 мм, кВт. 

Ь -  ширина цепи, мм.
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2.1.1. Общие сведения. Основные характеристики 
цепных передач

Устройство и область применения. Цепной привод широко исполь
зуется в современном машиностроении. Цепные передачи состоят из ведо
мой 1 и ведущей 2 звездочек (рис. 2.1), огибаемых гибкой связью -  цепью. 
Их используют обычно для передачи мощности до 100 кВт при скорости 
цепи до 15 м/с (иногда мощности до 5000 кВт при скорости до 35 м/с).

Цепная передача компактнее ременной, может работать при больших 
нагрузках без проскальзывания. В ней меньше нагруженность валов, так 
как предварительное натяжение цепи незначительно. Одной цепью можно 
передавать движение нескольким звездочкам.

Недостатки цепных передач:
сравнительно быстрое изнашивание шарниров и, как следствие, удли

нение цепи, приводящее к нарушению ее зацепления;
неравномерность движения цепи, связанная с ее геометрией, что вы

зывает дополнительные динамические нагрузки в передаче;
значительный шум при работе с высокими скоростями.
Приводные цепи. По назначению цепи подразделяют на приводные, 

используемые в приводах машин; тяговые, применяемые в качестве тяго
вого органа в конвейерах; грузовые, используемые в грузоподъемных ма
шинах для подъема грузов.

В качестве приводных обычно применяют роликовые, втулочные 
(ГОСТ 13568-97, табл. 2.1) и зубчатые (ГОСТ 13552-81, табл. 2.15) цепи.

ГОСТ 13568-97 установлены следующие типы приводных цепей:
ПРЛ -  роликовые легкой серии;
ПР -  роликовые нормальной серии (однорядные -  ПР, двухрядные -  

2ПР, трехрядные -  ЗПР, четырехрядные -  4Г1Р);
ПРД -  роликовые длиннозвенные;
ПВ -  втулочные;
ПРИ -  роликовые с изогнутыми пластинами.
В различной технической литературе и каталогах приводные ролико

вые одно-, двух-, трех- и четырехрядные цепи могут обозначаться как по
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ГОСТ 13568-97 (реже по ГОСТ 13568-75), так и по (180-606:2004). 
Данные, необходимые для расчетов, приведены в табл. 2.1-2.25.

Роликовая цепь (рис. 2.2) состоит из внутренних и наружных звеньев 
(пластин), напрессованных соответственно на втулку 2 и валик 3. Ролик 1 
свободно вращается на втулке 2.

Рис. 2.2. Роликовая цепь

Втулочная цепь более проста по конструкции (нет ролика), имеет 
меньшую массу, но менее износостойкая. В связи с этим втулочные цепи 
не используют в скоростных (выше 10 м/с) передачах.

Роликовые и втулочные цепи бывают однорядные и многорядные. 
Наибольшее применение находят роликовые цепи с числом рядов 1-4 и 
втулочные одно- и двухрядные. Предпочтительны однорядные цепи. Одна
ко увеличение рядности цепи позволяет уменьшить шаг цепи /, габариты 
быстроходных передач и снизить в них динамические нагрузки.

Зубчатые цепи с шарнирами качения (ГОСТ 13552-81) собирают из 
набора рабочих 1 и направляющих 2 пластин (рис. 2.3), шарнирно соеди
няемых сегментными валиками 3, которые не скользят при повороте, а пе
рекатываются. Зубчатые цепи работают с высокими скоростями (до 35 м/с), 
более плавно и менее шумно, чем втулочные и роликовые. Такие цепи 
можно изготавливать любой ширины для передачи больших мощностей.

=&•

| -Н -г ,  ------

Рис. 2.3. Зубчатая цепь
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Звездочки. По конструкции звездочки (рис. 2.4) похожи на зубчатые 
колеса. Зубья звездочек роликовых и втулочных цепей профилируют по 
ГОСТ 591-69, зубчаты х-по ГОСТ 13776-81.

\ ) у \ 1 2 7

1 * .> Ь.

1'!/* ■■

• \  1 , 7 т \ .  1* /1 1 И *- и
\ \  (| 

у  \ / 1

.

/ ч

ч ■
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/1 н н  1 \ /  ! 

и\ 1

ш

, \

а о

Рис. 2.4. Геометрия звездочки цепной передачи: 
а -  роликовой; б -  зубчатой

Делительная окружность звездочки проходит через центры шарниров 
цепи, а ее диаметр

(2 .1)

где I -  шаг цепи, принимается по ГОСТ13568-97;
-  число зубьев звездочки.

Для приводных цепей определяют все размеры зубьев, а также диа
метр вершин В е и впадин Д  зубьев этих звездочек

Д  = ([к + с!§(180°/г)], Д  =с1д -  2г, [9]

где к -  коэффициент высоты зуба (,к = /(1), табл. 15);
X = I /Вц -  геометрическая характеристика зацепления;

Оц ~ ^ \ ~ диаметр элемента зацепления цепей (ролика) по ГОСТ 13568-
97, табл. 2.1, рис. 2.4);

г -  0,5025 Оц + 0,05 мм -  радиус впадины.
Формула (2.1) справедлива и для звездочек зубчатых цепей, хотя диа

метр делительной окружности этой звездочки больше наружного диаметра.
Диаметр вершин Д  и впадин Д  зубьев звездочек зубчатых цепей 

определяют по формулам [9]

В е ={[к + с1% (Ж °/2 ) 1  Д  = а - 2 к 2 /соз(180°/г).
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Ширину звездочки для роликовых цепей принимают в пределах 
(0,90-0,93)6] (см. рис. 2.2).

Часто при проектном расчете предварительно выбирается число зубь
ев ведущей звездочки 2г из условий износостойкости и плавности хода пе
редачи по эмпирической зависимости 

для роликовых и втулочных цепей

Максимальное число зубьев ведомой звездочки ограничивается также 
допустимой величиной удлинения цепи с возможной потерей нормального 
зацепления. По этой причине для обеспечения износа в пределах нормы 
~2тах -120  для роликовых и втулочных цепей, а для зубчатых цепей 
г2тах -140. Преимущественно выбирают нечетное число зубьев ведущей 
звездочки.

Материалы для изготовления цепей и звездочек. Цепи и звездочки 
изготавливают из углеродистых или легированных сталей с последующей 
их термообработкой.

Пластины изготавливают из сталей 45, 50, 40Х Н  и других с последую
щей закалкой до твердости 4 0 -5 6  НЯСЭ; валики, втулки, ролики и вкла
дыши -  из сталей 15, 15Х, 12ХНЗА, 38Х М Ю А  и других цементацией или 
азотированием и термообработкой до твердости 5 0 -6 5  НКСэ-

Звездочки изготавливают из сталей 45, 40Х , 15Х, 12ХНЗА и других 
с последующей их термообработкой до твердости НКСэ > 4 5 . Для звездо
чек тихоходных передач используют также чугуны СЧ20, СЧ18, подвергае
мые закалке.

Геометрический расчет. Центры шарниров цепи при зацеплении 
с зубьями звездочки располагаются на делительной окружности звездочек, 
диаметр которой определяется по формуле (2.1).

Минимальное межосевое расстояние атп̂ цепной передачи принима
ют в зависимости от передаточного числа передачи и условия, что угол об
хвата цепью меньшей звездочки составляет не менее 120°, то есть при и < 3:

(2.2)

для зубчатых цепей

г1пйп = 3 8 - 3  -и > 17. (2.3)

2.1.2. Расчет цепной передачи

(2.4)
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при и > 3

а тт
9 + и 
~20~

( В е1+ О е 2 ), (2.5)

где и Д ,2 -  диаметр вершин соответственно ведущей и ведомой звез
дочки, мм.

Оптимальное межосевое расстояние цепной передачи

а = (30-50У, (2.6)

при этом числовой множитель принимают тем больше, чем больше и.
Число звеньев 2ЗВ цепи вычисляют по предварительно принятому меж-

осевому расстоянию а передачи, шагу цепи I и числам зубьев ведущей ^
и ведомой звездочек:

2 а 2, + 2-, (■7 —-----1---!-----— -I--- -~зв ^  ~ т
Г 2 а 2 п

(2.7)

Вычисленное число звеньев 2ЗВ цепи округляют до целого числа, же
лательно четного.

Уточняют межосевое расстояние передачи по формуле

Г 2т + 2о 1  ̂ 1 ( ^ + г 2 )

1

‘ - 8 -
( Т V \ г1 22

2

4 •‘■'ЗВ
2 1 Г ” 2 ^ 1 2тг

(2.8)

а длину цепи определяют из равенства: / = гзв-I.
Для обеспечения провисания цепи полученное значение а уменьшают 

на (0,002-0,004) а.
Кинематический расчет. Звенья цепи, находящиеся в зацеплении 

с зубьями звездочек, располагаются на звездочке в виде сторон много
угольника, поэтому за один оборот ведущей звездочки цепь перемещается 
на значение периметра многоугольника, в котором стороны равны шагу 
цепи {, а число сторон равно числу зубьев 2] звездочки.

Вследствие того, что звенья цепи располагаются вокруг звездочки по 
сторонам многоугольника, скорость цепи переменна.

Колебания передаточного отношения передачи, а значит, скорости тем 
больше чем меньше число зубьев на ведущей звездочке. При выполнении 
рекомендаций по выбору чисел зубьев звездочек и параметров передачи 
колебания скорости не превышают 1-2 %, поэтому расчеты выполняют по



среднему передаточному отношению и средней скорости цепи. Средняя (за 
оборот) скорость цепи

где ?пп -  погонная масса цепи, которая определяется в зависимости от ша
га цепи, кг/м (табл. 2.1);

§ -  ускорение свободного падения, м/с2; 
а -  межосевое расстояние, м;
К и -  коэффициент, учитывающий угол наклона оси по центрам звез

дочек к горизонтальной плоскости (табл. 2.11).
Усилие от центробежных сил на звездочке

_ 2] • Щ • Г _  Г2 • п2 ■ I _ 2] • СС>1 • / _ т,2 • ю2 • ? 
6• 104 6• 104 2тг-103 271-ю3 ’

(2 .9)

Среднее (за оборот) передаточное отношение

(2 .10)
“1 «2 ю2

Силовой расчет.
Окружная сила, которая передается цепью на ведущей звездочке,

(2 .11)

где с1д] -  делительный диаметр ведущей звездочки.

Усилие предварительного натяжения цепи от провисания

Ру — тп • § • о, • К н, (2.12)

(2 .13)

где V -  средняя скорость цепи, м/с.
В работающей передаче усилие в ведущей ветви

(2 .14)

в ведомой ветви

(2 .15)

где К л -  коэффициент динамического нагружения (табл. 2.8).
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Расчет на износостойкость.
Основные причины выхода из строя цепной передачи -  износ и раз

рушения шарниров цепи, усталостные разрушения пластин цепи и износ 
рабочих поверхностей зубьев звездочки. Граничное удлинение цепи по при
чине износа шарниров не должно превышать 3 %, так как нарушается пра
вильность зацепления шарниров цепи и зубьев.

Основной критерий работоспособности приводных цепей -  износо
стойкость их шарниров. По этому критерию выполняется проектировоч
ный расчет цепной передачи при использовании среднего давления в шар
нире р. Предохранение от чрезмерного растяжения цепи при эксплуатации
либо от перегрузок и разрушения при пуске обеспечивается проверочным 
расчетом цепи на прочность.

Условие обеспечения износостойкости звена однорядной цепи (при 
базовом сроке службе 10-15 тыс. часов) записывается в виде:

р  = ̂ Ь . < [ р ] ,  (2.16)
Ап

где К э -  коэффициент условий эксплуатации, который учитывает влияние 
на износостойкость различных факторов;

Аш -  диаметральная проекция опорной поверхности шарнира, мм2;
[р ] -  допускаемое давление в шарнире цепи (табл. 2.2) в зависимости 

от шага I цепи и частоты вращения ведущей звездочки щ .
Коэффициент условий эксплуатации определяется по формуле:

К э = К д К а -Кр Кн -Кс -Крсж, (2.17)

где Кл -  коэффициент, учитывающий динамичность передаваемой нагруз
ки (табл. 2.8);

К а -  коэффициент, учитывающий длину цепи (табл. 2.9);
К р -  коэффициент, учитывающий способ регулировки натяжения цепи 

(табл. 2.10);
К н -  коэффициент, учитывающий угол наклона линии центров к го

ризонту (табл. 2.11);
К см -  коэффициент, учитывающий качество смазки передачи и усло

вия ее работы (табл. 2.12);
Крсж -  коэффициент, учитывающий режим работы передачи (табл. 2.13).

Диаметральная проекция опорной поверхности шарнира цепи опреде
ляется по зависимости:

для роликовой и втулочной цепи Аш =с1 • /вт « 0,28 • {2 или (табл. 2.4); 
для зубчатой цепи Ат = 0,76 • с1 ■ Ъ « 0,15 • Г.
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Проектный расчет.
При проектном расчете из условия износостойкости шаг роликовой 

цепи определяется по формуле [11]

(2.18)

где 7] -  момент на ведущей звездочке, Нм;
[р] -  допускаемые давления в шарнире цепи, МПа.
Так как ^  и [/?] заранее неизвестны, то можно для предварительного 

выбора шага цени использовать эмпирическую формулу [4]

4 , 5 - 3 / ^ . (2.19)

Если при проектном расчете предварительно выбирается число зубьев 
ведущей звездочки 2] по формуле (2.2), предварительно шаг можно при
нимать по эмпирической зависимости [18]

которая дает примерно одинаковый результат с формулой (2.19).
Полученное значение шага по формуле (2.17 или 2.18) округляется до 

ближайшего большего стандартного значения шага (табл. 2.1), для которо
го выполняется проверка для выбранной цепи частоты вращения

нимается в зависимости от шага цепи (табл. 2.3).
После окончательного выбора шага цепи выполняется геометричес

кий, кинематический и силовой расчет передачи, что позволяет определить 
коэффициент условий эксплуатации К э и с его учетом проверить условие 
обеспечения износостойкости шарнира звена по формуле (2.16).

Проверочный расчет.
Для цепной передачи выполняется проверочный расчет на обеспече

ние прочности звена цепи. Для этого после окончательного выбора шага 
цепи сравнивают наибольшее действующее в цепи усилие с разрушающим 
усилием ^разр, которое приводится в табличных данных (табл. 2.1) в зави

симости от шага цепи

(2 .20)

(2 .21)

где [и] ] -  допустимая частота вращения ведущей звездочки, которая при-
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= 5 ^ р < ы  
я  ]

(2 .22)

где [я] -  допустимое значение коэффициента запаса прочности (табл. 2.7).
Если при выбранном шаге условия прочности либо износостойкости 

не выполняются, то устанавливается дополнительный ряд цепи, при этом 
число зубьев в формуле (2.18) в знаменателе и Рразр в формуле (2.22)

умножается на коэффициент ^ ряд (табл. 2.14).

При расчете передач зубчатыми цепями (табл. 2.16) выбирается пред
варительное значение шага цепи ( по табл. 2.17 (по возможности меньшее).

Затем определяется предварительная ширина цепи (мм) в зависимости 
от мощности Рр , передаваемой цепью по формуле

где [Р10] -  расчетная мощность, передаваемая цепью шириной 10 мм, кВт. 
Ориентировочные значения [/|о] = ,/(М ’) представлены в табл. 2.18.

Расчет геометрических параметров и проверочные расчеты выполня
ются аналогично расчету роликовых цепей.

Выполнить проектный и проверочный расчет приводной роликовой 
цепной передачи.

Передаваемая мощность Р} -  5,5 кВт, частота вращения ведущей звез
дочки щ -  160 об/мин, передаточное число и = 2,0, нагрузка с небольшими 
колебаниями. Передача размещена под углом у  = 40° к горизонту. Режим 
работы двухсменный, смазка периодическая, натяг цепи не регулируется.

Решение
Определяем число зубьев ведущей звездочки по формуле (2.2)

(2.23)

2.1.3. Примеры расчета цепных передач

-̂ 11Т11П = 29 — 2 • и = 29 — 2 • 2,0 = 25 > 13.

Принимаем ближайшее большее непарное число ц  = 25. 
Число зубьев ведомой звездочки

= и • 2\ = 2- 25 = 50.
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Крутящий момент на валу ведущей звездочки

_ 30 Я 30-5,5 • 103 ™ „ тт
7] = ------ 1 = ------ !--------= 328,4 Нм.

п-щ  3,14 160

Ориентировочное значение шага цепи по формуле (2.20)

{= 12,8-3^- = 12,8■ 3 / 1 3 1  = 30,2 мм
25

(для сравнения: расчет по формуле (2.19) дает следующий результат:

1« 4,5 • = 4,5 • ^328,4 = 31,05 мм).

Согласно табл. 2.1 принимаем стандартный шаг цепи I = 31,75 мм для 
приводной роликовой цепи типа ПР 31,75-89 с разрушающей нагрузкой
^разр =  8 9  к Н -

Задаемся межосевым расстоянием по соотношению (2.6) 

а = (30-50) • I = (30-50) • 31,75 = 952,5-1587,5 мм.

Принимаем а = 1200 мм.
Расчетная длина цепи в количестве звеньев по формуле (2.7)

' З В

2 а  2] + 2 ч I

Г 2 а

Г , \ 2 
~2 2 \

V 2тг

2-1200 25 + 50 31,75 Г 5 0 -2 5 Л
31,75

■ + ■ ■ + ■
1200 2-3,14

113,51.

Число звеньев цепи округляем до ближайшего четного числа 2ЗВ =114. 
Фактическое межосевое расстояние цепной передачи по формуле (2.8)

а
4

“17 ------- ----------— -4-З̂В ~ ^
2, + 2-,

' З В -8-
2 1 -2 2 \2

31,75
114-

25 + 50
■ + 114

2 у
8'

5 0 -2 5
2-3,14

= 1207,82 мм.
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Для обеспечения провисания ведомой ветви цепи значение уменьша
ют на (0,002-0,004)<я. Следовательно, монтажное межосевое расстояние

где

где

ам =(0,996-0,998) а = (0,996-0,998) 1207,82 = 1202,99-1205,4 мм.

Принимаем ам = 1204 мм.
Диаметры делительных окружностей звездочек 
ведущей

, I _ 31,75
^ц\ ~ ' \ — • ( /ос'к — “ 53,32 мм,

4 З т ( 7 Г / 2 ] )  З т ( 7 Г / 2 5 )

ведомой

I 31 7^
^ - ■ - г г г  • / ^  = 505’65 м м -1 8 1п (7Г /22 )  3 1П (7Е /5 0 )

Средняя скорость цепи (2.9)

21 •№ ■{ 25-160-31,75
V = —-— Ч~ = ------------ г-—  = 2,1 м/с.

6 10 6 1 0  

Окружная сила на ведущей звездочке (2.10)

2 -Л -103 2-3°8 4• 103 р  = 1——  = ". -. - ^ -1 -1 - -  = 2592,8 Н.
Лф 253.32

Нагрузка от центробежных сил (2.14)

/гц = Шп . у2 = 3,8 -(2,1)2 = 16,8 Н,

ти =3,8 кг/м погонная масса цепи по табл. 2.1.
Предварительный натяг цепи от провисания (2.15)

=тп -%-а-Кн =3,8-9,81 • 1,19 1 = 44,36 Н,

К н = 1 -  коэффициент, учитывающий угол наклона оси (табл. 2.11). 
Суммарный натяг ведущей ветви цепи (2.16)

Р] = К аР( + Р г + Рц = 1-2592,8 + 16,8 + 44,36 = 2653,96 Н.
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Допустимое значение коэффициента запаса прочности цепи (табл. 2.7).

[я] = 7,73.

Коэффициент запаса прочности цепи

Условие прочности выполнено.

Коэффициент эксплуатации цепи по формуле (2.17)

К э - К д -Ка -Кр -Кн Ксм ■ К реж = 1,0-1,0-1,25-1,0-1,5-1,25 = 2,343.

где К ц = 1,0 -  коэффициент, учитывающий динамичность передаваемой
нагрузки (табл. 2.8);

Ка = 1,0 -  коэффициент, учитывающий длину цепи (табл. 2.9);
К р =1,25 -  коэффициент, учитывающий способ регулировки натяже

ния цепи (табл. 2.10);
К н = 1,0 -  коэффициент, учитывающий угол наклона линии центров 

к горизонту (табл. 2.11);
К см = 1,5 -  коэффициент, учитывающий качество смазки передачи 

и условия ее работы (табл. 2.12);
К рсж -  1,25 -  коэффициент, учитывающий режим работы передачи

где с1, Ъ\ -  параметры цепи из табл. 2.1 или табл. 2.4.
Допустимое давление в шарнирах цепи по табл. 2.2 при заданной час

тоте вращения и шаге, [/?] = 32  МПа. Давление в шарнире цепи по форму-

(табл. 2.13).
Проекция опорной поверхности шарнира

Аш =с1-Ь1 =9,55-27,46 = 262 м м 2 ,

зе (2.17)

Р =
Р[-Кэ _  2592,8-2,343 3,19МПа <[р].

Ати 262

Условие износостойкости выполнено.
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Проверка допустимой частоты вращения для выбранного шага, со
гласно данным табл. 2.3.

-160  < [«1] = 630 мин-1.

Следовательно, условие ограничения динамических нагрузок выполнено.

Задачи для самостоятельного решения

Задача 1. Передача роликовой цепью с шагом  ̂= 19,05 мм имеет звез
дочки с числом зубьев 2\ = 15 и = 45, а -  762 мм. Определить диаметры 
делительных окружностей звездочек, длину цепи, выраженную в шагах 
и монтажное расстояние.

Задача 2. По данным задачи 1 определить число ударов в секунду, если 
скорость цепи V = 7 м/с. Сравнить с допускаемым значением по табл. 2.6.

Задача 3. Для передачи роликовой цепью с шагом / = 25,4 мм подо
брать числа зубьев звездочек, если передаточное число равно 4; найти оп
тимальное межосевое расстояние.

Задача 4. Определить натяжение ведущей и ведомой ветвей цепи и 
давление на валы звездочек. Вращающий момент Г2 = 250 Нм, передаточ

ное число и -  3, число зубьев 2^=25, угловая скорость ю1= 4 5 с -1, шаг 
цепи / = 25,4 мм, расположение линии центров звездочек горизонтальное.

Задача 5. Дтя передачи роликовой цепью с параметрами / = 31,75 мм,
2] =25, V = 10 м/с. Определить допускаемое значение давления в шарни
рах [р].

Задача 6. Определить значение наибольшей допускаемой мощности 
для передачи роликовой цепью, имеющей шаг / = 25,4 мм; ^  = 25; г2 = 75,
расчетный коэффициент нагрузки К э = 1,5. Скорость цепи V = 6 м/с.

Задача 7. Две передачи зубчатыми цепями одинакового шага 
/ = 25,4 мм и с одинаковыми звездочками ^  =15 отличаются по скорости: 
одна передача имеет V = 14 м/с, а вторая г’= 5 м/с. Определить для обоих 
случаев значения допускаемых давлений в шарнирах [р>].

Задача 8. Рассчитать передачу роликовой цепью от редуктора на ба
рабан ленточного транспортера по следующим данным: передаваемая мощ
ность Р = 6,0 кВт, частота вращения ведущей звездочки щ = 280 мин”1,

частота вращения ведомой звездочки п2 =100 мин-1, работа -  со слабыми 
толчками, смазка -  капельная, работа -  односменная, расстояние между 
осями принять 40/, натяжение цепи не регулируется, линия центров звез
дочек расположена горизонтально.
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Таблица 2.1

Цепи приводные роликовые типа ПР, 2ПР, ЗПР ГОСТ 13568-97

ГОСТ 13568-97
ЭШ  

(180 606)
и

мм

Ь1, н е  

менее, 
мм

ей,
МММ

А1, 
мм

к, не 
более, 

мм

67, не 
более, 

мм

ъ,
мм

Разру
шающая 
нагрузка 

кН, не 
менее

Масса 
1 м цепи 
(расчет
ная), КГ

ПР-8-4,6 05В1 8 3 2,31 5 7,5 12 7 4,6 0,2
ПР-9,525-9,1 06В1 9,525 5,72 3,28 6,35 8,5 17 10 9,1 0,45
ПР-12,7-10-1 08-2 12,7 2,4 3,66 7,75 10 10,5 6,3 10 0,3
ПР-12,7-9 08-1 12,7 3,3 3,66 7,75 10 12 7 9 0,35
ПР-12,7-18,2-1 086-1 12,7 5,4 4,45 8,51 11,8 19 10 18,2 0,65
ПР-12,7-18,2-2 08В-1 12,7 7,75 4,45 8,51 11,8 21 11 18,2 0,75
ПР-15,875-23-1 10А-1 15,875 6,48 5,08 10,16 14,8 20 11 23 0,8
ПР-15,875-23-2 10В-1 15,875 9,65 5,08 10,16 14,8 24 13 23 1
ПР-19,05-31,8 12 А -1 19,05 12,7 5,94 11,91 18,2 33 18 31,8 1,9
ПР-25,4-60 16А-1 25,4 15,88 7,92 15,88 24,2 39 22 60 2,6
ПР-31,75-89 20 А -1 31,75 19,05 9,53 19,05 30,2 46 24 89 3,8
ПР-38,1-127 24А-1 38,1 25,4 11Д 22,23 36,2 58 30 127 5,5
ПР-44,45-172,4 28А-1 44,45 25,4 12,7 25,4 42,4 62 34 172,4 7,5
ПР-50,8-227 32А-1 50,8 31,75 14,27 28,58 48,3 72 38 227 9,7
ПР-63,5-3 54 40А-1 63,5 38,1 19,84 39,68 60,4 89 48 354 16

I

1 ГОСТ 13568-97
ОГЫ
(180
606)

г,
мм

Ь\, не 
менее, 

мм

02,
МММ

■Л,
мм

А,
мм

к, не 
более, 

мм

Ы , не 
более, 

мм

ь,
мм

Разру
шающая 
нагрузка 
кН, не 
менее

Масса 
1 м 

цепи 
(расчет
ная), КГ

!2ПР-12,7-31,8 08-2 12,7 7,75 4,45 8,51 13,92 11,8 35 11 31,8 1,4
|2ПР-15,875-45,4 10В-2 15,875 9,65 5,08 10,16 16.59 14,8 41 13 45,4 1,9
2ПР-19,05-64 12А-2 19,05 12,7 5.96 11,91 22,78 18,08 53,4 17.75 64 2,9

!2ПР-25,4-114 16А-2 25,4 15,88 7,92 15,88 29.29 24.2 68 22 114 5
2ПР-31,75-177 20А-2 31,75 19.05 9,53 19,05 35,76 30,2 82 24 177 7,3

рПР-38,1-254 24А-2 38,1 25,4 11,1 22,23 45,44 36,2 104 30 254 11
2ПР-44,45-344 28А-2 44,45 25,4 12,7 25,4 48,87 42,24 110 34 344,8 14,4
2ПР-50,8-453,6 32А-2 50,8 31,75 14,27 28,58 58,55 48,3 130 38 453,6 19,1

Обозначение по 
ГОСТ 13568-97

ОШ
(180
606)

Г,
мм

Ь\, не 
менее, 

мм

ей,
мм

Л ,
мм

А,
мм

к, не 
более, 

мм

Ы , не 
более, 

мм

Ъ, не 
более, 

мм

Разру
шающая 
нагрузка 

кН, не 
менее

Масса 
1 м 

цепи 
(расчет
ная), КГ

ЗПР-12,7-45,4 08В-3 12,7 7,75 4,45 8,51 13,92 11,8 50 11 45,4 2

ЗПР-15,875-68,1 ю в -з 15,875 9,65 5,08 10,16 16,59 14.8 57 13 68,1 2,8

ЗПР-19,05-96 12А-3 19,05 12,7 5,96 11,91 22,78 18,08 76,2 17,75 96 4,3

ЗПР-25,4-171 16А-3 25,4 15,88 7,92 15,88 29,29 24,2 98 22 171 7,5

ЗПР-31,75-265,5 20А-3 31,75 19,05 9,53 19,05 35,76 30,2 120 24 265,5 11

ЗПР-38,1-381 24А-3 38,1 25,4 П,1 22,23 45,44 36,2 150 30 381 16,5
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Таблица 2.2

Допускаемое среднее давление \р\ для роликовых цепей
при = 15-30

Частота вращения 
меньшей звездочки щ, 

мин-1 (не более)

Значения \р\  МПа, при шаге цепи г, мм

12,7-15,87 19.05-24,5 31,75-38,1 44,45-50,8

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

1200 20,6 17,2 14,7 —

1600 18.1 14,7 — —

2000 16,3 — — —

2400 14,7 — — —

2800 13,4 — — —

Таблица 2.3

Допускаемые частоты вращения ведущей звездочки [и ,]

Шаг цепи 1, мм [п} ], мин ! Шаг цепи 1. мм [«1 ]. мин 1
12,7 1250 31.75 630

15,875 1000 38,1 500
19,05 900 44,45 400
25,4 800 50,8 300

Таблица 2.4

Диаметральная проекция опорной поверхности шарнира А ш

Шаг цепи 1. мм Проекции опорных пове].. .....  ..... ............  Л 1рхностеи шарниров Аш, мм
однорядных двухрядных трехрядных четырехрядных

8 11 — — -

9,525 28 — — —

12,7 39,6 85.3 125,5 —

15,875 51,5 115 169 —

19,05 106 180 265 318
25,4 180 306 450 540
31,75 262 446 655 786
38,1 395 627 986 1185

44,45 473 802 1180 1420
50,8 645 1095 1610 1935

42



Таблица 2.5

Максимальная частота вращения малой звездочки

Число зубьев 
звездочки

Мшахг мин ', при шаге цепи 1, мм
12,7 15,87 19,25 25,4 31,75 38,1 44,45 50,8

15 2300 1900 1350 1150 1000 750 650 600
19 2400 2000 1450 1200 1050 800 700 650
23 2500 2100 1500 1250 1100 800 750 650
27 2550 2150 1550 1300 1100 850 750 700
30 2600 2200 1550 1300 1100 850 750 700

Таблица 2.6

Допускаемое число ударов [V]

Тип цепи
Значения [у], 1/с, при шаге цепи /, мм

12,7 15.87 19,05 25,4 31,75 38,1 44,5 50,8
Втулочная и роликовая 60 50 35 30 25 20 15 15

Таблица 2.7

Допускаемые коэффициенты запаса прочности [п] для цепей

Шаг /, мм
Значение \п\ при частоте вращения щ, мин 1

До 50 200 400 600 800 1000 1200 1600 2000 2400 2800

12,7-15,87 7 7,8 8,5 9,3 10,2 11 11,7 13,2 14,8 6,3 18
19,05-25,4 7 8,2 9,3 10,3 11,7 12,9 14 16,3 - — —
31.75-38,1 п/ 8,5 10,2 13,2 14,8 16,3 19,5 — — — —
44.5-50,8 7 9,3 11,7 14 16.3 — — — — - —

Таблица 2.8

Значения коэффициента АГД, учитывающего динамичность
передаваемой нагрузки

Шагрузка равномерная или близкая к ней = 1,00

Иагрузка неравномерная

оII

рЬгрузка ударная ** II О
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Таблица 2.17

Минимальный коэффициент запаса прочности зубчатых цепей [я]
(при ^ > 1 1 )

Шаг цепи
1, ММ

Минимальный коэффициент запаса прочности зубчатых цепей [п\ 
при частоте вращения меньшей звездочки пъ мин-1

50 100 200 300 400 500 600 800 1000
12,7 20 21 22 23 24 25 26 28 30

15,875 20 21 22 24 25 26 27 30 32
19,05 21 22 23 24 26 28 29 32 35
25,4 21 22 24 26 28 30 32 36 40

31,75 21 22 25 26 30 32 35 40 —

Таблица 2.18

Размеры и параметры приводных зубчатых цепей

Размеры, мм Ориентировочные значения [Ло]- кВт> для 
зубчатых цепей при скорости цепи V, м/с

1 И 5 и 1 ОА. 3 4 6 8 10
12,7 13,4 7,0 1,5 4,76 0,4 0,8 1,0 1,3 1,6 2,0 2,35

15,875 16,7 8,7 2.0 5,95 0,6 1-0 1,3 1,6 2,1 2,5 3,0
19,05 20,1 10.5 3,0 7Д4 0,8 1,2 1,6 1,9 2,5 3,0 3,5
25,4 26,7 13,35 3,0 9,52 1,0 1,6 2,1 2,6 3,4 4,0 4,6
31,75 33,4 16,7 3.0 11,91 1,2 2,0 2,6 3,2 4,2 5,1 5,9

2.2. Зубчато-ременные передачи

Дополнительные обозначения

I -  шаг зубьев ремня, мм; 
т -  модуль, мм;

-  принятое число зубьев малого шкива;
2 2 -  принятое число зубьев большого шкива;
2 2тах ~ максимальное (для принятого значения модуля т) число 

зубьев большого шкива;
Хр -  расчетная длина ремня, мм;

2Гр -  предварительное значение числа зубьев ремня;

гшгр ^р шах ~ минимальное и максимальное число зубьев ремня;



2Гр -  принятое стандартизированное число зубьев ремня;

Ьр -  расчетная длина ремня, мм;

-  угол охвата ремнем малого шкива передачи, град;
2Гро -  число зубьев ремня, одновременно находящихся в зацеплении

с малым шкивом передачи;
Ср -  коэффициент, учитывающий динамичность приложения нагруз

ки и режим (сменность) работы передачи;
Р] -  передаваемая мощность, кВт;
V -  скорость движения ремня, м/с;
Ру -  допускаемая в заданных условиях эксплуатации удельная (на 1 мм

ширины ремня) сила, Н/мм;
[?о] ~ допускаемая в условиях испытаний типовой передачи удельная 

сила, Н/мм;
Сц -  коэффициент, вводимый в расчет только для ускоряющих (17 < 1) 

передач;
С20 ~ коэффициент, вводимый в расчет при незначительном (2р0 < 6)

числе зубьев ремня, находящихся одновременно в зацеплении с малым 
шкивом;

Сн р  -  коэффициент, вводимый в расчет только при наличии в пере

даче натяжных роликов;
^  -  линейная плотность ремня шириной 1 мм, кг/м-мм;
6р -  требуемая ширина ремня, мм;

Ъ -  выбранная ширина ремня, мм;
к -  высота зуба ремня (для полукруглых зубьев И]), мм;

-  сила предварительного натяжения ремня, Н.

2.2.1. Общие сведения. Основные характеристики 
зубчато-ременных передач

Зубчатые ремни обладают достоинствами зубчатого зацепления и плос
ких ремней. Изготавливают их из резины или полиуретанового каучука,
1 армируют стальными проволочными тросами или тросами из стеклово- 
■окна. Такие ремни обладают хорошей тяговой способностью. Зубья ремня 
■меют трапецеидальную форму с углом профиля 50°. Зубчатые ремни вы
полняют бесконечными (замкнутыми) плоскими с выступами -  зубьями на 
■х внутренней поверхности, которые входят в зацепление с зубьями, рас
положенными на наружных поверхностях шкивов (рис. 2.5).
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Рис. 2.5. Передача зубчатым ремнем

Ремни имеют тяговый слой в виде стальных (или из стекловолокна), 
навитых по винтовой линии тросов, находящихся в резиновой (на основе 
бутадиен-нитрильных каучуков) или пластмассовой (полиуретановой или 
неопреновой) основе (рис. 2.6).

Рис. 2.6. Виды зубчатых ремней

Для повышения износостойкости зубья ремня покрывают нейлоновой 
тканью. Основным геометрическим параметром зубчатых ремней является 

Р
модуль т = — (где Р -  шаг зубьев ремня, мм).

71

Зубчато-ременные передачи имеют следующие достоинства: отсутст
вие упругого скольжения ремня по шкивам; относительно малые габариты 
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шкивов; малые нагрузки на валы передачи и их подшипники; высокий 
КПД (до 98 %); возможность осуществления больших передаточных чисел 
(до 12) и передаваемых мощностей (до 200 кВт, а по зарубежным данным 
даже до 750 кВт).

К недостаткам этого вида передач относят сравнительно большую стои
мость и дефицитность зубчатых ремней, сложность изготовления шкивов, 
более тщательный монтаж передачи.

Зубчатые ремни с трапецеидальным профилем зубьев (рис. 2.6, а) нор
мализованы ОСТ 38. 05114-76 (табл. 2.19).

Разработана зубчато-ременная передача с полукруглым профилем зубь
ев (рис. 2.6, б); табл. 2.20), обеспечивающим существенно более равномерное 
распределение напряжений в ремне, более плавный вход зубьев в зацепление. 
В связи с этим зубчатые ремни с полукруглым профилем зубьев могут пере
давать нагрузки до 40 % большие, чем ремни с трапецеидальным зубом.

Ремни с полукруглым профилем зубьев нормализованы в ТУ 38405560- 
84 и в настоящее время выпускаются только с модулями 3, 4 и 5 мм. По
этому основное применение пока получили ремни с трапецеидальным про
филем зубьев.

Расчеты зубчато-ременных передач ведут в соответствии с требовани
ями ОСТ 38.05227-81 [13, 23], исходя из обеспечения усталостной прочно
сти ремня.

Можно использовать следующую последовательность проектирова
ния передач.

1. Назначить или определить исходные данные, необходимые для рас
чета передачи:

Р} -  передаваемую мощность (номинальную мощность на малом шки
ве передачи), кВт;

щ -  частоту вращения ведущего шкива передачи под номинальной 
нагрузкой, мин-1;

II -  необходимое значение передаточного числа;
характер нагрузки и сменность работы передачи.
2. Выбрать тип (с трапецеидальными или полукруглыми зубьями) 

зубчатого ремня.
3. Определить ориентировочно значение модуля передачи т, мм, ис

ходя из усталостной прочности зубьев ремня по следующей упрощенной 
зависимости:

2.2.2. Последовательность проектирования 
зубчато-ременных передач

(2.24)
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где щ -  частота вращения ведущего шкива передачи под номинальной
нагрузкой, мин4 ;

коэффициент, учитывающий профиль ремня: к = 35 -  для ремней 
с трапецеидальной формой зубьев; к — 25 -  для ремней с полукруглой фор
мой зубьев [4].

Полученное значение модуля т округляют до ближайшего большего 
значения, стандартизированного ОСТ 38.05114-76 (табл. 2.19).

4. Назначить (в соответствии с ОСТ 38.05227-81) рекомендуемое 
число зубьев 2\ ведущего шкива в зависимости от принятого значения мо
дуля т передачи и заданной частоты его вращения щ (табл. 2.21).

5. Найти число зубьев г2 большего шкива передачи из условия

где и -  необходимое значение передаточного числа;
?! -  принятое число зубьев ведущего шкива;
22шах ~ максимальное (для принятого значения модуля т) число зубь

ев ведомого шкива (табл. 2.21).
Полученное значение 22 округлить до ближайшего целого числа.
6. Рассчитать фактическое значение передаточного числа

8. Предварительно назначить (если не задано в исходных данных) 
величину а0, мм, межосевого расстояния передачи в следующих пределах:

9. Вычислить необходимую (для предварительно выбранного значения

г2 - и - 2 1< 22тах, (2.25)

1 2

2 1

7. Определить делительные диаметры шкивов, мм

(2.26)

а0 =(1,0-1,5)(Л1 + </2).

межосевого расстояния передачи а0) расчетную длину ремня Ь1р, мм

(2.27)

10. Рассчитать предварительное значение /?р числа зубьев ремня

(2 .28)
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где 2Гртах -  минимальное и максимальное число зубьев ремня вы

бранного модуля (табл. 2.19);
затем округлить полученное значение 2 1р до его ближайшего значения 

2 р, стандартизированного ОСТ 38. 05114-76 (табл. 2.19).

11. Уточнить значение расчетной длины ремня мм

1 р = я / и 2 р , (2.29)

где 2,р -  принятое стандартизированное число зубьев ремня.

12. Определить номинальное значение межосевого расстояния пере
дачи аном, мм

Г\ЪГГ/Т (1~, Л- д.1 С1"> + (Л 1 ? -  1̂ 2 ,  . . .
Дном = 0>25[(1р - П - *- - - 1-)  + ^ (1 р -  к . ~ К - ~ ~ ] ) ]• (2.^0)

13. Найти угол обхвата ремнем ведущего шкива передачи он, град

-180° -5 7  ^ -~ ^ 1. (2.31)
а ном

14. Вычислить число зубьев ремня 2 р0, одновременно находящихся 

в зацеплении с ведущим шкивом передачи

/ „ . М .  е з д

15. Найти скорость движения ремня V, м/с,

у  _ п ’ ' п\
60-103 '

16. Рассчитать тяговое (окружное) усилие передачи , Н, при ее но
минальном нагружении

Р  - 1 0 3 1

V ’

где Ср -  коэффициент, учитывающий динамичность приложения нагрузки 
■ режим (сменность) работы передачи;

Р\ -  передаваемая мощность, кВт;
V -  скорость движения ремня, м/с.
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При односменном режиме работы в соответствии с ОСТ 38-05227-81 
значения Ср выбирают в зависимости от характера нагрузки на передачу 
(табл. 2.22).

При двух- и трехсменной работе передачи коэффициент Ср принима
ют равным соответственно либо Ср = 1,15Ср1, либо Ср = 1,4Ср1.

17. Определить допускаемую в заданных условиях эксплуатации удель
ную (на 1 мм ширины ремня) силу Гу, Н/мм,

Гу =[Г0] С и С ^ - С Пр, (2.33)

где [^0] ~ допускаемая в стандартных условиях испытаний передачи удель
ная сила, Н/мм, назначается в соответствии с ОСТ 38.05227-81 в зависи
мости от принятого значения модуля т передачи (табл. 2.21);

Си -  коэффициент, вводимый в расчет только для ускоряющих (II < 1) 
передач (табл. 2.23);

С2 -  коэффициент, вводимый в расчет при незначительном (2р0 < 6)

числе зубьев ремня, находящихся одновременно в зацеплении с ведущим 
шкивом, вычисляемый в этом случае по зависимости

С2 о = 1 -0 ,2 (6 ~ 2 р0);

СНр -  коэффициент, вводимый в расчет только при наличии в переда

че натяжных роликов; в этом случае он принимается равным соответст
венно 0,9 и 0,8 при одном и двух роликах, расположенных внутри контура 
передачи, и 0,7 -  при ролике вне контура передачи.

18. Рассчитать требуемую ширину ремня 6треб, мм,

(234)

где ^ -  линейная плотность ремня шириной 1 мм, кг/м-мм (табл. 2.21);
Сш -  коэффициент, учитывающий наличие неполных витков тросов 

ремня у его боковых поверхностей (табл. 2.24).
Найденная ширина зубчатого ремня 6треб, мм, согласовывается со стан

дартизированным (ОСТ 38.05114-76) рядом ее значений (табл. 2.19).
Выбранная стандартизированная ширина ремня «Ь» должна одновре

менно удовлетворять следующим условиям:

^т\п —Ъ — ^тах ’
Ь <  а 1 ,
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где Ьт |п, 6тах -  соответственно минимально и максимально возможная 
(для выбранного в п. 2, с. 23 модуля т) ширина ремня, назначаемая в соот
ветствии с ОСТ 38.05114-76 (табл. 2.19), мм;

с!\ -  делительный диаметр ведущего шкива передачи, мм (см. п. 7).
19. Увеличить (при невыполнении хотя бы одного из условий: Ъ < Ьтах 

или Ъ < й?)), принятое в п. 3 (см. с. 49) значение модуля передачи т, и пов
торить расчет с п. 4 (см. с. 50) до выполнения всех этих условий.

20. Проверить, если число зубьев ремня 2 р0, взаимодействующих с ве
дущим шкивом передачи, получилось незначительным (2р0 < 6), величину 
давления р 2, МПа, на зубьях ремня по условию

Рг = г / 1 ?  . ^[р] г , (2-35)2 р0-Ъ-к

где Р( -  тяговое усилие передачи, Н, найденное в п. 16;
ф = 2 -  коэффициент, учитывающий наличие неизбежной концентра

ции давления по высоте и длине зуба; неравномерность распределения 
нагрузки между зубьями ремня, одновременно находящимися в зацепле
нии со шкивом;

2ро -  число зубьев ремня, взаимодействующих с ведущим шкивом 
(найдено в п. 14);

Ъ -  выбранная ширина ремня, мм;
к -  высота зуба ремня (для полукруглых зубьев к{), мм, назначаемая 

по табл. 2.19 для трапецеидальных зубьев и по табл. 2.20 для полукруглых 
зубьев ремня;

\Р \  -  допускаемое давление на зуб ремня, МПа; определяемое по дан
ным табл. 2.25 в зависимости от частоты вращения ведущего шкива пере
дачи щ.

21. Назначить (при невыполнении условия /? ,< [/?] большее значе

ние модуля передачи т и повторить расчет с п. 4 до выполнения этого 
условия.

22. Определить силу предварительного натяжения ремня Н, необ
ходимую только для устранения зазоров в зацеплении ремня со шкивами 
н обеспечения правильного набегания ремня на шкивы:

Р0 = (1,1-1, У)-д -Ъ-Г2, (2.36)

где ^ -  линейная плотность принятого ремня, кг/(м мм) (п. 18);
Ъ -  ширина ремня, мм, принятая в п. 18;
V -  скорость движения ремня, м/с (п. 15).
23. Рассчитать силу Рг, Н, действующую на валы от зубчато-ременной 

передачи при ее номинальном нагружении
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(2.37)

где Г, -  тяговое усилие передачи, Н (см. п. 16).
24. Если известны параметры и условия работы передачи выполняют 

проверочный расчет прочности зубьев ремня по напряжениям сдвига. 
Напряжения сдвига в зубьях ремня [3,10]

где к2 -  коэффициент динамической нагрузки;
Л’! -  ширина площадки сдвига зуба ремня: ^  = 0,8/77; 
к -  коэффициент, учитывающий конструктивные параметры зубьев 

ремня и шкива: к = 2,65;
[ х ] -  допускаемое напряжение сдвига: [т] = 0,8ств;
а е -  предел прочности зуба ремня на отрыв от основания:

где к( -  коэффициент, учитывающий снижение прочности характеристик
ремня из-за его нагрева в процессе работы; 

а) при постоянном режиме работы

I  -  количество лет работы передачи;
Кол ~ коэффициент годового использования передачи;
ксут -  коэффициент суточного использования передачи;

Цг1,п 1 -  время работы и частота вращения ведущего шкива при /-м 
режиме циклограммы нагружения;

^ — ------1—-^
2 р08ХЪк кр ’

(2.38)

а в =7-10 МПа;
кр -  коэффициент долговечности ремня:

(2.39)

б) при переменном режиме работы

где Ь}1 -  общий ресурс работы передачи, час;

Ь/, = Ь365кГОД24кС}Ч,
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кс -  коэффициент, учитывающий сменность работы передачи: кс = 1,0 -  

односменная работа, кс -  1,07 -  двухсменная работа, кс. = 1,15 -  трех

сменная работа;
кн -  коэффициент, учитывающий наличие натяжного ролика: кн = 1.0 — 

при отсутствии натяжного ролика, кп = 1,1 -  при наличии одного натяжно

го ролика, кн = 1,25 -  при наличии двух натяжных роликов.

7УЦ -  ресурс передачи в числах циклов перемены напряжений:

а) при постоянном режиме работы

где Рц, , пШ1 -  окружная сила, время работы и частота вращения веду

щего шкива на /-м режиме работы соответственно.
25. Выбрать вид натяжного устройства, необходимого для создания 

предварительного натяжения ремня усилием Го-
26. Назначить материал, выбрать конструкцию шкивов передачи, опре

делить исполнительные размеры шкивов и разработать их рабочие чертежи.

Шкив для зубчатого ремня представляет собой зубчатое колесо, го- 
ж>вки зубьев которого срезаны до диаметра, расположенного ниже дели
тельной окружности диаметром (Л (совпадающей с нейтральным слоем 
ремня) на величину 25 (рис. 2.7).

б) при переменном режиме работы

дГц _  —  _1 — (Т^/,м/7ш1 + Ра1}12Пш2 + ••• + ^А/ИшД
гг р~ г\1 ( т- р 1 лпах

2.2.3. Разработка конструкции шкивов

Нейтральная линия троса я

Рис. 2.7. Шкив зубчато-ременной передачи
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В передачах с трапецеидальным профилем зубьев ремня шкивы также 
имеют трапецеидальные зубья (рис. 2.7), а при применении ремней с полу
круглой формой зубьев -  полукруглые.

Расчетные формулы для определения основных параметров 
зубчатых ободов шкивов зубчато-ременных передач

Определяемый параметр зубчатых ободов шкивов Расчетная формула

Поправка к наружному диаметру, вводимая для более 
равномерного распределения нагрузки между зубьями

(  р Л
Кг! = 0,2 Я2

* ы
Диаметры окружностей зубьев:
делительной
окружности вершин
впадин трапецеидальных зубьев
впадин полукруглых зубьев

с1 = тг
<4 = 4 - 2 8  + Ка 

2кш
(1,- -  (Ла ~ 2к2

Ширина дна впадины трапецеидальных зубьев
Значения 5Ш см. прил. 3, 

табл. 1
Угол профиля трапецеидальной впадины зубьев, град: 

при т < 2  мм 
при т > 2 мм

у -5 0 +  2 
у -  40 + 2

Угловой шаг зубьев (р = 360/г
Рабочая ширина зубчатого обода В~Ъ + т
Радиусы округлений профиля зубьев К = 0.1т < 0.5 мм

В таблице обозначены:
Г, -  тяговое номинальное усилие передачи, Н;
Ъ -  ширина ремня, мм;

'У
X -  податливость металлокор да ремня, мм~/Н (табл. 2.21);
2  -  число зубьев у рассматриваемого шкива;
т -  модуль передачи, мм;
5 -  расстояние от впадины ремня до продольной оси троса его метал- 

локорда, мм (табл. 2.19 и 2.20);
кт -  высота трапецеидального зуба шкива, мм (табл. 2.19);
к2 -  высота полукруглого зуба шкива, мм.
Так как конструкции шкивов зубчато-ременных передач отличаются от 

конструкций шкивов клиноременных передач только формой рабочих кана
вок своих ободов, то размеры их остальных конструктивных элементов (кро
ме толщины обода () можно определять по данным для ременных передач.

Для предотвращения спадания ремня со шкивов и улучшения условий 
его набегания на шкивы ведущий шкив передачи снабжают двумя ребор
дами (рис. 2.7), а в передачах с вертикальными валами или при V  > 3 ими 
оснащают оба шкива передачи. В связи с этим толщину обода ( назначают 
конструктивно исходя из условий размещения 4-6 крепежных винтов М 8 
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или М10. При отсутствии реборд толщину I обода шкива можно устанав
ливать по следующей зависимости:

I = О,005<̂ а + 3 > 6 мм.

Размеры ободов шкивов для зубчато-ременных передач и предельные 
отклонения этих размеров выбирают в соответствии с ОСТ 38.05114-76.

2.2.4. Примеры расчета зубчато-ременных передач

Спроектировать привод конвейера с зубчато-ременной передачей по 
следующим данным: мощность на ведущем валу передачи Р\=П кВт; часто

та вращения ведущего шкива щ =1460 мин-1; частота вращения ведомого

шкива п2 ~ 730 мин"1; межосевое расстояние а = 1000 мм; режим работы -  
двухсменный, тип нагрузки -  постоянный, натяжной ролик отсутствует. 
1 = 5  лет; кгоа = 0,8; кС}Т = 0,5.

Приводится расчет ременной передачи по ОСТ 38 05227-81. 
Определяем расчетную мощность:

Рр = р г  Ср = 7,0 • 1,44 = 10,1 кВт,

где Ср -  коэффициент режима работы (табл. 2.22), зависящий от типа при

водимой рабочей машины, количества смен работы, величины перегрузки. 
Для конвейеров С'р при двухсменной работе Ср = Ср1 • 1,15 = 1,25 • 1,15 = 1,44.

Модуль передачи можно рассчитывать по формуле (2.24)

т = 35 • Л  = 35 • 3 ДМ  = 6 ,6 6 8  мм.
]] щ V 1460

Полученная величина округляется до ближайшего значения из стан
дартного ряда (т = 1; 1.5; 2,0; 3,0; 4,0; 5,0; 7,0; 10,0 мм). Принимаем т = 1 мм. 

Число зубьев ведущего шкива определяется по табл. 2.21.
При т - 1  мм 2Ш1 = 22. Передаточное число и = 1460 / 730 = 2.

Число зубьев ведомого шкива по формуле (2.25)

2? = 2 } • и = 22 • 2 = 44.

Диаметры делительных окружностей шкивов по формуле (2.26)

с/] = П72} = 7 • 22 = 154 мм; 

с12 -  тг2 ~ 1 ■ 44 = 308 мм.



Вычисляем необходимую (для предварительно выбранного значения 

межосевого расстояния передачи а0) расчетную длину ремня Ь1р по форму

ле (2.27), мм,

4  = 2 а 0 + — ( с!2 + с1х) +  =
р 0 2 2 1 4 а0

= 2 • 1 ООО + 3,14(154 + 308) / 2 + (308 -1 54)2 / (4 • 1 ООО) = 2731,269 мм.

Рассчитаем предварительное значение гр числа зубьев ремня по фор

муле (2.28)

< 2 , = А = 273иб9
“ршт - ‘ р _ . . _ -ртах^у у пт 3,14-7 р

по табл. 2.19 -  грт!п = 56, 2ртах =140. Принимаем гр = 125.

Уточняем действительное значение расчетной длины ремня Ьр по фор
муле (2.29), мм:

Ьр = 7ш?Гр = 3,14 • 7 • 125 = 2747,5 мм,

где 2р -  принятое стандартизированное число зубьев ремня.
Определяем номинальное значение межосевого расстояния передачи 

аНОм по формуле (2.30), мм:

« „ „ „  = 0. 25[ ( 1р -  т с ] =

= 0,25[(2747,5 -3 ,1 4 -- * 154 + ̂ /(2747,5 -  3,14— — -I)2 -  8(— 8- = - ^ ) 2 ] -
■«— V 2

= 0,25[2747,5 -  725,34 + ̂ /(2747,5 -725,34)2 -  47432] =

= 0,25[2747,5 -  725,34 + ^4089131,066 -  47432] =

= 0,25[2747,5 -  725,34 + 2010,398] = 1008,14 мм.

Найдем угол охвата ремнем ведущего шкива передачи по формуле 
(2.31), град:

а! = 180° -5 7 — -~ ^  = 180° -5 7 — - -15'- = 171,2929°.
«ном Ю08,14



Вычислим число зубьев ремня 2р0. одновременно находящихся в за
цеплении с ведущим шкивом передачи по формуле (2.32)

Найдем скорость движения ремня V, м/с,

7с • с?г «1 _  3,14 • 154 • 1460 

60•103 60-103
= 11,77 м/с.

Рассчитаем тяговое (окружное) усилие передачи Г (, Н, при ее номи
нальном нагружении

Определяем допускаемую в заданных условиях эксплуатации удель
ную (на 1 мм ширины ремня) силу Еу по формуле (2,33), Н/мм,

где И  -  допускаемая в стандартных условиях испытаний передачи 
удельная сила, Н/мм; назначается в соответствии с ОСТ 38.05227-81 в за
висимости от принятого значения модуля т передачи (табл. 2 .2 1 );

Су = 1 -  коэффициент, вводимый в расчет только для ускоряющих 
( I  < 1) передач (табл. 2.23);

С% = 1 -  коэффициент, вводимый в расчет при незначительном (2 р0 < 6 )

числе зубьев ремня, находящихся одновременно в зацеплении с ведущим 
шкивом, вычисляемый в этом случае по зависимости

Снр = 1 -  коэффициент, вводимый в расчет только при наличии в пе
редаче натяжных роликов; в этом случае он принимается равным соответ
ственно 0,9 и 0,8 при одном и двух роликах, расположенных внутри конту
ра передачи, и 0,7 -  при ролике вне контура передачи.

Линейная плотность ремня шириной 1 мм, кг/м-мм (табл. 2.21): 
д =  0,008 кг/м-мм.

Рассчитываем требуемую ширину ремня Ьтреб по формуле (2.34), мм,

р _  XV/

V 11,77

-  [^о] ‘ Сц ■ С2() • СНр = 32 • 1 • 1 • 1 = 32 Н/мм,

С2о = 1 -0 ,2 (6 -2 р0);

Ьтреб (Р у - д У 2)Сш (32-0,008-11,772)-1

Рг _  858,1
= 27,78 мм,
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где дополнительно к предыдущему:
Сш = 1,0 -  коэффициент, учитывающий наличие неполных витков тро

сов ремня у его боковых поверхностей (табл. 2.24).
Найденная ширина зубчатого ремня &треб, мм, согласовывается со стан

дартизированным (ОСТ 38.05114-76) рядом ее значений (табл. 2.19).
Выбранная стандартизированная ширина ремня Ъ должна одновременно 

удовлетворять следующим условиям:

где Ътт, Ьтах -  соответственно минимально и максимально возможная (для 
выбранного модуля т) ширина ремня, мм, назначаемая в соответствии 
с ОСТ 38.05114-76 (табл. 2.\9)(Ьтп̂ = 40мм, Ьтах = 125 мм);

с1\ -  делительный диаметр ведущего шкива передачи, мм.
Принимаем Ъ = 40 мм. Проверяем условие Ъ < <я'1.

40 мм <154 мм -  условие выполняется.

Определяем напряжения сдвига в зубьях ремня по формуле (2.38)

Условие прочности ремня по напряжениям сдвига выполнено.
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2 р0 5\Ьк кр

5} = 0,8 • 7,0 -  5,6 мм;

[т] = 0,8-9 = 7,2 МПа.

*с = 1,07; кн = 1,0 ;

Ьи = I  ■ 365 • кГ0Д ■ 24 • ксу1 = 5 • 365 • 0,8 • 24 • 0,5 = 17 520;

т _  Р(к2 _  858,1-2,0
= 0,289 МПа < —  = 2,39.

3,012р0л’1 Ък 10-5,6-40-2,65



Задачи для самостоятельного решения

Задача 1. Рассчитать ременную передачу зубчатым ремнем привода лен
точного конвейера по следующим данным: мощность двигателя Р1 = 10 кВт;

частота вращения вала двигателя щ =1460 мин-1; частота вращения при

водного вала конвейера п2 = 1000 мин-1; угол наклона передачи а  = 40°; 
межосевое расстояние -  не менее 350 мм.

Задача 2. Определить для передачи зубчатым ремнем при

Л] = 3000 мин ; п2 = 1000 мин-1; ^  =16, т -  3 мм диаметры шкивов, мини
мальное межосевое расстояние, число зубьев ремня.

Задача 3. Определить для передачи зубчатым ремнем при

а*! =1460мин л2 =730мин *; ^  =17, т = 5 мм и минимальном межосе-

вом расстоянии, угол обхвата ремнем ведущего шкива и число зубьев ремня 
на дуге обхвата.

Задача 4. Определить расчетную окружную силу, передаваемую зуб

чатым ремнем при Г] = 22, т -1  мм, щ =730мин-1 и передаче мощности 
=12 кВт.

Задача 5. Определить, какую окружную силу может передать зубча
тый ремень при Г] =14, т = 2 мм, в = 20 мм. Частота вращения ведущего

шкива щ =1350 м и н 1.

Задача 6. Определить, расчетную ширину зубчатого ремня, при пере
дн е  мощности Рр=8,12кВт. Параметры передачи: = 18; т = 5 мм,

=1500 мин-1.

Таблица 2.19

[Основные размеры, мм, приводных зубчатых ремней с трапецеидальным 
профилем зубьев (выписка из ОСТ 38. 05114-76)

а и
я 

| 
3̂

1 5 к Н 5 У>
град

Ь 2р Яш Аш

1.0 3,14 1,0 0.8 1.6 0,4 50 3,0-12,5 40-160 1,0 1,3
1.5 4,71 1,5 1.2 2.2 0.4 50 3,0-20.0 40-160 1,5 1,8
2.0 6,28 1,8 1,5 3.0 0,6 50 5.0-20,0 40-160 1,8 2.2
3.0 9,42 3.0 2.0 4,0 0,6 40 2.5-50,0 40-160 3.2 3,0
4.0 12,57 4,4 2,5 5.0 0,8 40 20 ,0-100 48-250 4,0 4,0
5.0 15,71 5,0 3,5 6,5 0,8 40 25,0-100 48-200 4.8 5,0
7.0 21,99 8,0 6,0 11.0 0.8 40 40.0-125 56-140 7,5 8,5
10.0 31,42 12,0 9,0 15,0 0,8 40 50,0-200 56-100 11,5 12,5

Примечания.
1) 2р -  число зубьев ремня из ряда: 40. 42. 45. 48 ,50, 53, 56, 60, 63, 67, 71,

5, 80. 85, 90, 95, 100, 105, 112, 115, 125, 130. 140. 150, 160, 170, 180. 190, 200, 
Ю. 220, 235. 250;
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2) ширина ремня Ъ выбирается из ряда: 3,0; 4,0; 5,0; 8,0; 10.0; 12,5; 16,0; 
20,0; 25,0; 32,0; 40,0; 50,05; 63,0 80,0; 100,0; 125,0; 160,0; 200,0 мм;

3) длина ремня Ьр = птгр;
4) обозначения 8Ш и кш относятся к шкивам.

Пример условного обозначения зубчатых ремней в спецификациях.
Ремень с модулем т - 2  мм и расчетной длиной Хр = 1250 мм:
Ремень 2 -  1250 ОСТ 38.05114-76.

Таблица 2.20

Основные геометрические размеры, мм, ремня и впадины шкивов
с полукруглым профилем зубьев

т г Ы /?2
....

5
3 9,42 2,5 4 4,05 2,65 0,6
4 12,57 3,5 5 5,05 3,65 0,8
5 15,71 4,5 6 6,05 4,70 0,8

Таблица 2.21

Параметры зубчато-ременных передач, 
необходимые для их расчета

Параметры
Модуль т, мм

1 1,5 2 3 4 5 7 10
Допускаемая удельная сила [У7] о- 
Н/мм 2,5 3,5 5,0 9,0 25,0 30,0 32,0 42,0

Та же сила при полукруглых 
канавках 12,0 35,0 42,0

Наибольшее передаточное 
число 7,7 10,0 11,5 12,0 8,0 8,0 5,7 4.7

Наименьшее допустимое число 
зубьев Г] 13 10 15 18

Наибольшее число зубьев г2 100 115 120 85

Рекомендуемое число зубьев 2\ 
при иь мин-1:

1000
1500
3000

13
14
15

10
11
12

12
14
16

16
18
20

22
24
26

Погонная масса ц ■ 104, 
кг/(м-мм)

2,0 2,5 3,0 4,0 6,0 7,0 8,0 11,0

Податливость ремня шириной 
1 мм на длине одного шага 
Я  • 104, мм2/Н

7 8 9 14 6 8 11 16
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Значения коэффициента Ср|, учитывающего динамичность 

приложения нагрузки и односменный режим работы передачи

Таблица 2.22

Характер
нагрузки

Спокойная
Умеренные
колебания

Значительные
колебания

Ударная

Значения Ср1 1,0 1,02-1,25 1,25-1,4 1,4-1,6

Примечание. При 2-, 3-сменной работе передачи коэффициент Ср принима

ется равным соответственно Ср = 1,15 Ср] или с р=1,4ср1.

Таблица 2.23

Значения коэффициента Сн, вводимого в расчеты 
только ускоряющих передач

Передаточное число и 1,0-0,8 0,8-0,6 0,4-0,3 менее 0,3

Значения коэффициента Си 1,0 0,95 0,85 0,80

Таблица 2.24

Значения коэффициента Сш, учитывающего неполные витки 
каната корда, имеющиеся у боковых поверхностях ремня

Ширина рем
ня Ь, мм

до 16 16-20 20-25 25-32 32-40 40-50 50-63 80-100 св. 100

Значения 
гсэф. Сш 0,7 0,95 1,0 1,0 1,05 1,07 1,10 1,15 1,20

Таблица 2.25

Значения допускаемых давлений [р \  для зубьев ремня

[Частота вращения меньшего 

|шкива передачи щ , мин-1
100 200 400 1000 2000 5000

{Допускаемые давления для 
«зубьев ремня [ р ] ,, М П а 2,5 2,0 1,5 1,0 0,75 0,50
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3. ЦИЛИНДРИЧЕСКИЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ

3.1. Общие сведения

Передаточный механизм, содержащий, по крайней мере, одно зубча
тое зацепление, называется зубчатым механизмом.

Трехзвенный механизм, в котором два подвижных звена являются 
зубчатыми колесами, образующими с неподвижным звеном (стойкой) вра
щательную или поступательную пару, называется зубчатой передачей.

Зубчатое колесо -  звено с замкнутой системой зубцов, обеспечиваю
щее непрерывное движение другого зубчатого колеса. Зубчатое колесо пе
редачи с меньшим числом зубцов называется шестерней, а с большим -  
колесом. Если два сопряженных колеса имеют одинаковые размеры, то 
шестерней называется ведущее звено. Параметры ведущего зубчатого ко
леса обычно имеют индекс 1, а ведомого -  2 .

Зубчатые передачи классифицируются:
по типу зацепления -  с эвольвентным профилем и неэвольвентным 

профилем (передачи Новикова, циклоидные и др.);
по взаимному расположению осей валов сопряженных колес -  с па

раллельными осями (цилиндрические передачи); пересекающимися осями 
(конические); перекрещивающимися осями (гипоидные, винтовые цилин
дрические, червячные). Реечные передачи можно отнести к первой группе, 
так как зубчатая рейка представляет собой часть цилиндрического зубча
того колеса бесконечно большого радиуса (рис. 3.1);

по расположению зубцов и относительному вращению колес -  с внеш
ним зацеплением; внутренним зацеплением. При внутреннем зацеплении 
направление вращения сопряженных колес совпадает, при внешнем -  нет;

по расположению зуба на поверхности -  прямозубые; косозубые; 
шевронные; криволинейные;

по конструктивному оформлению -  закрытые передачи, работающие 
в корпусе со смазкой, открытые, полузакрытые;

по величине окружной скорости колес -  весьма тихоходные (г> < 0,5 м/с); 
тихоходные (о = 0,5-3,0 м/с); среднескоростные (о = 3,0-15,0 м/с); быстро
ходные (13 > 15,0 м/с);

по твердости рабочих поверхностей зубьев колес -  с твердостью до 
350 НВ и свыше 350 НВ;

по точности -  12 степеней точности.
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Рис. 3.1. Типы передач: 
а -  цилиндрическая прямозубая; б -  шевронная; в -  коническая с круговым зубом; 

г -  коническая прямозубая; д -  эллиптическая; е -  планетарная; ж  -  червячная; з -  реечная
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К достоинствам зубчатых передач следует отнести постоянство переда
точного отношения и возможность осуществления его в широких пределах; 
высокий КПД; применение в широком диапазоне нагрузок и скоростей; дол
говечность и надежность в работе; малые габариты по сравнению с другими 
типами передач при равных условиях; сравнительно небольшие нагрузки на 
валы и опоры; относительную простоту и экономичность изготовления.

Недостатки: необходимость высокой точности монтажа колес; шум 
при работе (особенно на больших скоростях); невозможность бесступенча
того изменения передаточного отношения; незащищенность от перегрузок; 
возможность возникновения значительных динамических нагрузок из-за 
вибраций, источником которых являются неточные изготовление и (или) 
сборка; несбалансированность [6 , 18, 19].

3.2. Основные геометрические параметры 
эвольвентного зацепления

Зубчатые колеса эвольвентного профиля, используемые в машино
строении, имеют исходный контур, регламентированный ГОСТ13755-81. 
Он представляет собой прямобочный реечный контур со следующими 
параметрами: а = 2 0 ° -  угол главного профиля; к.а* = \ -  коэффициент 
головки зуба; с = 0,25 -  коэффициент радиального зазора в зацеплении;

-  (кл + с ) = 1,25 -  коэффициент ножки зуба; р/ = 0,38 -  коэффициент 
радиуса переходной кривой. Для уменьшения недостатков эвольвентного 
зацепления и улучшения работы зубчатой передачи допускается применять 
модификацию теоретического профиля зуба и даже отступать от принятых 
стандартных значений коэффициентов.

Модификация поверхности зуба -  преднамеренное отклонение по
верхности зуба от главной (теоретической); применяют модификацию го
ловки и ножки зуба, продольную модификацию (бочкообразный зуб) и др.

Кроме того, используют корригированные колеса -  колеса, нарезан
ные с положительным или отрицательным смещением инструмента 
А = ±х т, где х  -  коэффициент смещения исходного контура. Обычно х за
ключен в пределах: - 1  < х  < 1, но могут быть использованы значения, 
не принадлежащие указанному промежутку [ 1, 6 ].

Основные термины, обозначения и их определения даны в следую
щих стандартах: ГОСТ 16530-83, ГОСТ 16531-83, ГОСТ 16532-83 -  для 
передач внешнего зацепления; ГОСТ 19274-73 -  для передач внутреннего 
зацепления.

На рис. 3.2 показаны основные геометрические параметры цилиндри
ческого зацепления.

В табл. 3.1 и 3.2 указаны расчетные формулы для определения основ
ных геометрических параметров.
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Рис. 3.2. Внешнее эвольвентное зацепление сопряженных профилей: 
а*. -  действительное межосевое расстояние; <Л\, -  диаметры делительных окружностей; 
<1чЛ, с!„2 -  диаметры начальных окружностей; ~ диаметры основных окружностей;
<//1 , с[а -  диаметры окружностей впадин; йа\, с1аг -  диаметры окружностей вершин; 
NN -  предельная линия зацепления-геометрическое место расположения точек зацепления 
сопряженных профилей (ЫЫ является касательной к основным окружностями и проходит 
через полюс зацепления); -  активная линия зацепления образована пересечением 
NN с окружностями вершин колес; « н -  угол зацепления (угол между линией NN 
и касательной к начальным окружностям в полюсе зацепления);ТТ -  касательная 

к профилям зубцов, перпендикулярная линии зацепления NN в полюсе зацепления

Таблица 3.1

Уравнения для расчета геометрических параметров цилиндрических 
колес и передач внешнего зацепления

№
ЦП

Наименование параметра Расчетные уравнения

1 2 3
1 Диаметры делительных окружностей й\, с!2

СО§Р соз|3

2 Делительное межосевое расстояние а 2у • т„
а — г-> гДе -"X = - 1  + г 2 

2созр
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Окончание табл. 3.1

1 3
3 Межосевое расстояние а,Л 2у -т „  созсх, 

а = — — —-------- —
™ 2 соз р соз а м

4 Угол профиля в торцовом сечении а, ща, = - ^ ~ ,  где а = 20° 
созр

5 Угол зацепления аЛ), соза^, = . соз а.
ам!

6 Эвольвентная функция угла зацепления 
(инволюта)

2х*г
шуат -  — — 1§а + шиа,

7 Коэффициент суммы смещений хг

21§а
8 Диаметры начальных окружностей

ЛV. I -
,  _  2ац, 2<2м, • и

! ’ ам>2 ~ , и +1 и +1
9 Коэффициент воспринимаемого смеще

ния у
^ 0 , 5 т й ■

10 Коэффициент уравнительного смещения
Ау Ду - XV - у

11 Диаметры окружностей вершин зубьев 
Ла\? Ла2

й?й(1 = Л\ + (/?/ + х\ -  Ау); 
(1а 2 = Лг + 2/??„ (/?,, + Х2 -- Ау)

12 Диаметры окружностей впадин зубьев 
Лп, Л о.

ЛА = й?1 - 2ет„ (//„ ̂ + с х,); 
йр_ = с/2 -  2т„ (Уга + с -  Хг)

13 Рабочая ширина венца &,<• = Уъа-а„• ИЛИ ои = \|/̂ -с/,„1
14 Угол наклона линии зуба на основной 

окружности р/,
зт  Р* = з т  р-соза;

созР,= соза .С05р 
соза,

15 Диаметр основной окружности Ль Ль ~ Л сов а.
16 Осевой шат рх

Рх= Г » = т" -п
зш | р | з т  | Р

17 Коэффициент торцового перекрытия еа еа =
_  г1 • *Еа а1 + 22 • *§а а2 “  (г1 +

2п
18 Коэффициент осевого перекрытия ер Ер = Ъм, / рх
19 Коэффициент перекрытия ет &•/
20 Постоянная хорда 1с 7С -  т п(0,5псоз2а + х-зт2а)

21 Высота зуба до постоянной хорды Нс Ъ =  0.5(Ла- Л - Т с Ща)

22 Длина общей нормали IV IV -  [п(гпг -  0,5) + 2х-1§а +2 -шу«/] гп̂ с 
хсоза

23 Расчетное число зубьев в длине общей
нормали 2,т\
для косозубых колес

2 1§а „ 2х • 1§а . . А _ 
2пг= ( т у  а , ) + 0,5; 

п соз‘ р6 ^

для прямозубых колес 2 2х •
2пг= (1§ан, т у а ?) + 0,5 

тс г
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Таблица 3.2

Уравнения для расчета геометрических параметров цилиндрических 
колес и передач внутреннего зацепления

№
п/п

Наименование параметра Расчетные уравнения

1 2 3
1 Диаметры делительных окружностей с1\,

с1х = г ' ' т" ,  с!2 - г1 -т" 
СО§Р СО$Р

2 Делительное межосевое расстояние а 2у •тп а = 2. п где ^  _  _2 _
2со$Р

3 Межосевое расстояние аи, _ ( г 2 ~ * 1 )-т п созос,- 

2 со.ч Р созаЛ1.
4 Угол профиля в торцовом сечении а, = — а - где а  = 20° 

созР
5 Угол зацепления аы. соза^ — . со$а,

ам>
6 Эвольвентная функция угла зацепления 

(инволюта) пт а т. = — + тхш, 
(?2 ~ 21)

7 Коэффициент разности смещений Ха

21§а
8 Диаметры начальных окружностей

^н'Ь ч̂'2
, _  • и
амЛ- ....“ и-2 -  ,и — 1 и - 1

9 Коэффицие?гг воспринимаемого смеще
ния V

ам ~ а «н ,-0 ,5 т „-2 Е 

т„ т„

110 Угол станочного зацепления колеса с дол- 
бяком 1гПНХ1и,и2

2(д-7 -  .%■>) 
тг ат .02 ------ ----- — 1§а + шоа,

(-2 -^02 )

I 11!
I

Межосевое расстояние в станочном за
цеплении колеса с долбяком ан-02

( 22 - г 02 ) т п созсс,
аи02 0 о

2созр соза Л1,02

12 Коэффициент воспринимаемого смещения 
в станочном зацеплении колеса с долбя
ком у 02

у0,=  ап02 22 -?02
тп 2созР

! 13 Коэффициент уравнительного смещения
Ау

Ау = х а -у

! 14 Вспомогательная величина при х г<  2 к2 ~ 0,25 -  0,125x2
15

1I

Коэффициент уравнительного смещения 
в станочном зацеплении колеса с долбя
ком Д>’02

Ду02 ~ -  Ш  У02

16 Диаметры окружностей вершин зубьев

Ь (1а1
(1а\ -  с1\ + 2т„ {ка* + х\ + Ду -  Д>’о2); 

с1а2 -  й?2 -  2тп (ка -  х2 + Ау -  кт)
17

1

Диаметры окружностей впадин зубьев 

(без учета нарезаемого инструмента)

% %
йр = й\ -  2т„ (/?„ + с -  хО;* *
с1д = с12 + 2 т„ (ка + с + хг)
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Окончание табл. 3.2

1 2 -Л3
18 Рабочая ширина венца Ъм, &■»' УЬа'Зм’
19 Угол наклона линии зуба на основной зю Рг, =  з т  Р соз а;

окружности [3/, Л о соза 
СОЗ Ръ --------------------созр

соза,
20 Диаметр основной окружности йъ =  й?-с о з  а,
21 Угол профиля зуба в точке на окружности 

вершин аа соз аа =  с1ь/<Ла

22 Коэффициент торцового перекрытия еа
_  г1 ■ 1§аа1 -  г 2 • 1§аа2 +  (г 2 -  

2 я
23 Коэффициент осевого перекрытия Ер Ер =  Ьк >рх
24 Коэффициент перекрытия & у еТ -  Еа +  Ер

Полюс зацепления -  точка или одна из точек касания начальных по
верхностей зубчатых колес передачи.

Начальными называются окружности, которые в процессе зацепления 
перекатываются друг по другу. У  отдельно взятого зубчатого колеса не 
существует начальной окружности, а у пары колес может быть множество 
начальных окружностей.

Межосевое расстояние ам-  сумма радиусов начальных окружностей 
сопрягаемых колес: а^ = + с/„.2)/2. Стандартные значения межосевых 
расстояний указаны в табл. 3.3.

Делительной называется окружность, по которой обкатывается ин
струмент при нарезании колес. Окружной шаг и угол зацепления колеса на 
этой окружности равны шагу и углу профиля инструментальной рейки. 
Делительная окружность является базовой для определения размеров зубь
ев цилиндрического зубчатого колеса.

Диаметр делительной окружности: <А = т( 2 = тп-г / созр, 
где т, и т„ -  окружной и нормальные модули зубчатого колеса, соответ
ственно, 2 -  число зубьев, (3 -  угол наклона зуба.

Модуль зацепления -  отношение шага к числу я, то есть т = р  / я.
Шаг -  расстояние между одноименными профилями соседних зубьев. 

Различают окружной р ь нормальный р п и осевой рх шаги. Обычно шаги 
измеряются по одной из соосных цилиндрических поверхностей -  дели
тельной, основной или др. Если поверхность, на которой измеряется шаг, 
отличается от делительной, в обозначении появляется дополнительный 
индекс: н а п р и м е р , -  окружной шаг на основной поверхности. Для косо
зубых цилиндрических колес шаги связаны между собой зависимостью: 
р, -  рп / созр. Соответственно т( = тп I созр. Для тп существует стандарт
ный ряд значений (см. табл. 3.4). рх = р п / зтф|, та -  тп / зт|р1.

Делительное межосевое расстояние а-(с!\  + с12)/2.
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Если зубчатая пара нарезана без угловой коррекции, то с1\ = <АчЛ, 
6̂ 2 /̂̂ 2, а С1\\' •

Основная окружность та, разверткой которой является кривая эволь
вента. По кривой эвольвенте очерчен зуб передачи.

3.3. Кинематика зубчатых передач

Передаточное отношение г, если особо не оговаривается, -  эго отно
шение угловой скорости (со)) или частоты вращения (щ ) ведущего звена 
к угловой (сог) скорости или частоте вращения (п2) ведомого звена.

Для колес с параллельными осями передаточное отношение имеет 
знак «+ »  или « - »  [6 , 2 1 ]:

/= * 3 . = ± « к
С02 «2

У  зубчатой пары внешнего зацепления колеса вращаются в разных 
направлениях, поэтому передаточное отношение отрицательное, у пары 
внутреннего зацепления -  положительное, так как звенья вращаются в од
ном направлении. Для понижающих передач (редукторов) |/| > 1, для по
вышающих (мультипликаторов) -  |/| <  1.

Согласно теореме плоского зацепления (теореме Виллиса), которая 
доказывает, что общая нормаль в точке касания элементов высшей кине
матической пары, передающей вращение между параллельными осями, де
лит межосевое расстояние на части, обратно пропорциональные угловым 
скоростям; передаточное отношение можно рассчитывать, используя гео
метрические параметры -  радиусы, диаметры или число зубьев. Отноше
ние геометрических параметров обратно пропорционально отношению 
кинематических параметров:

в>1 _  (1^2 _  %2_

(О 2 <1у,\ 7.\

Общее передаточное отношение многоступенчатых механизмов рас
считывается как произведение передаточных отдельных ступеней

о̂бщ + /] ' ' '̂з ’ • • • ’ п̂•

Передаточное число и -  отношение числа зубьев колеса к числу зубь
ев шестерни. Число и всегда положительная величина, большая или равная 
единице:

м =  _1кол_ > 1 .

2шест

Для понижающих передач |/| = г/, для повышающих передач |/| = Ни.
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Окружная скорость колес определяется по формуле

60

где с1м -диаметр начальной окружности соответствующего зубчатого 
колеса;

п -  частота вращения этого колеса.

3.4. Расчет цилиндрических зубчатых передач

3.4.1. Выбор материала и способа упрочнения колес

Выделяют шесть основных групп сталей для изготовления зубчатых 
колес с учетом способа упрочнения и получаемой при этом средней твер
дости поверхности зуба (табл. 3.5) [5, 6 , 12, 19]:

I группа: стали 40, 45, 40Х, 40ХН; 50ХМ; 35ХМА и др.
Термообработка шестерни и колеса -  улучшение (или нормализация)

до твердости: 265-305 НВ (230-260 НВ) -  шестерня; 220-260 НВ 
(200-230 НВ) -  колесо;

Рекомендуется Нш -  Нк = (20-70) НВ, где Я ш, Я к -  твердость шестерни 
и колеса соответственно.

II группа: стали 40Х, 40ХН; 35 ХМ  и др.
Термообработка шестерни -  улучшение и закалка токами высокой 

частоты (ТВЧ); Нш = (42-52) НКС; колеса -  улучшение, Нк = (265-305) НВ.
III группа: стали 40Х, 40ХН, 35ХМ и др.
Термообработка шестерни и колеса -  улучшение и закалка ТВЧ.
Твердость шестерни и колеса Н  — (42-52) НКС, причем разность в твер

достях Я ш — Я к — (4-6) НКС.
IV  группа: колесо выполнено из стали III группы -  улучшение и за

калка ТВЧ, шестерня -  из цементуемых сталей 18ХГТ, 20Х, 25ХГТ и др.
Метод упрочнения -  улучшение, цементация с последующей закалкой 

и низким отпуском; Нш = (52-62) ИКС.
V  группа: стали 18ХГТ, 20Х, 20 ХГР, 25ХГТ, 25 ХГМ; 20Х2Н4А.
Упрочнение -  улучшение, цементация или нитроцементация с после

дующей закалкой Н = (54-63) НКС: //,„ -  Я к = (4-6) НКС.
VI группа: стали 20ХЗМВФ, ЗОХЗМФ, 40ХФА -  азотирование до твер

дости поверхности Н  = (550-750) НУ; сталь 38Х2МЮА -  азотирование 
до твердости поверхности Н  = (750-950) НУ.

Для легированных сталей первой группы может применяться объем
ная ступенчатая закалка (Я  = 50-58 НКС) или изотермическая ступенчатая 
закалка (Я  = 42-46 НКС).

Выбор группы материала производится в зависимости от величины 
нагрузки на передачу (Т 2) и требований к габаритам передачи (чем выше



твердость поверхности зуба при равных условиях эксплуатации, тем гео
метрические параметры передачи меньше).

В настоящее время широкое распространение получили планетарные 
механизмы, особенно в приводах мобильных машин: редукторы мотор- 
колес, конечные передачи тракторов и грузовых автомобилей, гидромеха
нические передачи и т. д. Для зубчатых колес таких высоконагруженных 
механизмов применяют цементуемые стали 20ХНЗА, 12ХНЗА, 20Х2Н4А 
(солнечные шестерни и сателлиты), а также стали типа 60Г1П, 40Х, 40 ХН 
с закалкой ТВЧ (для всех колес передачи). Иногда для изготовления эпицик
лического зубчатого колеса используют азотируемую сталь 38Х2МЮА [6 ].

Все расчеты проводятся по ГОСТ 21354-87 [14].
Расчет допускаемого контактного напряжения, не вызывающего 

контактной усталости материала:

где 0,9 -  произведение пяти коэффициентов, учитывающих влияние вяз
кости смазочного материала, размера колес, шероховатости активных по
верхностей зубьев, окружной скорости, перепада твердости материалов 
сопряженных колес;

сн\ть ~ предел контактной выносливости поверхностей зубьев при ба
зовом числе циклов напряжений:

= 2-//Нв + 70, МПа, если Я  < 350 НВ -  нормализация или улуч
шение;

Стипь = 17-#//яс + 200, МПа, если Я  = (38-52) НКС -  объемная и по
верхностная закалка;

<*тть = 23'Р^нкс, МПа, если Н =  (54-63) НКС -  цементация и нитроце
ментация;

внить= Ю50 МПа, если Я  = (550-750) Н У - азотирование;
8 # -  коэффициент запаса прочности:
5# = 1,1 для зубчатых колес с однородной структурой материала;
5И = 1,2 для зубчатых колес с поверхностным упрочнением. При необ

ходимости значения могут быть увеличены до 5# = 1,25 и = 1,35, соот
ветственно;

2 д -  коэффициент долговечности:

3.4.2. Определение допускаемых напряжений 
для расчета зубчатых колес

(3.1)

(3.2)

73



где Л̂ япш -  базовое число циклов перемены напряжений: Мц\т =  ЗО(Ннв)"’4 ^ 
< 120 • 106 циклов;

Мне ~  эквивалентное число циклов перемены напряжений при измене
нии нагрузки Г, в течение времени

М Н Е  ~  ~ з — (^ш ах^/71 ' Щ +  Т 2 ^ 2  ’ п 2 +  -  +  ' « ; ) >  ( 3 -3 )
' 'т а х

где с -  число колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым;
1ы ~  время работы передачи на г'-м режиме в часах (I/, = Ь гоя ■ 365 х 

К год • 24 • К§у-р, 

где Д  0д -  срок службы передачи в годах;
^ год -  коэффициент использования передачи в год;
Ксут -  коэффициент использования в сутки);
щ  -  частота вращения рассчитываемого колеса на /-м режиме, I -  чис

ло ступеней нагружения.
Если Атне > А'мйп, то Чь = 20 и 0,75 < < 1.
Если Лгдо: < А//11П1, то ^  = 6 и 1 < < 2,6 -  для однородной структуры 

материалов и 1 < 2 м  <  1,8 -  для поверхностного упрочнения.
Для дальнейших расчетов у прямозубых передач принимают меньшее 

из двух напряжений, а для косозубых и шевронных определяют

<5#/>расч =  0 ,4 5 (О я ?  1 +  Оир 2)  >  «Тдршт.

Если полученное по данной формуле значение меньше аНп или аИр2 . 
то за расчетное, как и в прямозубых, принимается меньшее напряжение 
При ВЫПОЛНеНИИ УСЛОВИЯ О///' < 1,23 • ОнРтпт-

Расчет допускаемых напряжений изгиба

0 р р = 2 1 Ш . . Г}1 .ук .ух .у$< (3 .4 )

где <5р\\тЪ =  аятб • Ут • Уг • У% • У а • У а ~  предел выносливости зубьев при из
гибе, МПа;

вшть ~  предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий 
базовому числу циклов перемены напряжений; а П\ть = 1Л 'Н н в , [М П а] -  для 
зубчатых колес без поверхностного упрочнения, для остальных -  значения 
выбираются по табл. 3.5;

-  коэффициент запаса прочности на изгиб: = 1,4-1,7;
УТ•- коэффициент, учитывающий технологию изготовления; Ут -  1, 

принимается меньше 1, если имеются отклонения в технологии (табл. 14- 
17 [14]; здесь и далее все показатели приведены по этому источнику);



Уг ~ коэффициент, учитывающий способ получения заготовки зубча
того колеса: поковка и штамповка -  У2 = 1; прокат -  У2 = 0,9; литые заго
товки -  У =  0 ,8 ;

У % -  коэффициент, учитывающий влияние шлифования переходной 
поверхности зуба; для нешлифованной переходной поверхности прини
мают У̂  = 1, в других случаях -  согласно указанному источнику;

У’а — коэффициент, учитывающий влияние деформированного упроч
нения или электрохимической обработки переходной поверхности; если 
этого нет, то У а = 1;

УА -  коэффициент, учитывающий двухстороннее приложение нагруз
ки, который при одностороннем приложении нагрузки принимается УА -  1; 
при двустороннем -  УА -  0,65-0,9, причем меньшие значения -  для норма
лизованных колес, большие -  для азотированных;

Ух -  коэффициент, учитывающий размер зубчатого колеса: Ух = 1,05 —
-  0,000125^;

Гй -  коэффициент, учитывающий чувствительность материала к кон
центрации напряжения: Г§ = 1,082 -  0,172 1§ш;

Ук -  коэффициент, учитывающий шероховатость переходной поверх
ности: для шлифования и зубофрезерования при К: < 40 мкм Ук - \ ,  для 
полирования в зависимости от способа термического упрочнения прини
мают У к = 1,05-1,2.

Уд/ -  коэффициент долговечности:

У т > ,  (3.5)
V Нге

где Ля,т -  базовое число циклов перемены напряжений при изгибе: Л ^ т  = 
= 4 • 106 циклов (для сталей);

Мре ~ эквивалентное число циклов напряжений при переменной на
грузке:

МГ Е = 6 0 Ь И ( ( ^ - ) ^ - Ь й - . щ  + (5 м х ) * ' - ^ . „ 2 + ...), (3.6) 
 ̂1 И

где с -  число колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым;
Ь }1 -  ресурс привода в часах;
щ -  частота вращения рассчитываемого колеса на соответствующем 

режиме;
показатель степени ^-принимает значения: ~ 6 для зубчатых колес 

с однородной структурой материала, включая закаленные при нагреве ТВЧ 
и колеса со шлифованной переходной поверхностью, и = 9 для азотиро
ванных, цементованных, нитроцементованных зубчатых колес с нешлифо
ванной переходной поверхностью.
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Расчет ведется по тому из колес пары, для которого меньше отношение

где Ур5 -  коэффициент формы зуба (определяется по графикам рис. 3.9 -  
по эквивалентному числу зубьев).

Проектировочный расчет заключается в определении одного из гео
метрических параметров передачи по условию прочности, чаще всего меж
осевого расстояния или начального диаметра одного из зубчатых колес. 
Для закрытых цилиндрических передач из условия контактной прочности 
определяем межосевое расстояние:

где и -  передаточное число («+ »  -  для передач внешнего зацепления, « - »  -  
для внутреннего зацепления);

Ка -  коэффициент, учитывающий тип передачи, для прямозубых пе
редач Ка = 495, для косозубых и шевронных -  Ка = 430;

Т2 -  момент на ведомом звене, Н м;
сгнр -  расчетное допускаемое напряжение, МПа;
Уьа ~ коэффициент ширины колеса по межосевому расстоянию выби

рается по рекомендациям из стандартного ряда: = 6н2 / #н.;
Кщ -  коэффициент неравномерности распределения нагрузки по ши

рине венца (длине зуба); определяется по графикам в зависимости от твер
дости колес, схем расположения относительно опор и коэффициента \уЬс1:

Выбор коэффициента ширины колеса относительно межосевого рас
стояния \цЬа осуществляется из ряда стандартных чисел: 0,1; 0,125; 0,16;
0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,8 в зависимости от положения колес отно
сительно опор [5, 12, 14, 19]:

при симметричном расположении цЬа = 0,315-0,4; 
при несимметричном расположении \\гЬа = 0,25-0,315; 
при консольном расположении одного или обоих колес = 0,2-0,25; 
для шевронных передач \\>Ьа = 0,4-0,63;
для колес коробок передач \\>ьа = 0 ,1- 0 ,2  (меньшее значение \\гьа для 

передач с твердостью зубьев > 45 НКС).
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3.4.3. Проектировочный расчет

(3-7)

Ум = К 2 / й'и ! = 0,5\)/Ъа-(и ±  1). (3.8)



Полученное значение межосевог о расстояния можно округлять до стан
дартной (см. табл. 3.3) или требуемой техническими условиями величины.

Определяем ширину колеса Ъ„г- = а ^ьа  ~ значение следует округ
лить до ближайшего целого или по ряду нормальных линейных значений. 

Ширина шестерни Ь^: Ъ„\ = Ъч>2 + (2- 6 ) мм.
Определяем нормальный модуль тп по рекомендациям и округляем 

до стандартных значений (см. табл. 3.4):
для зубчатых колес без поверхностного упрочнения:

тп = (0 ,01- 0 ,0 2 )-ан., мм;

для зубчатых колес с поверхностным упрочнением зубьев:

тп = (0,016-0,036) • а„, мм.

Для косозубых колес минимальный угол наклона зуба:

рт)п = агсзт (4 -тп/ Ьм,2).

Для косозубых -  рт;п = 8-18° (для некоррегированных колес), для шев
ронных можно предварительно принимать рт1п = 25°.

Суммарное число зубьев передачи (значение 22 округляется до целого):

22 = 2 ] + 22 = 2 • ам. ■ созрт1п / тп.

Диаметры делительных окружностей (для зубчатых колес, нарезанных 
без угловой коррекции диаметры делительных и начальных окружностей 
совпадают (Л = с1к):

^и-1(и'2) =  ^1(2) ~  т п ' ?Ц2) / СОЗ(3.

Расчет остальных геометрических параметров (например, окружнос
тей вершин ЗаЦа!) и впадин ф1(/2) зубчатых колес с учетом коэффициентов 
смещения инструментал:! и х2) производится по табл. 3.1 и 3.2.

Проверяем межосевое расстояние:

-ь й̂ц,?) ! 2 .

Для открытых передач первоначально из условия изгибной прочности 
определяется нормальный модуль (расчет производится по шестерне):

тп > К т • 3
Т у К ф ?Р8\

2
(У рр  • 2 } ■Увс1

(3.9)
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где Кт -  вспомогательный коэффициент, который принимается: для прямо
зубых передач -  К т -  14; для косозубых при ер > 1 и шевронных -  Кт = 11,2; 
для косозубых при 8р < 1 Кт = 12,5;

7] -  момент на ведущем звене;

^  -  число зубьев шестерни, принимается ориентировочно ^  = 20-30; 
тогда = 2] - и;

Урз -  коэффициент формы зуба определяется по графику в зависимое-
л

ти от числа зубьев эквивалентного зубчатого колеса ̂ ,1(у2) = 2ц2)/ соз Р;
-  коэффициент выбирается по графикам в зависимости от твердо

сти, схемы расположения колес и значения \\/м (см. рис. 3.11). Дальнейшие 
расчеты аналогичны вышеуказанным для закрытых передач.

3.4.4. Усилия в зацеплении цилиндрических прямозубых 
и косозубых колес

В зацеплении косозубых колес возникают окружные, радиальные и 
осевые усилия (соответственно Г,, Т7,., Р а). Направление усилий зависит от 
направления вращения зубчатых колес (по часовой стрелке или против ча
совой стрелки) и направления наклона зуба (правое или левое). Варианты 
зацеплений показаны на рис. 3.3.

Рис. 3.3. Усилия в зацеплении цилиндрической косозубой передачи: 
а -  шестерня имеет правое направление наклона зуба; 
б -  шестерня имеет левое направление наклона зуба

В цилиндрических зубчатых колесах все одноименные силы уравно
вешивают друг друга (считаются попарно равными).

Значения сил определяются по следующим формулам [1]:
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Рп — Р <2 — 2 Г2 /с!м-2\

Р г\ = Рл  = Ра • • ( а * + р) / соз(3;

^а1 = Ра2 = ^ 2  ' *§Р, ( З Л О )

где Р п Р а - соответственно окружное, радиальное и осевое усилия; 
й  ̂-  начальный диаметр;

~ угол зацепления в нормальном сечении; 
р - угол трения (р »  3-5°);
Р -  угол наклона зуба.

Для цилиндрических прямозубых колес, у которых Р = 0°, формулы 
приобретают следующий вид:

где ач, -  угол зацепления.
Следует помнить, что в упрощенных расчетах угол трения не учи

тывается.

При определении ар -  расчетного напряжения изгиба, делаются сле
дующие допущения.

1. Вся нагрузка зацепления прямозубыми колесами передается одной 
парой зубьев и приложена к вершине зуба (худший случай нагружения);

2. Зуб рассматривается как консольная балка, нагруженная сосредото
ченной силой Рп, которая действует под углом к оси зуба. Р п вызывает 
в сечении зуба напряжения изгиба и сжатия. Для расчетов Р п переносят 
в т. О (см. рис. 3.4), которая является вершиной параболы, определяющей 
контур балки равного сопротивления изгибу, точки А  и В касания парабо
лой профиля зуба определяют положение опасного сечения зуба на изгиб;

3. Силы трения в зацеплении незначительны, поэтому Р„ не отклоня
ется от своей линии действия, которая лежит на линии зацепления /У/У;

4. За расчетное принимается напряжение на растянутой стороне зуба, 
где может образоваться усталостная трещина.

Рп = Р ,2 = 2 Т2 ! с1м,2; Рг\ = Рг2 = Г12 • *ё(ан. + р), (3.11)

3.4.5. Расчет по напряжениям изгиба

^изг °сж
М  Рг _  вР, •к Р( • _  6Р/ - ц • т Р( - 1§а н,

А Ъм, - 82 х-Ъм, Ъм, • (у  • т) 2

Р( ( 6(-1 ^ а и /х) Р{—---—------------- _ -----------1 ,
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\  сечение
Опасное

Рис. 3.4. Нагружение зуба при изгибе

Преобразовав полученное выражение с учетом возможности расчета 
косозубого колеса, получим:

где УР8 -  коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию напря
жений, определяется по графикам (см. рис. 3.9) в зависимости от эквива
лентного числа зубьев колес ( г у = г/со53р);

Гр -  коэффициент, учитывающий наклон зуба: для прямозубых колес 
Гр = 1, для косозубых и шевронных колес Гр = 1 -  ер • (3/120°, где р -  угол

наклона зуба, 8р -  коэффициент осевого перекрытия, Ер =  Ь„2 • зт|3/(7с • тп); 
Ге -  коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев.

Если Вр > 1, то Гс = — , ва = [1,88 -  3,2(1 /г\ ±  1/г2)] со5р -  коэффициент

где К 4 -  1 -  коэффициент внешней динамической нагрузки (не учтенной 
в циклограмме нагружения);

А'рц -  коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 
зубьями (см. табл. 3.10);

(3.12)

торцового перекрытая; если ер < 1, то Ге = 0,2 + ——.

Для прямозубых колес 8р = 0, а ГЕ = 1.
К р -  коэффициент расчетной нагрузки при изгибе:

К у  — К А ■ К/.'а ■ К р р • К р и,
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Кр'р — коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 
нагрузки по длине контактных линий (см. рис. 3.11);

К?» -  коэффициент внутренней динамической нагрузки в зацеплении, 
возникающей до зоны резонанса:

V  _ 1 г 2 е~> п \к г » ~ 1+ — -..— , (3.13)
'&А

где \УРи = • Ьр • о • д/—  -  удельная окружная динамическая сила, Н/мм;
V и

и - й - п
о = -----—  -  окружная скорость колес; и -  передаточное число; § 0 -

60
коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления зубьев 
шестерни и колеса, определяется по табл. 3.9; Ър — коэффициент, учитыва
ющий влияние вида зубчатой передачи и модификации профиля зубьев 
(для косозубых и шевронных передач 5  ̂= 0,06; для прямозубых передач 
с модификацией головки зуба 5  ̂= 0 ,11; для прямозубых передач без мо
дификации головки Ър — 0,16).

3.4.6. Расчет на выносливость по контактным напряжениям

Формула Герца:

(3-14)
Р пр

Е
где Т,Е = I-------——— -  коэффициент, учитывающий механические свой-

V 2 тг • (1 -  ц ")
1 /")

ства материалов сопряженных колес, для стали 2 Е =190-192 МПа “ ; 

р„р -  приведенный радиус кривизны эвольвент; 
а м, -  угол зацепления;

_ 2Е] -Е ,
'ЧЕщ -  приведенный модуль упругости: Епр = -̂ —̂----- -  если колеса из

Ел +  Еп

различных материалов; ЕС,ШИ ~ 2,1*105 МПа;

ц -  коэффициент Пуассона, |Д -  отношение относительной попе

речной деформации к относительной продольной деформации, [1СГали ~ 0,3; 
д -  расчетная нагрузка.

81



Рис. 3.5. К расчету контактных напряжений

Расчетная нагрузка определяется по формуле

д = - ]л ~ К н , (3.15)
Ьм2

Ггде —---- -------нормальное усилие в зацеплении;
соз ос н.

Кн -  коэффициент нагрузки: Кн = КА ■ КНа • Кщ ■ КНи; КА -  коэффици
ент внешней динамической нагрузки; КНи -  коэффициент, учитывающий 
распределение нагрузки между зубьями (см. табл. 3 .10 ); Кщ -  коэффици
ент, учитывающий распределение нагрузки по длине контактных линий 
(см. рис. 3.10); КНи -  коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку 
в зацеплении до зоны резонанса, рассчитывается по формуле (3.17).

Р
Тогда -  -  -  ■ К На • К Нр ■ КНх) ■ К А, 

созаи. -Ьн,2

где КА -  1, Кна ~ 1 -  для прямозубых колес; рпр -  приведенный радиус 
кривизны элементов зацепления; рь р2 -  радиусы кривизны эвольвент 
( «+ »  -  для внешнего зацепления, « - »  -  для внутреннего зацепления):

-1 _ = ± ± ± .
Рпр Р1 Р2



Преобразовав выражения и учитывая особенности косозубых колес, 
получим

--- 7~----~ - ® Н Р ’ (3.16)
V “уЛ'К2'и

где -  коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 
зубьев, включая угол профиля:

2  = 1 12 с05Рь
соза, \ 1§ат .

где %  = агсзт (зтр*созаи) -  угол наклона зуба на основной окружности;
а,г -  угол профиля зуба в нормальном сечении; а„ — а = 2 0 °; а, -  угол 

профиля в торцовом сечении.
Для прямозубых колес а, — а = 20°; 2,н -  2,495; для косозубых колес

а, =  аы. = агс1§ ({^а/созР).

2 е -  коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев в процессе рабо

ты (непрерывность зацепления). Для прямозубых колес 2,г = 

для косозубых колес: если > 1, то 2 е =
а

'1 7 I (^ — ) • (1 —если 8р ^ 1, то 2 е = -------—— ------—  + — .
V 3 8а

Коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку в зацеплении 
до зоны резонанса:

= • (3-17)
К А

где т к, -  удельная окружная динамическая сила, Н/мм:

И Ъ о = * 0 - 5 я - » - л Р Ч
V и

где ~ коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления 

зубьев шестерни и колеса, определяется по табл. 3.9;
Ън -  коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой передачи 

и модификации профиля головок зубьев (см. табл. 3.8).



0,9 • <5нр <  (5и < 1,05 • Оцр.

По принятым в машиностроении нормам допускаются отклонения 
+ 5 %  (перегрузка) и -  10 % (недогрузка).

Если отклонение выходит за указанные пределы, то размеры и дру
гие параметры необходимо корректировать: рекомендуется в небольших 
пределах изменить ширину колеса (при перегрузках -  увеличить, при не
догрузках -  уменьшить) и межосевое расстояние; выбрать другой вид 
упрочнения поверхностей зубьев, то есть изменить твердость рабочей по
верхности зубьев.

3.4.7. Проверка прочности зубьев при перегрузках

Для предотвращения пластической деформации или хрупкого разру
шения поверхностей зубьев необходимо выполнить условие [ 10, 19]:

Расчетное напряжение должно удовлетворять условию:

а Я ш а х  ~ ° Н  ' л Н г * '  ~ а Н Р т а х ’ (3.18)
V 1Н

где сун -  рассчитанное по формуле (3.16) напряжение;
7’пик - возможная кратковременная перегрузка (момент), подводимая 

к передаче;
Т\ц- расчетный момент при определении контактной выносливости; 
Ънртах ~ предельное допускаемое напряжение: Сцртах ~ 2,8 От -  при 

нормализации, улучшении или объемной закатке; сг/№тах = 40 НКС -  при 
закалке ТВЧ или цементации; <5нртах — ЗНУ -  при азотировании зубьев;

<Ут~ предел текучести материала зубчатых колес.
Для предотвращения хрупкого разрушения зубьев или остаточных 

деформаций должно выполняться условие:

т а х  =  & Г  ' -  а Р Р  ш а х » ( 3  • 1 9 )
1 \Р

где (Т/.— рассчитанное по уравнению (3.12) напряжение;
Т\р расчетный момент при определении изгибной выносливости; 
сг^тах ~ предельное допускаемое напряжение: а ^ тах =  0 ,8  ст-у -  при 

Н < 350 НВ; Орртах = 0,8 о в -  при Н >  350 НВ; ств -  предел прочности мате
риала колес.
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3.5. Примеры расчета цилиндрических передач

3.5.1. Расчет цилиндрической косозубой передачи 
внешнего зацепления

Исходные данные.
1. Вращающий момент на колесе: Т2 ~ 296, 611 Нм.
2. Частота вращения вала колеса: п2 = 300,043 мин-1.
3. Передаточное число: и = 3,15.
4. Передача нереверсивная, предназначенная для длительной работы. 

График нагрузки показан на рис. 3.6.
5. Жесткие требования к габаритам передачи не предъявляются. Рас

положение колес относительно опор -  несимметричное.
6 . Требуемая долговечность Ь = 5 лет; коэффициент использования 

в год Кгод = 0,8; коэффициент использования в сутки Ксуг = 0,7.

1>ч
СП

Ь)а -  0,4Ьи 
<----------- »

г-
сГ
-  гч Ьн

Рис. 3.6. График нагрузки

Выбор материала и способа термообработки колес.
Выбираем для изготовления шестерни и колеса передачи редуктора 

сталь 40Х (ГОСТ 4543-71). Термообработка -  улучшение: для шестерни -  
до твердости Нцв\ -  270 НВ; для колеса -  до твердости Ннвг = 230 НВ 
(см. табл. 3.5).

Расчет допускаемых контактных напряжений (см. п. 3.4.2).
Допускаемые напряжения определяются для шестерни и колеса по 

формуле (3.1):

® Н Р  = 0 , 9 -  . 2 д / ,

85



где аи цтЬ -  предел контактной выносливости материала, соответствую
щий базе испытаний и зависящий от средней твердости поверхностных 
слоев зубьев (см. табл. 3.6);

° я 1нпы ~ 2 Н#Я1 + 70 = 2 • 270 + 70 — 610 МПа;
®н\\тЬ2 = 2 Нда2 + 70 = 2 • 230 + 70 — 530 МПа;
8н ~ коэффициент запаса прочности; для зубчатых колес с однородной 

структу рой материала 8 н~  1,1;
2 дг- коэффициент долговечности,

-  базовое число циклов нагружений, соответствующее пределу 
выносливости; принимается по графику или вычисляется по формуле

Ыце -  эквивалентное число циклов перемены напряжений, соответст
вующее заданному сроку службы передачи:

где п -  частота вращения рассчитываемого зубчатого колеса, мин' ; 
с -  число колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым; 
Ьъ -  срок службы привода, час.

А̂ /лнп = 30 (Ннв)2,4 < 120 • 106,

Л̂ янт! = 30 • (270)2,4 = 2,053 • 107 циклов;
Мтип2 = 30 • (230)2’4 = 1,397 • 10' циклов;

и  = ̂ гоД • 365 • /Сгод • 24 • Ксух = 5 -365-  0,8 • 24 • 0,7 = 24 528 ч. 

Мне! = 60 • п2 • и  ■ ( I3 • 0,4 + (0,7)3 • 0,6 ) =

-  60 • 300,043 • 24528 • 0,6058 -  2,675 • 10 8 циклов;

Мне\ ~ №не2 • и ~ 8,426 ■ 108 • 3,15 = 8,426 • 108 циклов.

Так как N}^\\т^ < N }^ Е \  и Л#цт 2 <  ^ не!-, т о  д/-, — 20.



а ЯР1 = ------0,9-0,83 = 414,245 МПа,
1,1

530
°НР2 = ------0,9 • 0,863 = 374,228 МПа.

1,1

Для цилиндрической косозубой передачи принимается для расчета 
с„р = 0,45(<7яп + <УНР2) = 0,45 • (414,245 + 374,228) = 354,813 МПа; 
бнртт =  374,228 МПа;
определим 1,23 • аНРтт = 1,23 - 374,228 = 460,3 МПа.
Так как аНР меньше минимального из двух значений <зНр\ и <5нр2, в ка

честве расчетного напряжения принимаем минимальное значение аНр ~
— <3нр2 ~ 374,228 МПа.

Определение допускаемых напряжений изгиба (см. п. 3.4.2). 
Допускаемые напряжения изгиба при расчете на выносливость <5рр 

определяются по формуле (3.4):

= /11ш1 ь ' Ум ' У к 'У х  У&’

где аЛ!тЬ -  предел выносливости зубьев при изгибе, МПа (см. с. 74):
<*птъ, = 1,75 • 270 • 1 • 1 • 1 • 1 • 1 = 472,5 МПа; 
сглппъг = 1,75 • 230 - 1 - 1 - 1 - 1  1 = 402,5 МПа;
5/г -  коэффициент безопасности, -  1,7,

Ум -  коэффициент долговечности. УЛ, = /̂|— , но не менее 1,V нк
где Дгл 1т -  базовое число циклов нагружений, для любых сталей Л л т  = 
= 4 ■ 106 циклов;

Мге ~ эквивалентное число циклов перемены напряжений

А>Е = 6 0 ( ( 1 ^ х р  .Ь и  + <Ьш.у1г .^ 2 . + ...),
1 1 Ч  12 Чг

показатель степени, 6 ;
Уне2 = 60 • п2 • Ьн = 60 - 300,043 • 24528 • ( I 6 • 0,4 + (0,7)6 • 0,6) -  

= 2,078-108 циклов,
№не\ ~ ^ н е 2 • и = 2,078 • 108 • 3,15 = 6,546 • 108 циклов.
Так как ЛТИЕ > А̂ лнп, то принимаем Уу1 = У кг = 1 •
Тогда аИр \ = 472,5 • 1 • 1 • 1 • 1 / 1,7 = 277,94 МПа; 
оеР2 =  402,5 ■ 1 ■ 1 • 1 • 1 / 1,7 = 236,76 МПа.

87



Проектировочный расчет передачи (см. п. 3.4.3, с. 76). 
Ориентировочное значение межосевого расстояния по формуле (3.6):

где Ка -  вспомогательный коэффициент косозубых передач К а = 430;
Т2 = 296,611 Нм -  вращающий момент на колесе (на ведомом звене);
г/ — 3,15 — передаточное число передачи;
Кщ = 1,07 -  коэффициент, учитывающий неравномерность распреде

ления нагрузки по ширине венца, принимают в зависимости от параметра 
'Рм по графику (рис. 3.10):

= 0,54 Ьа(и + 1) = 0,5 • [0,315 • (3,15 + 1)] = 0,654 -  коэффициент 
ширины колеса относительно делительного диаметра;

Ч'ьа = 0,315 -  коэффициент ширины колеса относительно межосевого 
расстояния принимаем из стандартного ряда чисел для несимметричного 
расположения колес относительно опор.

Полученное ориентировочное межосевое расстояние округляем до 
стандартного значения (табл. 3.3). Принимаем ац, -  160 мм.

Нормальный модуль при принятой термообработке колес рекомен
дуется принимать из диапазона:

Из стандартного ряда модулей (табл. 3.4) принимаем тп = 3 мм. 
Рабочая ширина колеса Ьн2 = 'Рьа • ам, = 0,315 • 160 = 50,4 мм, прини

маем Ъм,2 = 50 мм; ширина шестерни ЪмЛ = Ъ„2 + (2-6) мм = 50 + (2-6) = 
= 52-56 мм. Принимаем Ъ„\ = 55 мм.

Предварительно определим минимальный угол наклона зубьев по 
формуле

ам, = 430(3,15 + 1)3,
296,611-1,07

= 160,314 мм.
(374,228)2 -(3,15)2 -0,315

тп = (0 ,01- 0 ,0 2 ) • ац, = (0 ,01- 0 ,0 2 ) -160 = (1,6-3,2 ) мм.

Р,шп = агсзт (4 - тп / Ьц,2) = 4 • 3 / 50 = 13,887°.

Суммарное число зубьев:

2 • ам, • соз|Зт1п / тп = 2 • 160 • соз13,887° / 3 = 103,549.

Принимаем 2  ̂= 2\+ г 2 = 103.
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Определим числа зубьев шестерни г\ и колеса 22:

* 1= 2ъ/ (и+  1)= 103 /(3,15 + 1) = 24,819; 

принимаем = 25;

22= 22 - 21= 103 -25  = 78.

Фактическое передаточное число щ = г 2/ 2\ = 78/25 =3,12.
Отклонение от заданного значения

Дм = (и -  гуф) / г/ • 100 % = (3,15 -  3,12) /3,15-100 % = 0,95 % < 2,5 %.

Для того чтобы вписать косозубую цилиндрическую передачу' в задан
ное межосевое расстояние а„ = 160 мм при принятых числах зубьев зубча
тых колес, уточним угол наклона зубьев:

С05(3 = тп • (2Х+22) / (2 • ан.) = 3 • 103 / (2 • 160) = 0,965625;

Р =  15,066°= 15°03'08".

Определим диаметры делительных окружностей, диаметры вершин 
и впадин зубьев зубчатых колес:

с/1 = тп - 2\ / соз(5 = 3 • 25 / 0,9656 = 77,67 мм;

с12 = тп • 22 / соз(3 = 2 ■ 78 / 0,9656 = 242,33 мм;

да 1 = ^1 + 2 • = 77,67 + 2 • 3 = 83,67 мм;

2 = ^2 + 2 • тп = 242,33 + 2 • 3 = 248,33 мм;

(1( 1= А\ - 2,5 • тп = 77,67 -  2,5 - 3 = 70,17 мм;

аг 2 = й?2 -  2,5 • = 242,33 -  2,5 • 3 = 234,83 мм.

Выполним проверку межосевого расстояния

а„ = (с1у + Л )  / 2 = (77,67 + 242,33) / 2 = 160 мм.

Вычислим величину усилий, действующих в зацеплении, и изобразим 
схему действия сил (рис. 3.7):

окружная ^  = 2 • Г2/ = 2 • 296611 / 242,33 = 2447,99 Н; 
радиальная Р г = Г, ■ 1§а / созр = 2447,99 • 1§20о / 0,965625 = 922,536 Н; 
осевая Р а = Р, • 1§р = 2447,99 • 15°03’08" = 658,981 Н.
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Рис. 3.7. Схема сил, действующих в косозубом цилиндрическом зацеплении

Проверочный расчет передачи на контактную выносливость (см. 
п. 3.4.6).

Контактная выносливость устанавливается сопоставлением действу
ющих в полюсе зацепления расчетного <зц и допускаемого <5НР контактных 
напряжений

где КА -  1 — коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую на
грузку;

К Ни -  коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, возникаю
щую в зацеплении до зоны резонанса (формула (3.17)):

где ацо -  контактное напряжение в полюсе зацепления при Кн = 1

Коэффициент нагрузки Кн определяют по зависимости

Кн -  КА ■ Кнь ' Кщ • Кцц,



где I ~  удельная окружная динамическая сила, Н/мм

мм

где 5я = 0 ,02  -  коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой пере
дачи и модификации профиля головок зубьев (табл. 3 .8);

§0 = 7,3 -  коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацеп
ления зубьев шестерни и колеса (табл. 3.9);

и -  окружная скорость зубчатых колес и = п • 4  ■ / 60 = п ■ 242,33 х 
х 300,043 / (60 • 103) = 3,807 м/с.

Для данной скорости колес рекомендуется 9-я степень точности (см. 
табл. 3.7);

Кт ~ 1,13 -  коэффициент, учи тывающий распределение нагрузки меж
ду зубьями выбираем по табл. 3.10.

Тогда коэффициент нагрузки:

Коэффициент осевого перекрытия:

ер = Ьк2 ■ 5шР / (я • т) = 50 • з т  15,066° / (3,14 • 3) = 1,379.

Коэффициент торцового перекрытия:

ец = [1,88 -  3 ,2 ( 1/21 + 1 ^ )] ■ соз|3 =

= [1,88 -  3,2 (1/25 + 1/78)] • соз 15,066° = 1,652;

7,е -  190 МПа ' -  коэффициент, учитывающий механические свойства 
сопряженных зубчатых колес;

-  коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 
зубьев в полюсе зацепления:

Кн = 1,0 • 1,13 • 1,07- 1,08 = 1,3058.

соза,

1 2 со§Р^ _  1

соз 20,653°

где рь = агсзт (зт|3 • соза„) = агсзт • (з т  15,066 • соз 20°) = 14,138° -  
основной угол наклона для косозубой передачи;
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а { -  угол профиля зуба в торцовом сечении, а,ы = ос, -  угол зацепления, 
для косозубой передачи без смещения;

1§а, = \%а / созр = 20° / соз 15,066° = 0,3769; а, = 20,653°;
2 е -  коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий.

Так как ер > 1, то 2е = —  = —  = 0,778;
\ еа у 1,652

(Уно = 190 • 2,44 • 0,778 • /,2 4 4 7 >9 9 (3>12 + 1) = Ъ29,069 МПа;
V 77,67-50-3,12

стя = 329,069- ТГ3058 = 376,036 МПа; аНР = 374,228 МПа.

Асун = (стЯр -  стя) / сгя/> • 100 % = (376,036 -  374,228) / 374,228 • 100 % =
-  0,48 %.

Небольшая перегрузка.
Условие 0,9 ■ (УНР <<зн  <1,05 аНр выполняется.

Проверочный расчет передачи на изгибную усталость (см. п. 3.4.5). 
Расчетом определяется напряжение в опасном сечении на переходной 

поверхности зуба для каждого зубчатого колеса. Выносливость зубьев, не
обходимая для предотвращения их усталостного излома, устанавливают 
сопоставлением расчетного напряжения от изгиба и допускаемого напря
жения (Уг < с>•/>.

Расчетное местное напряжение при изгибе (3.11)

К -2 ' тп

где Кр -  коэффициент нагрузки, Кг = КА • • А>„,
АГя. -  коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, возникаю

щую в зацеплении до зоны резонанса (3.13)

= П.93.50 

7уА ' 4 2447,99-1

где -  удельная окружная динамическая сила, Н/мм.

»> о  = V  • «о  ' и •, —  = 0,06 • 7,3 ■ 3,807 • ~  = 11,93 — ,
V и \ ЗД2 мм

где 5/- = 0,06 -  коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой пере
дачи и модификации профиля головок зубьев (см. табл. 3 .8 );
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Кру = 1,1 -  коэффициент, учитывающий неравномерность распределе
ния нагрузки по длине контактных линий, принимают в зависимости от 
параметра по графику (см. рис. 3.11);

Кра = 1,35 -  коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж
ду зубьями (см. табл. 3.10).

Следовательно, КГ = КА ■ Кри ■ Кр$ • Кра = 1 • 1,244 • 1,1 • 1,35 = 1,847.
Ур8 -  коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию напря

жений (рис. 3.9).
Определим эквивалентные числа зубьев шестерни и колеса:

= 2\ /соз3р = 25 /соз3 15,066 = 27,763;

2у1 - 22/ соз3 р = 78 / соз3 15,066 = 86,621.

Следовательно, УР5Х = 3,9; Ур$ 2 = 3,65 (см. рис. 3.9).
Гр -  коэффициент, учитывающий наклон зуба:
Гр = 1 -  е„ • Р / 120° = 1 -  1,379 • 15,066° /120° = 0,827 > 0,7;
Ге -  коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев, при ер > 1 Ге = 

= 1/еа= 1 / 1,652 = 0,605.
Для определения менее прочного звена необходимо рассчитать от

ношение огрр / Ур5, проверку производить по тому из колес пары, у которо
го это отношение меньше.

Определим отношение <урр / Ур$:

врр, / У?8 ! = 277,94 / 3,9 = 71,27;

ог/гр2/Ур82 = 236,76 /3,65 =64,87.

Так как арр2 / Уг8 2 < ®гр \ / Урз ъ проверочный расчет производим по 
колесу:

?447 99-1 847 
с>р = 3,65 • 0,827 • 0,605-—-----------------= 55,05 МПа;

сгрр 2 -  236,76 МПа.

Условие прочности выполняется.
Значение значительно меньше <3рр2, однако это нельзя рассматри

вать как недогрузку передачи: основным критерием работоспособности 
данной передачи является контактная усталость.

Расчет на прочность по пиковому моменту.
Для предотвращения пластической деформации или хрупкого разру

шения поверхностей зубьев необходимо выполнить условие:
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® Н  т а х  ° Я  ' д I т ® Н Р  т а х  >
V \Н

где <зн  = 376,036 МПа -  рассчитанное по формуле (3.16) напряжение;

7"пик / ~ 1,3 -  возможное кратковременное превышение номиналь
ного момента, подводимого к передаче;

<знтах ~ предельное допускаемое напряжение: 

с  яр ш ах = Ъ = 2,8  • 550 = 1540 МПа при улучшении;

= 550 МПа -  предел текучести стали 40Х при принятом способе 
термообработки.

а ЯР тах = 376,036 • л/173 =428,747 МПа, что меньше <7#/>тах =1540 МПа. 
Условие выполняется.
Для предотвращения хрупкого разрушения зубьев или остаточных 

деформаций должно выполняться условие:

Тгг __ гг ПИК _
/̂-’тах ® Р  гр — ® Г Р  тах’

1 \Р

где стр = 55,05 МПа -  рассчитанное по уравнению (3.12) напряжение;
сг/тртах = 0,8сут = 0,8 • 550 = 440 МПа -  предельное допускаемое напря

жение изгиба при улучшении;
олши = 55,05 • 1,3 = 71,565 МПа; 71,565 < 440 -  условие выполняется.

3.5.2. Расчет цилиндрической прямозубой передачи 
внутреннего зацепления

Исходные данные.
Г,ц = Г] = 17,617 Нм; пт~п\~  2880 мин-1;
Тк = Т2 -  85,893 Н м; пк = п2 = 576 мин-1; и = 5. Нагрузка постоянная. 
Далее все параметры, которые относятся к шестерне, будут иметь ин

декс 1, а к колесу -  индекс 2 .
Для шестерни выбираем твердость Н х =300 НВ, термообработка, улуч

шение, материал -  стань 40Х, а для колеса -  твердость Н-, = 250 НВ, тер

мообработка, улучшение, материал -  сталь 40Х.

Расчет допускаемых контактных напряжений (см. п. 3.4.2). 
Допускаемое контактное напряжение при расчете на контактную 

усталость:

Ощ> = 0,9 ■ 2 ш т к . 2 / / ,



где <5н\\тЪ ~ предел контактной выносливости при базовом числе циклов 
напряжений, МПа:

аяишМ = 2 ' и нв\ +70 = 2-300 + 70 = 670 МПа;
®ННтЬ2 = 2 ' Н нв2 + 70 = 2 • 250 + 70 = 570 МПа;

— коэффициент запаса прочности для колес с однородной структу
рой материала: - $ н 2 = М;

-  коэффициент долговечности:

-  4 \ \
N Н  1ш1

N к
где N  тип -  базовое число циклов напряжений:

^НПт] =30-(Я|)2,4 = 30-(300)~’4 =2,644-107 циклов;

^н\'т2 ~ 30 • (Н 2) 2,4 =30-(250)2'4 =1,707-107 циклов;

N  к  = 60 • с ■ п ■ -  число циклов, которое испытывает зубчатое колесо 
за весь срок службы при постоянной нагрузке,
где с -  число колес, находящихся в зацеплении с рассчитываемым = с2 = 1; 

Ь/г -  требуемая долговечность привода в часах; 

п] -  частота вращения шестерни, мин“'; 

п2 -  частота вращения колеса, мин-1.

=60 - с -пу  Ьи = 60 • 1 • 2880 • 12000 = 2,074 • 109 циклов;

N  к2 = 60 • с • п2 • = 60 • 1 • 576 • 12000  = 4,147 • 10 8 циклов.

Так как N К\ > Ит ш  и N К2 > N НШ2,то цн  =20, где с{н  -  показа
тель степени.

_ = ^ 1 0 _  = 0,804; 
у 2,074-10

г  = 1\1Щр 1 = ф ™ 7 ' 10?8 = 0,853.
V н к  и 147' 10

стя л  = 0,9• ^Ш ш Ьу 1 ж  = о д .  6 7 0 10:..804  = 440,757 МПа;
и

а НР2 = 0,9 • ^ Л Ш Ь 2 ^ Ш  = 0 9 . 5 7 ^ 8 5 3  =  397 599
$н2 М

В дальнейших расчетах используется минимальное из двух рассчи
танных, то есть <зНр = 397,599 МПа.
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Расчет допускаемых изгибных напряжений (см. п. 3.4.2). 
Допускаемое напряжение при изгибе:

где -  предел выносливости при базовом числе циклов нагружения;

°РН тМ  =  1>75 ' Н х =  1,75 • 300 = 525 МПа; 

а РНтб2 =  1?75 • Н 2  — 1,75 • 250 =  437,5 МПа.

8 р1 = 8 р 2 ~\>7  ~ коэффициент запаса прочности 
Ум -  коэффициент долговечности

где Л1рцт — число циклов, соответствующее перелому кривой усталости;

N к = 60 • с • п -  число циклов напряжений, которое испытывает 
зубчатое колесо за весь срок службы при постоянной нагрузке;

Так как < 1, принимаем Ущ =1, и У̂ 2 <1, принимаем У̂ 2 = 1.

У Л -  коэффициент, учитывающий шероховатость поверхности. При
нимаем Гд1 = Ук 2 - 1, как и другие (см. с. 73).

Н р ш ь  =4 -Ю 6 циклов;

А'к{ = 6 0 -с-щ • /,;7 = 60• 1 • 2880-12000 = 2,074• 109 циклов;

N = 60 - с • п2 • I/, = 60 • 1 • 576-12000 -  4,147 • 108 циклов. 

Так как Н нв < 350НВ, то = 6 -  показатель степени

^25
----- 1-1 1 = 308.824 МПа;
1,7

437 5
• УN2 • УА2 ■ уК2 = - т у - -1 1 1 = 257,353 МПа.

'
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Проектировочный расчет передачи (см. п. 3.4.3). 
Вычислим межосевое расстояние передачи:

ам, = К а(и -1)3 Т 2 ' * Я Р
2 2 ’  

УЪа'^НР ‘и

где К а -  коэффициент, учитывающий тип передачи. Для прямозубой пе-
1/

редачи К а = 495МПйг 3 ;

\\>Ьа -  коэффициент ширины колеса относительно межосевого расстоя

ния (выбирается из стандартного ряда), для консольного расположения

л ошестерни принимаем \\<Ъа -  —— = 0 ,2 ;
ам’

1|)Ь(1 = 0,5 • уьд - (и -1 ) = 0,5 -0,2 • (5 -1 ) = 0,4 -  коэффициент ширины ко
леса относительно диаметра шестерни;

К  яр -  коэффициент неравномерности распределения нагрузки по дли

не зуба.
Определяем по графику (см. рис. 3.10) в зависимости от твердости ко

леса и параметра ц/Ьа, К щ  = 1.35.

а„ = К а - ( и - 1)3 -  ^  ,• = 495 • (5 - 1)  ■• 1 85 ’ 89Н 3:1 = 104,426 мм. 
Ъ^Ьа-внр V 0.2-5"-397,3992

Принимаем ам, = 100 мм.

Определяем ширину зубчатых колес:
= Ч' Ьа ‘ аи' = 0 ,2  • 100 = 20 мм -  ширина колеса;
= 62 + (2-6) = 20 + 4 = 24 мм -  ширина шестерни.

Определяем модуль тп:

тп = 0,02 • ам, = 0,02 ■ 100 = 2 мм. Принимаем тп =2  мм -  из стандарт

ного ряда.
Определяем число зубьев шестерни и колеса:

_ 2 • а 2 -1 0 0
7^ = -----— = ------- = 100 -  суммарное число зубьев;

т .. 2т„ 2

2у 100
-  — — = ----- = 25 -  число зуоьев шестерни;

и -1  5 -1

7*2 -  2у; +  = 100 + 25 =  125 -  число зубьев колеса.
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Определяем фактическое передаточное число:

_ ? 2 _ 1 2 5 _

Ф ~ 2 ,  "  25 ’

ДНф = “ Ф-~Ц . 100 % =  ̂■ 100 % = 0 %. 
г/ 5

Определяем делительные диаметры шестерни и колеса:

^  = тп • 2] = 2 • 25 = 50 мм;

<̂ 2 = тп - Т-2 = - ■ 125 -  250 мм.

Проверяем межосевое расстояние:

</2 - ^  250-50 1ЛЛ 
ан' -  ----- = ---------- = 100 мм.

2 2

Определяем диаметры вершин зубьев зубчатых колес без учета кон
кретного инструмента для нарезания. Принимаем стандартные параметры

к* -  коэффициент высоты головки, к* =~- 1; х -  коэффициент смещения.

Колеса нарезаны без смещения инструмента, поэтому х\ = 0 и лг2 = 0.

<Ла\ = с?} + 2 • (ка + ) • тп = 50 + 2 • (1 + 0) • 2 = 54 мм;

Ла2 = ^2 -  2 ■ (Ь*а -  0,.2 -  х2) • тп = 250 -  2 • (1 -  0,2 -  0) • 2 = 246,8 мм. 

Диаметр впадин зубьев:

Лп =с11- 2 - ( к * + с * - х 1) -тп = 5 0 -2 - (1  + ( ) ,25 -0 ) -2  = 45 мм;

А р. = ^ 2 + 2 ' 01а + с  + ) '  тп = 250 + 2 • (1 + 0,25 + 0) • 2 = 255 мм,

где с -  коэффициент радиального зазора с = 0,25.
Определяем окружную скорость колес и выбираем степень точности:

Луъ-пл 50-3,1415-2880 п е л м и ‘ к = ------ !---------------- 7 ,5 4 —;
60-1000 60 1000 с

^2 -т1-по 250-3,1415-576 п с А м и ~^А-------------------------------- = 7,54—.
60-1000 60-1000 с

Выбираем седьмую степень точности.
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Определение усилий в зацеплении (см. п. 3.4.4): 
Окружная сила на шестерне и колесе (см. рис. 3.8):

Рп = Рп = 687,141 Н.
й2 250 

Радиальная сила на шестерне и колесе:

Рг 1 = Рг 2 = Р(2 ■ = 687.141 • 1§20° = 250,048 Н.

Проверочный расчет передачи на контактную выносливость (см. 
п. 3.4.6).

стя  -  ' 2 н  ‘
Р/2 ' К Н ' ( иф _1 )

Ь2 -ф -Мф
<стЯР-

где 7^ = 190 МПа ~ -  коэффициент, усчитывающий механические свойства 
материала сопряженных зубчатых колес;

2 [г -  коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 
зубьев в полюсе зацепления. Для прямозубых передач 2И — 2,495;

-  коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий. 
Для прямозубых передач



где еа = 1,88-3,2-
(  1 1

V

Л Л

Г1 г2 ) )  
циент торцового перекрытия:

1,88-3,2-
1 1

25 125
= 1,778 -  коэффи-

0,861:

К
коэффициент внутренней динамической нагрузки,

[ 2

ам,где ЦгНи = Ьн  ■ • и • . 1—  -  удельная внутренняя динамическая нагрузка;
V и

§я -  коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой передачи и 
модификации профиля головок зубьев; 5# = 0,06 (см. табл. 3.8);

-  коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления 
зубьев шестерни и колеса; = 4,7 (см. табл. 3.9).

Щ ,» = «н  ' 8 о ' » • ,  —  = 0.06 ■ 4,7 ■ 7,54 • ~  = 9,509 —
V и  1  )  ММ

К  Ии = 1 + = 1 + = 1,277.
Я 687,141

-  коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку,
^ = 1,0 ;

^Я а ~ коэффициент, учитывающий распределение нагрузки. Для 
прямозубых передач К Н(Х~ 1.

К н  = К А - К Н а - КНр - Кн 0  =1 1-1,35-1,277 = 1,724:

стя  = 190 • 2,495 • 0,8 6 1 • Л /--8 7 ~.1 4 1 .1̂ -2 4 :15 ] ) = 39 7 ,1 5 9  МПа.

Аа = |ая? ~ая|

50-20-5 

397,599-397,159

397,599
■1 0 0 % = 0 .1 1 1%.

Условие: 0,9 • СТ/#> < <зн  < 1,05 • аНР выполняется.

Проверочный расчет передачи по напряжениям изгиба (см. п. 3.4.5). 
Проверочный расчет на усталость по напряжениям изгиба выполняем 

ПО условию прочности (Т/г < сур.
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где Ур8 -  коэффициент, учитывающий влияние формы зуба и концентра

ции напряжений для прямозубых передач: гу\ = г\ -  25, гу2 = г2 = 125.
По рис. 3.9

Расчет будем производить по колесу Орр =257,353 МПа. Принимаем

Уг -  коэффициент, учитывающий перекрытие зуба. Для прямозубых 

передач Уг = 1;

Кр -  коэффициент учитывающий наклон зуба. Для прямозубых пере

дач = 1;

К -  коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 

зубьями. Для прямозубых передач К ра - 1;

К рр -  коэффициент, учитывающий неравномерность распределения на

грузки по длине контактных линий. Определяется по рис. 3.11 -  Кр^ = 1,75;

К л -  коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку

К  л = 1-

где 6р -  коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой передачи и 
модификации профиля головок зубьев, 5/. = 0,16;

-  коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления 
зубьев шестерни и колеса, § 0 = 4,7 (см. табл. 3.8).

= 3,9; = 3,6.

Определим отношение Дальнейший расчет будем производить

для того зубчатого колеса, у которого это отношение меньше:

Г ^ = Г га = 3,6.

-  коэффициент внутренней динамической нагрузки,

окружная динамическая нагрузка,
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= 5 ^ г о - и = 0,16-4,7-7,54-,/-^ = 25,36 —  ;
V и V 5 мм

^  = К Ра • К рр • ̂  = 1-1,75 • 1,738 • 1 = 3,0415;

687,141-3,0415

2 0 -2
= 188,095 МПа.

сурр = 257,353 МПа.

188,095 < 257,353 -  условие прочности выполняется.

Задачи для самостоятельного решения

Задача 1. Определить диаметры делительных окружностей пары цилинд
рических косозубых колес и угол наклона зуба, если 2 ] = 25, щ = 960 мин-1,

Задача 2. Прямозубая цилиндрическая передача имеет следующие па
раметры: 2\ = 22, г2 = 110, с1а\ = 120 мм. Определить модуль передачи и ее 
межосевое расстояние.

Задача 3. Определить межосевое расстояние ан и число зубьев колеса 22 
прямозубой зубчатой передачи, если известны диаметр делительной окруж
ности шестерни = 80 мм; число зубьев шестерни 2\ = 2 0 ; передаточное 
число и = 2,5. Зубчатые колеса нарезаны без смещения инструмента.

Задача 4. Определить силы в зацеплении понижающей цилиндрической 
косозубой передачи и изобразить схему действия сил, если шестерня имеет 
верхнее расположение, левый наклон зуба и вращается по часовой стрелке. 
Передаваемая мощность Р\ = 10 кВт; щ = 1450 мин-1; тп -  2 мм; 2\ = 23; 
(3 = 8°40\

Задача 5. Определить силы в зацеплении понижающей цилиндрической 
косозубой передачи и изобразить схему действия сил. если шестерня имеет 
нижнее расположение, левый наклон зуба и вращается против часовой стрел
ки. Передаваемая мощность Р х -  7 кВт; щ = 1450 мин"1; тп = 2 мм; 2\ =21; 
|3 = 8°40'.

Задача 6. Какое передаточное отношение имеет трехступенчатый редук
тор, если вращающий момент на ведущем валу Гвх = 32 Нм, а на ведомом -

п2 = 300 мин'!, тп = 3,5 мм, ац. = 186 мм.



в̂ых ~ 1021,35 Нм, потери одного зубчатого зацепления составляют 3 %, 
одной пары подшипников -  0,5 %.

Задача 7. Рассчитать число циклов нагружения зубчатого колеса од
ноступенчатой цилиндрической передачи за 12 ООО часов работы, если час
тота вращения колеса п = 128 мин- . Нагрузка постоянная.

Задача 8 . Определить вращающий момент, который может передать 
одноступенчатый цилиндрический редуктор с косозубыми колесами, если 
(3 = 14°50'; с1] = 60 мм; и = 4; щ = 960 мин-1; у|/ы = 0,4; <Тнр = 480 МПа. Коле
са нарезаны без смещения инструмента.

Задача 9. Определить величину вращающего момента, которую мо
жет передать открытая зубчатая цилиндрическая передача прямозубыми 
колесами по напряжениям изгиба, если число зубьев шестерни 2\ — 25; 
число зубьев колеса г2 = 75; модуль т = 4 мм; = 0,4; щ = 120 мин-1; 
о[:р ~ 210 МПа.

Задача 10. Определить величину вращающего момента, которую мо
жет передать открытая зубчатая цилиндрическая передача прямозубыми 
колесами, если в опасном сечении возникает напряжение аР = 117 МПа 
при коэффициенте нагрузки КР = 1,22. Параметры ведущего зубчатого ко
леса: г = 20; Ъ = 40 мм; ан. = 20°, УР8 = 4,19 \т = 2,5.

Таблица 3.3

Значения межосевых расстояний а» (ГОСТ 2185-66)

Ряд Межосевое расстояние ам„ мм

1 40, 50. 63, 80. 100. 125,160. 200, 250, 315, 400, 500 ...
2 71.90. 112. 140. 180. 224.280,355,450,560,710...

Примечание. Ряд 1 следует предпочитать ряду 2.

Таблица 3.4

Значения модулей зубчатых колес т (ГОСТ 9563-79)

Ряд Модули т, мм

1 ...1,0; 1,25; 1,5; 2,0; 2,5; 3; 4; 5; 6 ; 8 ; 10; 12 ...
2 ...1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7; 9...

Примечание. Ряд 1 следу ет' предпочитать ряд} 2; для факторной промышлен
ности допу скаются т = 3.75; 4,25; 6.5 мм; для автомобильной промышленности 
допускается применение модулей, отличающихся от установленных в настоящем 
стандарте.



Таблица 3.5

Значения предела выносливости материала зубчатых колес
при изгибе

Марка стали

Термическая 
или химико
термическая 
обработка

Твердость зубьев

®РИтЬ’ МПана поверх
ности в сердцевине

45, 50, 40Х, 40ХМ, 
40ХФА, 35ХМА

нормализация,
улучшение 190-305 НВ 1,75 НВ

40Х, 40ХФА, 50ХМ объемная
закалка 45 -  55 НКС 500- 550

40Х, 40ХН2МА закалка при 
нагреве ТВЧ 48 -58 НКС 25 -35 НКС 700

20Х, 18ХГТ, 25ХГТ, 
20ХГР, 12ХНЗА цементация 56 -  63 НКС 30 -  45 НКС 800

20ХЗМВФ, 40ХФА, 
38Х2МЮА азотирование 700 -  950 НУ 24 -  40 НКС 300 + 1,2 НКС 

сердцевины

Таблица 3.6

К определению предела контактной выносливости материла
зубчатых колес

Способ термической 
и химико-термической 

обработки зубьев

Средняя твердость 
поверхности зубьев

Формула для расчета 
значений <Утть, МПа

Нормализация 
или улучшение

менее 350 НВ <*Н1ипЪ = 2 НВ + 70

Объемная и поверх
ностная закалка

36-52 НКС н̂ить ~ 17 НКС + 200

Цементация и нитро- 
цементация

54-63 НКС втш> ~ 23 НКС

Азотирование 550-750 НУ 1050

Таблица 3.7

Степени точности зубчатых колес

Степень
точности

Предельные окружные скорости колес
прямозубых непрямозубых

цилиндрических конических цилиндрических конических
6 до 15 до 12 до 30 до 20
7 »  10 »  8 »  15 »  10
8 »  6 >4 »  10 »  7
9 »  2 »  1,5 »  4 »3
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Таблица 3.8

Значения коэффициентов 5^ и 6Н

Вид зубьев Яг

Значение 5я при твердости 
поверхностей

Ор
Н\ ИЛИ # 2

меньше 350 НВ
Н\ или Н2 

больше 350 НВ
Прямые:
без модификации головки; 0,16 0,06 0,14
с модификацией головки 0,11 0,04 0 ,10

Косые и шевронные 0,06 0 ,02 0,04

Таблица 3.9

Значения коэффициента

Модуль т, 
мм

Степень точности но нормам плавности по ГОСТ 1643-81

6 7 8 9

До 3,55 3.8 4,7 5,6 7,3

До 10 4,2 5,3 6,1 8,2

Свыше 10 4,8 6,4 7,3 10,0

Таблица 3.10

Ориентировочные значения коэффициентов КНа и КРа

Окружная скорость, м/с Степень точности КНа К р.«

7 1,03 1,07
До 5 8 1,07 1,22

9 1,13 1,35
7 1,05 1,20

Свыше 5 до 10 8 1,10 1,30
7 1,08 1,25

Свыше 10 до 15 8 1,15 1,40
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Рис. 3.9. Коэффициент учитывающий форму зуба и концентрацию напряжений: 
2, -  число зубьев эквивалентного прямозубого зубчатого колеса

5

1.6

№

V

1,2

При Н( < 35 О НВ или Н& 350Ив При >}50Н5 и И2 >350НВ

ФкЬй *М

106
Рис. 3.10. График для определения коэффициента А'нр
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4. КОНИЧЕСКИЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ

4.1. Общие сведения

Рассматриваются ортогональные конические передачи, которые име
ют преимущественное применение в приводах.

Исходные данные.
Ру, Р2 -  мощности на ведущем и ведомом валах, кВт; 7], Т2 -  вращаю

щие моменты на шестерне и колесе. Нм; щ , п2 -  частоты вращения шестер
ни и колеса, об/мин; и -  передаточное число зубчатой передачи; вид пере
дачи -  коническая с прямыми или круговыми зубьями, закрытая, открытая 
(р. 3.5.1 п. 4).

График нагрузки (рис. 3.6), режим работы, срок службы: в годах 
1л(5-10 лет); коэффициент использования в течение года К гол (0,7-0,8); ко
эффициент использования в течение суток К СУТ (0,3; 0,6 или 0,9), в часах 

ЬI, = 365 • 24 • Ьл • АТГ0Д • К сут; материал (табл. 4.1).

Числовые значения величин, входящих в исходные данные, определя
ются при кинематическом и силовом расчетах привода.

Таблица 4.1

Материалы колес и допускаемые напряжения

Элемент
передачи Материал

■^пред
с

пред

Термо
обработка

(ТО)

Твердость 
НВ(НКСЭ)

° Н Р
МПа

О р р

МПа

Шестерня

Колесо

Р. 3.41 
табл.3.5

Задаются пред
варительно 
(р. 3.5.1, п. 5)

Табл. 3.5 Табл. 3.5 п. 3.4.2 (3.1) п. 3.4.2 (3.4)

Расчет допускаемых контактных напряжений <зНР ведется по форму
ле (3.1) р. 3.4.2. Расчет допускаемых напряжений изгиба Орр ведется по 
формуле (3.4) р. 3.4.2.

4.2. Геометрические и кинематические параметры

Плоское производящее колесо для конических зубчатых колес являет
ся аналогом рейки для цилиндрических колес, поэтому целесообразно фор
му и размеры зубьев задавать для плоского колеса.

Контур зубьев условной рейки, идентичный развертке на плоскость 
торцового сечения теоретического (номинального) исходного плоского ко- 

/ 2леса 2с~ ^ 2х +2 2 , называется торцовым теоретическим (номинальным)
исходным контуром.
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Различают внешний средний и внутренний торцовые теоретические 
(номинальные) исходные контуры, отвечающие соответствующим сечени
ям плоского колеса.

Внешний торцовый теоретический исходный контур, или просто ис
ходный контур, принимают в качестве стандартного, параметры которого 
регламентированы и приведены в табл. 4.2.

Таблица 4.2

Параметры исходного контура

Численное значение
Параметры Обозначение ГОСТ 3754-81 ГОСТ 16202-81 

=0° -35°
Угол профиля а (а„)

оОс-)IIб а„ = 20°
Коэффициент высоты /г* 1 1головки Г1а

Коэффициент радиаль *
0,2 0,25ного зазора с

Коэффициент радиуса 
кривизны переходной 
кривой в граничной 
точке профиля

*
р /

> 0 ,2 , 
но не более 0,304

0,379 
и 0,532 (тп <  1)

Основные геометрические размеры конических колес определяются 
по табл. 4.3, с учетом формы зубьев колес по ГОСТ 19326-73. Расчет геомет
рических параметров конических передач с круговыми зубьями (табл. 4.3)

(те)может производиться при округлении до стандартного значения т(ех -  
внешнего торцового модуля или ттп(тп) -  среднего нормального модуля, 
связанных соотношением

»><е = 7 --------- <4Л >(1-0,5АГй<?)созРи

где К Ъе (табл. 4.3), {3„ -  угол наклона зуба в середине ширины зубчатого 
венца (рис. 4.2).

Для прямозубых конических передач, имеющих зубья формы I, в качест
ве основного принимается внешний окружной модуль т(е. В связи с этим 
при известном значении молуля (ттп)р  с использованием зависимости (4.1) 
определяется внешний окружной модуль (т(е)р . С учетом полученных 
значений внешнего окружного модуля (т(в)р  и (т(е)н  окончательно при
нимается его стандартное значение (табл. 3.4). Для конических передач
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с круговыми зубьями формы II и III в качестве основного принимается 
нормальный модуль ттп. При известном значении модуля (т1е)н  из усло
вия контактной выносливости определяется модуль (тпт)н :

Стпт)н = К е ) Я (1_ 0 ’5^ ) СО8Р«-

Таблица 4.3

Расчет основных геометрических параметров конических передач 
с прямыми и круговыми пропорционально-понижающимися зубьями 

(форма I) при межосевом угле ^ = 90°

Параметры
Формулы

для прямозубых передач для передач с круговыми 
зубьями (форма I)

1 2 3
Внешний делительный 
диаметр (1е\ — , с(е2 — те?2 е̂\ ~ 1’ ^е2 ~ т1е^2

Внешнее конусное рас
стояние Ке = 0.5 тег с Ке — 0,5ш^е2с

Ширина зубчатого 
венца Ъ < К ЪеЯе;Ь < 10т(е (или Ь <10те при (3„ = 0)

Среднее конусное рас
стояние К = К е -0 ,5 Ь

Коэффициент ширины 
зубчатого венца К Ъе = Ь / Кр ~ 2 ! [(м / Кт ) + К т <0,3* (0,285 реком.)

Средний окружной (т) 
и нормальный (т„) мо
дули

т = теК/Ке - те( \-0 ,5КЬе)
т „ = (т 1еК / К е) созр„ = 
= те(т(е -  Ь / 2С) с°зр„

Средний угол наклона 
зуба - Р«=35°

Средний делительный 
диаметр с/| = = т^2

^  =т„г] /со8(3„;

с12 = тпг2 ! 008
Угол делительного ко
нуса = агс!§(^1 / 22); б1 = 90° -  5]

Высота ножки зуба 
в среднем сечении к/ 
и внешняя высота нож
ки зуба кГе

/?уе1 = (ка *+с* +Х\ )те : 

к {е1 = (ка*+с*  +х] )те

к^ = (ка *+с* -х } )те ; 

к ,-2 = (ка * +с * )те

Высота головки зуба 
в среднем сечении ка 
и внешняя высота го
ловки зуба кае

кае\ =(ка + х])те; 

К е 2  = 0 ю  * ~ х \ ) т е

ка\= (к а * + х п1)тп;

К 2 = ( Н а * - х п \ ) т п
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Окончание табл. 4.3

1 2 3

Угол ножки зуба
Ъп = ш а ф м /Кеу, 

0 / 2  = агс1 ф Ге2/Кг)

0 /1  =агс1§(/г/ 1/7?); 

0 / 2  = агс1§(/т/1 /Д)

Угол головки зуба ®а1 ~ ® /1’

Угол конуса вершин §а! = $ 1  - 0 а1; 6 а2 = ^ 2  ~ ® а 2 ’

Угол конуса впадин § /1  = — 0 у ]; б/ 2  = 6 2 - 0 у 2;
Увеличение высоты го
ловки зуба при перехо
де от среднего сечения 
на внешний торец

— Акае1= 0,5ЬХ^ай
Акае2 =0,5Ы §ва2

Внешний диаметр вер
шин зубьев

^ае1 — е̂\ + “^ае1 §Ш&1> 
^а е 2 ~ ^е7  2 8Шб2

^ае 1 ~ ^ е \

а̂е2 ~ ̂ е2 + ̂ а е 2 + ^ 1ае2)С08^>2
Расстояние от вершины 
до плоскости внешней 
окружности вершины 
зубьев

#1 = 0 , 2 ^ 2  ~ К е \  8*п 5 1;
Вх =0,5б/г1 -11ае25тд2

В] = 0 ,5 ^  -Фае\ +А/^е1)5т81; 
В\ — 0, — (кае2 + Л/гае2) зш §2

* Коэффициент кт =0 ,6  при консольной установке шестерня и кт =0,8  при
опорах, расположенных по обе стороны от шестерни в непосредственной бли
зости от зубчатого венца

Различают 3 основные формы зубьев.
Осевая форма I (рис. 4.1, а) с пропорционально понижающимися 

зубьями, при которой образующие делительного конуса и конуса впадин 
пересекаются в одной точке, такую форму имеют зубья прямозубых кони
ческих колес, а также колеса с круговыми зубьями при небольших значе
ниях модуля, предпочтительно тп = 2-2,5; = 20-100.

Осевая форма II с равноширокими зубьями, при которой вершины 
делительного и внутреннего конусов не совпадают (рис. 4.1, б). При такой 
форме ширина дна впадин обеспечивается постоянной, а толщина зуба по 
делительному конусу увеличивается пропорционально расстоянию от вер
шины. Эта форма позволяет одним инструментом обрабатывать сразу обе 
поверхности зубьев колеса тп = 0,4-25 мм; 2ГС = 24-100.

Осевая форма III (рис. 4.1, в) с равновысокими зубьями, при которой 
образующие делительного и внутреннего конусов параллельны. Эта форма 
применяется для круговых зубьев при Ъг > 40 и при средних конусных рас
стояниях до 75-750 мм, тп = 2-25 мм.

Для повышения износостойкости и сопротивления зубьев заеданию 
с помощью высотной коррекции выравниваются удельные скольжения 
зубьев шестерни и колеса, а с помощью тангенциальной коррекции -  их 
изгибная прочность. Тангенциальная коррекция применяется здесь вместо 
угловой коррекции, использование которой создает трудности в сохране-
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нии точного значения межосевого угла передачи Е. При тангенциальной 
коррекции для конических колес специальный инструмент не требуется, 
так как изменение толщины зубьев достигается раздвижкой или сближени
ем резцов, обрабатывающих противоположные профили зубьев.

а

Рис. 4.1. Основные формы зубьев
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Коэффициент тангенциального смещения (изменения толщины зубьев)

хх1 = - х х2 = а[\1й - 1). (4.2)

Тангенциальное смещение следует применять при и >2,5, когда чис
ло зубьев шестерни обычно мало. Шестерню рекомендуется выполнить 
с положительным радиальным (высотным) смещением, а колесо с равным 
по величине отрицательным, определяемым для прямозубых конических 
передач по ГОСТ 19624 и передач с круговыми зубьями по ГОСТ 19326 
или по формуле ЭНИМС:

, ( л 1 ^ 1со53Вш
хп(е) 1 = ~ х п ( е М = Ь 1----- г  \ --------- > ( 4 3 )

V и у V

где хп, хе -  коэффициенты смещения (радиального) -  средний нормаль
ный и внешний окружной -  для конических колес соответственно с круго
выми зубьями и прямозубым.

В выражениях (4.2) и (4.3) коэффициенты а и Ь определяются по 
табл. 4.4.

Таблица 4.4

Коэффициенты а и Ь

Коэффициенты

Конические передачи

прямозубые 
при передаточном числе и

с круговыми зубьями 
при передаточном числе и

1-2,5 2 ,5-6,3 1-2,5 2 ,5-6,3

а — 0,04 — 0,14

Ъ 2 2,4

4.3. Проектировочный расчет

Проектировочному расчету конических зубчатых передач предшеству
ют кинематический расчет с определением передаточного числа передачи, 
выбор материала, способа его химико-термической обработки и соответ
ствующих допускаемых напряжений.

Из условия контактной выносливости (4.5) находится внешний дели
тельный диаметр закрытых передач, работающих в корпусе.
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4.3.1. Расчетный внешний диаметр шестерни, мм

Данные по расчету приводятся по [9]:

„  , „ Т2кт кА Ю3
ае\ = ^ з  — 5— 77—,— ;— 2 ’ мм> (4-4)

У У а) (! ~ Ч е ) Ч е и

где кд = 101 М Ра1/3 -  для прямозубых передач Р = 0°; к  ̂ -  90М Ра1/3 -  для 
передач с непрямым зубом; кЬе -  коэффициент ширины зубчатого венца 
относительно внешнего конусного расстояния кЬе = ЫКг -  0,2...0.3; кщ -  
коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по 
ширине венца, выбирается по рис. 4.3 в зависимости от твердости и \|/^§; 
кА -  коэффициент внешней динамической нагрузки (табл. 4.5); \ н  -  ко
эффициент, учитывающий изменение прочности конической передачи по 
сравнению с цилиндрической; (у н  =0,85) -  для прямозубой передачи, пе
редачи с непрямым зубом определяются по табл. 4.6.

Таблица 4.5

Значения коэффициента внешней динамической нагрузки кЛ
ГОСТ 21354-87

Режим нагружения двигателя Режим нагружения ведомой машины
1 О 3 4

Равномерный 1,00 1,25 1,50 1,75

С малой неравномерностью 1,10 1,35 1,60 1,85

Со средней неравномерностью 1,25 1,50 1,75 2 ,0 0  и выше
Со значительной неравномер
ностью 1,50 1,75 2 ,00 2,25 и выше

Таблица 4.6

Значения коэффициентов \ н  и \ Г , учитывающих изменение
прочности конической передачи с непрямым зубом но сравнению 

с прочностью цилиндрической передачи [9]

НВ] <350 Н Щ  > 45 Н Щ  >45
НВ2 <350 НВ2 < 350 НКС2 > 45

у Я 1,22 + 0 ,2 1 м 1,13 + 0,13м 0,81 + 0,15м
V/? 0,94 + 0,08м 0,85 + 0,04м 0,65 + 0,11м
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4.3.2. Определение модуля конических передач, 
работающих без корпуса (открытых)

Зубчатой паре приходится работать в условиях абразивного износа, 
поломка зубьев является определяющей при выборе основных параметров 
передачи, поэтому проводится выбор модуля передачи из условия изгиб- 
ной прочности [9]:

= ктз
Чр2\<5рр , 2 и\1и2 + \кЬе( \ - 0 ,5 к Ье )

где кт =1,75((3 = 0°); остальные параметры определяют аналогично р. 4.3-
4.4. Полученное значение модуля согласуется с величинами т(е$ = 0° = <Ле\^\ 
при р = 0° или т„р = 35о = (1,7 Ке/2 С) со$р„ при р = 35°.

Для реверсивных передач а № следует уменьшить на 25 %.
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Рис. 4.4. Пространственная схема сил

4.4. Силы в зацеплении колес

В конических зубчатых передачах, независимо от формы зуба, нормаль
ная сила Рп также определяется через три составляющие -  окружную Р{,
распорную (или радиальную) Рг и осевую Ра:

для ведущего зубчатого колеса

Рх ~-Рг (1§ азтР ) ± зт(3/7соз8) / соз(3,г;
(4.5)

РГ = Р( ( 1§а созР) + 51п(3,7 зт5 ) / соз|3„; 

для ведомого зубчатого колеса

Рх- Р ( (1§ а з т б )  + зт(3„ созб) / соз(3,2;
(4.6)

Рг =Р{ (1§асоз8 ) ± зт(377 зт5 ) / соз(3„.

В формулах (4.5) и (4.6) надо брать верхний знак, если направления 
вращения и винтовой линии совпадают, нижний, в противном случае.
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Значения составляющих сил для конических передач определяются по 
формулам, приведенным в табл. 4.7; знаки в зависимости от направления 
зуба и вращения колеса берутся по табл 4.8. Направление вектора окруж
ной силы Р1 противоположно направлению вращения для шестерни и сов
падает с ним для колеса (рис. 4.4). Распорная сила Гг для прямозубых
передач направлена к центру колеса, для косозубых передач и передач с кру
говым зубом ее направление определяется знаком, полученным при расчете 
значения силы. Если величина силы получается со знаком «плюс», то век
тор направлен к центру колеса; если со знаком «минус» -  от центра вер
шины конуса; для колес с косым и круговым зубом направление вектора 
определяется знаком при нахождении силы. Если величина силы полу
чается со знаком «плюс», то вектор направлен от вершины конуса, если со 
знаком «минус», то к вершине конуса.

Таблица 4.7

Определение сил, возникающих в конических зубчатых передачах

Сила Конические зубчатые колеса
с прямым зубом с круговым зубом

Окружная „ 2-10  ЪМ

т
Распорная
(радиальная)

г- 2 ^ Т .г г = ----------х 1§а„ соз 5 2 103 Г
/Г  =  —------- х  ( 1 § а „  С08 8  ±  5Н1Р 51П 8 )

^ „ С О З р

Осевая г  2 1 0 ЪТ 4 . в
, х 1 § а , 75 Ш б

2 -103 Г
Ра = ---------------х ( 1 § а „  51П б ± 81П Р С08 5 )

с}т

Таблица 4.8

Определение знаков сил
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Окончание табл. 4.8

4.5. Проверочный расчет конических передач

4.5.1. Расчет зубьев на контактную прочность

Расчетные контактные напряжения, МПа [9, 19].

„  „  01м;/тт ''\и  + 1  . .
а Н = 2 Н '2 Е '2 г ' \ \ ----- -------- -®НР> И-7)

V// • т\ ■ и

где 7,н  =1,77 для прямых зубьев;

= О, 2 Н - 1.77 • со5рп для косых зубьев. = 0 °- 35° -  коэффициент, 
учитывающий форму сопряженных поверхностей зубьев;

2 е -2 1 5  -  коэффициент, учитывающий свойства материалов колес,
МПа-0’5.

2 5 = 1 для прямых зубьев,

7.? -  —---- для косых зубьев -  коэффициент, учитывающий суммар
н а

ную длину контактных линий.

р 1 I 1,  ̂ I Н п’Нг ~ ' На ‘ II8 * *7/у ' ^л ~ удельная расчетная окружная си ла ,---- .
Ъ ' мм

<оцр -  допускаемое контактное напряжение, определяется в соответ
ствии с п. 3.4.2. (3.1).

к На -  коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 
зубьями; кНа =1 для прямых зубьев. кНа определяется по табл. 4.9 для 
непрямых зубьев; кн р -  коэффициент, учитывающий неравномерность рас
пределения нагрузки. Определяется, после уточнения геометрических па-
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раметров, по рис. 4.3 от твердости зубьев и \|/^§; кНу -  коэффициент, учи
тывающий динамическую нагрузку, возникающую в зацеплении; опреде
ляют в зависимости от степени точности и твердости зубьев по табл. 4.11; 
кА ~ коэффициент внешней динамической (по табл. 4.5); ун  -  определяет
ся по табл. 4.6 для непрямых зубьев, = 0,85 для прямых зубьев.

4.5.2. Расчет зубьев на прочность при изгибе

Напряжение изгиба в опасном сечении

&Р1.2  ~  ^Г81.2  ' -  С Р Р 1 2 ’Ур-т„

р
где му, = —  • к™ -кра ■ к 4 ■ кРг -  удельная расчетная окружная сила при 

Ъ

изгибе, крп -  коэффициент, учитывающий неравномерность распреде- 
мм

ления нагрузки по ширине венца (рис. 4.3); кРа -  коэффициент, учитываю
щий распределение нагрузки между зубьями, для прямых зубьев кра = 1, для 
непрямых определяется по табл. 4.9; кА -  по табл. 4.5; кРх -  по табл. 4.11; 
Ур -  по табл. 4.6 для непрямых зубьев и гу. = 0,85 для прямых;

Ур 12 ~ коэффициент, учитывающий форму зуба; определяют в зави
симости от коэффициента смещения .г и эквивалентного числа зубьев пря
мозубой передачи ^ У1,2 = ^ 1,2  ̂с0 5 ^1,2 и биэквивалентного числа зубьев

%уП12 ~ ^  12 ! созб] 2 • соз Р/г конической передачи с непрямыми зубьями;

Таблица 4.9

Значения коэффициентов кНа и учитывающих неравномерность 
нагрузки одновременно зацепляющихся пар зубьев [9]

Окружная скорость 
колес V, м/с Степень точности к На кра

7 1,03 1,07
До 5 8 1,07 1,22

9 1ДЗ 1,35

Свыше 5 до 10 7 1,05 1,20
8 1,10 1,30

Свыше 10 до 15 7 1,08 1,25
8 1,15 1,40
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}р -  коэффициент, учитывающий наклон зубьев -  Ур = 1  для прямых

зубьев и Ур = 1 -  ([3° /140) для непрямых;
Уе -  коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев -  Уг -1  и

Уг = 1 /га для непрямых зубьев еа = С05(3„.1,88-3,3
22 У.

Расчет производят по тому зубчатому колесу пары, у которого меньше 
отношение о РРХ2 !Ур\,2-

4.6. Примеры расчета конической зубчатой передачи 

Пример 1.
Рассчитать прямозубую коническую зубчатую передачу при данных, 

приведенных в примере 3.5.1 р. 3.5. Опоры -  роликовые подшипники. 
Передача выполнена по схеме 1 рис. 4.3.

X = 90°, щ =945 — , и = 3,15. 7̂  =100 Н м,
мин

т; =296,611 Н-м, «9 =300— ,
мин

передача нереверсивная.
1 = 5 лет, А'год = 0,8; Ксут =0,7;

материал -  Сталь 40Х; ТО -  улучшение (табл. 3.5). 1Щ =270, НВ2 =230, 
<зНР = 374,2 МПа, а РРХ = 278 МПа, о РР2 = 231 МПа,
К Ъе = 0,3, 2 , =16, 2 2 = 2 , и = 16-3,15 = 50,

52 = агс1ё 3,15 = 72°387422 = 72°23'15", ^  = 17°3б'45",
х ,= 0 ,03 + 0,008(м-2,5) = 0,03 + 0,008(3,15 -2 ,5 ) = 0,0352, х2 =-0,0352.
Определяем по (4.4) при

Къе п у  = ----------- ------ — = ----------------------— 1— - = 0,556
( 2 - К Ъе) Л ф х (2 -0 ,3 )•  {§17 3645 

из рис. 4.3 К н р = 1,18; см. р. 4.3.1 -  для прямозубых передач

„ 1Л1 296611 1,18 1 -1,3 10_ . .  
а ’ = 101 з/---------------о--------------------------7  -123,65 мм,

у  0,85-374,22 -(1 -0 ,3)-0,3-3,152 

где \'Н = 0,85 для прямых зубьев К А = 1, табл. 4.5; К ц у  = 1,3, табл. 4.11;

= = 8 мм; (1еХ =т,е -^  =8-16 = 128мм; 
16

с1е2 = Ще • г 2 = 8 • 50 = 400 мм.

т1р
1г 2Х 16

121



Внешнее кону сное расстояние

К е ~  — ~ ~ 1 ---------- ------------- = 2 1 2  ММ.
2 -5т 5 ! 2-81п17°3645 

Ширина зубчатого венца Ьч, = К Ье ■ Ке = 0,3 • 212 = 64, принимаем

, Ьл V 55
— Ки„ — ---- — -----  — 0 , 26.

Ье Ке 212

Средний начальный диаметр с1т{ -с1е] (1 ~ 0,5) -128 (1 -  0,5 • 0,26) = 112, 
ат2 = 400-(1 -  0,5 • 0,26) = 350 мм.

Среднее конусное расстояние Кт -  Кг -  0,56 = 212 -  0,5 • 55 = 184,5 мм.
о 184,5Среднии модуль тт =т(е ■ —— = 8 -------- = 7 мм.

Ке 212
Число зубьев эквивалентных зубчатых колес

2  -  ^  -  16 -16 Р.-^хи — , ,  -  I »  — -1о,о,
1 созб, соз17°3645

7  _ 50~ 5 — . » —165.
СО8О2 соз72 2315

Ширина зубчатого венца Ъц, = К Ье Ке ~ 0,26 • 212 = 55 мм.
Окружная скорость по среднему делительному диаметр}'

У _ Т1с1т\П\ _ тт-112-945 _ м
т ~ 60-1000 “  60-1 ооо- -  ’ 7 '

По таблице 3.7 назначаем степень точности передачи Ст 8 .

Проверка на контактную выносливость

Окружная сила в зацеплении

р  _ 2000-7, , 2000-296,611 _ ш 5  

'  4 л2 350

Коэффициент, учитывающий распределения нагрузки, для прямых 
зубьев К Н а - 1, тогда удельная расчетная окружная силы



Расчетные контактные напряжения <зн , Н/мм", при 1 Н - 1  ,77 -  коэф
фициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей зубьев (4.2.1) [9];

Т,Е =275 МПа -  коэффициент, учитывающий механические свойства 
материалов колес; 2Ге = 1 -  коэффициент, учитывающий суммарную длину 
контактных линий.

• 7

а Я
Л

_  Х 1 1 .275.!. I 45-^3 ,152 + 1 = ^  ^
0,85 -^„1  -и V 0,85-112-3,15

Условие выполнено. При значительном расхождении можно уточнить 
длину зуба Ь = Ъ' {он/оИРу.

Расчет зубьев на выносливость при изгибе

1) К р у  =1,48 -  коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку 
в зацеплении (табл. 4.11);

2) Кр^ =1.42 -  коэффициент, учитывающий неравномерность распре
деления нагрузки по ширине венца на рис. 4.3;

3) К р а = 1 -  коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж
ду зубьями;

4) Ур8 \ = 4 ,25, Ур$х =3,59 ~ коэффициент, учитывающий форму зуба 
при 2 уГ] =16,8 и при 2 г/2 =165 (рис. 3.9).

Рассчитаем соотношение

Орр 1 _ 278  ̂ ОрГ2 _  237 
^51 4,25 3,59

Расчет ведем по шестерне.
н

5) Удельная расчетная окружная сила.
мм

К  1695
1Мрг -  —  ■ К р ^ - К р у  •К р а ■ К А = -^ --1 ,4 2 -1 ,4 8 -1 -1  = 65.

Расчетное напряжение изгиба зуба, МПа

® Р\ = Г ^ Г !— ' У Г ■ !р • П = 4 -2 5 ' 1' 1 = 4 6 ’4 2  5  27$ = а я л ,0,85 -/ит  0,85-7

где для прямых зубьев }р = 1, Уг = 1. 
Условие выполнено.
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Пример 2.
Рассчитать коническую зубчатую передачу с круговыми зубьями при 

данных, приведенных в примере 1. Опоры -  роликовые подшипники, пере
дача выполнена по схеме 1, рис. 4.3.

X = 90°, ^ = 9 4 5  — , « = 3,15, Г2 = 296,611 Н м, « 2 = 3 0 0 — ;
мин " “ мин

передача нереверсивная, I  = 5 лет, К [оа = 0,9, К сут = 0,7;

материал -  сталь 40х, ТО -  улучшение;
НВ{ = 270, НВ2 = 230, а НР = 374,2МПа; 
с̂ рр\ — 278 МПа, стрр2 — 237 МПа;
К Ъе = 0,3, 2  ̂ = 16 ,г2 =?1  и = 16 • 3,15 = 50;

52 = агс1§3,15 = 72°3 87422 = 72°23'15";

^  = 1703645".

Проектировочный расчет на контактную выносливость:

Определяем: \цъъ = — - А -  = ----------- 0,3  0 ~  -  = 0,556.
( 2 - К Ъе)хф , (2-0,3)*§17°3645

Определяем: К'н р = 1,18 по рис. 4.3.

Расчетный внешний диаметр шестерни, мм, определяем по формуле 
(4.4):

^ 296611-1,18-1-1,3 01Г ,  а  90 -------------- -------------------------- = 84,56.
у 1,88-374,2 (1-0,3)-0,3-3,15

К А = 1 -  коэффициент внешней динамической нагрузки ГОСТ 21354-87. 
К н§  —1,3 -  коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку в за

цеплении принимаем предварительно (табл. 4.11).
=1,22 + 0,21-м = 1,22 + 0,21-3,15 = 1,88  (табл. 4.6) при НВ] 2 < 350,

Кд -- 90 при круговых зубьях.
Модуль внешний окружной, мм

ае1 84,56 с с
т(е= —  = —:г г - ^ 5’5- 

2 ; 16

Принимаем средний нормальный модуль, мм

тт = — _ . = з 9 2  « 4.
1 + 0,5 -К Ье 1 + 0,5-0,252
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Средние делительные диаметры, мм

ат1 = 4-16 = 64, ат2 = 4 -50 = 2 0 0 . 

Среднее конусное расстояние, мм

Я тпЧ* [ + 2 2 _ 62 +502
т 2созР„ 2со835° 

Внешние делительные диаметры:

= 128,175.

=■
т(е^ + 2$ _  5,5^16" + 50"2  ^ 5 > Л / 2  '  с л 2 = 144,368.

2 2 

Рабочая длина зуба, мм:

^  = Ке • К Ъе = 144,368 • 0,252 = 36,38 = 36. 

По формуле (4.3):

х п(е)] ~  х п{е)\ ~  ^

х \ =  х п\ = 2 . 4

Г . - 4 '
V У

\

I С053р

1
3,15"

(соз-35 
16

Выбираем коэффициент смещения: = 0,6, хл2 = = -0,6; 
коэффициент изменения толщины зубьев шестерни (4.2):

хХ1 = - х Х2 = # • |\[и  -1^ = 0,14^/3,15 - 1 1 = 0,11.

тт-64.945
Окружная скорость, м/с: V = ------------- = 3,2.

™ * 60-1000
Степень точности назначаем по табл. 3.10 Ст. 9.
Окружная сила в зацеплении, Н:

200^  _  2 0 0 0 ^ 6 1 1  =  2 % 6 Д 1 Н .

п и 200

Расчетные контактные напряжения, МПа

а Н  -  г Н  ' 2Е  •

Г:Ыи

V уН 'Л т \'и
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К На К  НрК НУ К А >

Удельная расчетная окружная сила, Н/мм

где коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями 
К Н а - 1,13, АГра = 1,35 табл. 4.9.

Коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку = 1,06
табл. 4.11.

Коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку К А = 1, 
табл. 4.5, режим нагружения двигателя равномерный. Коэффициент, учи
тывающий неравномерность распределения нагрузки по длине контактных 
линий АГ̂ ур =1,17, рис. 4.3,

При значительном расхождении можно уточнить величину Ь = Ь (сн/оцр)2. 
Условие прочности выполнено.

при \|/д5 =

^ = — — •1,131,17-1,06-1 = 115; 
36

Проверка расчетных напряжений изгиба

Удельная расчетная окружная сила при изгибе,----
мм

/ 7 2966
= ~ К р $ ‘К ру 'К р а -К ГА = ——— 1,32-1,12-1,35-1 = 164, 

в 36
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где К ру = 1,12, табл. 4.11, К р  ̂ = 1,32, рис. 4.3;
при = 0,454, К Ра = 1,35, табл. 4.9; -  1, табл. 4.5.

Из рис. 3.8 Ур\ =3,51, хп] = -0 ,6 ,

7  2\ _____________11____________ =  ™  <

1У" соз5г соз^ соз17°36'45"- соз3 35°

Ур2  =3,6 при хп2 = - 0 , 6  и 1 2\п ~ ------------- —------ =-----= 301.
соз72°23'15"-соз 35°

35° 1 1
Гв = 1-------= 0,75, К = -— = —— = 0,758,
Р 140 е ва 1,32

гр  = 0,94 + 0,08 • и = 0,94 + 0,08 • 3,15 = 1,192 (табл. 4.6).

Найдем отношения

= 2 Л  = 7 9 , 2  > 2*22. = 237 = 6 5  8
У г  1 3,51 ? > 2 3,6

Расчет ведем по колесу, так как отношение меньше

= 3,6 • 0,75 • 0,758———  = 70 < 237 = а  РР?.
' 1,192-4

Условие прочности выполнено.

Пример 3.
Примеры расчета геометрических параметров ортогональных кониче

ских передач с круговыми зубьями приведены в табл. 4.10.

Таблица 4.10

Примеры расчета геометрических параметров ортогональных 
конических передач с прямыми и тангенциальными зубьями

Параметры Обозначения и расчетные формулы
Числовые значения

прямые
зубья

тангенциаль
ные зубья

1 ОА. 3 4
Исходные данные

Число
зубьев

Ш естерня 2\ 16 16

Колесо ~2 50 50

Внешний  
модуль, мм

окружной тс 8 -

нормальный тпе - 4
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Продолжение табл. 4.10

1 2 3 4
Внешний
исходный
контур

торцовый
-

По ГОСТ 
13754-68

-

нормальный - - По ГОСТ 
13754-68

Внешний угол наклона 
зубьев,0

0 15

Направление 
линии зуба

Ш естерня - - Правое

Колесо -- - Левое

Расчет
1. Число зубьев плоского 
колеса

2с = ^ + 2 ^ 52,4976 52,4976

2. Внешний окружной мо
дуль, мм Щ с = тп е 1 ^ п е - 4,1411

3. Внеш нее конусное рас
стояние, мм

Ке =0,5 те2с 209,9905 108,6989

4. Осевая форма венца, мм - I II
5. Ширина зубчатого венца, 
мм

ь < о , з к е 63 32

6. Коэффициент ширины 
зубчатого венца

к ы = ь / к . 0,3 0,2944

7. Среднее конусное рас
стояние, мм

Л =  Др - 0 , 5  Ь 178,4905 92,6989

8. Средний угол наклона 
зубьев

К, .
” = ^ $т^пе 0 17°23'20"

9. Средний 
модуль, мм

нормальный тп = тпеК с о з$ п/ ( К е соз$т ) - 3,4112

окружной т = теК/Кс 6,7999 -
10. Средний 
делительный 
диаметр, мм

Ш естерня с1\ =/7/^1/ с о з р  и 108,7991 56,5048

Колесо <Л2 = тг2 = т п-2/с05?>п 399,9973 176.5776

11. Передаточное число и = г2 ! 3,125 3,125
12. Угол
делительного
конуса

Шестерня \ ф х=\!и 17°44'41" 17°44'41"

Колесо «2=1-51 72°15'19" 72° 15’19"
13. Коэффи
циент смещ е
ния

Ш естерня Хе1 и хе„\ 0,46 0,46

Колесо
х е2 ~ ~ х е1 * х еп2 — ~ х еп\ -0 ,4 6 -0 ,4 6

14. Коэффи
циент измене
ния толщины 
зубьев

Шестерня хт1р=0 = 0,03 + 0,008(и- 2,5)

■^тангенциальное ®
0,0352 0,0352

Колесо Л‘т2 =  ~ л‘т1 -0 ,0 3 5 2 -0 ,0 3 5 2
15. Внешняя 
высота голов
ки зуба, мм

Ш естерня а̂с\ ~ ^ а  хе\ ) те 11,68 -

а̂е 1 ~ { ^ 1  хпе\ )тпе - 5,84

Колесо
^ае2 ~ ( хе2 | тг 4,32 -

а̂е 2 ~ у 1а хпе2 ) тпе - 2,16
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Окончание табл. 4.10
1 2 3 4

16. Внешняя 
высота ножки 
зуба, мм

Шестерня
Н; е \ = [ К , + с * ~ хе \ ) т е 5,92 -

к/ е \ = ( к1 + с * - хпе\ )т пе - 2,96

Колесо
1У е 2 = ( И*а +  с * ~ хг 2 ) те 13,28 -

к}е2 ~  +  с ~~ хпе2 ) тпе - 6,64

17. Внешняя 
высота зуба, 
мм

Шестерня II +

I

17,6 8,8

Колесо ке2 кае 2 +  к}е2 17,6 8.8

18. Внешняя 
окружная тол
щина зубьев, 
мм

Шестерня 8е1 =  (0 ,5 л  +  2хеХХ%а +  Хх] )те 15,5268 -

— (0 ,5 я  +  2 х ле|1§сх^ + - 8 ,0372

Колесо 8е1 = (0 ,5  л + 2хе21ёа  + х-хг)те 9,6059 -

яе2 =  (0 ,5  л  + 2хпе2Ща„ +  Хх2)т1е - 4 ,9724

19. Эксцентриситет, мм гг = К е $ ш р „е - 28,1333

20. Вспомогательный коэф
фициент

(Ке - Ъ ) 2 - г ?  

к 1 - г }  )
1 1,0884

21. Угол нож
ки зубьев

Шестерня е л  =  атсЩ(Н/е1/ К е ) 1 °36’53" -
* *

(Иа +с)тп хпе\тпе <д(1 -а гс !^ — ---------- К,1 - а г с ^ - 2^ ——
к  к

- 1°46'56"

Колесо
0 /2  =агс%(/7/ е 2 / К е) 3°37’07" -

0р  =  агс1ё  {Ьа + с )т,к к„ а г ХпЛ'Нпе 
Ке

- 3°43'19"

22. Угол го
ловки з\бь ев

Шестерня
®а1 = ®/2 3°37'07" 3°43'19"

Колесо
0 а2 = 0 /1 1°36'53" 1 °46'56"

23. У гол ко
нуса вершин

Шестерня
$сх1 = 1̂ ^®сх1 2 Г 2 Г 4 8 " 21°27'60"

Колесо
§ а2 = 5 2 + ®<х2 73°52'13” 74°02'15"

24. Угол ко
нуса впадин

Шестерня Ь;] =5, - 0 П 16°07'47" 15°57'45"

Колесо 6 1 2  — 8  7 — 0  р 68°38'12" 68°32'47"

Задачи для самостоятельного решения

Задача 1. Определить внешний окружной модуль в конической пере
даче, если известно: модуль средний я /= 6,3 мм; длина зуба Ъ~15 мм; 
число зубьев шестерни ^  = 25; число зубьев колеса = 50.
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Задача 2. Определить силы, действующие в конической прямозубой 
зубчатой передаче, если дано: мощность N  = 10,9 кВт; частота вращения 
вала шестерни щ = 235 об/мин; =25 модуль наружный тв = 8  мм; ши
рина зуба Ът = 70 мм.

Задача 3. Определить геометрические параметры закрытой кониче
ской зубчатой передачи при следующих данных: передаваемая мощность 
Лг = 14 кВт; частота вращения вала шестерни /^= 980  об/мин, ведомого 
вала п2 = 490 об/мин. Материал колес -  сталь 45 нормализованная. На
грузка переменная, циклограмма нагружения [19]. Срок службы передачи 
Ь/7 = 100 0 0  ч.

Задача 4. Определить основные размеры открытой конической прямо
зубой передачи по следующим данным: мощность на валу шестерни 
N  = 14 кВт; частота вращения шестерни щ = 45 об/мин; передаточное число 
и = 3; число зубьев шестерни ^  = 2 0 ; материал шестерни и колеса -  сталь
45 нормализованная; нагрузка переменная; режим нагружения -  средний 
нормальный [19]. Кратковременные перегрузки ],87У кВт) состав

ляют 0,01Л^ циклов. Срок службы передачи =15000 ч.

Задача 5. Определить крутящий момент, который может передать 
прямозубая коническая передача при следующих данных: внешний модуль 
те -  6 мм; число зубьев шестерни = 2 0 ; передаточное число и = 2 ; час
тота вращения шестерни щ = 1 0 0  об/мин; длина зуба Ь =0,25Кс (Ке -  ко
нусное расстояние). Материал колес -  сталь 45 улучшенная; режим нагру
жения -  тяжелый (рис. 1.8 , в)\ срок службы передачи 1̂  = 12000  ч.

Таблица 4.11

Коэффициент, учитываю щ ий динамическую нагрузку

Степень
точности

Твердость
зубьев Коэффициенты Окружная скорость колес V, м/с

о 5 8
кну 1,15/1,06 1,24/1.10 1,48/1,19

к
с1

кгг 1,30/1,12 1,48/1,19 1,96/1,38О
кнг 1,09/1,03 1,15/1,06 1,30/1,12и
куу 1,09/1,03 1,15/1,06 1,30/1,12
кцу 1,12/1,06 1,28/1,11 1,56/1,22

о кгу 1.33/1,12 и 1,56/1,22 2,25/1,45У
6 кну 1,09/1,03 1,17/1,07 1,35/1,14

кру 1,09/1,03 1,17/1.07 1,35/1,14
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5. ПЛАНЕТАРНЫЕ ЗУБЧАТЫЕ МЕХАНИЗМЫ

5.1. Общие сведения

Вследствие рационального использования внутреннего зацепления 
и равномерного распределения нагрузки между сателлитами планетарные 
механизмы имеют значительно меньшие габариты и массу по сравнению 
с другими механизмами. Кроме того, планетарные механизмы позволяют 
осуществлять сложение и деление движений, что обеспечило им широкое 
применение в разветвленных приводах с разделением потоков мощности -  
например, в трансмиссиях автомобилей и тракторов, в приводах энергети
ческих установок, металлорежущих станков и прокатных станов.

Планетарными называются механизмы, имеющие хотя бы одно из ко
лес, перемещающееся вместе со своей геометрической осью относительно 
центрального колеса.

На рис. 5.1 показан классический трехзвенный планетарный механизм. 
Звено, в котором установлены зубчатые колеса с подвижными осями, назы
вается водшом  и обозначается буквой И. Геометрическая ось, относительно 
которой вращается водило И, называется основной осью (О). Зубчатые колеса, 
имеющие подвижные геометрические оси, называются сателлитами и обо
значаются §  или / .  В работе сателлит совершает плоскопараллельное движе
ние: вращение относительно собственной оси (О]), закрепленной в водиле, 
и переносное (поступательное круговое) вместе с водилом относительно 
основной оси (О). Зубчатые колеса, зацепляющиеся с сателлитами и имею
щие оси, совпадающие с основной, называются центральными колесами. 
Центральные колеса внешнего зацепления обозначаются а или с, внутрен
него -  Ь или (I (рис. 5.2). Сателлиты, сцепленные с центральным колесом 
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Рис. 5.1. Схема трехзвенного планетарного механизма



А

Рис. 5.2. Схема условного 
пятизвенного планетарного 

механизма

и вращающиеся вокруг него вместе со своими 
осями, совершают движение, подобное движе
нию планет, отсюда название планетарные ме
ханизмы. Колесо а (с) в связи с этим называют 
солнечным колесом, колесо Ь (ф  -  эпицикличе
ским. Признаком существования планетарного 

ДТ  ^  1__ механизма служит наличие неподвижного звена.
X _ 2__  ̂  ̂ При неподвижном звене Ь звенья а и Л являются
Т  =  ' соответственно ведущим и ведомым или наобо-
X  рот. Если остановлено водило Н, то планетарный

механизм превращается в простую передачу, так 
как оси всех звеньев неподвижны. Механизм, 
в котором подвижны все звенья, называется 
дифференциальным. Если два основных звена 

дифференциального механизма связаны передачей (простой зубчатой или 
планетарной), такая передача называется двухпоточной или замкнутым 
дифференциачьным механизмом с одной степенью свободы.

5.2. Кинематика планетарных механизмов

На рис. 5.3 изображена структурная схе
ма дифференциального механизма с тремя 
основными звеньями -  например, А, В, С. 
Так как все звенья подвижны и механизм 
обладает двумя степенями свободы, то он 
является кинематически неопределимым. 
В этом случае абсолютное передаточное 
отношение передачи будет зависеть от от
носительных передаточных отношений и 
от законов изменения угловых скоростей 
входных звеньев (при двух ведущих и од
ном ведомом) или от наличия и модуля мо
ментов сопротивления на двух выходных 
звеньях (при одном ведущем и двух ведо
мых). Для определения относительных пе

редаточных отношений используют метод мысленной остановки одного из 
основных звеньев (неподвижная система отсчета), а двум другим звеньям 
дополнительно сообщается вращение с угловой скоростью остановленного 
звена, но обратной по направлению. Получаем так называемый обращен
ный механизм. При рассмотренной инверсии относительное движение зве
ньев не изменяется, а обращенный механизм приобретает одну степень 
свободы с линейной зависимостью угловых скоростей звеньев.

Отношение относительных угловых скоростей звеньев обращенного 
механизма называется относительным передаточным отношением и обо

Рис. 5.3. Структурная схема 
дифференциального механизма: 

Та, Тв, Тс -  вращающие моменты; 
(и 4, и) а. со г -  угловые скорости 

на основных звеньях



значается буквой с добавлением трех индексов, соответствующих обо
значению ведущего (1 ), ведомого (2 ) и остановленного (3) звеньев:

•з _  .С , с  п
1п  1л в ----------- • I*5-1) 

® в -  <°с

Формула (5.1) выражает основной кинематический закондифферен
циального механизма, то есть кинематическую зависимость двух основных 
звеньев (например, ведущего А и ведомого В ) относительно неподвиж
ной системы отсчета (звено С )  (см. рис. 5.3).

Дифференциальные и планетарные механизмы с тремя основными 
звеньями при различных сочетаниях ведущего, ведомого и остановленного 
звеньев характеризуются шестью значениями относительных передаточ
ных отношений: 1% , 1СВА, 1ВАС, $ А, 1$с , $ в .

Абсолютное передаточное отношение (далее передаточное отноше
ние) планетарного механизма определяется как отношение абсолютных 
угловых скоростей ведущего (1) и ведомого (2 ) звеньев и является одним 
из значений относительных передаточных отношений:

• _  • _  С01 _  -3 
?пл - / 12 ?12-С02

Сформулируем некоторые важные принципы, вытекающие из основ
ного закона (5 .1 ) .

1 . Принцип реверсивности.
гг  •С  СО А ~ •С  ® И ~I ак как гАВ = ——-----— и гВА = — -----— можно записать, что

(0В ~ С0С  0 ) А ~ (0С

4 = ~  (5.2)
гВА

Формула ( 5 .2 )  позволяет определять относительные передаточные от
ношения при изменении ведущих звеньев на ведомые и наоборот.

Применительно к планетарному механизму (см. рис. 5 .1 )  формула (5 .2 )  

трансформируется в следующие зависимости:

■Ъ 1 . 7г _  1 . •а  _  1 
1аН ~  .{у ’ 1аЬ ~  ,/7 ’ 1ЬИ ~  .а •

На 1Ьа !ИЬ

2. Принцип нулевой инверсии. Одним из основных звеньев дифферен
циального механизма является водило Н. При остановке водила (со* = 0) 
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механизм превращается в простую зубчатую передачу, в которой сателлит 
выполняет роль паразитного колеса. Относительное передаточное отноше
ние при этом рассчитывается по формуле

1ИгАВ

г \  
±5В

V 2  А
(5.3)

где г А, г в  -  числа зубьев звеньев А, В.
Относительное передаточное отношение положительно при одинако

вом направлении угловых скоростей звеньев А и В и отрицательно при 
противоположном.

Применительно к планетарному механизму (см. рис. 5.1) знаки для 
формулы (5.3) определяются согласно рис. 5.4:

а)  *аЪ ~ 28 / 2а )̂(2Ь/ 2 2ь /2а ’

5) >аЬ Ч ^ ^ Н " 2? ' / 2* ) !2* /2? ') ” 2* /2*-

СОк- а ) л

а

Рис. 5.4. К определению знаков относительных передаточных отношений: 
а -  схема с классическим сателлитом -  6 -  схема с рядным сателлитом

3. Принцип «единицы». Сумма относительных передаточных отноше
ний двух параллельных силовых потоков дифференциального механизма 
при попеременной остановке двух ведомых звеньев всегда равна единице:

-•с , ;В _ ® Л  ~ ШС , ~ ШВ  _  С0А ~ (0С
1а в  1а с  ~ -----------------------------------------------------------со  ̂ -  ~ Ов  0)в  ~ (0^

(
® л~® в
© в ~ С0(̂

.тВ ~®С _ 
СО в  “ СО с

Iе  -1  - г В1л в ~ 1 1а с - (5.4)
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Зависимость (5.4) показывает, что для определения относительного 
передаточного отношения при любом заданном расположении индексов в 
левой части необходимо в правой части поменять местами верхний и вто
рой нижний индексы.

Применительно к планетарному механизму (см. рис. 5.1) получаем 
различные вариации формулы (5.4):

*ак =  1 “  *аЬ> *Ък = 1 “  *Ьа'» *ИЬ =  1 “ Чт •

4. Принцип взаимозависимости угловых скоростей. Из формулы (5.1) 
определим угловую скорость звена дифференциального механизма по из
вестным угловым скоростям двух других звеньев и относительным переда
точным отношениям:

;С _  ~ ®С .
1ЛВ ----------------->

СО в  ~ (О̂

03 А ШС -  *АВ ( 0)В ~ ©С ) “  *АВ®В ~ *АВ®С >
■С ■С

-  \АВ^В +  ©СС1 ~ *лв)'

Так как согласно (5.4) 1 -  1ЛВ = 1АС, окончательно получаем принцип 
взаимозависимости угловых скоростей (частот вращения):

0}А ~ ‘АВ^В +  *АС®С* 

пА ~  и В пВ + *АСпС-

(5.5)

Для звеньев дифференциального и планетарного механизмов (см. 
рис. 5.1) будут справедливы следующие равенства:

а̂ЬпЪ 

пЬ ~ Ь̂апа *Ькпк > 

пк ~  *капа  ̂ *кЬпЬ »

■к ,

*%апа %̂кРк •

(5-6)

Построение системы равенств (5.6) для зацепления с - / - с 1 { см. 
рис. 5.2) производится аналогично.
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5. Принцип относительного дви
жения сателлитов. При расчете 
подшипников сателлитов на проч
ность и долговечность необходимо 
знать угловые скорости сателлита 
в движении относительно водила. 
На рис. 5.5 представлен план ок
ружных скоростей полюсов зацеп
ления начальных окружностей зуб
чатых колес дифференциального 

.СОа— механизма при остановленном во
диле. Обозначив радиусы началь
ных окружностей колес (гн,), опре-

Рис. 5.5. К определению относительной делим окружные скорости полю- 
частоты вращения сателлитов ((о? -  со*) сов зацепления:

Исходя из равенства окружных скоростей = Уа = Уь , приравняем

правые части уравнений. Учитывая, что радиусы начальных окружностей 
зубчатых колес пропорциональны числам их зубьев, получим формулы для 
определения относительных угловых скоростей сателлитов:

~ — (^<7 — ®/г)(^н’)« — — ® /г)(^)й’

(со^-сол) = (соа -(о /г) — 2- =(со^-СО/?) -
V

или в частотах вращения для зацепления а - § - Ь .

(и*-И*У (5.7)

Применительно к планетарным механизмам формулу (5.7) преобразу
ем с учетом наличия остановленных звеньев:
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, , М ^ 1н \  при«. = 0 ;
( " * - " * ) = ,  , ч п (5'8>

\ - пи){2ъ12г)> при/7Л = 0.

Для зацепления с - / -  */ (см. рис. 5.2) в формулах (5.7) и (5.8) индексы
а, § , Ъ меняются соответственно на индексы с , / ,  с/.

5.3. Особенности прочностного расчета 
планетарных механизмов

Значение сил в зацеплении и вращающих моментов на основных звеньях 
дифференциального и планетарного механизмов являются основными ис
ходными параметрами для расчета зубьев колес, подшипниковых узлов, эле
ментов управления (тормозных и блокировочных муфт) и других деталей.

Пренебрегая потерями на трение, при установившемся режиме дви
жения энергетическое состояние дифференциального механизма (см. 
рис. 5.3) можно описать условием равновесного силового состояния (5.9) 
и условием мощностного баланса (5.10):

+ Тв  + Тс  = 0; (5.9)

ТА(оА +Тв (ов +ТС сос = 0 .  (5.10)

Выразим из уравнения (5.9) вращающий момент, например, звена 
СТс  = ~(ТА + Тв ) и подставим в (5.10):

ТА(йА +Тв ыв -  (ТА + Тв )<ос  = 0 ;

Та ( юа ~ ЮС) + Тв (со5  -  0)С) = 0 ;

ТА _  ~ ) _  -С .
Тв  ( ю ^ - с о с )

Та = -Т В1Ва. (5.11)

Формула (5.11) представляет собой закон распределения вращающих 
моментов на основных звеньях дифференциального механизма в зависи
мости от его относительных передаточных отношений.

Применительно к планетарным механизмам (рис. 5.6) уравнения (5.9) 
и (5.11) принимают вид:

Та + Гь + ТИ = 0; Та = -Т ь1ИЪа-. Ть = - Т ^ ь; тн = -т /ак, (5.12)



Рис. 5.6. Схема силового 
равновесного состояния сателлита

где Та, Ть, Ть -  вращающие моменты на 
звеньях планетарного механизма.

Участие сателлита одновременно в двух 
зацеплениях приводит к тому, что одно- 
венцовый сателлит не передает вращаю
щий момент и находится в равновесии 
под действием сил Р1а и Р& со стороны 
центральных колес и силы Рцг от водила 
(см. рис. 5.6).

Для сателлита справедливы следующие 
зависимости:

~ Р<ь » Р(1г 2 Ки ;

Р(а ) ’ Р(Ь ^Ъ^М' 1  ( ̂ {м>)Ъпм> ) •
(5.13)

Здесь: пм, -  число сателлитов; с1(к, -  диаметры начальных окружностей 
зубчатых колес; -  коэффициент, учитывающий неравномерность рас
пределения нагрузки между сателлитами [15].

Расчет на контактную и изгибную прочность зубьев зубчатых колес 
планетарных механизмов выполняется с использованием методик и фор
мул для расчета передач с неподвижными осями. В связи с этим в плане
тарном механизме для сцепляющихся пар наружного а -§ (с-/)  и внутренне
го зацепления Ь-8(<Ч) определяют исходные параметры прочностного 
расчета (рис. 5.7):

числа зубьев шестерни -  г<шн и колеса -  г(К)ь 
передаточное число пары -  и;
вращающий момент на шестерне -Т (Ш)1 и на колесе -  Г(к) 
окружные силы в зацеплении -  Г1а, Г1Ъ,

а) Л

и = _  = ь .

2 ( ш )1

и =
"(к)2

'(ш)1
и ?(к)2 _

?(ш)1

Ел

Рис. 5.7. Возможные варианты зацеплений шестерни и колеса планетарного механизма:
1 -  шестерня; 2 -  колесо



Определим вращающие моменты на шестерне для различных вариан
тов зацеплений (см. рис. 5.7):

(5.14)

Вращающий момент на колесе Г(к)2 = Т{т)Хи.
При проверочных расчетах принимаются во внимание факторы, кото

рые учитываются коэффициентом полезного действия [15].

Конструктивными особенностями планетарных механизмов являются 
соосность звеньев, ограниченность числа сателлитов и необходимость их 
одновременного зацепления с основными звеньями, что требует соблюде
ния определенных условий при проектировании и сборке.

Условие соседства. При проектировании планетарных механизмов 
количество сателлитов должно быть выбрано таким, чтобы при установке 
в водиле они не касались друг друга вершинами зубьев, что выражается 
математическим неравенством (рис. 5 .8 ):

5.4. Геометрия планетарных механизмов

№а)ё < / = 2 а ^ з т (ф /2 ) = 2 ан,зтт ( я /п м)

или

(5.15)

где -  межцентровое расстояние; 
ии -  число сателлитов;
(<йа)г -  диаметр окружности вершин сателлита.
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Рис. 5.8. Схема к определению условия соседства

Условие соосности. Оси центральных цилиндрических колес плане
тарных механизмов совпадают с основной, поэтому зацепления централь
ных колес с сателлитами имеют одно и то же межосевое расстояние (см. 
рис. 5.1, 5.2):

(^и’^а -§  ~  Ю с - /  — ( а м\>)ъ-% ~  •

Выразим условие соосности для планетарных механизмов через числа 
зубьев колес, изготовленных без угловой коррекции и с равными окруж
ными модулями в полюсах зацепления (см. рис. 5.2):

2 а + 2 з  ~  2с + 2/  -  2Ъ~ 2° = 2с! ~ 2/ -  (5.16)

При невозможности реализовать заданное передаточное отношение по 
условию (5.16) применяют корригированные (выполненные со смещением) 
зубчатые колеса [15].

Условие сборки. На начальной стадии проектирования для упрощения 
расчетов и последующей сборки рекомендуется числа зубьев центральных 
колес (га, 2ь, 2С, г^) выбирать кратными числу сателлитов пк,. При невоз
можности реализации заданного передаточного отношения по данным 
рекомендациям для механизмов с двухвенцовыми сателлитами необходи
мо воспользоваться уточненными методиками расчета чисел зубьев [8 ], 
а для механизмов с одновенцовыми сателлитами применяют следующую 
зависимость:

(га + 2Ь) / пм, = целое число. (5.17)



5.5. Примеры расчета трехзвенных планетарных и дифференциальных 
механизмов с одновенцовыми сателлитами

Передаточное отношение планетарного механизма /пл зависит от ста
туса основного звена водт а -  И (остановленное, ведущее или ведомое)
и заключается в определении функции /пл = / ( / Л).

Для раскрытия функции составим на основе принципов закона кине
матики (см. п. 5.2) матрицу расчетных формул:

Г./г
42 - ( ± 2 2 / 2 1);

1пл = / ( * * )  =  '12 = Ч { И = \ -  //з =  1 -  ( ± 2 3 / 2 ,  );

1 1 1

(5.18)

7А2 ~
4  1 -  '23 И ±гз /2 2 >'

В (5.18) приняты следующие обозначения: индекс 1 -  ведущее звено; 
индекс 2 -  ведомое звено; индекс 3 -  остановленное звено.

Пример 1. Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.9) 
планетарных механизмов, пн, = 3; Гвх = 100 Н м (схема а).

а)
• {

г

\

Г *
б) Ь.

О к

в) И

©

п̂ у. = 1 0 0 0  мин *; 
г а = 2 0 ; 2Ъ = 1 0 0 ;

40,

«вх=500мин !;
= 30; гь = 90; 

г  ̂  = 30;

77ДХ = 100  мин ; 
= 40; 2Ь = 80; 

20 .

Рис. 5.9. Схемы планетарных механизмов с одновенцовыми сателлитами

Расчет (схема а). Индексами 1, 2, 3 указываем веду щее, ведомое и оста
новленное звенья, обозначаем зубчатые колеса а, Ъ, И.

1. Условие соседства по формуле (5.15):

(40 + 2) <(20 + 4 0 )зт (1 80/3); 42 <51,96.
146



2. Условие соосности по формуле (5.16):

га + г я = г ъ - г 8 ; (20 + 40)=(100-40).

3. Условие сборки по формуле (5.17):

[га + г ь )/п м, =целое число; (20 + 100)/3 = 40.

4. Передаточное отношение по формуле (5.18) и рис. 5.4:

*пл = *аИ ~ 42 = 1\к -  1 “ Чз -  1 “ ( ~ - з / ^ ) = 1 + = 1 +100/20 = 6.

5. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

«вых = Ч  =  п Л а  = па /  1ак =  Ю00/6 = 166,67 МИН-1.

6 . Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.8):

(п -  пЛ  = -п к—  = -166 ,67 -^^  = -416,7 мин-1.
1 8 ’ 40

7. Вращающие мохменты на основных звеньях по формуле (5.12):

Та = Гвх = ЮОН-м; Ти = -Га4  = -100 - 6  = -бООНм;

Ть = - г а4  = - 1 0 0 ( - ^ / ^ )  = 100 (100/20) = 500Н-М.

Проверка: Та + Ть +Т^ = \00 + 500 -  600 = 0.

8 . Параметры прочностного расчета зацепления а -  % по формулам
(5.13) и (5.14) (см. рис. 5.7, б):

“  =  г ( к ) 2 /г (ш)1 =  2г / 2о =  40 / 20 =  2 ;

Г(ш)1 = ( И * . = (Ю 0*„)/3; Г(К}2 = Г(ш)1«; 

^  = Г, = '(<*(, , ) Л \ = 2 'Ю0 ^ / ( ^ („)я 3).



9. Параметры прочностного расчета зацепления Ь -  §  по формулам
(5.13) и (5.14) (см. рис. 5.7, а):

11 = г (к)2 / -(ш)1 = г ъ / 2г  = 100/ 40 = 2 ’5;

г(ш)1 =(1Г» К ) / ( « и» ) = 5 0 0 ^ /(2 ,5 3 ); Г(к)2 = Г(ш)1«; 

^  = Р,е  =Р , = (2 |Г » |^ ) /(< /(„ ) Л ) = 2-500*и, / ( ^ М 4 -з) .

Расчет (схема б).
1. Условие соседства по формуле (5.15):

(30 + 2) < (30 + 30)зт(180/3); 32 <51,96.

2. Условие соосности по формуле (5.16): (30 + 30) = (90 -  30).

3. Условие сборки по формуле (5.17): (30 + 90) / 3 = 40.

4. Передаточное отношение по формуле (5.18) и рис. 5.4:

7пл = 1\2 =  Чк = 1Ьк =  1 "  'Ьа =   ̂+  г а / 2Ь + 30/90 = 1,333.

5. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

пвых = пк = пЪ*кЪ = пъ! 1Ък ~ 500/1,333 = 375 мин-1.

6 . Относительная частота вращения сателлита по формуле (5 .8 ):

"« /г)-п ^ {га/ 2^  = 375(30/30) = 375мин-1.

Расчет (схема в).
1. Условие соседства по формуле (5.15):

(20 + 2) < (40 + 20) з т (  180/3); 22 < 51,96.

2. Условие соосности по формуле (5.16): (40 + 20) = (80 -  20).

3. Условие сборки по формуле (5.17): (40 + 80) / 3 = 40.

4. Передаточное отношение по формуле (5.18) и рис. 5.4:

7пл г12 *ка 'Ь /г 1 , , ч \ ~ 0,333. 4 1 - 4  1 +  ( г к / ' а ) 1+ (80/40)
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5. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

«вых =  п а  =  пуАн =  п 1>!Чш =  100/0,333 =  300 мин-1.

6 . Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.8):

щ |  = -п к {^ъ! 2%) = -100(80/20) = -400 мин-1.

Пример 2. Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.10) 
дифференциальных механизмов, пм, = 3; ГВЬ1Х = -800 Н м.

а) К

о Г

па = 1000  мин 1;

щ = - 1 0 0  мин-1; 

2а~ 21; 2Ъ= 99;

2 =39-

в)

Г

(Г

- 1.п/г -  2 0 0  мин *;

2, =27; гЛ=81;

= 27:

-  2 0 0  мин ;

па = 1 0 0 0  мин-1; 
-т — 39* 1̂. — 93*

 ̂ = 27 “я

Рис. 5.10. Дифференциальные механизмы:
1 , 1 ' -  ведущие; 2 -  ведомые звенья

Расчет (схема а).
1. Условие соседства по формуле (5.15):

(39 + 2)<(21 + 39)зт(180/3); 41 <51,96.

2. Условие соосности по формуле (5.16): (21 + 39) = (99 -  39).

3. Условие сборки (п. 5.4): ха = 21 , 2Ъ = 99 кратны пм, -  3.

4. Частота вращения ведомого звена по формулам (5.6), (5.18):

и вых ~  ~  *кап а ЧгЬ^Ъ ’
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.а _  1 _  1 1 _  1

НЬ 4  1 - 4  ' + 1 + 21/99

«вых = и /г = 0,175 1000+ 0,825 (-100) = 92,5 мин *.

5. Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.7):

(пе - пн) = (и* - п к) ^ -  = (-100 -9 2 ,5 )—  = -488,7 мин”1.
39

Расчет (схема б).
1. Условие соседства по формуле (5.15):

(27 + 2) < (27 + 2 7 )зт (1 8 0 /3 ); 29 < 46,8.

2. Условие соосности по формуле (5.16): (27 + 27) = (81 -  27).

3. Условие сборки (п. 5.4): г а = 27, ^  = 81 кратны пм. = 3.

4. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

н ь
п вых ~  па  ~  1аЪп Ъ +  *аИп к  >

‘аЬ = -  /г„  = -81/27 = -3; &  = 1 -  &  = 1 + 3 = 4.

«Вых = п а ~ ~ 3 ' 100 + 4 • 200 = 500 мин- 1 .

5. Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.7): 

К -» * )  = ("<.-и * ) ( - г а/ 2у) = (50 0 -2 0 0 )(-2 7 /2 7 ) = -300 м и н '1.

Расчет (схема в).
1. Условие соседства по формуле (5.15):

(27 + 2 )< (39  + 2 7 )зт (1 8 0 /3 ); 29 <57,2.

2 . Условие соосности по формуле (5.16): (39 + 27) = (93 -  27).

3. Условие сборки (п. 5.4): = 39 , ^  = 93 кратны им> = 3.



4. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

пвых ~ пЬ ~  *Ъапа *ЪИпк >

<Ьа = - ^ / ч  = -39/93 = -0,42;

4  = 1 -  &  = 1 + (2а / 20 ) = 1 + (39/93) = 1,42;

«вых = п ъ = -0 ,4 2  1000+ 1,42 -200 = -136 мин-1.

5. Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.7):

{пё -  пи) = (пъ -  пк) ( гь/ г ё ) = (- 136 -  200)(93/27) = -1157,3 мин-1.

6 . Вращающие моменты на основных звеньях по формуле (5.12):

П  = ^вых = -800Н-м; Тк = -Т $ к = -(-800)1,42 = 1136Н м;

Та = ~ТЪ1ьа = -(-8 0 0 )(-0 ,4 2 ) = -336Н-м.

Проверка: Та + Тъ +Тк = -336 - 800 + 1136 = 0.

7. Параметры для прочностного расчета зацепления а по формулам
(5.13) и (5.14) (см. рис. 5.7, в):

м = 2(к)2 / г(ш)1 = га / г* =39/27 = 1,44;

Г(ш)! = |га |^ - / ( “л»-) = 336*,,./(1,44-3); 7|к|, = 7,ш||«;

А- = Р  г  2 |Г° 1̂  2 ' З Ш >--г/я 1 1е Г 1 1 7 о '
^(м’) а ^  ^(н')а

Задачи для самостоятельного решения

Задача 1. Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.11) пла
нетарных механизмов, пЛУ> = 3; Гвх = 80Н м; ивх = 1000 мин-1.
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= 24; г ъ = 90; 

2ё = 33;

= 27; 2 ^= 105 ; 2а = 42’’ 2Ь=%4'’

2« = 21-

Рис. 5.11. Схемы планетарных механизмов

Задача 2. Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.12) диф
ференциальных механизмов, = 3; Гвых = -1000 Н м.

- -  У б) ' V «) ' V-
* /

н ±

* \ \

_ _

па = 800 мин ;

щ  = 250 мин-1; 

 ̂а ~ 30; гъ = 78; 

^  = 24’

па =1500 мин

пъ = 150 мин-1; 

2а = 2 2 ; 2Ь = 8 6 ; 

^  = 32;

пь = 2 0 0  мин-1;

пк = 1 0 0  мин-1; 

= 24; 2Ъ = 90;

2 8 = 33-

Рис. 5.12. Схемы дифференциальных механизмов

5.6. Примеры расчета трехзвенных планетарных механизмов 
с двухвенцовыми сателлитами

Передаточное отношение определяется на основе матрицы расчетных 
формул (5.18) с учетом двухвенцового сателлитного блока:
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,3

1п  =

,3

С ' А 
± ъу ъ\

V 2 2 ' 2 Ь  

к
7пл -  42 ~ 1 Чк ~ 1 ~ 43 ~ 1 “

1

А . Л
± 2Г 2 1 

V 23 ’ 21 7

,3 _  1 гЪ2 ~ -
1

/-2к 1 ~ '23 1 -
\  •

± 23 ' 22 

. 2 3 ’ 2 2 у

(5.19)

В (5.19) приняты следующие обозначения: индекс 1 -  ведущее звено; 
индекс 2 -  ведомое звено; индекс 3 -  остановленное звено; г[, г 2, -  чис
ла зубьев зубчатых колес, находящихся непосредственно в зацеплении 
с зубчатыми колесами гу, г 2, 23 .

Пример. Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.13) 
планетарных механизмов, пп. = 3, Гвх = 50 Н м.

б)

з }

в)

23
иг

(Г

.А

/

с
2 2

«к

с  
21

21

2э1

ж

^вх ~ 500 мин ; 
г ь =117; ^  =114; 

~ 41; 2 — 38;

- 1.пъх = 1 0 0 0  мин" ;

= 39; г  у  = 42; 

2 а = 45; 2с; = 42;

пвх= 1500 мин ;

2а = 18’ 2с! = 87’

= 45; г/ = 24'

Рис. 5.13. Схемы трехзвенных планетарных механизмов: 
а -  внутреннего; б -  наружного; <? -  смешанного зацегшения

Расчет (схема а). Индексами 1, 2, 3 указываем ведущее, ведомое 
и остановленное звенья, обозначаем зубчатые колеса 2\, г 2 , г 2,
12 , Ь, С, й?, У*



1. Условие соседства для сателлита §  по формуле (5.15):

(41 + 2) < (117 -  4 1 )зт(180/3); 43 < 65,8.

2. Условие соосности по формуле (5.16):

2ь - 7 1 = 2 с1 - 1 / -, (117 — 41) = (114-38).

3. Условие сборки (п. 5.4): 2^= 117 ,2^= 114  кратны и^=3,

4. Передаточное отношение по формуле (5.19) и рис. 5.4:

1 1 1  1•3 _ -Ъ _ -3 1 
1\2  ~ 1М  ~  1Н2 ■к

Ч к 1 -  *23 ь С ' > 2 32 2
1 -

(  у 7 Л Ъ2/

1 * 3 * 2  )

1- 117-38
41*114

= 20,5.

5. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6)

}Чых = пс! = пЛ к  = « а /  1м  = 500/20,5 = 24,4 мин-1.

6 . Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.8)

-  иА) = -«/, ) = “ 500(117/41) = -1426,8 мин-1.

Расчет (схема б).
1. Условие соседства для сателлита §, формула (5.15):

(45 + 2) < (39 + 45)зт(180/3); 47 < 72,7.

2. Условие соосности по формуле (5.16):

2а + ~ 2с + 2/ ’ + 45) = (42 + 42).

3. Условие сборки (п. 5.4): га = 39, гс = 42 кратны пм, = 3.

4. Передаточное отношение по формуле (5.19) и рис. 5.4:

1 1 1/3 _  -а _  1 
12 -  1кс ~ •а ,

1ск *■ 1са ] _ М /  1 39-42 
45 • 42

= 7,5.
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5. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

«вых = ПС -  пА  = пк/  1кс =1000/7,5 = 133,33 мин-1.

6 . Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.8):

(п§ ~ п ^  = пк [?а/ 2%) = 1000(39/45) = 866,7мин-1. 

Расчет (схема в).
1. Условие соседства для сателлита формула (5.15):

(45 + 2) < (18 + 45)зт(180/3); 47 < 54,6.

2. Условие соосности по формуле (5.16):

24 - 2}  = 2а + 2Я; (8 7 -2 4 ) = (18+ 45).

3. Условие сборки (п. 5.4): 2  ̂ = 87 и 2а - 18 кратны пц,=  3.

4. Передаточное отношение по формуле (5.19) и рис. 5.4:

•3 _  -с! -к _ ,
1̂2 1ак ~  * 1а с )  ~  *

С \
2с12%
2 *2

= 1 + ^ =10>06.
24-18

5. Частота вращения ведомого звена по формуле (5.6):

«вых = пк = пЛ а  = па / 4к = 1500/10,06 = 149 мин-1.

6 . Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.8):

(«у - п к ) = - « , ( 2^ )  = -149(87/24) = -540,1 мин-1.

7. Вращающие моменты на основных звеньях по формуле (5.12):

■МТа = Гвх = 50Н м; Тк = -Га/“Л = -50  10,06 = -503Н  м;

•к 50
/' Л

= 50 Г 87-45

V  ̂24-18 ^Та  ~ ~ Та1ас1 - ~ 50

Проверка: Та + 7^ + Тк = 50 + 453 -  503 = 0.

= 453 Н м .
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8 . Параметры для прочностного расчета зацепления (I- / (рис. 5.7, а) 
по формулам (5.13) и (5.14):

и = * (к )2 /г (ш)1 = V 7/  = 87/ 24 = 3’625;

^(ш)1 = № / ( ^ )  = 453^/(3,625-3); Г(к)2 = Г(ш)1и;

^  = Р (Г = Ъ =  А Ч К / ( ^ ) Л )  = 2 ' 453Агм>/ • з).

Задачи для самостоятельного реш ения

Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.14) планетарных 
механизмов, =3; Гвх =50Н  м.

гд = 42; г с = 60; 

22 = 42; гу = 24;

ивх= 1500 мин ; 

гй = 117; г^ = 1 20 ; 

~ 37; Г у =40;

= 500 мин - 1.
вх

га = 39; г^ -  96; 

г г̂ =36; Гу =21.

Рис, 5.14. Схемы трехзвенных планетарных механизмов 
с двухвенцовыми сателлитами

5.7. Примеры расчета четырехзвенных 
планетарных механизмов

Наибольшее распространение получили четырехзвенные планетарные 
механизмы, в которых водило является конструктивным элементом, необ
ходимым для поддержания осей сателлитов.
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Рис. 5.15. Структурная схема 
четырехзвенного планетарного механизма

Четырехзвенный механизм 
образуется за счет соединения 
трехзвенных планетарных меха
низмов (рис. 5.15) и включает сле
дующие элементы: 1 -  ведущее 
звено, 2 -  ведомое звено, 3 -  об
щее остановленное (опорное) зве
но, к -  общее водило.

На основе принципа взаимо
зависимости угловых скоростей 
(п. 5.2) выразим угловую скорость

водила к , принадлежащего двум трехзвенным механизмам:

& 1г ~  ®2*Л2

Приравняем правые части уравнений с учетом ц2 = со1/оЭ'>:

-  Ш2?Л2

С01 _  1 ,-з .3 -3 . 
----- ~ Г 1И2 - 1\к1к2>
0)2 4 1

'пл *12 ЧИ*к2- (5.20)

Передаточное отношение четырехзвенного планетарного механизма 
определяется как произведение относительных передаточных отношений 
составляющих его трехзвенных механизмов с общим водилом.

3 3Относительные передаточные отношения /1/? и /А2 определяются ио 
зависимостям (5.18), (5.19).

Пример /.Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.16) 
четырехзвенного планетарного механизма, пм, -  3; Гвх = 20Н м.

/7рХ = 1500мин"1; 2га =18; 2 *,= 6 6 ; 2^ = 63; г ? =24; 2у = 21.
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1
Г * *  

8

и

к
Л

Рис. 5.16. Четырехзвенньш планетарный механизм: 
а — общая кинематическая схема; б, в -  составляющие трехзвенные

планетарные механизмы

Расчет. Индексами 1, 2, 3 указываем ведущее, ведомое и остановлен
ное звенья обозначаем зубчатые колеса 22, 2$, а, Ь, с1, / .

1. Условие соседства для сателлита §  по формуле (5.15):

(24 + 2) < (18 + 24)зт(180 / 3); 26 < 36,4.

2. Условие соосности по формуле (5.16):

* * -**  = г < /- г /  = г« + г1Р  (6 6 -2 4 ) = (6 3 - 21) = (18 + 24).

3. Условие сборки (п. 5.4): 2  ̂ = 63, 2а - 18, 2Ъ -  66  кратны пК -  3.

4. Передаточное отношение по формуле (5.20):

'?* = 4  = ' -  4  = 1 + /г„  = 1 + 66/18 = 4,667;

1 1,-3 1
'/,2 -  <Ш -  —  -  — Г

1с1к 1 ~  ̂ 4 1 6 6 2 1  
24-63

= 12;

1 ^ /

гпл -  712 -  *1И*И2 -  1ас1 ~ 4,667*12 = 56.

5. Частота вращения выходного звена:

"вых = УЧ  =  «вхАпл = па !  >ас! =1500/56 = 26,79 МИН-1 .
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6 . Относительная частота вращения сателлитов по формулам (5.7, 5.8): 

пИ — па!  *аИ =1500/4,667 = 321,4 мин-1;

(пя - п ъ) = -п и = -321,4
^ 6 6 Л
ч24у

- 1.= -883,9 мин ;

(п г -  пЛ  = (па -  пи)^ ~  = (26,79 -  321,4)—  = -883,9 мин-1. 
'  ' 21

7. Вращающие моменты на основных звеньях по формуле (5.12):

Та ~ Тах ~ 2 0 Н м;

Тс1 = -т /аа  = - 2 0 - 56 = - 1 1 2 0 Н м;

Ть = -Га&  = - 2 0 ( 4 ^ )  = -2 0 (-5 5 ) = 1 ЮОНм.

Проверка: Та + Т^+Т^ = 20 +1100 -1120 = 0.

8 . Параметры для прочностного расчета зацепления (I - / (рис. 5.7, я) 
по формулам (5.13) и (5.14):

и

г  \ТА к* 1120^ .
*ш)1 3 3  '

р  р  _ г . 2 1 * '  _ 2 - 1 1 2 0 * „  
Ги1 ~ г ц  -  г , -  — -

“ ( и - ) Л  “ { ч ) с 1  3

Пример 2. Выполнить кинематический расчет (рис. 5.17) четырехзвен
ного планетарного механизма.

пвх =1500 мин 1; ха =18; г ь = 6 6 ; 2с] =63; =24; г у- =21.

159



Г г ;
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Л
1
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Рис. 5.17. Четырехзвенный планетарный механизм: 
а -  общая кинематическая схема; б, в -  составляющие трехзвенные

планетарные механизмы

Расчет.
1. Передаточное отношение по формуле (5.20):

■3 _  -<} _  л -к , 
1к ~  ак ~  * 1ас/ ~~ ^

( ,  ̂
-а 2 \

\  “32а ;

л 2<Л22 .= 1 + ---- — = 1 +
2/ 2а

63-24
21-18

= 5;

1
■Ы 1 •/?
1ЬН 1 ~ 1М

2{ 2Ь )

63-24 =  - 11;

1 -
21-66

'пл -  712 -  ЧкЧг! ~  'ак1кЬ ~  4 ь  =  5 11) = “ 55.

2. Частота вращения выходного звена:

"вых = пъ = ”вхАпл =«аАаЬ = 1500/-55 = -27 ,27  мин-1.

3. Относительная частота вращения сателлитов по формулам (5.7), (5.8):

пк -  па!*ак ~  ̂̂ 0 0 /5 = 300 мин- 1 ;

/  о
(и /  -  ;7/? |  = -п ]л —  = -ЗОО-^1- = -900 мин-1;

7 ' 21

(** -**)=* К  " пк )—  = (-27,27 -  3 0 0 ) ^  = -900
2 о-

мин - 1
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Задачи для самостоятельного решения

Выполнить кинематический и силовой расчет (рис. 5.18) планетарных 
четырехзвенных механизмов, пм, = 3; Гвх = 70 Н м.

пвх = 2000мин-1; 2Д=18; 2^=90; 2^= 87; 2^= 36; 2у =  33.

Рис. 5.18. Схемы четырехзвенных планетарных механизмов

5.8. Примеры расчета ступенчатых передач

Для расширения кинематических возможностей на практике приме
няют ступенчатые передачи, состоящие из последовательного соединения 
простых планетарных механизмов (рис. 5.19).

Рис. 5.19. Структурная схема трехступенчатой планетарной передачи 
с последовательным соединением звеньев:

1 -  входной вал; 2 -  выходной вал; ПЛ1, Г1Л2, ПЛЗ -  планетарные механизмы

Общее передаточное отношение ступенчатых передач определяется 
как произведение передаточных отношений всех ступеней. Например, для 
трехступенчатой передачи (см. рис. 5.19) общее передаточное отношение:

*12 = 7ПЛ 1/:Ш 12гПЛЗ > (5 .21)

где /ПЛ1, 7ПЛ2’ 7ПЛЗ ~ передаточные отношения планетарных механизмов, 
соответственно 1-й, 2-й и 3-й ступеней передачи (определяются по зависи
мостям 5.18; 5.19).
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Пример 1. Выполнить кинематический и силовой расчет трехступен
чатой передачи (рис. 5.20).

Гвх= 2 0 Н м ; пъх= 3000 мин 1;

=20; гь =100; =40;\ 1

=30; 2Ь̂  =114; =42; 

г =36; г* =120; г =42.

Рис. 5 .2 0 . Кинематическая схема тр ех ст у п ен ч а то й  планетарной передачи

Расчет. На схеме наносим обозначения всех звеньев (а,§. Ь, /?), индек
сы 1, 2, разграничиваем ступени ПЛ1, ПЛ2, Г1ЛЗ.

1. Передаточное отношение по формулам (5.21) и (5.18):

'ПЛ1 = =  1 -  <5* = 1 -  [ - ч ,  /= « , ) = 1 + 100/20 = 6 ;

>ПЛ2 = *а2н2 =1 = 1 - ( - ^ 2/ я )  = 1 + 114/30 = 4,8;

'Г О В = Ц \ = 1 - ^ 4 з = 1 - ( “ г/>3/ 2й3 ) = 1 + 120/36 = 4,333;

?12 = гпл1гпл2*плз = 6 • 4,8 • 4,333 = 124,79.

2. Частота вращения выходного вала:

”вых = пк3 = п2 ~ пвх /Ч2 ~ пах / ‘\2 = 3000/124,79 = 24,04 мин-1.

3. Относительная частота вращения сателлитов $ по формуле (5.8):

п1г] = па2 = "а, / гПЛ1 = 3000/6 = 500 мин-1;

ПИ, = па3 = ^ а1 у̂ гПЛ2 = 500/4,8 = 104,17 мин *;
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пк̂  -  «вых = па3 / г'плз = 104,17/4,333 = 24,04 мин 1; 

("я, " ЛА, ) = (“"А, ) ( ^ ,  ) = - 500(100/ 40) = -1250 мин-1;

мин
” * 2  “ ""2 )  =  ( ~ " Л2 Ж  /% )  =  - 1 0 4 - 1 7 ( !  14 / 4 2 )  =  ~ 2 8 2 - 7 5

”*з ) = ){%  /Ч?з ) = -24,04(120/42) = -68,69 мин-1.

4. Вращающие моменты на звеньях по формуле (5.12):
а) планетарного механизма ПЛ1:

Та] = Гвх = 20Н-м; ГЛ] = -ГЯ| = -20 • 6 = -  120Нм;

\  = # Л  = - 20 ( ' 2‘ , / \  ) = 2 0 (100/ 20) = 100Н м - 

Проверка: Та + Ть + 7}г = 20 +100 -120 = 0;

б) планетарного механизма ПЛ2:

Т„2 = 120Н-м; Т„2 =-Та/ а^  = -120 -4 ,8  = -576Н-м; 

\  =~ТФ г ъг = - 1 20( - ^ 2 / г«2 ) = 120111-4/3°) = 456Н м . 

Проверка: 7 ^  + ТЬ +ТН̂ =120 + 456-576 = 0;

в) планетарного механизма ПЛЗ:

Та =~Тк =576Н-м;;> 2

Ти = -Т п = -576-4 ,333  = -2496Н м ;
3 а3 азЛ3

^  = -Та/а^ьг = - 576( - ^ / * . , )  = 576(120/36) = 1920Нм. 

Проверка: +7^ + Тк =576 + 1920-2496 = 0.
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5. Параметры прочностного расчета зацепления а3 ~ ^ 3 (рис. 5.7, б) по 
формулам (5.13) и (5.14):

и  =  2 ( к ) 2 / 2 (ш )1  =  ^  / V  =  4 2 / 3 6  =  М 6 7 ;

( ш )1

г
аз К

—

«и- «н-
^(к)2 ”  ^(ш)1и >

/7  -  /?  -  /7

7 Та-, К3

(и’)<2 ПМ'

Пример 2. Вьшолнить кинематический расчет планетарной двухступен
чатой передачи (рис. 5.21), ивх =1500 мин-1.

Рис. 5.21. Кинематическая схема двухступенчатой планетарной передачи

Расчет, На схеме наносим обозначения всех звеньев (а, ^ ,/ ,  Ь, к), ин
дексы 1, 2; разграничиваем ступени ПЛ1, ПЛ2.

1. Передаточное отношение по формулам (5.21, 5.18 и 5.19):

-  78 = -4.333:
а. 18

7ПЛ2 -  ‘а22И2 -  1 “ 1а\а1 = 1'

г с1  2 ?2 ^2
2  {  2  а
у 2 2 /

=  1 +  ^12  = 6.476; 
18-21
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2. Частота вращения выходного вала:

/?вх а\ 1500 „  _)
;7вых ~ п2 — пк2 ~ ■ ~~  ~ Г Г ^ Т - -53,457 мин . 

г\2 1\2 -28,06

3. Относительная частота вращения сателлита / 2 по формуле (5.8):

пГ2 ~ Ч 2 ) =Г(_'7А2 1 т 2" = 53’4 5 7 ~  = 204,92 мин ].
/ 1

Задачи для самостоятельного решения

Для кинематических схем (рис. 5.22) ступенчатых планетарных пере
дач выполнить кинематический и силовой расчет:

71 =30 Н м ; п = 3; /7ВХ= 1500 мин \

а)
22222

Я
4 * 2

« г1 « 2

«1

у // / /

Я

Лз

2а =21; 7* = 87;
’ 1

= 28; 2Ъ =110; 2 =41;
2 *2 2 /  =30;

-а, ^ 3°; Ч  -120; ^  =45; ^ = 2 1 ;  =81; 2 30.

Рис. 5.22. Кинематические схемы ступенчатых планетарных передач

5.9. Примеры расчета двухпоточной передачи 
с дифференциальным механизмом на входе

На современных транспортных машинах широко применяют двухпо
точные передачи. Передача энергии от входного вала к выходному двумя 
потоками с различной степенью трансформации момента в каждом из них 
позволяет создавать более совершенные технические устройства. Возмож
ность использования двухпоточных передач основана на известном свой-
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стве дифференциальных механизмов алгебраически суммировать на одном 
из основных звеньев не связанные между собой вращения двух других ос
новных звеньев.

Двухпоточная передача (рис. 5.23) состоит из дифференциального меха
низма и дополнительной передачи, кинематически связывающей или за
мыкающей два основных выходных звена дифференциального механизма. 
Такие передачи называются замкнутыми дифференциальными механиз
мами. В качестве дополнительной передачи может использоваться класси
ческая зубчатая передача или планетарный механизм.

Дифференциальный механизм Дополнительная передача

Рис. 5.23. Структурная схема двухпоточной передачи 
с дифференциальным механизмом на входе:

1 -  входной (ведущий) вал; 2 -  выходной (ведомый) вал; А. В , С — основные звенья 
дифференциального механизма (в произвольном порядке)

Вывод формулы для определения передаточных отношений двухпо
точных передач основан на принципе взаимозависимости угловых скоро
стей (п. 5.2). Согласно принятым обозначениям на рис. 5.23

Зависимость (5.22) представляет метод определения передаточных 
отношений двухпоточных передач с дифференциальным механизмом на 
входе путем суммирования относительных передаточных отношений двух 
параллельных силовых потоков.

Передаточные отношения, входящие в формулу (5.22), определяются 
согласно зависимостям (5.18) и (5.19).

Силовое исследование замкнутых дифференциалов осуществляется на 
основе методик и формул, изложенных в п. 5.3. При анализе существующих
166
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Учитывая, что /12 = со1/а >2 = со^/аь > получим:

Ч 2 -  1АС (®с / Ю2 ) + ‘АВ ( &в / с02 ) '»

(5.22)



механизмов или синтезе новых кинематических схем необходимо учиты
вать возникновение в передаче замкнутой (циркулирующей) мощности.

Мощность двумя потоками передается от входного вала к выходному 
в долевых частях от подводимой по формуле

1 4 С 'С -2 ) | ( $ В * В - 2 ) 
•вх -вх•вх
'диф

(5.23)
диф

При положительных значениях долевых частей циркулирующая мощ
ность в передаче отсутствует. Отрицательные значения свидетельствуют
о наличии в контуре, образованном дополнительной передачей и диффе
ренциалом, замкнутой мощности, которая дополнительно нагружает 
зубчатые колеса и подшипники, увеличивает потери на трение, -  следова
тельно, снижает КПД передачи. Величина этой мощности может быть не
значительной, а в отдельных случаях во много раз превосходить передава
емую. Так как расчетная мощность при проектировании зубчатых колес 
и других деталей замкнутых дифференциалов суммируется из циркулирую
щей и передаваемой, то необходимо выбирать рациональные схемы пере
дач с отсутствием циркуляции мощности или стремиться к ее минимиза
ции за счет снижения кинематического эффекта передачи.

Пример 1. Для схем (рис. 5.24) двухпоточных передач выполнить ки
нематический и силовой расчет, Гвх = 40 Н м (схема а).

пъх =1000 мин - 1. - 1.

20; г и = 100; г ? =40;

2а> = 30; 2Ъ' = 150; г„> = 60;

пъх = 800 мин’ 

га =18; гь = 102; ^  =42; 

2а> = 20; 2Ь' = 100; = 40.

«) п . ;

/

Л

/>'1. N
Г-1

а

Дифференциальный Дополнительная Дифференциальный Дополнительная
механизм передача механизм передача

Рис. 5.24. Двухпоточные передачи с дифференциальным механизмом на входе: 
1 -  ведущий вал; 2 -  ведомый вал; А -  входное звено; В. С  -  выходные звенья

дифференциального механизма
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Расчет (схема а). Обозначаем звенья (а, Ь, к), указываем индексы
1 ,2 , А, В , С, разграничиваем дополнительную передачу и дифференциаль
ный механизм.

1. Передаточное отношение по формулам (5.22) и (5.18):

*диф -  *12 =  (*ЛС1С -2 ) +  ( 1АВ*'з -2);

КАС = 4  = 1 -  &  = 1 -  = 1 + (100/20) = 6;

*С-2 =

*АВ = &  = ~ ч / 2а -  -100/20 = -5;

1в-2 ~ =~гЪ'12а' ~ -150/30 = -5;

/диф=^12=6-1 + ( -5 ) -( -5 )  = 6 + 25 = 31.

2. Частота вращения выходного вала:

"вых = пк = пЪ' = "вх/г12 = па! 112 = 1000/31 = 32,26 мин-1.

3. Относительная частота вращения сателлита ^  по формуле (5.7):

\
( ^ - « а) = К - « л) =(1000-32,26)1 = -483 ,87мин-1

40V

4. Вращающие моменты на звеньях по формуле (5.12):
а) дифференциального механизма:

Та = 1 вх =40 Н м ; Т,, = - Т /аИ = -4 0 -6  = -2 4 0 Н м ;

7,. = = -4 0 (-5 )  = 200 Н м .

Проверка: Га + Тъ + Ти = 40 + 200 -  240 = 0;

б) дополнительной передачи:

Та- = -7* = -2 0 0 Н м ; 7}/ = -Та4%  = 200(-5) = -ЮООНм;

Тк> = -Тай%  = 200^1 -  ) = 200(1 + 5) = 1200Н-М. 

Проверка: Та> + Ть> + Ти = -200  - 1000 + 1200 = 0;
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Гвых = Г2 = тк + ТЪ' = -240 -1000 = -1240 Н м .

в) вращающие моменты на выходном валу:

Проверка: Гвых = Т2 = -Щ12 = -Гвх/12 = -4031 = -1240 Н-м.

5. Баланс мощности.

Определим направления и долевые значения параллельных мощност- 
ных потоков по формуле (5.23):

( !'лС*С-2 ) (*АВ*В-2) 6 25
^ ^ --------- -  = ---- \-—  = 0,194 + 0,806 = 1.

/вх /вх 31 31гдиф гдиф

Положительные долевые значения мощности свидетельствуют о том, 
что подводимая мощность передается без циркуляции двумя параллель
ными силовыми потоками в долевом соотношении 0,194 и 0,806 и сумми
руется на выходном валу (рис. 5.25):

Рис. 5.25. Схема распределения мощностных потоков 
в ветвях замкнутого дифференциала

6. Параметры прочностного расчета зацепления а -  % (рис. 5.7, 6) по 
формулам (5.13) и (5.14):

и =  2 ( к ) 2 / г (ш)1 =  V / 2 » ' =  6 0 / 3 0  =  2 ;

^(ш)1 =\Та\К1"ш =  200к„/п„ , ^ (к )2  ~ 7{ш )]н ’

=р1= 2К ’К / ■



Расчет (схема б).
1. Передаточное отношение по формулам (5.22) и (5.18):

‘\2 - ( *ЛС1С-2 ) + ( 1АВ*В-2)>

*АС = 4  = 1 -  4  = 1 ■- Ы / * а ) = 1 + (102/18) = 6,67; .

гС-2 = 1а'Ъ' ~  ~ 2Ъ' I 2а' =  “ Ю0/20 = -5;

*АВ = 4  = ~2ъ/ 2а =-Ю 2/18 = -5,67;

*Я-2 = 1’

/]2 = 6 ,67 -(-5 ) +(-5,67)-1 = -39.

2. Частота вращения выходного вала:

«вых = Щ = пЪ’ = пвх/Ч2 = ”я / г12 = 800/-39 = -20,51 мин-1.

3. Относительная частота вращения сателлита# по формуле (5.7):

:И с \  1 П Л С Г ________ - 1 .
пк = па' = пЪ'1а'ъ =-20,51 (-5 ) =102,55 мин

{ п% ~ пк ) ~ { па - « /г ) ( “ Го/ г ^ |  = (800-102,55)(-18/42) = -298,9мин !.

Пример 2. Для схем (рис. 5.26) двухпоточных передач выполнить кине
матический и силовой расчет, Гвх =100 Н м (схема а).

явх = 1500 мин *;

2а = 21; 2Ь = 99; ^ = 3 9 ;  

2а' = 22; 2Ь, = 86; = 32;

а) 1 Йх.

ивх= 2000 мин 1; 2у = 31;

= 21; ^  =102; ^  = 50; 

гы =30; ^  =120; ^ = 4 5 .

И) Г

а

Дифференциальный Дополнительная Дифференциальный Дополнительная
механизм передача механизм передача

Рис. 5.26. Двухпоточные передачи с дифференциальным механизмом на входе
170



Расчет (схема а). На схемах наносим обозначения всех звеньев (а,
Ъ, И, /  <Д индексы 1, 2, Л, С, разграничиваем дополнительную передачу 
и дифференциальный механизм.

1. Передаточное отношение по формулам (5.22) и (5.18):

7диф = 42  = ( 7ДС7С-2 ) + 2 )»

''1с = 4  = 1 -  &  = 1 ■-(-*»/*„) = 1+ (99/21) = 5,714;

гС-2 =

6 в  = 4  = - Ч ^ а  = -99/21 = -4,714;

‘в -2 = 4 '  = 1 - & ' = 1 - ( - ^ / ^ )  = 1 + 86/22 = 4,91;

*диф = *12 = (5,714-1)+ ((-4,714)-4,91) = 5,714-23,146 = -17,43.

2. Частота вращения выходного вала:

"вых =  п Н =  п К  =  ^ ъ х /Ч  2 =  п а / 112 =  1500/-17,43 =  -86,1 мин"1.

3. Относительная частота вращения сателлитов, формулы (5.7), (5.8):

){~2а/ 2ё ) = (1500 + 86,1)(~21/39) = -854,1 мин

(/-у -  ) = -щ> (у?#{т. ^ ) = 86,1(86/32) = 231,4 мин"1.

4. Вращающие моменты на звеньях по формуле (5.12):
а) дифференциального механизма:

Та = гвх = ЮОНм; Т/, = - Т /аИ = -100 • 5,714 = -571,4 Н м ;

Ть = - Т А  = -  Ю 0(-4,714) = 471,4 Н м .

Проверка: Га + 7̂ , + Тк = 100 + 471,4 -  571,4 = 0;

б) дополнительной передачи:

Ту = -Тъ = -471,4 Н м ; Ту = -Га^  = 471 ,4 (-86/22) = -1842,75 Н м ;

Ту = = 471,4(1 + (86/22)) =2314,15 Н м .

Проверка: Ту + Ту + Ту = -471,4 -1842,75 + 2314,15 = 0;
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в) вращающие моменты на выходном валу:

Гвых =т2 =ТИ+ТИ> = -571,4 + 2314,15 = 1743Н*м;

Проверка: Гвых = Г2 = - Щ 2 = -1 0 0 ( - 17,43) = 1743Н-м.

5. Баланс мощности -  по формуле (5.23).

Определим направления и долевые значения параллельных мощност- 
ных потоков:

( & С - 2) + ( 4 У  = + - Щ 4 6  = . о з з  + и з = 1

&  С ф  - |7 ’43 - 17’43

В ветви 1 -  С — 2 циркулирует замкнутая мощность, составляющая
0,33 часть от подводимой, и направлена от выходного вала к входному 
(рис. 5.27).

Рис. 5.27. Схема распределения мощностных потоков 
в ветвях замкнутого дифференциала

На направление мощностного потока указывает отрицательное значе
ние долевой части мощности. В ветви 1 -- В -  2 происходит суммирование 
входной и замкнутой мощностей, что составляет 1,33часть от подводимой. 
Циркулирующая мощность приводит к увеличению в замкнутом контуре 
вращающего момента ТГу до величины 2314,15 Н м, что превышает вы
ходной момент Т2 =1743 Н м на 33 %. Данная кинематическая схема яв
ляется не рациональной и подлежит оптимизации.
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Расчет (схема б).
1. Передаточное отношение по формулам (5.22) и (5.19):

42 -  ( 1АС1С-2 ) +  (*ЛВ*В-2 ) ’

:В _ - А  _  л _ -к , 
гАС -  1ак -  1 гас1 ~  1

/  Л
2Л2§

V /  а  /

=  1 + 1 ° ^  =  8,83; 
31-21

'с -2 -1;

/С = ,А — 2л18 — ! 02-50 —
31-21

, ;// .. -/»' 120 .1. 
'5 -2  “  7а'6' “  “  “ГГ" ~  4 >2Я. зо

\2  =(8,83-1) + ((-7,83) - ( -4 ))  = 40,2.

2. Частота вращения выходного вала:

ивх па 2000 _1
^вых ~ пк ~ пЪ' ~ . ~~ . _ ,л Л "  49,75 мин . 

1\2 1\2 40.^

3. Относительная частота вращения сателлита § по формуле (5.7):

(п8 - пн) = (па -п к)
V 28 )

(  21А
= (2000-49,75)1 — -

V 50
= -819,11 мин ].

Задачи для самостоятельного решения

Для схем (рис. 5.28) двухпоточных передач выполнить кинематический 
и силовой расчет, Гвх =50 Н м.

- 1.«вх “  Ю00 мин ;
2а = 40; гь = 80; 2^ = 20; 

2а> =21; 2Ь> =99; =39;

гсвх = 1200 мин 1;
2а = 2\; = 99; 2^ = 39; 

га> = 22; 2Ъ' = 86; = 32.
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Рис. 5.28. Кинематические схемы двухпоточных передач 
с дифференциальным механизмом на входе

5.10. Примеры расчета двухпоточной передачи 
с дифференциальным механизмом на выходе

Преобразуем формулу (5.22) для определения передаточного отноше
ния двухпоточной передачи с дифференциальным механизмом на выходе 
с учетом обозначений параллельных силовых потоков, принятых на рис. 5.29:

■вых _ • 
диф V.

1
•вх
диф

_1_

'21

1 1
■В , -С 
1Л-\ +  гА-

7 ~ +7 ~1\-А 1\-А

/в -;с 1\-Л Ч-А
■В . ■с  
'}- А + ‘\ -А

Дополнительная Дифференциальный
передача механизм

Рис. 5.29. Структурная схема двухпоточной передачи 
с дифференциальным механизмом на выходе:

1 -  входной (ведущий) вал; 2 -  выходной (ведомый) вал; А, В , С -  основные звенья
дифференциального механизма
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•В -В с  сУчитывая, что й_А = Ч-с^СА> Ч-А ~Ч -В !ВА> получим выражение переда
точного отношения двухпоточных передач с дифференциальным механиз
мом на выходе:

..вых .. \ ’1-С‘Сл ) ( ч -В ’Ва ) 
диф 42 -  I . \ / ,с  \ •

кЧ-с 1с а )  +  \Ч - в 1в а  )

(5.24)

Долевые части и направления параллельных мощностных потоков 
в данных передачах вычисляются по формуле

:вых
диф

•вых
диф

\Ч-с 'с а )  ( ч - в '1в а )

= 1. (5.25)

Пример. Для схем (рис. 5.30) двухпоточных передач выполнить кине
матический и силовой расчет, ГВЬ1Х = -  640 Н м (схема б).

пвх -  800 мин ^ г[ =  20;

2] = 30; 22 = 18; 2 2 = 54; 
2Я =18; 2Ъ = 90; 2 =36;

пъх =1200 мин-1;

га = 21; 2Ъ= 99; 2^ =39; 

2а' =18; 2̂ < =90; 2^  =36.

б)
'//////•

Т

к

а

И
<1Л

и*

Дополнительная Дифференциальный Дополнительная Дифференциальный 
передача механизм передача механизм

Рис. 5.30. Двухпоточные передачи с дифференциальным механизмом на выходе

Расчет (схема а). На схемах наносим обозначения всех звеньев (а,
Ъ, к), индексы 1, 2, А, В, С, разграничиваем дополнительную передачу 
и дифференциальный механизм.



1. Передаточное отношение по формулам (5.24) и (5.18):

•вых _  • 
диф 12

■ В \ ( ■ ■С 
Ч-С1СЛ Ч -в гв л

( ч - с ' с л ) +  (ч-в'вл) 

к -С  ~ 2'\/2\ = 20/30 = 0,667;

&  = &  = ! - &  = 1 -  ) = 1 + 90/18 = 6;

/1.г  = - ^ / г 2 = -54/18 = -3;

'пл ~>ьи -1~'Ьа  - 1 - ( - го/2г>)-1+^-1 > 2 ;

0,667-6-(-3)-1,2 ^  
диф 12 0,667 • 6 + (-3 ) • 1,2

2. Выходная частота вращения:

"вых ~ п\/Ч2 = 800/—36 = -22,22 мин-1.

3. Относительная частота вращения сателлита по формуле (5.7):

"а = «1 /ц -с  = пъх/Ч-с: = 800/0,667 = 1200 мин-1;

^ 18 ^

•Л 18

(«я - « Л) = (и0 - « й) -5а. =(1200 + 2 2 ,2 2 ) ---- - = -611,11 мин-1.
V Збу

Расчет (схема б).
1. Передаточное отношение по формулам (5.24) и (5.18):

/Ч -с  ~ «вх

/ >

пн ) - 5а .

V

■вых _  - 
*диф 12

■ ■В \ ■ ■С
Ч-с 1с а  И Ч-в 1в а

■ В . ,

1\-С 1СА +

;В _ : 0  , ./»' 

г С 4  -  г а 7 г' -  1  “  г а ' 6 ' -  1

/  Л
.5 2 .

\  2а'У
1 90 1 н----- — 6,

18
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•Ъ •/?
Ч-В = 1а)1 = 1"  1аЬ -  1 ~

С \
Ч
2\ у

99
= 1+ —  = 5,714;

21

А Л
, 18 1 О— I н-----= 1,2;

90

•вых _  . 
диф 12

V %  у

(1 ‘ б)(5,714 • 1,2) (б)-(б,8б)
;3,2.

(1-б) + (5,714-1,2) (б) + (б,8б)

2. Выходная частота вращения:

77въгх -  пИ ~ }Ч /42 ~ 1200/3,2 = 375 мин-1.

3. Относительная частота вращения сателлитов §, формулы (5.7) 
и (5.8):

пН ~ пн\ / *ак ~ 1200/5,714 = 210 мин-1;

( п2 -  пи ) = (~пи) { ч / 2ё ) = -210(99/39) = -533,1 мин-1;

С \
(л? 2 '-П К) = {па>-Пь>) 2а' 18

= (1 2 0 0 -3 7 5 )(-зб = -412,5мин ].

4. Вращающие моменты на звеньях по формуле (5.12):
а) дифференциального механизма:

Тн' = гвых -  т2 = - 640 Н м ;

Та' = ~Тка%'а> = 640(1/ # А,) = 640/6 = 106,67 Н м ;

7^ = -Та*%ь, = -1 0 6 ,6 7 ( - ^ / ^ / ) = 106,67(90/18) = 533, ЗЗН-

Проверка: Га- + 7 '̂ +7}/ =106,67 + 533,33-640 = 0;

б) дополнительной передачи:

Тн + ТЪ' = 0; = -533,33 Н м ;

Г, = -Г ,, 4  = 533,3 3 ( ] /4 )  = 533,33/5,714 = 93,ЗЗН м ;

Г» = = -93 ,33(-24/ г а ) = 93,33(99/21) = 440Н-М. 

Проверка: Та + Ть +Тк = 93,33 + 440 -  533,33 = 0;

м.
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в) распределение вращающего момента на входном валу

Гвх = 7] =Га + Та> =93,33 + 106,67 = 200 Н м . 

Проверка: 7] = - Т212\ =~Т2/ц 2 -  640/3,2 = 200Н м.

5. Баланс мощности по формуле (5.25):

I,-вых вых
д а ф _  + ^ д и ф _  =  М  +  Л 1  =  0 , 53 + 0,47 = 1.

Ч-С *СА)  ( /1 -^ Я л ) 6 6 ,8 6

Положительные долевые значения мощности свидетельствуют о том, 
что подводимая мощность передается без циркуляции двумя параллель
ными силовыми потоками в долевом соотношении 0,53 и 0,47 и суммиру
ется на выходном валу (рис. 5.31).

Рис. 5.31. Схема распределения мощностных потоков 
в ветвях замкнутого дифференциала

6. Параметры прочностного расчета зацепления а' -  §' (рис. 5.7, б) по 
формулам (5.13) и (5.14):

и  =  г (к )2  / > ) 1  =  2 ? 1 2 а' =  3 6 / 1 8  =  2;

(̂ш)1 ~\Та'\кМ)/ Пщ — 106,67к .̂/Пуу , ^(к)2 = (̂ш)1М’

Г<а’ =?,,,■ = Г, =2\Та]к„/(с1(„)а,пп ).
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Задачи для самостоятельного решения

Для схем (рис. 5.32) двухпоточных передач выполнить кинематиче
ский и силовой расчет, Гвых = -1000 Н м.

У

«вх = 750 мин-1;
га =18; гь =102; ^  = 42;

2а' = 20; 2// =100; гу  = 40;

/7ВХ = 1200 мин-  ;

2а =24; 2/, =102; 2^ =39; 

2а’ = 18; 2^ = 90; 2^  = 36.

Рис. 5.32. Кинематические схемы двухгюточных передач 
с дифференциальным механизмом на выходе
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6. ЧЕРВЯЧНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

6.1. Общие сведения

Червячной передачей называется механизм, служащий для преобразо
вания вращательного движения между валами со скрещивающимися осями.

Червячная передача (рис. 6.1) состоит из червяка 1и  сопряженного 
с ним червячного колеса 2. Угол скрещивания осей у ортогональных пере
дач обычно равен 90°; неортогональные передачи встречаются редко. Чер
вячные передачи относятся к передачам зацеплением, в которых движение 
осуществляется по принципу винтовой пары. Червячные передачи относят 
к категории зубчато-винтовых.

Рис. 6.1. Червячная передача

Основные виды червячных передач (рис. 6.2): а — цилиндрическая чер
вячная передача, у которой делительные и начальные поверхности цилинд
рические (такие передачи наиболее распространены); б -  глобоидная пере
дача, у которой делительная поверхность червяка торообразная, а колеса -  
цилиндрическая.

Рис. 6.2. Виды червячных передач
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Рис. 6.3. Схемы расположения червяка относительно колеса 

6.2. Геометрические параметры

6.2.1. Червяк (представлен на рис. 6.4).

Рис. 6.4. Геометрические параметры червяка

Схемы червячных редукторов приведены на рис. 6.3: 
а — с нижним расположением червяка;
6 -  с верхним расположением червяка; 
в -  с боковым горизонтальным расположением червяка; 
г - с  боковым вертикальным расположением червяка.



Основным расчетным параметром червячной передачи является осе
вой модуль червяка, равный окружному модулю зубьев колеса:

т _ Р\
я

(6 .1)

где р\ -  расчетный шаг -  расстояние между одноименными точками со
седних профилей, измеренное вдоль образующей делительного цилиндра. 

Многовитковые червяки характеризуются и ходом линии витка р2\ -
расстояние между одноименными профилями одного витка, измеренное 
вдоль образующей делительного цилиндра:

Рг\ ~ Р\ ’

-  число витков (заходов) червяка, от которого 
число червячной передачи (табл. 6.1);

7.2 -  число зубьев червячного колеса:

(6-2)

зависит передаточное

и —
22
7,

(6.3)

Таблица 6.1

Число витков (заходов) червяка червячной передачи

и 8-14 15-30 Свыше 30

4 2 1

Делительный угол подъема винтовой линии витка

у = агс1§(— ). (6.4)

Делительный диаметр червяка

= дт, (6.5)

где -  коэффициент диаметра червяка, равный числу модулей в дели
тельном диаметре червяка. Значения ^  стандартизованы и связаны с моду
лем т.
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Начальный диаметр червяка (на чертеже не проставляется)

с1цгу = (д + 2х) т, (6.6)

где х  -  коэффициент смещения

-1 < х = (6.7)
т 2

В проектных расчетах предварительное значение модуля передачи:

т = (1,5...1,7) (6.8)
^2

Чтобы исключить слишком тонкие червяки, стандарт предусматрива
ет увеличение д с увеличением т. Ориентировочно принимают по реко
мендации:

д=  — > 0,212-2Г2 (6.9)
т

с округлением до стандартного значения.

Таблица 6.2

Сочетания т  и ^  по ГОСТ 2144-76

т 2,5; 3,15; 4; 5 6,3; 8; 10; 12,5 16

Я 8; 10; 12,5; 16; 20 8; 10; 12,5; 14; 16; 20 8; 10; 12,5; 16

Высота головки и ножки витка червяка:

ка1~т; (6.10)

к ^ ~ \,2 т .  (6.11)

Диаметр вершин и впадин витков червяка:

ЛаХ = ^  + 2каХ = й?! + 2т; (6.12)

<*/1 =с1\ ~2кух -2 ,4т . (6.13)



Длину нарезанной части червяка Ьу определяют по формуле из 
ГОСТ 19650-97

Ь\=2. аат 2
Л2 Г

аи + •л т
(6-14)

6.2.2. Червячное колесо (рис. 6.5).

Рис. 6.5. Геометрические параметры червячного колеса

Зубья червячных колес нарезают на зубофрезерных станках червячны
ми фрезами. Червячная фреза является копией червяка с той лишь разницей, 
что фреза имеет режущие кромки и ее наружный диаметр больше наруж
ного диаметра червяка на удвоенный радиальный зазор. ГОСТ 19036-94 рег
ламентирует параметры исходного производящего червяка.

Делительный диаметр

с!2 -  т2,2- (6.15)

Минимальное число зубьев колеса %2тт определяют из условия от
сутствия подрезания и обеспечения достаточной поверхности зацепления. 
Для силовых передач 7,2тт^  28.

Высота головки и ножки зуба:
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И.̂ 2 = 1,2т.

(6.16)

(6.17)



Диаметр вершин и впадин зубьев:

с1у 2 — й?2 “  2к {2  — ^ 2 2,4т/2 (6-19)

(6.18)

Наибольший диаметр

Лат2 -  <*а 2 + 7 Г- (6.20)

Ширина венца червячного колеса

62 <0,75-й?а] при 2) — 1 и 2; (6.21)

Ъ2 <0,Ы ■ с1аХ при 2\ = 4. (6.22)

Угол охвата 25 червяка червячным колесом

51П 5 = ------—------ . (6.23)
Ла\ -0 ,5т

Межосевое расстояние

Значения а„, мм для стандартных редукторов по ГОСТ 2144-76: 80, 
(90), 100, (112), 125, (140), 160, (180), 200, (224), 250, (280), 315. (355), 400, 
(450), 500 (в скобках значения из 2-го ряда).

Для нестандартных редукторов не обязательно придерживаться ука
занных значений. В этом случае округляют до чисел из ряда Ка 40.

Для вписывания в стандартные или заданные межосевьте расстояния 
<яи,, а также в целях округления до принятых из чисел ряда Ка 40 приме
няют червячные передачи со смещением.

Червяк (копия инструмента) нарезают без смещения. Смещение осу
ществляют только за счет червячного колеса, которое нарезают тем же инст
рументом, что и колесо без смещения. При заданном межосевом расстоя
нии коэффициент смещения .г определяется выражением (6.7).
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При смещении

т{с7 + 2 2 + 2х)
(6.25)

(6.27)

(6.26)

Все другие размеры остаются неизменными. Смещение оказывает 
большое влияние на форму зубьев колеса и геометрию зацепления.

Передаточное число и определяют из условия, что за один оборот 
червяка колесо повернется на число зубьев, равное числу витков червяка.

Здесь 2\ выполняет роль числа зубьев шестерни зубчатой передачи. 
Так как = 1; 2; 4, то в одной передаче можно получить и: 8; 10; 12,5; 16; 20; 
25; 28; 31,5; 40; 50; 63; 80 (ГОСТ 2144-76, 1-й ряд). При дальнейшем увели
чении передаточного числа КПД и нагрузочная способность снижаются.

6.3. Скольжение в зацеплении и КПД червячной передачи

Особенности рабочего процесса: червячные передачи по сравнению 
с зубчатыми при работе имеют повышенное скольжение в зацеплении и 
неблагоприятные условия смазки.

Повышенное скольжение возникает потому, что окружные скорости 
червяка У\ и колеса У2 направлены под углом скрещивания одна к другой 
(рис. 6.6). Поэтому витки червяка скользят по зубьям колеса. Скорость 
скольжения У& ( Уск) является равнодействующей скоростей \ \  и У2:

и2 со2 2Г{
(6.28)

(6.29)

Зуб колеса Виток червяка

ск

Рис. 6 .6 . Скольжение в червячной передаче
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Из-за скольжения в червячной передаче передаточное число не может 
быть определено отношением делительных диаметров, то есть

с1 с/
и Ф —  = — — . (6.30)

Так как практически у < 30°, то в червячной передаче У2 = У\Х%у все
гда значительно меньше Уи а У$ > У\.

Коэффициент полезного действия червячной передачи:

Ч= Ту ( « 1 )
щ у + р )

где р' -  приведенный угол трения, определяемый экспериментально с уче
том потерь мощности в опорах и на перемешивание и разбрызгивание мас
ла. Зависит от скорости скольжения (табл. 6.3).

Таблица 6.3

Значения приведенных углов трения

Меньшие значения р' -  для венцов из оловянистых бронз, большие -  
из безоловянистых бронз и чугунов.

6.4. Силы, действующие в зацеплении 
червячной передачи

Составляющие от силы в зацеплении Рп принимают приложенными 
в полюсе зацепления и направляют по трем взаимно перпендикулярным 
осям (рис. 6.7).
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Окружная сила на колесе направлена в сторону вращения колеса т 
и равна по модулю осевой силе на червяке:

р{2=Ра \= Щ -^-'>  (6.32)

окружная сила на червяке направлена против вращения червяка щ 
и равна осевой силе на колесе:

_ 271-Ю3 .
*1\ ~  а2 ~  — -------> (6.33)

<%1

радиальная сила на червяке равна радиальной силе на колесе:

р г\ =  р г2 =  Р п  (6.34)

где Т\ и Тг -  вращающие моменты на валах червяка и колеса, Нм; 
а  -  угол профиля витка червяка в осевом сечении: а = 20°;
Аууь ^2 -  начальный диаметр червяка и делительный диаметр колеса, мм.

Виток 
червяка

Рис. 6.7. Силы в червячном зацеплении

Необходимо учитывать, что если червяк имеет правое направление
. СО]винтовой линии, то передаточное отношение г = —1—  положительная ве-

®2

личина. Если левое, то / = —  отрицательная величина.
со2

Червяк с правым направлением витка вращается по часовой стрелке, 
силы показаны на рис. 6.8.
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Рис. 6.8. Схема действия сил

6.5. Расчет на жесткость

Расчет на жесткость заключается в определении стрелы прогиба чер
вяка /  (рис. 6.9):

/  =
/-у/V 12 + /> Г

48Е/пр
< [ / ]  = (0,005...0,01)т, (6.35)

где / -  расстояние между опорами червяка;
Е  = 2,1 • 105 МПа -  модуль упругости стали;
/ пр -  приведенный момент инерции поперечного сечения червяка, мм ;

тс с!/1
пр 64

0,375 + 0,625 аа 1
с1П

(6.36)

При /  > [ / ]  необходимо увеличить ^  и уменыпить расстояние между 
плоскостями действия сил.
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6.6. Тепловой расчет

В червячном зацеплении происходят сравнительно большие потери 
механической энергии, приводящие к нагреву деталей передачи и смазоч
ного материала. Понижается КПД, растет тепловыделение и возникает 
опасность заедания в зацеплении. Для предупреждения этого проводят 
тепловой расчет, имеющий условный характер, так как в результате опре
деляется температура смазочного материала в картере редуктора.

Температура смазочного материала при установившемся режиме ра
боты (м, полученная на основе теплового баланса:

Л 0 - л) Г 1I = г + —11----- Л- < и  1 (6.37)
м  в  +  1

где (в -  температура воздуха вне корпуса, гв к 20°;
Р1 -  мощность на червяке, Вт;
г) -  КПД редуктора;
к\ -  коэффициент теплоотдачи, зависящий от материала корпуса ре

дуктора и интенсивности вентиляции помещения, для чугунных корпусов
/ 2принимают к\ = 8-17 Вт/'(м °С). большие значения -  при незначительных 

параметрах шероховатости поверхности наружных стенок, хорошей цир- 
190



куляции воздуха вокруг редуктора и интенсивном перемешивании смазоч
ного материала;

А -  площадь поверхности охлаждения корпуса, м2. Ориентировочно А 
определяют по эмпирической формуле Л &20 а

\|/ = 0,3 -  коэффициент, учитывающий отвод теплоты от корпуса ре
дуктора в металлическую плиту или раму;

[/м] -- максимальная допустимая температура нагрева масла (зависит 
от марки масла). Обычно принимают [?м] = 80-90 °С для редукторных сма
зочных материалов и [гм] = 100-120 °С -  для авиационных.

Если при расчете получили /м > [>м], то необходимо увеличить по
верхность охлаждения А, применяя охлаждающие ребра -  в расчете (6.52) 
учитывается полная поверхность вертикальных ребер и только 50 % по
верхности горизонтальных -  или искусственное охлаждение: 1) обдув корпу
са воздухом с помощью вентилятора, насаженного на червяк (рис, 6.10, а), 
кт повышается до 20-28 Вт/(м2оС); 2) охлаждение масла водой, проходя
щей через змеевик (рис. 6.10, б), кт повышается до 90-200 Вт/(м2-°С);
3) применение циркуляционной системы смазки со специальными холо
дильниками (рис. 6.10, в).

\ 
Воздух

» 'ш м м  »  иг. . Ж

—'' \ V.
Масло

Холодильник.

Филотр

ШШ насос

Рис, 6.10. Схемы искусственного охлаждения червячных передач

6.7. Расчет червячной передачи

Исходные данные:
мощности на червяке Р\ -  4,6 кВт и червячном колесе Рг -  3,73 кВт; 
вращающие моменты на червяке Г] =43 Нм и червячном колесе 

Т2 = 349 Нм;
частоты вращения на червяке пЛ = 1020 мин-1 и червячном колесе 

п2 =102 мин-1;
передаточное число червячной передачи и = 10;
срок службы при постоянном режиме нагрузки Ьп -  20000 часов;
выпуск единичный.

1. Определяем предварительно скорость скольжения в червячной 
передаче [5]:



= 0.45 10-3«,3/7^, (6.38)

где щ  -  частота вращения червяка;
Т2 -  вращающий момент на червячном колесе.

=0,45-10-3 щ ̂  = 0,45 • 10"31020^/349 =3,232 м /с .

Исходя из скорости скольжения, материал венца червячного колеса 
выбираем из П-й группы материалов.

2. Выбираем материал венца червячного колеса с учетом скорости 
скольжения и способа отливки. Способ отливки следует назначать в зави
симости от заданного типа производства (см. табл. 6.4). При единичном 
производстве рекомендуется способ отливки в земляную форму.

Принимаем для червяка сталь 45 с закалкой до твердости более 45 НКС 
и последующим шлифованием. Для венца червячного колеса -  бронзу 
БрАЖ9-4 (отливка в землю) при скорости скольжении К <  5 м/с с механи
ческими свойствами сгв = 425 МПа и ат = 195 МПа.

3. Определяем допускаемое контактное напряжение (см. табл. 6.4).

Таблица 6.4

Материалы для венцов червячных колес и допускаемые напряжения

Гр
уп

па
ма

те
ри

ал
ов

Материалы

---
---

--
С

по
со

б
от

ли
вк

и

ств,
МПа

®т.
МПа

Допускаемые 
контактные 

напряжения [он]

Допускаемые 
напряжения 
изгиба [от/,]

1

БрОНФ 10-1-1
о,у < 25 м/с ц 285 165

0,9ав ■ С у ■ Кнь, 
(0,7ств • Су ■ Кт)

(0,25ат +
+0,08ав) К п

БрОФЮ-1
05 < 12 м/с

к
3

275
230

200
140

БрОЦС5-5-5
и-; < 8 м/с

К
3

200
145

90
80

11

БрАЖН 10-4-4
о.? < 5 м/с

Ц
К

700
650

460
430

300 -  25 • Г,: 
(275-25  • У5)

БрАЖМц 10-3-1 „5 
05 < 5 м/с

К
3

550
450

360
300

БрАЖ9-4
05 < 5 м/с

ц
к
3

530
500
425

245
230
195

III
СЧ18
СЧ15
05 < 2 м/с

Стви = 355 МПа 
о"ви = 315 МПа

200 -  35 • У5; 
(175 -3 5  • У8) 0 ,12стВи • КРЬ

Примечания.
1. Способ отливки обозначается заглавной буквой: 3 -  в землю; К -  в кокиль; Ц -  

центробежный.
2. В скобках указаны формулы для червячных передач малой мощности (Р < 1 кВт) 

с твердостью червяка, полученной улучшением, до 350 НВ, и без скобок -  Н >  45 НКС 
при цементируемых, закаленных, шлифованных и полированных червяках.
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Су -  коэффициент, учитывающий интенсивность изнашивания зубьев 
колес в зависимости от скорости скольжения; определяется по табл. 6.6 
или по формуле

Су =1,66У3 -0,352. (6.39)

К Нь  -  коэффициент долговечности, заключен в диапазоне значений
0,67 < К Н1 < 1,15:

10 '

N
(6.40)

н

где Ы н~  число циклов нагружения (Ын < 25 • 107 циклов); при постоянной 
нагрузке:

Мн  -  60 п2 -1/г, (6.41)

П2 ~ частота вращения вала червячного колеса;
Ьц -  требуемая долговечность (ресурс) привода в часах (при постоян

ной нагрузке);
при нестационарном режиме нагружения, заданном ступенчатым гра

фиком нагрузки, вместо Ын подставляется Ыне -  эквивалентное число 
циклов нагружения:

N  н е  ~  6 0  • п2 ■ Ь н  ’ к  н е  ’ (6.42)

Ьн ~ требуемая долговечность (ресурс) привода в часах (при перемен
ной нагрузке);

Ьц ~>65 • ■ Агод • 24 • А' , (6.43)

кцЕ -  коэффициент, учитывающий график нагружения

Т;
ТV тах У

\ 4 Г г л
кы

V
(6.44)

где Т) -  момент при /-м режиме нагружения;
Тт ах -  наибольший из числа действующих моментов, обычно номи

нальный; Ьы ~ время работы передачи при /-м режиме;
-  время работы передачи.
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Таблица 6.5

Коэффициент интенсивности изнашивания зубьев

< , м/с 1 2 3 4 5 6 7 >8

Су 1,33 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,8

Для П-й и 111-й групп материалов венцов червячных колес формулы 
расчета допускаемых контактных напряжений указаны в табл. 6.4.

[стя ] = 300 -  25 • У5 = 300 -  25 • 3,232 = 219,2 МПа.

4. Допускаемые напряжения изгиба венцов колес определяются по фор
мулам в зависимости от группы материалов (табл. 6.5), 
где Кр1 -  коэффициент долговечности при расчете на усталость при изги
бе (0,543 < Крь < 1)

МО6КП = ?  I—  (6.45)

где Л/г = Л я  -  число циклов нагружения вычисляется по уравнению (6.41) 
(105 < Л/г <25 • 107).

Л/? — Ля ~ 60 • п2 ' Ь/7 — 60 • 102 • 20000 = 12,24 • 107 циклов. 

Коэффициент долговечности при расчете на усталость при изгибе:

|106 Ю6 КРЬ = 9 —  = 9 ---- —---- - = 0,586.
у 12,24-10

Допускаемое напряжение изгиба

[ст/г] = (0,25стт + 0,08<5Ъ)К РЬ = (0,25 • 125 + 0,08 • 425)0,586 =

= 38,25 МПа.

При нестационарном режиме нагружения вместо Лр подставляется 
N рк — эквивалентное число циклов нагружения:
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кр-Е -  коэффициент, учитывающий график нагружения при расчете на 
усталость при изгибе

п
СГЕ = Ё

/=1

Т:
тV шах у

ь
и

(6.47)

Допускаемые напряжения при проверке прочности по кратковремен
ным перегрузкам необходимы для оценки статической прочности зубьев. 
Наибольший (пиковый) момент из-за кратковременности действия не учи
тывался при расчетах зубьев на сопротивление усталости при изгибе, по
этому для предотвращения хрупкого разрушения или остаточных дефор
маций зубьев должно выполняться условие

(6.48)

где <5р определяется по уравнению (6.51);
Т2 — расчетный момент на валу колеса;
[(У/г] -допускаемое напряжение при проверке прочности по крат

ковременным перегрузкам, для бронз [<*/?]тах = 0,8стТ, для чугунов

[а̂ ]тах =°»7 5 суви;
<гТ и аВи -  по табл. 6.5.
5. Определяем геометрические параметры червячной передачи. 
Межосевое расстояние определяется из условия

Т-, • Кяр

[-я ]*
(6.49)

где Т2 -  вращающий момент на червячном колесе, Н • мм;
К н р "  коэффициент, учитывающий неравномерность распределения на

грузки по длине зуба; в предварительных расчетах при постоянной нагрузке 
можно принимать Кщ, -  1; при переменной нагрузке К щ  ~ 1,05-1,2;

[сгя ] -  допускаемое контактное напряжение.

\т,-кт  
> 613 - Р = 613 349•10 Э-1

219,2
л = 118,135 мм.

Межосевое расстояние можно округлять до значений из стандартного 
ряда ГОСТ 2144 -  76 или до чисел, оканчивающихся на 0 или 5.

Принимаем межосевое расстояние ап, =125 мм.
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Число заходов червяка зависит от передаточного числа червячной пе
редачи (табл. 6.1).

При передаточном числе червячной передачи и = 10 число витков 
червяка Г] = 4. Число зубьев червячного колеса — г\-и = 10-4 = 40.

Предварительное значение модуля передачи определяем по уравне
нию (6.8)

т = (1,4-1,7)^2. = (1,4-1,7) • —  = 4,375-5,3125 мм.
г2 ' 40

Принимаем т — 5 мм.
Коэффициент диаметра червяка при принятом модуле находим по ре

комендации (6.9) с округлением до стандартного значения (табл. 6.2).

2 аш 2 • 125
ч = - ^ - 2 2 = ---------- 40 = 10.

т 5

Минимально допустимое значение # из условия жесткости червяка 
Ятт ~ 0,212 • ^2 = 0,212 • 40 = 8,48. Принимаем д = 10.

Предпочтительные сочетания передаточного числа, чисел зубьев и ко
эффициента диаметра червяка приведены в табл. 6.6.

Таблица 6.6

Предпочтительные параметры червячных передач

и 8 10 12,5 16 20 25 31,5 40 50
2\ 4 2 1

32 40 50 32 40 50 32 40 50
ч 8 10 12,5 8 10 12,5 8 10 12,5

Коэффициент смещения определяем по уравнению (6.7). Рекомендуе
мые пределы значений коэффициента смещения для червячных передач -
0,7 < х < 0,7. Однако допускается диапазон -1 < х < 1.

а Р 5
х = 0,5(22 + ц) = ——  0,5(40 +10) = 0. 

т 5

Если коэффициент смещения х  Ф 0, то для червяка следует определять 
начальный диаметр -  (6.6), а для червячного колеса диаметры вершин и 
впадин определяются выражениями (6.26), (6.27).

В некоторых случаях после произведенных расчетов следует уточнить
передаточное число передачи и отклонение А и фактического значения и§ 
от заданного и.



% ~ и
А и = - ^ ------100 %< 4%.

и

Так как щ  — и =  10, то А и = 0.
Если коэффициент смещения находится в рекомендуемых пределах, 

то можно продолжать расчет геометрических размеров червяка и червячного 
колеса: делительные диаметры определяются выражениями (6.5) и (6.15).

с/] = д т  = 10-5 = 50 мм;

(I2 = 22т = 40 • 5 = 200 мм; 

диаметры вершин -  (6.12) и (6.18):

ааХ = с1\ + 2т = 50 + 2 • 5 = 60 мм; 

с(а 2 = с?2 + ~т ~ 200 + 2-5 = 210 мм; 

диаметры впадин -  (6.13) и (6.19):

=<^1 -2,4/7? = 50 - 2 ,4  -5 = 38 мм;

<3/2 ~ ^2 -2,4/77 = 2 0 0 -2 ,4 -5  = 188мм;

наибольший диаметр червячного колеса -  (6.20):

6т 6 ■ 5
^  < (Ла2 + ------- = 210 + -------= 215 мм,

а2 ^ + 2  4 + 2

принимаем с1ат2 =215 мм;
длина нарезанной части червяка -  (6.14):



полученное значение округляется до величины из ряда нормальных линей
ных размеров, принимаем Ъ\ = 100 мм;

ширина венца червячного колеса -  (6.21) и (6.22):
при 2\ = 4

Ь2 <0,67 ■ йа\ — 0,67 • 60 = 40,2 мм,

принимаем Ъ2 = 40 мм.
Определяем угол охвата червяка червячным колесом с проверкой вы

полнения условия 25 > 90° (6.23)

з т  8 = ----- —----- = ------—-----= 0,696 => б = 44,08°.
<1а\ -  0,5т 60 -  0,5 • 5

Условие 25 > 90° не выполняется 25 = 2 • 44,08° = 88,16°, поэтому уве
личиваем ширину венца Ъ2 = 42 мм и пересчитываем угол охвата

42
з т 5  = ------------- = 0,73 => 5 = 46,92°,

6 0 -0 ,5 -5

28 = 93,85° >90°.

Условие выполняется.
6. Определяем силы в зацеплении червячной передачи, используя фор

мулы (6.32) и (6.34):
окружная сила на колесе направлена в сторону вращения колеса п2 

и равна по модулю осевой силе на червяке

„  г  2Т-у • 103 2-349-103 Л>1ЛЛТТ
Р12 = *а\ = — Т------ = --------------- = 3490 Н’

й?Г2 200

окружная сила на червяке направлена против вращения червяка п\ 
и равна осевой силе на колесе

„  „  27] -103 2-43-103 
г\ = Рог = ----- = ------гг---- = 1720 Н;

&1У\ 50

радиальная сила на червяке равна радиальной силе на колесе
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Предположим, что червяк с правым направлением витка вращается по 
часовой стрелке. Изображаем схему действия сил рис. О.Гх\

р ,,
У* А»]

X

7. Выполняем проверочный расчет червячной передачи на прочность 
по контактным напряжениям.

Определяем скорость скольжения в зацеплении:

СОЗ у

где у -  начальный угол подъема витка;

у = агс1§-

У, — окружная скорость на начальном диаметре червяка, м/с;

У\ =
6 -104

У\ =
к -иг й?1 3,14-1020-50 _ ,  „  , ----- 1— I = ----------- ------= 2,669 м/с;
6-10 6-10

у -  агс1§
д + 2 -х

-  агс1§
10 + 2-0

■ = 21,8 = 21 48 ;

I 2,669
созу соз21,8с

1 _ = 2,875 м/с.
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Уточняем допускаемое напряжение для найденной скорости скольже
ния для материалов 1-й группы:

[а#] = 0,9(0,7)ав С у  КН1. 

Вычисляем расчетное контактное напряжение:

0,48 \Т2кщ кНх г

ы ’ ( 6 - 5 0 )

где ^ -к о э ф ф и ц и е н т  динамической нагрузки, кНу = 1 при У2 < 3 м/с; 
кнх= 1,1-1,3 при Кг > 3 м/с.

= ЙЦ .  Ш р Ш  = 200,511 Нм.
Л2 \  ат  0,200 V 0,050

Недогрузка составляет:

Да = .100% = .̂ 9--?-~.2°А ?11.1 оо % = 8.5 %.
Ы  219.2

Условие прочности выполняется, так как в червячных передачах до
пускается недогрузка до 15 %, перегрузка до 3 %.

Определяем КПД передачи из выражения (6.31), приведенный угол 
трения р' выбираем из табл. 6.3 по уточненной скорости скольжения 

=2,875 м/с.

1еу 1е21°48'^ = —_ ё1— = —  — ------------ = 0,899.
*§(у + р )  Ц 2 1 о48' + 2°10'1

8. Осуществляем проверку зубьев колеса по напряжениям изгиба.
Расчетное напряжение изгиба

}грР(2 соз укрркруг  I г  и  г у  . г  1 г л \(6-51)
1,3 тс1цг1

где Ур- коэффициент формы зуба, который принимается по табл. 6.7 в за
висимости от эквивалентного числа зубьев колеса = 72 / соз’у.
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Таблица 6. 7

Коэффициент Ур, учитывающий форму зубьев червячных колес

7,у2 Уг Т.У2 17т
20 1,098 40 1,55
24 1,88 45 1,48
26 1,85 50 1,45
28 1,80 60 1,40
30 1,76 80 1,34
32 1,71 100 1,30
35 1,64 150 1,27
37 1,61 300 1,24

Для червячных передач приближенно принимают Крр = Кщ и Кру = Кну.
Эквивалентное число зубьев колеса 2п -  40 / соз321,8° = 49,97 ~ 50, 

поэтому коэффициент формы зуба Ур= 1,45.
Расчетное напряжение изгиба

1,45-3490-соз21,8°-1-1 1 а Р = - -------------------------------= 14,457 МПа < Стг =38,25 МПа.
1 1,3-5-50 1 -1

Условие прочности выполняется.

9. Тепловой расчет.
Рабочая температура масла без искусственного охлаждения определя

ется из выражения (6.37) с учетом площади поверхности охлаждения кор
пуса Л & 20 • а 2 = 20 • 0,1252 = 0,3125 м2 и коэффициента теплоотдачи 
Агт = 8... 17 Вт/(м2-°С)

. М г Л ) .  - 20» + = 8 7 ,2 7 » ,[,м} = 90».
^ ( 1  + М'') 17-0,3125(1 + 0,3)

I = 1 + *м в

Если рабочая температура масла превышает допустимое значение, то 
следует принимать меры по охлаждению масла: увеличивать площадь охла
ждения за счет применения ребер охлаждения на корпусе редуктора, уста
навливать на валу червяка вентилятор, применять водяное охлаждение и т. д. 

При охлаждении вентилятором

* * >

где коэффициент /ств выбирается из таблицы в зависимости от частоты 
вращения вентилятора пъ (табл. 6.9).
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Таблица 6.8

Коэффициент теплоотдачи при использовании вентилятора

~ «в 750 1000 1500 3000

ктв 24 29 35 50

Пример 1. Определить размеры червяка и колеса червячной передачи, 
которая должна быть «вписана» в межосевое расстояние а^ =125 мм. Пе
редаточное число передачи и = 32. По условиям прочности модуль должен 
быть не менее 6,3 мм, а коэффициент диаметра червяка д = 8. Червяк шли
фованный, закаленный.

1. Найдем коэффициент смещения инструмента (6.7):

1 О С
х -  ^К. _ 0,5(22 + д) = -------0,5-(32+ 8) = -0,16.

т  ̂ 6,3

2. Число зубьев колеса находим из уравнения (6.3) (так как передаточ
ное число передачи больше 30, то 2 Х- 1):

2 2 -  и7Л = 32 • 1 = 32.

3. Определим размеры червяка: 
делительный диаметр (6.5)

с1] = цт = 8 • 6,3 = 50,4 мм;

диаметр вершин витков (6.12)

с!а\ = с1\ + 2 • т = 50,4 + 2 • 6,3 = 63 мм;

диаметр впадин (6.13)

с1 — <3\ - 2 , 4- т = 50,4 -2 ,4  -6,3 = 35,28 мм;

делительный угол подъема винтовой линии (6.4)

у = агс1§(— ) = агс1§(-) = 7,125° = 7°07'30";
Я 8

шаг червяка находим из уравнения (6.1)

Р = кт = 3,14-6,3 = 19,782 мм.



4. Размеры червячного колеса: 
делительный диаметр (6.15)

с!2 = 2,2т ~ 32 • 6,3 = 201,6 мм;

диаметр вершин и впадин зубьев (6.18) и (6.19)

Ла 2 = <%2 + 2т{\ + х) = 201,6 + 2 -6,3(1-0,16) = 212,184 мм; 

^ / 2 =с^2~ 2т{\,2 -  л-) = 2 0 1 ,6 -2  • 6,3(1,2 + 0,16) = 184,464 мм;

наибольший диаметр червячного колеса (6.20)

<„,2 * 4,2 + ~ Т  = 212,184 + ̂  = 224,784 мм,
Л) + 2. 1 + 2

принимаем с1атп2 = 224 м м ,
ширина венца колеса (6.21)

Ь2 < 0,75 • с!а] = 0,75 • 63 = 47,25 мм,

принимаем Ь2 = 47 мм.
Длина Ъ\ нарезанной части червяка (6.14)

принимаем Ъ\ = 124 мм.

Пример 2. Определить момент Г3 на тихоходном валу двухступенчато
го червячно-цилиндрического редуктора, если момент на валу червяка быст
роходной ступени Т\ — 56 Нм. КГЩ с учетом потерь в опорах и на переме
шивание масла быстроходной ступени г|1 = 0,75, тихоходной -  712 = 0,96. 
Передаточное число быстроходной передачи и\ = 16. число зубьев колеса 
и шестерни второй передачи 7 2 = 50, 2 Х = 20.

1. Найдем вращающий момент 7? на промежуточном валу редуктора

Тг = 7] Л Iм! =56-0,75 16 = 672 Нм.
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2. Определим передаточное число второй ступени редуктора

3. Вычислим вращающий момент Г3 на тихоходном валу 

Г3 = Т2ц2и2 = 672 • 0,96 • 2,5 = 1612,8 Нм.

Пример 3. Определить мощность на червяке в одноступенчатом чер
вячном редукторе, если модуль т = 5 мм, КПД редуктора г) = 0,75, переда
точное число и = 20, окружная сила на колесе Р{2 = 2500 Н, угловая ско
рость колеса 0)2 ~ 10,3 с-1.

1. Рассчитываем делительный диаметр червячного колеса, так как 
15 < и < 30, то делаем вывод, что число витков червяка 2\ = 2, значит

2. Находим вращающий момент из уравнения (6.32) на тихоходном 
валу редуктора

3. Определяем мощность на червяке, исходя из мощности на тихоход
ном валу

г) 0.75

Пример 4 Какой угол подъема линии витка имеет двухвитковый чер
вяк, у которого делительный диаметр 50 мм и модуль 5 мм?

1. Находим коэффициент диаметра червяка

2 2 = и 2] = 20 • 2 = 40 и, следовательно,

с12 = 2 2т  = 40 • 5 = 200 мм.

2 _ 2500-200-10~3 
2

= 250 Нм.

Р2 =Г2со2= 250-10,3 = 2575 Вт;

2575Р = = _ _ _  = 3433,333 Вт.

Я ,т 5

2. Определяем угол подъема винтовой линии (6.4)

у = агс1§(— ) = агс*§(— ) = 11,31° = 11°18'36".
д  10
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Пример 5. Определить усилия в червячном зацеплении, если мощ
ность на валу червяка Р\ = 2 кВт, угловая скорость со, = 83 с-1, модуль 
т = 5 мм, д = 10, червяк двухвитковый, передаточное число и -  16, приве
денный угол трения р = 2,5°.

1. Определяем угол подъема винтовой линии (6.4)

4. Рассчитываем делительные диаметры червяка (6.5) и червячного 
колеса (6.15)

6. Определяем вращающий момент на червяке и червячном колесе

у = агс1§(— ) = агс1§(— ) = 11,31° = 11°18'36".
<? 10

2. Находим КПД передачи (6.31)

3. Число зубьев червячного колеса

1 2 = и -2 х = 16-2 = 32.

с1\ -  дт = 10 • 5 = 50 мм,

с12 = %2т — 32-5 = 160 мм.

5. Находим мощность и угловую скорость на тихоходном валу

р  2= ^ п  = 2-0,814 = 1,628 кВт,

_  _ Р2 _ 1,628 Ю31 9 —---- —-------------
со2 5,19

= 313,68 Нм.
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7. Определяем усилия в зацеплении: 
окружное (6.33)

^  ^ 27] 2 • 24 ■ 103 Л, ЛТТ
^1 = ^ 2 = - Г  = -----27-----= 960 Н;

I

осевое (6.32)

с, п 2 Т, 2-313,68-103 _  тт
Р а \= Г (2 = -Г  = -------— -------= 3921Н;

«2 160

радиальное (6.34)

рг\ = рп  = р(2 ^а  = 3921 • 1§20° = 1427,127 Н.

Пример 6. Определить стрелу прогиба червяка в червячном зацепле
нии, если расстояние между опорами 300 мм, Рх = 4 кВт, Р2 = 3,15 кВт, час
тота вращения «1 = 1500 мин-1, модуль т -  5 мм, с/ = 12,5, передаточное 
число и -  25.

1. Частота вращения колеса

Щ 1500 _1п~,= — =------ = 60 мин .
и 25

2. Определяем вращающие моменты на червяке и колесе

7] = 9550— = 9550—̂ — = 25,467 Нм, 
щ 1500

Т2 = 9550—  = 9550—  = 501,375 Нм. 
п2 60

3. Геометрические параметры зацепления: 
делительные диаметры

= б/т = 12,5 - 5 = 62,5 мм, 

так как передаточное число и = 25, то червяк двухвитковый, а значит

2 2 - и  - 2^ -  2 5 -2 -  50,

(12 = 2 2 т = 50 • 5 = 250 мм;
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диаметры вершин и впадин витков червяка

аа 1 = <%\ + 2т -  62,5 + 2 • 5 = 72,5 мм;

с1' =  с1\ -  2,4 т  = 62,5 -  2,4 • 5 = 50,5 мм.

4. Определяем усилия на червяке: 
окружное

г  27] 2 • 25,467 -10
/1 — — —1 ^  62,5

814,944 Н;

осевое

^а\ ~ ^<2 = ~~Г~ = — 4011Н;
(Л2 250

радиальное

рг] = рг2 = /у21аа = 4011 • 1§20° =1459,885 И.

5. Рассчитываем приведенный момент инерции поперечного сечения 
червяка (6.36)

71̂ /'1
пР 64

0,375 + 0,625 а.а 1

<*П у

3,14 • 50,5" 
64

■х

х 0,375 + 0,625
72.5
50.5 у

405972,8 мм"

6. Определяем стрелу прогиба (6.35)

=  =  3 0 0 ^ 8 1 4 ^ , 1 4 5 ^ .  =  м м

АШ ,пр 48-2,1 10 -405972,8

Пример 7. Рассчитать температуру смазочного материала в редукторе 
при установившемся режиме работы червячной передачи и хорошей цир
куляции воздуха с параметрами Р\ = 3 кВт, Р2 = 2,4 кВт, температурой воз
духа вне корпуса гв = 18 °С, межосевое расстояние ац: = 200 мм.
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1. Определяем площадь поверхности охлаждения корпуса

А = 20а2 = 20 • 0,22 = 0,8 м2.

2. Находим КПД передачи

ц = -
2,4

= 0,8.

3. Рассчитываем температуру масла (6.37) при коэффициенте тепло
отдачи кт= \5 Вт/(м" °С)

,м=<. + М И 1 )  = 18о + З Ю 3(1 -0 .8 )
м в 7 ' 15-0,8к-^А

68 °С.

Пример 8. Рассчитать эквивалентные числа циклов нагружения Мне 
и Nге и коэффициенты долговечности Кнь и Кп  при нестационарном ре
жиме нагружения, заданном ступенчатым графиком нагрузки, представ
ленном на рис. 6.12, временем работы передачи Ьп = 5 лет, годовом коэф
фициенте кгоа = 0,6, суточном коэффициенте ксут = 0,4 и частотой вращения 
червячного колеса п2 ~ 60 мин”1.

Н

IIЫ г В

Е -
II

Ьь.1— 0,2 Ьь

н

II
Е-»

1-ю— 0,4

со
о
IIСП

Ьп
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1. Требуемая долговечность привода в часах при переменной нагрузке

= 3 6 5 •  Агод -24 ■ Ксут = 365 • 5 • 0,6 • 24 • 0,4 = 10512 часов.

2. Коэффициенты, учитывающие график нагружения при расчетах на 
контактную выносливость и усталость при изгибе

СНЕ ~  X  
/=1

Т; Л4

тV шах у
I4 -0,2 + 0,64 -0,4 + 0,34 -0,4 = 0,255,

п
СЕЕ =  X  

1=1

7;
тV шах у

и I9 0,2 + 0,69 -0,4 + 0,39 -0,4 = 0,204.

3. Эквивалентные числа циклов нагружения при расчетах на контакт
ную выносливость Мне и  усталость при изгибе Мее

Nне =60-п2 ■ Ьц ■ кНЕ =60-60 -10512-0,255 = 9,65 • 106 циклов;

N ее = 60 • п2 • Ьн  ■ кРЕ = 60 • 60 • 10512 • 0,204 =  7,72 • 106 циклов.

4. Коэффициенты долговечности при расчетах на контактную вынос
ливость кт, и усталость при изгибе кп

К  ж = Я
10 ' 10'

МНЕ у 9,65 -10е
= 1,0045.

Условие 0,67 < Кщ < 1,15 выполняется, поэтому принимаем Кш  =1,0045.

10е 10
Мее У 7,72 -10е

= 0,797.

Условие 0,543 < А ^  < 1 выполняется, поэтому принимаем К ее -  0,797.

Задачи для самостоятельного решения

Задача 1. Определить геометрические параметры червячной передачи, 
если модуль т = 5 мм, коэффициент диаметра червяка д = 10, передаточ
ное число и = 50.



Задача 2. Определить мощность, которую может передать червячный 
редуктор, если модуль т ~ 6,3 мм, число зубьев червячного колеса 2 2 = 50, 
окружная сила на колесе Г(2 ~ 4500 Н, угловая скорость колеса со2 = 8,5 с"1.

Задача 3. Червячная передача должна иметь передаточное число и=  16. 
Какими будут число витков червяка 7Л и число зубьев червячного колеса 2{!

Задача 4. Определить число витков червяка 2ГЬ если известно, что его 
частота вращения пл = 1460 мин-1, а червячное колесо с числом зубьев
7,2 = 40 имеет частоту вращения п2 = 73 мин-1.

Задача 5. Какой угол подъема линии витка имеет одновитковый чер
вяк, у которого коэффициент диаметра червяка д = 12,5?

Задача 6. Определить углы подъема для одно-, двух- и четырехвитко- 
вого червяка, если диаметр вершин витков (1а\ = 60 мм и шаг р  = 15,7 мм 
остаются неизменными.

Задача 7. Определить угловую скорость вала червячного колеса (02, 
если червяк вращается с угловой скоростью СО] = 96 с '1. Червяк двухвитко- 
вый, число зубьев червячного колеса 2 2 = 48.

Задача 8. Найти скорость скольжения в червячном зацеплении, если
7.\ = 2, т = 5 мм, д — 10, п\ = 1450 мин”1.

Задача 9. Определить момент Г3 на валу червячного колеса тихоход
ной ступени двухступенчатого червячного редуктора, если момент на валу 
червяка быстроходной ступени Т\ = 15 Нм. КПД с учетом потерь в опорах 
и на перемешивание масла быстроходной ступени г|, = 0,75, тихоходной -  
г|2 = 0,8. Передаточное число быстроходной передачи щ = 32, число зубьев 
колеса и витков червяка второй передачи 2 2 = 40, 2\ = 2.

Задача 10. Определить размеры червяка и колеса червячной передачи со 
смещением с межосевым расстоянием ац, -  180 мм. Передаточное число пе
редачи и = 36. По условиям прочности модуль должен быть не менее 8 мм, 
а коэффициент диаметра червяка д = 8. Червяк шлифованный, закаленный.

Задача 11. Определить усилия в червячном зацеплении, если мощность 
на валу червяка Р\ = 4 кВт, угловая скорость о)1 =  50 с-1, модуль т -  5 мм, 
ц = 10. червяк двухвитковый, число зубьев червячного колеса 2 2 = 40, при
веденный угол трения р = 2°.

Задача 12. Определить расстояние между опорами червяка, зная, что 
[у ] = 0,005аи, Т\ = 20 Нм, Г2 = 400 Нм, модуль т -  6,3 мм, <7=10,  переда
точное число и = 40.



Задача 13. Провести тепловой расчет червячного редуктора, если мак
симально допускаемая температура нагрева масла [/м] = 90 °С, мощность 
на червяке Р\ = 5 кВт, КПД передачи г| = 0,85, температура воздуха вне 
корпуса (в = 20 °С, хорошая циркуляции воздуха, делительные диаметры 
червяка и червячного колеса с1\ = 63 мм, й?2 = 252 мм.

Задача 14. Определить силы в червячном зацеплении и изобразить 
схему действия сил, если червяк имеет нижнее расположение, правый на
клон витка и вращается против часовой стрелки. Передаваемая мощность
6,5 кВт, частота вращения = 2850 мин-1, г| = 0,8, с1х = 64 мм, с12 = 256 мм, 
х = 0, г/=31,5.

Задача 15. Определить параметры червяка и червячного колеса, если 
х = 0, т = 6 мм, д = 9, Т2 = 32, 2 { = 1, 25 = 100° (угол охвата червяка червяч
ным колесом).
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