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ПРЕДИСЛОИИЕ 

Учебное пособие содержит сведения, необхо
димые для выполнения курсовых проектов по дета

лям машин в техникумах. Оно составлено в соот
ветствии с программой технической механик~ 
утвержденной для машиностроительных техни

кумов. 

По сравнению с предыдущим изданием, второе 

издание существенно переработано и дополнено в 
связи с введением новых стандартов и совершенст

вованием методов расчета и конструирования 

механических передач и их деталей. В соответствии 
с необходимостью использования в учебном про
цессе компьютеров, в пособии представлены алго
ритмы, которые могут служить основой для раз
работки программ для ЭВМ. 

Приложения дополнены новыми справочными 
сведениями. 

Авторы с признательностью примут все заме
чания и пожелания по настоящему И:Jданию. 

Лросьба направлять их по адресу: 107076, 
Москва, Стромынский пер., д. 4, издательство 
«Машиностроение». 



ГЛАВА 1 
КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПРИВОДА 

§ 1.1. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ТРЕБУЕМОЙ МОЩНОСТИ 
ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ 

в типовых заданиях на курсовое проектирование деталей 

машин указывается кинематическая схема привода к конвейеру, 

смесителю, кормораздатчику и другим устройствам, эксплуа

тируемым в режиме, близком к постоянному. К исходным 
данным относятся эксплуатационные, загрузочные и энергети

ческие характерпстики. 

Учащиеся техникума должны рассчитать все элементы при
вода и разработать конструкцию одноступенчатого зубчатого 
или червячного редуктора и дополнительно одну из гибких 
передач - ременную или цепную. 

Первый этап проектирования - анализ кинематической 

схемы и выбор электродвигателя. 

На рис. 1.1 показана одна из типовых схем привода к лен
точному конвейеру: от электродвигателя вращение передается 

валу барабана через ременную передачу, зубчатый односту
пенчатый редуктор и цепную передачу. 

Для определения требуемой мощности электродвигателя в 

задании должны быть указаны вращающий момент 'гр (Н . м) на 
валу барабана и угловая скорость roр (рад/с) этого ва.'1а или же 
сила тяги F (Н) и скорость v (м/с) ленты. 

Искомую мощность Р (Вт) электродвигателя определяют из 

выражения 

(1.1) 

З,na:ь ТJ - коэффициент полезного дейс~вия (КПД) привода, 
рав~ый произведению частных КПД передач, входящих в кине

матическую схе:>1У: 

(1.2) 

Значения КПД передач отдельных типов приведены в 

табл. 1.1. 
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1.1. 3начеlDlII кпд механических передач 

Передача КПД 

Зубчатая в закрытом корпусе (peДYКTOp)~ 
цилиндрическими колесами 0,97-0,98 
В:8НИЧескими колесами 0,96-0,97 

Зубчатая открьпая 0,95-0,96 
Червячная в зав:рытом корпусе при числе витков 
(заходов) червяка: 

ZI = 1 0,70-0,75 
ZI = 2 0,80-0,85 
ZI =4 0,85-0,95 

Цепная закрытая· 0,95-0,97 
Цепная открьпая 0,90-0,95 
Ременная: 

плоским ремнем 0,96-0,98 
в:линовыми ремнями 0,95-0,97 

При м е ч а и и е. Потери на трение в опорах каждого вала У'IИТывают-
СЯ множителем 1"10 = 0,99+0,995. 

n 
n

с
..-__ _ 

n~п~------~~~ 

nKP~---------+------~ 

о TНf/п ТНа'l Tmtl.lt r 
Рве. 1.1. Кинематическая схема при- Рве. 1.2. Характеристика аCIIIIХpoнllOl"О 

вода ленточного конвtйера двигателя трехtазиorо тока 

§ 1.2. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ 

Мощность электродвигателя, подбираемого для проектируе
мого привода, должна быть не ниже той, которая определена 
по формуле (1.1). Из существующих типов двигате-d выби
рают преимущественно асинхронные электродвигатели трех

фазного тока единой серии 4А. 
На рис. 1.2 npeдставлена характеристика асинхронного дви

гателя трехфазного тока, выражающая зависимость частоты 
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вращения n (обfмин) вала двигателя от величины вращающего 
момента Т (Н . м). По оси абсцисс отложены значения т"ОМ
номивального вращающего момента, т..уск - пускового или 
начального вращающего момента, развиваемого при пуске 

ДВЙlателя, Ттах - максимального кратковременного момента; 

по оси ординат отложены значения частот вращения: номи

нальной пво... критической "кр и синхронной "с, развиваемой 
при отсутствии нагрузки и равной частоте вращения магнит

ного поля; она зависит от частоты тока/и числа пар полюсов р: 

60/ 
nC=р; 

соответствующая угловая скорость, рад/с, 

21С/ 
C'.Oc=-. 

Р 

При стандартной частоте тока / = 50 с- 1 И числе пар по
люсов р = 1 +6 синхронная частота вращения nc будет равна 
соответственно 3000; 1500; 1000; 750; 600 и 500 об/мин. Для 
привоДов, разрабатываемых в курсовых проектах, рекомен
дуется выбирать двигатели с числом полюсов не более восьми, 
а лучше - не более шести, т. е. с р ~ 3 и "с ;;11; 1000 об/мин. 

При возрастании нагрузки частота вращения ВaJlа двига

теля уменьшается вследствие скольжения s, определяемого по 
формуле 

откуда 

n = nc(l - s). (1.3) 

При пуске двигателя Т= т..уск (или Tнa,J, s = 1 и n = О; при 
номинальном режиме, Т= т"ом s = 0,02 +0,05; "НОМ ~ (0,98 + 
+0,95) "с; при отсутствии нагрузки Т= О s = О; n = NC. 

Технические данные асинхронных электродвигателей еди
ной серии 4А в закрытом обдуваемом исполнении приведены 

в таблицах приложения. 

§ 1.3. ПЕРЕДАТОЧНОЕ ОТНОШЕНИЕ ПРИВОДА 

в исходных данных на курсовое проектирование привода 

указывают частоту вращения 1Ip (об/мин) рабочего приводного 
BaJ1a или же диаметр D (м) барабана конвейера и скорость v 
(м/с) ленты; по этим данным находят 
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"р = 1tD' 

определяют общее передаточное отношение всего привода i = 
= "ком/пр и намечают ориентировочно значения частных пере
даточных отношений передач, входящих в привод, так, чтобы 
произведение tIX было равно общему передаточному отноше
нию: i1i2 ... iK = i. 

Средние значения il для зубчатых передач равны 2-6, для 
червячных передач 8-80, цепных 3-6, ременных 2-4. 

Уточненные значения передаточных отношений конкрет

ных видов передач приведены в гл. 111, IV и У. 
Прнмер. Провести кинематический расчет привода, пока

занного на рис. 1.1. Исходные данные: диаметр барабана D = 
= 500 мм; тяговая сила F = 4 . 103 Н; скорость ленты v = 0,8 м/с. 

Требуется подобрать асинхронный электродвигатель трех
фазного тока, определить передаточное отношение всего при

вода и частные передаточные отношения каждой передачи. 
Решение 
Принимаем значения КПД по табл. 1.1: 
ременной передачи 111 = 0,98; 
зубчатой пары 112 = 0,98; 
цепной передачи 11з = 0,96; 
коэффициент, учитывающий потери на трение в опорах трех 

валов 11 ~ = 0,993. . 
КПД всего привода 11 = 11111211з11~ = 0,98·0,98·0,96·0,993 = 

= 0,89. Требуемая мощность электродвигателя по формуле (1.1) 

р = ~ = 4· 103 ·0,8' 3 6 . 103 
11 0,89 ' Вт. 

Частота вращения вала барабана 

60v 60 ·0,8 
Пр = тcD = 3,14.0,5 = 30,5 об/мин. 

По данным табл. П1 приложения, подходят электродвигатели 
четырех марок: 4А100S2УЗ, Р = 4 кВт, n. = 3000 об/мин, s = 
= 3,3%; 4А100L4УЗ, р = 4 кВт, ". = 1500 об/мин, s = 4,7%; 
4А112МВ6УЗ, р =4 кВт, ". = 1000 об/мин, s = 5,1 %; 4А1З2S8УЗ, 
Р = 4 кВт, "с = 750 об/мин, s = 4,1 %. 

При выборе первого из указанных двигателей с n. = 
= 3000 об/мин возникнут затруднения в реализации большого 
передаточного числа порядка 100; двигатель с ". = 750 об/мин 
имеет большие габариты и массу; предпочтительнее двигатели 
с n. = 1500 и 1000 об/мин. 
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Номинальные частоты вращения валов этих двигателей 

будут соответственно: 

а) "НОМ = "с (1 - s) = 1500 (1 - 0,047) = 1430 об/мин; 
б) "НОМ = 1000 (1 - 0,051) = 949 об/мин. 
Передаточное ОТlIошение привода в случае варианта «а» 

i - nНOM _ 1430 ,.., 47' 
- Пр - 30,5"'" , 

для вариан;га «6» 

. 949 
J = 305 R: 31,1. , 

Разбивка общего передаточного отношения привода допу

скает много решений. Например, для варианта «а» можно 
принять 

i1 = 2,5; i2 = 5; iэ = 3,8; i = 2,5·5·3,8 = 47,5; 

для варианта «6» 

i 1 = 2; i2 = 4; iэ = 3,9; i = 2·4·3,9 = 31,2. 

Намеченные передаточные оmошения в дальнейшем уточ
няются в соответствии с указаниями, приведеННЫМII в гл. III, 
IV и У, причем отклонение от расчетного передаточного оmоше
ния привода не должно превышать ± 3 % . 



ГЛАВА П 

СВЕДЕНИЯ О РЕДУКТОРАХ 

§ 2.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

Редуктором называют механизм, состоящий из зубчатых 
или червячных передач, выполненный в виде отдельного агре

гата и служащий для передачи вращения от пала двигателя 

к валу рабочей машины. Кинематическая схема привода может 

включать, помимо редуктора, открытые зубtIатые передачи, цеп
ные или ременные передачи (см., наПРИ1\lер, рис. 1.1). Указанные 
механизмы являются наиБО_'Iее распространенной тематикой 

l<УРСО..вого проектирования. 

Назначение редуктора - понижение угловой скорости и соот

ветственно повышение вращающего момента ведомого вала по 

сравнению с ведущим. Механизмы для повышения угловой 

скорости, выполненные в виде отдельных агрегатов, называют 

ускорителями или мультипликаторами. 

Редуктор состоит из корпуса (литого чугунного или свар

ного стального), в котором помещают элементы передачи
зубчатые колеса, валы, подшипники и т. д. В отдельных слу
чаях в корпусе редуктора размещают также устройства для 

смазывания зацеплений и ПОДШИПНИКОВ' (например, внутри 
корпуса редуктора может быть помещен шестерепный масляный 
насос) или устроиства для охлаждения (например, 'Змеевик с 

охлаждающей водой в корпусе червячного редуктора). 

Редуктор проектируют либо для привода определенной 
машины, либо по заданной нагрузке (моменту на выходном 
валу) и передаточному числу без указания конкретного назна
чения. Второй случай характерен для специализированных заво
дов, на которых организовано серийное производство редукто

ров. 

Кине~.1:атичес1.1iе схемы и общие виды наиболее распростра
ненных типов редукторов представлены на рис. 2.1-2.20. На кине
матических схемах буквой Б обозначен входной (быстроход
ный) вал редуктора, буквой Т - выходной (тихоходный) 

Редукторы классифицируют по следующим основным 
признакам: типу передачи (зубчатые, червячные илп зубчато-
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червячвы.е); числу ступеней tодноступ~нчатые, двухсТупенчатые 
и т. д.); типу зубчатых колес (цилиндрические, конические, 
коннческо-цилиндрнческие и т. д.); относительному располо
жению валов редуктора в пространстве (горизонтальные, вер
тикальные); особенностям кинематической схемы (разверну
тая, соосная, с раздвоенной ступенью и т. д). 

Возможности получения больших передаточных чисел при 
малых габаритах обеспечивают планетарные и волновые ре

дукторы (см. главы V и VI). 

§ 1~1. ОБЗОР ОСНОВНЫХ ТИПОВ РЕДУКТОРОВ 

Одноступевчатые ЦИJlИ8Дрические ,редукторы 

Из редукторов рассматриваемого типа наиболе.е распростра

нены горизонтальные (рис. 2.1). Вертикальный одноступенча
тый редуктор показан на рис. 2.2. Как горизонтальные, так и 
вертикальные редукторы могут иметь колеса с прямыми, ко

сыми или шевронными зубьями. Корпуса чаще выполняют 
литыми чугунными, реже - сварными стальными. При серий
ном произво.ziстве целесообразно применять литые корпуса. 
Валы монтируют на подшипниках качения или скольжения. 

последние обычно применяют в тяжелых редукторах. 
Максимальное передаточное число одноступенчатого 

цилиндрического редуктора по rocr 2185 -66 "тах = 12,5. Высо
та одноступенчатого редуктора с таким или близким к нему пере
даточным числом больше, чем двухступенчатого с тем же зна
чением U (рис. 2.3). Поэтому практически редукторы с'передаточ-

PIIс :1 1 Oдвoeryueв'l8Tыi ropll:lOll'l'Ulollbl редуlП'Op с QIUIВnДlJllчес .. _ :.у6-' 
чатымв КОЛее8I1111: 

а - кинематическая схема; 6 - обlШlit вид редуктора с косозубымн колесами 



Рвс. 1.1. OдвoeтyoeВ'laтыii веpтllК8ЛЬныi редуктор с QIIIJ18вдр11ЧеекиМII коле
сами: 

а - кииематическая схема; б - общий вид 

,'--":::::, 

'1 I ~ . . ---г- , 
\. J' / '-... ..-/' 

Рвс. 2.3. С0ll0CТll8.11епе габарвтов одвоетувенчатOI'О и двухетуиевчаТOl'О редук
ТОРО8 е ЦllJlВвдрнчеасвмв кол_мв прв ОДWПКО80М передаточном ЧИС.llе и = ~,S 

ными числами, близкими к максимальным, применяют редко, 
ограничиваясь u ~ 6. Hobo-Краматорс.киЙ машиностроитель
ный завод (НКМЗ) выпускает крупные (межосевые расстояния 

Qw = 300+ 1000 мм) одноступенчатые горизонтальные редук
торы с u = 2,53 + 8,0. 

Выбор горизонтальной или вертикальной схемы для редукто
ров всех типов обусловлен удобством общей компоновки при
вода (относительным расположением двигателя и рабочего 
вала приводимой в движение машины и т. д.). 

Одноступеичатые конические редукторы 

Конические редукторы применяют для передачи движения 
между валами, оси которых пересекаются обычно под углом 

900. Передачи с углами, отличными от 900, встречаЮТС1l редко. 
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"с. 2А. Одвоступевчатwli редуктор с коннч~нми зубчатыми колесамн: 
а - кииематическая схема; 6 - общий вид 

Наиболее распространенный тип конического редуктора по
u.зан на рис. 2.4; редуктор с вертикально расположенным 
тихоходным валом изображен на рис. 2.5. Возможв'О исполнение 
редуктора с вертикально расположенным быстроходным ва
лом; в этом случае привод осуществляется от фланцевого 
электродвигателя. 

Передаточное --Число и одноступенчатых конических редук
торов с прямозубыми колесами, как правило, не выше трех; в 

а) 

Р8с 2.5 ОдвocтyпeJl'lаТblII коввч_1t редуктор с вepТНК8JIWIЫM ведомым В8JIOИ: 
а - пиемаТll'lCCJ:1UI схема; 6 - общий вид 



редких случаях и = 4. При косых или криволинейных зубьях 
и = 5 (в виде исключ:ею~я и = 6,30). 
У редукторов с коническими прямозубыми колесами до

пускаемая окружная скорость (по делительной окружности 
среднего диа..\<Iетра) v ~ 5 м/с. При более высоких скоростях 
рекомендуют применять конические колеса с круговыми зубьями, 
обеспечивающици более плавное зацепление и большую несу
щую способность. 

Двухступенчатые цилиндрические редукторы 

Наиболее распространены двухступенчатые горизонтальные 
редукторы, выполненные по развернутой схеме (рис. 2.6). Эти 

Рис. 2.6. Двухступенчатый I"ОРИЭОИтальиый редуктор с ЦИJlИидpnческими Ko,lecaМII: 
а - кинемаnlческая схема; б - редуктор со снятой крышкой (колеса КОСО
зубые); в - общий вид редуктора, у которого ПОДЩlшниковые узлы закрыты 
врезными крышками; 2 - общий вид редуктора, у KOTOPOl:O подшипниковые 

крышки привернуты винтами 
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Рие. '1..7. Двухступенчатый гори]оитаJIЫIЫЙ еооеиый реДУКТОР: 
а - кинематическая схема; б - общий вид 

редукторы отличаются простотой, но из-за несиммerричного 
расположения колес на валах повышается концентрация наrpуз

ки по длине зуба. Поэтому в этих редукторах следует приме
нять жесткие валы. 

Соосная схема (рис. 2.7) позволяет получить меньшие габа
риты по длине; это ее основное преимущество. 

В ооосных редукторах быстроходная ступень зачастую 
недогружена ., та:в: как силы, возникающие в зацеплении колес 
тихоходной ступ{'ни, значительно больше, чем в быстроходной, 
а межосевые расст.рЯНИJl ступеней одинаковы (а.." = а"Т). Указан
ное обстоятельство является одним из основных недостатков 
соосных редукторов. Кроме того, к их недостаткам относят 

также: 

а) большие габариты в направлении геометрических осей 
валов, по сравнению с редукторами, выполненными по развер

нутой схеме; 

б) затруднительность смазывания подшиnниltов, располо
женных в средней части Itорпуса; 

в) большое расстояние между опорами промежуточного 
вала, поэтому требуerся увеличить его диамerр для обеспече
ния достаточной npочности и жестltости. 

* При сравнительно небольшом общем передаточном числе 

(и ~ 8+16) можио (при обеспечеиии удовлетворительной компоновки 
редуктора) так проиэвести разбивку общего передаточного числа по 
сТупеням, что нагрузочная способность быстроходной ступени будет 
ИCnО.IIЬзоваиа полностью. 
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Очевидно, применение соосных редукторов ограничивается 
случаями, когда нет необходимости иметь два выходных конца 
быстроходного или тихоходного вала, а совпадение геометри
ческих осей входного и выходного валов удобно при намеченной 

общей компоновке привода. 
В отношении типа зубьев и подшипников в двухступенча

тых редукторах справедливо сказанное относительно одно

ступенчатых цилиндрических редукторов; часто быстроходную 
ступень выполняют косозубой, а тихоходную - прямозубой 
(это относится как к соосным, так и к несоосным редукторам). 

Редуктор с раздвоенной быстроходной ступенью, имею
щий косозубые колеса, показан на рис. 2.8. Тихоходная ступень 
при этом может иметь либо шевронные колеса, либо 

прямозубые (рис. 2.8,6). Кинематическая схема и общий 
вид редуктора с раздвоенной тихоходной ступенью показаны 
на рис. 2.9. 

При раздвоенной быстроходной (или тихоходной) ступени 
колеса расположены симметрично относительно опор, что 

приводит К меньшей концентрации нагрузки по длине зубьев, 

чем при применении обычной развернутой или соосной схемы. 
Это позволяет иметь в рассматриваемом случае менее жест
кие валы. Быстроходный вал редуктора, показанного на 
рис. 2.8, б, должен иметь свободу осевого перемещения 
«(плавающий» вал), что обеспечивается соответствующей кон
струкцией подшипниковых узлов; в редукторе с шевронными 

а} 
6 

Рис. 2.8. Двухступеичатый горизоита.1ЬRЫЙ редуктор с РВЗДВООRRоii первой 
(быстроходной) ступенью: 

а - кинематическая схема; б - общий вид (без крыщки) 
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о) 
т 6 

а) 

Рвс. 1.9. д.7хстувенчатыIi I"ОРВ30ВТальвыli peдJlCТop с раздвоенной втоpoii 
(тихоходной) CТ7Dевью: 

а - шиематическаи схема; б - общий вид (бi:з крышки) 

тихоходными колесами свободу осевого перемещения должен 
иметь и тихоходный вал. При соблюдении УIсазанного условия 
нагрузка распределяется поровну между параллельно работаю
щими парами зубчатых колес. 

Схемы вертикальных ЦИЛИНдрических двухступенчатых 

редукторов приведены на рис. 2.10. 
Двухступенчатые ЦИЛИНдрические редукторы обычно приме

wпoт в широком диапазоне передаточных чисел: по ГОСГ 
2185 - 66 и = 6,3 + 63. Крупные двухступенчатые цилиндрические 
peдyктopы, выпускаемые НКМЗ, имеют и = 7,33 + 44,02. 

()т целесообразной разбивки общего передаточного числа 
двухступенчатого редуктора по его отдельным ступеням в зна-

а) 6) 

Pile 1.1.0. ICllвe __ e cxeмw дв)'хcтyвeвчaтwх- ЦII.IIIUIДpII'Iеских вepтIIKa.IIЬ1IЫX 

l!ед7КТОРОВ: 
d - выполнсниоrо по развернутой схеме (трехосиоrо): б.:... сооси:orо 



чительной степени зависят габариты редухтора, удобство сма
зывания: каждой ступени, рациональность конструкции корпуса 
и удобство компоновки вчех элементов передач. Дать рекомен
дации разбивки передаточного числа, удовлетворяющие всем 

указанным требования:м. невозможно, и поэтому все рекомен
дации следует рассматривать как ориентировочные. 

Ниже приведена разбивка передаточных чисел для некоторых 
двухступенчатых редукторов, выпускаемых НКМЗ: 

". • • 8,05 9,83 10,92 12,25 13,83 15,60 '17,78 20,49 22,12 23,1~ 
ив • • • 2,30 2,808 3,125 3~ 3,950 3,950 4,500 5,187 5,600 6,615 

Коническо-цилиидрические редукторы 

в двухступенчатых коническо-цилиндрических редукторах 
(рис. 2.11- 2.13) коническая пара может иметь прямые, косые или 
криволинейные зубья. Цилиндрическая пара также может быть 
либо прямозубой, либо косозубой. 

Наиболее употребительный диапазон передаточных чисел 
для таких редукторов и = 8 + 15. Наибольшие з~ачения при 

Рис. 1.11. Д.ухетуоевчаТЫЙ repa-
3oIIт8JIыIыii ICОlIIIЧecкo-QIIlIIUIДpIIЧее-

квi редуктор: 
Q - ЮIIIсмаТИ'lсскаll схема; 6 - об
щий вид редуктора с литым корпх
сом; 11- общий вид редуктора со 

сварным корп>:сом 



а) 

т 

PIН:. 2.12. Двy][~nd .... 
ч_~i редуктор 

с: вертвкаАВЫМ твхоходным 

валом: 

Q - хвнематичecIaUI схема; 

б-общий вид 

Рвс. 2.13. КвВематвчес:ка. l:Xема 
ДВУХc:тyJIевчатого коввчес:кo-Qll

SllllДJlllческого редуктора С: вер-

11IICSЛЬВЫМ быстроходным валом 

прямозубых коничесхих колесах u",ax = 22; при JCоннчесхнх коле
сах с круговыми зуБЬJlМИ итах = 34. 

Червячные редукторы 

Червячные редукторы применяют для передачи движения 

между валами, оси которых перекрещиваются. 

По относительному положению червпа и червJlЧНОГО колеса 

различают три основные схемы черв,ЯЧНЫХ peдyIC:TOPOB: с 

нижним, верхним и боковым расположением червяка (рис. 2.14-
2.16). 

, Искусственный обдув ребристых КОРПУСОВ обеспечивает 
"более благОПРИЯТНЫЙ 'reпловой режим рабо-ты редуктора 
(рис. 2.14, IJ и г). 
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а) 

Рис. 1.14. Чepllll'lllblЙ реД)'КТOf с 
._ам р8CllO.IIо_ем .ер_а: 

а - кинематичecnJI схема; 6 - об
ЩНЙ ВИД peдyrropa с разъеМНЫМ 
корпусом; в - оБЩIIЙ ВИ.!I редуктора 
с реБРИСТЫМ разъемным КОРПУСОМ 
н искусственным обдувом; z - то же, 
со СWIТОЙ ItрыШl:ОЙ; д - оБЩIIЙ внд 
peдyltTOpa С неразъемиым корпу-

СОМ 

Выход вала колеса редуктора с боковым расположением 
червяка в зависимости от назначения и компоновки привода 

может быть сделан вверх (рис. 2.16, а) или вниз (рис. 2.16, б и в). 
При нижнем расположении червяка условия смазывания 

t9 



а) 6) 

Рве. 2.15. ЧеРПЧНLIi редуктор е верХIIIIМ раепО.llожеввем: .. ерв_а: 
а - ~нема'IllческаJl схема; 6 - общий вид редуктора с разъеМIIЫМ КОРПУСОМ; 

8 - общий вид редуктора с неразъемным КОРПУСОМ 

зацепдения лучше, при верхнем хуже, но меньше. вероятность 

попадания в зацепление металлических частиц - продуктов 

износа. 

Выбор схемы редуктора обычно обусловлен удобством 
компоновки привода в целом: при окружных скоростях чер

вяка до 4 - 6 м/с предпочтительно нижнее расположение червяка; 
при больших скоростях возрастают потери на перемешиваиие 
масла, и в этом случае следует располагать червяк над колесом. 

В редукторах с верхним расположением червяка при включе-

а) 

Рве. 2.16. ЧepIIJI'IIIЫii p&дyJn:OjI е -вepтвlёaJJloвым IIIМOM '1epllJl1lllOl"o ко_: 
а - RИвемаТlAecкIUI щи.; 6.- оЦщий вид peдyJlТOpa с разъемным КОРПУСОМ; 8-

- общий ВИД редуктора с иеразъемвым КОРПУСОМ 



нии движение обычно на.,(инается при недостаточной смазке 
(за время остановки при редких включениях масло успевает 
стечь с зубьев колеса). 

Передаточные числа червячных редукторов обычно ко
леблются в пределах и = 8+80 (см. ГОСТ 2144-76). 

Так как КПД червячных редукторов невысок, то для передачи 
больших мощностей и в YCTaHotJKax, работающих непрерывно, 
проектировать их нецелесообразно. Практически червячные 
редукторы применяют для передачи мощности, как правило. до 

45 кВт и в виде исключения до 150 кВт. 

Зубчато-червячные, червячно-зубчатые 
и двухступенчатые червячные редукторы 

Схемы и общий вид зубчато-червячft'ых и двухступенчатых 

червячных редукторов показаны на рис. 2.17 и 2.18. Переда-

6) 

РIIС. 2.17. Двухступенчатый эубч.то .... ервRныil редуктор: 
а - кинематнческая схема; 6 - общий вид 

,) 

Рвс. 2.18. Двухступенчатыil червll'DlЫЙ редуктор: 
а - кинематическая схема; 6 и 8 - варианты общего вида 

ж. 



точвыe числа зубчато-червJI1Iных редукторов -и ~ 150, а в от
ДeJJЬRЪ1X случаях и выше (для учебного npoeхтиров8tНИJI реко
мендуется: ограничиться и = 35 +. 80). 

Двухступенчатые 'lepвячвые редукторы изготовляют с пере

даточвымB числами и = 120+ 2500 (при учебном проепиро
вании рев:омендуется: ограничиться и = 120 + 400). 

lIJJaвeтapвыe и BOJIНOBыe редукторы 

На рис. 2.19, а показана простая - с одной степенью сво
боды - планетарная передача, состоящая из солнечного холе
са 1, сателлитОВ 2 и корончатого холеса 3, неподвижно закреп-

Рве. 2.19. Одвоnyaell"lllТЫii 
lJJUUIeтapвыii редуктор: 

а - JGIнематическав схема; 

б - продольный разрез 



ленного в- корпусе. сателли)'ыl 
совершают сложное движение: 

они обкатываются вокруг сол
нечиого колеса и вращаются 

внутри иеподвижного коронча

того колеса (некоторая. аналогии 
с движением планет дала назва

ние этим передачам). Оси сател
литов установлены в водиле 4, 
геометрическая ось которого 

совпадает с геометрическими 

осями цeнrральных колес - сол

нечного и корончатого. Чаще 
других встречаются передачи с 

числом сателлитов по = 3. 
Планетарные передачи ком-

Рие. 1.10. Кинематнчеека. схема 
двухступенчатого Dланетарнorо ре

дуктора 

пактнее обычных зубчатых, так как при по сателлитах вращаю
щий момент передается не одним, а несколькими потоками; в 

расчетах на прочность обычно принимают приведенное число 
сателлитов 1(, = nс - 0,7. 

Для выравнивания нагрузки по потокам при нескольких 

сателлитах одно из центральных колес устанавливают без 
опор, т. е. выполняют плавающим в радиальном направлении. 

На рис. 2.19, б показан редуктор с плавающим (самоустанав
ливающимся) солнечным колесом. Для соединения плавающего 
солнечного колеса с валом применена зубчатая муфта с двумя 
зубчатыми сочленениями. 

При последовательном соединении нескольких простых 
планетарных передач можно получить редуктор с большим пере

даточным отношением (рис. 2.20). 
Волновые передачи можно рассматривать как разновид

ность планетарных передач, имеющих гибкое промежуточное 
колесо, деформируемое при передаче вращающего мрмента. 

На рис. 2.21, а показана кинематическая схема волновой 
передачи: входной вал 1 приводит во вращение генератор 
волн 2, который представляет собой водило с двумя ролика
ми; гибкое колесо 3 выполнено в виде тонкостенного стакана, 
на утолщенной части которого нарезаны зубья, входящие в 
зацепление с внутренними зубьями неподвижного жесткого 
колеса 4; выходной вал 5 соединен с основанием тонкостен
ного стакана. 

Генератор деформирует гибкое зубчатое колесо в ради;аль
ном направлении, придавая ему форму эллипса, и вводит в 
зацепление зубья деталей 3 и 4 на полную рабочую высоту. 
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Рве. 2.21. Во.llllовоil зубчатый одвоступенчатыii редуктор: 
а -lUIнематическаа схема; б - генератор волн; fI - продольный разрез 

При вращении генератора зацепление зубьев перемещаеТСJl 
подобно бегущей волне, что и дало название этим переда
чам. 

Широкое распространение получили кулачковые генераторы 
волн (рис. 4.21,6). На профилированный кулачок А насажено 
внутреннее кольцо mбкого подшипника Б. Нар:ужнее 'кольцо 
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гибкого подшипника сопряжено с внутренней поверхностью 
гибкого колеса В, обеспечивая ему заданную форму дефор
мации. Кольца гибкого подшипника имеют малую толщину и 
поэтому сравнительно легко деформируются. Ниже приведены 
для сравнения размеры двух подшипников с одним и тем же 

внутренним диаметром: гибкого и обычного шарикового ради
ального легкой серии: 

d D В dш s 

~ 
Подшипник 

мм 

Гибкий 60 80 13 7,144 1,85 

Шариковый 60 110 22 -15 -7,5 
радиальный 
легкой серии 

Модули зубчатых колес 3 и 4 (см. рис. 2.21, а) одинаковы, 
но числа зубьев разные: zз < Z4' Передаточное число волновой 

передачи равно u = Zз При оптимальных значениях 
Z4 - Zз 

(Z4 - Zз) = 2 или 1 диапазон передаточных отношений в односту
пенчатых волновых редукторах составляет от 80 до 300 (и более). 
Волновые передачи обладают высокой нагрузочной способ
ностью благодаря многопарности зацепления: одновременно 
в зацеплении может находиться дО 2S - 30 % пар зубьев. 

На рис. 2.21, в показан волновой редуктор с кулачковым 
генератором волн 2 и гибким тонкостенным колесом 3 сварной 
конструкции. На ведущем валу 1 находится кулачок, на котором 
установлен гибкий подшипник, сопряженный с гибким колесом, 
зубья которого в двух зонах входят в зацепление с зубьями 
жесткого колеса 4. Кулачок генератора волн иаходится на валу 
с радиальным зазором; передача движения осуществляется 

зубчатой муфтой, которая обеспечивает самоустановку генера
тора при работе редуктора. С гибкого колеса вращающий мо
мент передается шлицами ведомому валу 5. 

Мотор-редукторы 

Мотор-редуктор - это агрегат, совмещающий в одном кор
пусе электродвигатель и редуктор. Последнее обстоятельство 

позволяет добиваться большой точности расположения вала 
редуктора относительно вала электродвигателя и уменьшает 

число деталей привода. 

Чаще встречаются мотор-редукторы с зубчатыми переда
чами обыкновенными и планетарными. 
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а) 

Рве. 1.22. M01'OJl-llЦYКТOPW: 
а - rоризонтальиый; б - вертикальиыit 

рвс. 2.23. Мотор-редуктор е одвоетупенчатoi зуб .. той ЦIIJIIIIIД(lll'leeкой передачei 

На рис. 2.22 показаны общие ВИДЫ motop-реДУКТОРОВ. На 
рис. 223 изображен В разрезе rоризоиrlUlЫlЬJЙ мотор-редупор 
с одноступенчатой зубчатой ЦШIивдрической передачей. Пока
зщшый на рис. 2.22, б вертикальный мотор-редупор имеет две 
:crwени: первую - зубчатую ЦИJl]lJlДpическую 06ыmовенную 
,И, В'tорую - пЛанетарную. 
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ГЛАВА 111 
ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

§ 3.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

Различают два вида зубчатых передач - закрытые и откры
тые. Эти передачи обычно разрабатывают в курсовых проектах 
учащиеся техникумов. 

З а к рыт ы е, заключенные в отдельный корпус (например, 
Р"дукторного типа) или встроенные в машину. Проекmuровочный 
расчет их выполняют на выносливость по контактным напря

жениям во избежание усталостного выкрашивания рабочих 
поверхностей зубьев. Опреде~ив на основе этого расчета 
размеры колес и параметры зацепления, выполняют затем nро

верочный расчет на выносливость зубьев по напряжениям 
изгиба для предотвращения усталостного разрушения зубьев; 
обычно напряжения изгиба в зубьях, рассчитанных на контакт
ную прочность, оказываются ниже допускаемых. Однако при 
выборе слишком большого суммарного числа зубьев колес 
(более 2(0) или применении термохимической обработки поверх
ностей зубьев до высокой твердости (HRC > 45) может возник
нуть опасность излома зубьев. Для предотвращения этого раз
меры зубьев следует определять из расчета их на выносливОсть 
по напряжениям изгиба. 
О т к рыт ы е з у б ч а т ы е пер е д а ч и рассчитывают на 

выносливость по напряжениям изгиба с учетом износа зубьев 

в процессе эксплуатации. В этом случае нет необходимости 
проверять выносливость поверхностей зубьев по контактным 
напряжениям, так как абразивный износ поверхностей зубьев 
предотвращает выкрашивание их от переменных контакт

HJ>IX напряжений. 

Зубчатые передачи, работающие с бо.'1ЬШИМИ кратковремен
ными (пиковыми) перегрузками, необходимо проверять на от
сутствие опасности хрупкого разрушения или пластических 

деформаций рабочих поверхностей зубьев от контактных 
напряжений, а также на отсутствие хрупкого излома или пласти
ческих деформаций при изгибе. Это относится равно как к закры
тым, так и открытым передачам. 
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Рве. 3.1. KOНТIIКTHыe BBllplDВeвв8 в :юне соврнкосвовения QH.IIIIRДpo8 8ДОщ. 
образующей" 

Кратковременное действие пиковых нагрузок не оказывает 
влияния на поверхностную и общую усталостную прочность 
зубьев. Поэтому определение напряжений, вызываемых такими 
нагрузками, следует рассматривать как проверку зубьев на по
верхностную и общую статическую прочность. Расчетные 
формулы имеют тот же ВИД, что и формулы для расчетов на 
УСТaJIОСТНУЮ прочность, но значения допускаемых напряжений, 
принимаемых в этих расчетах, различны. 

Расчет закрытых зубчатых передач на выносливость рабо
чих поверхностей зубьев по контактным напряжениям основан 
ц:а формуле Герца. Эта формула служит для определения макси
мального нормального шthРllжения в точках средней линии 
контактной полоски в зоне соприкосновения двух круговых 

цилиндров с параллельными образующими (рис. 3.1). При 
выводе формулы были приняты допущения: материал цилиндров 
идеально упругий, в точках контакта он находится в условиях 

объемного напряженного состояния - трехосного сжатия; 
наибольшее (по модулю) напряжение сжатия - главное напря
жение О'з - принято обозначать О'тах; при эллиптическом за
~OHe распределения давления по ширине площадки контакта 

4q 
О'тах =-, 

'ltС 
(3.1) 

где q - нагрузка на единицу длины контактной линии; с - ши
рина контактной площадки, определяемая из выражения 
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Подставив это значение в формулу (3.1), получим 

V qE 
~max = 0,418 Pnр (1 _ v2) • (3.2) 

111 
Здесь -- - приведенная :кривизна цилиндров, -- = - + 

~ ~ ~ 
1 + -, где Рl и Р2 - радиусы цилиндров; отсюда Рпр = 
Р2 

= Р1Р2 ; V - :коэффициент Пуассона, принятый равным 0,3; 
Рl + Р2 

Е - модуль упругости материала цилиндров; если цилиндры 

изготовлены из разных материалов, то определяют приведен

ный модуль упругости 

§ 3.2. РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 
НА КОНТАКТНУЮ ВЫНОСЛИВОСТЬ 

Для расчета передач с цилиндрическими зубчатыми коле
сами (рис. 3.2) на выносливость рабочих поверхностей зубьев по 
контактным напряжениям: пользу

ются формулой (3.2); максималь
ное нормальное напряжение атах 
принято обозначать О'Н; индекс Н 
(лат.) соответствует первой бухве 
фамилии знаменитого физика 
Hertz а; нагрузка на единицу дли
ны контактной линии зубьев 

F"кн 
Q=bk' • 

F, 
где fn = - нормаль-

cos ot", cos f3 
ная сила в зацеплении; F, = 

2Т1 2Т2 = -- = -- - окружная сила; 
d1 d2 

СХ'" - угол зацепления; по ГОСГ 
13755-81 он принят равным 200*; 

Рис. 3.2. ГеометРИII зу6чатorо 
эвольвеuтвого зацепле"lI 

* в дальнейшем будем считать CXw ~ а, где СХ - делительный YГOJl 
профиля или YГOJl npoфиля исходного контура. 



р - )Г~Jt наклона зуба ·по отношению к образующей долиrель
Horo цилиндра; КН - коэффициент, учитывающий динамиче
скую нагрузку и неравномерноС1'Ь распределения нагрузки 

между зубьями и по ширине венца; Ь - ширина венца; k. - коэф
фициент степени перекрытия. 

Приведенный радиус цилиндров Рпр следует заменить величи
ной приведенноrо радиуса эвольвентных профилей зубьев в 
полюсе зацепления; так как 

d1 sin сх dz sin сх d2 
Рl = 2 cos Р , Р2 = 2 cos Р , d; = и, 

то 

dz sin сх 
Pnр = 2cos р(u + 1)' 

Подстановка приведенных значений величин в формулу 
(3.2) дает возможность выразить зависимость ан от параметров 
зубчатой передачи в виде 

Е 2 cos Р 1 2TzK H (u + 1) 
1t (1 - yz) sin 2сх k; d~b (3.3) 

Дальнейшие расчеты даны в соответствии с рекоменда
циями ГОСТ 21354-75. Допущенные в отдельных случаях 
незначительные отступления, практически не влияющие на 

величину конечного результата, имеют целью некоторое упро

щение расчета. 

Для практических расчетов по ГОСГ 21354-75 введены сле
дующие условные обозначения: 

ZM = V х(1 ~ у2) - коэффициент, учитываЮI!l;ИЙ механиче
ские свойства материала соnpяженныхз}1>чатых колес; его раз

мерность соответствует размерности V Е; 

Z V2COSP б u эфф u 
Н = . 2 - езразмерныи ко ициент, учитывающии 

sш cxw 

форму сопряженных поверхностей зубьев в полюсе зацепления; 

Z. = V :. -безразмерный коэффициент, учитывающий сум
марную длину контактных линий; для прямозубых колес k. = 

3 = ---; для косозубых И шевроиных k. = 8 .. , где 8,. - степень 
4 -8 .. 

перекрытия. 

С этими обозначениями формула (3.3) примет вид 
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(3.4) 

Все величины, входящие в эту формулу, должны быть выра
жены в соответствующих единицах. В ГОСТ 21354-75 допу
цено отклонение от этого правила: момеlП выражен в Н· м, 
а d и Ь в мм, напряжение и модуль упругости в МПа (числен
но соответствует МН/м2). 

В дальнейшем, следуя правилу теории размерностей, будем 
выражать момеlП в Н· мм, d и Ь в мм, ан И Е в МПа (что 
численно соответствует Н!мм2). 

Для стали принимают: Е = 2,15 ·105 МПа; коэффициент 
Пуассона v = 0,3. При этих значениях коэффициент 

V Е 2,15· 105 ..!. 
ZM = 71:(1 _ v1) = 3,14(1 _ оу) = 275 Н2/мм. 

Численные значения коэффициента ZH: 
для прямозубых колес при « = 200, ~ = о ZH = 1,76; 
для косозубых колес при а. = 200, Р = 8+ 150 ZH = 1,74+ 1,71; 
для шевронных колес ZH = 1,57. 
Средние значения коэффициента Ze: 
для прямозубых передач при а. = 200 Z. = 0,9; 
для косозубых передач Z е = 0,8. 
После подстановки указанных значений :коэффициентов в 

формулу (3.4) и замены в ней d2 через межосевое расстояние 

d _ 2awu 
:2 - U + 1 

получим формулы для про в е р о ч н о г о расчета: 
прямозубых передач . 

:косозубых передач 

(3.5) 

(3.6) 

Выражая в этих формулах величину Ь через aw с помощью 
Ь 

коэффициента ширины зубчатого венца "'Ьа = -, получим 
aw 

формулу для про е к т и р о в о ч н о г о расчета aw, мм 
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(3.1) 

ДлЯ прямозубых передач К. = 49,S; для косозубых и шев
ронных передач Ка == 43,0. 

Коэффициент КН = KH",KHIIKH", где K HI1. - коэффициент, учи
тывающий неравномерность распределения нагрузки между 
зубьями; ДЛЯ ПРJJМозубых колес принимают Кн", = 1,0; ДЛЯ 
ICосозубых колес в зависимости от окружной скорости Р: при 
v = 10+20 м/с и 7-й степени точноciи Кн", = 1,0+ 1,1, при v до 
10 М!С и 8-й степени точности Кн", = 1,05 + 1,15; K HII - коэф
Фициент, учитывающий неравномерность распределения нагруз
ки по ширине венца. При проектировании закрытых зубчатых 
передач редукторного типа принимают значения K HII по 

табл. 3.1. 

3.1. Ориен11tpOвочиые значеВВR коэффицвеиrа KНjI. ДJJII i)'6чатых 
передач редукторов, работающих при переменllOЙ пагрузке 

Расположение Твердость НВ поверхностей 

зубчатых "олес зубьев 

относительно опор 
<350 >350 

Симметричное 1,00-1,15 1,05-1,25 
Несимметричное 1,10-1,25 1,15-1,35 
Консольное 1,20-1,35 1,25-1,45 

Меньшие значения прннимают длJl передач с отношением "'bd= 
= b/d\ = 0,4; прн увеличеннн +Ъd до 0,6 для "онсольно расположенных 

"олес и +м до 0,8 при несимметричвом расположении их следует прини-
мать большие из указанных в таблице значениii KНjI. При постоянной 
вагрузlCe KНjI = 1. 

Опреде.iIение +bd см. формулу (3.8). 

ДинамИческий коэффициент КНи определяют в зависимости 
от окружной скорости v колес и степени точности Щ изготов
ления. 

Для прямозубых колес при v до 5 м/с следует назначать 
8-ю степень точности по ГОСТ 1643 - 81; при этом КНи = 
== 1,05 + 1,10. 

Для косозубых колес при v до 10 м/с назначают также 8-ю 
степень точности и принимают КНи = 1,0+ 1,М. При v свыше 
10 до 20 м/с и 7-й степени точности КНи = 1,05 + 1,1. Меньшие из 
указанных значений относятся к колесам с твердостью поверх

.ностеЙ зубьев НВ:Е;; 350, большие - при твердости НВ> 350. 
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Коэффициенты КН<! и Кн• могут быть определены ТОЛЬко 
тоtда, когда известны размеры передачи (надо знать скорость v). 
Поэтому при проектировочных расчетах по формуле (3.7) пред
варительно используют один коэффициент КНР, учитывающий 
неравномерность распределения нагрузки по ширине венца 

(см. табл. 3.1). 
При проектировании редукторов обычно задаются вели

чиной "'Ьа = Ь/а; для прямозубых передач принимают "'ь .. = 
= 0,125 +0,25; для косозубых "'ь.. = 0,25 +-0,40; для шевронных 
"'ь.. = 0,5 + 1,0. Чтобы вычислить "'"" по выбранному значению 

2а 
Фь ... следует воспользоваться равенством d1 = (и + 1) ; тогда 

Ь Ь(и+1) 
"'Ьd = d; = 2а = O,5\jfba (и + 1). (3.8) 

Допускаемое контактное напряжение определяют при проек

тировочном расчете по формуле 

[ ] 
_ f1Н1imЬКНL (3.9) 

ан - [SH] . 

Здесь f1Hlimb - предел контактной выносливости при б~зовом 
числе циклов (значения аНIimЬ указаны в табл. 3.2); KHL - коэффи
циент долговечности; если число циклов нагружения каждого 

зуба колеса больше базового, то принимают K HL = 1. Именно 
такой случай типичен для курсовых проектов, выполняемых в 
техникумах. 

В других условиях, когда эквивалентное число циклов 

перемены напряжений N НЕ меньше базового N НО, то 

K HL - y~::. 
Если при расчете колес из нормализованной или улучшен

ной стали KHL полу rается больше 2,6, то принимают KHL = 2,6; 
для колес из закаленной стали KHL~ 1,8; [SH] - коэффициент 
безопасности; для колес из нормализованной и улучшенной 
стали, а также при объемной закалке принимают [SH] = 1,1 + 1,2;
при поверхностном упрочнении зубьев [SH] = 1,2+ 1,3. 

Данные для выбора материалов шестерни и колеса приве-: 
дены в табл. 3.3. Рекомендуется назначать для шестерни и: 
колеса сталь одной и той же марки, но обеспечивать соответст
вующей термической обработкой твердость поверхности зубьев 
шестерни на 20 - 30 единиц Бринелля выше, чем колеса. 
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3.1. П~дел коmактвой ВЫНOCЛIIВOCТВ пр .. базовом числе циклов 

Средняя 

Способ термохимическоil твердос1Ъ Сталь °Нlimb. 
обработки зубьев поверхностей МПа 

зубьев 

Нормализация или улуч- НВ< 350 Углеродистая 2 НВ+ 70 
wение и легирован-

ная 

Объемная закалка HRC 38-50 18 HRC+ 
+ 150 

IIоверхностная закалка HRC40-50 17 HRC+ 
+200 

Цементация и нитроцемен- HRC> 56 Легированная 23 HRC 
тация 

Азотирование НУ 550- 1050 
750 

При м е ч а н и е. Базовое число циклQВ N НО определJlЮТ в зависимос-
ти от твердости стали, при тDeJ?дОСТИ нв < 200 принимают N НО = 107; при 
твердости НВ 200-500 значение NHO возрастает по линейному закону от 
10' до 6·)0'. 

3.3. Механические свойства C1'8JJeii, пр_ениемых длв взroтовле .. 
:J)'бчаn.aх колее 

Диаметр Предел Предел 
Твердость 

Марка 
З8rОТОВIИ. 

проч- текучести НВ Термообработка 
стали 

мм 
ности 

~lia (средняя) 
о'" МПа 

45 100-500 570 290 190 Нормализация 

4S ДО 90 780 440 230 
90-120 730 390 210 
Св. 120 690 340 200 

зохгс До 140 1020 840 260 
св. 140 930 740 250 

4Ох До 120 930 690 270 Улучшение 

120-160 880 S90 260 
св. 160 830 S40 245 

40ХН ДО 150 930 690 280 
150-180 880 590 265 
Св. 180 835 540 250 
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Проdoлженuе табл. з.з 

, Марка Диаметр Предел Предел Твердость 
заготовки, 

проч- текучести 
НВ Термообработка 

стали ности ап мм 
ав, МПа М а 

(средняя) 

4ОЛ - 520 290 160 Нормализация 
45Л 540 310 180 

35ГЛ - 590 340 190 Улучшение 

35ХГСЛ 790 590 220 

Марка стали Твердость Термообработка 
HRC 

зохгс, 35ХМ, 40Х, 4ОХН 45-55 Закалка 
12ХН3А, 18Х2Н4МА, 20ХМ 50-63 Цементация, закалка 
20ХГМ, 25xгr, зохгг, 35Х 56-63 НитроцемеtпаЦИJl 
30Х2МЮА, 38Х2Ю, 4ОХ 56-63 Азотирование 
4Ох, 4ОХН, 35ХМ 45-63 ПоверхностнаJl закалка 

с нагревом ТВЧ 

Для непрямозубых колес расчетное допускаемое контакт
ное напряжение 

[О" н] = 0,45 ([О" Н1] + [О" Н2])' (3.10) 

где [0"Н1] и [О"Н2] - допускаемые контактные напряжения соот
ветственно для шестерни и колеса; после определения этих 

величин следует про верить выполнение условия 

[о"н] ~ 1,23 [O"Hmin], 

где [O"Hmin], как правило, равно [О"Н2]. 

Последовательность npoeктиpoвочиоro расчета 

1. Определяют величины, входящие в правую часть формулы 
(3.7), соответственно для прямозубых или косозубых передач; 
при этом передаваемый момент Т2. входит в число заданных 

(исходных) величин; коэффициент Кнр и допускаемое напряже
ние [о"н] находят по приведенным выше данным; передаточное 
число и равно отношению чисел зубьев колеса и шестерни; 

так как z 1 и Z 2. В начале расчета еще не установлены, то принимают 

Z2 (01 "1 
и=-=-=-, 

Zl (02 "2 

где угловые скорости (01, (02 или частоты вращения "1, nz 
обусловлены заданием. Если поставлено условие придержи-
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ваться.стандартных значений U, то следует округлить вычислен
ное значенИе 11 до величины по ГОСТ 2185-66: 

l-й ряд: 1; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 6,3;- 8,0; 10,0; 
2-й ряд: 1,12; 1,4; 1,8; 2,24; 2,8; 3,55; 4,5; 5,6; 7,1; 9,0; 11,2. 
Первый ряд следует предпочитать второму. 

Стандартные значения передаточного числа следует рас
сматривать как номинальные. В дальнейшем при установлении 
значений Z 1 И Z 2 уточняют фактическую величину и. 

Коэффициенты ширины венца ФЬа рекомендуется выбирать 
из ряда по ГОСТ 2185-66: 0,10; 0,125; 0,16; 0,25; 0,315; 0,40; 
0,50; 0,63; 0,80; 1,00; 1,25. 

Для прямозубых колес рекомендуется ограничивать 
ФЬа ::;:;; 0,25; для косозубых предпочтительно принимать Фьа = 
=; 0,25 +0,63, проверяя (при ФЬ .. < 0,4) выполнение условия 

.1. 2,5тп 
'l'Ь .. ~ • R· 

йw S1D ... 

2. Определяют межосевое расстояние aw по формуле (3.7) 
и округляют его до ближайшего значения по ГОСТ 2185-66 
(в мм): 

l-й ряд: 40, 50, 63, 80, 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400, 500, 
630, 800, 1000, 1250, 1600, 2000, 2500; 
.. 2-Й ряц: 71. 90, 112, 140, 180, 224, 280, 355, 450, 560, 710. 

900, 1120, 1400, 1800, 2240. 
Первый ряд следует предпочитать второму. 
3. Выбирают модуль в интервале (0,01- 0,02) aw и вырав-

иивают его по ГОСТ 9563-60* (в мм): 
l-й ряд: 1; 1,25; 2; 2,5; 3; 4; 6; 8; 10; 12; 16; 20. 
2-й ряд: 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; r; 9; 11; 14; 18; 22. 
Первый ряд следует предпочитать второму. 

для косозубых колес стандартным модулем считают НОР-. 

мальный то. Для шевронных колес стандартным модулем мо

жет быть как нормаJIЪНЫЙ модуль тn, так и окружной т,. 
4. Определяют суммарное число зубьев Zt = Zl + Z2. 

,Для колес со стандартным окружным модулем (прямозубых ~ 

и шевронных) 

2aw 
Zt= --о 

т, 
(3.11) 

Для косозубых и шевронных со стандартным нормальным 

модулем 

2a",cos 13 
Zt= • 

тп 
(3.12) 



Угол наклона линии зуба ~ ПРИIlИМi:lЮТ для косозубы.х колес 
в интервцле ~ = 8 +150,' для шевронных ~ = 25 +400 (до 450). 

5. Определяют числа зубьев шестерни и колеса: 

Zt } 
Zl= __ О 

U + 1 ' 

Z2 = Zt - Zl. 

(3.13) 

По округленным значениям Zl и Z2 уточняют передаточное 
число 

Z2 
и=-. 

Zl 

Расхождение с принятым ранее номинальным передаточным 
отношением не должно превышать 2,5 % при U ~ 4,5 и 4 % при 
">4,5. 

После всех указанных округлен ий необходимо проверить 
межосевое расстояние: для прямозубых и шевронных колес со 
стапдартным окружным модулем 

а ... = 0,5 (Zl + Zz)~; (3.14) 

обычно такая проверка подтверждает отсутствие расхождения; 
ДJIя косозу6ых и шевронных колес с нормальным стандартным 
модулем 

а.., = 0,5 (Zl + zz) т,,(.I. 
cos" 

(3.15) 

При проверке может обнаружиться несоответствие полу
ченного результата с ранее принятым значением aw по стандарту. 

В этом случае надо устранить расхождение изменением 
угла ~: 

cos р = 0,5 (Zl + Z2) m,. . 
а ... 

(3.16) 

Вычисление надо выполнять с точностью до пяти знача
щих цифр. Затем рекомендуется проверитъ расчеты, определив 

d тв d т" 
1 = Zl --(.1-; Z = Z2 --(.1-

cos" cos" 
(3.17) 

с точностью до сотых долей миллиметра, и убедиться, что 
принятое ранее 
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6. Возможен иной вариант расчеtа: задаются числом зубьев 
шестерни; оно должно быть не меньше Zmin по условию oтcyr
ствц подрезания; для прямозубых колес 

Zmin = 17; 

для косозубых и шевронных 

Zmin = 17 соsЭ р. 

Затем определяют 

или 

2awcos fJ 
т,.= , 

Zl + Z2 
(3.18) 

округляют полученные значения и далее ведут расчет так же, 

.ак описано выше. 

После установления окончательных размеров шестерни и 
колеса необходимо провернть велнчину расчетных контакт
ных напряжений [см. формулу (3.4), а также формулы (3.5) 
и (3.6)], так K~K после округлений и уточнений размеров пере
дачи коэффициен'I'ы ZM, ZH, Za И КН могут быть выражены 
точнее, чем это было принято в предварительном проектиро
вочном расчете. 

Коэффициент ZM для стальных колес был определен выше 
I 

Н)" 
ZM = 275 --о Подстановка этого значения ZM в формулу (3.4) и 

мм 

2a,.,u 
значения d2 = --1- приводит ее к виду 

u+ 

195 ZHZa V т"Кн ( 1)3 ан= -- -Ь2 u+ . 
а,. и 

(3.19) 

Значения велич.ив, ВХОДRЩих в эту фор~лу, и едlППЩЫ их 
измерения были указаны в пояснениях к формуле (3.4). Но так 
:как в предварительных расчетах :коэффициенты Za И КН опре
делялись ориентировочно, то в проверочных расчетах их необ 
ходимо уточнить: 

ДЛЯ прямозубых передач 

Z = У4 -& ... 
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3.4. Значении коэффициента КНа ДЛВ ICOCOJубых 11 weвpotIla.IX передач 

Окружиа. скорость 11, М/С 
Creпеиь 
ТОЧИОCfи до 1 5 10 15 20 

6 1 1,02 1,03 1,04 1,05 
7 1,02 1,05 1,07 1,10 1,12 
8 1,06 1,09 1,13 - -
9 1,1 1,16 - - -

При м е ч а и и е. Дли пр.мозубых колес КНа = 1. 

3.5. Значенив коэффициента Кнр 

Твердость поверхиости зубьев 

Ь 
НВ .. 350 НВ> 350 ФЬd=-

dl 1 11 III 1 11 III 

0,4 1,15 1,04 1,0 1,33 1,08 1,02 
0,6 1,24 1,06 1,02 1,50 1,14 1,04 
0,8 1,30 1,08 1,03 - 1,21 1,06 
1,0 - 1,11 1,04 - 1,29 1,09 
1,2 - 1,15 1,05 - 1,36 1,12 . 
1,4 - 1,18 1,07 - - 1,16 
1,6 - 1,~ 1,09 - - 1,21 
1,8 - 1,25 1,11 - - -
2,0 - 1,30 1,14 - - -
При м е ч а н н е. Данные, приведениые в Cfолбце 1, OTHOCIIТC. J[ пере-

дачам с J[ОНСОЛЬНЫМ расположекием зубчатого J[ОЛеса; 11- J[ передачам с 

иесимметричным расположекием колес по отношению J[ опорам; III - J[ 
передачам с симметричным расположекием. 

для косозубых передач 

z=V 1 . , 
&,. 

где торцовый коэффициент перекрытия 

&,. = [1,88 - 3,2 (z1
1 

+ z1
2

) }os ~. 
Для уточнения величины коэффициента КН = KHtlKHf\!'Hu 

служат табл. 3.4, 3.5 и 3.6. 
При проверочном расчете по контактным напряжениям 

можно внести уточнения, введя в формулу (3.9) ряд дополни 
тельных множителей.: 
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3.6. Значении коэффициента КНр 

Окружная скорость v, м/с 
1'IIердость 

до 5 10 15 20 НВ Передача 
поверхности Степень точности 

зубьев 
8 7 

Прямозубая < 350 1,05 - - -
> 350 1,10 - - -

Косозубая и шев- <350 1,0 1,01 1,02 1,05 
ровная > 350 1,0 1~05 1,07 1,10 

(3.20) 

Эдесь (1Hlimb и КНl.имеют те же значения, что и в формуле (3.9); 
те же значения имеет коэффициент безопасности [SH]' 

Коэффициент ZR учитывает влияние шероховатости сопря
женных поверхностей: ZR = 1,0 при Ra = 0,63 +1,25 мкм (бо
ковые поверхности зубьев зубчатых колес 7-й и 6-й степени точ
ности); ZR = 0,95 при Ra = 1,25 +2,5 мкм (боковые поверхности 
зубьев зубчатых колес 7-й степени точности); Zя = Q,9 при 
Rz = 10+20 мкм (боковые поверхности зубьев зубчатых колес 
8-й и 9-й степени точности). 

Коэффициент Z., учитывающий влияние окружной скорости, 
определяют в точных расчетах по графикам и эмпирическим 
зависимостям, приведенным в ГОСГ 21354-75; при KYPCOBO~ 
проектировании можно принимать достаточно точные средние 

значения: 

1'IIeрдость НВ 
Коэффициент Zp при v, м/с 

поверхиости 

5 10 15 20 зубьев 

... 350 1,0 1,04 1,07 1,10 
> 350 1,0 1,02 1,03 1,05 

Коэффициеит К L, учитывающий влияние смазочного ма
териала для закрытых передач, принимают равным единице. 

Коэффициент КхН, учитывающий влияние размеров колеса, 
принимают равным единице для колес диаметром d2 ~ 700 мм; 
при большем диаметре 

КхН = V1,01- d2 1O-4 • 
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Для закрытых аередач, работающих со скоростями до 
5 - 10 м/с и имеющих dz ~ 700 мм, произведеJШе коэффи
циентов ZRZvKLKxll оказывается близким к единице. Поэтому 
в этих случаях можно и при проверочном расчете при.

нимать значение [ан], полученное по формуле (3.9). 
Передачи, работающие с кратковременными перегруз-

, ка.'vIи (ПИI<овыми нагрузками), следует проверять на отсутствие 
пластических деформаций или хрупкого разрушения рабочих 
поверхностей зубьев; максимальное напряжение, возникающее 
при пиковой нагрузке, определяют по формуле ' 

VTzmax. 
CJ та. = а н ---Т-;-' (3.21) 

оно не должно превышать предельного допускаемого напря

жения [CJHnp], принимаемого для стальных колес при твер
дости НВ ~ 350 равным 3,lCJT и при нв > 350 равным 
41,3HRC; в формуле (3.21) CJH - расчетное напряжение в 
поверхностном слое зубьев, определяемое по формуле 
(3.19); Т2 та. и Т2 - максимальный (пиковый) и номиналь
ный моменты на валу колеса. 

§ 3.3. РАСЧЕТ ЗУБЬЕВ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ КОЛЕС 
НА 8ьmосливоcrь ПРИ ИЗГИБЕ 

в расчетах цилиндрических прямозубых колес зуб рас
сматривают как балку, жестко защемленную одним концом. 
Силу считают приложенной к вершине зуба по нормали 
к его поверхности; силу трения не учитывают. РасчетнаЯ 

схема нагружения зуба представлена на рис. 3.3. 
Формула для проверочвого расчета зубьев на выносливость 

по напряжениям изгиба имеет вид (см. ГОСТ 21354-75) 

F,к,FУF ] 
CJF = Ьm ~ [aF . (3.22) 

Чтобы вьшести формулу для проектировочного расчета 
на изгиб (такие случаи встречаются в курсовых проектах 

2Т 
редко), вводят коэффициент ф"", = Ь/m, заменяют F, = -, Ь= 

mz 
= ФЬmm И получают на основании формулы (3.22) 

(3.23) 
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... 

"'с. 3.3. Расчетиа. схема на
IlIУЖeнJl. :l16a optIМO:l160r0 qн • 

.lllIIIДрическоro КO.IIeca 

З~есь моменты Т(в Н . мм) 
и числа зубьев z Moryr 
быть взяты по шестерне 
или по колесу, так как 

соответственно 

Т1 Т2 -=-. 
%1 %2 

Расчет следует вести 
для зубьев того из колес, 
для которого отношение 

[ (J F ] меньше· Y.F - ко-
YF ' 

эффициент, учитывающий 
форму зуба. При оди
наковых материалах и их 

:механических характеристиках YF больше для шестерни, поэтому 
в этих случаях именно для зубьев шестерни и ведyr расчет. 

Значения коэффициеIПа YF даны в ГОСТ 21354-75 в виде 
графиков с учетом коэффициента смещения. Дли зубчатых 
колес, выполненных без смещения, YF имеет следующие зна
чения: 

z 17 20 2S 30 40 SO 60 70 80 100 
и более 

YF 4,28 4,09 3,90 3,80 3,70 3,66 3,62 3,61 3,61 3,60 

Коэффициент нагрузки K F представляет собой произведенне 
двух коэффициентов: K Fp, учитывающего неравномерность рас
пределения нагрузки по длине зуба (коэффициент концентра
ции нагрузки), и KFv> учитывающего динамическое действие 
нагрузки (коэффициент динамичности). 

Значения коэффициента K Fp приведены в табл. 3.7, состав
ленной на основании графиков ГОСТ 21354-75 с некоторы
ми упрощениями. 

Значения коэффициента динамичности K F• приведены в 
табл. 3.8, 

В большинстве случаев напряжения изгиба зубьев из+ 
меняются во времени по прерывистому от~улевому циклу, 

поэтому допускаемые напряжения определяются в зависимости 
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З.7. ЗваЧeRlIII коэффициенrа KJ1J -
Твердость рабочих поверхностей зубьев 

Фu= нв о;;; 350 НВ> 350 
=b/dw1 

1 II Ш IV 1 II III lV 

0,2 1,00 1,04 1,18 1,10 1,03 1,05 1,35 1,20 

0,4 1,03 1,07 1,37 1,21 1,07 1,10 1,70 1,45 

0,6 1,05 1,12 1,62 1,40 1,09 1,18 - 1,72 

0,8 1,08 1,17 - 1,59 1,13 1,28 - ~ 

1,0 1,10 1,23 - - 1,20 1,40 - -
1,2 1,13 1,30 - - 1,30 1,53 - -
1,4 1,19 1,38 - - 1,40 - - -
1,6 1,25 1,45 - - - - - -
1,8 1,32 1,53 - - - - - -

При м е ч а н и е. Данные в столбце 1 относятся Jt симметричному рас-
ПОЛО,жению зубчатых колес относительно опор; 11 - к несимметричному; 

Ш-к консольному при установке валов на шариковых подшипниках; 

IV - то же, но при устаиовке валов на роликовых подшипниках. 

З.8. Орвeнrвровочвые :mаче .... коэффициента К F
v 

Твердость Окружная скорость v, м/с 
Степень нв рабочей 
точности поверхности 3 3-8 8-12,5 

зубьев 

6 < 350 1/1 1,2/1 1,3/1,1 
> 350 1/1 1,15/1 1,25/1 

7 <350 1,15/1 1,35/1 1,45/1,2 
> 350 1,15/1 1,25/1 1,35/1,1 

8 < 350 1,25/1,1 1,45/1,3 -/1,4 
> 350 1,2/1,1 1,35/1,2 -/1,3 

Примечание. В числителе указаны значения KFv ДЛЯ прямозубы~ 

передач, в знаменателе - ДЛЯ косозубых. 

от aOFlimb - предела выносливости (при отнулевом ЦИJ(.JIе), 
соответствующего базовому числу ЦИJ(.JIов. 

Методику выбора ДОПУCICаемых напряжений, изложенную в 
ГОСТ 21354 - 75, для учебных целей можно существенно упро
стить и определять допускаемое напряжение по формуле 

о 

[ар] = а a~ь. (3.24) 

Коэффициент безопасности [SF] определяют как произведе 
ние двух коэффициентов: [SF] = [SFJ' [SF]". 

Первый коэффициент [SF]' учитывает нестабильность 
свойств материала зубчатых колес; его значения приведены в 
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3.9. ЗаачеlllUl предu& ВЫНOCJIИВOC11I ..,. ОТВУJlевом 

Марка стали 
ТерМИЧecJ:ая или термохими-

ческая обработка 

40, 45, 50, 4ОХ, 4ОХН, 4ОХФА Нормализация, улучшение 

4ОХ, 40ХН, 4ОХФА Объемная заК8ЛII:а 

4ОХН, 4ОХН2МА Закалка при нагреве твч 

20ХН, 20ХН2М, 12ХН2, 12ХН3А Цементация 

Стали,~содержащие -алюминий Азотирование 

табл. 3.9 при вероятности неразрymения 99 %. Таким образом, 
в этом коэффициенте отражена и степень ответственности 
зубчатой передачи; при вероятности неразрушения большей, 
чем 99 %, значения [SFT существенно возрастают. 

Второй множитель [SF]" учитывает способ получения за
rотовки зубчатого колеса: для поковок и штамповок 
[SF]" = 1,0; для проката [SF]" = 1,15; для литых заготовок 
[SF]" = 1,3. 

Сведения о пределах выносшm.ости (J°Flimb приведены в 
табл. 3.9; в дополнение к ней следует пользоваться также 
табл. 3.3, в которой приведены механические свой~ва ста
лей' в зависимости не только от вида термической 

обработки, но и от размеров заготовки. 
Для реверсируемых передач, в которых зуБЬJl работают 

попеременно обеими сторонами, допускаемое напряжение 
следует снижать на 25 %. 

При проверочных расчетах ГОСТ предлагает выбират-ь 
допускаемое напряжение по зависимости 

(JF6m 
[(JF] = [SF] YsYRKxF, 

где (JFlim - предел выносливости при эквивалентном числе 

ЦИICЛов; 

(JF6m = (JОFlimьКF,кFdКF.,l(FЬ 

где K Fg - коэффициент. учитывающий влияние пшифования 
переходной поверхности зубьев; при отсутствии пшифования 
fCFg = 1; K Fd - коэффициент, учитывающий влияние деформа
Ционного упрочнения или электрохимической обработки пере-
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цик.'Iе изгиба cr~limb И коэффициепа безопасности [SFT 

Твердость зубьев 

cr~limb' [SF]' 
на поверхности в сердцевине МПа 

НВ 180-350 1,8 НВ 1,75 

HRC 45-55 500-550 1,8 

HRC 48-58 HRC 25-35 700 1,75 

HRC 57-63 - 950 1,55 

НУ 700-950 HRC 24-40 300 + 1,2 llRC 1,75 
сердцевины 

ходной поверхности; при отсутствии такого упрочнения KFd = 1; 
K Fc - коэффициент, учитывающий влияние двустороннего при
ложения нагрузки. При одностороннем приложении нагрузки 

K Fc = 1; Кп - коэффициент долговечности, зависящий от соот
ношения базового и эквивалентного чисел циклов. Поскольку 
для всех сталей ГОСГ принимает базовое число циклов 
N Fo = 4.106, а при эквивалентном числе циклов, большем 
базового, коэффициент Кп = 1,0, то при учебном проепиро
вании передач, имеющих N Fэп > N FO, этот коэффициент можно 
принять равным единице. У s - коэффициент, учитывающий 
градиент напряжений, зависящий от модуля; при встречаю

щихся в учебном проектировании значениях модуля от 1 до 

3.10. Основные параметры ЦИJЩидрнческих зубчатых передач, 
выполненных 00] смещении (см. рис. 3.2) 

Шестерни Колесо 
Параметры 

Расчетные формулы 

Делительный диаметр d _ m"ZI 
1---

cos IJ 
dz = m"Zz 

coslJ 

Диаметр окружности da1 = d1+ 2mn da2 = d2 + 2т,. 
вершин зубьев 

Диаметр окружности 
впадин зубьев 

dj1 = dl - 2,5mn dp. = d2 - 2,5mn 

Межосевое расстоииие 
d1 + dz m" 

а", = ---= 0,5 -- (ZI + zz) 
2 cos IJ 
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8 мм этот коэффициенr убьmает от 1,1 до 0,92; 'УЯ - КОЭФ
фициент, учитывающий шероховатость переходной поверхносги; 
он отличен от единицы лишь в случае полировц.иия 

переходной поверхности; K"F - коэффициенr, учитывающий 
размеры зубчатого колеса; при d" ~ 300 мм K"F = 1,0; при 
da ·= 800 мм K xF = 0,95. 

Из анализа коэффициентов, входящих в формулы ГОСТа 
для определения [O"F] и O"Flim, следует, что численные значения 
этих коэффициенrов для передач; рассчитываемых в курсовых 
проев:тах техникумов, весьма близки к единице. Поэтому . 
в учебных целях рационально пользоваться при определении 
допускаемого напряжения формулой (3.24). 
Формулы для геометрического расчета цилиндрических зуб~ 

чатых колес приведены В' табл. 3.10. 

Особенности расчета косооубых 
и шевронных пеJКЩ8Ч 

Несущая способность косозубых и шевронных колес выше, 
чем прямозубы:х. Повышение вынослИВ'ОСТи зубьев отражено в 
формуле для определения расчетных напряжений двумя допол
нительными коэффициентами, не встречающимися в формуле 
(3.22) для прямозубых колес. 
Для проверочвого расчета косых зубьев служит формула 

(3.25) 

Здесь коЭффициент YF имеет то же значение, что и в фор
муле (3.22), с той, однако, разницей, что его следует выбирать 
по ЭICВивалентному числу зубьев 

z 
Z" = cos3 Р' 

Коэффициенr YIJ введен для компенсации погрешности, 
ВОЗНИICающей из-за применения той же расчетной схемы зуба, 
что и в случае прямых зубьев. Этот коэффициент опреде'
лЯю'F по формуле 

ро 

Ур = 1- 140' 

-где' ~O - угол наклона делительной линии зуба. 
Коэффициент K f l1. учитывает неравномерность распределения 
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нarрузки Мt:жду зуБЬJlМи. Для узких зубчатых колес, у которых 
коэффициент oceBoro перекрытия 

btg 13 
&11=--< 1, 

nm, 

коэффициент К FI1 = 1,0. При &11 ~ 1 этот коэффициент определяют 
по формуле 

к _ 4 + (&~ - 1)(n - 5) 
FI1 - 4&~ , 

где &~ - коэффициент торцового перекрытия; n - степень точ
ности зубчатых колес. При учебном проектировании можно 
принимать среднее значение & .. = 1,5 и степень точности 8-ю; 
Torдa KF .. = ~92; Ь - ширина венца Toro зубчатого колеса, 
зубья KOToporo проверяют на изгиб. 
При оченьвыок()йй поверхностной твердости зубьев и боль

ШОМ суммарном числе их (Z1; > 200) может возникнуть не
обходимость в проектировочном расчете зубьев на изгиб и, 
определении модуля m". Из формулы (3.25) после соответ
ствующих преобразований получают требующуюся зависимость 

(3.26) 

Здесь значения T/z МОЖНО брать как по шестерне, так и по 
колесу. Коэффициент "'''''' = b/m". Рассчитывать следует то зуб
"атое колесо, ДЛЯ которого отношение [UF]/YF меньше. 

§ 3.4. РАСЧEr КОНИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 

ХОТЯ расчет конических зубчатых передач ГОСГом еще не. 
регламентирован, тем не менее целесообразно выполняrь ero, 
ориентируясь на зависимости, приведенные выше для цилиндри

ческих зубчатых колес. 

На основании формул (3.4) и (3.5) с учетом особенности 
геометрии конических зубчатых колес (рис. 3.4) после соответ
ствующих преобразований получают формулу для провероч
ного расчета конических ПРJIМозубых колес на контактную 
прочность: 

335 {Т'1.Кн V(u'1. + 1)3 [ ] 
ан = Не _ О,5Ь buZ ~ ан ~ (3.27) 
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рве. 3.4. Схема 1IQ8дa... KOIВI
чеасllМ8 :lу6чатыМII KCNlej:aМD 

.... 

PIIe. 3.5. Схема КОUIIчеасorо 1C0лt
са е КРУГОВЫМII :ly6 .. _ 

При расчете по среднему конусному расстоянию R = Re -0,56 
формула (3.27) принимает вид 

335, 
(1н = 1["" 

Здесь Не и R - внешнее и среднее конусные раестояния, мм; 
К н - коэффициент нагрузки, принимаемый таким же, как и ДJIЯ 
цилиндрических прямозубых передач (см. § 3.2), при условии, что 
степень точности конических :колес на единицу выше, чем 

цилиндрических; Т 2 - вращающий момеит на колесе, Н· мм; 
Ь - ширина зубча1'ОГО венца, мм. 

Аналогичный расчет для коиических :колес с :круговыми 
зубьями основывается на формулах (3.4) и (3.6). Реком~ют 
принимать средний угол наклона зуба ~ = 350 (рис. 3.5). При 
этом коэффициент, учитывающий формулу сопряженных по
верхностей зубьев, ZH = 1,59. Коэффициент Za можно принять 
таким же, как и для цилиндрических косозубых колес, т. е. 
Za = 0,8. Тогда для проверочного расчета стальных конических 
колес с круговыми зубьями на :контактную прочность формула 
будет иметь вид 

Г---'-;====;~;-I 
_ 270 VT2KHV(U2 + 1)3 ~ [ ] 

(1н - Не _ O,Sb Ьи2 ..... (1н ~ (3.28) 
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Коэффициент нагрузки КН представляет собой произведе
'ИВе трех частных коэффициентов, определяемых так же, JaUC И 
ДJIJI цилиндрических кос03убых колес: 

КН = KHpKHtl.KH .. 

При проектировочном расчете определяют внешний дели
тельный диаметр колеса, мм: 

для прямозубых передач К" = 99; для колес с круговыми 
зубьями К" = 8б. 

Полученные значения d.2 округляют по ГОСТ 12289-7б 
(в мм): 50; (56); б3; (71); 80; (90); 100; (112); 125; (140); 160; 
(180); 200; (225); 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 5БО; б30; 
710; 800; 900; 1000; 1120; 1250; 1400; 1600. 

Предпочтительными являются значения без скобок. 
Фактические значения de2 не должны отличаться ·от· номи

налыiJ,Ix более чем на 2 %. 
Номинальные значения передаточных чисел u желательно 

округлить по ГОСГ 12289-7(): 1; (1,12); 1,25; (1,40); 1,БО; (1,80); 
2,00; (2,24); 2,50; (2,80); 3,15; (3,55); 4,00; (4,50); 5,00; (5,БО); б,30 .. 

Значения без скобок предпочтительнее. 
Фактические значения u не должны отличаться от номиналь

ных более чем на 3 %. 
ь 

Коэффициент ширины зубчатого венца ФЬR. = R ~ 0,3. 
е 

При прое:ктировании редукторов с параметрамu. по 
ГОСТ 12289 - 7б рекомендуется принимать Ф ЬR = 0,285. 

Коэффициент Кнр принимают предварительно для колес с 
твердостью поверхностей зубьев НВ ~ 350 от 1,2 до 1,35; при 
твердости НВ> 350 - от 1,25 до 1,45 (см. табл. 3.1). . 

При проверочном расчете значения коэффициента нагрузки 
уточняют. 

Далее определяют числа зубьев колес. Для шестерни 

z 1 mш ~ 17 cos б1 cos3 ~. (3.30) 

Рекомендуют выбирать Zl ~ 18 + 32. 
Число зубьев колеса Z2 = ZlU. Так как найденные зна

чения Zl и Z2 округляют до целых чисел, то после этого следует 
Z2 

уточнить u = -и угол б2 = arctgu Внешний окружной модуль 
Zl 
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3.11. К{)lIIIЧeCJCIfе вримозубые колеса по rocr 19325-73 
н rocr 19624~ 74 (при 01 + ~ = 900 и а. = 200) 

Параметры 
Обозна-

чение 
Формула 

Внешний делительный ае2 (3.29) 
диаметр 

Внешнее конусное расстоя' Re 
O,Sde 

Re= sin о 
нве 

UПирина зубчатого венца Ь Ь ~ O,3R. 

Среднее конусное расстоя- R R= Re-О,SЬ 
ние 

Средний окружной модуль m meR 
m=-

Re 

Средний делительный дJla- d d=mz 
метр 

Угол делительного конуса О ~= arctg и; 
01=900- ~ 

Внешняя высота зуба. Ье Ье= 2,2me 

Внешняя высота головlCИ Ьае Ьае = те 
~уба 

Внешняя высота ножки зуба hf• hfe = 1,2те 

Угол головlCИ зуба 8а 8а1 =~; 8а2= 8л 

Угол ножки зуба 8/ 
h 

8/ =arctg~ 
R. 

Внешний диаметр вершин a(НI аае= а.+ 2hаеСОsб 
зубьев 

т _de2. 
11 - , округлять полученное значение m. не обязательно. 

Z2 
Остальные параметры передачи определяют по табл. 3.11. 
Проверку зубьев конических прямозубых колес на ВьtRОСЛИ

вос:ть по напряжениям изгиба выполняют по формуле 

(3.31) 



Здесь К F - коэффициент нarрузки при расчете НtI изгиб, 
выбираемый так же, как и для цилиндрических прямозу6ых 
колес; F; - окружная сила, которую считают приложенвои по 

касательной к средней делительной окружности 

F _ 2Т1. 
t - dz ' 

YF - коэффициент формы зубьев (см. с. 42), выбираемый в 
z 

зависимости от эквивалентного числа зубьев Z. = --~-; ЭF ~ 
COSu 

~ 0,85 - опьrrный коэффициент, учитывающий понижение нагру
зочной способности конической прямозу60Й передачи по срав
нению с цилиндрической; т - средний модуль. Допускаемое 
напряжение [O"F] выбирают так же, как и для цилиндри
ческих зубчатых колес. 

Для зубчатых колес с высокой твердостью рабочих по
верхностей зубьев может оказаться, что их размеры будут 
определяться прочностью зубьев на изгиб. В этом случае 
I;Iроектировочный расчет на изгиб выполняют ДЛЯ среднего 
модуля 

(3.32) 

Коэффициент ширины венца по отношению к среднему 

модулю 

ь Z1 

"'Ьm = т = 6sinб 1 
Предельное значение этого коэффициента 

Z1 

"'Ъm mаж = 566sinб . 
.' 1 

Расчет ведут, как и для цилиндрических зубчатых передач, 
по тому колесу, для которого отношение [O"F]/YF меньше 

Особенности расчerа конических ко.лес 
с круговыми зубьями 

Для расчета конических колес с круговыми зубьямй 

(см. рис. 3.5) их заменяют бuэквuваленmнымu цилиндри
ческими прямозубыми колесами: bo-первыI,' круговые зубья 
приводятся к прямым, во-вторых, конические колеса приводятся 

к цилиндрическим. 
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3.12. КОJlllчес'Кве зубчатые колеса с кocымII • кpyroBЬDIII зу&.1IМII 
ОР. межосевом угле 900 (см. рве. 3.4 и 3.5) 

Параметры Обозиачение н расчетные форчулы 

Внешний делительный 
d.2 

дна- d.2 по формуле (3.29); d. 1 = -
метр 

.. 
Внешний ТОРЦОВЫЙ модуль 

de1 d.2 
m,е=- = -

ZI z2 

В:нешнее конусное -расстояние R. = 0,5m,. V zf + ~ 

Ширина венца Ь "'O,3Re 

Средпее конусное расстояние R= Re-O,5b 

Средпий нормальный модуль т.=m,.(1-0,5 :Jcos p 

СреДНИЙ угол наЮIона зуба IJ = ) 5 + 300 для косозубых колес; 
р = 30 +400 для круговых зубьев 

Внешняя высота зуба he= 2m'e(cos IJ + 0,1) 

Внешняя высота головки зуба hae1 = mteCOsIJ(l + Х1); 
hae2 = 2тteCOs IJ - hae1 

Внешняя высота ножки зуба h/e1=he-hae1; h/e2=h.-hae2 

Уг()Л делительного конуса 02 = arctg Z2 ; 01 = 900 - 02 
Z1 

h 8 h,.2 Угол ножки зуба 8/1 = arctg~; /2 = arctg 
R. К. 

Угол головки зуба 8а1 = 8ft; 8a2=~ 

Внешний диаметр вершин dae1 = de1 + 2hae1 cos бt ; 
зубьев dae2 = de2 + 2hae2COS o.z 

Коэффициент радиального ~1 = 2 (1 - {-) v СОSЭ р омещения у шестерни (реко-
мендуемый) 

.... Z1 

Коэффициент тангенциаль- При IJ = 15 + 2~ X~I= 0,07 + 
Horo смещения у шестерни + 0,01 ( .. - 2,5); 
при 11,>2,5 при IJ = 29 + 400 X~1 = 0,11 + 

+ 0,01 ( .. - 2,5) 



Расчетные формулы для рассматриваемых колес приводятся 

по ан8л:огии с формулами для цилиндрических "осозубых 
колес. 

Наименования и обозначения геометрических параметров 
даны по ГОСТ 19326 -73. Рекомендуется принимать сред
ний угол наклона зуба р = 350. Формулы для геометрического 
расчета приведены в табл. 3.12. 

Для проектировочного расчета служит формула, определяю
щая требуемую величину внешнего делительного диаметра 

колеса [см. формулу (3.29)]. Полученное значение de2 округ
ляют по ГОСТ 12289 - 76 (номинальные значения de2 см. 
с.49). 

Коэффициент ширины зубчатого венца по отношению к 

внешнему конусному расстоянию '" м. ~ 0,3. 
При выборе параметров передачи надо следить за выпол

Нением условия Ь ~ 1000e, где lnte - внешний окружной модуль, 
зубьев. 

Формула для проверочного расчета круговых зубьев на 
выносливость по напряжениям изгиба аналогична формуле 
(3.25) для цилиндрических косозубых колес. Коэффициенты 
K F, K FfD У" и YF принимают по тем же данным, что и для 
цилиндрических коСозубых колес (см. § 3.3). Окружное усилие 

F
t 
= 2Т2 = 2T2COS~ 

d" m"Z2 

где m" - средний нормальный модуль зубьев. Для редуктор
ных конических зубчатых передач надо, как правило, назна
чать 7-10 степень точности изготовления, но значения коэф

фициентов брать такие, которые соответствуют 8-й степени 
точности цилиндрических зубчатых колес. 

Коэффициент формы зубьев YF (см. с. 42) надо выбирать по 
биэквивалентному числу зубьев 

z 
Zu = сosбсos3 ~. 

При определении коэффициента K F<1. [см. формулу (3.25)], 
учитывающего неравномерность распределения нагрузки между 

Хруговыми зубьями, значения коэффициента торцового перекры
тия в случаях учебного проектирования можно принимать 
ориентировочно & .. ~ 1,3 + 1,4. 
, В связи с тем, что нагрузочная способность конических 
передач с круговыми зубьями выше, чем конических прямо
зубых, в формуле отсутствует коэффициент ЭF [см. формулу 
(,.31)]. 

53 



ГЛАВА IV 
ЧЕРВЯЧНЬШ ПЕРЕДАЧИ 

§ 4.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ И КИНЕМАТИКА ПЕРЕДАЧИ 

ЧерВJlЧНЫе передачи применяют в случаях, когда геометри

ческие оси ведущего и ведомого lЩЛов перекрещиваютCJI 

(обычно под прямым углом). 
По форме червяка различают передачи с цилиндрическими 

и с глобоидными (вогнутыми) червяками. Первые, в свою 
очередь, подразделяются на передачи с архимедовыми, кон

волютными и эвольвентными червяками. Здесь рассмотрены 
только передачи с архимедовыми червяками (в осевом сече
нии профиль вит.а:а трапецеидальный; в торцовом сечении ВИТICи 
очерчены архимедовой спиралью). 

Червячные передачи выполняют в виде редукторов, реже
открытыми. 

Черйячные редукторы наиболее распространенных типов 
приведены в гл. 11. 

Передаточное отношение червячной передачи 

• (1)1 nl Z2 
_=-=-=-=U, 

(1)2 n2 Z1 
(4.1) 

где (1)1, nl и (1)2' n2 - угловые скорости, рад/с., и частоты 
вращения, об/мии, соответственно червяка и червячного колеса; 
%2 - число зубьев червячного колеса; Z1 - число витков (захо
дов) червяка. 

П9 ГОСТ 2144-76 (передачи червячные цuлиндричесв:ие) 
предусмотрено д8а ряда передаточных чисел и в пределах 

8-80, осуществляемых при %1 = 1, 2 или 4 (червяки с 
%1 = 3 в гocr не включены) и Z2 = 30 + 80: 

l-й ряд: 8; 10; 12,5; 16; 20; 25; 31,S; 40; 50; 63; 80; 
2-й ряд: 9; 11,2; 14; 18.; 22,4; '28; 35,5; 45; 56; 71. 
Первый ряд следует предпочитать второму. Отклонеине 

фав:тичесКОГ6 и от стаидартного допускается не более 4 %. 
Для полупения больших и применяют двухступенчатые 

передачи (см. гл. 11). 
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С увеличением числа витков ZI возрастает угол подъема 
витка ч~рвяв:а и повышается КПД передачи. Применение 
однозаходных черВJlКов без крайней необходимости не рекВ

мендуется. Рекомендуют назначать: ZI = 4 при и = 8+15; 
Z1 = 2 при и = 15 + 30 и Z1 = 1 при и > 30. 

В ряде случаев целесообразно провести параллельно два 
расчета передачи при разных числах зубьев колеса и заходов 
червяка и затем уже, исходя из полученных габаритов и 
КПД передачи, выбрать оптимальный вариант. Например, при 
и = 16 следует произвести расчеты, принимая Z1 = 2, Z2 = 32 и 
Z1 = 4, Z2 = 64 (В учебных проектах можно допустить Z1 = 3 и 
Z2 = 48). 

§ 4.1. ОСНОВНЫЕ ПАРАМEfРЫ ПЕРЕДАЧИ 

Ниже рассмотрены передачи без смещения с архимедовым 
червяком, имеющим угол профиля в осевом сечении <Х = 20О• 
Основные параметры передач даны в табл. 4.1. 

Червяк. Обозначения основных размеров червяка приведены 
на рис. 4.1. Связь между расчетным шагом червяка Р1, моду
лем т и ходом витка червяка Pz1 выражается формулой 

Ра1 
Р1 = пm = -. (4.2) 

Z1 

4.1. Основвые параметры цилиндрических червRЧИЫХ передач, 
ВЫПOJlиеНВLIХ без смещении (по ГОСТ 1144 -76 *) 

QW' ММ, т, q Z2: Z1=U 
Qw,MM, т, q ~2:z1=U 1-1 рид мм 1-й ряд мм 

40 2 8 32:4 32:2 32:1 40 1,6 10 40:4 40:2 40:1 
50 2,5 8 32:4 32:2 32:1 50 2 10 40:4 40:2 40:1 
63 3,15 8 32:4 32:2 32:1 63 
80 4 8 32:4 32:2 32:1 80 

100 5 8 32:4 32:2 32:1 100 4 10 40:4 40:2 40:1 
125 5 10 40:4 40:2 40:1 125 4 12,5 50:4 50:2 50:1 

140* 5 16 40:4 40:2 40:1 140· 5 10 46:446:2 46:1 
160 8 8 32:4 32:2 32:1 160 
200 10 8 32:4 32:2 32:1 200 8 10 40:4 40:2 40:1 

250 12,5 8 32 : 4 32: 2 32: 1 250 10 10 40:440:240:1 
8 12,5 50:450:250:1 

280· 10 16 40:440:240:1 280· 10 10 46:446:246:1 
400 20 8 32 : 4 32: 2 32: 1 400 16 10 40:440:240: 1 
500 20 10 40:440:240:1 500 16 12,5 50:450:250:1 

• Второй рид. 



".2. СочетаlDllI модулей in и коэффициeпrов q двaмerpa чеpuка 
(по rocr 2144-76*) 

т,ММ q т, мм q т,ММ q m,ММ q 

10,0 8,0 8,0 8,0 

1,6 12,5 10,0 10,0 10,0 
16,0 3,15 12,5 6,30 12,5 12,50 12,5 
20,0 16,0 14,0 16,0 
8,0 20,0 16,0 200 

10,0 8,0 20,0 8,0 
2,0 12,5 10,0, 8,0 16,00 10,0 

16,0 4,00 12,5 8,00 10,0 12,5 
20,0 16,0 12,5 16,0 
8,0 20,0 16,0 20,00 8,0 

10,0 8,0 20,0 10,0 
2,50 12,5 10,0 8,0 12,5 

16,0 5.00 12,5 10,0 16,0 
20,0 16,0 10,00 12,5 

20,0 16,0 
20,0 

При м е ч а ~и е. дi!. модулей т .. 10 допускаете. q = 25. 

Применять червяки с левым направлением аарсзки бсз 
специальных оснований не следует. 

Делительный диаметр червяка, совпадающий в нек:орригиро

ванных передачах с начальным диаметром, берут кратным 
осевому модулю червяка: 

d1 = dw, = qm, (4.3) 

где q = d1/т - коэффициент диаметра червяка. 

Рве •. 4.1. Цнлвидpnееквi архимедов 
" . ..ервв 

'.5ft 

Рве. 4.2. Сечевне 'IepBlIIC8 Н' КОЛ«а 
ПJlOCКОСТЬЮ, перпеИДВкУJlRРПoii к ос:н 

..ервнкн 



Для сокращения числа размеров фрез для нарезания чер
вячных колес в стандарте ограничены значения q (табл. 4.2). 

Делительный угол подъема витка червяка у связан с z 1 И q 
соотношением 

Zl 
tgy = -. 

q 
(4.4) 

С увеличением-q увеличивается жесткость червяка, но умень

шается угол у и снижается КПД передачи. По:>Тому целе
сообразно ориентироваться на минимальные значения q, однако 
с обеспечением достаточной жесткости. 

При больших Z2 возрастает расстояние между опорами 
червяка; для обеспечения достаточной жесткости червяка при

ходится увеличивать q или m. 
Значения у в зависимости от q и Z приведены в 

табл. 4.3. 

4.3. Значении угла подъема у на де.lJНтельвом цилиндре червика 

Коэффициент q 
Zl 

8 10 12,5 14 16 20 

1 7"07' 5043' 4035' 4005' 3035' 2052' 
2 14002' 11019' 9005' 8007' 7007' 5°43' 
3 20033' 16042' 13030" 12006' 10037' 8°35' 
4 26034' 21048' 17°45' 15°57' 14°02' 11019' 

Диаметр вершин витков червяка (при коэффициенте вы
соты головки, равном единице) 

da1 = d1 + 2т = m(q + 2). (4.5) 

Диаметр впадин витков червяка (при коэффициенте радиаль
ного зазора О,2т) 

d 11 = d1 - 2,4т = m (q - 2,4). (4.6) 

Длину нарезанной части червяка Ь1 принимают: 

при Zl = 1 или 2 Ь1 ~ (11 + O,06z2)m; } 
(4.7) 

при Zl = 3 или 4 Ь1 ~ (12,5 + O,09zz)m. 

Для шлифуемых и фрезеруемых червяков величина Ь1 , полу
ченная по указанным соотношениям, должна быть увеличена 

при m < 10 мм на 25 мм; при m = 10 + 16 мм на 35-40 мм 
и при m > 16 мм на 50 мм. 

ЧерВJlЧllое КOJJeco. Сечение червяка и червячного колеса 
плоскостью, перпендикулярной к оси червящ показано на 
рис. 4.2. 



Делительиый диаметр червячного колеса 

d:z = dw:Z = z:zm. (4.8) 

ДИаметр вершин зубьев червячного колеса (при коэффициенте 
высоты головки, равном единице) 

d"z = dz + 2т = m(z:% + 2). (49) 

ДИаметр впадин зубьев червячного колеса (при радиальном 
зазоре О,2т) 

d/:% = dz - 2,~т = m(z:z - 2,4). 

Наибольший диаметр червячного колеса 

6т 
daM2 ~ d,,:% + --2-' 

Zl + 

(4.10) 

(4.11) 

Ширину венца колеса b:z рекомендуется принимать по 
соотношениям 

при Zl = 1 + 3 b:z ~ 0,75d"1; } 

при Z1 = 4 Ь:! ~ 0,67d"1' 
(4.12) 

Условный угол обхвата 2б червяка веица колеса опреде
ляется точками пересечения дуги окружности диаметром 

d' = d"1 - О,5т с контуром венца (см. рис. 4.2): 

. ~ Ь:% 
Slnu = d _ 05 . 

,,1 , m 
(4.13) 

Коэффициент ПOJIe3IIОГО дfЙст ... червячного редуктора с уче
том потерь в зацеплении, в опорах и на разбрызгивание и 
перемешивание масла 

tgy 
11 = (0,95 + 0,96) ( ') , 

tg У + Р 
(4.14) 

г дt? р' - ~риведенный угол трения, определяемый опытным 
путем. 

КПД возрастает с увеличением числа ВИТков червяка 

(увеличивается у) и с уменьшением коэффициента трения f' 
или угла трения р'. 

При предварительном определении КПД, когда параметры 
передачи еще неизвестны, для стального червяка и бронзового 
венца колеса можно принимать f' ~ 0,04 + 0,06, при стальном 
червяке и чугунном венце f' ~ 0,08 + 0,12 (болыiIеe значения 
дпя открытых передач). 

При более точных расчетах редукторов peKOMeндyeTC~ 



4.4. Приведеиные коэффициеНты треllllll J и углы треНR1I р' при 
работе черВИ'ПIОГО Ko..'leca из оловяннoi бровзы во стальному червJПCy 

V., 
f ~ 

v .. 
f р' 

м/с м/с 

0,1 0,08-0,09 4°30'-5010' 2,5 0,03-0,04 1 040' - 2°20' 
0,25 0,065-0,075 3°40' -4020' 3,0 0,028-0,035 1 °30' - 2000' 
0,5 0,055-0,065 3°10'-3°40' 4,0 0,023-0,030 1°20' -1040' 
1,0 0,045-0,055 2°30' -3°10' 7,0 0,018 - 0,026 1 °00' - 1030' 
1,5 0,04-0,05 2020' -2°50' 10,0 0,016-0,024 0055' - 1020' 
2,0 0,035-0,045 2000' - 2°30' 15,0 0,014-0,020 0050' -1010' 

При м е ч а н и я: 1. Меньшие значения следует принимать при шлифо-

ванном или полированном червяке. 
2. При венце колеса из безоловянной бронзы или латуни табличные 

значения следует увеличивать на 30-50%. 

принимать значения f' и р' в зависимости от скорости 
скольжеlПlЯ О. по табл. 4.4. 

Скорость скольжения (м/с), которая представляет собой 
геометрическую разность окружных скоростей червпа и коле

са, определяют по формулам 

или 

О1 
V =-, cos 'у (4.15) 

о, = Vvi + o~, (4.16) 

где О1 = O,5<01d11O-Э и О2 = O,5<02d210-3 - окружные скорости 
червяка и колеса, м/с; <01 и <02 - угловые скорости червяка 
и колеса, рад/с; d1 и d2 - делительные диаметры червяка и 
колеса, ММ. 

Для ориентировочной оценки КПД червячного редуктора 
можно воспользоваться данными, приведенными в гл. I. 

Вследствие низкого КПД червячных передач их прим~няют, 
как правило, для передачи мощности не свьпuе 45 кВт и лшпь 
в исключительных случаях до 120-150 кВт. 

§ 4.3. РАСЧEIЫ НА КОНТАКТНУЮ вьпюсливоcrь 
И НА ВЬПlосливocrь при ИЗГИБЕ 

Зубья червячного колеса являются расчетным элементом 
зацепления, так как они имеют меньшую поверхностную и 

общую прочность, чем витки червяка. 
Зубья червячных колес рассчитывают так же, как и зубья 

зубчатых колес - на контактную выносливость и на выносли-



ВОС1ь при изгибе; расчет на контактную ПРО1f.ность должец 
обеспечить не только отсугствие выкрашивания рабочих по
верхноcrей зубьев, но и отсугствие заедания, приводящего к 
задирам рабочих поверхностей зубьев. 

Расчет на контактную ВЫНОСЛИВОСТЬ ведут как проектировоч
вый; определяя требуемое межосевое раccrояние: 

3 

а.-('; +1) V C:~:H)' T~E~, 
q 

, (4.17) 

где Z% - число зубьев червячного колеса; q - коэффициент 
диаметра червяка; [а н] - допускаемое контактное напряжение; . 
ТР2 = Т%К - расчетный момент на валу червячного колеса; 

2E1Ez u 

Еор = Е Е - приведенныи модуль упругости (Е! - модуль 
t + z 

упругоcrи материала червяка, Е% - то же, венца червячного 
колеса). Формула справедлива при moбых взаимно согласован
ных единицах измерения ВХОДЯЩИХ в нее величин. 

Формула (4.17) и приведенные ниже формулы (4.19), (4.21), 
(4.22) и (4.23) соответствуют наиболее распространенной форме 
венца червячного колеса, при которой условный угол обхвата 
2Б = 1000 (см. рис. 4.2). При ином значении Б числовые коэф
фициенты в указанных формулах следует умножить на коэф
фициент 

(4.18) 

Данные по выбору коэффициента нагрузки К приведены в 

§ 4.4. 
В начале расчета предварительно принимают q = 8 или 10, 

а для слабонагруженных передач (Т % Е:; 300 Н· м) q = 12,5 или 16. 
Значения [ан] выбирают по табц., 4.8-4.10, предварительно 

принимая v. = 2,5 + 4 м/с. 
Приведенный модуль упругости Епр определяют по извест

ным значениям модулей упругости материалов червяка и венца 

червячного колеса. Для стали Е! ~ 2,15 ·105 МПа; для чугуна 
Ez ~ (0,885 + 1,18) 105 МПа; для бронзы Ez ~ (0,885 + 1,13) х 
х 105 МПа (большие значения - для твердых без оловянных 
бронз). 

Средние значения модуля упругоcrи чугуна и бронзы при
мерно одинакрвы, поэтому для сочe-rания материаJIОВ сталь ...,. 



бронза и сталь - чугун формулу (4.17) можно ynростить, 
введя среднее значеиие Епр ~ 1,32·105 МПа: 

(4.19) 

где Т2 - в Н,мм; aw - в мм; [о"н] - В МПа. 
После определения aw следует найти модуль зацепления из 

соотношения 

2aw m=---. 
q + Z2 

(4.20) 

Полученное значение модуля округляют до ближайшего 
стандартного (см. табл. 4.2). Округление модуля повлечет за 
собой изменение межосевого расстоJlНИЯ. После выбора стан
дартных значений т и q необходимо вычислить фактичеСкое 
значение межосевого расстоJlНИЯ, соответствующее ПРИВJlТым 

параметрам. 

Пусть, например, при Zl = 2, Z2 = 32 и q = 10 бьшо получено 
по формуле (4.19) межосевое расстояние aw = 78 мм. Вычисляем 
модуль 

2aw 2·78 . 
т == q + Z2 == 10 + 32 = 3,73 мм. 

По табл. 4.2 принимаем т == 4 мм и убеждаемся, что при 
этом стандартном значении модуля имеется q = 10. Тогда меж
осевое расстояние 

a
w 

== q + Z2 т = 10 + 32 4 == 84 мм. 
2 2 

Желательно, чтобы окончательно ПРИНJIтое З{Iачение меж
осевого расстояния выражалось целым числом миллиметров 

(предпочтительно из стандартного ряда, табл. 4.1). Для этого в 
отдельных случаях (если допустимо некоторое отстynление от 
заданной величины передаточного числа) надо увеличить или 
уменьшить Z2 на один-два зуба *. 

Например, для получения передаточного числа 15,5 было 
ПРИНJIТо Zl = 2; Z2 = 31-; после округления параметров получено 
т == 5 мм и q = 10, Тогда 

• для переда", выполненных со смещеннем, можно ПОЛ)"lИTh а.. выра
жающеесll целым числом МIllЛЛИМетров, без изменено %z [10. 17]. 
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= q + Z2 = 10 + 31 5 = 1025 
а.. 2 т 2 ' мм. 

Целесообразно принять Z2 = 32; тогда 

_ 10 + 32 5 - 105 aw - 2 - мм. 

32 
При этом передаточное чнсло т = 16. 

16 - 15,5 
Отклонение от заданного 15,5 100 % = 3,2 % при до-

пуcrимом отклонении до 4 %. 
Если в задании на проектирование обусловлено, что 

проектируемый редуктор предназначен для серийного выпуска, 

то следует согласовать с rOcrOM не только т и q, но и 
величины а." Zl и Zz (см. табл. 4.1). 

Так, редуктор со crандартными параметрами по rocr 
2144-76 будет иметь а .. = 100 мм, т = 5 мм, q .. 8, 
Z2:Z1 =32:2. 

После окончательного установления параметров зацепле
ния следует уточнить коэффициекr нагрузки и допускаемое 
напряжение (если оно зависит от скороcrи скольжения) И 
проверить расчетные Koкraктныe напряжения. 

При любом сочетании материалов червп::а и колеса 

_ 1,31 VТ2КЕпр [ ] 
О'н - d

z 
d

1 
=Е;; О'н· (4.21) 

При crальном червпе и червячном колесе, изготовленном 
из чугуна или имеющем бронзовый венец, 

(4.22) 

или 

О'н= 170 VT2K(\+ 1У =Е;; [О'н], (4.23) 
Z2 aw 
q 

где ан И [О'н] - В МПа; d1 , d2 , а .. - в мм и Tz - в Н·мм. 
Результат проверочного расчета следует признать неудовлет-' 

ворительным, если О'н превышает [О'н] более чем на 5% 
(передача перегружена), а также в случае, если расчетное напря-' 

жение ниже допускаемого на 15 % и более (передача не-
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догружена). В том и другом случае надо изменить пара

метры передачи и повторить проверку напряжений. 
Расчет зубьев черВЯЧНОГО колеса на вынсливостьь ПО напря

жениям изгиба (зубья колеса обладают меньшей прочностью, 
чем витки червяка) выполняют по формуле 

(4.24) 

где aF - расчетное напряжение изгиба; Т2К - расчетный' мо
мент на валу червячного колеса; Fr2 - окружная сила на 

червячном колесе; К - коэффициент нагрузки (см. § 4.4); вели
чину Fr2 определяют по известному моменту на валу червяч-
ного колеса: 

2Т2 
Fr2 = ti';; 

у F - коэффициент формы зуба, принимаемый по табл. 4.5 в за
висимости от эквивалентного числа зубьев червячного колеса 

Z2 
Z =--' 
о cos3y' 

1; - коэффициент, учитывающий ослабление зубьев в результате 
износа; для закрытых передач 1; = 1,0, для открытых передач 
1; ~ 1,5; [aF] - допускаемое напряжение изгиба ([аор] - при ра
боте зубьев одной стороны, [а -IP] - при работе зубьев обеими 
сторонами); значения приведены в § 4.4. 

4.5. Коэффициент У F формы зуба для черввчиыx колее 

Zp 28 30 35 40 45 50 65 80 100 150 

YF 2,43 2,41 2,32 2,27 2,22 2,19 2,12 2,09 2,08 2,04 

Как формула (4.24), так и приведенная ниже формула 
(4.25) справедлиВbl при любых взаимно согласованных едини
цах измерения. Целесообразно принять ар и [ар] в МПа; 
т, d1 и d2 В мм; Fr2 в Н; Т2 В Н·мм. 

Обычно расчетные напряжения изгиба в зубьях колес, раз
меры которых определены из расчета на контактную прочность, 

оказываются значительно ниже допускаемых. 

В редких случаях для открытых передач при большом 
числе зубьев колеса (Z2 > 80) может оказаться, что изгибная 
прочность недостаточна. В таком случае модуль зацепления 

определяют из проектировочного расчета зубьев на изгиб' (при 
1; = 1,5) по формуле 
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(4.2~ 

Предварительно принимают q = 12,5; в дальнейuiем его 
значение УТОЧRJlЮТ по rOCfy (см. табл. 4.2). 

В тех случаях, когда в пеРедаче возникают ПИICовые 
нагРУЗICИ, следуег проверJlТь рабочие поверхности зубьев на 
отсутcrвие хрупкого разрушения и ПЛЩ;ТИЧecICИХ деформаций; 
то же относится к общей (изгибной) прочности зубьев. Эти 
проверки произвоДJIТ так же, как и для зубчатых передач 
(см. гл. ПI); значения предельных допускаемых напряжений 

приведены в § 4.4. 
ПОМИМО paccМoтpeRRЫx расчетов на коитактную выносли

вость и изгиб, для червячных передач обязательна про
верка на жесткоcrь (см. гл. VIII) и тепловой расчет редуктора 
(см. гл. Х). 

§ 4.4. КОЭФФИЦИEIП НАГРузки. 
МАТЕРИАЛЫ И ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРJlЖFНИJI 

Коэффициент нагрузки для червячных передач 

К=КрКи, 

где Кр-коэффициент, учитывающий HepaвHOMepHOc:rь распре
деления нагрузки по длине KOHTaICТRЫx ливий; К" - коэффи
циент, учитываЮЩQЙ динамическую нагрузку, ВОЗНИICающую в 

зацеплении. 

Коэффициен;r Кр зависит от характера изменения нагрузки 
и от деформаций червяка 

КII = 1 + ( i У (1 - х), (4.26) 

где в - коэффициент деформации червяка, определяемый по 
табл. 4.6; х - вспомогательный коэффициент, зависящий от 

4.6. Коэффициент деформации червика в 

Значения q 
Z\ 

'Л~8 10 12,S 14 16 20 

'j .. 1 72 108 154 176 225 248 
2 57 86 121 140 171 197 
3 51 76 106 132 148 170 
4 47 70 98 122 137 157 



характера изменения нагрузки; 

х - L T/tin/ (4.27) 
- Т maxLt/ni' 

Т/, t j • n! - соответственно вращающий момент, продолжитель
ность и частота вращения при режиме i; Т шах - максималь

ный длительно действующий вращающий момент. В расчетах, 

когда не требуется особая точность, можно принимать: при 
постоянной нагрузке х = 1,0; при незначительных колебаниях 
нагрузки х ~ 0,6; при значительных колебаниях нагрузки х ~ 0,3. 

При постоянной нагрузке коэффициент Кр = 1,0. 
Коэффициент Кр зависит от точности изготовления пере

дачи и от скорости скольжения v. (табл. 4.7). По этой 
таблице можно назначать степень точности передачи. 

4.7. Коэффнциеп динамичности наГРУЭICИ К• 

Степень Скорость скольжения Vs, м/с 

точности до \,5 св. \,5 до 3 св. 3 до 7,5 св. 7,5 до \2 

6 - - 1,0 1,1 
7 1,0 1,0 1,1 1,2 
8 1,15 1,25 1,4 -
9 1,25 - - -

По ГОСТ 3675-8\ установлено 12 степеней точности для червячных пере-
дач; для силовых передач предназначаются степени точности от 5-й до 9-й в 
порядке убывания точности; для редукторов общего назначения при меняют 
в основном 7-ю и 8-ю степени точности. 

Материалы червяка и червячного колеса выбирают с учетом 
условий работы проектируемой передачи и скорости скольже
ния: при v. ~ 2 м/с допустимо применять чугунные червячные 
колеса, работающие в паре со стальными червяками. При 
больших значениях v. червячное колесо делают составным: 
венец (бандаж) из бронзы, а колесный центр - из чугуна. 
Наилучшими антифрикционными свойствами обладают оловян
но-фосфорные бронзы (БрОlОФ1, БрО10Н1Фl). Часто применя
ют также оловянно-цинково-свинцовые бронзы (например, 
БрО5Ц5С5) и безоловянные бронзы (БрА9ЖЗЛ, БрАl0Ж4Н4Л). 

Оловянные бронзы npименяют при скоростях скольжения 
до 25 м/с. Безоловянные бронзы значительно дешевле оловян
ных, имеют высокие механические характеристики, но анти

фрикционные свойства их несколько хуже. Для без оловянных 
бронз допускаемая скорость скольжения до 7 - Н м/с (в край
нем случае до 10 м/с) при работе в паре со стальным 
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4.8. I\-Iеханические характеристики, основиые ДОПУСК80lые контактиые 
наприжеllНЯ [о-н]' и основиые допускаемые напряжения изгиба [O-OF]' 

И [о- -IF)' для материалов червячных h:o.~ec, МПа 

Пределы Допускзе"lые напряжения при 

Марка 
твердости червяка 

бронзы '8~ проч- теку- HRC< 45 HRC;' 45 
или ,," ности чести 

чугуна о'" t::=: 0". 0"1 
[O"OFJ' [О" -и]' [О"и]' [О"ОА' [O"-IFJ' [O"HJ' uS 

БрО IOФ 1 П 200 100 45 30 135 55 40 168 
БрОIOФ1 К 255 147 57 41 186 71 51 221 
БрО10Н1Фl Ц 285 165 64 45 206 80 56 246 
БрО5Ц5С5 П 150 80 35 25 111 45 32 133 
БрО5Ц5С5 К 200 90 45 32 132 53 38 159 
БрА9Ж3Л П 392 196 81 63 - 98 75 -
БрА9Ж3Л К 490 236 85 69 - 108 83 -
БрА 1 ОЖ4 Н4Л П;К 590 275 10J 81 - 130 98 -
СЧIO П 118 - 33 20 - 41 25 -
СЧ15 П 147 - 37 23 - 47 29 -
СЧl8 П 177 - 42 26 - 53 33 -
СЧ20 П 206 - 47 29 - 59 36 -

При м е '1 а н и е К - ОГЛllвка в КОКIIЛЬ, П - отливка в песчаную форму, 

Ц - отливка центробежная. 

шлифованным или полированным червяком, имеющим твер

дость рабочих поверхностей не ниже HRC 45 (закалка обеспе
чивает HRC 45-50, а цементация и закалка - HRC 56-62). 

Для изготовления червяков применяют среднеуглеродистую 

конструкционную сталь (сталь 45, 50) и различные марки 
легированной стали (12ХН3А, 15Х, 20Х, 20ХН3А - цементуемые, 
а затем закаливаемые; 4Ох, 40ХН, зохгс, 35ХМ - подвер
гаемые закалке ИЛll улучшению; 38ХМЮА - азотируемую). 
Термическая или термохимическая обработка червяка до твер

дости выше HRC 45 11 последующее шлифование или полиро

вание позволяют повысить щ>пускаемые напряжения ДJIЯ чер

вячных пар (табл. 4.8). 
Расчетные зна'Iения допускаемых напряжений изгиба [crOF] и 

[cr _ JF] И контактных (в тех случаях, ког да эти напряжения 
определяются по сопротивлению усталостному выкраши

ванию - см. табл. 4.8) получают умножением табличных значе
ний [crOF Т, [cr _ JF Т, [cr н]' на КО~ффициенты долговечности: 

[crH] = [crH]' Кнь 
[crOF] = [crOFT Кп и [cr-JF] = [cr-JFT Кп. 
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Значения Кп прп бронзовом венце червячного колеса 

определяют по формуле 

(4.28) 

где Nr. - суммарное число циклов перемен напряжений. 

Для передач машинного привода при числе циклов каждого 

зуба колеса меньшем, чем 106, следует принимать Nr. = 106; 
если окажется, что число циклов больше 25·107, надлежит 
принимать Nr. = 25 ·107. Следовательно, значения КFLизменяют
ся в пределах тахКп= 1,0; minKFL = 0,543. 

Для передач с чугунными червячными колесами, работаю
щих длительное время, следует принимать Кп = 1,0. 

При ручном приводе независимо от материала венца чер

вячного колеса рекомендуется принимать Кп = 1,5. 
Величину N"E, вычисляют по формуле 

(4.29) 

где 112 - частота вращения черnячного колеса, об/мин; t
срок службы передачи, ч. 

Коэффициент долговечности при вычислении [(Уп] опреде
ляюT по формуле 

(4.30) 

При нереверсивной работе передачи значение Nr. вычисляют 
по формуле (4.29). В случае реверсивной нагрузки с одинако
BЫ~! временем работы в обоих направлениях в формулу 
(4.30) следует подставлять значение Nr. вдвое меньшее, чем 
вычисленное по формуле (4.29). 

При числе циклов, превышающем 25 ·107, в формулу (4.30) 
следует подставлять Nr. = 25· J07

; следовательно, минимальное 
значение рассматриваемого коэффициента minKHL = 0,67. 

Найденное по формуле (4.30) значение K HL не должно пре
вышать своего максимального значения тах K HL = 1,15; если по
лучится K uL > тах K HL, то надо принимать K HL = 1,15. 

Приведенные данные ДЛЯ определения коэффициентов Кп 
и КнLотносятся К передачам, работающим с примерно постоян
ной нагрузкой; при переменной нагрузке ~eдyeT исходить из 

эквивалентного числа циклов 

N _ 60 L Тftini 
э- ~ax ' 
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4.9. Допускаемые lCоитаlCТIIIoIе иапptlжеви. ДЛ. чеРВJl1lНЫХ колес 
И:J yeJlOIIIUI стоiiкости против :Jаедаии. 

Материал [о"н), МПа, при Cll:орости 
венца скольжения 11., м/с 

червячного червяка 
О 0,2S O,S 1 2 3 4 6 8 колеса 

БрА9Ж3Л Сталь, твер- - - 182 179 173 167 161 150 138 
дость HRC>45 

БрАI0Ж4Н4Л То же - - 196 192 187 181 175 164 152 
СЧ15 или Сталь 20 или 184 155 128 113 84,5 - :.... - -
СЧ18 20Х цементо-

ванная 

СЧl!)или Сталь 45· или 170 141 113 98 71 - - - -
СЧ15 Ст6 

4.10. Предельные допускаемые иапptlЖешi. при IIВlCoaыx иаГРУ:JIC8Х 

МаТериал [<Jн1пред [О"Мпред 

oдoBJlнныe бронзы 4Оу 
0,8<1т Безоловянные бронзы 2Оу 

ч.угун 260-300 МПа 0,6<18 

где Ti , t i• 1lj - соответственно вращающий момент, продол 
жительность его действия и частота вращения при i-M режиме; 
т та - наибольший длительно действующий момент; показатель 
степени х = 9 при определении K FL и Х = 4 при опредс:,лении 
Кнь 

Допускаемые контактные напряжения, если они установлены 
по условию сопротивления заеданию и зависят от CICорости 

CICольжения, выбирают по табл. 4.9. Табличные значения 
являются одновременно и расчетвыми, так как' допускаемые 

напряжения не связаны с сопротивлением усталостному 

ВЫICрашиванию и коэффициент долговечности в этом случае не 
должен учитываться. 

Предельные допускаемые напряжения, по которым. ведcrrся 

расчет при пиковых нагрузках, приведены в табл. 4.10. 



ГЛАВА V 
ПЛАНEfАРНЫЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРFДАЧИ 

§ 5.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 
И КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕГ 

IIланетарными называют передачи, колеса которых движут
ся подобно планетам солнечной системы (рис. 5.1): централь
ные колеса вращаются только вокруг своей оси (называемой 
центральной), а сателлиты 2, входящие в зацепление с 

центральными колесами, вращаются вокруг осей центральной и 

своей. Оси сателлитов закреплены на водиле, вращающемся 
относительно центральной оси. 

В передаче по рис. 5.1 колесо 3 закреплено в корпусе, 
колесо 1 - ведущее, ведомое звено - водило Н. В некоторых 
случаях неподвижным делают центральное колесо 1 (см. схему 2 
табл. 5.1). Если неподвижным сделать водило, то оси сателли
тов станут неподвижными'И планетарная передача превратит

ся в простую соосную передачу с паразитными 

колесами. Передача по рис. 5.2 имеет две сте- $' 

пени свободы: она может иметь два ведущих 

н 

Рие. 5.1. Киве.щтвческа. схе'ИВ влаветарноi переда ... с oдaoli степенью свобоДы 

Рве. 5.2. Кивематвческа. схема nланетарноli двфферевцкаm.воli вереда ... 

Рве. 5.3. к.BeMaTВ'leCKa. схема плаветарной днфферевцкаm.воli передачи сдаум. 
ведущими ]вевь.ми (1 11 4) 



JII! 
схе

мы 

1 

2 
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5.1. Кнвематнчеекне схемы ваllБOJlее распространенных 
l1J18НеТарных передач н их основные параме1рЫ 

Кинематическая 
схема передачи 

~~ 

'~~ 
~~ :>m. .. m 
1 

;);;. 

~ 
'нШV1 

~~ 7h ... W, 

J;;L. 

2 

~ ;om ~ 
'Н 

Передаточное отно
шение и его рацио-

нальные пределы. КПД и его ориентировоч
Частота вращения ные предельные значения 
сателлита относи-

тельно водила 

~)} = 3,2 + 12; ТJШ = 0,98 +0,96; 

~)J= 1 +~; ТJШ = 1 - ~+Y9; 
ZI %1+%3 

,Jj!)= - пW~ +Ч9 = v<.~) + ~~ 
%:l 

iJ}J = 1,1 + 1,5; ТJШ = 0,99+0,98 

i!}] = 1 + ~ 
%3 

l1Ш = 1 - _%I_'ifW; 
ZI + %3 

n~H) = - n~p !.!. +Чf) = ~ + ~Ч> 
Z:l 

if/1 = 100+500; '1111 = 0,3 +0,1; 

iВl= ZI Z:l' 
I1т= 

1 
ZIZ:l'-Z:lZЗ 

1 + ~ Z;lZз !ф\/f) 
1%:l'-%:l%3 э 

n~НJ.2'= -nЯ) %3 ф\~ = 'ifШ + 'if~ 
%:l' 

iП} ::t!2; ТJН} = 0,98 +0,96; 

iП} = 1 + ZЗ; ТJН}= l-I~IФ\IP; %1 %1 +%3 
~Н)= -nЯ)~ Ф\.fЭ = +\fЭ + +~fЭ 

%:l 

; 



м 
схе

мы 

5 

КинематичеСКaII 
схема передачи 

Передаточное отно
шение и ero рацио
нальные пределы. 

Частота вращенИII 
сателлита ОПlOси-

тельно ВОДИла 

Продолженuе табл. 5./ 

КПД и ero орнентировоч
ные предельные значения 

~гA = 20 +500; 11<11 = 0,9 +0,8; 

~~ = ~3kiЯ~ = '1:~ = 11~~ = (1 -~~») х 
'4Н Zl +zз 

1 + Zз/Zz • 
1 - (ZZ'ZЗ/Z4ZZ) , 

1 

Ф~Т = ф\Т + ф~~); 

ф~r' = +~f.1 + *~f) 

При м е ч а н 11 я: 1. В привсденных формулах верхний индекс, СТОII

ЩIШ В скобках при i, n, ТJ и ф, обозначает неПОДВIIЖНое звено. Первый I 
НIIЖНИЙ индекс оБОЗl!ачает ведущее звено, второй - ведомое. 

2. Ориеl!ТИIRовочное значение коэффициента потерь В одной lIape ЗУбча-\ 
тых колес Ф ( = 0,025. 

звена и одно ведомое (рис. 5.3) или одно ведущее и два ведомых 
(рис. 5.4). Передачи по рис. 5.4 прим:еняют для ПРlшода двух соос
ных ведомых звеньев, например винтов самолетов. На рис. 5.5 
приведены кинематические схемы замкнутых дифференциалов 
с одной степенью свободы, в них простая зубчатая передача 
соединяет центральные 

колеса или одно из них 

с водилом. Основная 
планетарная передача 

показана жирными ли

ниями, замыкающая

тонкими. 

В табл. 5.1 приведе
ны кинематические схе-

Рис. 5.4. КинематнческаА 
с),.ема планетарной дифферен
циальной передачи с ДВУМА 

веДОМЫми звепыIfи (3 и И) 
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Рве. 5.5. КннеМ8Т11'1еекне ехемы планетарных заМКНУТЫХ дIIфференциа.m.вых 
вереда ... ЗаМЫК810Щ8Н переда ... eoeдllвaeт: 

а - колеса J и 3; 6 - колеео 3 и водило Н; fI - колесо J и водило Н 

мы и формулы для определения основных парамerров плане
тарных передач. Наиболее распрocrранена передача, показан
ная на схеме 1. По сравнению с другими она имеет малые габа
риты, большую нагрузочную способнОсть и высокий КПд. 

Передачу по схеме 2 применЯют обычно в комбинации 
с передачами простой зубчатой и по схеме 1 в приводах 
повышенной надежности (см. рис. 5.3). 

Передачи по схеме 3 харaICТеризуются большими передаточ
ными отношениями, но имеют низкий КПД и малую на

грузочную способность (они однопоточные). Их применяют в 
приводах с малыми нагрузками или кратковременного вклю

чения. 

Передачи по схеме 4 применяют' как дифференциаль
ные (с ведущим ВОДШIом и ведомыми центральными ко
лесами 1 и 3) в ведущих мостах транспортных машин, в 
дифференциальных механизмах приборов (с ведущими централь
ными колесами 1 и 3, а водилом - ведомым) и ках редуктор
ную (с одной степенью- свободы). 

Передачи по схеме 5 имеют диапазон переда~с,>чнЬ1Х 
отношений, ках и передачи по схеме 3, но более высокий 

Рие. 5.6. Чертеж мотoр-редуктор8 в неоОЛНeR811 _ .D8II8Х» 
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Рве. 5.7. Чертеж мотoр-редуктора в нсполнеПII «на опорном флаuuе» 

КПД и большую нагрузочную способность (благодаря много
поточности). Технологически сложны вследствие наличня блока 
сателлитов 2-2'. Применяют в кинематических и силовых 
приводах. 

Все планетарные передачи в поперечном сечении круглые, 

поэтому их удобно стыковать с фланцевыми электродвигате
лями в одну сборочную единицу - мотор-редуктор. Планетар
ные мотор-редукторы делают в двух исполнениях: на лапах 

(рис. 5.6) и на опорном фланце (рис. 5.7). В приложении 
приведены параметры планетарных редукторов и мотор ре

дукторов общего применения. 

§ 5.2. УСЛОВИИ СОБИРАЕМОcrи СООСНЫХ 
И МНОГОПОТОЧНЫХ ПЕРЕДАЧ 

Планетарные передачи по схемам табл. 5.1 (кроме передачи 
по схеме З) многопоточные соосные. Поэтому для их собираемос
ти при выборе чисел зубьев колес надо въmолнять следующие 
условия. 

Условие соосности. Для передач, где сателлит или паразит
ное колесо входят в зацепление с солнечным и корончатым 

:колесами (схемы 1, 2, табл. 5.1) это условие выражается равен
ством межосевых расстояний 

а .. н = а .. 23. 
Если зубчатые колеса нарезаны без смещения инструмента, то 

ан = а23· 
Выражая а12 и ан через модуль и числа зубьев, получим 

O,5т(Z1 + Z2) = 0,5т(zз - Z2); } 

Z1 + Z2 = ZЗ - Z2. 
(5.1) 

Числа зубьев корончатого колеса 3 и сателлнта 2 

ZЗ = Z1 + 2z2; } 

Z2 = 0,5 (ZЗ - ZI) = 0,5z1 (iP~ - 2). 
(5.2) 
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Для передачи по схеме 3, где колеса расположены в двух 
параллельных rшоскостях, условие соосности 

(5.3) 

Если модули обеих пар колес равны и они нарщаны без 
смещения инструмента, то условие соосности 

(5.4) 

Для передачи по схеме 5, где колеса также расположены в 
двух параллельных плоскостях, условие соосности 

(5.5) 

или (при равных модулях и зубьях, нарезанных без смещения 
инструмента) 

в многопоточных передачах для нх сборки, кроме условия 
соосности, необходимо выполнить еще два условия. 
у CJI0вне соседства. Чтобы соседние сателлиты или паразит

ные колеса не касались друг друга (рис. 5.8), необходимо 
выполнить условие 

(5.7) 

где 0202' - межосевое расстояние между соседними сате.iIЛита

МИ; d"2 - диаметр окружности выступов сателлитов. 
Выражая 0202 через межосевое расстояние aW 12' получим 

hc. 5.8. К УС.llО8ИНl соееДСТ88 С8-
ТeNlllТ08 И.IIИ пара:Jвтвыx КО.llес 8 

МИOl'OIIОТОЧIIЫX вереДВ"'Х 
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где ПО - число сателлитов. 

Если зубья нарезаны без сме
щения, то 

aw12 = ан =-О,5m(Zl + Z2); 

d"2 = mZ2 + 2т; 

Минимальное значение за
зора между окружностями вер

шин зубьев соседних сателлитов 
принимают равным модулю 

передачи, но не менее 2 мм. 



Условие вхождеlDlЯ зубьев в зацеп.:leIOtя при р8В1IЫХ углах 

расположения сателлитов. Для передач, где колеса расположены 
в одной плоскости, 

Zl + Zз ---"-----'- = целое число 
"с 

или на основании формулы (5.2) 

2 (Zl + Z2) = целое число. 

"с 

(5.10) 

В передачах, где колеса расположены в двух параллельных 

плоскостях, для выполнения этого условия зубья всех централь
ных колес надо выбирать кратными числу сателлитов. Относи
тельное расположение зубьев во всех сателлитах с двумя 
венцами должно быть одинаковым. 

§ 5.3. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ЧИСЕЛ ЗУБЬЕВ КОЛЕС 

Числа зубьев подбирают после выбора передаточного от
ношения и числа сателлитов в зависимости от кинемати

ческой схемы передачи и конструкции (редуктор или мотор
редуктор). 

Подбор чисел зубьев ... -ол:ес для схем 1, 2 и соответствую
щих им ступеней сложных передач, выполненных по схеме 5 
(см. табл. 5.1.). ПринимаlOТ число зубьев солнечного колеса 
Zl ~ 13 (во избежание подрезания ножек зубьев); числа зубьев 
сателлитов Z2 определяют по формуле 

(5.11) 

округляя до ближайшего целого числа. Число зубьев корон
чатого колеса Zз определяют по формуле (5.2). 

По формулам табл. 5.1 уточняют передаточное отношение 11 

сравнивают его с заданным. Допускается отклонение не ,более 
чем на 4 % для одноступенчатых редукторов, 5 % - для двух
ступенчатых. Далее проверяют выполнение условий вхождения 
зубьев в зацепление и соседства. 

Пример 1. Подобрать числа зубьев колес планетарного ре
дуктора по рис. 5.1 с передаточным соотношением 

iP1 = 5,6 и числом сателлитов "с = 3. 
1. Выбираем число зубьев солнечного колеса Zl = 15. 
2. Определяем число зубьев сателшпов по формуле (5.11) 

Z2 = 0,5z1 (i\~1 - 2) = 0,5 ·15(5,6 - 2) = 27. 
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3. Проверяем условие вхождения зубьев в зацепления по фор
муле (5.10) 

2(Z1 + Z2) = 2(15 + 27) = 28. 
nс 3 

Условие выполнено. 

4. Проверяем выполнение условия соседства по формуле (5.9) 

(Z1 + Z2) sio ~ > Z2 + 2; (15 + 27) sio ~ > 27 -1- 2; 36,4> 29. 
nс 3 

Условие выполнено. 
5. Число зубьев корончатого колеса по формуле (5.2) 

ZЗ = Z1 + 2z2 = 15 + 2·27 = 69. 

6. Уточняем передаточное отношение по формуле табл. 5.1 

.(3) Z3 69 
Jt н = 1 + ~ = 1 + 15 = 5,6, 

что соответствует заданному. 

ПОРЯДОК подбора чисел зубьев передачи по схеме 1, выПOJJ
венной каК мотор-редуктор специального назначения (его пара
метры не регламентированы ГОСТ) имеет свои особенности, 
поясненные ннже численным примером. 

Пример 2. Подобрать числа зубьев колес мотор-редуктора 
Cnециального назначения по схеме 1 (см. табл. 5.1) с переда
точным отношением i\~ = 6,3 и числом сателлитов nс = 3. 
Присоединяемый электродвигатель 4А112М2УЗ, наружный диа
метр фланца D = 300 мм. 

1. Определяем делительный диаметр dз корончатorо колеса 
dз ~ D - (30+40) = 300 - (30+40) = 270+260 мм. 

Ряд делительных диаметров (в мм) по ГОСТ 25022-81 
сле~uций: 100; 125; 160; 200; 250; 315; 400; 500; 630; 800; 
1000. Принимаем ближайшее значение dз = 250 мм. Соответст
Венно т = 2 мм. 

2. Определяем число зубьев корончатого колеса 

dз 250 
Z3 = т= -2-= 125. 

3. Число зубьев солнечиого колеса определяем на основании 

формулы i\~ = ;1 + 1 (см. табл. 5.1), откуда ZI = i\Зh~~ 1 

125 
= 63-1 ~23,6. , 

Принимаем Z1 = 24. 
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4. Число зубьев сателлита - по формуле (5.2) 

Zz = 0,5 (Zэ - zд = 0,5 (125 - 24) = 50,5. 

Прииимаем Zz = 51, тогда Zэ = ZI + 2zz = 24 + 2·51 = 126. 
5. Проверка условия вхождения зубьев в зацепление: 

ZI + Zэ = 24 + 126 = 50 (целое число). 
по 3 

6. Проверка условия соседства 

(ZI + Zz) тп ~> Zz + 2; (24 + 51) тп 1tз > 51 + 2; 65> 53. 
ПО 

7. Уточняем передаточное отношение 

i\~ = 1 + ~= 1 + 12426 ~ 6,26. 
ZI 

8. Отклонение его от заданного 

А• = iзад -:- iфак 100 = 6,3 - 6,26 100 ~ 0,64 %, 
'зад 6,3 

что допустимо (Aimax = 4 %). 
Окончательное значение чисел зубьев: ZI = 24; Zz = 51; 

Zэ = 126; т = 2 мм; dэ = mzэ = 2· 126 = 252 мм. . 

ГОСГ 250022-81 допускает отклонение значения делитель
ного диаметра корончатого колеса 3 от номинального в пре
делах допускаемых отклонений передаточного отношения. 

Для предварительного выбора чисел зубьев колес плане
тарных передач по схемам 1 и 2 (см. табл. 5.1) удобно 
пользоваться табл. 52. 

5.2. ТаБJlИца передаточных отношений и "lllсел зубьев колес 
для ехемы р_е. 5.1 

Zз Z\ Z2 ~3} I~~ 

50 16-20 17"-15 4,125-3,500 1,320 - 1,400 
55 15-23 20-16 4,670-3,391 1,273-1,418 
60 16-24 22-18 4,750-3,500 1,267 - 1,400 
63 15-27 24~18 5,200-3,333 1,238-1,429 
65 15-27 25-19 5,333 - 3,407 1,231-1,415 
68 16-28 26-20 5,250 - 3,429 1,235-1,412 
70 16-30 27-20 5,375- 3,333 1,229-1,429 ' 
75 15-31 30-22 6,000- 3,419 1,200- 1,413 
80 16-34 32-23 6,000-3,353 1,200- i,425 
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Продолжение табл. 5.2 

Z) Z, z2 i~~ /'31Jt 

85 15-35 35-25 6,667 - 3,429 1,176-1,412 
90 16-38 37-26 6,625 - 3,368 1,178-1,422 
95 15-39 40-28 7,333 - 3,346 1,158 -1,411 

100 16-42 42-29 7,250-3,381 1,160-1,420 
105 17-45 44-30 7,176-3,333 1,162-1,428 
110 18-46 46-32 7,lll- 3,391 1,163 -1,418 
115 19-49 48-33 7,053-3,347 1,165-1,426 
120 18-50 51-35 7,666-3,400 1,150-1,418 

ПРl1н!!тые о б о з н а ч е н и !!: Z, - число зубьев солнечного колеса 

(изменяетс!! через два зуба); z2 - число зубьев сатc;nлита (изменяете!! 

через один зуб); z 3- число зубьев корончатого колеса; Н - водило. 

Подбор чисел зубьев колес передач по схеме 3 (см. 
табл. 5.1). Передача по схеме 3 - однопоточная, поэтому под
бор чисел зубьев колес обусловливается только соосностью 
двух пар колес 1-2 и 2' - 3, а также выполнением задан
ного передаточного отношения. Если модули зацеплений обеих 
пар колес равны и зубья нарезаны без смещения зуборез
ного инструмекга, то условие соосности можно выразить через 

числа зубьев 

Zl - Zz = Zз - Z2' } 

или 

Zз - Zl = Z2' - Z2' 

(5.12) 

Зависимость чисел зубьев от передаточного отношения 

Z2 Zэ iЯ\ - 1 
--= (5.13) 
Zl ZZ' iЯ1 

Решение этой системы уравнений дано на графиках 
(рис. 5.9), г де по заданному передаточному отношению, за

даваясь разностями чисел зубьев Zc = Zl - Z2 = ZЭ - zz' и е = 
::;: Zз - Zl = ZZ' - Z2, можно определить значение Zз. 

По графику (рис. 5.10) можно определить минимальные 
значения Z", при которых не будет интерференции головок 
зубьев шестерни и колеса; если значение Zc меньше указан~ 
ного на графике, то для устранения интерференции колеса 
надо нарезать со смещением зуборезного инструмента или 
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РИС. 5.9. Графики для ClпредеЛt:IIIIЯ ЧUCJIа зубьев колеса 3 в передачах по схеме 
3 табл. 5.1 

Рис. 5.10. Графпк дли определе
нни МИIIIIМ8ЛЬИОГО значеипи Zc = 
= zl - z2 = Zз - Z2! в зависимо

CТII от 'IIICJla зубьев KO.~ec z 1 

ИЛИ zз 

zcmin 

2:~~-..... Ь ... :Ь. 
(когда Zc ~ 3) применять зуборезный инcrpумент с углом про
филя 300 и коэффициентом высоты головки зуба h: = 0,8·. 

Пример. Подобрать числа зубьев передачи по схеме 3 с 
iWt = 315. 
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1. Принимаем Zc = Z1 - Zz = ZЗ - ZZ' = 4 и е = ZЗ - Z1 = 
= ZZ' - Zz = 5. 

2. По графику (рис. 5.9) находим ZЗ = 84. 
3. Определием 

Z2' = ZЗ - Z. = 84 - 4 = 80; 

Z1 = ZЗ - е = 84 - 5 = 79; 

Z2 =:; Z1 - Z. = 79 - 4 = 75. 

4. Фактическое передаточное отношение 

1 .ЯJ 1 1 1 
J 1 = i\31 = 1 - i\'P = 1-(~)(~) = 1-~~ 

Z1 Z2' 79 80 

316. 

5. Отклонение фактического передаточного отношении от 
заданного 

А. = iз8Д - iфах 100 = 315 ~ 316 100 ~ -о 32 %. 
• iз8Д 315 -' о 

§ 5.4. РАСЧEf ЗУБЬЕВ ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ 
НА прочнocrЬ 

в планетарных передачах, г де сателлит входит в зацепле

ния с двумя центральными колесами (солнечным и корончатым) 
и механические характеристики материала колес примерно 

одинаковы, рассчнтывают на прочность только внешнее за

цепление (солнечное колесо - сателлит). При определении числа 
циклов нагружения зубьев надо учитывать только относитель
ную частоту вращения колес, т. е. при остановленном водиле. 

Для передач с вращающимея центральным колесом 1 и не
подвижным n относительные частоты вращении колес опреде
ляют по формулам 

(5.14) 

в табл. 5.1 для каждой передачи приведена формула для 
определения относительной частоты вращения сателлита, ИС

пользуемаи при расчете долговечности его подшипников . 
. Порядок расчета зубьев планетарных передач на прочность 

зависит от задания на !lPоектирование. При проектировании 
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5.3. ФОРМУJlbl дли расчета на npoчность 1убьев MaвeтapIIыx переда. 

Расчеrnаи зависимость 

I1рочиость рабочих поверхностей 

Проектировочный расчет 
Межосевое расстояние 

3 ,------

aw ~ К.(u ± 1) 

Ширина колес 

[ ( ]
3 TzKH8 

Ь ~ Ка и ± 1) , ([ ] )Z 
". он uaw 

Проверочный расчет 
Расчетное контактное напряжение 

2TzKH .. KHpKHv(U ± 1) 
он = ZMZHZe n~d~bи 

[О ] ~ OHlimbKHL 
Н [SH] 

ИзпdiнаR прочноеть 

Проектировочный расчет 
Ширина колес 

Ь ~ YFYi уа 2T2KF8 
Р n:,z2m2 [OF] 

Модуль 
3 

2T2YF YpYaKF8 
n~Z2Ф"'" [OF] 

Расчетное напряжение изгиба 

_ 2У. v У. T2KF .. KFpKF. 
°F - F'P е 'Ь 2 ncZ2 т 

[ ] _ OFlimbKFLKFc 
°F - [SF] 

Единицы 
нзмереНl1JI 

мм 

мм 

МПа 

МПа 

мм 

мм 

МПа 

МПа 

Ni! формулы 

(5.15) 

(5.16) 

(5.17) 

(5.18) 

(5.19) 

(5.20) 

(5.21) 

(5.22) 

11 р и м е ч а н н и: 1. Расшифровв:а обозначений naраметров, их велllЧllИЫ 
и размерности, в:роме ув:азанных Ilиже, см. в § 3.2 и 3.3. 

2. В формулах (5.16) - (5.21) знав: плюс дли наружного зацеlШеиИII, 

знав: минус дли внутреннего. 

3. и = 1:1/1:, - отношение чисел зубьев большего в:олеса рассчитываемой 
пары J: меньшему (и ~ 1). 

4. Tz - вращающий момент, действующий на. больщее J:олесо рас
считываемой пары. 

5. Приведениое число сателлитов (с учетом неравномерного распреде

леиии нагРУЗJ:И между ними) n'с = nс - 0,7. 
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плацегарной передачи как отдельной сборочной единицы расчет 
следуег начинать с определения межосевого расстояния из 

условия контактной прочности. При проектировадИИ мотор
редуктора диамегр передачи определяегся диамегром корпуса 

присоединяемого электродвигателя, поэтому расчег удобно 
начинать с определения ширины колес из условий контактной 

и изгибной прочности. Окончательная ширина колес опреде
лится после подбора ПОДШИПНИКОВ сателлитов. 

Формулы для расчега на прочность зубьев планегарных 

передач приведены в табл. 5.3. 
Величины сил и вращающих моментов, действующих на 

звенья планегарных передач, не зависят от числа степеней 

свободы. В передачах с одной степенью свободы вращающий 
момент, действующий на неподвижное центральное колесо, 

уравновешивается реакциями мест закрепления. 

В многопоточных передачах (рис. 5.11) в установившемся 
режиме работы силы в зацеплениях, действующие на цент
ральныIe колеса и водило, уравновешивают друг друга, и 

поэтому валы нагруженыI только вращающим моментом. Силы 

зацеплен ий, действующие на сателлиты, приложеныI на диамет

рально противоположных сторонах, поэтому их радиальныIe 

Рве. 5.11. 8завмвое ypaBHOвeJllllllaBe СИЛ, дekтвующвх • МВCJrОПQТO'IВЫХ пере
дачах 
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Рис. 5.12. Силовоii расчет передачи по схемам 1 и 2 табл. 5.1 и рвс. 5.1-5.4: 

1'; FIO dэ 
ТН = F2Hal2"~; F2H = ~ FIO = F 32 +FI2 ; FЭ2 = F I2 = --; Тз =F,з -"~; QI'". 2 2 

Т1 = F'I f"~; ТН = Т1 + Тз 
составляющие уравновешивают друг друга, а окружные скла

дываются, так как они параллельны и направлены в одну 

сторону; суммарная нагрузка действует на подшипники и оси 

сателлитов. 

При проведении силового расчета удобно пользоваться ме
тодом, представленным на рис. 5.12 и 5.13, где последова
тельно рассматривается равновесие каждого звена передачи. 

Начинать расчет следует со звена, на котором задан вращаю
щий момент, по его значению и размерам колес lJаходят 

уравновешивающую силу; затем на основании равенства дей
ствующей и противодействующей сил находят силу, действую
щую на звено, входящее в кинематическую пару. Далее pl/.C
сматривают равновесие. второго звена, находят уравновеши

вающую силу или момент и. т. Д., пока не будет рассмот
рено равновесие всех звеньев передачи. 

Все силы обозначены буквой F с двумя нижними цифровыми 
индексами: первый указывает номер звена, со стороны которого 

Рис. 5.13. Силовоii расчет передачи по схеме 3 табл. 5.1: 

2Т1 F 12d, 
F 2I = -d

l 
; F I2 = -F'I; FЗ2' = --; F2,з = -Fз2,; FH2 - 2, = F I2 - Fз2,; d2, 

dэ 
ТН = F2_2'Ha .. l2; Тз = F2,з 2; Т1 = Тз + ТН 
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действует сила, второй - звено, на которое действует оила. 
Например, F 12 - окружная сила, с которой колесо 1 дейcrвует 
на колесо 2. 

Проверкой правильности силового расчета служиr уравне

ние равновесия внешних вращающих моментов, приложенных 

к передаче (в том числе и опорный момент). 
Првмер. Для передач по рис. 5.1- 5.4 определить окружные 

силы во зацеплениях, внешние вращающие моменты, действую

щие на центральные звенья, и силу, действующую на под
шипник сателлита и его ось. Задан момент Ти полезного 
сопротивлениJl, приложенный к водилу, размеры колес и число 

сателлитов nС' 

1. Рассматриваем равновесие водила и находим силу Fm 
(см. рис. 5.12) 

ТН = F 2на12п::; 
ТН F2H =--, . 

а12nс 

2. Рассматриваем равновесие сателлита, который входит в 
кинематичеCICИе пары с водилом и центральными колесами 1 
и 3, и находим силы F12 и FЭ2 - - -

FH2 = F 12 + Fэ2 ; F m = - F2H• 

Условие равенства моментов сил относительно оси сател ... 
лита 

d2 d2 
FЭ2т=F12Т; 

Fm 
F32 = F12 ; F12 = FЭ2 = -2-' 

3. Рассматриваем равновесие центрального колеса 3 и Н!1Хо
дим вращающий момент 

dэ - -
Тз = F2э Tn~; F2э = - FЭ2· 

Для передачи по рис. 5.2 момент Тэ - ведущий, для передачи 
по рис. 5.3 - полезного сопротивлеНИJl, для передачи по 

рис. 5.1- опорный. 
4. Рассматриваем равновесие центрального колеса 1 и на

ходим момент 

d1 - -
Т1 = F 21 Tn~; F21 = - F 12• 

Вращающий момент Т1 в рассматриваемом примере для 

передачи по рис. 5.1, 5.2, 5.3 - движущий (без учета потерь). 
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С учетом потерь движущий момент Т'l = Т1/11, где 11 - КПД 
передачи (см. табл. 5.1). 

На рис. 5.13 приведен при мер силового расчета передачи 
по схеме 3 для случая, когда задан вращающий момент 

(момент полезного сопропшления) на ведомом колесе 1. 

§ 5.5. конcrРУКЦИИ ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ 

Конструкции планетарных передач зависят от выбранной 
кинематичеСI(ОЙ схемы, величины передаваемого вращающего 

момента и срока службы. Для получения меньших габаритов 
силовые передачи выполняют многопоточными (обычно трех
поточными). Следует назначать нечетное число сателлитов для 

лучшего уравновешивания сил в зацеплеIlliЯХ. 

Конструкции центральных колес. Для равномерного распре
деления нагрузки между сателлитами силовых многопоточных 

передач одно или оба центральных колеса делают самоуста

навливающимися (плавающими) (рис. 5.14). В передачах, имею
щих большие габариты, плавающим делают оба центральных 

колеса; самоустановка достигается применением зубчатых 
муфт, соединяющих солнечные колеса с ведущим валом или 
ВОДIШОМ предыдущей ступени, а корончатые колеса с корпусом 

или замыкающей передачей. 

В конструкциях на рис. 5.15-5.17 самоустановка достигает
ся применением гибких элементов. На рис. 5.15 солнечное 

колесо расположено консольно на длинном гибком валу. На 
рис. 5.16 в конструкцию корончатого колеса включена гибкая 
оболочка. На рис. 5.17 сателлит установлен на гибкой оси. 

Для равномерного распределения нагрузки между сателли

тами возможен и другой путь - жесткая установка всех деталей 

передачи при условии высокой точности их изготовления и 

монтажа (рис. 5.18). Жесткие корончатые колеса могут быть 
нарезаны непосредственно на корпусе, запрессованы в корпус 

ИЛI! установлены в разъеме фланцев (рис. 5.19). 

PIIC. 5.16. КОIIСТРУКЦНИ "ОРОllча
Tor о Io:O.1C-еа с гибкой об<mоч

"ой 

Рис. 5.17. КонструКI~И сате.ыота с гоб
"ой осыо 
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Рвс. 5.19. Жестка. уставовка корончатых колес: 
а - в разъеме фланцев; б - запрессовкой в корпус; 8 - нарезанием зубьев на 

корпусе 

КOIIСТРУICЦIIИ с:атeлmrrов. Сателлиты обычно делают с внут
ренней расточкой под подшипники качения. Для самоустановки 
применяют сферические подшипники. Максимальный диаметр 
наружного кольца подшипника 

Dmax = т(z - 7), (5.23) 

где т - модуль колеса передачи; z - число зубьев сателлита. 
Устанавливать сателлит на двух или трех подшипниках 

часто приходится для получеШIЯ заданного срока службы пере· 
дачи (рис. 5.20). При малых диаметрах сателлитов подшип
ники устанавливают в щеках водила· (рис. 5.20, д) или приме
няют подшипники без колец. При невозможности обеспечить 
заданную долговечность подшипниками качения сателлиты 

устанавливают на подшипниках скольжения. 

Сателлиты с двумя венцами обычно делают сборными 
(рис. 5.21), что позволяет ~еньшить массу заготовок и сокра
тить время механическ.оЙ обработки. Сдвоенные сателлиты, 
устанавливаемые в одну передачу, должны иметь одинаковое 

относительное расположение зубьев венцов. Для этого их 
собирают в специальных приспособлениях или применяют 
конструкции, позволяющие устанавливать взаимиое располож~ 

ине венцов при сборке (рис. 5.22). Делать сдвоенные сателлиты 
одной деталью следует только в тех случаях, когда их диа· 
метры мало отличаются друг от друга. 

КOIIСТРУКЦВИ водил. Водила одностуценчатых передач и по
следней ступени многоступенчатых часто делают за одно целое 
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ft~l"'" .,.. к"""",_ ,n_ кв сатеJlЛИТОВ на НОДШИОИИJCIIХ 

~ ~I~-~ а-фив:саци:~":;~пнив:оввса-
теплите осуществляется ДВУМII 

а) 
пружииными кольцами; б. г
то же, одним пружинным коль

цом; в - подщипиив: установлеи 

на двух игольчатых и одном шариковом подшипника/(; д - подшипиики 
установлены в щека, водила 

Рис. 5.21. Сбороаи конструкции 
сателлитов с ДВУМИ венцами без 
perуnapoвки их относительнorо 

расооложеони: 

а - соеДllнение венцов шпонкой 
11 посадкоii с натягом; б
ШJlИцевое соединение венцов 

Рнс. 5.11. Сбориав КOiIструкцив сател
.IIIIтов с двуми венцами с регу лвровкн 

их отвосительнorо раCUО.llоженвв 



Рис. 5.23. Конструкции DOДlI.l: 
а - с KOHCO.~ЬBЫM расположением осей сателлитов, заготовка-поковка, б
оси сателлитов имеют по две опоры, заготовка - поковка, в - оси сателлитов 

имеют по две опоры, заготовка - круглый прокат; г - сборная конструкция 
ВОДllла 

с ведомым валом (см. рис. 5.14), реже - раздельно. Водила 
первой и промеЖУТОЧIlЫХ ступеней многоступенчатых передач, 

когда не требуется самоустановки, делают за одно це.,"!ое с 
солнечным колесом следующей ступени (рис. 5.23). Если сол
нечное колесо самоустанавливающееся, то его соединяют с во

дилом зубчатой муфтой. Для упрощения формы заготовки и 
механической обработки водила часто де..'1ают сборными. 

КОНСТРУICЦИJl корпусов. Корпуса планетарных передач в се
рийном производстве изготовляют литыми из серого чугуна, 

алюминиевого сплава или стали; корпус редуктора устанавли

вают на плите или раме на лапах, отливаемых вместе с кор

пусом (см. рис. 5.14); отдельные части корпуса соединяют 
фланцами, имеющими центрирующие выступы и проточки; 
стягивают фланцы болтами, винтами или шпильками. Корпуса 
мотор-редукторов без лап соединяют с электродвигателем и 
механизмом фланцами с центрирующими выступами и проточ
ками (см. рис. 5.18). 

Для закрепления строп на корпусе редуктора служат про
ушины или крюки, отливаемые вместе с корпусом, или преду

сматривают бобышки с резьбовыми отверстиями для установки 
грузовых винтов. 
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§ 5.6. СМАЗЫВАНИЕ ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ 

в планетарных передачах применяют два способа смазы

вания: окунание колес в масляную ванну и циркуляционныЙ. 
Первый способ применяется при условии, что окружная ско
рость сателлита в месте зацепления с корончатым колесом 

dэ 
v = ООн 2. 103 ~ 5 м/с. 

где оон - угловая скорость водила, рад/с; dз - диаметр ко
рончатого колеса, мм. 

Объем масляной ванны в пределах 0,3 - 0,5 л на 1 кВт 
передаваемой мощности; в редукторах транспортных машин 

значительно меньше (до 0,03 л на 1 кВт). 
При v > 3 м/с смазывание подшипников качения сателлитов 

и центральных колес обеспечивается разбрьnгиванием масла. 
При меньших значениях v для смазывания подшипников при
меняют пластичные смазочные материалы, закладываемые 

при сборке в полости подшипников, в которые устанавливают 
мазеудерживающие шайбы. 

Для того чтобы продукты износа могли осесть на дно 
масляной ванны, расстояние от него до наиболее погружен
ной вращающейся поверхности должно быть не менее 20 мм, 
а при значении модуля более 4 мм - порядка 5 - 8 модулей. 

Для предотвращения застоя разбрьnгиваемого масла в по
лостях подшипниковых узлов и в колесах с внутренними 

зубьями необходимо делать дренажные отверстия. 

Уровень масла проверяют контрольными резьбовыми проб
ками, устанавливаемыми в корпусе на высотах, соответствую

щих максимальному и минимальному уровням масла; крано

выми маслоуказателями, щупами или масломерными стеклами. 

Сливают отработавшее масло через отверстие, закрываемое 
резьбовой пробкой. Форма дна и расположение отверстия 
должны обеспечивать полный слив масла. 

Циркуляционную систему смазывания применяют в редук

торах большой мощности, где смазывание окунанием не обес
печивает подвод масла к трущимся поверхностям .. В системе 
смазывания устанавливают в редукторе масляный насос, 

фильтры, редукционный клапан, холодильник и измерительные 

приборы. Производительность насоса определяют тепловым 
расчетом редуктора. Ориентировочно принимают ее при v ~ 
~ 10 м/с - 1 л/мин на 10 мм ширины венца, при v > 
> 10 м/с - 2 л/мин. Общий объем масла в системе должен 
быть не менее трехминутного· расхода. Масло в зацепление 



подается форсунками на торцы колес или чере3 осевое и 'Ра
диальные отверстия в солнечном колесе, ВЫХОдJIЩИе во впа

дины зубьев. 
Давление масла в системе 0,02-0,15 МПа. Масло к под

шипникам сателлитов подается через осевое и радиальные 

отверстия в водиле и далее чере3 осевое и радиальные отвер

CТИJI в оси сателлита. 

Для смазывания плз,нетарных peДYICТopoB используют неф
TJlНЫe масла с приса,дками, улучшающими их свойства -(см. 
гл. IX, § 9.6). 

§ 5.7. ПРИМЕР РАСЧЕТА ПЛАНЕТАРНОЙ ПЕРF.ДАЧИ 

Исходные данные: вращающий момент на ведомом валу 
ТВ = 290 Н· м; частота вращения ведомого вала nн =0360 
об/мин; тип передачи - peДYICТOp с приводом от трехфазного 
асинхронного четырехполюсного элеICТродвигателя; частота 

вращения ведущего вала (асинхронная) nl = 1450 об/мин; срок 
службы peдyICТopa 5 лет по 300 рабочих дней в году, в одну 
смену по 8 ч. 

Порядок расчera. (Термины и обозначения такие же, как 
в гл. III). 

1. Определяем передаточное .отношение 

i = .!!!.. = 1450 = 4,02. 
nн 360 

По ГОСГ 2185-66 (см. с. 36) ближайшее значение 
i = 4. 

2. Выбираем по табл. 5.1 кинематическую схему 1 с переда
точным отношением iШ = 4. 

3. Принимаем число сателлитов (из условия уравновеiшiва
ния сил в зацепленин) n. = 3. 

4. Выбираем число зубьев солнечного колеса Zl = 30. 
5. Определяем число зубьев сателлита по формуле (5.2) 

Z2 = 0,5z1 (iШ - 2) = 0,5·30(4 - 2) = 30. 

6. Проверяем выполнение условия вхождения зубьев в за
цепление по формуле (5.10) 

2 (Zl + Z2) 2 (30 + 30) 
о = 3 = 40 - целое число, условие выполнено. 

n. 

7. Проверяем выполнение условия соседства по формуле 
(5.9) 
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(ZI + Z2) sin ~ = (30 + 30)0,866 :::::: 52; 
n. 

Z2 + 2 = 30 + 2 = 32; 52 > 32. 

Условие выполнено. 

8. Определяем число зубьев корончатого колеса из условия 
соосности по формуле (5.2) 

ZЗ = ZI + 2z2 = 30 + 2 . 30 = 90. 

9. Выбираем для зубчатых колес сталь 4ОХН, улучшенную, 
средняя твердость НВ 280 (см. табл. 3.3 гл. 111); базовое число 
циклов перемены напряжений (по табл. 3.2 гл. IП) 

N HO = 2,3·107. 

10. Определяем рабочее число циклов перемены напряжений 
для солнечного колеса за весь срок службы t = 5 . 300 . 8 = 
= 12 . 103 ч по формуле 

N н = 6On",\fflt = 60·3·1090·12·103 = 235· 107. 

Здесь n\н) = n\3) - n!f} = 1450 - 360 = 1090 об/мин. 
11. Так как N н > N но, то принимаем коэффициент долго

вечности KHL = 1 [см. пояснение к формуле (3.9)]. 
12. Определяем межосевое расстояние между солнечным 

колесом и сателлитом по формуле (5.15) табл. 5.3 
3 

V Т2КНР 
aw ;;?; Ка (и + 1) '[]2 2* ; n. ан и ьа 

входящие в нее величины имеют значения: 

а) для передач цилиндрическими прямозубыми колеса...'dи 

К" = 49,5; 
Z2 30 

б) передаточное число и = -;; = 30 = 1; 

в) вращающий момент, Н· мм, 

Т;! = i~r = 290~ 103 = 72,5.103; 

г) коэффициент концентрации нагрузки по табл. 3.1 гл. Ii1 
K HjJ = 1,2; 

д) расчетное число сателлитов n~ = n. - 0,7 = 3 - 0,7 = 2,3; 
е) допускаемое контактное напряжение 'по формуле (3.9) 

гл. III 

[ ] = (JНlim"кНL = 630·1 = 550 МП 
ан [SH] 1,15 а. 
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Здесь (JНlimb предельное значение контактной выносливости; 
по табл. 32, гл. 111 

(JHlimb = 2НВ + 70 = 2·280 + 70 = 630 МПа. 

Коэффициент долговечности K HL = 1 (см. п. 11). 
Коэффициент безопасности [SH] = 1,1-:-1,2 для колес из 

улучшенной стали, принимаем среднее значение [SH] = 1,15. 
Коэффициент ширины сате..'Iлита принимаем ф"" = 0,5. 
После подстановки приведенных величин в формулу (5.15) 

имеем 
3 

V 72 5 . 103 . 1 2 
а ... ~ 49,5 (1 + 1) 2,з.' 5502. 1 . 0,5 ~ 60 мм. 

13. Опреде.'Iяем модуль зацепления на основании формулы 
(3.14) гл. III 

2·60 
30+ 30 

2 мм. 

14. Опреде;Jяем ДИ3."vfетры делительных окружностей колес 
и ширину, мм . 

d1 = mZl = 2·30 = 60; 

d" = mZ2 = 2 . 30 = 60; 

(/з = mzз = 2·90 = 180; 

Ь = Фь,.оw12 = 0,5 . 60 = 30. 

15. Выполняем проверо'1НЫЙ расчет зубьев на изгиб по 
формуле (521) табл. 5.3. Последовательность расчета сходна 
с изложенной выше. Значения коэффициентов определяют. по 
ГОСТ 21354-75 (см. гл. IП). 

Не воспроизводя всех выкладок, ПРИВОД}L"vf результат: 
расчетное напряжение изгиба, МПа 

- 2У; У, У. ~KFrtKF~KFv 
аЕ.. - F ~ & n'cz2bm2 

= 2 . 3 8 . 06. 1 72,5· 103 . 1 . 1,5 . 1,2 
, , 2 ~ 72 МПа. 

2,3 . 30 . 30 . 2 

Сравним с допускаемым напряжением 

[ ] = (JFlimbKFLKFc = 555· 1· 1,5 = 465 МП 
(JF [SF] 1,8 а. 

Условие прочности (JF < [(JF] выполнено. 
Расчет осей и валов выполняют по методике, изложенной 

в гл. VIП, подшипники подбирают по указаниям гл. IX. 



ГЛАВА VI 
ВОЛНОВЫЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

§ 6.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

Кинематическая схема волновой передачи показана на 
рис. 6.1: ведущее звено - генератор деформации h; ведомое
гибкая цилиндрическая обол<?чка с зубчатым венцом 2, имею
щая общую геометрическую ось с жестким корончатым ко
лесом 1 и генератором h. Вращающийся генератор растяги
j$aeT венец 2 в радиальном направлении, волны деформации 
бегут по венцу и создают несКОЛЬКО зон зацепления с ко
рончатым колесом 1. 

Наиболее распространены генераторы, создающие две вол
ны деформации и соответственно две зоны зацепления (см. 
рис. 6.1). Типовые схемы генераторов показаны на рис. 6.2: 
а - двухроликовый, создает две волны деформации; б - четы
рехроликовый, но создает также две волны деформации; такие 
схемы применяют при малых нагрузках и небольших частотах 
вращения генератора; 8 - многороликовый генератор, создает 

заданную форму деформации гибкого венца по всему пери
метру, примевяется в передачах большого диаметра; г - диско
вый генератор, создает две волны деформации в местах при
легавия диска к гибкому венцу; упругая кривая гибкого венца 
имеет форму дуг окружности; д - кулачковый генератор, 

" 

Рве. 6 •• ; Волновав передача 



а) 

Рис. 6.2. С"емы I"енераторов ВО.IDIовых 
переда. 

представляет собой кулачок с надетым на Hero гибким под
шипником; такой reHepaTOp применяют в передачах любого 
назначення. 

Для передачи вращения с гибкого колеса 2 на ведомый 
вал гибкую оболочку соединяют с фланцем ведомого вала 
болтами, сваркой или шлицами (рис. 6.3). 

Зацепление гнбкого колеса с жестким в нескольких зонах 
ПОВЬПlIает нагрузочную способность, кинематическую точнОсть 
и КПД по сравнению с аналог,ИЧНЫМИ показателями плане

тарных передач. 

Передаточное отношение волновых передач определяют по 
таким же формулам, что и для планетарных с ведущим· води
лом 

ь 

о} 5} 8) 

Рис. 6.3. Способы креолеНIIR I"Rбкоii обол_ к ведомому валу: 

'-0,51 

0.'1J 

а - винтами (болтами, шпильками); б - сваркой; 11 - шлицевым соединением 
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схе· 

мы 

2 

2а 
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6, t, Кинематические схемы наиболее распространенных 
ВОJDIОВЫХ передач н их ОСИОВllЫе параметры 

КинемаТllческая 
схема передаЧII 

I=I=~ 
J~ т J ~lrrtpf,,.muзuPo6.H.O~ 

пространстВо 

Передаточное 
оn!Ошение 

и его 

р3!lИональные 

fJределы 

ih~ = 70+ 300; 

ilY = _ __ Z_2_; 

Z, - Z2 

ZI - Z2 = kllw 

4.1) = __ Z_I_; 

ZI - Z2 

ZI - z2 = kllw 

КПД и его 
ориеНТИРОВОЧllые 

предельные 

значения 

ТJL~) = 0,91 + 0,71; 

(1)_ l-llm 
т)u - 1 + tll~t+\.l 
ф\h2) = 0,00137 

ТI~I) = 0,91 +0,71; 

,,12)_ 1 . 
'111 - 1 - ",~I(1 -1i1~' 

~~) ~ о,ОО1З7 

i~31) = 300 +6000; ч~l) = 0,55 +0,07; 

t1N = Z1
Z

2' ; Т]~' = 1 + Ф \hj~RI- 1); 
=lZ2' - 22Z З 

21 - Z2 = 2з - ФV~ = 0,00274 
- Z2' = kllw 

, П Р им е ч а н 11 е. В приведеииых формулах верхиий иидеJ<l:, стоящий 

в скоБJ<ах при i, 1') 11 ф, обозначает неподвижное звено, Первый ниж
ний индекс обозначает ведущее звено, второй - аедомое. 



'(n) , 1 1 
',. = .1:: = '1 - j1:: ' (6.1) 

где h - генератор волновой деформaцIJИ (ведущее звено); k
ведомое колесо; n - неподвижное :колесо. 

Дли передачи по рис. 6.1 и схеме 1 табл. 6.1 

'~ll 1 1 1 Z2 (6.2) 
I =~t,!=1-~1 1-~ =-;;=z;-

Zз 

Собираемость этой волновой передачи обеспечиваетси вы
полнением единственного условии - вхождением зубьев гиб

кого колеса во впадины жесткого во всех зонах зацепления: 

(6.3) 

где n.., - число зон зацепления (волн деформации), создаваемых 
генератором (обычно n.., = 2); k - коэффициент кратности k "'" 
= 1; 2; 3; ... Для снижения напряжении в гибком колесе 
обычно принимают k = 1. 

из формул (6.2) и (6.3) следует 

(6.4) 

Чнсло зубьев Z2 гибкого колеса 2 (при заданном значении 
ij,Y и выбранных значениих k и n..,) 

Z2 = ~Ykn ... 
Интервал значений Z2 от 150 до 600. 
Число зубьев жесткого колеса 

Zl = Z2 + kn ... 

(6.5) 

(6.6) 

Основные кинематические схемы волновых передач и их па
раметры приведены в табл. 6.1. Наиболее распространена схема 
1; на рис. 6.4 показана одна из конструкций такой пере
дачи. 

В передаче по схеме 2 гибкое колесо 1 - неподвижное, 
а жесткое колесо 1 вращаетси. Передаточное отношение 

'(2) _ Z1 
'111 - • 

Z1 - Z2 
(6.7) 

Схему 2а (табл. 6.1 и рис. 6.5) рационально применSlТЬ ДЛЯ 
передачи вращения в герметизированное проётранство. Пере

даточное отношение определиетси по формуле (6.7). 
Волновая передача с двухвенцовой короткой гибкой 060-



I 
~ 

~ 
~ 

1,-

Рис. 6~4. Мотор-редуктор, выполненный по схеме 1 табл. 6.1: 
1 - ~подвижное жесткое колесо; 2 - ведомое гибкое колесо; h - reHepaтop 



Рис. 6.5. Motop-реДУКТОР. выполнениыli 00 схеме 2а Табл. 6.1: 
1 - ведомое жесткое колесо; 2 - неподвнжное гибкое колесо; h - дисковый 

reHepaTOp 

лочкой 2-2', неподвижным жестким колесом 3 и ведомым 
жестким колесом 1 показана на рис. 6.6 и на схеме 3 
табл. 6.1. Эrа переда~ аналогична планетарной по схеме 3 
табл. 5.1. Передаточное отношение 

(6.8) 

в этой передаче условия соосности и вхождения зубьев 
в зацепление (при равных значениях модулей в обеих парах) 
определяются одним условием 

%1 - %2 = %3 - %2' = knw' 

Обозначим разности 

Zз - %1 = Z2' - Z2 = А. 

Из формул (6.8), (6.9) и (6.10) следует 

11 = Z2 + knw 

kn", (/~~ _ 1) - 1 
Z2 

(6.9) 

(6.10) 

(611) 
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Рве. 6.6. Мотер-редуктор, ВWDOJJпевнwi во ехеме 3 там. 6.1: 
1 - ведомое жеcnое колесо; 2 - 2' - короткое гибкое колесо с ДВУМЯ зу6 ... • 
тыми веIЩами; 3 - иеподвижкое жесткое колесо; h - ~улачковый rеиер8ТОР 

в этой формуле величина i1.~) содержится в исходных дан
ных, Z2 выбирают в пределах 150-600, значения k и n,. при
ведены в пояснении к формулам (6.3) и (6.5). Вычислив 11 по 
формуле (6.11), определяют числа _ зубьев остальных колес: 

%1 = Z2 + kп..; Z2' = Z2 + 11; ZЗ = Z2' + kn,.. После необходимых 
округлений уточняют передаточное отношение. Если ОТICЛоне
вие его 'от заданного больше допускаемого, то выбираЮf 
другое -значение Z2 и повторяют расчет. 

Передача по схеме 3 имеет значительно меньшие осевые 
габариты по сравнению с другими волновыми передачами, 
во меньшие значения КПД и нагрузочной способности. Рацио
нальная область применевия их - приводы кратковременного 
включения систем управления с передаточным отношением 

300-6000. Передачу по схеме 3 можно преобразовать в пе
редачу по схеме 2, сделав равными числа зубьев гибкого 
венца 2' и неподвижного жесткого корончатого колеса 3 (Z2' = 
= ZЗ). в этом случае вместо зацепления колес 2' и 3 получится 
iплицевое соединение; осевые габариты такой передачи меньше, 
чем у передачи по cxe~e 2, но КПД и нагрузочная спо-
собность ниже. . 
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§ 6.Z. РАСЧЕТ ВОЛНО8ОЙ3УБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ 

ПроеКтировочный расчет начинают с определения чисел 

зубьев колес, порядок которого для различных схем передач 

изложен ниже. Далее рассчитывают передачу на прочность 

и дош'овечность. 

Волновые зубчатые передачи обычно выходят из строя из-за 
износа рабочих поверхностей зубьев или усталостной поломки 

гибкого колеса. В передачах с кулачковыми генераторами 

и гибкими подшипниками причинами выхода из строя могут 

быть усталостные поломки колец подшипника, сепаратора или 

устал ост ное выкрашивание поверхностей беговых дорО)fCек 
колец ,и тел качения. 

В передаtlах с роликовыми и дисковыми генераторами 

следует проверять долговечность подшипников качения роли

ков или дисков. 

Предварительные значения параметров стального гибкого 
колеса определяют по эмпирическим формулам: 

делительный диаметр, мм 

d'z ~ 1,66 tГТ;, 
(6.12) 

где Т2 -вращающий момент на ведомом валу, Н·мм; 
толщина гибкого колеса под зубьями, мм, из условия его 

изгиб ной прочности 

h' = O,Old'z; 

внутренний диаметр гибкого колеса, мм 

D' = т' (z'z + 3,4) > d'z, 

где т' и z'z - предварительные значения модуля 

и числа зубьев гибкого колеса (zz = i~~knw)' 

(6.13) 

(6.14) 

(т'=~:) 
Формула (6.14) выведена с учетом большого коэффициента 

смещения производящего контура, порядка 3 и выше. 
В случае применения кулачкового генератора с гибким под

шипником значение D' уточняется после выбора подшип
ника. 

Наружный диаметр кольца гибкого подшипника выбирают 
из условия обеспечения заданной долговечности [14] 

D ~ 2,26 (1~3 у.36 [L" (n,. - "2)]°·12, (6.15) 

где Т2 - вращающий момент на гибком колесе. Н· мм; L.-
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задаввая долговечность, ч; n. - частота вращения генератора, 

об/МИН; nz - частота вращения ведомого колеса, об/мин. 
При окончательном выборе внyrреппerо диаметра гибкего 

холеса принимают . D ~ D'. 
По полученному значению BHyrpeHHero диаметра гибкого 

колеса (равному диаметру наружного кольца гибкого под
шипника) уточняют значение модуля передачи 

D 
т= . 

z'z + 3,4 

Окончательно выбирают ближайшее значение по ГОСГ 
9563-60· (см. с. 36). Число зубьев гибкого колеса, соответ
сгвующее принятым значениям т и D, 

D 
Zz = - - 3,4. (6.16) 

т 

Принимают ближайшее меньшее четное значение. 
Окончательное число зубьев жесткого колеса 

Z1 = Zz + knw• (6.17) 

Далее yrочпяют передаточное отношеппе и определяют 

отклонение его от заданного. Оно должно бьпь в пределах 
д~ycкaeмoгo. 

OoptЩeJIelDle коэффициeнrов смещении DpОИЗВОДl8Цего кон
тура. Для устранения интерференции зубьев гибкого и жест
кого колес их нарезают со смещением зуборезного инстру
мента (производящего контура): коэффициент смещения 

для гибкого колеса } 
Xz = 3 + O,Olzz ; 

(6.18) 
для жесткого колеса 

Хl = Xz - 1 + K w (l + 5 ·10- sк",zz), 

где К,. - коэффициент радиальной деформации гибкого колеса, 
w 

К", = -; w - максимальная радиальная деформация гибкого 
т 

колеса в рассматриваемом сечении, К", = 1 + 1,2. 
Размеры колес. Диаметр де.j]НТельноЙ окружности ги:бкого 

колеса 

dz = тzz· 
ДИаметр окружности вершин зубьев гибкого колеса 

d"z = dz + 2(xz + Кр)т, (619) 

Г де К F - коэффициент головки зуба гибкого колеса 
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)Waмeтp окружности впадин зубьев гибmго колеса 

d/2 = d2 + 2(Х2 - h:o - с*)m, (6.20) 

где h:o - КОЭффJЩиент высоты головки проmводящего кон
тура; с* - коэффициент радиального зазора проmводящего 
контура [14]. 

Ширина зубчатого венца гибкого колеса 

Ь2 = d2Ф'",,; ф'ыI = 0,15 +0,25. 

Диаметр делительной окружности жесткого колеса 

d1 = mZl' 

Диаметр окружности вершин зубьев жесткого колеса 

d"1 = d1 + 2 (Хl - ь:о) т. (6.21) 

Дml.мeтp впадин зубьев жесткого колеса 

d 11 = d1 + 2Ь1 • 

Высота зубьев 

(6.22) 

где ао - межосевое расстояние в станочном зацеплении; d"o,
диаметр окружности вершин зубьев долбяка. 
кпд переда ... Ориентировочные значения КПД и формулы 

ДЛЯ его определения приведены в табл. 6.1. 
Провеpoчвыi расчer на nPОЧIIОСТЬ rвбкого КOJI~. Проверка 

коэффициента запаса по нормальным напряжениям: 

S .. = k (J (J-1 ~ [S .. ], 
~+0,2(J", 
E .. JJ .. 

(6.23) 

где (J -1 - предел выносливости материала гибкого колеса при 
симметричном цикле изгиба; k .. - коэффициент, учитывающий 
отличие теоретических коэффициентов концентрации от эффек-

( А )-1 
тивных; k" = 1 + -"- . 

(J -1 

Значения коэффициента А .. в зависимости от числа зубьев 
гибкого колеса Z2: 

Z2 • • • 

А",МПа ••• 
150 
56,S 

200 
57). 

300 
55,S 

400 
50,8 

500 600 
45 38,S 
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6.2. ЗиачеlВllI к:оэфф ... иентов k~, ~a и ~~ Д.I1I1 фрезероваlOlЫJt. J)'бьев 
в зависимости от преДела прочиостн материала гибкого колеса 

Коэффициент 
100 800 

(J8' МПа 

900 1000 1200 

k~ 1,49 1,52 1,55 1,58 1,60 
Ра ; ~~ 0,88 0,85 0,82 0,78 0,72 

Ва - коэффициент, учитывающий диаметр колеса; ориентиро

вочно принимают Во- = 1,0; Ро- - коэффициент, учитывающий 
состояние поверхности. Значения Ра см. В табл. 6.2; 0" .. -
амплитуда цикла нормальных напряжений, . 

Ehm 
0" .. = О,350"и + 4,93 -2-' (6.24) 

Р 

Местные напряжения изгиба зубьев, МПа 

VT2.Sin2Ot 
о"и = 632~Y2. dlK

L
' (6.25) 

коэффициент ~ учитывает снижение неравномерности распреде
леIЩЯ давления по длине зубьев вследствие износа и дефор
мации гибкого колеса, ~ = 0,5 +0,6; значения коэффициент.а 
формы зуба У2 см. В табл. 6.3; Т2 - вращающий момент на 

6.3. Значенни коэффицвеиra У F 8 З8ВИС:ВМОСТН от числа зубьев 
и КОэффllQнента paд88JIЬ1IOГO зазора 

Число зубьев %2 c·=O,2S с· =0,35 с· =0,50 гибli:ОГО li:олеса 

150 1,35 1,38 1,46 
200 1,39 1,42 1,46 
300 1,44 1,48 1,54 
400 1,50 1,52 1,60 
500 1,54 1,57 1,63 
600 1,57 1,61 1,67 

O,47z2 
гибком колесе, Н· мм; ot - угол зацепления, ot = arccos 0,51z

2 
+ 3; 

d2 - диаметр делительной окружности гибl(ОГО колеса, мм; 
. L 

K L - относительная длина гибкой оболочки, K L = d; = 0,8 + 1,0; 

Е - модуль упругости. Для стали Е = 2,1·105, МПа; h - тол
щина стенки гибкого колеса под зубьями, мм, 
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k= m [0,51z2 + 3 - (h: + с*)] - 0,5D, (6.26) 

где h: - коэффициент высоты головки исходного контура 
(h: = 1); с· - коэффициент радиального зазора исходного кон
тура (с· = 0,25); р - радиус кривизны срединной поверхности 

недеформированного гиб:кого :колеса, р = 0,5 (D + h); а",
среднее напряжение цикла нормальных напряжений, МПа, 

Ehт 
а", = О,35uи + 0,214-2-' (6.27) 

Р 

Проверка коэффициента запаса по касательным напря
жениям 

S - С1 [S] 
• - k,r. ~. , 

--.:t + 0,1 't,. 
8 .... ~ 

(6.28) 

г де 't -1 - предел выносливости материала гибкого :колеса при 
симметричном цикле :кручения; k, - :коэффициент концентрации 
напряжений. Значения k, см. в табл. 6.2; 't" - амплитуда цик
лов касательных напряжений, 

0,1(1- RJ Т2 
't" = hop~ ; (6.29) 

здесь R. - :коэффициент асимметрии цикла касательных напря
жеНйЙ. При реверсивной нагруз:ке R~ = - 1, при нереверсивной 
R. = О; ho и Ро - толщина стенки и радиус кривизны сре
динной поверхности гибкого колеса в гладкой части, ho ~ 
~ 0,6h; ро = 0,5 (D + ho); 8, - коэффициент, учитьmающий диа-

. метр колеса. . 
Значения S. в зависимости от наружного диаметра гибкого 

:колеса, примы:кающего :к венцу (dи = D + 2ho): 

dи, ММ ••• 40 
8,. • • • • 0,75 

60 
0,70 

80 
0,66 

100 
0,62 

150 
0,60 

400 
0,58 

р, - коэффициент, учитывающий СОСТОЯШlе поверхности. Значе
ния Р. см. в табл. 6.2; 't", - среднее напряжение цикла ка
сательных напряжений, 

(1 + R,)'t" 
'Тm = 1 _ R . (6.30) 

• 
Допускаемые :коэффициенты запаса: по нормальным напря

жениям [S,,] = 1,5 + 1,8; по касательным напряжениям [S.] = 
= 1,5+ 1,8. 
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§ 6.3. КОНCfРУКЦИИ.ДEfАЛЕй ВОЛНОВЫХ ПЕРIЩАЧ 

Гибкие кOJJес8 выполняют в внде стакана (см. рис. 6.3, а и б) 
или цилиндрической оболочки (рис. 6.7), У которой на одном 
Itонце нарезаны зубья для зацепления с жестким колесом, а 
на другом - зубья шлицевого соединения. СОdТношения между 
размерами в зависимости от h и D указаны на рис. 6. 7~ 
Коiiструкция гибкого колеса с двумя зубчатыми венцами 
приведена на рис. 6.8; колесо симметрично, но зубчатые венцы 
имеют разные числа зубьев и разные модули. Ширина канавки 
между венцами служнт для выхода зуборезного инструмента. 

r 
1 "" 

... 

/ 

.с:: 
1 

i ос 

с:$ 

..; 
!:! 
u ..: 

L" (O,J .. .tJ.5Jil, -yiJAUHeHнoe 
KtllМЦO. ~ (D,S. • .o.8)d, - mPgIIl 

Рве. 6.7. КОНСТРУКЦИII r_OI"O колеса в ВIiIдe ЦИmtвдрическоii оболочки - .... руб .... 

Рис:. 6.8. КОНСТРУКЦИII гвбкOl"О ICOлес:а е 
двум. зубчаТЫМII венца_ 

(08 

PIIC:. 6.9. ICовструкцп ку лачкOllOl"О ге
вератЬра: 

1- rибквi подшипник; 2 - гибкое 
колесо; 3 - кулачок 



Гибкие колеса изготовляют из улучшенных сталей с твер
достью НВ 300-350 и пределом выносливости 0'-1::::: 350 МПа. 

Генераторы BOJIН деформации. Кулачковые генераторы 
(рис. 6.9) получили широкое распространение в передачах раз
личных областей машиностроения. Они лучше других генера
торов сохраняют под нагрузкой заданный профиль "гибкого 
колеса. Профиль кулачка в полярной системе координат опре
деляется по формуле 

р = 0,5d + mKw (k 1 cos 2<р - k2 cos 6<р), (6.31) 

где d - внутренний диаметр гибкого подшипника; <р - поляр
ный угол, отсчитываемый от большой оси деформации; 
K w - коэффициент радиальной деформации гибкого колеса, 

6.4. Значения корректирующих коэффициентов k I И k 2 

В зависимости от передаточного отноmеивв ih~n) 

Коэффици-
. (n) 
'hk 

еиты 

50 75 100 200 300 

k. 0,979 0,961 0,951 0,942 0,936 
k 2 0,079 0,068 0,065 0,057 0,53 

400 

0,932 
0,52 

K w = 1 + 1,2; k 1 И k2 - корректирующие коэффициенты (табл. 
6.4). 

Основные размеры гибких шариковых подшипников, уста_" 
навливаемых между кулачком и гибким колесом, приведены 
в приложении, табл. П9. Внутренний диаметр гибкого колеса 
в месте посадки наружного кольца подшипника обрабатывают 
с отклонениями Н7. Посадка внутреннего кольца гибкого 
подшипника на кулачок выполняется с натягом, близким к 
нулю. Соответственно профиль кулачка должен выполняться 
с отклонениями j.6 или j.7. 

Роликовые генераторы (рис. 6.10) просты в изготовлении, 
но не сохраняют под нагрузкой заданную форму гибкого 
колеса. Для предохранения зубчатого венца от раскатывания 
роликами и для увеличения его жесткости под венец запрес

совывают подкладное кольцо. Материал кольца - сталь с 
твердостью HRC 50-58; диаметр роликов следует выбирать 
наибольшим по условию их размещения. Оси роликов и щеки 
генератора должны быть достаточно жесткими в радиальном 
направлении. Максимальный прогиб не должен превышать 
0,05 m. 
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PIIе. 6.10. 1Com:тp)'IЩII& pomIК08OCO генератора: 
1 - ролик; 2 - гибкое ![O.IIeCO. 3 - подхладкое ЕОJIIoЦО 

ДИсв:овые генераторы (рис. 6.11) примеНJIЮТ чаще ролив:ов. 
ТН как они сохраняют в нагруженной передаче заданиук: 
форму деформации гибкого в:олеса на большем участв:е, чем 

{1O 

Рве. 6.11. lCоветрукцв& ДIIeкoвoгO генератора без подкладнOl"О КOJIЩa. 
1 - ДИС![; 2 - гибкое колесо; 3 - эксцеНТРИ'lиые втулки 



роликовые. имеют меньшиii момент инерции, чем кулачковые 

11 роликовые. Диаметр диска 

D.I = /1. + 2 (~y - е), (6.32) 

где d. - диаметр подкладного кольца; .у - максимальное ра
диальное упругое перемещение гибкого колеса. Для двухвол

новых передач при k = 1 w ~ т; е - эксцентриситет дисков, 

е = (3,1 +3,7) w, меньшее значение - дня тяжелонагруженных пе
редач и передач с малыми передаточными отношениями, 

большее - для легконагруженных и с большими передаточ~ 
ными отношениями. 

Подшипники дисков насаживают непосредственно на ЭКС

центричные шейки вала или на эксцентричные втулки, напрес

сованные на обычный вал. Для передачи вращающего момента 

с вала на втулки применяют шпоночные или шлицевые соеди

нения. Радиальная нагрузка на подшипники одного диска 

(рис. 6.12) 
Т2 

F'h ~ o,85d;'"' 

Частота вращения диска относительно своей оси 

n~) = - nь(~: + 1), 

(6.33) 

(6.34) 

где nь - частота вращения генератора; е - эксцен~риситет; 

Dд - наружный диаметр диска. 

Рие. 6.12. C .... 1Ll, деiieтаующие на DОДШIIRIlИКН дисков reuepaTOpa 
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Рис. 6.13. Коиструкцп жесТlCНХ иепОДВИЖИЫХ колес: 
l-колесо; 2 -КОРПУС; 3 - штифт; 4 -крышка 

Жесткие колеса. Толщина жесткого колеса (рис. 6.13) должна 
быть такой, чтобы его максимальная деформация под нагруз
кой не превышала О,О5m. Это условие соблюдается при 
толщине венца под зубьями h1 ;;?: 0,18d1• Для снижения требо
ваний IC точности выполнения осевых размеров венцы гибкого 
и жесткого колес делают разной ширины. Более широким
венец колеса с большей твердостью рабочих поверхностей 
зубьев. Жесткие колеса изготовляют из сталей 4Ох, 4ОХН, 
30ХГСА с термической обработкой до твердости НВ 240-
290. Конструкции неподвижных жестких колес прив~дены на 
рис. 6.13, подвижных - на рис. 65 и 6.6. 

Р8с. 6.14. Схема емазывапи эацеп.llеини в l'ибкOl"о ПОДUlllllВВlCа 8epт1lКM"Horo 
редуктора с'80МОЩЬЮ маслоооД1oeМllOl"О конуса: 

1- _естжое жолесо; 2 - гибжое жолесо; 3 - отверстии дли прохода ~C.llа; 4-
зазор дли прохода масла и самоуставовкв генератора'; h· ~ reнeparop 
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Систera смаэыва... Для волновых редухторов общего 
назначения примеНJIЮТ жидкие минеральные масла. Продукты 
износа рекомендуется улавливать магнитными сливными проб
ками. В редухторах с кулачковыми генераторами при гори
зонтальном расположении центральной оси уровень масла дол
жен доходить до центра нижнего шарпа гибкого подшипника 
генератора. При вертикальном расположении оси надо устанав
ливать маслоподающий конус (рис. 6.14). В тихоходных пере
дачах (n" < 960 об/мин) можно полностью заливать редуктор . 
маслом. 

В случае невозможности применения жидких масел (при 
низких температурах) можно применять пластичные смазочные 
материалы, закладьmаемые при сборке редухтора в подшип
НИЮI и .в зацепление или подаваемые к смазочным точкам 

пресс-масленками. 

§ 6.4. ПРИМЕР РАСЧЕТА волновой ПЕРЕДАЧИ 

ТеXlDlческое эада .. е. ОпределИJ'ь основные параметры вол
новой передачн по следующим данным·: n. == 960 об/мин; n:z == 
-== 8 об/мин; вращающий момент на ведомом валу T:z == 
== 60 105 Н· мм; срок службы I,. == 3000 ч. Материал гибкого 
колеса - сталь 30ХН3А (ав == 900 МПа; а'-1 == 450 МПа; t -1 == 
== 260 МПа). Нагрузка меlUlется по отнудевому циклу. 

Выбираем конструкцию передачи с кулачковым генерато
ром - двухволновую. 

1. Передаточное отношение 

.(1) _ n/t _ 960 _ 120 
J/t:z------ . 

n:z . 8 

Этот результат не выходит за пределы рациональных зна
чений i, указанных в табл. 6.1 для схемы 1. Для двухволновой 
передачи nw == 2, коэффициент кратности назначаем равным 
единице (k == 1) [см. пояснения к формуле (6.3)]. 

2. Предварительное число зубьев гибкого колеса по фор
муле (6.5) 

Z2 == knwi~~ == 1 . 2 . 120 == 240. 

3. Предварительное значение диаметра делительной окруж
ности гибкого колеса по формуле (6.12) 

d2~ 1,66VТz== 1,66Y60.105~300 мм. 
4. Предварительное значение модуля 
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, d'2 300 
т = Z2 = 240 = 1,25 мм. 

5. Предварительное значение внутреннего ДИ!L"dетра гибкого 
колеса по формуле (6.14) 

D' = т' (Z2 + 3,4) = 1,25 (240 + 3,4) = 304,2$ мм 

6. Выбираем гибкий подшипник; наружный диаметр его по 
формуле (6.15) 

( Т )0.36 
D ~ 2,26 10; [L,.(n. - n2)]0.12 = 

= 2,26 (60 ~~?S jo.36 [3000 (960 _ 8)]0.12 = 308 мм. 

Условие D ~ D' выполняется. Выбираем по табл. П9 
приложения подшипник 848, имеющий размеры D = 320 мм, 
d = 240 мм, В = 48 мм. Максимальная частота вращения 
nта• = 1000 об/мин. 

7. Окончательное значение модуля 

D 320 
т = = 240 + 3,4 = 1,314 мм, Z2 + 3,4 

ближайшее стандартное значение т = 1,25 мм. 
8. Окончательное число зубьев гибкого колеса при принитых 

значениях D и т по формуле (6.16) 

D 320 
Z2 = т - 3,4 = 1,25 - 3,4:::; 252. 

Число зубьев жесткого колеса при IIw = 2 и k = 1 по 
формуле (6.17) 

ZI = Z2 + knw = 252 + 1·2 = 254. 

Передаточное отношение при окончательно приняrых зна

чениях чисел зубьев по формуле (6.2) 

252 
254 _ 252 = - 126. i~~ = _ __ Z=-2_ 

Zl - Z2 

ОтКЛOltение значения i~~ от заданного 

.. щ _ (j~~зад - i~~) 100 _ (120 - 126) 100 __ 5 % 
L\1h2 - i~~ - 120 -. О' 

что допустимо. 

9. Проверо':lНЫЙ расчет на прочность гибкого колеса. 
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Коэффициент запаса по нормальным напряжеНИJIЫ по фор
муле (6.23) 

0'-1 450 
S. = -:----=--- = ~=-:-:~-:------.-, - = 1,96; 

_k..c:_1I + 0,20'.. 0,887 . 198,64 + 0,2 . 70,56 
&0". 1,0 . 0,82 

1 1 
0'-"1 = 450 МПа; k. = --,-- 57,35 =0,887; 

1+ Ао 1+ 
0'-1 450 

по формуле (624) 

Ehm 2·105·2,83·1,25 
0'" = 0,350'и + 4,93 7 = 0,35 . 185 + 4,93 161,42 ~ 

~ 198 МПа; 

здесь по формуле (6.25) 

- 632 у; V Т2 sin 2or. 
О'н - J1 2 d~KL 

60·105.0,64 5 
= 632·0,6·1,41 3153.1,0 = 185 МПа, Е = 2·10 МПа; 

по формуле (6.26) 

h'= m[O,51z2 + 3 - (h: + с*)] - 0,5D = 

= 1,25 [0,51· 252 + 3 - (1 + 0,25)] - 0,5 . 320 '= 2,83 мм; 
р = 0,5 (D + h) = 0,5 (320 + 2,83) = 161,4 мм; 

Ро = 0,82; 

по формуле (627) 

= 035 + 0,214 Ehm = 035.185 + О 214 2·10' ·2,83 ·1,25 ...., 
0'.. , О'и р2' , 161,42"" 

~70 МПа; 

[So] = 1,5 + 1,8;' So > [So]' 

Коэффициент запаса по касательным напряжениям по фор
муле (6.28) 

't-l 
S. = -:----=-- = 

k.'t" 1 -А-+О, 't .. &.". 

260 
5 136 = S,8~ 

1,5·, 01 136 
0,59 ·0,82 + ,. , 

HS 



здесь 't-l = 260 МПа; k. = 1,55 (см. табл. 6.2); 
по формуле (6.29) 

= 0,1 (1 - R,J Т2 = 0,1 (1 - О) 60· 105 = 136 МП . 
't" ho~ 1,7. 160,92 , а, 

ho = 0,6·2,83 = 1,7 мм; Ро = D ~ ho· 320; 1,7 = 160,9 мм; 

&с = 0,59 (см. с. 107); ~. = 0,82 (см. табл. 6.2); 

по формуле (6.30) 

(1 + R.) 't" (1 ~ ~ ~,6 = 13,6 МПа. 
'tm = 1-R • 

Так ICaX [S.J = 1,5 + 1,8, то условие (6.28) S. > [S.J удовлет
ворено. 

10. Коэффициенты смещения производящего контура по 
формуле (6.18): 

гибкого колеса 

Х2 = 3 + 0,01Z2 = 3 + 0,01· 252 = 5,52; 

жесткого колеса 

Хl = Х2 - 1 + К,., (1 + 5 .1O- sК,.,z2) = 
= 5,52 - 1 + 1,1 (1 + 5 ·10-5 ·1,1·252) = 5,63. 

11. Диаметр окружности вершин зубьев гибкого колеса по 
формуле (6.19) 

d .. 2 = d2 + 2 (Х2 + Кр) т = 315 + 2 (5,52 + 0,4) 1,25 = 329,8 мм; 

Кр - коэффициент головки зуба гибкого колеса, принимаем рав
ным 0,4 при глубине захода hз = 1,4 .. 

Диаметр окружности впадин гибкого колеса по формуле 
(6.20) 

dl2 = d2 + 2(Х2 - h:o - с*)т = 315 + 
+ 2 (5,52 - 1 - 0,25) 1,25 = 325,67 мм. 

12. Диаметр окружности вершин зубьев жесткого колеса 
по формуле (6.21) 

d"l = d1 + 2 (Хl - h:o) т = 317,5 + 2 (5,63 - 1) 1,25 = 329,075 мм. 

Диаметр окружности впадин жесткого колеса не рассчиты

ваем, так -как он зависит от параметров долбпа, КОТОРJ>IЙ 
будет применен при нарезании зубьев. 
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13. КПД передачи по формуле табл. 6.1, схема 1" 

1 - 0,00137 
1 + 126.0,00137 = 0,85. 

Здесь принято "'(~~ = 0,00137 (среднее значение). 
14. Подшипники качения подбирают по методике, изложен

ной в гл. IX; валы и оси рассчитывают по формулам 
гл. УIII. 



ГЛАВА VII 
P~EННЫE И цЕпныE ПЕРЕДАЧИ 

Задания на хурсовое проехтирование деталей машин в тех
нихумах содержат разработку одного из видов гибхих передач -
ременной или цепной передачи. Первую из них располагают 
в хинематической схеме привода на участке от электродвигателя 
lC редуктору, вторую - Щl.Я передачи от редуктора к приводному 

валу. Как правило, та и другая передачи служат для понижения 
частоты вращения. Специальные передачи, повышающие угло
вую скорость, здесь не рассматриваются, так как в типовых 

заданиях на хурсовое проектирование они не встречаются. 

~ 7.1. ПЛОСКОРЕМЕННЫЕ ПЕРFДАЧИ 

На рис. 7.1 показана схема оmкрыmой плоскоременной 
передачи. Более сложные виды передач, рассматриваемые в 

учебно-справочной литературе, например, полуперекрестные и 
переICрестные, в проектные задания обычно не включаются, 
поэтому здесь они не ПРИВОДJIтся. 

Технические данные плоских ремней приведены в табл. 7.1-
7.3. 

Наиболее широкое применение получили резuноmканевые 
ремни, однако их не рекомендуется применJlТЬ в среде, загряз-

-f-''b!i"'''--f--._-_. 

а 

Рве. 7.1. Схема ременноil передачи 
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7.1. Ремни ПЛОCКllе резинотканевые (по ГОСТ 13831-79) 

Технические 
характеристики прокладок 

Номинальная прочность, 

Н/мм ширины про кладк и : 
по основе 

по утку 

Наибольшая допускаемая на

грузка РО на прокладку, Н/мм 
ширины 

Расчетная толщина прокладки 

с резиновой прослойкой, мм 

Поверхностная плотность про
кпадки с резиновой проспой
кой, кг/м2 
Число прокпадо![ при ширине 

ремня В, мм: 

20-71 
80-112 

125-560 

Б-800 

55 
16 

3 

1,5 

1,6 

3-5 
3-6 
3-6 

ПРОЮГdДКИ из ткани 

БКНЛ 

55 
20 

3 

1,2 

1,3 

3-5 
3-6 
3-6 

TA-150, 
TK-150 

150 
65 

10 

1,2 

1,3 

3-4 

ТК-200 

200 
65 

13 

1,3 

1,4 

3-4 

При м е ч а н и 11: 1. Ткани прокладок: Б-~ОО - хлопчатобумажная; 
БКНЛ - из нитей полиэфира и хлопка; ТК-150, TA-150, ·ТК-200·- син
тетическая. 

2. Ширину ремня выбнрают из стандартного ряда: 20; 25; 32; 40; 
50; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224; 250; 280; 
315; 355; 400; 450; 500; 560 (ряд приведен с сокращением - по ГОСТ 
значения Ь даны до 1200 мм). 

3. 'Масса ремня, кг 

Q = (mz + 1) 11 50) Ы, 

где т - поверхностная мотность про кладки, кг/м 2 ; Z - число прокладок; 
1) - толщина обкладки, м; Ь - ширина реМНII, м; 1- длина ремня, м' 
число 1150 - плотность резиновой обкладки, кг/м3 • 

ненной парам и нефтепродуктов. Кожаные ремни хорошо выдер
живают переменные нагрузки, но не рекомендуются для эксплуа

тации в средах с высокой влажностью, с парами кислот и щело

чей. Стоимость кожаных ремней сравнительно высока, приме
нение их ограничено. Ремни хлопчатобумажные недороги, 
характеризуются хорошим сцеплением со шкивом, но LIУВСТВИ

тельны к воздействию кислотных и водяных паров. В курсовых 

проектах выбирают обычно резинотканевые ремни, если нет 
специальных указаний в технических условиях. 

Необходимые для проектирования ременной передачи дан
ные содержатся в задании, а именно: условия ЭКСПllуатации, 
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7.2. PeМIIII lCOасавые 
(ПD rocr 18679-73) 

ТОJJЩ1DIа Ширина Ь, 
&, мм мм 

3 '16; 20; 25 

3,5 32; 40; 50 

4 63; 71 

4,5 80; 90; 100; 

S 125; 140 

5,5 160; 180; 
240; 250; 
355; 400; 
500; 560 

112 

200; 
280; 
450; 

7.3., PeМIIII ХJIOII!Iатei)'МПIIIЫе 
_.llьвотк ...... е (ПD гocr 6982-75) 

ТОJJЩ~ Ширина Ь, 
&, ММ мм 

4;5 30;- 40; 50; 60; 
75; 90; 100 

6,5 30; 40; 50; 60; 
75; 90; 100; 115; 
125; 150; 175 

8,5 50; 60; 75; 90; 
(00; (115); 125; 
150; (175); 200; 
(224); 250 

Примечакие. В "о6ах 
ynзаиы нерекомендуемые 3.-
ЧСНИJI ширины ремни. 

кинематичесКaJI схема, передаваемаи мощность, частоты вра

ЦWIПI8 n. вала двиrаТeJIJI и n2 - BeдOMoro lIJI(ива. Передаточное 
отношение ременной передачи определяют из хинематического 
расчета привода, хах ухазано в гл. 1. 

Вращающий момент JЦ1 валу ведущего шхива (Н. м) нахо
дп по формуле 

(7.1). 

тде Р - мощность, Вт; rol - в рад/с; nl - в об/мин. 
Диаметр ведущ~о шхива (мм) вычисляют по эмпиричесхой 

зависимости 3 

d1 ~ 6УТ;, (7.2) 

гр.е Т1,-в Н·мм. 
По найденному значению подбирают диаметр шхива (мм) 

из стандартного ряда по ГОСГ 17383-73: 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; 1000; 1120; 1250; 1400; 
1600; 1800; 2000. 

ДИаметр ведомого шхива (мм) определяют с учетом omQ
сительного скольжения peMНSI Е: 

d2 = d1i(1 - Е); (7.3) 

для передач с регулируемым натяжением ремня Е = 0,01. 
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По вычисленному значению d2 подбирают шкив с диаметром 
из стандаршого ряда (см. выше) и уточняют передаточное 
отношение i на основании формулы (7.3). Так как величина 
скольжения Е пренебрежимо мала, то обычно принимают 

. "1 d2 
I = - = -. (7.4) 

"2 d1 

Межосевое расстояние передачи (см. рис. 7.1) 

а.= 2 (d 1 + d2 ). 

Угол обхвата малого шкива 

(X~ ::::: 180 _ 60 d2 - d1 

а 

(7.5) 

(7.6) 

Длина ремня (без учета припуска на соединение концов) 

L = 2а + О,5х (d1 + d2) + (d2 ~adl)2 (7.7) 

Расчетная скорость ремня, м/с 

где d1 - в м. 
силы�, действующие в ременной передаче, Н: 

окружная 

натяжение ведущей ветви 

р 

Fr =-; 
v 

F 1 = F o + 0,5Fr;} 
натяжение ведомой ветви 

F 2 = Fo - 0,5Ft , 

(7.8) 

(1.9) 

(7.10) 

где F о - предварительное натяжение каждой ветви, опреде· 
ляемое по формуле 

Fo = (10Ьб, (7.11) 

в которой (10 - напряжение от предварительного натяжения рем

ня, оптимальное значение его (10 = 1,8 МПа; Ь и б - ширина и 
толщина ремня, мм. 

Требуемую ширину резинотканевого ремня находят согласно 
ГОСТ 23831-79 из условия 

Ft 

b~ z[P]; (7.12) 
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:Jдесь z - число прокладок, выбираемое по табл. 7.1; [р] -:: до
пускаемая рабочая нагрузка на 1 мм ширины прокладки, . , 

[р] = роС .. С.СрСе. (7.13) 

Значения Ро (наибольшей допускаемой нагрузки на 1 мм 
ширины прокладки) приведены в табл. 7.1; коэффициент С2 
учитьmает влияние угла обхвата ремнем меньшего шкива: 

С .. = 1 - 0,003 (180 - (X~); (7.14) 

коэффициент 

С. = 1,04 - 0,0004v 2
, (7.15) 

он учитывает влияние скорости ремня; коэффициент С'" учк
тывающий влияние режима работы, выбирают по табл. 7.4. Коэф
фициент Се учитывает расположение передачи: если угол е нак
лона линии, соединяющей центры шкивов, к горизонту не пре

вышает 600, то принимают Се = 1; при е> 600 Се = 0,9; при 
е > 800 Се = 0,8. 

7.4. ЗначеlDlИ коэффициента С р дли ременных передач 
от асинхронных двнгателей с короткозамкнутым РОТОРОМ 

Характер нагрузки Типы машин 

С незначительными колеба- Ленточные конвейеры; 

ниями, пусковая нагрузка до станки токарные, сверлиль-

120 % номинальной ные, шлифовальные 

С умеренными колебаниями, Пластинчатые конвейеры; 

пусковая наtрузка до 150% станки фрезерные, револьвер-

номинальной 
ные, lVIоскошлифовальные; 
насосы и компрессоры порш-

невые 

Со значительными колебания- Конвейеры винтовые и 

ми, пусковая нагрузка до скребковые, ковшовые элева-
200 % номинальной торы; станки строгальные и 

долбежные; прессы винтовые 
и эксцентриковые 

С резкими колебан~ями, пус- Лесопильные рамы; шаровые 

ковая нагрузка до 300 % но- мельницы, дроБQЛКИ, молоты; 
минальной подъемники 

Ср 

1,0 

0,9 

0,8 

0,7 

Примечание. При работе в две смены значения Ср снижают на 
0,1, при трехсменной работе - на 0,2. 
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Для передач с автоматическим реryлированием натяженИя 
ремня С" = 1 при любом значении А. 

Найденное по формуле (7.12) значение Ь округляют до бли
жайшего большего по табл. 7.1. Для обеспечения достаточной 
эластичности ремня необходимо соблюдать условие 

(7.16) 

где бо - толщина одной прокладки с резиновой прослойкой 
(см. табл. 7.1); если оно не выполнено, то следует уменьшить 
число прокладок z и повторить расчет по формуле (7.12). 

При расчете. сечений кожаных и хлопчатобумажных ремней 
определяют площадь поперечного сечения ремня по формуле 

(7.17) 

где [k] = koC,.CoCpCe. 
Здесь [k] - допускаемая удельная окружная сила на единицу 
площади поперечноrо сечения peMНJI, МПа (численно МПа = 
= Н/мм2); при аl = 1800, скорости ремня v = 10 м/с, в = 00 и 
ао = 1,8 МПа принимают для кожаных ремней ko = 2,2 МПа, 
для хлопчатобумажных ko = 1,7. Значения коэффициентов С,., C .. ~ 
Ср и Се такие же, как и для передач резинотканевыми ремнями. 
Толщина ремней б ~ O,03d1• Ширину ремня выбирают по 
табл. 7.2 или 7.3 так, чтобы было соблюдено условие (7.17). ' 

Максимальное напряжение в сеч~нни ремня 

где напряжение от растяжения 

F1 
а1 =ы; 

напряжение от изгиба ремня 

(7.18) 

(7.19) 

б 
ан = Еи d;; (7.20) 

для кожаных ~ резинотканевых ремней Ен = 100+200 М Па, 
для хлопчатобумажных Eg = 50 + 80 МПа. 

Напряжение от центробежщ)й силы 

а" = pv2. 10-6, (7.21) 

плотность ремня p=l1oo+1200 кг/м 3 ; множитель 10-6 СЛУ~ 
жит для перевода а., в МПа. 

Максимальное напряжение, вычисленное по формуле (7.18), 
не должно превышать предела выносливости а _ 1 ~ 7 МПа для 



резинотканевых и кожаных ремней; cr -1 ~ 5 МПа - ДЛЯ хлопча
тобумажных ремней. 

Расчетную долговечность ремня определяют в зависи
Мости от базового числа циклов (обычно его принимают 
равным 107) и от числа пробегов за все вре~я эксплуатации 
N ц = 2 . 3600 н оЛ, где Л = v/ L - число пробегов ремня в секунду; 
долговечность, ч 

.(7.22) 

С/ ~ 1,5 vi - 0,5 - коэффициент, учитывающий влияние переда
точного отношения i; СИ = 2 при периодически изменяющейся 
нагрузке от нуля до номинального значения; СИ = 1 при 

постоянной нагрузке. Рекомендуемая долговечноСть. Но не 
мейъше 2000 ч. 

Нагрузку на валы ременной передачн определяют в зави
симости от способа регулирования натяжения ремня: 

при автоматическом регулировании 

F 8 = 2' о sin ;1 ; 
при периодическом регулировании 

F 8 = 3F о sin ;1 . 

(7.23) 

(1.23 а) 

fi.ocледовательность расчera OJIоскоременвой переда... пояс
няется конкретным численным примером (табл. 7.5). 

Исходные данные приняты из примера :кинематнческого 
расчета привода, выполненного в гл. 1: в кинематической 
схеме привода (см. рис. 1.1) ременная передача расположена 
Между электродвигателем и редуктором; передаваемая мощ

ность Р = 3,6 кВт; ближайший по каталогу электродвига
тель (см. ириложение, табл. П1) 4А1l2МВ6У3; мощность 4 кВт; 
синхронная частота вращения по = 1000 об/мин; скольжение 
а = 5,1 %; Тп/Тном = 2,0. Передаточное отношение ременной 

. "1 25 передачн J = - = ,. 
"2 

IUlcввы OJIоскоремеввых передач. Qдин из шкивов передачи 
выполняют с гладким ободом, второй (больший) - выпуклым 
(рие. 7.2). Материал шкивов: при окружной скорости до 
30 м/с - чугун СЧ 15; при большей скор.ости (порядка 
30 - 50 м/с) - сталь 25Л (не ниже); ДЛЯ быстроходных передач 
(и> 50 м/с) - алюминиевые сплавы. 
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7.5. Расчет 1IJI0скореlllениoi передачи 

Nl по 
Определяемый napaмerp Численное значение 

пор. 

1 Частота вращения ведУЩего nl = 1000(1-0,051)=949 об/мин 
шкива, об/мШI 

n. =nc(l-s); (1.3) 

2 Вращающий момент на веду-
30·36·103 

36,4 Н·М Т - ' 
щем валу, Н·М • - - 3,14· 949 

Т =~= зор. 
• (о пn.' 

(7.1) 

3 Диамerp ведущего шкива, мм d1 = 6У36,4.1О3 = 198 мм; 
d1 ~ 6YiТ, (7.2) 

принимаем d1 = 200 мм (см. 

с. 120) 

4 Диаметр ведомого шкива, ММ d2 = 200·2,5(1-0,01)=495 
d2 = d.i(l - Е); (7.3) мм; принимаем d2 = 500 ММ 

(см. с. 120) 

5 Передаточное отношение i= 
500 

= 2,525. 

d2 

200(1 - 0,01) 

;= ; (7.3) lii d.(1 - Е) Отклонение - = 
i 

= (2,525 - 2,5)100 
1% 

2,5 
(допускается до 3 %) 

6 Межосевое расстояние, мм а = 2(200 + 500) = 1400 мм 
a=2(d. +d2); (7.5) 

7 Угол обхвата малого шкива сх О = 180 _ 60 500-200 
• 1400 

1670 

CXI= 180-60 d2 -d.; 
а 

(7.6) 

8 Длина ремня, мм L = 2·1400 + 0,5· 3,14(200 + 
L = 2а + 0,57t(d. + d2) + 

+ (d2 - d l ) • 

4а ' 
(7.7) 

+ 500) + (d2 - d1)2 ~ 3920 мм 
4·1400 
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ЛpilдоJIЖенue ma6А7.5 

- ! JIiI ПО 
Определяем... параметр ЧИCJIсниое значение 

пор 

9 Скорос1Ъ peMRJI, м/с 3,14·0,2·949 
. М1n1 и= = 10 м/с 

и=~, (7.8) 60 

10 Окружнам сила, Н F,- 3,6·10) = 360 Н 
10 

F,=~'; 
V 

(7.9) 

11 из табл. 7.1 выбираем ре- S:::I &о: = 1,5·3 = 4,5 мм; 
мень Б800 с числом проuа- O,025·d\ =0,025·200 = 5 мм. 
док z= 3, 00= 1,5 мм, Ро= Условие выполнено 
=3 Н/мм. Проверяем вы-

полнение ус.iIОВЮI о" O,025d\ 

12. Коэффициент угла обхвата Cf1, = 1 - 0,003(180 - 167) = 
Cf1, = 1 - 0,003(1 - аО\); (7.14) =0,96 

13 Коэффициент, учитывающий CG = 1,04 - 0,0004.102 = 1,0 
ВЛЮlние а:орости ремня, С v = 
= 1,04 - 0,0004 и2 ; (7.15) 

14 Коэффициент режима работы Для передачи к леигочному 
Ср - по табл. 7.5 конвейеру при ПОСТОJIНИой 

нагрузке Ср = 1,0 

15 Коэффициент, учитывающий При наклоне до 600 привима-
угол наЮIона линии центров ем 

передачи, Се Се= 1 

16 Допускаемая рабочая иагруз- {р] = 3·0,96 ="2,88 Н/ММ 
ка на 1 мм ширины про-

кладки, н/мм 
{р] = POCf1,CvCpCe; (7.13) 

17 Ширина ремня, мм 
360 

Ь>---=42 мм; цо 
3·2,88 

b>~' (7.12) табл. 7.1 принимаеы Ь = 50 мм 
zfpi , 

18 ПредIJарительное натяжение Fo= 1,8·50·4,5 = 40S Н 
ремня, Н 

Fo=aoЬo ;, (7.11) 
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Продолжение табл. 7.S 

.Ni? по 
Определяемый параметр ЧИСДeRное знаЧeRl'е 

пор. 

-
19 Натяжение ветвей, Н: 

ведущей 

F) = F€)+ 0,5F,; F,=405+0,5·360=585 Н; 
ведомой 

F2 =F€)-O,5F, (7.10) F 2 =405-0,5.360=225 Н 

20 Напряжение от сипы F" МПа 
585 

=2,6 МПа 0',= 
50·4,5 

F, (7.19) O'I=bК; 

21 Напряжение изгиба, МПа О' и = 100-4,5 = 2,25 
200 

МПа 

Ь 
(7.20) O' .. =Eh-; 

d\ 

22 Напряжение от центробеж- 0'. = 1100·102·10-6 =0,11 МПа 
ной силы, МПа 
0'.= pv2Io- б ; (7.21) 

23 Максимальное иапряжение, О' тах = 2,6 + 2,25 + 0,11 = 
МПа =4,96 МПа. 
О'rnaх = 0', + О'н + 0'1'; (7.18) Условие О' тах " 7 МПа вы-

ПOJlнено 

24 Про верка долговечности рем-

ия: 

v ').. =....!Q...= 26 c- I . число пробегов л. = - , 
L 3,92 ' , 

С;= 1,5 vi - 0,5; С; = 1,5 f/2;5 - 0,5 = 1,6; 
С" = 1 при постоянной нагруз-
ке. 

Си = 1; 

До.lговечность, ч 
76. 107. 1 6 

Н - ' = 
cr~ 1101CjCH . 

О - 4,966.2. 3600 . 2,6 
Но = cr~,,2 . 3600').. , (7.22) = 6650 ч 

25 Нагрузка на валы переда'n!, 

Н 

F =3F sin~' (7.23) 
1670 

F s = 3·405·sin--= Ш3 Н в 1) 2' 2 
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Рис. 7.2. Шкив плоскоремеииоii передачи 

Диаметры шкивов определяют расчетом по формуле (7.2) и 
округляют до стандартного значения (см. с. 120). 

Ширину В обода назначают в зависимости от ширины Ь 
ремня, ,как указано в табл. 7.6. Шероховатость рабочей поверх
ности обода Ra ~ 2,5 мкм. В зависимости от ширины обода опре
деляют стрелу выпуклости по табл. 7.6. Толщина обода у края 
s = 0,OO5d + 3 мм; толщина выступа на внутренней стороне 
обода для плавного сопряжения его со спицами (высота рифта) 
е =s +0,028. 

Шкивы диаметром до 300 мм выполняют обычно без спиц -
с диском толщиной Sl ~ (0,8 + 1) s. Шкивы диаметром до 500 мм 
выполняют с числом спиц z = 4; при d > 500 мм z = 6. Спицы 
эллиптического сечения рассчитьiвают на изгиб; принимают 
условно. что сила F, воспринимается z/3 спицами. Расчетное 
сечение спиц располагают условно в диаметральной плоскости, 
проходящей через центр шкива перпендикулярно оси спицы; 

соотношение осей эллипса а: h = 0,4. 
Момент сопротивления одной спицы в условном сечении 

1tah2 
1t 3 

W= 32 = 3fO.4h . 



ь 

40 
50 
63 
71 
80 
90 

7.6. Ширииа В обода шкива в зависимости от ширииы ремня 
(по ГОСТ 17383-73). Размеры, мм 

в ь в ь в ь в 

50 100 112 200 224 400 450 
63 1\2 125 224 250 450 500 
71 125 140 250 280 500 560 
80 140 160 280 315 560 630 
90 160 180 315 355 

100 180 200 355 400 

Диаметр шкива d 
Ширина обода 250-280 315-355 400-450 500 -560 630-1000 

В 
Стрела выпуклости у 

До 125 1,0 1,0 

Св. 125 до 160 0,8 1,0 
1,2 1,5 Св. 160 

Условие прочности 

3Ми 3Ftd [] 
ан = zW = 2zW ~ аи , 

откуда 

Размеры осей эллипса в сечении спицы близ обода 

аl = 0,8а; h1 = 0,8h. 

1,0 

1,5 

2,0 

(7.24) 

Длина ступицы шкива 1 = (1,5 + 2) do (но рекомендуется не 
больше ширины обода); наружный диаметр ступицы d 1 = 
= (1,8 +2) do• где do - диаметр отверстия. В примере расчета 
плоскоременной передачи диаметр ведомого шкива d = SOO мм, 
ширина ремня Ь = 50 мм; по табл. 7.6 находим В = 63 мм; 
толщина обода у края s = 0,005 . 500 + 3 = 5,5 мм, принимаем 
s=6 мм; рифт e=s+0,02B=6+0.02·63~7,5 мм; стрела 
выпуклости (по табл. 7.6) у = 1,0 мм. Оси ЭЛЛШIса в условном 
сечении спицы - по формуле (7.24) при z = 4: 

38 . 360· 500 = 38 5 
4.30 ' мм. 
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Здесь для чугуна принято [а .. ] = 30 МПа = 30 H/MM 2
• Прини

маем h = 4Омм; а = 0,4h = 0,4·40 = 16 мм; h} = 0,8·40 = 32 мм; 
О} = 0,8· 16 ~ 13 мм. 

§ 7.2. КЛИНОРЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

Основные параметры резинотканевых клиновых реМIJей 
регламентированы ГОСТ 1284.1- 80 - ГОСТ 1284.3 - 80 
.(табл. 7.7). 

Кинематическая схема пер~да'IИ такая же, как и плоско
ременной (см. рис. 7.1). К необходимым д.'lЯ проектироваНIIЯ 
клиноременной передачи данным относят: расчетную передавае

мую мощность Р, условия эксплуатации, частоту вращения 
ведущего шкива, передаточное отношение i = n2/n}' 

Диаметр меньшего шкива определяют по ЗМПИРИ'lеской 
формуле 

ll} ~ (3 + 4) VТ;, (7.25) 

где Т} - вращающий момент, Н· мм, по формуле (7.1); d} - в мм. 
Полученный результат округляют до стандартного значе

ния (см. с. 120), но не меньше минимального l/}, указанного в 
табл. 7.8. 

Диаметр а2 , вычисленный по формуле (7.3), округляют (см. 
с. 120) и уточняют передаточное отношение i. Межосевое рас
стояние назначают в интервале 

0min = 0,55 (а} + а2) + то; } 

Ота. = а} + а2 , 

где То - высота сечения ремня, указанная в табл. 7.7. 

(7.26) 

Длину ремня определяют по формуле (7.7), округляют до 
стандартного зна'lения, приведенного в примечании к табл. ·7.7, 
и уточняют межосевое расстояние 

,------,--:,----
а = 0,25 [(Lp - w) + V(Lp - }V)2 - 2у 1 (7.27) 

где Lp - расчетная длина ремня; w = О,5п (d} + (12); у = (t12 - d})". 
Угол обхвата меньшего шкива 

·(1.28) 

Для выбора ремня по его сечению служит номограмма 

(рис. 7.3). 
Способы регулирования натяжения ремня представлены на 
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Обо-
зиаче-

иие 

Cll;чения 

реМНЯ 

О 
А 
Б 
В 
Г 
Д 

Е 

1.7. кл8llоаые рем_ (110 ГОСТ 1284.1 ~80) 
Размеры, мм 

v 
d,. 

Iр W То А L p не 

менее 

63 8,5 10 6 47 400-2500 
90 11,0 13 8 81 560-4000 

125 14,0 17 10,5 133 800-6300 
200 19,0 22 13,5 230 1800-10000 
315 27 32 19,0 476 3150-14000 
Soo 32 38 23,S 692 4500-18000 
800 42 50 30,0 1172 6300-18000 

Масса 

t:.L одного 

метра. 

l(Г 

25 0,06 
33 0,10 
40 O,I~ 
59 0,30 
76 0,60 
95 0,90 

120 1,52 

При м е ч а н и я: 1. В графе А указана площадь поперечного се

_на ремня, мм2 ; В графе А L - разность меж.цу расчетной Lp и внутрен" 
веА Lеи МИНОЙ ремня. 

2. CTaНl~apTHыii ряд длнн Lp : 400; 450; 500; 560; 630; 710; 
800; 900; 1000; 1120; 1400; 1600; 1800; 2000; 2240; 2500; 2800; 
3150; Ц50; 4000; 4500; 5000; S60Q; 6300; 7100; 8000; 9000; 10000; 
11200; 12500; 14000; 16000; 18000. 

3. В тl:хнически обоснованных случаах допускаю1СЯ промежуточные 
Зl!aЧСl!lна 'Lp : 425; 475; 530; 600; 670; 750; 850; 950; 1060; '1180; 
1321); I.SЩ); 1700; 1900; 2120; 2360, 2650; 3000; 3350; 3750; 4250,; 
4750; 5300; 6000; 6700;' 7500; 8500; 9500; 10600; 11800; 13200; 15900; 
17000. 

Условные обозначения ремней: 
ремень сечения В с расче11l0Й длиной Lp = 2500 мм, с кордной 

тканью 8 несущем слое: 

Ремень 8-2500 Т гост 1284,1-IJ(); 

то хщ с кордшкуром: 

Ремень 8-2500 Ш гост 128#.1-80 
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7.8. Номнивльнаи мощность Ро, кВт, передаваемая ОДIDIМ клиновым 
peMlleM (НО ГОСГ 1284.3-80, с сокращениями) 

Сечение 
Частота вращения 11), об/мю! ремня 

(длина d), i 
L p, ММ) мм 

400 800 950 1200 1450 1600 2000 

1,2 0,22 0,39 0,45 0,54 0,63 0,69 0,82 
71 1,5 0,23 0,40 0,46 0,56 0,66 0,71 0,84 

;>3 0,23 0,42 0,48 0,58 0,68 0,73 0,87 

1,2 0,26 0,47 0,55 0,66 0,77 0,84 1,0 
80 1,5 0,27 0,49 0,56 0,68 0,80 0,86 1,03 

О ;>3 0,28 0,50 0,58 0,71 0,82 0,89 1,06 
(1320) 

1,2 0,36 0,65 0,75 0,92 1,07 1,16 1,39 
100 1,5 0,37 0,67 0,78 0,95 1,11 1,20 1,43 

;>3 0,38 0,70 0,80 0,98 1,14 1,24 1,48 

1,2 0,42 0,76 0,88 1,07 1,25 1,35 1,61 
112 1,5 0,43 0,78 0,91 1,10 1,29 1,40 1,66 

;>3 0,44 0,81 0,94 1,14 1,33 1,44 1,72 

1,2 0,50 0,88 1,01 1,22 1,41 1,52 1,65 
100 1,5 0,52 0,91 1,05 1,25 1,45 1,57 1,71 

;>3 0,53 0,94 1,08 1,30 1,50 1,62 1,76 

1,2 0,71 1,28 1,47 1,77 2,06 2,22 2,42 
125 1,5 0,74 1,32 1,52 1,83 2,13 2,29 2,50 

А ;>3 0,76 1,36 1,57 1,89 2,19 2,36 2,58 
(1700) 

1,2 1,00 1,81 2,09 2,52 2,92 3,14 3,61 
160 1,5 1,03 1,87 2,15 2,60 3,02 3,24 3,53 

;>3 1,07 1,93 2,22 2,69 3,11 3,35 3,64 

1,2 1,16 2,10 2,43 2,93 3,38 3,63 3,94 
180 1,5 1,20 2,17 2,51 3,03 3,50 3,75 4,07 

;>3 1,24 2,24 2,59 3,12 3,61 3,87 4,19 

1,2 1,12 1,95 2,22 2,64 3,01 3,21 3,66 
140 1,5 1,16 2,01 2,30 2,72 3,10 3,32 3,78 

;>3 1,20 2,08 2,37 2,82 3,21 3,42 3,90 

1,2 1,70 3,01 3,45 4,11 4,70 5,01 5,67 
180 1,5 1,76 3,11 3,56 4,25 4,85 5,17 5,86 

Б ;>3 1,81 3,21 3,67 4,38 5,01 5,34 6,05 
(2240) 

1,2 2,32 4,13 4,73 5,63 6,39 6,77 7,55 
224 1,5 2,40 4,27 4,89 5,81 6,60 7,00 7,80 
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ПродОЛЖ(!l/uе табл. 7.8 

СечеН(lе Частота вращения "" об/МИII 
реМIIЯ d" i 
(длина мм 

L p, ММ) 400 800 950 1200 1450 1600 2000 

224 ~3 2,47 4,40 5,04 6,00 6,81 7,22 8,05 
Б 

(2240) 1,2 3,09 5,49 6,26 7,42 8,30 8,69 9,20 
280 1,5 3,19 5,67_ 6,47 7,66 8,57 8,97 9.50 

~3 3.29 5,85 6,67 7.91 8,84 9,26 9.80 

Сечение Частота вращения 11,. об/мии 

ремня d, ; 
(длина 

L p• ММ) 400 800 950 1200 1450 

1,2 3,20 5,47 6,18 7,18 7,97 
224 1,5 3,31 5,65 6,38 7,45 8,23 

~3 3,41 5,83 6,58 7.69 8,49 

1,2 4,63 8,04 9,08 10,49 11,47 
280 1,5 4,78 8,30 9,37 10,83 11,84 

В ~3 4,93 8,57 9,67 11,17 12,22 

(3750) 1,2 6,47 11,19 12,55 14,23 15,10 
355 1,5 6,69 11,56 12,95 14,70 15,59 

~3 6,90 11,92 13,36 15,16 16.09 
: 

1,2 8,77 14,76 16,29 17,75 
450 1,5 9,05 15,24 16,82 18,33 -

~3 9,34 15,72 17,35 18,91 

1,2 12,25 19,75 21,46 22,68 
400 1,5 12,64 20,40 22,16 23,42 -

~3 13.04 21,04 22,86 24,16 

1,2 20,27 31,62 33,21 
560 1,5 20,93 32,65 34,30 - -

г ~3 21,59 33,68 35,38 

(6000) 1,2 27).3 39,44 38,90 
710 1,5 28,12 40,73 40,17 - -

~3 29,01 42,02 41,44 

Д 1,2 24,07 31,62 33,21 

(7100) 
560 1,5 24,85 32,65 34,30 - -

~3 25,64 33,68 35,38 
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Сечение 
ремни dt , мм i 
(мнна 

L p, ММ) 400 

Д 
1,2 34,05 

710 1,5 35,17 
(7100) ~3 36,28 

Продолl1lteнuе то6л. ., ~ 

Частота вращении n!, об/мии 

800 950 1200 1450 

39,44 38,90 
40,73 40,17 - -
42,02 41,44 

Рве. 7.3. НоИOl"р8ИМII ДJla выбора 
сечена ICJlllВOBOI"O ре_ 

Рвс.7.4. Способы pel'YJlНРОВ8па нaТllacea.a реииеВ ycтaнoВICCIII 3J1екТРО)(ПrRтeJlII: 
а - на С8Лt1'3J[8!!; 6 - на шарнириoii плите 
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рис. 7.4. Н~бходимое для передачи заданной мощности Р число 

ремней z __ РСр __ РСр ." 

[р] POCLC"C% ' 
(7.29) 

здесь РО - мощность, кВт, допускаемая для передаЧl-l одним 
ремнем (табл. 7.8); CL - коэффициент, учитывающий влиянИе 
длины ремня (табл. 7.9); Ср - коэффициент режима работы 
(табл 7.10); С" - коэффициент угла обхвата: 

при осо = 180 160 140 120 100 90 70 
С" = 1,0 0,95 0,89 0,82 0,83 0,68 0,56 

С% - коэффициент, учитывающий 'IИСЛО ремней в передаче: 

при z = 2-3 
С, = 0,95 

4-6 св. 6 
0,90 0,85 

Для удобства монтажа и эксплуатации передачи рекоменду

ется ограничивать z ~ 8; если же по расчету получается z > 8, то 
следует увеличить d1 и соответственно d2 или перейти к I)ОЛI>
шему сечению ремня. 

, 

7.9. Значения коэффнцнеllта С 1. ДЛЯ клиновых ремней 
(по гост 1284.3 -80, с сокращениямн) 

Сечение ремни 
L p• ММ 

О Д Б В Г 

400 0,79 
?ОО 0,81 
560 0,82 0,79 
:710 0,86 0,83 
900 0,92 0,87 0,82 

1000 0,95 0,90 0,85 
1250 6,98 0,93 0,88 
1500 1,03 0,98 0,92 
1800 1,06 1,01 0,95 0,86 
2000 1,08 1,03 0,98 0,88 
2240 1,10 1,06 1,00 0,91 
2500 1,30 1,09 1,03 0,93 
2800 - 1,11 1,05 0,95 
3150 - 1,13 1,07 0,97 0,86 
4000 - 1,17 1,13 1,02 0,91 
4750 - - 1,17 1,06 0,95 
5300 - - 1,19 1,08 0,97 
6300 - - 1,23 1,12 1,01 
7500 - - - 1,16 1,05 
9000 - - - 1,21 1,09 

10000 " - - - 1,23 1,11 

--

Д 

0,91 
0,94 
0,97 
1,01 
1,05 
1,07 

"-
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7.10. Значения ер для клнноременных нередач от двигателей 
перемеlllЮГО тока общепромыlIIЛенного прнмененЦII 

Режим работы; С р при числе 
кратковременная 

нагрузка, % от ТИПbl машин смен 

номннальной I 2 3 

Легкий; 120 Конвейеры ленточные; насосы и КОМ- 1,0 1,1 1,4 
прессоры центробежные; токарные и 
шлифовальные станки 

Средний; 150 Конвейеры цепные; элеваторы; КОМ- 1,1 1,2 1,5 
прессоры и насосы поршневые; стан-

ки фрезерные; пилы дисковые 

Тяжелый; 200 Конвейеры скребковые, шнеки; станки 1,2 1,3 1,6 
строгальные и долбежные; прессы; ма-

шины для брикетирования кормов; де-
ревообрабатывающие 

Очень тяже- Подъемники, экскаваторы, молоты, 1,3 1,5 1,7 
лый; 300 дробилки, лесопильные рамы 

Предварительное натяжение ветвей клинового ремня, Н 

Fo = 850P~pCL + 6v2, (7.30) 
ZV '" 

где v - в м/с ;6 - коэффициент, учитывающий центробежную 
силу, (Н· с2)/м2 : 

при сечении О А Б В Г Д 

в = 0,06 0,1 0,18 0,3 0,6 0,9 

Значения остальных членов формулы те же, что и в формуле 
(7.29). Сила, действующая на валы, Н 

F B = 2Foz sin ~1 • 

Рабочий ресурс ремней, ч 

L p (0'-1)8 с . Но = NOц 60 d -- iСИ' 
1t lnl О'тах 

(7.31) 

(7.32) 

он должен быть не меньше 5000 ч при легком режиме работы, 
2000 ч - при среднем и 1000 ч - при тяжелом режиме работы. 
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В формуле (7.32) Nоц - базовое чисдо циклов: 

для ремней сечением О и А 
Nоц~ 4,6·106 

Б,ВиГ 
4,7 ·106 

ДиЕ 
2,5·106 



7.11. Алroриrм расчета К.JIИlюремеНllOii переда'IИ 

В исходных данных содержатся: передаваемая мощность Р, кВт, 
условия эксплуатаЦИIl, тип двигателя - асинхронный, Рном, кВт, син

хронная частота вращения nе, об/мин, скольжения s, передаточное 
отношение i 

Определяемый 
параметр 

1. Частота враще-
ния меньшего 

шкива, об/мин 
2. Выбор сечения 

ремня' 

3. Вращающий 
момент Н·М 

4. Диаметр мень
шего шкива, мм 

РасчеТllая формула 

Номограмма, рис. 7.3 

Т1 = 30Р; 
1tI1l 

d1 ~ (3 +4)VJ;; 

(1.3) 

(7.1) 

(7.25) 

I1римечаиие 

Округлить по 
табл. 7.7 и 

ГОСГ 
17383-73 

5. Диаметр боль- d2 = d1i (1 - Е); 
шего шкива, м 

(см. с. 120) 
(7.3) Округлить по 

ГОСГ 
17383-73 

6. Передаточное 
отношение 

(уточненное) 
7. Межосевое 

расстояние, 

мм, в интервале 

8. Длина ремня, 
мм 

9. Уточненное 
межосевое 

расстояние, мм 

10. Угол обхвата,О 

11'} 12. Компоненты 
13. формулы (7.29) 
14. 

amin = 0,55(d 1 + dz) + То }; (7.26) 
атах = d1 + d2 

L= 2а + 0,51t(d1 + d2) + 
+ (d2 - d1Y . 

4а ' 

а = 0,25 [(Lp - w) + 
+ V(Lp - w)2 - 2у]; 

1X1 = 180 _ 57 d2 - d1 ; 

а 

Ро по табл. 7.8 
eL по табл. 7.9 
ер по табл. 7.10 
e~ и е= в пояснении к 
формуле (7.29) 

(7.7) 

(7.27) 

(7.28) 

То см. табл. 

7.7 

Округлить по 
табл. 7.7 
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ПродОIfillCeJ/ue табл. 7.М 

Определяемый 
Расчетная формула Примечание 

l'Iараметр 

15. Число ремней 
Z= 

РС!! (7.29) ОКРУГЛИТЬ до· 

POCLC"C. ' целого числа 

16. Натяжение вет- Fo = 850PCpCL+8v2; (7.30) 
ви ремня, Н zvC" 

17. Сила, действую- F в = 2F OZ sin «1 ; (7.31) 
щая на вал, Н 2 

18. Рабочий ресурс NOцL(::) Про верИТЬ ус-
передачи, ч (7.32) ловие Ho~. 

Но = 601ttl С,Си ; > [н] (требуе-l n l 
мого) 

7.12.. Кан_а ШICJIВOВ КЛlRlореМelllO.IХ передач (110 гоа 20889-80). 
Размеры, мм 

F е 

Ремень Размеры канавок 

Сечение ; h ho I е 
340 400 

О 8,5 7,0 2,5 8,0 12,0 63-71 80-100 112-160 > 180. 
А 11,0 8,7 3,3 lQ,O 15,0 90-112 125-160 180-400 > 450 
Б 14,0 10,8 4,2 12,5 19,0 125-160 180=-224 250-500 >560 
В 19,0 14,3 5,7 17,0 25,5 200-315 200-315 355-630 >710 
Г 27,0 19,9 8,1 24,0 37,0 315-450 500-900 > 1000 
Д 32,0 23,4 9,6- 29,0 41,5 500-560 0-112 > 1250 

Прнмечание. Ширнна ОQpда шкива B=(z-l)e+2f, где z
число ремней в передаче. 
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Lp - расчетная длина ремня, м; d1 - диаметр меньшего шкива, 
м; nl - частота вращения, об/мин; 0'-1 - предел выносливости" 
цля клиновых ремней о' _ 1 = 7 МПа; о' тах - максимальное напря
жение в сечении ремня, МПа, определяемое по формуле (7.18); 
Cj и Си - коэффициенты, имеющие те же значения, что и в пояс
нении к формуле (7.22). 

Последовательность расчета клиноременной передачи дана 
в табл. 7.11. 

Шкивы КJlИноременных передач ВЫlЮJJнlПOТ из чуryна СЧ 15 и 
сч 18, а при 30 м/с - из стали 25Л или алюминиевых сплавов. 

Расчетные диаметры шкивов назначают из стандартного 
ряда, приведенного на с. 120. Конфигурация обода шкива и 
размеры канавок даны в табл. 7.12. Шероховатость рабочих 
поверхностей Ra::;:;; 2,5 мкм. Шкивы диаметром до 300-400 мм 
выполняют преИl\llущественно дисковыми, большего диаметра -
со спицами; число их и форму определяют так же, как и для 
шкивов плоскоременных передач (см. § 7.1). 

§ 7.3. ПЕРЕДАЧИ ПОЛИКЛИНОВЫМИ РЕМНЯМИ 

Поликлиновые ремни (см. эскиз табл. 7.13) состоят из 
плоской и профильной частей. В плоской части размещено 
несколько слоев прорезиненной ткани и ряд кордшнура из синте

тических волокон. Профильная часть, образуемая продольны
ми ХЛИНЫIМИ, состоит из резины. Обе части свулканизованы 
в. одно целое. 

Полихлиновые ремни предназначены для замены отдель

ных клиновых ремней или их комплектов с целью сокраще

ния габаритов. При передаче одинаковой мощности ширина 
поликлинового ремня может быть ПРИl\llерно в два раза меньше, 
чем у комплекта хлиновых ремней. 

Ремень сечения К применяют вместо хлиновых ремней 
сечений О и А для передачи момента Т1 ::;:;; 40 Н· м; ремень се
чения Л - вместо хлиновых ремней А, Б и В для передачи 
момента Т1 = 18+400 Н· м; ремень сечения М - вместо хли
новых ремней В, Г, Д и Е для передачи момента Т1 > 130 Н· м 
(г де Т1 - момент на быстроходном валу). Если могут быть при
менены ремни двух сечений, предпочтение следует отдавать 

ремню с меньшим сечением. 

В табл. 7.13 приведены размеры сечений поликлиновых 
ремней, их длины и числа ~иньев z. Рекомендуют применять 
ремни с четным числом хлиньев. 

Размеры обода шкивов для полихлиновых ремней приведены 
в табл. 7.14. Там же помещены расчетные диаметры D и указаны 
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7.13. Поликлввовые ремвв. 
Размеры, мм 

в 

~ 'i 
tp 

ер = 40' 

Сечение t Н " '2 h 
ремня 

К 2,4 4,0 0,1 0,4 2,35 
Л 4,8 9,5 0,2 0,7 4,85 
М 9,5 16,7 0,4 1,0 10,35 

Примечания. 1. Расчетные длииы L ремней: 400, (425), 450, (475), 
500, (530), 560, (600), 630, (670), (710), (750), 800, (850), 900, (950), 1000, 
(1060), 1120, (1180), 1250, (1320), 1400, (1500), 1600, (1700), 1800, (1900), 
2000, (2120), 2240, (2360), 2500, (2650), 2800, (3000), 3150, (3350), 3550, (3750), 
4000, (4250), 4500, (4750), 5000, (5300), 5600, (6000). 

В скобках указанВ! нерекомендуемые длины ремней. 
2. Расчетиая длина ремней - это длина его IЩ уровне центра располо-

жеИИJI КОРДUПiура, нахОдJIщегося на расстоянии О,5(Н - h). Разность между 
расчетной и наружной длиной ремня: 6,3 мм - для ремней сечения К; 
15,1 мм - для ремней сечения Л и 21,3 - мм - для ремней сечения м: 

3. Число клииьеll z и диапазон длин L ремней: 

Сечение ремней 
Число клиньев 

К Л М 

,Z рекомендуемое 2-36 4-20 2-20 
z предельное 36 50 50' 
Диапазон длин L 400-2000 1250-4000 2000-6000 

4. Пример условного обозначения ремня: 2500 Л 16 РТМ 38-40528-74. 
где 2500 - расчетная длнна, мм, Л - сечение ремня и 16 - число клиньев. 
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7.14. Шкивы Д.'IИ ПОЛИI>:ЛИИОВЫХ ремней. 
Размеры, мм 

q> = 400 ± 15' 

Сечение 
е, е "1 '2 s 2/1 

ремня 

К 2,4 3,30 2,35 0,3 0,2 3,5 2,0 
Л 4,8 6,60 4,85 0,5 0,4 5,5 4,8 
М 9,5 13,05 10,35 0,8 0,6 10,0 7,0 

При м е Ч·а н и я; 1. Расчетные диаметры D шкивов; 25, 40, 45, 50, 56, 
63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 335, 400, 
450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000. 

2. За расчетный диаметр D принимают диаметр окружности на уровне 
центра раСIlоложения КОРДШII}ра. Наружный диаметр шкива DH = D - 211. 

3. Диапазон расчеТIIЫХ диаметров шкивов; 25 - 500 - для ремней сече
ния К; 80-800 - для ремней сечення Л и 180-1000 - для ремней сечеиия М. 

наименьшие диаметры шкивов для ремней разных сечениij. 

Табл. 7.13 и 7.14 составлены по РТМ 38-40528 -74. 
Графики (рис. 7.5 -7.7) предназначены для определения 

необходимого числа клиньев. Исходными данными для расчета 
передач поликлиновыми реМНSL.\<IИ являются передаваемая мощ

ность Р, передаточное отношение i и коэффициент режима 
работы К'" значения которого для различных машин прибли
женно совпадают со значениями коэффициента е", приве
денными в табл. 7.4. 

Рекомендуемые величины межосевых расстояний а в зависи
мости от передаточного отношения i: 

i. 
a/dt • • • 

1 2 3 4 5 6 7 и более 

1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 

Диаметр меньшего шкива выбирают по следующей прибли
женной зависимости: 

(7.33) 
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Рве. 7.5. HOМ0J'p81111W1 ДJПI oupeAeJJellllll 'IIICJI8 WlИllIoe8 UWllllCllllВ08orO PeIIIIII 
сечениеlll К 

и ОКРУГ-!lJlЮТ "О, стандарту (см. табл. 7.14). В этой Формул~ 
момеlП Т1 - в Н· мм, диаметр 41 - в мм. 

Ниже приведены значения начальных натяжений на один 
клин поликлиновых ремней. 

Сечение ремня. • • . к л м 

~SO, Н •••...•• 40-95 110-300 420-1200 

Пример. Рассчитать передачу полИКЛ:иновым ремнем .. 
llорmневому компрессору, работающему в две смены. Дано: 
передаваемая мощность Р = 70 кВт, частота вращения: n1 = 
= 1300 об/мин и n2 = 400 обfмин. 

1.0 



Рас. 7 .6. HOMorpaM~18 дла опредеJJенна ЧИСЛ8 K.~ННьe. RОЛIIКJJаnoвоrо ремна 
сеченнем Л 

Реш е н и е. 1. Коэффициент рёжима работы по табл. 7.4 ДЛJl 
поршневого компрессора с учетом работы в две сме8ы К Р = 0,8. 

2. Расчетный момент на быстроходном валу 

зор 30· 70· 103 
T1P~ 1tn

1
K

p 
= 3,14.1300.0,8 =643 Н·м. 

3. При значении момента 643 Н· м в соответствии с реко
мендацией принимаем ремень сечеНИJl М. 

4. Диаметр меньшего шкива по формуле (7.33) 

d1 ~ 3 v1; = 3 V673. ·103 = 258 мм. 
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Рис. 7.7. Номограмма для определения 'IIIсла КJ!Иllьев nOJlИКJDlИОВОГО ремня 
ее'leиllем М 

144 

По табл. 7.14 принимаем ближайший d1 = D = 250 мм. 
5. Скорость ремня 

7td1nl 7t250· 1300 
v= 60.1000 = 60.1000 17 м/с. 

6. Диаметр ведомого шкива 

nl 1300 
d2 = d1 - = 250 -- = 810 мм. 

n2 400 

По табл. 7.14 принимаем d2 = 800 мм. 



7. Передаточное число 

. а2 800 
I = Т. = 250 = 3,2. 

8. Определяем необходимое число клиньев (см. рис. 7.7). 
Из точки оси абсцисс v = 17 м/с проведем вертикаль до пере
сечения с кривой а1 = 250 мм. Из полученной точки проведем 
горизонталь до пересечения с кривой мощности Р = 70 кВт 
(точка отмечена между :кривыми 60 и 80 кВт). Затем из полу
ченной точки проведем опять вертикаль до пересечения с линией 

i = 3,2. Далее проведем горизонталь до пересечения с прямой 
К р = 0,8. Из последней точки проведем вертикаль, которая 
пересечет ось абсцисс в точке z = 17,8. 

9. Примем окончательно четное число клиньев z = 18. 
10. При i = 3,2 межосевое расстояние а ~ 2,6а 1 = 2,6·250 = 

= 650 мм. 
11. Длина ремня по формуле (7.7) 

{а d )2 
L=2а+О,51t{d:z+dд+ 2~ 1 

(800 - 250)2 
= 2·650 + 0,5 . 3,14{800 + 250) + 4.650 = 3066 мм. 

Принимаем по табл. 7.13 L= 3150 мм. 
Условное обозначение ремня: 3150 М 18 Р1М 38-40528-74. 
12. Межосевое расстояние, выверенное по принятой длине 

ремня, 

a=O,25[(L_ d2 ;d11t)+ V(L-~1tУ _8(d2 ;d1YJ= 
= 0,15 [(3150 - 1650) + У15ОО2 

- 8·2752] = 695 мм. 

13. Угол обхвата на малом шкиве 

сх = 1800 _ (d2 - ~1) 600 = 1800 _ 55~~;00 = 132030'. 

14. Усилие, действующее на вал, 

s = 2Soz sin ~ = 1200· 18 . sin 66015' = 19800 Н, 

где 2So - см. с. 142. 
15. Ширина шкивов (см. табл. 7.14) 

Вш = (z - 1) t + 2s = (18 - 1) 9,5 + 2· 10 = 182 мм. 
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§. 7.4. ЦЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ, 

в приводах общего назначения, разрабатываемых в курсовых 
npоектах, цепные передачи примеН1\ЮТ в основном ДlJJI пони

:жения частоты вращения приводного вала. Наиболее распрост
ранены ДlJЯ этой цели приводные роликовые цепи однорядные 

(ПР) и двухрядные (2 ПР), показанные на рис. 7.8 и 7.9; техниче
ские данные их приведены в табл. 7.15 и 7.16. Цепи спе
циальные - усиленные (ПРУ), ДlJиннозвеиные (ЦПР д), с изогну
тыми пластинами (ПРИ), а также многорядные цепи нормаль
ного исполнения в курсовых проектах обычно не фигури

руют; поэтому их технические характеристики, регламенти

рованные ГОСТ 13568 - 75, здесь не приводятся. 

~ +4fffi»--++Н-~-f-Н+-~ ~~НffЖН-
1 

tf~Ll~ 
Рис. 7.8. Цепь ролnковав ОДllорвднав: 

J - соединительиое звено; 2 - переходное звено 

r.,. 7.9. Цепь poJJIНCoвaIJ Д8)хрвдnaв ' 
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7.1S. Цепи' прводные 'РОJUllCOвые ОДИОJIIIДиые ПР (см. рис.- 7.8.) 
(по rocr 13568 -7S*) 

Размеры, мм 

d. h Ь Q, кв 
кг 

~~ ( Ввн d q, -
м 

9,525 5,72 3,28 6,35 8,5 17 9,1 0,45 28,1 
12,7 7,75 4,45 8,51 11,8 21 18,2 0,75 39,6 
15,875 9,65 5,08 10,16 14,8 24 22,7 1,0 54,8 
19,05 12,7 5,96 11,91 18,2 33 31,8 1,9 105,~ 
25,4 15,88 7,95 15,88 24,2 39 60,0 2,6 179,7 
31,75 19,05 9,55 19,05 30,2 46 88,5 3,8 262 
38,1 25,4 11,12 22,23 36,2 58 127,0 5,5 394 
44,45 25,4 12,72 25,4 42,4 62 172,4 7,5 473 
50,8 31,75 14,29 28,58 48,3 72 226,8 9,7 646 

Примечания: 1. Стандарт не распространяется на цепи для буро-
вых установок. 

2. Параметр Аоп, мм2, означает проекцию опорной поверхности шарнира. 
Для цепей ПР Аоп = 0,28(2, за исключением цепи с шагом 15,875, для к01О-
рой Аоп = 0,22(2, И цепей с шагом 9,525 и 12,7, для которых Аоп = 0,31(2. 
Шаг цепи t измеряют под нагрузкой, равной O,OlQ, где Q - разрушаю-
щая нагрузка, q - масса одного метра цепи. 

З. Допускается снижение Q переходных звеньев на 20 %. 

7.16. Цепи приводиые роликовые двyxplIДныe 2ПР (см. рис. 7.9) 
(по rocr 13568-7S*) 

Размеры, мм 

ВВН d h Ь Q, кН' 
KI Ao~ ( dl А q'M мм 

12,7 7,75 4,45 8,51 11,8 35 13,92 31,8 1,4 105 
15,875 9,65 5,08 10,16 14,8 41 16,59 45,4 1,9 140 
19,05 12,70 5,96 11,91 18,2 54 25,50 72,0 3,5 211 
25,4 15,88 7,95 15,88 24,2 68 29,29 113,4 5,0 359 
31,75 19,05 9,55 19,05 30,2 82 35,76 177,0 7,3 524 
38,1 25,4 11,12 22,23 36,2 104 45,44 254,0 11,0 788 
44,45 25,4 12,72 25,4 42,4 110 48,87 344,8 14,4 946 
50,8 31,75 14,29 28,58 48,3 130 58,55 453,6 19,1 1292 

Примечацие. Обозначения такие же, как и в табл. 7.15; дополни-
тельный размер А - расстояние междУ nлоскостями, проходящими через 
середины роликов первого и второго рядов цепи. 

При проектировании цепных передач следует избегать боль
ших углов (>450) между линией, соединяющей центры звездо
чек, и горизонтальной линией. Ведущую ветвь располагают, 
как правило, сверху. В передачах с большими углами подъема 
следует предусматривать натяжные устройства. 
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PIIC. 7.10. Схема цепноii передаЧII 

Схема простой цепной передачи с двумя звездочками пред
ставлена на рис. 7.10. Главный параметр цепи - ее шаг с; 
остальные геометрические параметры передачи выражают в 

зависимости от шага: 

рекомендуемое оптимальное межосевое расстояние 

а = (30+50) с; 

наибольшее атах ~ 8Ot; 
наименьшее amin ~ 0,б(Dе1 + De2) + (30+50) мм; 
делительный диаметр звездочки 

t 
da = . 1800' 

sш--
Z 

(7.34) 

где Z -. число зубьев звездочки; De1 и De2 - наружные диаметры 
звездочек, определяемые по ГОСТ 592 - 81: 

De = t(K,. + 0,7) - O,31d1 , (7.35) 

180 
тде К: = ctg --; d1 - диаметр ролика (см. табл. 7.15). 

Z 

Число зубьев малой звездочки - рекомендуемое (оптималь-
Z2 . 

ное) Zl = 31 - 2u, где и = - - передаточное ЧИС.ilО. При ско-
Zl 

рости цепи до 1 м/с допустимое минимальное значение Zl ~ 11. 
Число зубьев большей звездоЧЮI Z2 = ZlU, но не больше 120 во 
избежание соскакивания цепи. Число звеньев цепи 

/12 
4 = 2а, + 0,5Zt + -, (7.36) 

а, 
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7.17. Допускаемые значепии частоты враЩeRlIII (nll, об/МИН, 
Малoil звездочки для приводных РОJlИI(ОВЫХ цепei нормалЫlOi серии 

ПР н ЮР (при Z. > 15) 

t, мм [nl], об/мии (, мм [n.], об/мии 

12,7 1250 31,75 630 
15,875 1000 38,1 500 
19,05 900 44,45 400 
25,4 800 50,8 300 

При м е ч а и и е. Для передач, защищеииых от пыли, при спокойной 

работе и надежном смазывании допускается увеличение [n.] на 30%. 

Полученное значение 4 округляют до целого числа, жела
тельно четного, после чего уточняют межосевое расстояние 

а = O,25t [4 - O,5zJ; + V(4 - 0,5z,;)2 - 8~2]. (7.37) 

Для свободного провисания цепи предусматривают возмож
ность уменьшения а на 0,2 - 0,4 % . 
Средняя скорость цепи, м/с 

Zl tn l 

v = 60.103' 

где t - в мм, nl - в об/мин. 
Для открытых передач v ~ 7 м/с. Допускаемая частота вра

щения меньшей звездочки nl; об/мин, приведена в табл. 7.17. 
Расчет цепной передачи npиводиЫМII РOJIИКОВЫМИ цепями. 

Главный параметр передачи - шаг цепи, мм, определяют из 
условия 

(7.38) 

где Т1 - вращающий момент на валу меньшей звездочки, Н· мм; 
z 1 - число зубьев той же звездочки; (р] - допускаемое давление, 
приходящееся на единицу проекции опорной поверхности шар

нира, МПа (численно равное Н/мм2); значения (р] даны в 
табл. 7.18; т - число рядов цепи; Кэ - коэффициент, учитываю
щий условия монтажа и эксплуатации цепной передачи; он 
равен произведению шести коэффициентов 

Ко = kдkаkJc;'смkп, 
где kд - динамический коэффициент: при спокойной нагрузке 
kд = 1, при ударной нагрузке его принимают в зависимости от 
интенсивности ударов от 1,25 до 2,5; ka учитывает влияние 
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n" 
об/мм 

50 
100 
200 
300 
500 
750 

1000 
1250 

7.18. Довуекаемое дallJJение в шарнирах цепи IPI. МIIa 
(при %\ = 17) 

Шаг цепи, мм 

12,7 15,875 19,05 25,4 31,75 38,1 44,45 

46 43 39 36 34 31 29 
37 34 31 29 27 25 23 
29 27 25 23 22 19 18 
26 24 22 20 19 17 16 
22 20 18 17 16 14 13 
19 17 16 15 14 13 -
17 16 14 13 13 - -
16 15 13 12 - - -

50,8 

27 
22 
17 
15 
12 
-
-
-

Примечания: 1. Если %, -F 17, то табличные значения [р] умножают 
на kz = 1 + 0.01 (z\ - 17). 

2. дтi двухрядных цепей значения [р] уменьшают на 15~. 

межосевого расстояния: при а = (30 + 50) t принимают ka = 1; 
при увеличении а снижают ka на 0,1 на каждые 20t сверх 
а = 5Ot; при а t:;; 2St принимают ka = 1,25; kи - учитывает влия
ние наклона цепи: при наклОl1е до 600 kи = 1: при наклоне 
свыше 600 kи = 1,25, но при автоматическом регулировании 
натяжения цепи принимают kи = 1 при любом наклоне; kp при
нимают в зависимости от способа регулирования натяжения 
цепи: при автоматическом регулировании kp = 1, при периоди-. 
ческом kp = 1,25; kcм принимают в завИСJЦ.fости от спо~а сма
зывания цепи: при картерной смазке kcм = 0,8; при непрерывной 
смазке kcм = 1; при периодической kcм = 1,3+1,5; ~п учитывает 
периодичность работы передачи: kп = 1 при работе в dДНY 
смену, при двухсменной kп = 1,25; при трехсмениой kп =: 1,5. 

Так как величина [р], входящая в формулу (7.38), зависит от' 
определяемого главного параметра - шага цепи (см. табл. 7.18), 
то задачу решают методом последовательных приближений: 
предварительно принимают ориентировочное значение [р] в 
соответствии с предполагаемым значением t, затем опреде

ляют t, округляют его до стандартного значения (ближайшего 
большего) и уточняют значение расчетного р, определяемого 

из выражения F,Кэ 
р = --, (7.39) 

Аоп 
где F,.- окружная сила; Кэ - коэффициент, указанный выше; 
Аоп - проекция опорной поверхности шарнира (см. табл. 7.15 
и 7.16). 
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Вычисленнре значение р не доджно превышать допускаемого 
[р]. Если это условие не выполнено, то следует просчитать 
варианты - с цепью большего шага или с двухрядной цепью . 
. Если расчетное значение р окажется значительно меньше [р], 
то следует просчитать варианты с цепями меньшего шага. 

Такие расчеты целесообразно выполнять с помощью ЭВМ. 
Вычислив параметры передачи по формулам (7.34) - (7.37), 
ПроВеряют выбранную цепь на прочность, определяя коэффи
циент запаса прочности 

Q 
s = -:-с:---=---=-

Ftkд + F. + F f ' 
(7.40) 

где Q - разрушающая нагрузка, Н (в табл. 7.15 и 7.16 она при
ведена в кН, поэтому следует умножить табличное 'значение 
на 103); Ft - окружная сила; kд - динамический коэффициент, 
указаНный выше; F. = qv" - центробежная сила; F f = 9,81 k/qa -, 
'сила от провисания цепи, Н [kf - коэффициент, учитывающий 
расположение цепи: при горизонтально расположенной цепи 

"! = 6; при наклонной (под 450) {(! = 1,5; при вертикальной 
k f = 1]. Расчетный коэффициент запаса прочности s должен 
УДQвлетворять условию s ~ [s], где [s] - нормативный коэф
фицие~ по табл. 7.19. 

"1. 
об{мю 

50 
100 
300 
500 
750 

1000 
1250 

7.19. Нормативиые lCOэффmщенты запаса прочиости Isl 
tlpиводllЫХ роликовых цепей нормальной серии ПР и 2ПР 

Шаг цепи, мм 

12.7 15,875 19,05 25,4 31,75 38,1 44,45 

7,1 7,2 7,2 7,3 7,4 7,5 7,6 
7,3 7,4 7,5 7,6 7,8 8,0 8,1 
7,9 8,2 8,4 8,9 9,4 9,8 10,3 
8,5 8,9 9,4 10,2 11,0 11,8 12,5 
9,3 10,0 10,7 12,0 13,0 14,0 -

10,0 10,8 11,7 13,3 15,0 - -
10,6 11,6 12,7. 14,5 • - - -

50,8 

7,6 
8,3 

10,8-
-
-
-
-

"ример. Рассчитать передачу приводной роликовои цепью 
(см. рис. 1.1). 

Исходные данные: цепная передача расположена между 
редуктором и скребковым конвейером. Передаваемая мощность 
р = 10 кВт. Частоты вращения: ведущей звездочки nl = 
= 360 об/мин, ведомой n2 = 115 .об/мин. Угол между линиями 
центров и горизонтальной 450; смазывание периодичеСКQе, 
работа в одну смену. 
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Порядок расчета. 1. Выбираем цепь приводную роликовую 
однорядную ПР (щ) ГОСТ 13568 -75) и определяем шаг ее по 
формуле (7.38); предварительно вычисляем величины, входя

щие в эту фОРМУJJУ: 
а) вращающий момент на валу ведущей звездочки 

Т1 = ~ = зор = 30·10·103 = 266.103 Н.мм; 
0)1 пn1 3,14·360 

б) коэффициент 

Кэ = kj<аk./irl<смkп; 
в соответствии с исходными данными принимаем: kд = 1,25 
(передача к скребковому конвейеру характеризуется умерен
ными ударами); 
ka =1 [так как следует принять а = (30-50)t]; 
kи = 1 (так как угол наклона цепи 450); 
kp = 1,25 (регулирование натяжения цепи периодическое); 
kcм = 1,5 (смазывание цепи периодическое); 
kп = 1 (работа в одну см:ену). 

Следовате..-IЬНО, Кэ = 1,25·1,25·1,5 = 2,33; 
в) числа зубьев звездочек: 

ведущей'/ 

360 
Z1 = 31 - 2и = 31 - 2 115 ~ 25 

n1 360 
(здесь передаточное число U = п;- = 115 = 3,15); 

ведомой 

Z2 = Z1U = 25·3,15 ~ 79; 

г) среднее значение [р] принимаем ориентировочно по 
табл. 7.18: [р] = 20 МПа; число рядов цепи т = 1; 

д) по формуле (738) находим шаг цепи 

2,8 
266· 103 . 2,33 30 
-----'--~ мм. 

25·20·1 

По табл. 7.15 принимаем ближайшее большее значение 
t = 31,75 мм; проекцня опорной поверхности шарнира Аоп = 
= 262 мм2 ; разрушающая нагрузка Q = 88,5 кН; q = 3,8 кг/м. 

2. Проверяем цепь по двум показателям: 
а) по частоте вращения - по табл. 7.17 допускаемая ДЛЯ цепи 

с шагом t = 31,75 частота вращения [n1] = 630 об/мин, условие 
n1 :i:; [n1] выполнено;-
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б) по давлению в шарнирах - по табл. 7.18; для данной цепи 
при 360 об/мин значение [р] = 18,1 МПа, а с учетом приме
чания к табл. 7.18 [р] = 18,1 [1 + 0,01 (25 - 17)] = 19,6 МПа; 
расчетное давление по формуле (7.39) 

= F,Кэ = 2100·2,33 = 187 МП . 
Р А 262 ' а, 

оп 

р 10·103 
здесь F, = v = ~ = 2100 Н, 

где 

25·31,75·360 =476 / 
60.103 ' мс. 

Условие р ~ [р] выполнено. 
3. Определяем число звеньев цепи по формуле (7.36); пред

варительно находим суммарное число зубьев 

Zt = ZI + Z2 = 25 + 79 = 104; 

поправка 

.. __ Z2 - ZI __ 79 - 25 а 
а -=--=-:-::- = 8,6; а = 4Ot; а, = - = 40. 

2х 2·3,14 t 

По формуле (7.36) 
А2 862. 

Lr = 2йr + 0,5zt + - = 2·40 + 0,5 . 104 + 40' = 133,8. 
а, 

Округляем до четного числа Lr = 134. 
4. Уточняем межосевое расстояние по формуле (7.37) 

а = 0,25t [Lr - O,5zt + V(Lr - O,5Z~2 - 8А2] .= 

= 0,25·31,75 [134 - 0,5·104 + V(134 - 0,5.104)2 - 8·8,62] = 
= 1273 мм. 

Для свободиого провисания цепи предусматриваем возмож
ность уменьшения межосевого расстояния на 0,4 %, т. е. на 
1273 . 0,004 ~ 5 мм. 

5. Определяем диаметры делительных окружностей звездо
чек по формуле (7.34): 

ведущей 

t 
d дl = ---'1:-::В-=СОО:-

810-
г1 

31,75 
--,-=":- = 252,2 мм,' 

.. 180 
810"25 
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'Ведомой 
31,75 

dщ = . 18.0 = 800,1 мм. 
8Щ79 

6. Определяем диаметры наружных окружностей звездочек 
по формуле (7.35): 

ведущей 

( 
180 ) De1 = t ctg -;~ + 0,70 - 0,31 d1 = 

( 
180 ) = 31,75 ctg 25 + 0,70 - 0,31·19,05 = 266,3 мм; 

здесь d1 - диаметр ролика цепи; по табл. 7.15 d1 = 19,05 мм; 
ведомой 

( 
180 ) De2 = 31,75 ctg 79 + 0,70 - 0,31· 19,05 = 814,2 мм. 

7. Определяем силы, действующие на цепь: 
окружная F, = 2100 Н (вычислена выше, см. п. 2, б); 
центробежная Fu = qv2 = 3,8·4,762 = 86 Н; 
от провисания цепи F, = 9,81 krla = 9,81·1,5·3,8·1,27 == 

= 71 Н; расчетная нагрузка на валы 

F. = F, + 2F, = 2100 + 2·71 = 2242 Н. 

8. Провер~ем коэффициент запаса прочности s по Формуле 
(7.40) 

s = Q = 88,5 . 103 
kAF, + Fu + F, 1,25·2100 + 86 + 71 ~ 32. 

Нормативный коэффициент запаса прочности по табл. 7.19 
[s] = 10,1; условие s ~ [s] выполнено. 

Цепь прнводная зубчатая показана на рис. 7.11, ее параметры 
приведены в табл. 7.20. 
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д CJfительной 

наружной 

t 
da. = . 1800' 

810 -
Z 

t 
De = --:-18::-:0=-=0-" 

tg-
z 



Рие. 7.11. Цеаь зубчат .. е _pНllp8МR каче •• 

7.20. Цеп. з)'6чатые с односторонним звцеплеlDlем (00 ГОСТ 13552-81). 
ОбозначенИJJ по рис. 7.11. 

Размеры, мм 

Общие параметры цепи Ь ь. ~ Q, хН q, хг/м . 
t = 12,7 22,S 28,S 31,S 26 1,31 
h = 13,4; 28,5 34,5 37,S 31 1,60 
h1 = 7,0; 34,S 40,S 43,5 36 2,00 
1= 1,5; 40,5 46,S 49,S 42 2,31 
W·= 4,76 .46,5 52,5 55,S 49 2,70 

52,5 58,5 61,5 56 3,00, 

"::!:: 15,875; 30,0 38,0 41,0 41 2,21 
h = 16,7 38,0 46,0 49,0 50 2,71 
h. =8,7 46,0 ' 54,0 57,0 58 3,30 
1=2,0; 54,0 62,0 63,0 69 3,90 
W= 5,95 62,0 70,0 73,0 80 4,41 

70,0 78,0 81,0 91 5,00 

t = 19,05; 45,0 54,0 56,0 74 3,90 
h=20,1; 57,0 66,0 68,0 89 4,90 
h. = 10,5; 69,0 78,0 80,0 105 5,91 
1= 3,0; W = 7,14 81,0 90,0 92,0 124 7,00 

93,0 102,0 104,0 143 8,00 
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Продолжение табл. 7.20 

Обшие пара метры цепи Ь bl Ь2 Q, кН q, кг{м 

t = 25,4; 57.0 66,0 68,0 101 8,40 
11 = 26,7; 75,0 84,0 86,0 132 10,80 
h, = 13,35; 93,0 102,0 104,0 164 13,20 
s = 3,0; IV = 9,52 lll,О 120,0 122,0 196 15,40 

t = 31,75 75,0 85,0 88,0 166 14,35 
h = 33,4; h1 = 16,7; 93,0 103,0 106,0 206 16,55 
s = ),0; И! = 11,91 lll,О 121,0 124,0 246 18,80 

129,0 139,0 142,0 286 21,00 

При м е ч а Н и е. Q - разрушаюшая нагрузка, кН; q - масса одного мет-
ра цепи, кг{м 

ПРllмер условного обозначения зубчатой цепи типа 1 (с одиосторон-

ним зацеплением) с шагом /.= 15,875, Q = 69 кН, Ь = 54 мм: 

Цепь ПЗ-/-/5, 875-69-54 ГОСТ 13552-81 

Числа зубьев звездочек: ZI = 37 - 2и (но не меньше 17), 
nl Z2 

Z2 = ZIU (но не больше 140); здесь U = - = -. Параметры 
n2 ZI 

цепной передачи - межосевое расстояние а, длину цепи L- оп

ределяют по формулам (7.36) и (7.37). Силы, действующие в 
передаче, определяют так же, как и в случае передачи ролико

выми цепями [см. формулу (7.40) и пояснения к ней]. 
Главный параметр зубчатой цепи - ее ширину в мм, опре

деляют по формуле 
РКЭ 

Ь ~ 10 [Р10]' (7.41) 

Здесь Р - передаваемая мощность, кВт; коэффициеш КЭ имеет 
то же значение, что и в передаче роликовой цепью [см. фор
MY~y (7.38) и пояснения к ней]; [Р10] - мощность, кВт, до
пускаемая для передачи зубчатой цепью шириной 10 мм (см. 
табл. 7.21). Так как значения Р 10 приведены в таблице в 
зависимости от шага t и скорости v, а в начале расчета эти 

величины неизвестны, то приходится выполнять расчет мето

дом последовательных приближений: принимая предварительно 
ориешировочное значение шага t, находят скорость цепи 

Zl tn l 
v = 60. 103 м/с; по этим величинам определяют из табл. 7.21 

значение [Р10] и вычисляют по формуле (7.41) ширину цепи Ь. 
Полученный результат округляют до ближайшего большего 
значения по табл. 7.20. Оптимальные результаты могут быть 
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7.21. Значения IP IO), кВт, Д,ан ПРИВОДIIЫХ зубчатых' цепей 
тива 1 (ОДНОСТОРОlIнеrо зацепления) условной шириНой 10 мм 

Скорость цепи L', м/с 
1, мм 

I 2 3 4 6 8 10 

12,7 0,4 0,8 1,0 1,3 1,6 2,0 2,35 
15,875 0,6 1,0 1,3 1,6 2,1 2,5 3,0 
19,05 0,8 1,2 1,6 1,9 2,5 3,0 3,5 
25,4 1,0 1,6 2,1 2,6 3,4 4,0 4,6 
31,75 1,2 2,0 2,6 3,2 4,2 5,1 5,9 

получены на основе просчета ряда вариантов на ЭВМ с раз
личными сочетаниями величин t, Zl, Ь; при этом исходные дан
ные (Р, nl, 112, условия монтажа и эксплуатации) не должны, 
как правило, изменяться, 

7.22. Нормативный коэффициеm запаса nPОЧIЮСТИ Is) 
npиводиых зубчатых цепей типа 1 (с ОДНОСТОРОНIIИМ ЗIЩeJJ.llеиием) 

Частота вращения меньщей звездочки 111' об/мин 

" мм 
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 -

Расчет заканчивается определением геометрических пара
метров передачи, нarрузок, действующих в ней,. проверкой 

коэффициента прочности цепи - аналогично тому, как это из
ложено выше в расчете передачи приводными роликовыми 

цепями, с тем, однако, отличием, что расчетный коэффициент 

прочности должен быть не меньше нормативного [s], указан
ного в табл. 7.22. 



ГЛАВА VIII 
ВАЛЫ 

§ 8.1. НАГРУЗКИ ВАЛОВ 

в процессе эксплуатации валы передач испыыыаютт дефор
мации от дейcrвия внешних сил., масс самих валов и насажен

ных на них деталe;i. Однако в типовых переда.чах, разрабатывае
мых в курсовых проектах, массы валов и деталей, насажен.:. 

ныk на них, сравнительно нeвeJlИJCи, поэтому их влиянием 

обычно пренебрегают, orранвЧИDaИСЬ анализом и учетом 
внешних сил, возникающих в процессе работы. 

В цилиндрической nрямоэубой nepеdaче силу в зацеплении 
ОЮlО. пары зубьев раскладывают на две взаимно перпендику
лхрные составлпощие (рис. 8.1, а): 

окружную сипу 

F, = Р/" (8.1) 

и радиальную 

Р, = F,tga.. (8.2) 

ЗдtfCь Ft и F, - в Н; Р - передаваемая мощиоcrь, Вт; v - окруж
ная CKOPOcrb, м/с; <х - угол зацепления. 

В ЦWluндрuческой косозубой передаче силу в зацеплении 
раскладывают на три составляющие (рис. 8.1,6): 

окружную F" определяемую по формуле (8.1); 
радиальную 

осевую 

tg <х 
F, =F'--A-' cos 1" 

F. = F,tg~. 

(8.3) 

(8.4) 

Здесь <х - угол зацепления в нормальном сечении; р - угол 
наклона зубьев. 

В цuлuндрuч-еской шевронной передаче (рис. 8.1, а) осевые 
сипы, деиствующие на каждую половину шеврона, уравнове-

IS8 



а) ') 1) 

Рис. 8.1. CJ,лы в ]ацеП.lеиии ЦИДИUРII
чеСКllХ ])"бчатых колес: 

а - nрямозубых: б - косозубых; в
шевронных 

Рис. 8.2. Силы в ]ацемении 
КОllических прямоэубых KOJlec 

шиваются. Радиальную и осевую силы определяют так же, 

как и для косозубой передачи. 
В коническоil nрямозу60ti передаче (рис. 8.2) окружна. сила 

р 

F,=-. 
vcp 

(8.5) 

тде vrp - окружная скорость на среднем диаметре зубчатого 
колеса, м/с; Р - передаваемая мощность, Вт; 

радиальная сила на шестерне Fr1 и осевая на колесе F,.z 
равны, но направлены в противоположные стороны: 

F'l = F"2 = F, tg а. sin 02; (8.6) 

аналогично осевая сила на шестерне Fa1 равна радиальной 
;силе на колесе Fr2 : 

Fa1 =F.2 =F,tga.sino1 ; (8.7) 

здесь 01 И 02 - углы при вершинах начальных конусов; они 
связаны с передаточным числом !I зависимостью 

(8.8) 

в передачах конuческu.\щ колесами С KOCblMII или криволиней
ными зу6ьялm окружную ,силу F, определяют по формуле (8.5); 
радиальная сила на шестерне F,) равна осевой силе на колесе 
Fa2 : 

sin 01 . 
F'I = Fa2 = F, --А- (и tg а. + sш Р); 

cos t' 
(8.9) 

осевая сила на шестерне Fa1 равна радиальнои силе на колесе 

F,2' 



8.1. Выбор знаков перед вторым слагаемым в формулах (8.9) 11 (8.10) 

Направление вращении 
Знак перед вторым 

шес"[ерни (если смотреть 
Направление слаrаемым в формуле 

наклона 
со стороны основания конуса зуба 

к ero верщнне) (8.9) 

110 часовой стрелке Правое + 
Левое -

I1ротив часовой стрелки I1равое -
Левое + 

sin б 1 ( • 
Fa1 = F'2 = Ft --А- tg <Х ± sш р). 

cos 1-' 

(8.10) 

-
+ 

+ 
-

(8.10) 

Здесь Р - угол наклона линии зуба в середине ширины зуб
чатого венца; знак перед вторым слагаемым в скобках выби
рают ·по табл. 8.1. 

Если F.1 получится со знаком минус, то вектор этой силы 
следует направить к вершине конуса. При положительном зна
чении силы F'1 ее вектор надо направить от точки контакта 
зубьев к центру шестерни. Вектор F'2 должен быть направлен 
противоположно B~KTOPY F.1, а вектор Fa2 - противоположно 

вектору F'1' 
В червячной передаче (рис. 8.3) окружная сила на червяке 

Fti и осевая на колесе Fa2 равны, но противоположно направ-

лены: 

(8.11) 

Такое же соотношение окружной силы на кОлесе и осевой 

силы на червяке 

Радиальные силы 

F'l = F,z = Ft2 tg <Х. (8.13) 

Здесь Т1 и Tz - вращающие мо

менты на валах соответственно 

Рве. 8.3. Силы в зацеплении червячиой пары 
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червяка и 1C0леса, Н· мм; d1 И d2 - делительные диаметры чер
вяка и колеса, мм. 

В ременной передаче нагрузка на валы F. равна геометри· 
ческой сумме натяжений F 1 И F 2 ветвей ремня; при угле об
хвата меньшего шкива сх::;;; 1500 принимают 

F. = 2F о sin ~1 ; (8.14) 

здесь Fo = О'оА, где 0'0 - напряжение от предварительного 
натяжения ремней; А - площадь поперечного сечения ремня 

(в случае клиноремеllНОЙ передачи - площадь поперечного 
сечения всех ремней рассчитываемой передачи). 

В цепной передаче нагрузка на валы звездочек, направленная 
по линии центров звездочек, 

F. = F, + 2· 9,81kf qa, (8.15) 

где F, - окружная сила на звездочке; k f - коэффициент, учиты
вающий влияние провисания цепи; q - масса одного метра цепи, 

кг/м; значения kf и q приведены }) гл. УН; а - межосевое рас
стояние, м. 

При расчете валов редукторов общего назначения следуеТ 
учитывать возможные консольные нагрузки F к, приложенные ~ 
середине посадочной части вала. По ГОСТ 16162-78 дrIЯ 
быстроходного вала одноступенчатого зубчатого редуктора 
при вращающемся моменте Т .. ::;;; 25 Н· м консольная нагрузка; 
Н, F K .. =50YT .. ; при Т .. >25 дО Т .. ::;;;250 Н,м F ... =80VТs, 
Такое же значение F к .. принимают и для быстроходного вала 
червячного редуктора. Для тихоходного вала при 'гт ~ 250 Н· м 
консольная нагрузка F .... = 125 У 'Гт. 

§ 8.2. РАСЧЕТ ВАЛОВ 

Проектирование вала начинают с определения диаметра 
выходного конца его из расчета на чистое кручение по пони

женному допускаемому напряжению без учета влияния изгиба 
3 

lfТ6Т 
d ~ V 1t[tJ' (8.16) 

г де Т-крутящий момент, Н· мм; [t.} - допускаемое напряже
ние на кручение; дrIЯ валов из сталей 40, 45, Ст6 принимают 
пониженное значение [t.] = 15+20 МПа (Н/мм 2). Полученный 
результат округляют до ближайшего большего значения из 
стандартного ряда: 10; 10,5; 11; 11,5; 12; 13; 14; 15; 16; 17; 18; 
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19; 20; 21; 22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 33; 34; 36; 38; 40; 42; 45; 
48; 50; 52;- 55- 60; 63; 65; 70; 75; 80; 85; 90; 95; 100; 105; 110; 
1~0; 125; 130 и далее через 10 мм. 

При м е ч а н 11 е. В случае неоБХОДИМОС111 допускаются диаметры: 
в интервале от 12 до 26 мм - кратные 0,5; в интерва.'Iе 26- 30 - целые 
числа; в интервале 50-110 - размеры, окаНЧllваЮЩllеся на 2 и 8, далее -
размеры, кратные 5. 

Для редукторов оt?щего назначения рекомендуется изготов

лять валы одинакового диаметра по всей длине; допуски на 

отдельных участках вала назначают в соответствии с требуе
мыми посадками насаживаемых деталей. Однако для облег
чения монтажа подшипников, зубчатых колес и других дета
лей применяют и ступенчатую конструкцию вала. Для удобства 
соединения вала редуктора с валом электродвигателя стандарт

ной муфтой соблюдают условие, чтобы диаметры соединяе
мых валов имели размеры,· отличающиеся не более чем на 

20%. 
Наметив конструкцию вала, установив основные размеры 

его (диаметры и длины участков вала, расстояния между сере

динами опор и др.), выполняют 'уточненный проверочный 
расчет, заключающийся в определении коэффициентов запаса 
прочности s в опасных сечениях: 

saS. s= . 
vs~ + s; 

(8.17) 

Расчетное значение s должно быть не ниже ДопускаемOI'О 
[s] = 2,5. 

При условии выполнения специальнOI'О расчета вала на 

жесткость допускается снижение [s] до 1,7. 
В формуле (8.17) s" - коэффициент запаса прочности по нор

мальным напряжениям, 

(8.18) 

где (J -1 - предел выносливости стали при симметричном цикле 

изгиба; для углеродистых конструкционных сталей (J -1 = 
= О,43ав; для легированных (J _ 1 = О,35ав + (70 + 120) М Па; 
k" - эффективный коэффициент концентрации нормальных 
напряжений (табл. 8.2-8.7); Е" - масштабный фактор для нор
мальных напряжений (Табл. 8.8); р - коэффициент, учитываю
щий влияние шероховатости поверхности: при Ra = 0,32 + 2,5 мкм 
принимают р = 0,97 +0,90; аи - амплитуда цикла нормальных 
напряжений, равная наибольшему напряжению изгиба ан в рас-
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8.2: Значении КОЭФФlЩиеlПОВ ko н k t для валов с галтелями ' 

r 

вl±t 
валы 113 стали, имею"щей 0'., МПа 

D r 
600 700 800 900 600 700 800 900 d d 

ka k, 
г--

До 1,1 0,02 1,96 2,08 2,20 2,35 1,30 1,35 1,41 1,45 
0,04 1,66 1,69 1,75 1,81 1,20 1,24 1,27 1,29 
0,06 1,51 152 1,54 1,57 1,16 1,18 1,20 1,23 
0,08 1,40 1,41 1,42 1,44 1,12 1,14 1,16 1,18 
0,10 1,34 1,36 1,37 1,38 1,09 1,11 1,13 1,15 
0,15 1,25 1,26 1,27 ,1,29 1,06 1,07 1,08 1,09 
0,20 1,19 1,21 1,22 1,23 1,04 1,05 1,06 1,07 

Св. 1,1 до 0,02 2,34 2,51 2,68 2,89 1,50 1,59 1,67 1,74 
1,2 " 0,04 1,92 1,97 2,05 2,13 1,33 1,39 1,45 1,48 

0,06 1,71 1,74 1,76 1,80 1,26 1,30 1,33 1,37 
0,08 1,56 1,58 1,59 1,62 1,18 1,22 1,26 1,30 
0,10 1,48 1,50 1,51 1,53 1,16 1,19 1,21 1,24 
0,15 1,35 1,37 1,38 1,40 1,10 1,11 1,14 1,16 
0,20 1,27 1,29 1,30 1,32 1,06 1,08 1,10 1,13 

Св. 1,2 до 2 0,02 2,40 2,60 2,80 3,00 1,70 1,80 1,90 2,00 
0,04 2,00 2,10 2,15 2,25 1,46 1,53 1,60 1,65 
0,06 1,85 1,88 1,90 1,96 1,35 1,40 1,45 1,50 
0,08 1,66 1,68 1,70 1,73 1,25 1,30 1,35 1,40 
0,10 1,57 1,59 1,61 1,63 1,21 1,25 1,28 1,32 
0,15 1,41 1,43 1,45. 1,47 1,12 1,15 1,18 1,20 
0,20 1,32 1,34 1,36 1,38 1,07 1,10 1,14 1,16 

сматриваемом сечении; 0'", - среднее напряжение цикла нор

мальных напряжений; если осевая нагрузка F" на вал отсутствует 
или пренебрежимо мала, то npинимают 0'", = О; в противном 
случае 

Р" 
0'", = 1td2 ; 

4 

20'" - о' 
коэффициент "' .. = - 1 О • 

0'0 
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8.3. ЗI18Ч~IIИЯ k" И k, дЛЯ И8,10В С ВЫТОЧК'8J1.IИ 

[ .. ~ 
JfJ -I-~ - - \-

-1; 

k a .для валов kt для валов 
t r из стали, имеющей D r из стали, имеющей 

- d 0-., МПа - - СУ., МПа 
r d d 

<600 700 800 900 <600 700 800 900 

До 0,02 1,85 1,95 2,10 2,25 До 0,02 1,29 1,32 1,39 1,46 
1,0 0,04 1,80 1,85 2,00 2,]0 1,1 0,04 1,27 1,30 1,37 1,43 

0,06 1,75 1,80 1,90 1,95 0,06 1,25 1,29 1,36 1,41 
0,08 1,70 1,75 1,80 1,90 0,08 1,21 1,25 1,32 1,39 
0,10 1,65 1,70 1,75 1,80 0,10 1,18 1,21 1,29 1,32 
0,15 1,55 1,57 1,60 1,65 0,15 1.14 1,18 1,21 1,25 

:СВ. 0,02 1,89 1,99 2,15 2,31 СВ. 0,02 1,37 1,41 1,50 1,59 
],0 0,04 1,84 1,89 2,05 2,15 1,1 0,04 1,35 1,37 1,47 1,62 
до 0,06 1,78 1,84 1,94 1,99 до 0,06 1,32 1,36 1,46 1,52 
.1,5 0,08 1,73 1,78 1,84 1,94 1,2 0,08 1,27 1,32 1,41 1,50 

0,10 1,68 1,73 1,78 1,84 0,10 1,23 1,27 1,37 1,41 
0,15 1,58 lJjO 1,63 1,68 0,15 1,18 1,23 1,27 1,37 

Св 0,02 1,93 2,04 2,40 2,37 Св. 0,02 1,40 1,45 1,55 1,65 
1,5 0,04 1,87 1,93 2,09 2,20 1,2 0,04 1,38 1,42 1,52 1,60 
до 0,06 1,82 1,87 1,98 2,04 до 0,06 1,35 1,40 1,50 1,57 
2,0 0,08 1,76 1,82 1,87 1,98 1,4 0,08 1,30 1,35 1,45 1,55 

0,10 1,71 1,76 1,82 1,87 0,10 1,25 1,30 1,40 1,45 
0,15 1,60 1,62 1,66 1,71 0,15 1,20 1,25 1,30 1,35 

ДЛЯ углеродистых сталей, имеющих СТВ = 650+ 750 МПа, 
принимают Ф' .. = 0,2; для легированных сталей Ф' .. = 0,25 +0,30; 
s. - коэффициент запаса прочности по касательным напряже-
ния,\f, 

S. = k 

&,~ Тр + Ф'. 'т 
(8.19) 

Здесь ,_ 1 - предеп выносливости стали при симметричном 
цикле кручения; для конструкционных сталей принимают 

"'-1 = 0,58СТ_l, остальные обозначения в формуле (8.19) имеют 
тот же смысл, что и в формуле (8.18), с той разницей, что они 



8.4. Значения k" и ktДJIII валов с радиальными О1'верстияМII 

tl 

I 

~ q:W 
1-'1:i -----, '-

IjJ 
I 

k a k t 
а 

дли валов из сталеii, имеющих 0" •• МПа -
d 

.;; 700 800 900 .;;700 800 900 

Св. 0,05 до 0,15 2,0 2,02 2,12 1,75 1,83 1,90 
» 0,15 » 0,25 1,80 1,82 1,90 

При м е ч а н и е. Момеит сопроtllВления нетто: 

пd3 

( а) при иэrибе WHeттo = 32 1 - 1,54d ; 

пd3 
( а) при кручении WEнeттo = 16 1 - d . 

8.5. Зна чеllНlI k. и k. ДJlII валов с одиoii пшоночнoii канавкой 

~ 
Коэффи-

0"., МПа 
1fd3 

циеты 600 700 800 900 Примечание. Wиeтro = ""З2-
ka 1,6 1,75 1,80 1,90 bt!Cd-tl)2 . 
k t 1,5 1,6 . 1,7 1,9 - 2d 

, 

пd3 bt!Cd-tд2 
WcHeттo = 16 - 2d 
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8.6. Зиачения k" и k, для ШJJ .... евых участков BlL1la 

Шлицы 
0"8' МПц 

600 700 800 900 

Прямобочные ka 1,55 1,60 1,65 1,70 

k t 2,35 2,45 2,55 2,65 

Эвольвентные ka 1,55 1,60 1,65 1,70 

k t 1,46 1,49 1,52 1,55 

k 
8.7. Значении ...!!.... 'дли валов с иапрессоваиными дет8JIRМИ при 

е.. 
давлении иапреесовки свыше 20 МПа 

d, ММ 
о"в, МПа 

Примечание 
600 700 800 9QO 

14 2,0 2,3 2,6 3,0 1. Для касательных напряжений 
22 2,35 2,6 3,0 3,4 

~=0,6 ka +0,4. 30 2,6 2,8 ~,3 3,8 
40 Et &а 2,7 3,2 3,65 4,0 
50 3,3 3,6 4,0 4,5 2. При давлении напрессовки 10-20 МПа 

снижать k,/&" на 5-15%. 

8.8. Зиачении &" и &, 

Сталь 
ДИаметр вала d, мм 

20 30 40 SO 70 100 200 

Углеродистая &а 0,92 0,&8 0,85 0,82 0,76 0,70 0,61 

Et 0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 

Легированная &а, 0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 
Et 

относятся к напряжениям кручения. Значения &, даны в табл. 8.8; 
k. - в табл. 8.2; для упомянутых въппе сталей принимают 
Ф. = 0,1; значения т" и т'" определяют в предположении, что 
вследствие колебания крутящего момента Т напряжения кру

чения изменяются по отнулевому циклу, т. е. 

Т" = Т,., = O,STmax = O~T, 
к 

где w.. - момент сопротивления кручению. 

т 
При частом реверсе полагают Т" = w..; Т,., = О. 
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Если в рассматриваемом сечении имеется несколько концен
траторов напряжений, то учитьщают один из них - тот для 

k 
которого от.ношение ~ больше. 

Е" 

§ 8.3. конcrРУИРОВАНИЕ ВАЛОВ 

Для редукторов общего назначения рекомендуется выпол

нять простые по конструкции гладкие валы одинакового НОl\<IИ

наЛJ~НОГО диаметра по всей Дf.Iине; для обеспечения требуемых 

посадок деталей соответствующие участки вала должны иметь 

предусмотренные отклонения. Но если места посадок отдалены 

от конца вала, то установка деталей затрудняется. Поэтому для 

удобства сборки и разборки узла вала, замены подшипников 

и других насаживаемых деталей валы выполняют ступенчаты

ми. Пример такой конструкции представлен на рис. 8.4. на 
участках вала, предназначенных для неподвижных посадок дета

лей, указывают отклонения размеров вала типа s6, и7, r6 и n6 
со скосами для облегчения монтажа. Размеры скосов и 
фасок, мм (места 1 и 11), в зависимости от диаметра при
легающего участка вала, таковы: 

dвала. 
с • 
а. 

а.О • 

15-30 
1,5 
2 
30 

30-45 
2,5 
3 
30 

45 -70 70-100 
2,5 3 
5 5 
зо 30 

100-150 
4 
8 
10 

Для плотного прилегания торцов деталей к буртикам вала 

fl 

1 

Рис. 8.4. ICOIICTPYKЦIIA вала редуктора 
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1 TepH0tJ6pa6omKt1, НОРКОЛIIJf1ЦUН Н6 1"0 ... 187. 
2. llef/KIIJlIHHIИe nрelеЛЫfЫе отклиненин разнериl: 

отВерстии no НI'1, 8алиl по It (" • 
3. Кринки лриmf/numь Н-О,3 НН • 

Рис. 8.5. Рабочий чертеж ва,lа 

в месте 111 перехода делают галтели радиусом r в зависимости 
от диаметра d1 (размеры, мм): 

d1 • 15-30 30-45 45-70 70-100 100-150 
r 1,0 1,0 1-,5 2,0 2,5 
с 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 

в местах перехода от d к D, если детали здесь не устанав
ливают, предусматривают галтели с радиусом закругления 

R ~ O,4(D - d). 
Правый конец вала длиной 1 одинакового НОМШlального 

диаметра d2 = dз имеет на участке длиной 11 отклонение k6 
для посадки муфты или шкива. Участок левее, не сопряrаемый 
с деталями, показан с отклонением hl1. Это позволяет умень
шить число ступеней вала. 

Пример выполнения рабочего чертежа ступенчатого вала 
дан на рис. 8.5. 

§ 8.4. ШПОНОЧНЫЕ И ШЛИЦЕВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ 

Для соединения вала с деталями, передающими вращение, 

часто применяют призматические шпонки (табл. 8.9) из стали, 
имеющей 0". ~ 600 МПа, например, из сталей 45, Ст6. 
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8.9. ШПОНКИ ПРИЗМ81l1'lеские (по ГОСТ 23360-78, с сскращetIIIIIМII) 
Размеры, мм 

~ !J 
t'///////A 

.м ..... , ... -~ ~oe::: 
1-- --r~ ~ 

~ .. 
'1:1 

~~ .. ... 
I 

'1:1 

Днаметр 
Сечение Глубнна паза Фаска 
шпонкн 

вала d bxh вала I1 втулкн 12 S Х 45' 

Св. 10 до 12 4х4 2,5 1,8 0,08-0,16 

» 12 » 17 5х5 3,0 2,3 
» 17 » 22 6х6 3,5 2,8 0,16-0,25 
» 22 » 30 8х7 4,0 3,3 

» 30 » 38 10х8 5,0 3,3 
» 38 » 44 12х8 5,0 3,3 
»44» 50 14х9 5,5 3,8 0,25 -,- 0,40 
» 50 » 58 16х 10 6,0 4,3 
» 58 » 65 18 х 11 7,0 4,4 

» 65 » 75 20х 12 7,5 4,9 
» 75 » 85 22х 14 9,0 5,4 0,40-0,60 
» 85 » 95 25х 14 9,0 5,4 
» 95 » 110 28х 16 10,0 6,4 

Пр н м е ч а н н я: 1. Д/IИНУ ШПОНКИ выбирают нз рида: 6; 8; 10; 12; 
14; 16; 18; 20; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 
110; 125; 140; 160; 180; 200 ... (до 500). 

2. Материал ШПОНОК - сталь ЧИСТОТlIнутаи с времеиным сопротивлением 
разрыву не менее 590 МПа. 

у. Примеры условиого обозначении шпонок: 

исполнение 1, сечение Ь х h = 20 х 12, длин а 90 мм: 

Шnою,а 20x12x90 ГОСТ 23360--78 

То же, исполнение 2 

Шпонка 2-20х12х9Q ГОСТ 23360--78 
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Длину шпонки назначают из стандартного ряда так, чтобы 
она бьmа несколько меньше ДЛИНЫ ступицы (примерно на 
5 -10 мм). Напряжение смятия узких граней шпонки не должно 
превышать допускаемого, т. е. должно удовлетворяться условие 

(8.21) 

2Т 
где F = -у; Т- передаваемый вращающий момент, Н·ым; 

d - диаметр вала в месте установки шп{'нки; площадь смятия 

Асм = (/1 - t 1) lp; lр - рабочая дrIИна шпонки: для шпонки с 
плоскими торцами lр = 1, при скругленных торцах lp = 1 - Ь; 
при стальной ступице и спокойной нагрузке допускаемое напря

жение смятия [О']ем ~ 100 МПа; при колебаниях нагрузки следует 
снижать [о]ем на 20-25 %; при уда.Е,НОЙ нагрузке снижать на 
40- 50 %; для насаживаемых-на "вал чугунных деталей приве
Денные значения [О' ]см снижать вдвое. 

С учетом приведенных выше значений F и Асм формулу (8.21) 
приводят К виду 

(8.22) 

Если при проверке шпонки О'см окажется значительно ниже 

[О' ]ем, то можно взять шпонку меньшего сечения - как для 
вала предыдущего диапазона диаметров, но обязательно 
проверить ее на смятие. 

Если же О'ем окажется больше [О' ]см, то допускается установка 
двух шпонок под утлом 1800 (предполагается, что каждая 

шпонка воспринимает половину нагрузки), однако рациональ
нее перейти на шлицев ос соединение. 

Для относительно тонких валов (диаметром примерно до 
44 мм) допускается установка сегментных шпонок (табл. 8.10). 

Соединение проверяют на смятие 

2Т 
О'С" = dl(h _ t д ~ [О' ]ем, (8.23) 

а шпонку - на срез 

(8.24) 

Значения [О']ем такие же, как и для призматических шпонок; 
[t ]ср ~ 0,6 [О' ]см' 

Шлицевые соединения надежнее шпоночных, в особенности 
при переменных нагрузках; в них достигается более точная 
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8.10. Шпонки сеГJl.lентные (по ГОСТ 24071-80, с сокращении!ш,) 

Размеры, мм 

1 Ь 

.1 ~ 
VX77Y//YJ i;>-,. 

~~ 
LL 

~.." 

t 
..... f/A$. 

~ ~~ -.:! 1-- ~~ --1 

~ 
~ V~ .!L. Р 

Диаметр Глубииа паза 

вала D Размеры 
Фаска 

шпоиJ[и s х 45· 
Св. До 

bxhxd вала 11 втулки t2 

10 12 3 х6, 5х 16 5,3 1,4 0,08-0,16 

12 14 4х6, 5х 16 5,0 1,8 
14 16 4х7,5х19 6,0 1,8 
16 18 5х6,5х16 4,5 2,3 
18 20 5 х7х 19 5,5 2,3 0,16-0,25 
20 22 5х9х22 7,0 2,3 
22 25 6х9х22 6,5 2,8 
25 28 6х 10х25 7,5 2,8 

28 32 8 х 11 х28 8,0 3,3 0,25-0,40 
32 38 10 х 13 х 32 10,0 3,3 

При м е ч а н и И: 1. Материал шпонок - сталь чистотинутаи, О"в" S90 
МПа. 

2. В зависимости от прииитой базы обработки на рабочем чертеже 

указывают размер t 1 дли вала (предпочтительный вариант) или D - t 1; ДЛИ 
втулки - размер D + 12. 

центровка деталей на валу, а распределение нагрузки по шлицам 

облегчает перемещение подвижных деталей вдоль по валу. 
В табл. 8.11 приведены размеры прямобочных шлицевых 

соединений, в табл. 8.12 - размеры эвольвешных шлицевых 
соединений. 

Выбранное соединение проверяют на емятие 

(8.25) 

Здесь Т-передаваемый вращающий момент; множите~ 0,75 
введен для учета неравномерн<?сти распределения давления 
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Число 
зубьев z 

6 

8 

8 

6 

ln 

8.11. СоедииеltИи шлицевые првмоБОЧИЫI! 
(по ГОСТ 1139-80, с сокращен_ими) 

. Размеры, мм 

1 

11 

Исnuлненuе А Исnолненuе В Исnuлненuе С 

J'K+S" 

Леncu серllll 

23 26 6 22,1 3,54 
26 30 6 24,6 3,85 0,3 
28 32 7 26,7 4,03 

32 36 6 30,4 2,71 
36 40 7 34,5 3,46 
42 46 8 40,4 5,03 0,4 
46 50 9 44,6 5,75 

52 58 10 49,7 4,89 
56 62 10 53,6 6,38 
62 68 12 59,8 7,31 
72 78 12 69,6 5,45 0,5 
82 88 12 79,3 8,62 
92 98 14 89,4 10,08 

Среди.. серии 

16 20 4 14,5 I 0,3 I 18 22 5 16,7 

0,2 

0.3 

0,5 

0,2 



Продолженuе табл. 8.11 

Число 
d1 а r, не 

d D Ь f зубьев z ие меиее более 

6 
21 25 5 19,5 1,95 0,3 0,2 
23 28 6 21,3 1,34 

6 
26 - 32 6 23,4 1,65 

0,4 0,3 28 34 7 25,9 1,70 

32 38 6 29,4 -
8 36 42 7 33,5 1,02 0,4 0,3 

42 48 8 39,5 2,57 

46 54 9 42,7 -
52 60 10 48,7 2,44 

8 56 65 10 52,2 2,50 0,5 0,5 
62 72 12 57,8 2,40 

72 82 12 67,4 -
10 82 92 12 77,1 3,0 0,5 0,5 

92 102 14 87,3 4,5 

ТвжеJlIUI серив 

z d .D Ь аl f r 

16 20 2,5 14,1 
10 18 23 3,0 15,6 0,3 0,2 

21 26 3,0 18,5 
23 29 4,0 20,3 

26 32 4,0 23,0 
28 35 4,0 25,4 

10 32 40 5,0 28,0 0,4 0,3 
36 45 5,() 31,3 
42 52 6,0 36,9 

10 46 56 7,0 40,9 

52 60 5,0 47,0 
16 56 65 5,0 50,6 0,5 0,5 

62 72 6,0 56,1 
72 82 7,0 65,9 

20 82 92 6,0 75,6 
20 92 102 7,0 85,5 

При м е ч а и и е. Исполнеиие А даио для изготовления валов соедине-
иий легкой и средней серий методом обкатывания. Валы соеДllненнй тяжелой 
серии методом обкатывания не изготовляют. 
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D 

10 
12 
15 
17 
20 
2S 
30 
35 
40 
4S 
SO 
S5 

8.11. Соединении ШЛНQeвые эвольвеlпllыe 
(по ГОСТ 6033 - 80, с сокращениями) 

Размеры, мм 

ЦенmРIJр06аНIJе по 3 аенmрцр06ание ". О 

Модуль m 

0,8 3 D 2 

Модуль m 

5 

Число зубьев z Число зубьев z 

11 60 28 18 
13 65 31 20 
17 70 34 22 
20 12 75 36 24 
23 14 80 38 25 
30 18 8S 27 IS 
36 20 90 28 16 

26 16 95 30 17 
30 18 100 32 18 
34 21 
38 24 

26 17 

При м е '1 а н н 11: 1. В таблице приведены номинальные днаметры D из 
первого (предпо'lТНТельиого) Рllда - в интервале от 10 до 100 мм; соответст
венно модули также из первого рида в интервале от 0,8 до 5 мм. В rocr 
6033-80 интервал диаметров от 4 до 500 мм, интервал модулей от 0,5 до 
10 мм. 

2. Числа зубьев z приведены в таблице только те, которые отме4еиы в 
стандарте как предпочтительные. 

3. Диаметр делительной окружности d = mz; диаметр окружности впа
дин втулкн: при плоской форме диа Dl=D; при закругленной Df=D+ 
+О,44т; диаметр окружности вершин зубьев втулки Da=D-2m; диаметр 
окружиости впаднн вала: при плоской форме диа d, = D - 2,2т; при за
кругленной d, = D - 2,76т; диаметр окружности вершии зубьев вала: при 
Центрироваиии по боковым повеРХНОСТIIМ зубьев d. = D - O,2m; при цепри
роваиии по наружному диаметру d. = О; R = 0,IJ7т; «д = 30". 

174 



по шлицам; z - числу шлицев, Асм - расчeI'ная поверхность 
смятия, 

Асм = ( D ~ d _ 21) 1, 

где 1 - длина ступицы; Rcp = 0,25 (D + d). 

Допускаемое напряжение [О]см для поверхностей шлицев, 
не подвергнутых специальной термич~кой обработке, прини
мают: 

при спокойной нагрузке и неподвижном соединении [а]см = 
= 100 МПа; 

при подвижном соединении не под нагрузкой [а]см = 40 МПа; 
при переменной нагрузке [а] ... снижают на 30 - 50 % в зави

симости от интенсивности ударов. 

Если поверхности шлицев термически обработаны, то зна
чения [а]см увеличивают на 40 - 50 %. 

Проверку эвольвентных шлицевых соединений на смятие 
выполняют по формуле (8.25), в которой А ... ~ 0,8тl, где m
модуль зубьев; Rcp ~ 0,25 (DB + dл). 



ГЛАВА IX 
ОПОРЫ ВАЛОВ 

§ 9.1. ОПОРЫ КАЧЕНИЯ 

Общие сведения 

Проектированис опорных узлов ведут в следующем порядке. 
1. Намечают эскизную компоновку узла; на основании рас

четной схемы ориентировочно определяют расстояние между 
опорами с учетом закрепленных на валу деталей. 

2. На основании кинематической схемы узла и силовой 
характеристики механизма определяют величины и направле

. ния действующих на опоры нагрузок. 
3 .. Намечают тип и класс точности подшипника; учитывая 

все указанные выше факторы, определяют расчетный ресурс 
выбранного подшипника и сравнивают его с теоретическим. 

4. Учитывая величину, направление и характер нагрузок, 

,Нl;!Значают посадки на сопряжения колец подшипников с ~алом 

и. корпусом, а также выбирают способ крепления колец на 
посадочных поверхностях. . 

S. Выбирают конструкцию уплотнений и способ смазываНйя 
узла. 

6. Окончательно оформляют конструкцию узла, обеспечивая 
прочность и жесткость деталей, соосность посадочных мест, 
легкость хода, Haдe~HOCТЬ и безопасность эксплуатации, 
монтаж, демонтаж и ремонт, компенсацию теплового 

расширения. 

Краткие характеристики основных TIЦIOB 
ПОДПDDDWIКов качения 

Радиальные одflорядные шарuкоnодшunнuки (рис. 9.1, табл. П3) 
воспринимают радиальные и ограниченные осевые нагрузки, 

действующие в обоих направлениях вдоль оси вала. Подшип
ники допускают перекосы валов до 10'; по сравненtlю с под
шипниками других типов имеют минимальн'ые потери на тре

ние; ФJlКсируют положение вала относительно корпуса в двух 
осевых направлениях. 

Радиальные ОдНорядные шарикоподшипники с двумя защит
ными шайбами (рис. 9.2, табл. П3) заполняются на заводе-
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Рис. 9.1. ПО"ШИDlIIIК шариковый 
раД!fальиыii ОДI!ОРЯДПЫЙ 

• Рис. 9.2. ПО,J;WIIПIIIIК шариковый 
радиа.1ьпыii ОДИОРlIДиыii с ДВУМII 

эаЩIПИЫМИ шаliбaми 

I 
изготовителе пластичным смазочным материалом и в допол

нительном смазывании не нуждаются. 

Радиальные двухрядные сферические шарuкоnодШUl1нuки 
(рис. 9.3, табл. П4) воспринимают радиальные инебольшие 
осевые нагрузки; фиксируют положение вала относительно кор

пуса в двух осевых направлениях. Благодаря способности 
самоустанавливаться они допускают несоосность посадочных 

мест (перекосы) до 2-30. 
Роликоподшипники с короткими цилиндрическими роликами 

(рис. 9.4, табл. П5) предназначены для восприятия значитель
ных радиальных нагрузок; подшипники, фИRсйрующие вал в' 
осевом направлении, могут воспринимать кратковременные 

небольшие осевые нагрузки. Требуется очень точная соосность 
посадочных мест. 

Конструктивные разновидности этих подшипников зависят 

от наличия и расположения бортов на наружных и внутрен
них кольцах. Подшипники без бортов на наружном или внутрен
них кольцах дают возможность валу перемещаться относитель

но корпуса в осевом направлении (также подшипники широко 
используются как плавающие опоры). 

Радиально-упорные шарикоподшипники (рис. 9.5, табл. П6) 
воспринимают комбинированные ради'ально-осевые нагрузки; 
осевая грузоподъемность их зависит от угла контакта, имею

щего значения сх = 120; сх = 260; сх = 360; с увеличением угла 

Рис. 9.3. ПОДПIИПIIНК шаРИКОВЫЙ 
радиальный сферический двух

РlIДиый 

~ 
PIIC. 9.4. ПОДШIIПНИК РОilНкоаый 
радиаЛЫlыii с короткими ЦИiIНи

-дричеСКИМII роликами 
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Рвс. 9.5. ПОДШИПНИК шариковый 
радиаJlLно-упориыli одиорвдиый 

Q 

Рис. 9.6. Подшипник ро.~иковыЙ кони
чеСКllli одиорядный 

допускаемая осевая нагрузка возрастает за счет радиальной. 

Подшипники способны воспринимать осевую нагрузку только в 
одном направлении, поэтому для фиксации вала в обе стороны 
их устанавливают попарно. 

Конические роликоподшипники (рис. 9.6, табл. П7) могут 
воспринимать радиальные и оСевые нагрузки. Способность 
воспринимать осевую нагрузку зависит от угла конусности ot 
(Ot = 120; ot = 180; ot = 260; ot = 360); осевая грузоподъемность 
возрастает при увеличении ot за счет радиальной. При чисто 
радиаЛьной нагрузке в ПОДПIипнике возникает осевая состав
ляющая, которую компенсируют осевой нагрузкой противо
положного направления; поэтому для фиксации вала в обе 
стороны подшипники устанавливают попарно. ПОДПIШ1ники 

допускают регулирование осевой игры и радиального зазора; 

перекос вала относительно оси конуса,недопустим. 

Упорные шарикоподшипники (рис. 9.7 и 9.8, ~абл. II8) вос
принимают только осевые нагрузки: одинарные - в одном 

направлении, двойные - в . двух направлениях. ПОДПIипникн 
очень чувствительны к несоосности и перекосам осей; их не 

Рве. 9.7. ПОДШlmНIIК шариковый 
упорный 
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следует устанавливать в опорах горизонтальных валов, 

имеющих высокие частоты вращения, так как под действием 

центробеЖJlЫХ сил шарики могут выйти из беговых доро
жек, при этом возрастает сила трения, увеличивается нагрев. 

Условные обозначения подmипннков качения содержат инфор
мацию о внутреннем диаметре подшипника, его серии, типе, 

конструктивных особенностях и классе точности. 

Первые две цифры номера подшипника справа указывают 
диаметр отверстия внутреннего кольца подшипника; для диамет

ров d = 20 -;- 495 мм (за исключением магнетных) диаметр от
верстия определяют умножением этих цифр на 5. Это правило 
не распространяется на подшипники с d < 20 мм; для них 
две последние цифры справа соответствуют: 00 - d = 10 мм; 
01 - d = 12мм;02 - d = 15мм;ОЗ - d = 17мм. Третья и седьмая 
цифры указывают серию подшипников (кроме малых диамет
ров, до 9 мм) и характеристику его по ширине (например, 
1 - особолегкая, 2 - легкая, 3 - средняя, 4 - тяжелая); тип под

шипника указьmается в условном обозначеШlИ четвертой циф
рой справа (например, О - радиальный шариковый, 1 - радиаль
ный шариковый сферический, 2 - радиальный с короткими 
роликами). 

Конструктивные особенности подшипника указывают в 
условном обозначении пятой цифрой или двумя цифрами 
(пятой и шестой) (подшипник с канавкой на Jlаружном 
кольце, с защитными шайбами, с упорным бортом на наружном 
кольце и т. п.). 

Класс точности подшипника (ГОСГ 520-71) указывается 
одной цифрой перед условным обозначением подшипника (нор
мальный класс обозначается цифрой О, повышенный - 6, вы
сокий - 5, прецизионный - 4, сверхпрецизионный - 2). Некото
рые ПОДШlmники изготовляют по специальным техническим 

требованиям; чтобы их можнq было отличить от стандартных, 
к условному обозначению подшипника добавляют справа до
полнительные знаки в виде цифр и букв русского алфа
вита. 

Значения некоторых дополнительных знаков: 
все или часть деталей из коррозионно-стойкой стали - Ю; 
детали подшипников из теплостойких сталей - Р; 

сепаратор из черных металлов - Г; 

сепаратор из пластических материалов-Е; 

специальные требования к подшипнику по шуму - Ш; 
подшипники закрытого типа при заполнении смазочным 

материалом ЦИА ТИМ -221-С 1. 
Примеры условных обозначений: 
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6-206 - ПОДШИПНИI( шариковый радиальный однорядный, внут

ренний диаметр d = 30 мм (06 х 5); легкой серии; класс точ
ности - 6; 
-2311 - ПОДШШIНик роликовый радиальный с короткими ци

линдрическими роликами; внутренний диаметр d = 55 мм 
(11 х 5); средней узкой серии; класс точности - о. 

§ 9.2. СХЕМЫ УСТАНОВКИ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

Для предотвращения заклинивания тел качения, вызываемо

го температурным удлинением вала или неточностью изготов

ления деталей подшипникового узла, применяют две основные 

схемы установки подшипников: 

1) с фиксированной и плавающей опорой (рис. 9.9-9.13); 
2) с фиксацией враспор. 
По схеме 1 в одной опоре устанавливают подшипник, 

фиксирующий положение вала относительно корпуса в обоих 
направлениях; он жестко крепится в осевом направлении как 

на валу, так и в расточке корпуса (см. рис. 9.9). Опора 
А - фиксирующая; она воспринимает радиальную и двусторон

нюю осевые нагрузки. Внутреннее кольцо второго подшипни

ка Б жестко (с помощью разрезного кольца) крепится на валу 
в осевом направлении;. Щlешнее кольцо может свободно пере
мещаться вдоль оси стакана (опора Б - плавающая). Для 
свободного перемещения внешнего кольца подшипника в ста

кане необходимо назначить соответствующую посадку с за
зором, а: также обеспечить соответствующий зазор (а). 

6 А 

Рве. ,.,. Ва.1 установлен на раднальиых подшнппиках; правый - фикенро
ванный, левый - «D"аваIОЩlIЙ» 
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Рве. 9.10. Вал' уетаиовлеи иа радиальных ПОДWIIпинках: пра.ыii - фиКеирова .... 
11 .. 11, левый - «П.IIа.ВIOIЦНII» 

Рие. 9.11. вал уетановлен на радиальных подшипниках: крышки - .ре3ll .. е, 
пpuыii подiпипник - С<пла.ающпВ» 

Рне. 9.12. Вал уетаJIОВЛеп иа двух раДН!IJIЬНО-УПОРИ"Х шарикоподшипниках; 
левыii ПОДШН811НК - (QJлавающиii» 
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Рис. 9.13. ЧеР811чныii 8а.ll устаномен на двух коннческнх РОЛНКОНОДDIRDннках; 
Dpa8blii DОДШИDНИК - «D.IIаваЮlЦllil» (радна.llLныii однорlIД8ыii) 

В качестве плавающей опоры (Б) выбирают ту, которая 
воспринимает меньшую радиальную нагрузку (рис. 9.10, 9.11). 
При значительных расстояниях между опорами для увеличения 
жесткости фиксирующей опоры часто устанавливают Дlfa одно
рядных радиально-упорных шарикоподшипника (рис. 9.12) ми 
два конических роликоподшиiIника (рис. 9.13). Такая установка 
характерна для червячных редукторов (для вала червяка). 

В узлах, спроектированных по схеме 2, наружные кольца 
подшипников упираются в торцы крышек, а торцы внутренних 

колец - в буртики вала (рис. 9.14, 9.15, 9.16). 
Во избежание защемлен~я тел качения от температурных 

деформаций предусматривают зазор (а), превышающий тепловое 
удлинение 

а> А' = Ot(t1 - to)l, 

где ot = 12 ·10-6 - коэффициент JlИНейного расширения стали 
1fC; to - начальная температура вала и корпуса, ОС; t1 - ра
бочая температура вала и корпуса, ОС; 1- расстояние между 

опорами, мм. 

а 

Рвс. 9.14. Вал-шестерu устаНОВ.IIен на paДlla.IILВLlx BOДWHBВВK" (В]lacнop} 
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Рис. 9.15. Вал установлен Ila радиальных ПОДU.lПннках; крышки врезные 

Рис. 9.16. промежуточпый вал редуктора установлен на радиальиых шарвкOIJj)Д
IllИПннках; KPЫIIIICJI врезные 

Для радиальных шарикоподшипников при обычном перепаде 
температур вала и окружающей среды приним:ают а ~ 0,2 + 
+ 0;5 мм. Регулируют зазор с помощью мерных прокладок (6) 
между торцовыми поверхностями корпуса и крышками 

(рис. 9.14). Схема 2 имеет ряд преимуществ: корпус может 
быть выполнен со сквозной расточкой с одной установки, 
без заплечиков, стаканов и уступов, что обеспечивает боль
шую точность посадочных мест; число деталей в узле 

сокращается; удобен монтаж и регулировка узла. Следует 
отметить и недостатки данной схемы: необходимость назна
чения более жестких допусков на линейные размеры, в03-
можность защемщ;ния тел качения при больших Teмnq>aTyp
ных деформациях. 

В узлах на рис. ?.15, 9.16 подшипники крепят закладными 
крышками; необходимый зазор а регулируют компенсаторным 
кольцом б. 
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Рнс. 9.17. BaJI-шеетернв установлен на раднаЛЫIО-УПОРНЫХ шарнкоподшнп
никах (враспор) 

Схему 2 - с осевой фиксацией ПОДШИПНИКОВ враспор
следует примеНJlТЬ для сравнительно коротких валов, исполь

зуя радиально-упорные шариковые или роликовые подшипни

ки (регулируемые). Такие подшипники (без предварительного 
натяга) допускают регулирование осевых зазоров в необхо
димых пределах при их монтаже и в процессе эксплуатации. 

Тепловые удлинения вала не должны полностью выбирать 
осевые зазоры. Конструкция таких опор представлена на 
рис. 9.17, 9.18, 9.19. В узлах рис. 9.17, 9.18 осевой зазор 
регулируется комплектом металлических прокладок § толщиной 
0,05 -0,5 мм, установленных между корпусом (стаканом) и крыш
кой. 

Регулировки осевого зазора в узле рис. 9.19 осуществляются 
винтом 1, шайбой стопорной 2 и шайбой-упором 3. 

Подшипниковые узлы с радиально-упорными подшипника

ми, поставленными враспор, ре-.юмендуется применять при 

Рвс. 9.18. Ba.1J КОIПIЧCClCоrо редуктора установлен на коническнх РОДIIКODОД
ШИDнпках, поставденных враспор 
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Рис. 9.19. 8а.1 устаВОВ,1е" иа КОИllческих РО,1НКO!IОДПlIшннках; крышки врезные 

Рис. 9.20. Установка двух радиаЛЬИО-УПОРIIЫХ IIОДШИППlIКОВ, поетаDЛеnиых: 
а - враспор; б - врастяжку 

Рис. 9.21. BaJr-шестерня 118 Ю)ШIЧССКИХ РОJlИКОПОДШИПИIII~ах, lIостав.lеииых 
врастяжку 

отношении l/d = 6 + 8 (рис. 9.18, 9.19). Жесткость опор с 
радиально-упорными подшипниками в большой степени зави
сит от схемы установ!," их в узле. 

На рис. 9.20 показапы две схемы установки радиально
упорных подшипников, поставленных враспор и врастяжку. При 
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одинаковом размере Б величина опорной базы Lz значительно 
больше L1• На рис. 9.21 представлен узел входного вала
шестерни конического редуктора: подшипники поставлены 

врастяжку. За счет увеличения базового размера L обеспечи
вается большая жесткость узла. Ориентировочно можно при
нимать Цl = 2 + 3. 

§ 9.3. КРЕПЛЕНИЕ ПОДШИПНИКОВ 
НА ВАЛУ И В КОРПУСЕ 

Выбор рационального способа крепления подшипников на 
валу и 11 корпусе зависит от типа подшипника, величины и 

направления действующих нагрузок, частоты вращения, условий 

монтажа и демонтажа и т. п. В тех случаях, когда на под
шипник не действует осевая нагрузка и необходимо пред
отвратить только случайное смещение подшнпника, осевое 

крепление на валу осуществляется только соответствующей 

посадкой без применения дополнительных устройств. Некото
рые наиболее распространенные способы осевых креплений 
внутренних и наружных колец подшипников на ралу и в корпусе 

даны на рис. 9.22-9.25. 
На рис. 9.22, а кольцо поджимается к буртику вала спе

циальной гайкой со стопорной шайбой, 'Внутренннй выступ 
которой входит в паз вала, а наружный отгибается в один 
из пазов гайки. Размеры гаек и шайб даны в табл. 9.1 и 9.2. 
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На рис. 9.22, б внутреннее кольцо прижимается к буртику 

а) 

z.) 

Рве. 9.22. Споеобы креплениll 
ввутревнвх коле.. DOДIШIIIIIII

ков .. lI8ЛJ 



РНС. 9.13. Способы крепл_. 
наружного кольца в корпусе 

(уступ корпуса - крышка) 

+ 

Рнс. 9.:24. Крео.1ение наруж
ного кольца ПОДПIВоввка в 

2 корпусе (оружннным ко.'1ьцом) 

~ 

Рис. 9.15. КреплеИllе подwвв
ника между двумя врезвы_ 

крышками 

вала резьбовым кольцом с прорезью. Стопорение осуществляет
ся с помощью винта 1. 

На рис. 9.22, в кольцо поджимается к буртику вала плоской 
торцовой шайбой и винтом, а также стопорной шайбой. 

Рис. 9.22, г - крепление упорным стопорным пружинным 
КОЛЬЦОМ 1 прямоугольного сечения. Для удобства монtажа и 
демонтажа установлено также компенсаторное кольцо 2. Раз
меры стандартных колец и канавок даны в табл. 9.3, 9.4. 

На рис. 9.22, д кольцо закрепляется корончатой гайкой с шай
бой и ~плинтом; применяют при действии больших осевых 
ударных нагрузок. 

Рис. 9.23 - наружное кольцо подшипника зажимается между 
выступом крышки и упорным буртиком корпуса. 

Рис. 9.24 - наружное кольцо закреплено между буртиком кор
пуса упорным кольцом 1 и пружинным стопорным кольцом 2, 
вставленным в канавку корпуса. 

Размеры стопорных колец и канавок даны в табл. 9.5, 
9.6. Рис. 9.25 - наружное кольцо закрепляется в разъемном 
корпусе двумя закладными (врезными) крышками и кольцом
компенсатором б. 

На рис. 9.26 - 9.28 представлены некоторые способы крепле
ния и регулировки радиально-упорных подшипников. 

В узле на рис. 9.26 зазоры в подшипнике регулируют 
винтом 1 (с мелкой ре1Ьбой), шайбой 2 и стопор:ной планкой 
3; в узле на рис. 9.27 - гайкой 1 и стопорной шайбой 2, 
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d 

10 
12 

14 

16 
18 
20 

22 
24 
27 
30 

33 
36 
39 
42 

45 

48 
S2 

S6 

60 
64 
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9.1. KpyrJJЫe гаЙЮl-шлицевые (по ГОСТ 11871-80) 
Размеры, мм 

Шаг 
D D 1 Н Ь резьбы с 

1,25 22 15 
0,6 1,25 26 18 4 

28 20 0,6 

30 22 8 
32 24 1,0 
34 27 

38 30 5 
42 34 
45 34 10 
48 39 1,0 

1,5 52 42 
55 48 
60 48 6 
65 56 

70 S6 

75 64 1,0 
80 64 12 8 

8S 72 

90 72 1,6 12 8 
9S 80 

h 

2,0 

2,5 

3 

4 

4 



Прuдолже!luе табл. 9.1. 

d 
Шаг 

D D 1 Н Ь h -
резьбы с 

68 100 80 
72 105 90 
76 2 110 90 1,6 15 10 5 
80 115 100 
85 120 105 
90 125 110 
96 130 110 18 12 6 

100 135 120 

Пример обозиачеиия гайки иормальной точности с диаметром d = 64 мм, 
с шагом р~зьбы 2 мм с полем допуска 6Н, из стали ЗSХ с покры-

Тl1CM 01 теlЛЩИНОЙ 9 мкм: 

Гайка М64х2. 6Н.35Х.019 ГОСТ 11871-80 

9.2. Стоперные 1\tноголапчатые шайбы (по ГОСГ 11872-80) 

Размеры, мм 

Диаметр 
d D резьбы D 1 Ь h r 

10 10,5 26 16 3,5 7 
12 12,5 28 18 3,8 9 0,2 
14 14,5 30 20 3,8 3 11 

8 

1 

189 



Продолженuе та6л. 9:2. 

Диаметр 
d D D 1 Ь h 1 r s резьбы 

16 16,5 32 22 3 13 0,5 1 
18 18,5 34 24 - 15 -
20 20,S 37 27 4 17 
22 22,5· 40 30 4,8 19 
24 24,S 44 33 - 21 
27 27,S 47 36 24 

0,5 30 30,S 50 39 г--- 27 г---
33 33,S 54 42 30 
36 36,S 58 45 33 
38 39,S 62 48 5,8 5 36 
42 42,S 67 52 . 39 
45 45,S 72 56 - 42 г---
48 48,S 77 60 f--- 45 
52 52,S 82 65 49 
56 57 87 70 7,8 53 
60 61 92 75 6 57 
64 65 97 80 - 61 1,6 
68 69 102 85 г--- 65 0,8 
72 73 107 90 69 
76 77 112 9S 9,5 73 
80 81 117 100 7 76 
85 86 122 105 1-- 81 
90 91 127 110 86 
95 96 132 IIS 11,5 91 1,0 2,,0 

100 101 137 120 96 

При мер обозначеННII стопорной мноrолапчатой Шайбы ДЛII ICрyrлой 
шлицевоii rаiilCИ с диаметром резьбы 64 мм, из материала rруппы 0,1 с 
ПОlCрытнем 0,5: 

Шай6а 64.01.05 ГОСТ 11872-80 

перемещающей внутреннее кольцо левorо подшипника вдоль 

вала. 

Следует обратить внимание на закрепление внутренних ко
лец конических РОЛИХОПОДШШIников (см. рис. 9.28), сепаратор 
которых выступает под торцом внутреннего кольца и не дает 

возможность довернуть гайку до торца: необходимо между сто
порной 'шайбой и внутренним кольцом ставить промежуточное 
ко,льцо 1 ; зазоры в этом узле регулируют набором ме
таллических колец б. 
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Диамеj 
вала 

20 
22 
23 
24 

25 

26 
28 
29 
30 
32 
34 

35 
36 
37 
38 
40 

'42 
45 
46 
48 
50 
52 

54 
55 
56 
58 

9.3. Ko..1ЬЦA npужинные упорные плоские наружные 
эксцентрические и канавки ДЛR ввх 

Размеры, Мo'\oI 

-~ ........... ,L 
т,\' ~ .l... 

tF+~ 1\ 

ст ~~~ 
... - ~ 

.... 
Канавка Кольцо 

Допускаемая 
d1 осева,. iJ rнаиб S Ь 

сила кН 

18,6 10 
20,6 11 

3,2 21,S 12 
22,S 13 1--
23,S 14 3,6 

1--
24,S 14 1,4 0,1 1,2 
26,S 16 4,0 
27,S 16 f-
28,S 17 
30,2 21 -4,4 
32,2 22 

33,0 26 
34,0 27 

4,9 35,0 28 
36,0 29 f--
37,S 38 1,9 1,7 
39,S 39 
42,S 42 

5,5 43,S 43 f-

45,S 45 0,2 
47,0 57 2,2 
49,0 59 2,0 6,0 

51,0 61 6,0 
52,0 62 2,2 0,2 2,0 
53,0 64 

г--
55,0 66 

6,5 

1 

3 

6 

6 
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Продvлженuе табл. 9.3 

Канавка Кольцо 

Диаметр Допускаемаll 
вала d d\ осеваll В ''наИб S Ь 1 

сила, кИ 

60 57,0 68 2,2 0,2 2,0 6,5 
62 59,0 71 6 
65 62,0 74 
68 65,0 78 
70 67,0 80 2,8 0,3 2,5 7,0 
72 69,0 82 
75 72,0 86 

Пример обозначения кольца ДЛII вала диаметром d= 30 мм: 

ДиаWЛj 
вала 

20 
22 
23 
24 
25 

191 

Кольцо 30 ГОСТ 13942-68 

9.4. КOJJ"'" ПРУЖИIIВLlе упорные плоские наружные 
КOIЩеlПJlнческие в KallaBкa ДЛ11 них 

Размеры, мм 

,~H'''fl:. 
I---H-+"" 'tS г-- 1- "" ~ 

( 
~I--

~ 
Ir> i--

~ ~tG; 
Ь, Ь, 

Кольцо Канавка Допус!Саемаll 
осевая 

d2 S Ь 1 dl Ь\ нагрузка, !си 

18,2 18,6 10,4 
20,2 28,6 11,5 
21,1 1,2 3,2 5,0 21,S 1,4 12,5 
22,1 22,S 13,4 
23,1 23,S 14,0 



Продолженuе табл. 9.4 

Диаметр КОЛЬЦО Канавка Допускаемая 
осевая вала d . d 2 S Ь 1 d 1 Ь 1 нагрузка, кН 

26 24,0 1,2 24,5 1,4 14,50 
28 25,8 26,5 15,7 
29 26,8 27,5 16,6 
30 2;',8 4,0 6,0 1&,5 16,9 
32 -29,S 30,2 21,6 
34- 31,4 32,2 1-- 22,0 
35 32,2 33,0 26,2 
36 33,0 34,0 26,9 
37 34,0 35,0 27,7 
·38 35,0 36,0 28,4 
40 36,5 1,7 5,0 37,5 38,2 
42 38,S 39,5 1,9 39,0 
45 41,5 42,5 42,0 
46 42,5 &,0 43,5 43,0 
48 44,5 45,5 45,0 
50 45,8 47,0 r-- 55,9 
52 47,8 49,!} 58,3 
54 49,8 51,0 60,5 
55 50,8 52,0 61,7 
56 51,8 2,0 6,0 53,0 2,2 62,9 
58 53,8 55,0 65,1 
60 55,8 57,0 67,5 
62 57,8 59,0 69,8 
65 60,8 62,0 1--- 73,3 
68 63,6 2,5 7,0 10,0 65,0 

2,8 
76,7 

70 65,5 67,0 79,0 

прнмер условного обозначения кольца для диаметра отверстия d = 30 мм 
из crалн маркн 65Г с кадмневым покрытием толщиной 15 мв:м, хромн-
роваиным: Кольцо А30 65Г кд 15 хр ГОСТ 139«1-68 

Рвс. 9.16. Способ крепления и регу
ЛВРОIIКII радиаnьио-упориOI'О под--- Рис. 9.1.7. Способ фикeIЩIIII опоры вала 

(коввчсские РOJJJlКОDОДDJllIUIJIICIt по
ставлены BpaCТII_y) 
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9.5. Кольца пружuнные упорные плоские BHYTpeHIВI~ эксцентрические 
и каll8ВЮ1 ДJIII IВIX 

Размеры, мм 

_2- 1 

т ......... ос> ~ 
1\\' f' 1 -

=+if ... .,; 

!I ~!~ \..,. 

~~ 

~HIIMeTp :t':J "' .. Дна- Диаметр Дна- "'о: 
'"~ ~iJ::r; отвер- метр .. o::r; отвер- ме1'р 

стив в канав- = .. Ь- В I стив в канав- 1:: '" Ь В I 
о '" • ~:i ё корпусе кв ~~~ корпусе кн с ....... 

d d} о" d d} о'" 
I::(~ I::(g 

40 42,5 12 78 81,0 112,0 18 
42 44,5 40,42 4,2 

~ 80 &3,5 1-- f--
45 47,5 f-- 82 85,5 118,97 6,1 
46 48,5 1- 85 88,5 1--
47 49,5 88 91,5 125,83 f--
48 50,5 47,23 4,5 14 90 93,5 1--- 2,2 
50 53,0 f-- 92 .95,5 
52 55,0 95 98,5 139,40 2,3 
54 57,0 1,9 ·98 101,5 

-55 58,0 62,91 100 103,5 1-- r--- '20 
56 59,0 102 106 f--
58 61,0 5,1 16 105 109 175,80 
60 63,0 1--- 108 112 2;8 
62 65,0 110 114 1-- 8,5 
65 68,0 74,67 112 116 
68 71,0 115 119 191,34 
70 73,0 f-- 120 124 
72 75,0 86,43 6,1 18 125 129 206,'n 9,7 
75 78,0 130 134 

Примечанив: ~. Толщина кольца S=1,7 длв d=10+15; ·5"=2,0 
для d=75+100; S=2,5 длв d=100+130. 

2. Радиус с~руглений канавки r = 0,2 длв d) от 42,5; r = 0,3 длв 
d) =.103,5 + 134. 

3. Прнмер обознаЧj:НИВ кольца длв отверстив d= 50 мм; 

КОАЪЦО 50 ГОСТ 13943-68 
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9.6. Konьцa пружинные упорные плоские виутренние 
концентрические и канавки дли них 

се 6fJ01:S" 
fJJI,dtt.S8MH 

Размеры, мм 

А-А 

Вариант 
штамnо8кu 

IX 9f1"I:SO 

~d>5'-OOJ1 - ~~ 

11, 

Диаметр 
Кольцо 

отверстии 

d d2 S Ь d( 

40 43,S 12,0 42,S 
42 45,S 44,S 
45 48,S 47,S 
46 49,S 4,0 48,S 
47 50,6 14,0 49,S 
48 51,6 50,S 
50 54,2 53,0 
52 56,2 55,0 
54 58,2 57,0 
55 59,2 1,7 S8,O 
56 60,2 S9.0 
58 62,2 61,1 
60 64,2 S,O 16,0 63,0 
62 66,2 6S,O 
65 69,2 68,0 
68 72,S 71,0 
10 74,S 73,0 
72 76,S 75,0 
75 79,S 78,0 
78 32,S 81,0 
80 85,S 2,0 6,0 18,0 83,S 
82 87,S 85,S 
8S 90,S 20,0 88,S 

~~ 

Ъ, 

Канавп 

Ь( r 

0,2 
1,9 

2,2 

,Допус\tае-

мuосеваи 

иагрузu, 

жН 

39,7 
42,2 
44,4 
44,8 
46,3 
47,3 
59,5 
61,7 
63,S 
6S,2 
blj,2 
68,2 
71,1 
73,3 
76,7 
80,2 
82,6 
84,В 
88,3 
91,7 
109,9 
112,7 
116,7 
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Продолжение табл. 9.6 

Диаметр 
Кольцо Канавка Допускае-

отверстия 
маиосеваи 

d d2 S Ь I d) Ь) r наrрузка, 

кН 

88 93,5 6,0 91,5 2,2 120,7 
90 95,.5 93,5 123,4 
92 97,5 2,0 20,0 95,5 0,2 126,4 
95 100,5 98,5 130,9 
98 103,5 101,5 134,8 

100 105,5 103,5 136,8 

102 108,0 106,0 160,0 
105 lИ,О 109,0 164,0 
108 114,0 112,0 170,2 
110 116,0 2,5 7,0 22,0 114,0 2,8 0,3 172,5 
112 118,0 116,0 175,3 
115 121,5 119,0 180,0 
ЦО 126,5 124,0 187,0 

Пример условноrо обозначении кольца дли диаметра отверстии d = 47 мм 
из стали ,марки 6sr с кадмиевым покрытием толщииой IS мкм, хроми-

рованным: 

Кольцо А 47 65Р кд хр ГОСТ 13941-68 

Рвс. 9.28. Способ крепленви опоры вала (КОВRЧескве ПОЖШИПIIИКII поеТlUlJlены 
враспор) 

~ 9.4. конcrРУИРОВАНИЕ ОПОРНЫХ УЗЛОВ 
РЕДУКТОРОВ 

В цилиндрических прямозубых передачах нет постоян
ных осевых усилий, однако они могут возникнуть' случайно. 
В связи с этим рекомендуется одну из опор в узле фиксиро
вать. В редукторах с ццлиндрическими косозубыми колесами 
действует постоянная осевая нагрузка возрастающая при увели-
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Рве. 9.29. IIлatIающиi вал-шестерни (шеВРOlIНОГО редуктора) 

чении угла наклона зубьев. Радиальные однорядные под
шипники следует выбирать в тех случаях, когда осевая нагрузка 

F. составляет менее 0,35F,[ (F,[ - суммарная радиальная 
реакция). 

В передачах с шевронными колесами или, сдвоенными 

косозубыми, образующими шеврон, осевые усилия оц:утствуют. 
<>днако из-за неточности изготовления и сборки в зацепление 
может входить только один шеврон; при этом в нем возникает 

осевая сила, которая стремится переместить вал-шестерню 

вдоль оси. В связи с этим один из валов (обычно вход
ной - быстроходный) делают плавающим; он самоус:rанавли
вается по колесу более тихоходного вала (рис. 9.29). 

Для удобства сборки и регулировки ведущие валы и под-' 

шипники конических редукторов обычно монтируют в стаканах; 
конические роликоподшипники обеспечивают большую ж~
кость, чем шарикоподшнпники, но потери на трение в них в 

3-4 раза выше, чем в шарикоподшипниках. Для валов 
червячных редукторов при межосевом расстоянии aw ~ 180 мм 
целесообразно червяк устанавливать на два радиаль
но-упорных подшипника с ос = 26 + 360, а другую опору 
выполнять плавающей (см. рис. 9.12, 9.13). Валы червя:чных 
колес следует монтировать на радиально-упорных шариковых 

или конических роликоподшипниках с углом контакта 

ос = 12 + 170. 
Конструкция стаканов дана на рис. 9.30; материал -серый 

чугун (СЧ 15). 
Соотношения размеров стаканов: h ~O.lD; h1 ~h; h2 ~ 1,2h; 

е = d.; f = (1,0 + 1,2)dB ; Б ~ h - (1 + 1,5) мм, D2 = D1 + (4 + 
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В, 04:: 
~ '-1+-

r---:-- ... ... .... t-~ 
~ 

)?,~ ~ 'l//. 

h, 

8, ~ 

- --
Рис. 9.30. Стакан 

.) 

Рве. 9.32. KpыllJКll сквозные: 
11 - для h < 15 мм'; б - h > 15 мм 

, . 
J>ие. 9.33. Крыпвси 38ICJ111ДRые: 

11 - r лух'ая; б - сквозная 

",,'" 

а) 1) 

Рис. 9.31. Крышки глухие: 
а - с удлиненным бортом; б - с 

бортом h < 15 мм 

+ 4,5)d.; В1 ~ 1,2В; В'}. ~ (1,3 + 1,5)В; В - ширина кольца по.ц
шипнmcа; dB = 6 + 12 мм (~0,1D). Число винтов от 4 (при 
D Е:; 80 Mtd) до 6 при (D > 80 мм). 

Толщину стенки стакана h принимают в зависимости от 
диаметра D отверстия стакана по следующим зависимост~: 

D, мм " . .' • До 52 Св. 52 до 80 Св. 80 до 120 Св. p~ 49 170 
"', мм • • • • 4-5 6-8 8-10 '10-12,5: 

Конструкции прижимных глухих крышек показаны на 

'рис. 9.31. Конструкция сквозных крышек (с отверстиями) дана 
на рис. 9.32. 

В корпусах редукторов с горизонтальным разъемом пред

почтительны врезные крышки (рис. 9.33): S ~ 8 + 12 мм; для 
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9.7. Размеры канавок в валах, мм 

11 Ь 

-~~ 

rn 
R ' 45" 
~ 

'It ~1 !) 

'-
----т 

d dl Ь R Яl 

Св. 10 до 50 d-0,5 3 1 0,5 
Св. 50 до 100 d-l 5 1,5 0,5 

9.8. Размеры канавок в отверстиих корпусов, мм 

~ k~ 
) t.:.:. 

'" 
!. ..r 

L -'-'-

D th ь R Яl 

Св. 10 до 50 D+O,5 3 1 0,5 
Св. 50 до 100 D+0,5 5 1,5 0,5 
Св. 100 D-fl 8 2 1,0 

9.9. Шероховатость uосадочных поверхностей вало. 
в OTвepcтвi корпусов 

класс 
Яа, МJ:M, дЛИ воминальвыlt 

Поса~очвые DО&ерltности точности диаметров, мм 

подшипнн\tов 
до 80 более 80 до soo 

Валов и отверстий КОРПУ- О 1,25 2,5 
сов 6 и 5 0,63 1,25 
ТОРЦОВ запяечиков О 2,5 1,25 
Валов И'КОРПУСОВ 6 И 5 1,25 1,25 



Do = 50 + 150 мм I):::z 5 + 7 мм; е = (0,9 + 1,0)0; Do - диаметр 
отверстия под подшипник. 

Для выхода шлифовальных :кругов на валах и в корпусах 
рядом с заплечиками делают канавки (табл. 9.7, 9.8), однако 
они ослабляют вал, вызывая концентрацию напряжений, 
поэтому их можно выполнять только в валах, имеющих 

большой запас прочности. В тяжело нагруженных валах целе
сообразнее делать галтели. 

Шероховатость посадочных мест назначают по табл. 9.9. 

§ 9.5. КЛАССЫ ТОЧНОСТИ И ПОСАДКИ 
ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

ГОСТ 520 - 71 устанавливает пять классов точности под
шипников качения, обозначаемых в порядке повышения точ
ности: О; 6; 5; 4; 2. 

Подшипники высоких классов точности (5, 4, 2) относи
тельно дороги. Например, подшипник 2-го :класса приблизи
тельно в 10 раз дороже аналогичного подшипника ()...го класса. 

Допуски на наружные и внутренние кольца зависят от типа 

подшипника, его размеров и :класса точности. 

'" • 

L-__ ~В~аА ____ ~L-__ 

Ли1/ dUfl!lcKo6 
am6~pcmии 6 Kopn!lcax dлll 

CQI!i/uHI!HUII их С IIIJ4ЩUIIIШ-
кани качеNU,1I 

nон, 6ongcKI16 laлоl ilA. 
CI1I!iIиНl!Hи. их с мВ
шuлнuками ка_ени. 

Рвс. 9.34. Схема расположеНИII полей допусков на BНYTpeBBBiI в ввеШННIl два
метры подшипников качеНИII (на вал и корпус), 
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Расположение полей допусков колец ПОДШШIников показано 

на рис. 9.34 (по ГОСТ 520 -71). 
Посадку наружного кольца в корпус или стакан вьшол

няют в системе вала. 

Посадку внутреннего кольца подшипника на вал осу

ществляют по системе отверстия, поле допуска на диаметр 

отrерстия внутреннего кольца подшипника расположено не в 

тело кольца, как :)то имеет место для / основного отверстия, 
а «в воздух». 

Сопряжение наружного кольца подшипника с отверстием 

корпуса или стакана выполняется обычно по переходным 

посадкам, обеспечивающим весьма малые натяги или меболь
шие зазоры, позволяющие кольцу при работе несколько 
проворачиваться относительно своего посадочного места. Это 
обеспечивает прп местном нагружении более равномерный' из
нос беговых дорожек, так как под место действия силы 

будут попадать все новые участки кольца. Посадку подшипни
ков выбирают так, чтобы кольцо, сопрягаемое с вращающейся 
деталью, имело натяг (неподвижное соединение), а другое кольцо, 
сопрягаемое с неподвижной деталью, - небольшой зазор (про
скальзывание). 

Различают следующие виды нагружения колец: местное, 

циркуляционное и колебательное. 
При местном нагружении результирующая радиальная 

нагрузка постоянно воспринимается лишь ограниченным участ

ком дорожки и передается соответствующему участку посадоч

ной поверхности вала или корпуса. Такой вид нагружения 

имеет место при постоянном направлении вектора Fr1 , при

ложенного к неподвижному кольцу подшишшка, или при враще

нии вектора силы Fц вместе с кольцом подшипника в 

одном направлении с одинаковой угловой скоростью. 

При ЦUРКУЛЯlJuоmlOМ нагружении результирующая радиаль
ная нагрузка последовательно воспринимается всей окруж

ностью дорожки качения If передается также последовательно 

на всю окружность посадочной поверхности вала или корпуса. 

Такое нагружение наблюдается, когда кольцо вращается от
носительно постоянной по направлению радиальной нагрузки 

или когда направление нагрузки изменяется (вращающаяся 

нагрузка) по отношению к неподвижному кольцу. 
При колебательном нагружении H~ подшипник совместно 

действуют нагрузка F ,1, постоянная по п~правлениIO, и вра
щающаяся нагрузка F'2' причем равнодействующая этих HlirPY
зок не совершает полного оборота, а колеблется HIi опре
деленном участке невращающегося кольца (на некоторый угол) 
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9.10. ПосаДЫ11 радиадьных шарнко- и РОЛИКОПОДШИПЮIКОВ классов О и 6 

Поля допусков 

валов отверстий 
Нагружение кольца 

При нагружении 

внутреннего кольца наружного кольца 

Местное j s6, 116, g6, fб Js6, J,7, lП 

Циркуляционное k6, 1116, 116, j s6 Jv'7, М7, к7 

Колебательное т6, k6, j s6 К7, Js7, Н6 

9.11. Посадки радиаЛЬНО-УПОРIlЫХ ша РЮШ- и РОЛlIКОIIОДШНПIlИIЩВ 

Регу ЛИРУС~lOе Нерегулируемое 

кольцо кольцо 

Вид нагружения колец Поля допусков 

валов 
отверстий 

валов 
отверстий 

корпусов корпусов 

Циркуляционное j s6, h6 J.7 n6, т6, т, М7, 
k6, j s6 К7, J.7 

Кольцо перемеща- 17, 
ется по посадочной g6, lП - -

Мест- поверхности /16 • 
ное 

Кольцо не переме- j s6, М7, Ю, jЛ h6 АП, Ю, 

щается по посадоч- h6 lП lП 

ной поверхности 

9.12. Подuшпники шариковые и роликовые радиаДЫfЫе 
и шариковые радиаЛЫЮ-УПОРllые, КОJlьца ВltyтреНllИе 

Класс О Класс 6 

Интервалы номинальных Предельные отклонения, МК:М, отверстия 

диаметров внутреннсго кольца 

нижнее верхнее нижнее верхнее 

Св. 10 до 18 -8 -7 
» 18 » 30 -10 -8 
» 30 » 50 -12 

О 
-10 

О » 50 » 80 -15 -12 
» 80 » 120 -20 -15 
» 120 » 180 -25 -18 



9.13. ПОДШИПННКН шарнковые Н ролнковые радиалыlыe 
Н шариковые радиально-упорные, кольца наружные 

Класс О Класс 6 
Интервалы 1I0}lинальных 

Предельные отклонения, мкм, 
Д){аметров 

наружного кольца 

нижнее верхнее нижнее верхнее 

Св. 18 до 30 -9 -8 
» 30 » 50 -11 -9 
» 50 » 80 -13 -11 
» 80 » 120 -15 О -13 О 
» 120 » 150 -18 -15 
» 150 » 180 -25 -18 
» 180 » 250 -30 -20 

Рекомендации по назначению посадок подшипников даны в 

табл. 9.10, 9.11. Предельные отклонения внутреннего и наружного 
колец шариковых и роликовых подшипников (классов точности 
О и 6) даны в табл. 9.12, 9.13. 

§ 9.6. СМАЗЫВАНИЕ И УПЛОТНЕНИЕ 
ПОДШИПНИКОВЫХ УЗЛОВ 

Для смазывания подшипников применяют пластичные и жид
кие нефтяные смазочные материалы (табл. 9.14, 9.15). Требуе
мую вязкость масла можно определить по номограмме 

9.14. Пластичные смазочные материалы 

llаименование Температура 
Темпера-

ГОСТ 
тура кап-

и марка смазки эксплуатации, ос лепаде-

ния, ос 

Гвдратнроваввые кальциевые солидолы 

Солидол синтетический 4366-76 От -20 до +65 85-105 
(солидол с) 
Пресс-солидол С 4366-76 Or -30 до +50 85-95 
Солидолы жировые, 1033-79 От -25 до +65 75 
пресс-солидол 

Многоцелевые 

Литол-24 

I 
21150-75 IOT -40 до +1301 180 
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Наименоваиие 
н марка смаЗDl гост 

Продолженuе mлбл. 9.14 

Температура эк
ClIлуатации, ос 

Темпера
тура кап

лenаде

НИ., ос 

Морозостойкве (ТУГОПJJавкие) 

ЦИАТИМ-201 
ЦИАТИМ-203 

I 
6267-74 IOr -60 до +901 175 
8773-73 or -50 до +90 150 

Натриевые и иатриевО-К8JJЬQиевые 

~онсталины жировые I 1957-73 1 or -20 до 120 1130-150 
УТ-I 

JlllтвeBыe 

виии ИП-242 20421-75 or -40 до + 100 170-205 
ЭШ-176, марка А ТУ 38 10196- or -25 до 100 170-200 

-76 

Термостойкие (КОМПJIeксиые каJJьциевые) 

ЦИАТИМ-221С fY 38_1~зI419-1 or -60 до 180 1203-207 

Вакуумные автифрикциовиые 

виии ИП-274 I 19337-73 IOr -80 до 1601190-200 

9.15. Жидкие смаэочllыe матери8JJЫ 

ВВЗКОСТЬ, Темпера-

Наименование 
10-6 м2/с тура,. ос 

И обозначение масла 
ГОСТ 

прн прн вcnы· заТ-

50 ос 100 ос mm вердо-

вани. 

-
Иидустриаш.ные: 

И-8А 6-8 130 -20 
И-l2А 10-14 165 -30 
И-20А 17-23 180 -15 
И-25А 20799-75 24-27 - 180 -15 
И-30А 28-30 190 -15 
И-40А 35-45 '200 -15 
И-50А 47-55 200 -20 
И-70А 65-75 200 -10 



Продолженuе nшб.l. 9.15 

Вязкость, Темпера-

Наименование 
10-6 м2/с тура, ·С 

ГОСТ 
и обозначение масла зат-

при ПрИ аспы-
верде-

50·С lOO·C Ш!(И 
ваНИII 

Авиационные: 
МС-14 14 200 -30 
МС-20С 21743-76 - 20 250 -18 
МК-22 22 230 -14 
М:C-2~ 20,5 200 -18 

I 
турбинное: 

22 32-74 22-23 - 180 -15 
30 28-32 180 -10 
46 44-48 195 -10 
57 55-59 195 -

П-28 (для проr<атныx 6480-78 - 26-30 285 -10 
станов) 

rрансмиссионное - - 8 200 -25 
Автомобильное: 
для коробок передач - - 20-32 - -20 
для гипоидныx пере- - - 14 - -25 
дач 

Цилиндровое 38 6411-76 - 38-44 300 -17 
Цилиндровое 52 6411-76 - 44-59 310 -5 

(рис. 9.35): через точку пересечения вертикальной линии, соот
ветствующей внутреннему диаметру подшипника d, с наклонной 
(соответствующей данной частоте вращения n) провести горизон
таль (вправо или влево) до пересе'lения с вертикалью, 
которая соответствует рабочей температуре t. Через эту точку 
пересечения про водят наклонную прямую параллелъно линиям 

частот вращения. Пересечение этой наклонной с вертикальной 
линией номограммы, соответствующей температуре 50 ОС, на 
которой нанесены величины кинематической вязкости в м2/с 
при t = 50 ~C, определяет рекомендуемую вязкость. Например, 
Р8ДИЗЛЬНЫЙ однорядный шарикоподшипник. (d = 60 мм при 
n = 1000 об/мин и t = 75 ОС) рекомендуется смазывать маслом, 
имеющим вязкость 42 мм2/с при t = 50 ОС. В редукторах 
применяют следующие методы смазывания подшипниковых 

узлов: погружением подшипника в масляную ванну (рис. 9.36); 
фитилем (рис. 9.37), разбрызгиванием (картерная), под давлением 
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(циркуляционная); масляным туманом (распылением). Масляную 
ванну применяют при dcpn < 200·103 мм·об/мин для горизон
тальных валов, когда подшипник изолирован от общей системы 
смазки. Масло заливается в корпус через масленку, верхний 

уровень которой расположен по заданному уровню масла в 

корпусе. 

Смазывание с помощью фитилей (рис. 9.37) применяют для 
горизонтальных и вертикальных валов при dcpn ~ 
~ 60· 103 ММ· об/мин. Смазывание разбрызгиванием применяют, 
когда подшипники установлены в корпусах, не изолированных 

от общей системы смазки узла. Вращающиеся детали (зубча
тые колеса, диски и пр.), соприкасаясь с маслом, залитым в 
картер, при вращении разбрызгивают масло, которое попадает 

на тела качения и беговые дорожки колец подшипников. 
Для защиты подшипников от обильных струй масла (которые 

создают быстроходные косозубые шестерни или червяки) и 
от попадания в них продуктов износа ставят защитные шайбы 
(рис. 9.38). 

Смазывание под давлением через форсунки применяют для 
редукторов, работающих продолжительное время без перерывов, 
а также для опор высокоскоростных передач, в которых не

обходимо обеспечить интенсивный отвод теплоты. 
Смазывание масляным туманом применяют для высокоско

POCTHqIX легконагруженных подшипников. С помощью спе
циальньn распылителей под давлением в узел подается струя 

воздуха. которая увлекает частицы масла. Этот метод позволяет 

маслу проникнуть в подшипники, расположенные в трудно

доступных местах, создает проточное смазывание при мини

мальном расходе масла, обеспечивает хорошее охлаждение 
подшипника, а давление пред<драняет узел от загрязнения. 

Рис. 9.38. ПОДШИПНИКИ е .маелоотража
тельными кольками 

Рис. 9.39. Мазеудерживающее КОЛЬЦО 
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Пластичные смазочные материалы применяют в узлах при 

dcpn < 300· 103 мм· об/мин, когда окружающая среда содержит 
вредные примеси или температура узла резко изменяется. 

Предельная температура узла должна быть не менее, чем 
на 20 ос ниже температуры каплепадения. Для отделения 

узла от общей смазочной системы применяют мазеудер

живающие кольца (рис. 9.39), sращающиеся вместе с валрм; 
кольцо имеет от двух до четырех канавок; зазор между 

кольцом и корпусом (стаканом) 0,1-0,3 мм. Кольцо должно 
быть установлено так, чтобы его торец выходил за стенку 
корпуса (стакана) на 1-2 мм (рис. 9.40). 

В условиях высокого вакуума, интенсивного ионизирующе

го излучения, высоких и низких температур, газовых и 

агрессивных сред применяют твердые смазочные материалы: 

дисульфид молибдена, фторопласт, графит; их наносят тонким 
слоем на трущиеся поверхности. 

Уплотняющие устройства по принципу действия разделяют 

на контактные (манжетные), лабиринтные и щелевые; центро
бежные и комбинированные. 

Манжетные уплотнения (табл. 9.16) разделяют на два основ
ных типа: тип 1 применяют при скорости скольжения 

v ~ 20 м/с; тип 11 (с пыльником) применяют при 
v ~ 15 м/с. Поверхность вала под уплотнением должна быть 
закаленной до твердости HRC 40, иметь шероховатость 
Ra ~ 0,32 мкм, а для отверстия Ra = 2,5 мкм. Допуск вала 
под уплоmение должен соответствовать hll. 

Для извлечения манжет в крышках делают 2 - 3 отверстия. 
, Ресурс манжет - до 5000 ч; они надежно работают как 

при пластичных, так и при жидких смазочных материалах 

при перепадах температур от - 450 до + 150 ос. 

Рие. 9.40. Узел ПОДШНDвика е ое-, 
иольюваnнeм маетнчного емазоч

ного мптеркала 

Рис. 9.41. Узел ПОДDIНпннка е 
манжетным уплотненнем (откры

тые) 



9.16. Мавжеты резиновые армироваавые (410 rocr 8VS1-79) 

Размеры, мм 

Тал/ Тал// 
~ЛЫЛIINUIМН 

d 

10; 11 
12; 13; 14 

15; 16 
17 

18; 19 

20; 21; 22 
24 
2S 
26 

30; 32 
35; 36; 38 

40 
42 
45 

48; 50 
52 

55; 56; 58 
60 

63; 65 
70; 71 

75 
80 
85 

90; 95 
100 
105 

D 

26 -
28 
30 7 
32 
35 

40 
41 
42 
45 
52 
58 10 14 
60 
62 
65 
70 
75 

80 
85 
90 
95 

100 
105 12 16 
110 
120 
125 
130-

На рис. 9.41 показана установка открытой манжеты, 
рекомендуемая только при давлении внутри узла, близком к 
атмосферному. При высоком давлении в узле следует 

применять закрытые уплотнения (рис. 9.42), так как они не 
выдавливаются из крышки. 

При работе узла в особо пыльной среде ставят двой
ные уплотнения (рис. 9.43, а) или двухкромочные манжеты. 
с пыльником (рис. 9.43, б). 

Лабиринтные уплотнения применяют при любых скоростях. 
Осевое уплотнение для разъемных корпусов показано на 
рис. 9.44; радиальное - на рис. 9.45 и щелевое - на рис. 9.46. 
Зазоры заполняют пластичным смазочным материалом, темпе-



Рве. 9.42. Узел ПОДПIИНlIIIICа с 
манжетным унлотнением (за

крытые) 

Рве. 9.45. Ла6ирввтное (раднвльJНIC) 
уплотнение 

Рвс. 9.43. Способы установкв мао
жетпых )'Плотвенвй 

Рвс. 9.44. Лабиринтное (осевое) унлот
не_е 

РвС. 9.46. Щелевое YDJlOТвeJllle 

ратура кanлепадеНИ}I ЖОl'орого должна быть выше темпера
туры узла. Размеры канавок и зазоры лабиринтных и 
щелевых уплотнений даны 8 табл. 9.17. Одна из конструкций 

9.17. Размеры Jlабиривтвыx • щелевых уплотнений, мм 
(СМ. ~c. 9,45 • 9.46) 

d вала е /1 12 1 11 

l'O-45 0,2 1 1,5 4,5 3 
50-75 0,3 125 2,5 ~,5 3 
30-110 0,4 3 4 

110 

r 

1,5 
2 
2 



P1Ic. 9.47. Комбинированные УПJlОТllениа 

• 

Рвс. 9.48. УПJlотиetRlе центробежного типа 

узла подшипника с комбинирован~ 
ным уплотнением представлена на 

рис. 9.47. 
Уплотнения центробежного типа показаны на рис. 9.48: 

масло, попадающее на вращающиеся детали, отбрасывается 
центробежной силой обратно в подшипник. 

§ 9.7. ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

Основные критерии работоспособности подшипника каче
ния - его динамическая и статическая грузоподъемность. 

Метод подбора подшипников по динамической грузо
подъемности применяют в случаях, .когда частота вращения 
кольца n > 1 об/мин. При n = 1 + 10 об/мин в расчerах 
следует принимать n = 10 об/мин. Подбор подшипников по 
статической грузоподъемности здесь не раосматривается (см. 
[16]). 

Номинальная долговечность (ресурс) подшипника в миллио
нах оборотов 

(9.1) 

где С - динамическая грузоподъемность по каталогу; р
ЭКIs'ивалентная нагрузка; р - показатель степени: для шарико

подшипников р = 3; для роликоподшипников р = Н)/3. 
Номинальная долговечность в часах 

L" = 10
6
L = 106 (С)' 6Оп 6Оn Р . (9.2) 
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При расчетах следует строго следить за тем, чтобы в 

формулах С и Р были выражены в одних и тех же единицах. 
Для однорядных и двухрядных сферических радиальных 

шарикоподшипников, однорядных радиально-упорных шарико

-и роликоподшипников эквивалентная нагрузка 

при :; > е Р = (XVF, + YF..)КБКт ; (9.3) , 

(9.4) 

где V- коэффициент; при вращении внутреннего кольца V= 1, 
при вращении наружного - V = 1,2; Р, - радиа.iIьная нагрузка; 
F. - осевая. 

Значения Х и У см. в табл. 9.18 и табл. П4 приложения. 
Значения Кб - в табл. 9.19; значения КТ - в табл. 9.20. 
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~ 
СО 

0,014 
0,028 
0,056 
0,084 
0,11 
0,17 
0,28 
0,42 
0,56 

9.18. Зиачении Х и У ДЛИ подшипников 
РадuаJlьные од/Юрядные и двухрядные 

~<.e ~;;'e 
VF, VF, 

Х у Х у 

2,30 
1,99 
1,71 
1,55 

1 О 0,56 1,45 
1,31 
1,15 
1,04 
1,00 

РадиQJIь/Ю-уnорные конические и paдиQJIbHble 
самоусmанавJluвQlOщuеся РОJlикоnодшuпни1CU 

Однорядные -Двухрядные 

~"e ~"'e ~<.e ~;;'e 
VF, VF, F, VF, 

Х У Х У Х У Х У 

1 О 0,4 O,4ctgcx 1 0,45ctgcx 0,67 0,67ctgcx 

е 

0,19 
0,22 
0,26 
0,28 
0,30 
0,34 
0,38 
0,42 
0,44 

е 

1,5tg сх 



ПРОООlIЖенuе табл. '.18 

Однорядные ДBYXPJIДныe 

сх· tF" ~<e ~>e ~<e ~>e 
е 

СО VF, VF, VF, VF, 

Х У Х J -у х 1 у х у 

РадuаАыю-уnорн~е шарu/(оnoдшunнuкu 

0,014 1,81 2,08 2,94 0,30 
0,029 1,62 1,84 2,63 0,34 
0,057 1,46 1,60 2,37 0,37 
0,086 1,34 1,52 2,18 0,41 

12 (),11 1 О 0,45 _1,22 1 1,39 0,74 1,98 0,45 
0,17 1,13 1,30 1,84 0,48 
0,29 1,04 1,20 1,69 0,52 
0,43 1,01 1,16 1,64 0,54 
0,57 1,00 1,16 1,62 0,54 

0,015 1,47 1,65 2,39 0,38 
0,029 1,40 1,57 '2,28 0,40 
0,058 1,30 1,46 2,11 0,43 
0,087 1,23 1,38 2,00 0,46 

15 0,12 1 О 0,44 1,19 1 1,34 0,72 1,93 0,47 
0,17 1,12 1,26 1,82 0,50 
0,29 1,02 1,14 1,66 0.55 
0,44 1,00 1,12 1,63 0,56 
0,58 1,00 1,12 1,63 0,56 

18, 0,43 1,00 0,02 0,70 1,63 0,57 
19, 0,92 
20 
24, 
25, 

0,41 0,87 0,67 1,44 0,68 

26 
30 

35,36 1 О 0,39 0,76 1 0,78 0,63 1,24 0,80 
40 0,37 0,66 0,66 0,60 1,07 0,95 

0,35 0,57 0.55 0,57 0,93 1,14 

При м е ч а и и е. i - число PJlДOB тел качеиия. 
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9.19. ЗначеlВlе коэффнциента Кб 

Нагрузка 
на подшипник 

Спокойная без толчков 

Легкие толчки, кратковре

менные перегрузки до 125 % 
номинальной (расчетной) на
грузки 

Умеренные толчки, вибра

ционная нагрузка, кратко

временная перегрузка до 

150 % номинальной (расчет
ной) нагрузки 

То же, в условиях повы
шенной надежности 

Нагрузки со значительными 
толчками и вибрацией, крат
ковременные перегрузки до 

200 % номинальной (расчет
ной) нагрузки 

Нагрузки с сильными уда

рами, кратковременные пе

регрузки до 300 % номи
нальной (расчетной) нагруз
ки 

1,0 

Примеры 
использованич 

Ролики ленточных конвейе

ров 

1,0-1,2 Прецизионные зубчатые пе-
редачи, металлорежушие 

станки (кроме строгальных и 
долбежных), блоки, электро
двигатели малой и средней 

мошности, легкие вентилято

ры и воздуходувки 

1,3 -1,S Буксы рельсового подвижно
ro состава, зубчатые переда
чи 7-й и 8-й степеней тОч-. 
ности, редукторы всех кон

струкций, винтовые конвейе
ры 

1,5-1,8 Центрифуги, мошные элект
рические машины, энергети

ческое оборудование 

1,8-2,5 Зубчатые передачи 9-й сте
пени точности, дробилки и 
копры, КРИВОШИПRо-шатун

ные механизмы, валки про

катных стаиов, мощные веи

тиляторы и эксгаустеры 

2,5-3,0 Тяжелые ковочные машины, 
лесопильные рамы, рабочие 
рольга~ у крупносортных 

станов, блюмингов и сля

бингов 

9.20. Значение коэффициеtпa КТ 

Рабочая температура 125 150 175 200 225 250 350 
подшипника, ос 

Температурный 1,05 1,10 1,15 1,25 1,35 1,40 1,45 
1C0эффициент КТ 
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Эквивалентная нагрузка для однорядных и двухрядных 

подшипников с короткими цилиндрическими роликами (без 
бортов на наружном или внутреннем кольцах) 

р = F,VКБКт. (9.5) 

Эквивалентная нагрузка для упорных подшипников (шари
ковых и роликовых) 

(9.6) 

Для р'аДиально-упорных шарикоподшипников с номиналь

ным углом контакта or; = 150 и конических роликоподшипников 
коэффициенты радиальной (Х) и осевой (У) нагрузки выбирают 

в зависимости от отношения Fa/VF" коэффициента осевого 
нагружения е и угла контакта or;. Величины Х и У для ра
диальных и радиально-упорных шарикоподшипников с углом 

or; < 150 выбирают по величине отношения осевой нагрузки к 
его статической груЗоподъемности: Fa/Co• При выборе У сле
дует применять линейную интерполяцию. 

При подборе радиальных и радиально-упорных шарико
подшипников, а также конических роликовых подшипников 

необходимо учитывать, что осевая нагрузка не оказывает 
влияния на величину эквивалентной нагрузки до тех пор, 

пока значение Fa/VF, не превысит определенной величины е 
(значение е выбирают по таблицам или формулам). 

Учитывая указанное выше, в формуле для определения 
эквивалентной нагрузки при Fa/VF, < е следует принимать 
у=о. 

Для шариковых радиально-упорных подшипников с углом 
контакта or; = 120 величину е определяют по формуле 

1 F, gC1,144 
1ge= 40729 (9.7) , 

Для тех же ПОДШIШНИКОВ С углом контакта or; = 15? 

19 ~' 1,766 
1ge = 70363 , (9.8) 

Для подшипников с углами контакта or; < 180 величину е 
можно также определить из графика (рис. 9.49). При подборе 
двухрядных радиально-упорных шариковых или конических 

роликовых подшипников надо иметь в виду, что даже не

большие осевые усилия влияют на величину эквивалентной 
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Рис. 9.49. Графlll~ ДЩI Oп)lJ!ДeJJe8ВB 
е в заВИСИМОСТl1 ,ОТ Fr/Co и ot 

нагрузки. Следует учиты
вать, что при расчете дина

мической грузоподъемности 
и эквивалентной динамичес
кой нагрузки узла, состояще-
го из сдвоенных радиально

упорных подшипников, установленных узкими или широкими 

торцами наружных колец друг к другу, пару одинаковых под

шипнИI<ОВ рассматривают как ОДIШ двухрядный раднально

упорный подшипник. 

Сдвоенные радиально-упорные шариковые или конические 
роликовые подшипники при отношении Fa/F, < е рассчитывают 
как двухрядные. 

Если Fa/F, > г, то в двухрядных подшипниках будет рабо
тать только один ряд тел качения, и величину динами

ческой грузоподъемности следует принимать такой же, как 
для однорядного подшипника. 

. В радиально-упорных подшипниках при действии на них 
радиальных нагрузок вОзникают осевые составляющие S, опре
деляемые по формулам: 

S = 0,83eF, } - ДЛЯ конических роликоподшипников, 
- (9.9) 

S = eF,' - для радиальНО-УПОРJlЫХ шарикоподшип-
ников. 

Осевые нагрузки, действующие на радиально-упорные кони
ческие подшипники, определяют с учетом схемы действия 
внешних усилий в зависимости от относительного располо

жения подшипников (рис. 9.50). Если радиально-упорные 

1 8 11 1 

F ' ~' IFr 

"1 ~ 
Ir,. f a~, '" .. , 

е,,, у. 'd{n ~F.r !Fr .t:. '" "1 
F. '., 

1 ' " .. , ~ l Fd 

о) 1) 

Рис. 9.50. Схема дeiieтвив свл В радиальао-упориwx DОДJIIIIDИИках, уставоалеввых: 
Q - враспор; 6 - врастяжку 
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подшипники установлены по концам вала враспор или врастяж

ку, то результирующие осевые нагрузки Ka~дoгo подшипника 

определяют с учетом действия внешней осевой нагрузки 
(осевое усилие червяка, осевые усилия косозубых или кони
ческих зубчатых колес и пр.); должны быть учтены осе
вые составляющие от радикальных нагрузок, действующие на 

каждый подшипник. 
Результирующие осевые нагрузки подшипников определяют 

по табл. 9.21. Ориентировочные рекомендации по выбору 
подшипников даны в табл. 9.22. 

9.21. Формулы ДJIИ расчета осевых нагрузок 

t: 
Осевые 1: Условия иагружения 

~ 
нагрузки 

1 SI ~ Sп; I ::s. · :I~ 
FaI= SI 

Fa ~O 1"0 

5а • 2 SI .. Sп; Fап= SI+Fa 
Fa ~ Sп - SI 

3 SI <: Sп; 
I F" ~ I $1 

·1 
FaI= Sп -Fa 

Fa " Sп - SI Fап = SII 
$.IE 

9.22. Рекомендации по выбору радиально-упорных 
lDарикопоДUDDlНИКОВ 

ОтношС> Осевая со-
ине Конструктив-

ставляющая 

..!Е... ное обозна-
радиальной Примечаllие 

F,I 
чение и угол 

нагрузки S в 
контакта 

долях от F, 1 

0,35-0,8 36000; 0,3F,I Допустимо использование особо 
IX= 120 легкой и сверхлегкой серий 

0.81-1,2 46000; 0,6FrI При весьма высоких скоростях 

IX= 260 легкая серия предпочтительнее 

Св. 1,2 66000; 0,9F,I Для высоких скоростей подшип-
IX= 360 ник с данным углом контакта 

непригоден 

Fa При м е ч а н и е. При -- < 0,35 при меняют одиорядиые радиальные 
F,I 

шариковые подшипники. 
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При оnpeделении осевых нагрузок двухрядных (сдвоенных) 
радиально-упорных ПОДШИnНИКО!J осевые составляющие S не 
учитывают. 

В радиально-упорных подшипниках радиальные реакции 
считаются приложенными к валу в точках пересечения нор

малей, проведенных к серединам контактных площадок. Рас
стояние а (см. рис. 9.17 и 9.20) между этой точкой и торцом 
подшипника для однорядных радиально-упорных шарикопод

шипников 

а = 0,5 (В + (d ~ В) tgcx ); (9.10) 

для однорядных роликовых конических ПОДЦIипников 

т (d + D)e 
а=2"+ 6 . (9.11) 

Если в двухрядных радиально-упорных подшипниках ра
ботают оба ряда тел качения, то считают, что радиальная 
реакция приложена посередине подшипника. Если же работает 
только один ряд, то радиальные реакции, как и для одноряд

ных подшипников, смещаются на расстояние 

(3В (d + D) ) 
а = 0,5 т+ 2 tgcx, 

для ДВУХРядНых коничес~их роликоподшипников 

3Т (d + D)e-
а= 4+ 6 . 

(9.12) 

Величины В, d, Т, сх, е выбирают из таблиц приложения. 
Подшипники, воспринимающие нагрузку внеподвижном 

состоянии или при n < 1 об/мин, подбирают по статической 
грузоподъемности СО и по эквивалентной статической нагрузке 
Ро так. чтобы Ро:Е:; со. для радиальных и радиально-упорных 
шарико- и роликоподшипников Р о определяют как наибольшее 
значение из двух формул: 

РО = KoF, + YoF.; } 
РО = F,. 

(9.13) 

для радиальных роликоП(~дшипников с коротк~ми ци,линд

ричесКИМИ роликами РО = F,. 
Значения коэффициентов Ко. УО даны в табл. 9.23. 
Подшипники ДЛЯ переменных режимов Рiiботы подбирают 

по эквивалентной нагрузке и условной частоте вращения. Если 
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9.23. ЗначеШlа "оэффициентов радиальиой Х о R осевой УО наrруэOlC 

Однорядные Двухрядные 
Тип подшипники подшипннки 

ПОДlllипника 

ХО Уо ХО Уо 

llIарикоподшипники радиальные 0,6 0,5 0,6 0,5 

rпарикопо~ипники радиаль-
но-упорные с (ХО: 

18 0,43 0,86 
19 0,43 0,86 
20 0,42 0,84 
25 0,38 0,76 
26 0,5 0,37 1 0,74 
30 0,33 0,66 
35 0,29 0,58 
36 0,28 0,56 
40 0,26 0,52 

rпарикопо~ипники самоус- 0,5 0,22ctg (х 1 O,44ctg (х 
танавливающиеся и ролико-

по~ипники самоустанавли-. 

вающиеся и коничес:кие 

Примечание. Для пары одннаковых однорядных радна.льно-упор-

ных ПОДlllипников, установлеииых узкими или широкими торцами ко-

лец друг к другу, следует при менять те же значения коэффициентов 
ХО и У& ЧТО И ддя одного двухрядного. ДЛЯ I1JJУХ и БОJlее одн-

наковых однорядных радиально-упорных шарикопоДlllИПНИКОВ. устаиовлен-

ных последовательно (по схеме «таНДем»), следует применять те же 

значения коэффициентов Х& У& что И ддя одного такого же под-

шипника. 

нагрузка меняется по линейному закону от Р min до Р тах (iIpи 
nостояннои частоте вращения), то эквивалентная нагрузка· 

Р = P min + 2Ртах 
3. • (914) 

Если нагрузка и частота вращения изменяются по более 
сложным законам, то ·эквивалентная: нагрузка 

3 

Р = VP~Ll + P~~ + Р~Lз + ... + P~L" 
L ' 

(9.15) 
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где Р 1 , .Pz, Рэ, ... ,Р. - постоянные нагрузки, действующие в 
течение L 1, Lz, Lэ, ... ,L.. миллионов оборотов; L - общее число 
миллионов оборотов, в течение которого действуют указанные 

нагрузки. 

Значения 4, ч, даны в табл. 9.24, 9.25. 
По ГОСТ 16162-85 минимальная долговечность подшипни

I(ОВ дЛЯ зубчатых редукторов 4 = 10000 ч, червячных 
4 = 5000 ч. 

с 
9.24. Величина отиошении р дли шариковых подшипников в 

ДоЛговечность Частота вращении, 

Lh, ч 10 2S 63 100 160 200 320 400 

200 1,06 1,45 1,96 2,29 2,67 2,88 3,36 3,63 
3200 1,24 1,68 2,29 2,67 3,11 3,36 3,91 4,23 
4000 1,34 1,82 2,47 2,88 3,36 3,63 4,23 4,56 
5000 1,45 1,96 2,67 '3,11 3,63 3,91 4,56! 4,93 
6300 1,56 2,12 2,88 3,36 3,91 4,23 4,93 5,32 
8000 1,68- 2,29 3,11 3,63 4,23 4,56 5,32 5,75 

10000 1,82 2,47 3,36 3,91 4,56 4,93 5,75 6,20 
12500 1,96 2,67 3,63 4,23 4,93 5,32 6,20 6,70 
16000 2,12 2,88 3,91 4,56 5,32 5,75 6,70 7,23 
20000 2,29 3,11 4,23 4,93 5,75 6,20 7,23 7,81 
25000 2,47 3,36 4,56 5,32 6,20 6,70 7,81 8,43 
32000 2,67 3,63 4,93 5,75 6,70 7,23 8,43 9,11 
40000 :4,88 3,91 5,32 6,20 7,23 7,81 9,11 9,83 

с 
9.15. 8eJJнчина отношения р ДJIR РОJDIКОВЫХ подшипников 

Долговечность Частота вращении, 

Lh, r 10 2S 63 190 160 200 320 400 

2000 1,05 1,39 1,83 2,11 2,42 2,59 2,97 3,19 
3200 1,21 1,60 2,11 2,42 2,78 2,97 3,42 3,66 
4000 1,30 1,71 2,26 2,59 2,97 3,19 3,66 3,92 
5000 1,39 1,83 2,~2 2,78 3,19 3,42 3,92 '4,20 
6300 1,49 1,97 2,59 2,97 3,42 3,66 4,20 4,50 
8000 l,tiO 2,11 2,78 3,19 3,66 3,92 4,50 4,82 

10000 1,71 2,26 2,97 3,42 3,92 4,20 4,82 5,17 
12500 1,83 2,42 3,19 3,66 4,20 4,50 5,17 5,54 
16000 1,97 2,59 3,42 3,92 4,50 4,82 5,54 5,94 
20000 2,11 2,78 3,66 4,20' А,82 5,17 5,94 6,36 
25000 2,26 2,97 3,92 4,50 5,17 5,54 6,36 6,81 
32000 2,42 3,19 4,20 4,82 5,54 5,94 6,81 7,30 
40000 2,59 3,42 4,50 5,17 5,94 6,36 7,30 7,82 



Подбор подшипников шариковых и радиальных с цилиндри
ческими роликами при действии на них только радиальных 

наrpузок ведут в таком порядке: 

. а) выполняют эскизную компоновку узла и приближенно на
мечают расстояние между подшипниками; 

б) определяют реакции опор; 
В) определяют эквивалентные нагрузки подшипников; 
г) задавшись долговечностью L,. наиболее наrpуженного 

зависимоетн от ДОJIГовечвости L h И частоты вращения n 

об/ми.и 

SOO 630 800 1000 1250 1600 2000 2SOO 3200 

3,91 4,23 4,56 4,93 5,32 5,75 6,20 6,70 7,23 
4,56 4,93 5,32 5,75 6,20 6,70 7,23 7,81 8,43 
4,93 5,32 '5,75 6,20 6,7В 7,23 7,81 8,43 9,11 
5,32 5,75 6,20 6,70 7,23 7,81 8,43 9,11 9,83 
5,75 6,20 6,70 7,23 7,81 8,43 9,11 9,83 10,6 
6,20 6,70 7,23 7,81 8,43 9,11 9,83 10,6 11,5 
6,70 7,23 7,81 8,43 9,11 9,83 10,6 11,5 12,4 
7,23 7,81 8,43 9,11 9,83 10,6 11,5 12,4 13,4 
7,81 8,43 9,11 9,83 10,6 11,5 12,4 13,4 14,5 
8,43 9,11 9,83 10,6 11,5 12,4 13,4 14,5 15,6 
9,11 9,83 10,6 11,5 12,4 13,4 14,5 15,6 16,8 
9,83 10,6 11,5 12,4 13,4 14,5 15,6 16,8 18,2 

10,6 11,5 12,4 13,4 14,5 15,6 16,8 18,2 19,6 

в зависимостн от ДОJIГовечностн L h И частоты вращения n 

об/мии 

Soo 630 800 1000 1250 1600 2000 2500 3200 

3,42 3,66 3,92 4,20 4,50 4,82 5,17 5,54 5,94 
3,92 4,20 4,50 4,82 5,17 5,54 5,94 6,36 6,81 
4,20 4,50 4,82 5,17 5,54 5,94 6,36 6,81 7,30 
4,50 4,82 5,17 5,54 5,94 6,36 6,81 7,30 7,82 
4,82 5,17 5,54 I 5,94 6,36 6,81 7,30 7,82 8,38 
5,17 5,54 5,94 6,36 6,81 7,30 7,82 8,38 8,98 
5,54 5,94 6,36 6,81 7,30 7,82 8,38 8,98 9,62 
5,94 6,36 6,81 7,30 7,82 8,38 8,98 9,62 10,3 
6,36 6,81 7,30 7,82 8,38 8,98 9,62 10,3 11,0 
6,81 7,30 7,82 8,38 8,98 9,62 10,3 11,0 11,8 
7,30 7,82 8,38 8,98 9,62 10,3 11,0 11,8 12,7 
7,82 8,38 8,98 9,62 10,3 11,0 11,8 12,7 13,6 
8,38 8,98 9,62 10,3 11,0 11,8 12,7 13,6 14,6 
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подшипника, вычисляют по формуле (9.2) требуемую динами
ческую грузоподъемность ero С; 

д) подбирают по диаметру посадочного места номер под
шипника, начиная с легких серий, находят его динами

ческую грузоподъемность и проверяют выполнение условия 

С ~ [С], где [С] - значение динамической грузоподъемности 
по табл. ПЗ-П5 приложения или по каталогу. 

Если "это условие не выполнено, то переходят от легкой 
серии к средней или тяжелой (при том же диаметре цапфы 
d). Если ПОДШШ1ник по своим габаритам qрименить в данном 
узле нет возможности, то следует перейти к другому типу 

подшипника (например, от шариковых к роликовым) или к другой 
схеме расположения их на валу. При осложнениях в выборе 
радиально-упорных подшипников (при наличии больших осевых 

нагрузок и др.) рекомендуетсSl переходить на подшипники с 
большим углом контакта (tX = 26 + 360). В некоторых случаих 
может оказаться, что все эти меры не дадут желаемого 

эффекта, тогда следует увеличить диаметр посадочного места и 
проверить подшипник большего 'номера. 

Если [С] значительно выше С даже при применении 
подшипника легкой серии (что часто имеет место для тихо· 
ходных валов редукторов с цилиндрическими црямозубыми 
колесами и для валов копес червячных peдyкropoB), то диа
метр цапфы вала уменьшать ни в коем случае не следует, 

так как он определен из расчета на прочность; расчетная долго· 

вечность подшипника будет намного больше регламентиро
ванной. 

Выбор радиально-упорных шариковых и конических роли
ковых подшипников ведут в другой последовательности: 

а) учитывая условия эксплуатации, конструкцию узла, диа

метр цапфы, 'намечают типоразмер ПОДШШ1ника; 

б) выполняют эскизную компоновку узла, определmот точки 

приложения радиальных реакций (размер а, который зависит 
от е); 

в) определяют суммарные реакции опор; 

г) вычисляют эквивалентные нагрузки подшипников (коэф
фициенты Х и У зависят от величины .г, для нахождении 
которой необходимо знать типоразмер подшипника); 

д) по таблицам приложения или по каталогу определяют 

динамическую грузоподъемность намеченного подшипника; 

е) по ~квивалентной нагрузке и динамической грузоподъ
е~ности вычисляют теоретическую долговечность подшипника, 

которая не должна быть меньше требуемой; если это условие 
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не обеспечивается, то выбирают подшипники других серий и 
типов, увеличивают диаметр цапфы вала. 

Примеры подбора подшипников приведены в гл. хн. 

§ 9.8. ПОДШИПНИКИ СКОЛЬЖЕНИЯ 

Исходными данными для проектирования опор скольжения 

служат следующие показатели: нагрузка на опору - ее величина, 

направление и график изменения; частота вращения вала; 
диаметр цапфы, определяемый из предшествующего расчета 
вала и ero конструкции; условия эксплуатации. 

В соответствии с этими данными конструктор намечает тип 
подшипника, руководствуясь стандартами и нормалями; опреде

ляет основные размеры ero, выбирает материал вкладыша, 
виды смазывания. 

В курсовых проектах, выполняемых в техникумах, под

шипники скольжения проектируют для опор валов редукторов 

в виде встроенных в корпус конструкций. Материал вклады

шей выбирают из rpYnnbl антифрикционных сплавов (табл. 9.26 
и 9.27), порошковой металлокерамики (пористые бронзо- и 
железографит). 

9.26. АJПИфрикциоииыii чугуи ДЛII подшипников ско.1ьжеИИII 

Марка 
Твердость [р], v, м/с [Pv), 

НВ МПа МПа.м/с 

АЧС-I· 180-240 0,05 2 0,1 
9 0,2 1,8 

АЧС-2· 190-229 0,1 3 0,3, 
6,0 0,75 4;5 

АЧС-3 160-190 0,1 3 0,3 
6 0,75 4;5 

АЧВ-l· 210-260 0,5 5 2,5 
12 1 12 

АЧВ-2 167-197 0,5 1 2,5 
12 5 12 

• Термообрабоп:а вала - закалка, или нормализация. 

При м е ч а н и е. Для уменьшения износа вала следует выби-
рать марку чугуна, имеюшую твердость ниже, чем у вала. 



Смазывание - непрерывное, жидким смазочным материалом 
высокой вязкости, в основном смазочными маслами мар()к 
И-40А, И-50А, И-70А. В зависимости от толщины смазоч
ного слоя, образующегося между трущимися поверхностями, 
различают следующие виды смазок: 

гидродинамическая смазка, осуществляемая при высокой ско
рости Скt)льжения, сравнительно небольшой удельной нагрузке 
и соответствующей вязкости смазочного масла; 

гидростатическая смазка, применяемая для опор, несущих 
большую нагрузку при малой скорости скольжения; смазоч
ная жидкость, подаваемая под давлением, разделяет трущиеся 

поверхнос;rи при любом режиме работы; расчет опор для 
этих двух видов смазки см. [17]; 

граничная и полужидкостная смазки характеризуются тем, 
что тонкий слой жидкого смазочного материала, образую
щийся между трущимися поверхностями, не отделяет их 
полностью друг от друга; такой процесс происходит в опорах 
при малой скорости скольжения, например, в периоды пуска 
и останова, при реверсе и колебаниях нагрузки. Указанные 
особенности типичны для опор валов редукторов. Для умень
шения сил трения и ограничения изнашивания трущихся 
поверхностей проектируемый подшипник должен УДQвлетворять 
двум условиям: удельная нагрузка на единицу расчетной 

поверхности вкладыша не должна превышать допускаемой 

величины: 

(9.16) 

9.17. Вроюа дли вкладышей ПОДIIIIIIDIIIКОВ скольжении 

Марка Заготовка [р), МПа 
[Pv), 

МПа,м/с 

БрОЩ5С5 Отливки 6 10 
БрОФ 6,5-0,15 Отливки 15 15 

БрА9ЖЗЛ Пруток, поковка 20 12 
Отливки 

БрАlОЖЗМц2 . Пруток, поковка 20 15 
БрАЖС7-1, 5-1,5 Отли~~и 8 12 

При м е ч а н и е. Буквы означают элементы, входящие в сплав: О - оло-
во, Ц - цинк, С - свинец, Ф - фосфор, Ж - железо, Мц - марганец; цифры 

означают процентное содержание элементов в сплаве. 



ВТорое условие 'Связано с ограничением нагрева: произведеmre 

величины р на скорость скольжения v не должно npeBblliraТb 
щ>Пускаемого значения: 

pv < (pv]. (9.17) 

Здесь р - в МПа (соответствует численно Н/мм2); нагрузка 
на подшипник F - в Н; проекция опорной поверхности на 

плоскость, перпендикулярную вектору F, А - в мм2• Значения 
[р] и (pv] приведены в табл. 9.26 и 9.27. 

()порная поверхность круглоцилиндрических ПОДIUипник~в, 

несущих радиальную нагрузку (рис. 9.51,а; 9.52 и 9.53), 
А == Ьd: средние значения Ь = (0,5 + 1,2)d. При болыuхx зна
'tеНИJlХ Ь Вlшадыши надо выполнять самоустанавливающимися. 

J"8e. 9.51. Схема нarружени. ПОДIIIВПНИКОВ: 
Q - радиального; 6 - ynopHoro (подпитниu) 

PJlе. 9.52. ПОДU/IIDНIIК СКМ"_. u. рад118nЬВОЙ' нarpplCII (6е:. oeeвoii tвкC1lllliВ 
.аnа) 



PIIс. 9.53. ПОДШИDIПIIC ДJUI раднальноii наrРУЗКII, ФНКСИРУlOIЦIIi вал в осевом 
Н8пр8вленп 

Опорная поверхность подшипника, несущего осевую нагруз
ку (рис. 9.51,6), 

IIри проверке кольцевой опорной поверхности по фактору 
ро определяют среднюю скорость скольжения Рср на приведен

ном радиусе пяты 

(9.18) 

Вкладыш подшипника, нагружаемого радиальной и осевой 

силами, выполняют с буртиком (рис. 9.54) толщиной 
s = O,03d + (1 + 3) мм; высота буртика Н = 1,И + (3 + 5) мм. 

PJlc. 9.54. ПОДIIIIIIIIIНК NlII pIIднальuоi н осевой иarРУ:JОК 



а) 

PIIе. 9.55. Саоеобы ф.Кса ..... вкладыша. корпусе: 
а - закрепитольной втулкой; 6 - штифтом 

Н7 Н8 Н9 
Посадка вкладыша в корпус - с натягом: р6' n7' 88; со-

Н8 Н9 
пряжение с валом - с зазором: /8 ' /9· 

Для предотвращения проворачивания вкладыша ставят 
закрепительную втулку или штифт (рис. 9.55) диаметром 
d1 ~ О,И И длиной 1 ~ O,3d. Диамerр болтов или шпилек, 
крепящих крышку подmипнИICа, d2 ~ О,Зd, но не меньше 
МlО во избежание по-
вреждения резьбы при 
нерегулируемой затяж

ке гайки. 

"ример. Рассчитать 
подшипник скольжения 

вала червячного холеса 

редуктора (рис. 9.56); 
радиальная нагрузка на 

подmиnнИIC F, = 11 кн, 
осевая F а = 4,4 кН, диа
метр цапфы вала d = 
= 80 мм, частота вра
щения n = 115 об/мин. 

PIIе.9.56. Чер •• чвыil PeдylCТop 
е ведомым валом u подDПШНИ

ках екоm._ 

L 



Реш е н и ~. Пр:йнимаем щирипу вклащ,IШа bQ = 0,8d = 
= fJf8. 80 = 64 мм; учитывая фаски, примем рабочую ширину 
вкладыша Ь = 60 им; для ОПJ?еделения скорости скрльже
пия вычисляем предварительно угловую скорость вала 

1t1J 3,14·115 
(о = 30 = 30 ::I:j 12 рад/с. 

Скорость скольжения v = 0,5rod = 0,5· 12·80· 10-3 = 0,48 м/с. 
Среднее давление на рабочую поверхность вкладыша 

Fr 11·103 
р = db = 80.60 = 2,3 МПа. 

Произведение 

pv = 2,3 ·'0,48 = 1,1 МПа' м/с. 

По табл. 9.2' выбираем материал для вкладыша
антифРИlЩИонНidЙ чугун АЧС-1, для которого при v = 2 м/с 
имеем 

[р] = 0,05 МПа; (PV] = 0,1 МПа,м/с; 

при v = 0,2 м/с имеем [р] = 9 МПа; (PV] = 1,8 МПа.м/с. 
для вычисленной выше скорости скольжения v = 0,48 м/с 

находим методом интерполирования значение (pv] = 
= 1,54 МПа· м/с, следовательно, 

(PV] 1,54 
[р] = -v- = 0,48 = 3,2 МПа. 

Условия (9.16) и (9.17) выполнены. 
Осевая сила F" = 4,4 KIJ ВОСПРQнимается торцовой поверх

ностью вкладыша. Принимаем 'толщину вкладыша S = 
= 0,03d + (1 + 3) мм = 0,03·80 + 2,6 мм = 5 мм; высота бурти
ка Н = 1,18 + (3 + 5) мм = 1,2·5 + 4 = 10 мм. 

Наружный диаметр буртика D = d + 2Н = 80 + 2 ·10 = 
= 100 мм. 

Внутренний диаметр кольцевой торцовой поверхности ВICЛа

дыша определяем с учетом радиуса галтели р = 2 мм 
do = d + 2р = 80 + 2·2 = 84 мм. 

Опорная поверхность торца Ат = О,25п (D2 
- dб) = 0,25 х 

х 3,14(100~ - 842) = 2300 мм2 ; среднее давление 

= F" = 4,4.103 = 192 МПа 
рт Ат 2300 ' . 

Приведенный радиус торцовой поверхности по формуле 
(9.18) 

.=а 



D3 -d~ 
Rnp = 0,33 D1. _ d~ 45 мм. 

Скорость Сkольжения на приведенном радиусе 

V = roRnp = 12·45 ·10- 3 = 0,54 м/с. 

Следовательно, 

pv = 1,92· 0,54 ~ 1,04 МПа· м/с. 

Методом интерполирования находим при VT = 0,54 М/С 
значение [pv] = 1,48 МПа· М/с, следовательно, 

[р] = [PV] = 1,48 = 2,74 МПа. 
vт 0,54 

Для торцовой поверхности ВКlIадыша условия ~ [р] и 
pv :Е;; [pV] также вьmолнены. 



ГЛАВА Х 

конcrРУИРОВАНИЕ ДЕТАЛЕЙ РЕДУКТОРОВ 

§ 10.1. конcrРУИРОВАНИЕ ЗУБЧАТЫХ 
И ЧЕРВЯЧНЫХ КОЛЕС И ЧЕРВЯКОВ 

Конструкции цилиндрических и конических зубчатых колес 
представлены на рис. 10.1-10.5; рекомендации по опреде
лению размеров отдельных элементов колес даны в табл. 10.1. 

Зубчатые колеса состоят' из обода, несущего зубья; ступи
ЦЫ, насаживаемой на вал, и диска, соединяющего обод со 
ступицей. 

Зубчатые цилиндрические стальные колеса малых диамегров 
выполняют обычно коваными (см. рис. 10.1); при диамеграх 
до 500 мм - коваными или штампованными (см. рис. 10.2); при 
больших диаметрах - литыми с диском (см. рис. 10.3) или со 
спицами. 

Штампованные заготовки по форме соответствуют гото-' 
вым деталям; механическая обработка нера60чих поверх
ностей не требуется. 

Для заполнения полостей штампа разогретым металлом и 
выемки заготовки полость должна иметь уклоны не менее 50 
(см. рис. 10.2,2) И радиусы закруглений r я:I 0,05h + 1 мм; 

R я:I 2,5т + 1 мм. 

Зубчатые конические стальные ко
леса при диамеграх до 500 мм шго
товляют ковкой или штамповкой (см. 
рис. 10.4); при диамеграх, больших 
300 мм, конические колеса можно 
шготовлять либо из crального, либо 
ш чугунного литья (см. рис. 10.5). 

Шecrерни конcrруируют в двух 
исполнениях: отдельно от вала (на
садная шеcrерня) и за одно ·целое с 
валом (вал-шecrерня; рис. 10.6). 

Рве. 10.1. ЦII.IIIIBдpII'Ieeкoe зубчатое ковавое 
колесо ВpII da .. 200 мм 



ь 

Рве. 10.2. Цl!lIAвдpII.ecJCIIe :Jубчатые 
колеса DpII da "500 мм: 

а - J:оваиые; 6 и 8 - штампоаан
ные; г - загОТОВJ:а. ПОЛУ'!еННaJI 

штаМПОВJ:оlt в двухетороннем 
штампе 

Рк. 10.3. Цвлвll.lqlll'leeКое :Jy6-
.. тое JlRТoe колесо ПР. da "600 мм 

У 

1» 
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а) 6) 

РАе. 10.4. Ко ___ е :Jубчатые колеса .... dae < SOO мм: 
а - штампованные; б - кованые 

PIIc. 10.'. ВuЫ-шеетер88: 
11 - ЦИJlИндричеекая шестерня; б - ховичеса. 



10.1. Определение размеров зубчатых метаJIJIIIЧеских колес 
. (см. рис. 10.1- Ю.5) 

Параметры 

Диаметр ступицы стальных колес 

То же, чугунных колес 

Длина С,тупицы 

dr:r ~ 1,6dB 

dr:r~1,8dB 

Формула 

lcr ~ (1,2 + 1,5)d~ 
ТОЛЩJIна обода цилиндричесхих ко
лес менее 

1)0 = (2,5 + 4,О)тn ; } но не 

То же, коничесхих колес 
ТОЛЩJIна диска кованых колес 

То же, штампованных колес 

» литых колес 

» коннчесхих колес 

J\иаметр центровой окружности 

ДИаметр отверстий (в шестернях 
малых размеров отверстии не де

лают) 
Толщина ребер 
Фаска 

1)0=(3 +4)m, 8 мм 
С=О,3Ь 
С=(О,2 +О,3)Ь 
С=О,2Ь 
C=(O,l +O,I7)Re 
DOТB = 0,5(Do+ dr:r} 

( 
Do-dr:r 

dOTB ~ 4 

а=О,8С 
n ~OiSт" 

) 

* в массовом производстве цилиндричссJCИe колеса при нарезании зубьев 
обрабац,IВают «пакетамИ) по два И более. Прн этом ступица не ДОЛЖна вы

ступать за TO~ венца, т. е. 'r:r < Ь. 
Обозначения: d.-дИаметр вала; m,,-модуль нормальНЫЙ; m

средИНЙ окружной модуль; Ь - ширина венца; Re - внешнее конусное рас:
стояние;' D о - внутреННИЙ дИаметр обода. 

Вал-шестерню выполняют в тех случаях, когда расстояние, 

от впадины зуба до шпоночного паза оказывается меньше 
указанного на рис. 10.7. 

Витки червяков выполняют в большинстве случаев за одно 
целое с валом (рис. 10.8): фрезерованием при do > d!l или 
нарезанием на токарных станках при do < d /1' чем обеспечи
вается свободный выход резца. 

Червячные колеса изготовляют обычно составными: венец -
бронзовый, центр - чугунный, чугун марки СЧ 15. Венцы соеди
ня~т с цен;трами либо посадкой с натягом (рис. 10.9, а и б), либо 
бо,nтами, поставленными без зазора в отверс'I'ИЯ из-под раз-
вертки (рис. 10.9, в). . 

Обод червячного колеса, выполненного целиком из чугуна 
(без насадного венца), показан на рис. 10.9, г. 

Натяг 6ронзовоr.о венца на чугунном центре во время 

m 



. 
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Рае. 18.7. м..м8лыI08 раСС1'О88е Х от .В
ДIUIW 3)'68 до _OllO'llloii KBнa!IICII: 

а - AJIII циливдричесПХ колес х" 2,5 mt; 
б - ДJIJI коиичеспх колес Х'" 1,6 mtг 

работы червячного холеса умень
шается, так как коэффициент ли
нейного раапиреиия бронзы боль
ше, чем чугуна. Во избежание 
смещения венца относительно 

центра на crwxe уcrанавливают 

4-6 виитов (рис. 1О.9,а и д), их 
проверяют на срез [tq>] = 0,250',.. 
Стенки отверстий проверяют на 
СМJl.Тие: для бронзы [acмJ = 0,30'т 
и для чугуна [acмJ == 0,4О'и. 

Соединение венца с центром можно осуществить отливкой 
бронзового венца в литейную форму, в которую заранее 
устанавливают чугунный центр. Во избежание проворота венца 
на боковых поверхностях центра делают пазы, заполняемые 
металлом венца при отливке (рис. 10.10). 

а) 

о) 

Рве. 10.8. ЧерВIIICII: 
а - с фрезерованными витками; б - с витками, нарезаиными на токарном 

стаиие 



Рис. 10.9. ЧеРВ8ЧDые КОJlеса: 
Q и 6 - с напрессованным векцом; 8 - С прнвернутым венцом; г - цельнолитое; 
iJ - с фИКС8пиеА напрессованного венца винтом: С = 0,25 Ь2; 1>\ = 52 = 2т; 
tICТ = (1,6 + 1,8)d.; Icr = (1,2 + 1,7)d8 ; d8\IНТ = (1,2 + 1,4)m; 'винт = (0,3 + 0,4)61; 

/RII O,2a8RНT 

На рис. 10.11 и 10.12 приведены рабочие чертежи цилиндри
ческого и конического зубчатых колес в соответствин с требо
ваниями ЕСКД (ГОСТ 2.403-75), а на рис. 10.13 и 10.14 рабо
чие чертежи червяка и червячного колеса (ГОСТ 2.406 - 76). 
Стандарт устанавливает обозначенио архнмедова червяка
ZA. 

Об условных обозначениях допусков, посадок и шерохова
то,,·ти поверхностей см. в § 10.6 и 10.7. 

Рве. 10.10. Вевцы, OТJIIIТыe на чуryв1IЫX центрах: 
а - с боковыми скосамн; б - с прорезJlМИ. Размеры &\ и 1>2 см. рис. 10.9 
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Рис. 10.11. Рабочнl .рте* :sу6чаТOI"О Q8J111ВApll'IeCКOI"O колеса 
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.... с. 10.14. Раб" .... llePТ,* .ep!lJl'lВm"O колеса 

§ IO.Z. КОНCIРУИРОВАНИЕ КОРПУСОВ РЕДУКТОРОВ 

в корпусе редуктора размещаются детали зубчатых и 
червячных передач. При его конструировании должны быть 
обеспечены прочность и жесткость, исключающие перекосы ва
лов. 

Для повышения жесткости служат ребра, располагаемые у 
приливов под подшипники. Корпус обычно выполняют разъ
емным, состоящим из основания (его иногда называют :кар
тером) и крышки (рис. 10.15). Плоскость разъема проходит 
через оси валов. В вертикальных цилиндричесlCИX редукторах 

разъемы делают по двум и даже по трем плоскостям. При 
конструировании червячных и легких зубчатых редукторов 
иногда применяют неразъемныe корпуса со съемныии крыш

ками (рис. 10.16). На рис. 10.17 показаны основание и 
крышка литого корпуса червячного редуктора. 

Мате.риал корпуса обычно чугун СЧ 10 или СЧ 15. Сварные 
конструкции из листовой стали Cr2 и Ст3 применяют редко, 
ГJJавным образом ДJIЯ крупногабаритных редукторов индиви
дуального Ir,Jготовления. Толщина стенок сварных корпусов на. 
20 - 30 % меньше, чем чугунных. 
238 



Рме. 10.15. Jlвтыe IICOJIIIYC • lCPЫIIIIC8 JUlухетуа_'ПII'О "JJIIIIдIIИIIetIfOrО PeДYIC
тора е "SЫII9М во осам IIIIJJOИ 

Рис. 10.16. ЦелЬROJIIIТOi коруе Jубчатог. 
ЦRlIRвд .... еек9ГО редуктора бе:! paneMa 

~ 
Рве. 10.17. Осно.авне корпуса. ICplollllКa 

.. е' .... оого редуктора 

Ориентировочные размеры элементов литых КОРПУСОВ 
(рис. 10.18) приведены в табл. 102 и 10.3. При конструирова
нии таких корпуСdВ следует придерживаться установленных 

литейных уклонов (табл. 10.4), радиусов галтелей и переход6В. 
PaдJlycы галтeJJей ~ыбирают Ош ряда: 1, 2, 3, 5, 8, 10, 15, 20, 
25, 30, 40 мм. 





100Z. ~oJlllые :шемевты 1COpII)'C8 и3 'I)'I}'D 
(см. рис. 10.18) 

ПараметрЬl 
Ориентировочные СОО1Иошеllldl 

(размеры, мм) 

Толщина стенки корпуса и II:рыш- во всех случаJlХ & :> 8 мм 
ки редуктора: и &.:> 11 мм 
одноступенчатого цилиндриче- & = 0,025а + 1; &. = 0,02а + 1 
сжого 

одиоступенчатого конического 

одноступенчатого чеРВJlЧНОГО 

двухступенчатого 

Толщина вepXHero ПОJlса (фланца) 
корпуса 

& = О,О5Я, + 1; &1 =0,04Яе + 1 
&= 0,О4а + 2; &1 =0,032а+2 
& = О,025ат + 3; &1 = О,О2ат + 3 

Ь= 1,5& 

Толщина нижнего ПОJlса (флан Ь. = 1,5&, 
ца) крышки корпуса 

ТОЛlЦIIRIНIIIЖнего ПОJlса корпуса: 

без бобЫlШН 

при наJlИ1lИИ бобfdШJ:И 

р= 2,35& 
Рl ... 1,5&; Р2'" (2,25 + 2,75)& 

Толщина ребер основанИJI ЕОР- т = (0,85 + 1)& 
пуса 

Толщина ребер крЫIШи т, = (0,85 + 1)&, 

Диаметр фундаментных ботов d, = (0,03 + О,О36)ат + 12: 
(их число)о 4) d1 ... 0,072Яе + 12 

Диаметр болтов: 

у подшнпников d2 = (0,7 т 0,75)d1 ; 

соединяющих основание кор- dз == (0,5 + 0,6)d1 

пуса С КРЬПIIкой 

Размеры, опредеЛJlЮЩие ПОЛО- e::tl (1 + 1,2) d2 ; q > 0,5d,%, + 4~: 
жение болтов d2 d4 - крепление КРЫIIlJ[И подшип 

IUIU 

Высота бобышкн hб под болт 
42 

~ выбирают EOHCТPYКТRВBO тц 
чтобы образовалась опориаи по
верхность под голопу болта и 

гайку. Желательно у всех бобы
шеЕ иметь одинаковую высоту 

1ft; 
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10.3. ДOllOJlНnМЬRЫe элемeR'fы. корруеа В] чугуна 
(см. рис. 10.18) 

Параметры 
Ориентировочные соотношеиия 

(размеры, мм) 

Диаметр отверсmя В rнe:J- Dn - по наРУХЩ,?МУ диаметру 
де подшипника ИJDI спв:ана 

Гнездо Винты креl!лення кр~ки М8-М12 

под подшипника d4 
под- ЧI;IСЛО вИНТОВ n (пре,ц- 4-6 
шип- почтительны Bpe:JHwe 
ник крышки бe:J ВИНТОВ) 

Диаметр гнезда D K = D2 +(2 + 5); 

D 2 - диаметр фланца крышки 

подшипника 

Длин. гнезда 1* = О+С2+ Rб +(3 + 5); 
Rб ... 1,ld2 

Размеры Диаметр dm ~ dз(размерыпотабл. 10.5) 
штифта Длина 

Im=b+b 1 +5 

Наименьший зазор между 
наружной поверхностью 

колеса и стенкой корпуса: 
по диаметру А ~ (1 + 1,2) б 
по торцам А 1 ~A (на чертеже не пока-

зан) 

Болты 
Параметры 

Мб М8 МIO Ml2 Мlб М20 М24 М27 М30 

K j 22 24 28 33 39 48 54 58 65 
с, 12 13 16 18 21 25 34 36 50 

* дли удобства механической обработки торцов бо,быwек и П})О-

верки перекос:а осей оrвepcтий, размер Е обычио привиl\talOТ одина-

ковым ДJJJI всех опор, поэтому и размер 1 привимают для всех 

rиезд одинаковым. 



d 

4 
5 
6 
8 

Вели-
Уоов чива Рекомевдуемоо 

L.fl'" 
а:" угла првмевевве 

I! 

1: 5 11°30' h<25 мм 

1:10 5°30' ДлII стали h=25+ 
1 :20 3° +500 мм 

1: 50 1° h>SOONbl 

1: 100 30' ДлII цвет-

выx ме-

Т8JШОВ 

10.5. шТII ...... KOIIII'IeCICIIe (110 rocr 3119-70) 

Тип 1 

'[ S"R "j[ -1 =._-~-_. __ .~ 
Размеры, мм 

TunZ 
со.,. <:J I'JifI 

-т--h..-,,~ 
-- i---

--L 

с 
Ивтервалы d е 

Ивтервалы d с 
И1IТервалы 

длвн ДIIIIB дпин 

0,6 16-70 10 1,6 30-180 25 3,0 60-280 
0,8 16-90 12 1,6 36-220 31 4,0 80-280 
1,0 20-110 16 2,0 40-280 40 5,0 100-280 
1,2 25-140 20 2,5 50-280 50 6,3 120-280 

ПрнмечаНИII: 1. Рц длив L 16, 20, 25, 30, 36, 40, 45, 50, 55, 
60, 65, 70, 80, 90, 100, но, 120, 140, 160, 180, 200, 220, 250, 280 мм, 

2. Материал (рекомендуемый) - сталь 45, 15, А12. 

Основание корпуса и крышку фшссируют относительно 
друг друга двумя коническими штифтами (табл. 105), устанавли
ваемыми без зазора до расточки гнезд под подшипники. 
Основание и крышку корпуса соединяют болтами dз для 
обеспечения герметичности. Ориентировочно принимают рас
стопке между осями болтов,.., (10 + 15)dз. 

Для предотвращения протекания MaCJIa плоскости разъема 
смазывают спиртовым лаком или жидким стеltЛом. Crавить 



..4 

100 
150 
200 

- а) 

Рк. 10.1'. KPbllIIJCB корауеа редуктора: 
11 - 'с крюками; б - с ueтJJJlМИ 

( 1;Btl,5)8, 

Рис. 10.%0. KpЫIIIIC. сиотро.orо oтвepe1'll. (р83меры, _): 

~ ..41 В1 С К R Размер Число 
lIIЩТa винтов 

75 150 120 125 100 12 M8x~ 4 
]00 190 140 175 120 12 М8 х2 4 
150 250 200 230 180 15 MIO х 22 6 



npoхладку МСXl;ду основанием и крышкой нельзи, так как при 
затяжке болтов она деформируется, и посадка подшипников 

нарушается. 

Дли захватывания редуктора при подъеме делают под флан
цем основан"я приливы в виде крюков. Для снятия крышки 
делают крюки или петли на ней (рис. 10.19). 

Для заливки масла и осмотра в крышке корпуса имеется 

окно, закрываемое крышкой (рис. 10.20). В редукторах с боль
шим выделением тепла (червячных) предусматривают отдуши
ну, соединяющую внутреннюю полость редуктора с атмосферой. 
Установка отдушины повышает надежность уплотнений (при 
отсутствии отдушины незначительное повышение давления 

внутри корпуса редуктора может привести к выдавливанию 

смазки через уплотнения). Простой отдушиной может быть 
ручка кр.ЫШICи смотрового отверстия (см. рис. 10.20) или аробка 
с отверстиями (рис. 10.21). Отдушина с сетчатым фильтром и ее 
размеры даны в табл. 10.6. 

Для удаления загрязненного масла и дли промывки ре

дуктора в нижней части корпуса делают отверстие под 

пробку с цилиндрической или конической резьбой (табл. 10. "f). 

10.6. Отдушина с сеткой 

ФЕ 
i 

I I _1 
-ф- -t -. ~. 

~ 
OQ ФО 

"11 
I I 

, I I -j 

р 

Размеры, мм 

А Б В Г Д Е Ж 3 Н К Л М Н О П Р с 

М21х2 IS -30 IS -4S 36 32 6 4 10 8 22 6 32 18 36 32 
М48х3 3S .... 45 25 -70 62 52 10 S 15 13 52 10 563662 5S 

24S 



Рк. 10.21. Пробка-етду_ PIIC. 10.22. Корауе plЩJКТора е , __ 
... мом 8ЫtтyПlOЩВХ ЭJleмe&'I'eII 

10.7. Про&св IC мauoeвyacвwм OТВepeтllllМ 

1. 

т tl J 11 

-j( ~ -+-- ~~ >- ~ 

'" -- 1--- ". ~-+-- t~ >- ~ ~) 
~ 

.J~ 
~. 

Раэмеры, мм 

d Ь т Q L D s I 

М16х 1,5 12 8 3 23 26 17 19,6 

М20х2 15 9 28 30 22 25,4 
М22х2 10 29 32 

М27х2 18 i2 4 34 38 27 31,2 

М30х2 14 36 45 
32 36_9 

М33х2 20 38 48 



Под цилиндрическую пробку ставят уплотняющую проltJIаджу 
из кожи, маслостоЙIl:ОЙ резины, алюминия или меди. Наде.
нее уплотняет коническая резь6а. 

Маслоспускное отверстие выполняют на уровне днища или 
несколько ниже его. Желательно, чrобы днище имело нaltJIои 
1-20 в сторону маслоспускного отверстия. 

Для облегчения отделения крыIIпcи от основания корпуса 
при разборке на поясе крышки устанавливают два отжим
ных болта (см. рис. 10.18). 

Подшипники закрывают крышками глухими и сквозными, 
через которые проходят концы валов. По :конструкции раз

личают крышки врезные и на винтах (см. гл. IX); материалом 
служит обычно чугунное литье СЧ 10 или СЧ 15. 

Редуктор и электродвигатель обычно устанавливают на 
литой плите или на сварной раме. Диаметр ф~амент
ных болтов и их число выбирают по табл. 10.3. 

При конструировании корпусов редукторов в некоторых 

случаях стремятся к устранению выступающих элементов с на

ружных поверхностей (рис. 10.22). Бобышки подШИПниковых 
гнезд убирают внутрь корпуса; :крепежные болты размещают 
в нишах, располагая их вдоль длинных сторон (там, где 
есть бобышки). Крышки подшипниковых гнезд врезные. 

§ 10.3. УCfАНОВОЧНЫЕ РАМЫ И ПЛИТЫ 

При монтаже следует соблюдать определенные требования 
точности положения одной сборочной единицы относительно 
другой, например электродвигателя и редуктора. для ·обеспе
чения этого требования механизмы привода устанавливают на 
сварных рамах или литых плитах. Рамы выполняют сварными 
из листовои стали (рис. 10.23) и профильного проката -
уголков или швеллеров (рис. 10.24). На рис. 10.25 показана 
литая плита из серого чугуна СЧ 15. 

При выполнении сварных рам из швеллеров их распола

гают для удобства постановки болтов полками наружу. На 
внутреннюю поверхность полки накладывают косые шайбы (по 
ГОСТ 10906 - 78) или наваривают косые накладки, котор.ые 
выравнивают опорную поверхность под головки болтов 
(рис. 10.26 и 10.27). 

Опорные поверхности - платиm, на которые устанавливают 
редукторы и электродвигатели, создаются привариванием узких 

полосок стали высотой 5 - 6 мм. 
В случаях, когда болт проходит через обе полки швеллера, 

жесткость увеличивают ребрами, угольниками (рис. 10.28, а) или 
трубками (рис. 10.28,6). 



1'Iн:, 10.13. y~. ври .. _ еварnl (l8Мe .3 mюrotIoi CТ8JJII: . 
1- ~apвu ра1А; 2 - черв_ый редуктор; 3 - муфта; 4 - :t.hеиТРОДJIиrаТCJIЬ 

I'IК:. 10.24. Уетцовка ...... _ -(Il108 раме n IIIВепереаt 
J - свариа. рама: 2 - ЖОВВЧССJlО-ЦИJDщцричеcпit реДУИ:тор; 3 - муфта-; 4-

. ЭМПРОДJIвraтeJIЪ 



Рве. 10.25. л.т •• ycтaвollCl'lll&. ВJlИП 

Рве. 10.26. Уста
".кв косо. DJ811Ciw 

Рве. 10.27. 1(_ 
В8Kn8ДICB 

Рве. 10.18. Уве,,1R.епе жenко
ети &Опок швеце,. 

Так как рама при сварке коробится, то все опорные 
поверхности, на которые устанавливают механизмы привода, 

обрабатывают' после сварки. 

Литые плиты дороже сварных рам и поэтому распро
crpанены меньше. Для облегчения плп без ослабления: ,жecr
КОСТИ их делают пустотелыми и усиливают ребраМи. Толщину 
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Рве. 10.%9. Крео .. епе diOPO'I-
0011 eднНIIЦЫ к ILIIII'Н бwrrllllil_ 

~ 

PIIе. 10.30. КpeIШ_е dioрO'l
вой eдlll8lЦЫ к lШII1'e 1IIIIIIт.. ка_ 

стенок S чугунной плиты рекомендуют определять ориентиро
вочно в зависимости от габарита отливки, обозначаемого 

N= 21+b+h 
3 ' 

где 1- длина, Ь - ширина, h - высота плиты, м. 

N .12468 
S, ММ. • • • • • • • • • 10 12 20 26 30 

Опорные поверхности плиты должны обрабатываться, и 
их следует отделять от черных (необрабатываемых) поверхно
стей. Поэтому в этих местах толщину стенки надо увели
чивать, предусматривая необходимые приливы, аналогичные 
платикам в сварных рамах. 

Сборочные единицы крепят к плите болтами (рис. 10.29) или 
шпильками (рис. 10.30). Крепление шпильками затрудняет 
сборку, так как требует, чтобы редуктор и электродвигатель 
устанавливались в сборе с муфтой. Крепление болтами позволяет 
устанавливать редуктор и электродвигатель последовательно. 

§ 10.4. СМАЗЫВАНИЕ РЕДУКТОРОВ 

Смазывание зубчатых и червячных зацеплений и подшип
ников * уменьшает потери на трение, предотвращает повы
шенный износ и нагрев деталей, а также предохраняет детали 
'От коррозии. Снижение потерь на трение обеспечивает повыше
ние КПД редуктора. 

По способу подвода смазочного материала к зацеплению 
различают картерное и циркуляционное смазывание. 

Картервое смазывание осуществляется окунанием зубчатых и 
червячнЫх колес (или червяков) в масло, заливаемое внутрь 
корпуса. Это смазывание применяют при окружных скоростях 

* Смазывание подшипников в редукторах рассмотрено в rJL IX. 



Рис. 10.31. Редуктор с 6Р"3I'0 .. К8_ 

в зацеплении зубчатых передач до v:E;; 12 м/с, в зацеплении 
червячных передач при окружной скорости червяка до 
v :Е;; 10 м/с. При большей скорости масло сбрасывается центро
бежной силой. 

Зубчатые и червячные колеса погружают в масло на высоту 

зуба, а червяк (расположенный внизу) - на высоту витка, но 
не выше центра нижнего тела качения подшипника. Если 
условия нормальной работы ПОДШИПНИICов не позволяют погру
жать червяк в масло, то применяют брызговики, забрасываю
щие масло на червячное колесо (рис. 10.31); в реверсивных 
передачах устанавливают два брызговика. 

Зубья конических колес погружают в масло на всю длину. 

В многоступенчатых редукторах часто не удается погружать 

зубья всех колес в масло, так как для этого необходим 
ОЧЩIЬ высокий уровень масла, что может повлечь слишком боль
шое погружение колеса тихохО'дной ступени и даже подшипни

ков в масло. В этих случаях применяют смазочные 
шестерни (рис. 10.32) или другие устройства. При v::;:;; 0,5 м/с 
колесо погружают в масло до 1/6 его радиуса. При смазы
вании окунанием объем масляной ванны редуктора принимают 
из расчета '" 0,5 - 0,8 л масла на 1 кВт передаваемой мощ
ности. 

В косозубых передачах масло выжимается зубьями в одну 
сторону, а в червячных редукторах червяк, погруженный в 
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Рае. 10.32. Сма]__ тестера Н] текСТОlIIIта 

;масло, гонит ,масло к подшипнику. В T01\If И другом случае 

для предотвращения обильного забрасывания масла в под
JJIИПНИКI:I устанавливают маслозащитные кольца (см. ,гл. IX). 

Циркуляционное СМ8зыва.е применяют при окружной ско
рости v ~ 8 м/с. Масло из картера или бака подается насосом 
• места. смазывания по трубопроводу через' сопла 
(рис. 10.33,4) ИЛИ при широких колесах через коллекторьt 

1 

I • · Ш. 
,6) 

Рае. 10.33. ц.РКУЯIIЦIIО_ eмuwlllUllle 
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(рис. 10.33,6). Возможна подача масла от це:нтрализованной 
смазочной системы, обслуживающей несколько агрегатов. 

Назначение сорта масла зависит от KOHTaKTHOro давлсНШI 
в зубьях и от окружной скорости колеса. С увеличением 
контактного давления масло должно обладать большей ВЯЗ-

10.8. Рекомендуемые ЭИ8чени. В.3кОСТИ масел 
м. смаэывани. эу6чатых передач при 50 ос 

KOHтaNTHыe 
Кинематическая ВIIЗКОСТЬ, 10-6. м?-/с, при ОКРУЖIIО'l 

напряжения а н. 
скороcrи v, м/с 

МПа 
до 2 св. 2 до S СВ. S 

До 600 34 28 22 
Св. 600 до 1000 60 50 40 
» 1000 » 1200 70 60 50 

10.9. Рекомендуемые эИ8'1евн. в.экости мaeeJJ 
м. смазыва.... червlIЧIIblX передач при 100 ос 

Контактные КЦllе~атическая ВJJЭКОСТЬ, 10-6. Мl/c, прн скорости 
напРJJжеНИJJ ан. скольжеllllJJ, 11 .. М;с 

МПа 
до 2 cв.2AoS св. S 

До 200 25 20 15 
Св. 200 до 250 32 25 18 
» 250 ) 300 40 30 23 

10.10. мae.u, lIpIiМeвReмыe ми емаэываlllUl эубчатых п ч........,а: 
вереда. 

Сорт мaCJlll Марка 
КинематическаJJ ВllЭкость, 

10- 6 ,м%/с 

И-I2А 10-14 
И-20А 17-23 
И-25А 24-27 

Индустриальное 
И-3ОА 28-33 - при sooC И-40А 35-45 -И-50А 47-55 
И-70А 65-75 
И-l00А 90-118 

АвиацИонное МС-14 14 } 
МЕ-22 ~.5 при 100°С 
МС-20 

ЦиJDIидровое 52 44-59 при l00 0С 



костью; с увеличением окружной скорости вязкость масла 
должна быть меньше. 

Выбор сорта масла начинают с определения необходимой 

кинематической ВЯЗКОСТИ масла: ДЛЯ зубчатых передач - в 
зависимости от окружной СКОРОСТИ (табл. 10.8), ДЛЯ червячных 
передач - ОТ скорости скольжения (табл. 10.9). Затем по 
найденному значению вязкости выбирают соответствующее 
Масло по табл. 10.10. 

КОIПpOJlЬ уровня масла, находящегося в корпусе редуктора, 
производят с помощью маслоуказателей. 

Простейший жезловый маслоуказатель показан на рис. 10.34; 
Для возможности контроля уровня масла во время работы 
редуктора применяют закрытые жезловые маслоуказатели 

(рис. 10.35). 
Фонарный маслоуказатель и его размеры приведены на 

рис. 10.36. Через нижнее отверстие в стенке корпуса масло 
проходит в полость маслоуказателя; через верхнее отверстие 

масдоуказатель сообщается с воздухом в корпусе редуктора. 
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1) 

hc. 10.34. Жаловыl _СЛOJlCll3aтem.: 
а - установка в нижней части корпуса редупора; '6 - установка в крыпu:о 
rюpпуса; 11- примсрвые размеры М8CJIОУЖU&тел. дziи неЛольшнх ~Topoa 
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а) 5) 

Рие. 10.35. Жезловые М8елОУК8З8тeJ111 
закрытые: 

а - в трубке; б - за перегородкой 

Рве. 10.36. Фоварвый l118еЛОУК8-
38тель (размеры. мм): 

d D D 1 I 

32 60 49 12 
50 80 69 16 

Рве. 10.37. М8елОУК8З8тель е труб
кой вз оргетекJ18 

На рис. 10.37 показаи трубчатый маслоуказатель, сделанный по 
принципу сообщающихся сосудов. 

§ 10.5. ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ РЕДУКТОРОВ 

При работе редуктора потери мощности, вызванные трением 
в зацеплении и в подшипниках, перемешиванием и разбрызги

ванием масла, приводят к нагреву деталей редуктора и масла. 

При нагреве вязкость масла резко падает, что приводит к 
нарушению режима смазывания. Нормальная работа редуктора 

:zss 



б~ обеспечева, если температура М8.CJJa не JtpC8Id~ит 
д:опускaeьfОЙ 

Рассматриваемый ниже метод расчета o€?JJэателен ддSl чер
BnВЫX и зубча'fО-Червячных редукторов. ДЛII зубчатых ре
.цyrr0POB малой И средней мощности в нем нет необходи
мости, так ltaK КПД их высок и тепловыделение невелико. 

При установившемся режиме работы редуктора все выделяю
щееся тепло отдается через его стенки окружающему воздуху; 

этому соответствует определеввый перепад темпeparур Между 
маслом и окружающим воздухом. Условие работы редуктора бes 
перегрева 

(1O.t) 

где t .. - температура масла, ОС; t. - температура окружающего 
воздуха, ОС (принимают обычно t. - 20 ОС); . Р. ~ подводимая 
мощность (И)Ш мощность на валу чеРВSlка), Вт; т1 - кпд 
реДУК'tOра (см. гл. 1); k, - коэффициент теплопередачи 
['" ~ 11 + 17 ВТ/(м2 • ОС)]; А - площадь теплоотдающей поверх
ности корпуса· редуктора, м2 (при подсчете А площадь днища 
не учитывают., если оно не обдуВается воздухом); [At] = 
= 40 + 60 ОС ..,. допускаемый перепад температур между маслом 
и окружающим воздухом (меньшие значения - для редукторов 
с верхним расположением червSIICa~ 

Если At > [At], то следует увеличить теплоотдающую по
верхность ребрами (рис 10.38·и 10.39), вводя в расчст 50 % их 

1'8e. 10.38. чер........ JКЩYКТОР с 
ОХIl8I1д11IС1Щ11М11 peOpaМII 

Рис. 10.39. пpotим. OX.IUUК
д81С1Щ11Х peбef: 

H=(4+~)8; ;;=1;. ,.r,=, 
= 0,5&; " = 0,2'58; Ъ = 28 



Рис. 10.40. ЧерВIIЧИыii редуктор СО sмеевИК6М Д.JIII ОХJlа_деIlllВ масла 

поверхности; можно уменьшить At, увеличив k,. Для этого 
применяют обдув корпуса (см. рис. 10.31), повышающий k, 
на 50 -100 %. Если оба указанных способа оказываются не· 
достаточно эффективными, следует установить в масляной 
ванне змеевик, по которому пропускают охлаждающую воду 

(рис. 10.40). 

§ 10.6. ДОПУСКИ И ПОСАДКИ ДЕТАЛЕЙ ПЕРЕДАЧ 

Единая система допусков и посадок - ЕСДП (rocr 25346-
82 и rocr 25347 -82) регламентирована стандартами СЭВ 
и в основном cooTBeTcTBye;r требованиям Международной 
организации по стандартизации - ИСО. 

OCHoBHbie термины и обозначения ЕСДП приведены ниже. 
Н о м и н а л ь н ы м раз м е р о м называют размер изделия, 

полученный по расчету или выбранный по конструктивным 
соображениям. Изготовленные изделия всегда имеют некото· 
рые отклонения от номинальных размеров. 

Для того чтобы изделие отвечало своему целевому назна· 
чению, его размеры должны выдерживаться между двумя до

пустимыми п р е Д е л ь н ы м и раз м е р а м и, разность которых 

образует д о п у с к. Зону между наибольшим и наименьшим 
предельными размерами называют п о л е м Д о u: у с к а 
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Рис. 10.41. ПОЛII допусков OTвepCТIIII Н вала: 
Q - ОТllерстие и вал с ПОJlЯМИ доиусв:ов; б - упрощенная схема полс.й допус
ков: Dmax и Dmin - ваиболыuнй Н иаименыпий предельные размеры отвер
c:rнЯ'~ ТD - доп}:сх Фтверcrи:я; dmax н щ"in - иаи.БО'J1ЪШиЙ '" наи:мJ:ВIIoIIIИЙ про
дeJlЬHыe размеры Ba.jla~ Td - допусв: вала; 00 - нулева.а ЛИIRIJI, ПОJI'0ЖСви.е 
КОТОРОЙ соответствует номинальному размеру; ES н es - верхние оТJtлонеииll 

оо:верСТИII н· вала; El и ei - нижние оп:лонени.и отверс1'ия R Ала 

На рис. 10.41 показан графический способ изображ.euшJ 
допусков и отклонений (поле допуска отверстия - охваты
вающая деталь - заштриховано клеткой. а поле ,lI,опусиа вала -
охватываемая деталь - заштриховано точками). На рис. 10.41, а 
и:юбражевы oт~e и вал Иi w!i nO.wI ~y.aroa;. на 
pIlIc. 1О.41,6 - только поля дonускOD (упрощеWJaJI ае.ма). 
К разJlичlJ.ыM С(i)е,ци.неыиям предьявЛЯIO'1' I.teодинаховые тре

бования в отношении точнос.ти. Поэтому систем& дOOYCImВ 
ащерЖIП 19' квал:ите'FОВ; 01. О,. 1, 2, з •... , 17, p~ыx 
в порядке убbllВaви;JI то'ШОС1!И. Характер со.е.пuмre:вия ~'Fалей 
Шl3lJВают п о е. а Д к о й. XapaK'Fepm,cr посадку разноe;JЬ размо
ров, деталей до сборки. 

Посадки могут 06.есrre.чивать в с:оедииевиИi з а.Э' 01)) S WUI 
ИI а: т g r Н. Пе:реходнъrе посадхи МOI')'Т имtrЪ. ил. зазор" или 
натяг; оии хаРaJrJieРВЭУЮТСЯваибольПIИМза:юром Smax но III~ 
lIИIl\It ватягом Н_ ... 

Разнообра:зные: посадки удобно получать .. ИЗМeшfЯ! пmorвeии:e 
поля ,и:опуска WIИ вапа,. ИJШ атверcnш, OCID.JШ& AD JEa 
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Рве. 10.41. ПОJIR допусков 

посадок поле допусха одной детали неизменным (рис. 10.42). 
Деталь, у которой положение поля допуска остается без 
измевения и не зависит от вида посадICИ, называют о с н о в

ной деталъю системы. Если этой деталью является 
отверстие, то соединение выполпено в с и с т е м е о т в е р с т и я 

(рис. 10.42, а); если основной деталью является вал -
в с и с 1" е м е в а л а .(рис. 10.42, б~ У ОСНОВНОГО отверстия 
нижнее ОТICлонение EJ = О. После допуска направлено в егорову 
увеличения номинального размера. У основного вала верхнее 

ОТlCЛонение es = О. Поле допуска направлено в сторону умень
шения номинального размера. 

Оашвные ОТICЛОНeIШJI обозначают буквами латинсхorо алфа
вита: ДJIЯ отверстий прописными А, В, С н т. д.; для валов 

строчными а. Ь. с и т. д. Преимущественно назначают поcaдICИ 
в системе отверстия с основным отверстием Н. у которого 
EJ=O. 
дu посадок с зазором рекомецдуют применать неосиовные 

валы!, у, h; для переходных посадок - j., k. т, n; для посадок 
с натягом - р, Т, S. 

Посадки обозначают комбинациямн условных обозначений 

u Н rx Н7 
полеи допусков. апример,)U !7 означает соединение двух 

дerаяeii с номинальным диаметром 35 мм, обработанных по 
полям допусков 81 Иj7, в системе отверстия. Цифры означают 
номер квалитета. Та же посадка в системе вала будет иметь 

F1 
обозиачение eJ35hf' 



Пpw назначении посадок ,следует пользоваться следующими 

рекомендациями: при неодинаковых допусках о~рстия и 

вала больший допуск должен быть у отверстия например, 

Н7) т6 ; допуски отверстия и вала могут отличаться не более 

чем на 2 квалитета. 
В табл. 10.11 и 10.12 приведены отклонения основных от

верстий и отклонения валов для наиболее распространенных 
квалитетов и размеров от 18 до' 180 мм. 

10.11. Предельные отклонении основных отверстий 
(по rocr 25347 - 82) 

Интервал 
Поля ДОПУСКОВ и предельные 

отклонеНIIЯ, МКМ 

разМероВ, ММ 

Н6 m 

CJ. 18 до 30 +13 +21 
О О 

Св. 30 до 50 +16 +25 
О О 

Св. 50 до 80 +19 +30 
О О 

Св. 80 до 120 +22 +35 
О О 

Св. 120 до 180 +25 +40 
О О 

н8 

+33 
О 

+39 
О 

+46 
О 

+54 
О 

+63 
О 

Рекомендуемые посадки основных деталей редукторов, ПIКИ

вов, ,звездочек и муфт см. в табл. 10.13. 

Прнмер. Построить схему полей допусков для посадок: 
Н7 ~ Н7 

а) с зазором 040 /6 ; б) переходвои 040 n6 ; в) с натяrом 

040 Н7 . 
, r6 
Решение. 
1. Из табл. 10.11 выписываем ДЛЯ основного отверстия Н7: 

верхнее отклонение ДЛЯ 040 ES = + 2S мкм, 
:Оижнее отклонение ДЛЯ 040 EJ = О. 

2. Из табл. 1012 выписьmаем зна'iCНИЯ отклонений валов, 
МdI, для 04U; 
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OтxnоиеВИJl jб n6 r6 

Верхние -25 +33 +50 

Нижние -41 +17 +34 

3. Предельные размеры, мм: 

Отверстие н7 Валы jб n6 r6 

Dmax 40,025 dmaJ< 39,975 40,033 40,050 

Dmin 40,000 dmin 39,959 40,017 40,034 

4. Зазоры и натяги, мм: 

Посадки 
Параметры 

с зазором Пере!<ОДНaJI с иаТIIIОМ 

Smax 40,025 - 39,959 = 40,025 - 40,017 = -
= 0,066 =0,008 

Smin 40,000 - 39,975 = - -
= 0,025 

Nmax - 40,000 - 40,033 = 40,000 - 40,050 = 
= -0,033 = -0,050 

Nmin - - 40,025 - 40,034 = 
= -0,009 

5. Схема полей допусв;ов для этих трех посадок показана на 
рис. 10.43. 

~ o,ozs~=~ ... 

о 

Рвс. 10.43. Поли довуск_ ДJUI 
носадок с зазором, вереходиоli • 
с вaTIlrOM, ВЫDолвeuиых В системе 

отверсто 
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~ 10.12. Ilpe.ЦeJp.вЫe orкJl)вeв.. 8UC8 (мкм) дп8 6-го 11 7-1"0 ICII8JIJПem8 (ВО rocr 25347 - 82) 

Интервал 
ПОJJJl ДОnУCl:ов 

разМерОВ, мм j6 в6 h6 Js6 k6 т6 n6 р6 1'6 .s6 f1 h7 j,7 k7 m7 ,,7 67 

Св. 18 до 30 -20 -7 О +~,5 +15 +21 +28 +35 +41 +48 -20 О +10 +23 +29 +36 +56, 
-33 -20 -13 -6,5 +2 +8 +15 +22 +28 +35 -41 -21 -10 +2 +8 +15 +35 

Св. 30 до 50 -25 -9 О +8,< +18 +25 +33 +42 +50 +59 -25 О +12 +27 +34 +42 +68 
-41 -25 -16 -8,0 +2 +9 +17 +26 +34 +43 -50 -25 -12 +2 +9 +17 +43 

Св. 50 дО 6S +60 +72 +83 
-30 -10 О +9,5 +21 +30 +39 +51 +41 +53 -30 О +1~ +32 +41 +50 +53 

~ 

Св. 65 до 80 -49 -29 -19 -9,5 +2 +11 +20 +32 +62 +78 -60 -30 -15 +2 +11 +20 +89 
+43 +59 +59 

Св. 80 до 100 +73 +93 +106 
-36 -12 О +11 +25 +35 +45 +59 -1-51 +71 -36 . О +17 +38 +48 +58 +71 

~ 

Св. 100 до 120 
-58 -34 -22 -11 +3 +13 +23 +37 +76 +101 -71 -35 -17 +3 +13 +23 +114 

+54. +79 +79 

Св. 120 до 140 +88 +117 +1321 
+63 +92 +921 

43 -14 0+12,5 +28 +40 +52 +68 -43 О +20 +43 +55 +67 
1 +;401 'Св. 140 до 160 +90 +125 

+65 +100 +100 
-68 -39 -25 -12,5 +3 +15 +27 +43 -83 -40 -20 +3 +15 +27 t--

Св. 160 до 180 +93 +133 +148 
+68 +108 +108 



10.13. Посвдкв ос..,...х деталci передач 

Рекомендуемые 
пос:а.аки 

н7 н7 н7 
-;;6; m6; k6 

r6 

н8 

h8 

Отклонение вала k6 

Пример с:оедииеНИ8 

Зубчатые и червячные колеса на валы при 
тяжелых ударных нагрузках 

Зубчатые и червячные колеса и зубчатые 
муфты на валы; венцы червячных колес 
на центр 

Зубчатые колеса при частом демонтаже; 
шестерни на валах электродвигателей; 

муфты; мазеудерживающие кольца 

Стаканы под подшипники качения в кор
пус; распорные втулки 

Муфты при тяжелых ударных нarрузках 

Шкивы и звездочки 

Распорные кольца; сальники 

Внутренние кольца подшипников качения 
на валы 

Отклонение отверстия Наружные кольца подшипнив:ов качения 
н7 в корпусе 

Отклонение вала m6, n6 Внутренние кольца подшипников каЧelЦlя 
свыше 100 мм при тяжелых yдapHIiIX на
грузках 

Пр н м е '1 а н н е. ДJUI ПОДШШ1ников качеНИ8 указаны ОТКJlоненИJI валов и 
отверстий, а пе обозначения полей допусков соединенпй, потому что 
подшипники ЯВJUlЮТСЯ готовыми изделнями, идущнми на сборку без допол

нительной обработки. 

§ 10.7. ДОПУСКИ ФОРМЫ И РАСПОЛОЖЕНИЯ ПОВЕРХНОСТЕЙ. 
ШЕРОХОВАТОСТЬ ПОВЕРХНОСТИ 

Погрешности формы и р'асположения поверхностей возни
кают при обработке деталей вследствие деформаций обор)'до
вания, инструмента и деталей, неоднородности материала за

готовки и других причин. 
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Рие. 10.44. Обозна"ение допус
ко •• рамке: 

а - ;цопуск формы; б - допуск 
расположення 

{опуски формы И рас
.жении поверхностей 

ывают на чертежах 

внЪП4И обозначения-
в соответcrвии с 

;г' 2.308 - 79. Эти 

11) 6) 

Рис. 10.45. Соединенве- рамки с поверх· 
воетью: 

а - допуск цилнндричности формы; б
допуск перпендикулярности поверхности 

,начения соcrоят из графического символа, обозначающего 
вид допуска <О - допуск круглоcrи формы; t:J - допусIC ци
линдричности формы; / / - допуси: параллельности поверх
ноcrей; 1. - допусIC перпендикулярности поверхностей; @
допусх соосности поверхностей и др.), числового значения 
допусха в миллиметрах и буквенного обозначения базы 
или поверхноcrи, с которой связан допусIC расположения. 
на чертежах условное обозначение указывают в. прямо
угольных рамках. На рис. 10.44, а условно изображен 
допуск цилиндричности формы 0,010 мм, а на рис. 10.44, б -
допуск перпендикулярности поверхности 0,012 мм относительно 
базы А. 

С элементом, к которому оmосится допуск, рамку соеди
няют СПЛОШНОЙ тонкой линией, оканчивающейся стрелкой; пу 
линию называют соедиНительной линией (рис. 10.45). 

Базы обозначают за1fерненным равносторонним треуголь
ПИICом, высота которого равна высоте размерных чисел. Если 
базой является поверхность, то основание треугольника ~
полагают на контурной линии или на ее продолжении, а 

ql 

Рк. 10.46. Обозва'IeВВе доау(Ка 80 
ПВОJDellllJO К по.ерхиоетн в во 

_ю к OCII eIIммeтpIIII: 

а - ДОПУClНlо отношению к поверх· 

ности; б - допуск ПО отноШCIIНю К 
оси симметрии 



соедиНИ'I'~ЛВНU линия не-дomIf.1:la" бы.ть' ПJЮAолжеиием Ра3мер
ной линии. Если базой является ось или плоскость сим
метt>ии, то, наоборот. соединительная линия должна быть 
продолжением размерной (рис. 10.46). 

10.14. Допуск формы цилиидрических поверхностей, мкм 

Иитервал Квалитеты 

размеров, мм 6 7 8 9 

СВ. 10 ДО 18 3 5 8 12 
» 18 » 30 4 6 10 16 
» 30 » 50 5 8 12 20 
» 50 » 80 6 10 16 25 
» 80 » 120 6 10 16 25 
» 120 » 180 8 12 20 30 
» 180 » 250 8 12 20 30 

При м е ч а н и е, Числовь..е значеНИJl допуска должны быть окрyrлеиы 
в ближайшую стороиу до стандартных по rocr 24643-81 из рхда, мим: 
1; 1,2; 1,6; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12; 16:-20; 25; 30; 40; 50; 60. 

10.15. Допуски пар8JIJJeJlЬНоети И перпевдикуJJИPИОСТи, мкм 
(по rocr 24643-81) 

Иитервал Степень точности 

размеров, мм 6 7 8 9 

Св. 16 'ДО 25 6 10 16 2s 
» 25 » 40 8 12 20 30 
» 40 » 63 10 16 25 40 
» 63 » 100 12 20 30 50 
» 100 » 160 16 25 40 60 
» 160 » 250 20 30 50 _80 
» 250 » 400 25 40 60 100 

10.16. Допуски еоосиости, МICМ 

Зубчатые ЧерВJlчвые ПоДПIИПКИJal 
ПодПIИПИИКИ колеса колеса шариковые 

ИИ'Q:рвал 
коиичесхне радвальвыо 

размеров, мм 
РOJlИll:овые 7-1 и 8-1 степеней и радиально-

точкос:и упорные' 

Св. 18 ДО 30 10 16 25 2s 
» 30 » so 12 20 30 30 
» 50 » 120 16 2S 40 40 » 120 » 250 20 зо so 50 » 250» , 400 25 

40 60 60 " , 



10.17. 1Iasвa .......... erpoв.~ ueвepx.cnl ...... 
мalDl8l 

Параметры 
шероховато- Обозначение 
СТН, Мl:M шерохо-

Поверхность 
ватоств 

Ra Rz IЮIICIрхвости 

- - Вид обра6Qтхв поверхности не оговари-

V вае1'СЯ 

- - Черные, но ровные поверхности отли-

'9' ВОК, поковок, проката. Обработка без 
снятия стружки 

- 320; 250 RZ.J~ Зачищенные поверхности отливок, по-
200; 160 ковок И пр. 

- 16!); 125 Rztf$' 
100; 80 

- 80; 63; Поверхности отверстий из-под сверла, 
50; 40 

Rz" 
зевховок, фасок и пр. Нерабочие по-
8ерхиости. Посадочные, нетрущиеся по-
верхиости изделий не выше 12-ro ква-
литета 

- 40; 32; Точно прилегающие ПОQерхвости. От-

25; 20 
RZ~ 

версТИИ после черновой развертв:и. 

Поверхности под шабрение. Посадоч-
ные нетрущиеся повеРХНОСТИ изделий 
не выше 8-го квалитета 

- ~Ot 16; Oтвepcтu в неподвижных соедивеиllJlX 

12,5; 10 всех в:валитетов точности. Отверстия в 

Iz~ ТРУЩИХСJlсоедииеииях 11-го и 12-го ква .. 
литетов. Боковые поверхности зубьев 
зубчатых колес 8-А и 9-А степеней точ-
ности 

2,5; - Qтвeрсгия в трущихся соединенИJlХ 

.2.0; 6-8-го квалитетов. Отверстия под под-
1,25 шипвики качения. Поверхвocrи валов в 

'.v трущихся соединениях 11-го и 12-ro 
квалитетов. Поверхности червяков и хо-

довых винтов. Боковые поверхности 

зубьев зубчатых хмес 7-1 степени ТОЧ-
вости 



Продолжeнuе табл. 10.17 

Парметры 
шероховато- Обозначение 

С:ТВ, мхм шермова- Поверхность 
тости 

RJJ Rz поверхнос:тн 

1,25; - Поверхности валов в трущихся соеди-

1,00; 
1,2~ 

нениАХ 6 - 8-го квалитerов. Поверхно-

0,63 сти валов под ПОДШИПНИКИ качения. 

Боковые поверхности зубьев зубчатых 
колес 7-й и 6-й степени ТОЧНОСТИ 

0,63; - То же. ДJIJI бо.пее ответственных по-

0,50; 46f BepxHOcтei. Поверхности валов под 

0,32 подшипники ка'lения 

0,32; - Весьма ответственные трущиеся поверх-

0,25; o,.J~ ности валов либо друтих охватываемых 
0,16 деталей 

При м е ч а н и е. Оцета шероховатости по rocr 2789 -73* про изводит-
ся несхOJlЬXИМИ парамC'l'paМИ. Основные параметры обозначены Ra и Rz; 
Ra - средиее арифметичеCJCое абсолютных зиачений отклонений профиля В 
пределах базовой ДJlИИЫ; Rz - сумма средних арифметичeCJCИХ абсолютных 

отlUЮНСниii пяти наибольших макснмумов и ппв наибольших минимумов 
профиля в пределах базовой ДJlИНЫ. 

Величrmy параметров шероховатости Ra или Rz прocrавляют над 

знпом."f в М1ЕМ. Величrmy Ra указывают без символа, а Rz - с символом. 

в табл. 10.14, 10.15 и 10.16 приведены рекомендации по 
определению допусков формы и допусков расположения по~ 
верхностей [8]. 

Шероховатость поверхности (см. рекомендадии в табл. t0.17); 
посадки и допуски формы и расположения поверхностей пока
заны на рабочих чертежах (см. рис. 10.11, 10.12, 10.13 и 10.14): 



ГЛАВА XI 
МУФТЫ 

в заданиях на курсовое проектирование деталей машlПl в 
техникумах предусматривается не проектнрование муфт для 
соединения валов, а выбор их из числа стандартных конструк
ций с учетом особенностей эксплуатации привода и с после
дующей прове{'кой элементов муфты на прочность. 

Здесь приведены краткие сведения о муфтах наиболее 
распространенны~ типов - для постоянного соединения валов и 

предохранительных. О муфтах сцепных, обгонных, шарнирных и 
др. см. работу [15]. 

§ 11.1. МУФТЫ ДЛЯ поqоянного СОЕДИНЕНИЯ 
ВАЛОВ 

Если соосность соединяемых валов в процессе монтажа 
и эксплуатации строго выдерживается, то допустимо устанав

ливать жесткие муфты: фланцевые (табл. 11.1) и втулочные 
(табл. 11.2). Типоразмер муфты выбирают по диаметру вала 
и по величине расчетного вращающего момента 

Тр ... kТиом ~ [7'], (11.1) 

11.1.Муфты фланцевые (00 ГОСТ 10761-80, е еоКР8ЩellIIIIМИ) 
Размеры, мм 



Продолжение табл. 11,1 

1, не более L, не более 

[11, И-м d D Исполнение 

1 2 1 2 

16 16; 18 80 40 28 84 60 

31,5 
16; 18 

90 
40 28 84 60 

20; 22 50 36 104 76 

63 20; 22 100 50 36 104 76 
25; 28 60 42 124 83 

125 25; 28 112 60 42 124 83 
(30); 32; (35); 36 80 58 170 120 

250 32; (35); 36 140 80 58 170 120 
40; 45 110 82 230 170 

400 
(35); 36 

150 
80 58 170 120 

40; 45; 50 110 82 230 170 

630 45; 5.0; 55 170 110 82 230 170 
60 140 105 290 220 

1000 50; 55 180 110 82 230 170 
60; (63); 70 140 105 290 220 

1600 50 190 110 82 230 170 
60; (63); 65; 70; 140 105 290 2Z0 

(75); 80 

70; (75) 140 105 290 220 
2500 80; (85); 90; (95) 224 170 130 350 270 

100 210 165 430 340 

ПримечаНИII: 1. ЗначенНII [1'] указаны ДЛII муфт из crали 40 в 3SЛ; 
дЛII муфт из чуrуна СЧ 20 значеllВll [7'] снижать в 2 раза. 

2. Oкpy:a:ВВII скорость ДЛII стальных муфт (на нару:а:иом диамстро) до 
70 м/с, ДЛII чyryниых - до зs м/с. 

3. ИСПОJlИеиие 1 - ДЛII муфт, ycrаиавливаемых на ДJIIUIИЫХ хонцах 
валов; ИСПОJlИеиие 2 - ДЛII муфт на JCоротв:их ховцах валов. 

4. В скоБJcах приведены иерехомеидуемые зиачеиИII. 
5. Пример Уl:Jlовиоrо обозиачeииll муфты с Т= 400 И·м, с полумуфтамв 

диаметрами отверстий 40 и 45 мм, испоЛи~Й 1 в 2, материал - craпь 40 

Муфта фАанцеваJl ~0-11-45·21 ГОСТ 20761-80 



- --
11.2 Муфты BТYJlO'JllLle (110 ТОст·24246 ..... 80. с ссжращelflUlМи) 

:Ра~мерю, мм 
-

I 

Ih'hMI/6NldZ Jklltlilнl1ltJ; 1/ ИСnDАнеlШе J Н t:hoAlleНfJI 4 
, 

J 

L 1. 
ua.l 

--с1 _-:=- ~-~ (ф) ~ f:&";ffЩ 1[Jt ~ lII"(Ii-~ { ~ t 1----1 ~-t~ r'\. J . . 
~ ~ 

..... "'//~ V//h: 
2tlJ,S _ .#fY 

2t 4S L - . 

[1]. Н-М ~ иOnОJlИеиий d для ИCfIОJПICвиI !'для Крепежные дetaлв дnя ВIo1IIoJ'IВ8II1U1 

D исполнений lсо 2-3 2-4 с 
1 2 3 _ 4 1-3 4 

1-3 4 ШТIIфтом СО IIIпоВICОЙ ВИНТОl'J( 

-

16 - 45 - 14-16 - 28 4; - 4х30 - 4х7.5 
31,5 .... 63 - 18; 20 - 32 55 - ;х36 - $><7,5 
50 71 100 140 20; 22; 24 16; 18 38 65 4~ 6х40 6х6х25 5х9 

-

00 125 180 250 25 21 42 7$ 50 8 х 45 8х7х28 бх9 М6 х 8,66 
28 23 6 х 10 

28 2з 8х7х36 8х 10 

lis 180 250 335 30 - 48 9/) sS '8 х 50 

32 26 lOx8x36 8_~~ ---- - - . - - ---.-0 _____ ---



200 280 400 560 32 26 55 105 65 10х6О 
10х8х45 8х 11 

35; 36(38) 28; 3~ 
IОх 13 

М6хl0,66 

280 400 560 800 (38) 32 60 120 80 10х65 10x8><~0 IОх13 

4()(42) 36 10х65 12 х8 х50 -

400 560 1120 (42) 36 70 140 90 12х80 
12 х8><63 

М8 х 1~,66 -- -
4$; (48) 42 14х9х63 

560 800 1600 (4t!); 50 42 80 150 100 J2x90 14х9х63 --
(53) 46 16х JOx63 

-- -- - -- МI0х 16,66 

800 1l;;Ю 2240 55 46 90 ' 170 110 16 х 100 16хl0х70 - 6() 52 -
18 х 11 х70 

1120 1600 - 3150 60; 63; (65) 52; 56 100 180 120 16 х 110 18 хН >< 80 -
1600 2240 - 45(1) (65); 70; 62 110 200 130 20х 12 х9О - МI0х20,66 

71; (75) 20 х 120 
- -

2Z4O 31,а - 6300 (75)80; (85) 72 120 220 130 20х 14>< 100 

3150 4500 - 9000 (85)90; (95) 82 130 240 170 
25)( 140 25x14x1l0 М12х20,66 

4500 6300 12500 100 92 140 280 190 28 х 16х 125 --
При М 1I'I8,ИИII: 1. Муфты ,!IоJDщыjзготовлJlтьcsJ! в 'lетырех ИСПС}ЛИQИИJlХ: 1 _ С611ПифтаМIIIlР ГОСТ 3129-70; 2 - СО ШПОНОЧНЫМ 

паэО"lПО Г()С1'233БО-78; 3 - с., mПОIJО'lRЫМ пазом по ГОСТ 24071-80; 4 - со !,!lлицсвым посадо'lIlы�M отверстием по ГОСТ БО~3-80. 
2. М~торивл втулок - сталь 45. 
~. ПреДОДЬНloIе отклонения отверстиА Щ4, валов - h14. 
4. 11 CICобкu приведены иерекомендуеыые :SИВ1fения. 
5. Првмер Yf;JIoeoro оО03If!lЧ8jlИЯ муфты I-ro Щ:ПО,llllеиия с Та5БО Н'м, 1/-50 мм: 

Муфта IImУАОЧНflIl 1-56():.50 ГОСТ 24246-lЮ 
&L" ~ 



11.3., Значении lCOэффнциента k, УЧИТЫВlUOIЦet"O УCJЮllllи 
эксплуатации прнвода 

Нагрузка 

Постоянная, с кратко
временными перегруэ

ками до 120 % номи
нальной 

Переменная, с колеба
ниями в пределах до 

150 % номинальной 

со значительными ко· 
лебаниями - до . 200 % 
номинальной 

Ударная, достиrающая 
300 % номинальной 

Типы маШШl 

Конвейеры ленточные, 

станки токарные, uшифо
вальные, фрезерные 

Конвейеры цепные, плас

тинчатые, винтовые; стан

ки деревообделочные; 
центробежные насосы 
Конвейеры скребковые и 

ковшовые (элеваТОРJ>l); 
~анки металлообрабаты
вающие с возвратно-пос

тупательным движением; 

реверсивные приводы 

Поршневые насосы и ком
прессоры; прессы и моло

ты; дробилки, шаровые 
мельницы 

1,15-1,20 

1,30-1,50 

1,7-2,0 

2,5-3,0 

где k - КОЭффlЩИент, учигывающии условия эксплуатации; зна
чения его приведены в табл. 11.3; допускаемые значения [7'] 
указаны в табл. 11.1-11.9. 

Хотя H~T необходимости проверять стандартные муфты на 
прочность, однако для учебных проектов рекомендуется вы
полнение проверочных расчетов, например, для втулочных муфт 
со штифтовыми соединениями - проверка штифтов на срез, со 
шпоночными и шлицевыми соединениями - проверка этих 

соединений по формулам главы VIII; при расчете ·болтовых 
соединений фланцевых I\.l}'фт следует учитывать, что половина 
общеF,о числа болтов устанавливается в отверстия без зазора, 
поэтому достаточно проверить только их на срез по усло-

вию _прочности 

(11.2) 

2'I 
где F, = ~D - окружная сила, приходящаяся на один болт; 

OZl 

Do - диаметр окружности расположения болтов; Zl - ЧИСЛО бол
тов, поставленных без зазора. 

В некоторых учебниках расс~тривается вариант установки 
всех болтов с зазором и приводятся формулы для расчета 
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Рис. 11.1. KYJl8'IKOIlO-ДIIСКО8U муфта 

болтов с затяжICОЙ, препятствующей проворачиванию полумуфт. 
ПраICтически такой случай исключен, и расчет болтов на затJIЖ

ху не нужен. 

Размеры болтов и число их в стандарте не указаны. Мi>ЖНО 
руководствоваться такими соотношениями: диамегр стержня 

болта dt; ~ O,08d (с округлением до ближайшего большего 
значения по ГОСТу); число болтов z = 4 при Т ~ 103 н·,.. ~ 
z = 6 при Т> 103 ·Н·м. 

вели В процессе эксплуатации привода возможно HeKoTQPoe 
смещение валов, то их соединяют компенсирующими муфтами. 
К их числу относят кулачково-дuсковые муфты (рис. 11.1); они 
допускают радиальное смещение валов порядка 0,03d и угловое 
до 30'. Наружный диаметр муфты D порядка (4-5)d. Выбирают 
муфту по ГОСТ 20720-81. Однако для курсовых проектов 
муфты этого типа рекомендовать не следуег, так как они 
имеют большую массу, частоту вращения их приходится 
ограничивать из-за возможного дисбаланса: при наружном 
диаметре ДО 300 мм - до 
250 об/мин, св. 300 мм - ДО 
100 обfмин. Компенсирующие 
муфты другого типа - цепные -
представлены в табл. 11.4. 
Допускаемое угловое смеще
ние - до 10, радиальное - по
рядка 0,01d. 

В приводах, испытывающих 
ударные нагрузки, следуег уста-

навливать упругие муфты: 
вmУЛОЧНО-1Iflльцевые (MYBIl), 
технические данные их приведе

ны в табл. 11.5; муфты упругие 
со звездочкой (табл. 11.6), муфты 
с moрообразной оболочкОй Рве. 11.2. Муфта с торообра:Jllоil обо-
(табл. 11.7 и рис. 11.2) и др. ЛО'IКoiI 
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I -
L 1 

ТIПI Ради- Час- Приводиая Число I 

[7], вльиое тата РОЛИКОвая зубьев 

Н·М 
d D 1 2 1 2 смещо враще- цепь полу- h 

Itие НИИ, муфты 
Исполнение 4, об/с z 

1 2 1 2 1 2 1 2 

63 20; 22 110 - 102 108 80 - 36 39 25 0,15 21 ЛРI9, 0,5-3180 12 1,3 
2S; 28 ~ 122 128 92 ~ 42 45 27 

25; 28 - 122 128 92 42 45 27 ! 

125 125 - 23 10 
30- 32- 206 162 168 124 80 58 61 39 0,20 ПР2S, 4-6000 1,8 
35'; 36 

'-- f-
I 250 32; 35; 3Е 140 206 162 168 124 80 58 61 39 12 .- -- I 

40; 45 278 222 228 172 110 82 85 57 
- -

500 40: 45; 200 278 222 228 172 110 82 85 57 17 ПР31, 75-8850 14 20 . 

50: 5!J ' I 

1000 50; 55 210 280 224 230 174 110 82 85 57 0,40 13 ПР38, 1-12700 3,5 I 

60; 63; 3S4 284 290 m 140 105 1()8 73 
70; 71 1~ 

63; 70; 

2000 71; 75 280 - 354 284 290 220 140 105 108 73 0,60 12 12 3,8 -
80;85;90 424 344 352 272 

-

170 130 134 94 ПР50, 8-22680 _ 

~ 



i1 ПрtЮОАЖёwе niiРЛ: 11.1 -

L 1 

ТIПl Ради- Чао- Число 

[7], альиос тща Приводнu зубьев 

Н'М 
d D 1 Z 1 2 смеще враще полу- h' 

нне IUIJI, 
ролш:овu цепь муфты 

ИСПОЛНение l!, об/С z 

1 2 1 2 1 2 1 2 

80; 85; 424 344 352 272 170 130 134 94 

4000 90; 95 310 0,60 12 ПР50.8-22680 14 3,8 

100; 110 514 424 432 342 210 165 169, 124 

П f.:з:е'lаи и 11: 1. Угловое смещение осей валов - до 1. 
2. еры L и 1 МУФТ nmов 3 и 4 таЕие же, EaJ[ муфт тlUla 1 исполненu 2. 
3. Crаидартом установлено '1СТЫре типа муфт: 1 - с ЦИЛИИДРИ'lCCII:нм 011lерстием, 2 - с ЕОИИЧССmм 011lерстием, 3 - с от 

Bepcтur,ol на валы с эвoJIьвеllтllымtl шпицами; 4 - с 011lllpCТИJlМИ на валы с ПРJIМобоЧИЫМИ шлицами. Исполнение 1 - на 
длиивыо ![Оицы валов; 2 - на 1I:Op00000ИС ЕОИЦЫ. 

4. Материал муфт - сталь маре ве .ниже 45, с твердостью рабоЧИХ поверхностей HRC 40 -45. 
5. ДОDyCII:аСТСII СO'leraJlие DОЛУМУфТ разных типов и исполисиий с раЗЛН'.!llыми диаметрами 011lерстий в пределах одного (7] 
6. Условвое обозиа'ICИИС МУФТЫ С [7] = 1000 Н'м, d = БО мм, тlUla 1, исполненul: 

Муфта цenнtlJl 1000-60-1.1 ГОСТ 20742-81 

- -----------------



т, 

Н'М 

16 

31,S 

63 

125 

:t 

11.5. Mytn.I 'yвpynae .'l'yJlO~e (по гоа 21424 -75, е еокраЩeRJllDi.в) 

Размеры, мм 

7иn 1 7иn 8 

~JШН ... ~ r- r--
-

~l~ 7. ~ ·~·_·tq ~ t-- - --
..а ~ ~ , ---=t - --- '--

t. ~ 

1, ие более 1, ве более 

Tвu 

d D J П J П 
Птах, 

об/МIiIJ1 
Исполвевие 

1 2 1 2 1 2 1 2 

12; 14 63 53 63 - , 
30 25 20 -75 7600 

16 83 59 . 83 59 40 28 30 18 

16; 18 90 84 60 84 60 40 28 30 18 6350 

20; 22 100 104 76 104 76 50 36 38 24 5700 

25; 28 120 125 89 125 89 60 42 44 26 4600 
(30) 165 121 165 121 80 58 60 38 

Смещен.., 

ради-
yrловое 

альвое 

0,2 

1030' 

-~-~ 



aI ПроЬо./IЖенu t1f46A. 11.' 

1, ве более 1, ве боnee СмОЩalНII 

Тип 
, 

[7] 
d D I 11 I JI "IIWP 

н·м об/МИН pllJ.Uto 
угловое I 

ИСDOJIВСИие IIJIЬвoe 

1 2 1 2 1 2 1 2 , 

250 32; (35); Эб; (38 140 lб5 121 165 121 80 58 60 38 3800 
150 40; (42); 45 140 22s 169 225 169 110 82 85 56 0,3 

soo 40; (42); 45 170 225 169 225 169 110 82 85 56 3600 

710 45; (48); 50; 190 22ь 170 22ь 170 110 82 85 56 3000 
(55); 56 10 

1000 50; (55); 56 220 226 170 226 170 110 82 85 56 2850 0,4 
(60); 63; (65); 70 220 286 216 286 216 140 105 107 72 

2000 63;(65);(70);71 250 288 218 288 218 140 105 107 72 2300 
80; (85); 90 250 348 268 348 268 170 130 135 95 

4000 80; (85);90;(95) 320 350 270 350 270 170 130 135 95 1800 0,5 

8000 100; 110; (120); 400 432 352 432 342 210 170 170 125 1450 0,5 
125 , 

Пр в м О '1 а IJ И.ll. 1. lofa'JepJJ8JJ DОДУМУфт - чyrуи не IJИ:lltО марц сч 20; JJaJlыI08 - CТIIJIЬ во ~O марIИ 4S. 
2. ТИпы муфт: 1 - с ЦИJIИВДри'lОСUМИ отверстВИМИ; П - с J:ОВИ'lOClИМИ отверстиlJМИ; ВCПOJIвеиио 1 - на ДJlIIJIIIblO 

! 

EOIlЦЬ1 валов, 2 - на ЕОРОUJIО J:ОIЩЫ. 
3. В CJ:оБJ:U пр.ввмовы вopuомеидуемыо ЭJIВ'Iеиии. -



11.6. Муф.ты YIIPJI1II' со 3вeздo'1КOi (_ гocr 14084-76; с СciКpllЩе-.п) ~ 

Ра3мсры,мм 

L Смещение 
{l1, 

d D Исполнение nшах' 
Н·м об/м ради- yrло-

2 2 ильи вое 

16 12; 14 53 81 71 30 25 3750 

16; 18 101 77 40 28 

31,.5 16; 18 71 101 77 40 28 3000 0,2 

20; 22 121 93 50 36 

63 20; 22 85 128 100 50 36 2250 1°30' 

25 148 112 60 42 

125 25; 28 105 148 112 60 42 2000 0,3 
(30); 32; (35); 36 188 144 80 58 

250 32; (35); 36;(38) 135 191 147 80 58 1500 
40; (42); 45 251 195 110 - 82 0,4 1°00' 

400 38 166 196 152 80 58 1300 

; (42); 45; (48 256 200 110 82 

При м еч а н и 11: 1. Муфты исполненИII 1 предназначены ~II уcrанОIlJ:И 
на длннные концы валов, IlсполвенИII 2 - на короткие концы. 

2. Допускаетеll сочетание полумуфт исполнений 1 и 2 с различными внут-
ренними диаметрами в пределах одного значеНИII [1']. 

3. Размер с = 3 мм. 
4. В скобках приведены нереКОЪ!ендуемые значения. 
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• 

[71, 
Н·М 

20 

40 

80 

125 

11.7. муфта JIIf1IU с тopoolpa3llOl оболочкой (по rocr 20884-82, с сокращ_-.) 
Размеры, мм 

d 

16; 18 

18 
20; 22 

25 

22 
25; 28 

30 

25; 28 

30;32;(35);36 

D 

100 

125 

125 

160 

180 

130 

140 
160 

180 

170 
190 
230 

195 

230 

L 

2 I 3' 

110 I 120 

115 1125 
130 145 

140 I 165 

140 1155 
150 1.75 
185 220 

155 I 180 

190 I 220 

L 

, Частота 

Исполиение враще-
ИИJI, 

4 I 

'95 I 42 

100 1 42 
120 52 

130 I 63 

130'1 52 
140 63 
'170 82 

145 I 63 

175 I 82 

2 

30 

30 
38 

44 

38 
44 
60 

44 

60 

3 

32 

32 
40 

46 

40 
40 
63 

46 

63 

4 

20 

20 
26 

28 

26 
28 
40 

28 

40 

об/с 

50 

50 

41 

Допускаемое смещение 

осе- I ради I уrло-
вое альиое вое 

1,0 1,0 

10 

2,0 1,6 



200 
32;35;36;(38) 

200 
245 200 230 185 82 БО 63 40 41 2,5 2,0 10 

40 305 250 290 235 112 84 88 60 

250 
32; 35; 36; {38 

220 
250 205 230 185 82 60 63 40 

3,0 2,5 40; 42, 45 310 255 295 240 112 84 88 60 33 

315 35; 36; (38) 250 260 215 240 195 82 60 63 40 

40; 45 325 270 310 250 112 84 88 60 

500 40; 45; 50; 5S 280 325 270 310 250 112 84 88 60 

800 50; 55 320 340 280 325 270 112 84 88 60 3,6 3,0 1°30' 

60; 63 400 330 380 310 143 108 110 75 

1250 55 360 340 280 290 230 112 84 88 60 26 4,0 3,6 
60; 63; 70 400 330 330 260 143 108 110 75 

2000 63; 70; (75) 400 420 350 340 270 143 108 110 75 

80; (85); 90 480 400 390 320 172 132 135 96 4,5 4,0 

3150 80; (85);90; (95) 450 485 405 405 325 172 132 135 96 

100 565 475 , 475 385 214 168 170 126 

При м е '1 а н и.: 1. Полумуфты ДОЛЖНЫ изготовлятьс. чcтыеа нсполнениii: 1 - с цилнндрическимн отверстиими на ЛJlинные КОНЦЫ валов; 2 - то же, 
на короткие КОНЦЫ валов; 3 - с конвчecJtИМИ отверстиJIМИ на длинные концы валов; 4 - то же., на короткие KOHUЫ валов. 2. Допускается сочетание 
полумуфт разных исполнениil с отверстиими разлиЧНЫХ диаметров в пределах одного номинального момента [Т]. 3. Допускаетеи кратковременна. 
пeperpyэп Т..,. ... (2 + 3) [Т]. 4. В скобхах при_ны нерекомендуемые ,ноченни. s. ПРlfмер условного обозначении муфты с [Т] = 200 Н· м, d = 40 мм, : 
исполнеиlUl 1: , 

Муфmл yrrpYltJ1l с moрообразноА о6оАОчкofJ 200-40-/ ГОСТ 20884-82 
То _, с полумуфт8МИ: исполиенlUI 1 с d - 3б мм, иcnолнеиlUl 2 с d = 40 мм: 

~ Муфта ynpyztUI с moр006разнofJ о6оАОчкоi 201J..36.1-40.2 ГОСТ 20884-82 .. 



111.2.. ПРЕДОХРAllИТEJlЬIUdE мУФТЫ 

Для предохранения приводных устройст,в от повреждений 
при' ВОЗНИlCновении случайных перегрузок, превышающих рас
'четную нarрузку, примеwпoт муфты, автоматически размыкаю
щие приводную линию. Из большого количества конструкцИй 
предохранительных муфт, описанных в работе [15], ниже рас
'смотрены наиболее распространенные их типы сравнительно 
простой конСтрукции. 

дJUI аварийного одноразового ВЫlCJПOчения привода при 
непредусмотренном резком повышении нагрузки применяют 

муфты с разрушающимися элементами; ВlCJПO'!ение привода 
возможно лишь после замены разрушенного элемента, что 

затрудняет эксплуатацию. Поэтому такие муфты устанавли
вают в тех передачах, для которых аварийные ситуаЦИJl 
маловероятны. 

ПростeйпIая муфта данного типа - со срезным штифтом 
(рис. 11.3); материал штифта - сталь 45, закаленная до твер· 
дости HRC 38-43; втулки И;l стали 40Х, HRC 48-53; расстоя
ние R от оси вала до оси штифта порядка (2 - 2,5) dвала• 
Диаметр штифта определяют из условия среза его силой 

F rnaD возникающей при аварийной нarрузке F rna ... = Т rnax/R; 
площадь поперечного сечения штифта в месте среза (с уче
том ослабления ее риской, если она предусмотрена) 

А = 'ltd2ш = F rnaх 
4 t.cp , 

(11.3) 

где Т та. принимают на 5 -10 % выше расчетного Тр =,kT но ... 
(значения k см. табл. 11.3); предел прочности на срез для 

А в 

ъ ь 

L 

Рве. 11.3. Myt'ra со еРе3НЫIll mтифтом 

указанной стали t.cp:;= 
= 400 МПа. Цолученный 
по расчету днаметр штиф
та округляют по гост 
3128 - 70 и yrочняют раз
мер R так, чтобы было 
выполнено условие 

~dt = tSCl" (11.4) 

4 

[но не [tcp]!] 



Наружный ди~erр втулки dn ~ (3 + 5)dw; длина втулох 1 

каждой полумуфте 1 ~ dn + 3 мм. 
В передачах, испытывающих переменные нагрузки, следуе~ 

устанавливать предохранительные муфты многократного деЙщ· 
вия: при критической нагрузке они должны срабатывать, f. 

при снижении передаваемого момента до расчетной величинw -
автоматически включать передачу. 

К числу таких муфт относят муфты предохранительны' 
кулачковые (табл. 11.8) и шарuковые (табл. 11.9). При значитель-

11.8. Муфты вредохравпельные КУJJачковые 
(по rocr 1Sб20-77, е сокращelllDlМИ) 

Размеры, мм 

[, 

-.~ 1 
I.!. ,; .", 

I & 
[ 

L 

l!Jl..J.. 

ИСI1DAН'НU' 1 IICIIIIIHIIIW2 ItCI1DANeНU, J 

~ . " ~ ~ 
1 

Частота [7), d d1 D L ИСПОJJНение 11 вращенИJJ, 

Н·м 1 2и3 
06Jc 

16 16* 48 S6 80 40 28 18 17 
25 16; 18** S6 71 85 40 28 21 13 
40 20; 22 56 71 105 50 36 24 13 
6.3 20; 22; 2S 65 85 110 50 36 28 10 

100 25; 28 80 100 140 60 42 32 8 

160 28 80 125 160 60 42 36 8 
32 80 58 36 



Продолжение табл. 11.8 

1 

Аl1· 
Частота 

d d. D L Исполнение '. вращения, 
'М 

об/с 1 2 и 3 

250 38 90 140 180 80 58 42 7 
40 90 140 180 110 82 42 

38 80 58 48 

400 40; 42 105 180 190 110 82 48 S 

45 110 82 48 

.) Для исполнения 3 d = 15 ММ . 
•• ) Для "сполнения 3 d = 15 ММ и d"" 17 мм. 

Примечаиия: 1. Стандартом установлено три исполнения : 1-с 
rладmм отверстием и шпоночным пазом; 2 - с прямобо'lНЫМИ шлицами; 

з.-- с эвольвентиыми шлицами. 
2. Условное обозначение муфты с номинальным моментом [7] = 250 Н'м, 

d = 40 мм, исполиеиия 1: 

Муфта nредохранumеАьнан /(УАач/(ован 250-40-1 ГОСТ 15620-7'1 

(1). 
Н'м 

16 

284 

11.9. Муфты предохранитеЛLRЫе шариковые 
(по ГОСТ 15621-77,' с: с:окращеIВlRМИ) 

Размеры, мм 

~ 
IkIIМHI!IfI/t!' IICntllllmHur Z 

d 

Исполнение d\ D L Исполнение 

3 2и3 

16 SO 56 90 40 28 

IICllfJ/fHtHur I 

Частота 
1\ в~щения, 

'об/с 

18 1'7 



П!' 

d / 
Ч<IСТОта (71. 

Исполнение d1 D L Исполнение , '1 вращения, 
Н·м обjс 

1 2 3 I 2и3 

25 16;18 - 17 65 71 100 40 28 21 \3 

40 20; 22 65 71 120 50 36 24 13 

63 22 70 80 120 50 42 28 10 1--
25 60 

100 25 и 28 85 95 150 60 42 32 8 

160 28 85 100 190 60 42 36 8\ 

32 80 58 

250 38 100 125 220 80 58 42 7 

40 110 82 

400 38 100 155 260 80 58 48 5 

40; 42 45 НО 82 
45 48 

Примечания: 1. Crандартом установлено три исполнения: I-c 
гладким отверстием и шпоночным пазом; 2 - с прямобочными щлицами; 
3 - С эвольвентными шлицами. 

2. Условное обозначение муфты с (7] = 250 н·м, d = мм, IIсполнения 1: 

Муфта nредохраlшmeлы/ая шариковая 250-40./ ГОСТ 1562/-77 

ных колебаниях нагрузки и частых срабатываниях в муфтах 
возникают большие динамические нагрузки, поэтому область 
их применения ограничена до частот вращения порядк~ 

300-400 об/мин. Более удобны в эксплуатации муфты пре
дохранительные фрикционные дисковые (табл. 11.10). Момент 
срабатывания таких муфт под действием критической нагрузки 
регулируют пружинами, создающими осевую силу Fo ; предель

ное значение ее определяют из условия, чтобы давление н. 

диски не превышало допускаемой величины [р]: 

F ~ [р]п(DI - D~) (11.5 
• "" 4 ' 

где [р] = 0,25 МПа для несмазываемых муфт с асбестовым 
обкладками на дисках; для смазываемых муфт со стальным}' 



Jn(CD.МR [r] = 0,8 МПа; то же, с бронзовыми ,циеками 
[р] :;: '0,5 МПа; о. и 02 -: иаpyжиыi И ВНУlpeшtИЙ диаметры 
D)J1IЬцевой поверх1ЮCЦl ~IDUI дисков. 

IIpедельв.ыi момент Т пр начала срабатwвaния муфты onpе~ 
ДСЛJllOт из условия равенства его моменту от сил трения на 

ДИ<Жах 

Т .. = Т .... =/FlIRz, (11.6) 

I'де f -коэффициент rреНЮI; для смазываемых бронзовых и 
СтaJlЬ.иых циcmв со .смазкой f = 0,08; для ДИCJroВ ос ообестовоii 
обкладкой f = 0,3; R - приведенный радиус KOJIЬЦa трения, 

п~ -DI 
R =00.33 D1 DZ ' 

1 - 2 

ПределъИЫ'Й момент Тор принимают ка S - {6% вЪ11Пе paC'leт
ного Тр = "Тком, г,ne k - коэффициент по табл. Н.3. 

1 ... А 

{l1. 
Н-м 

16 

2S 

40 -

11.10. МAtТЫ Dfeдохравпельные .р . .,... .... ые 
(IЮ ГОСТ 15611-71, е eo&~ 

Размеры, мм 

~. ~ 

Jtt:лtин_ 1 

___ 1 

I 

т ~ ~ L..L... 

J. 

• I 

ИaJ:on-
Иcnоmreиие 4( D L -

I '1 "3 1 12иЗ 

16 16 IS ]8 50 83 40 28 

16; 18 18 IS; 11 45 95 90 40 28 

18 - 11 .. S 130 95 tIO 28 

11&_' 

~ 
YrJl\)o 

II1I1I 

/1 СКОО 

1;-

18 250 

21 150 

14 1st 



d 1 
Угло-

[1'], Испол- вlUI 

ИСПОJПIение dl D L 11 СКО-
Н'М нение 

рость, 

1 ~ 3 1 2и3 .. раД/с 

40 20; 22 50 36 24 100 

63 20; 22 55 150 120 50 36- 28 

25 60 42 100 

100 2'5; 28 65 165 125 60 42' 32 

30. - 30 ВО 58 

1:60 28 » 180 150 60 42 36 8.() 

32' 80 ' 58 

250 36 38 38 70 185 160 80 58 42 60 
4Q - 40 110 82 

400 38 90 205 180 80 58 48 40 

42;,45; 4~ 42; 48 42; 45 110 82 

630 ~5; 50; 5" 48; 54 45; 50; 5' 95 220. ,240 110 22 56 40 

1000 50; 55 54 50; 55 120 260 270 110 82 67 35 
60,; 63. 60 60 146 105 

1600 63; 65; 65; 72 60; 65; 140- 290' 285 1:40- ' 105 75 
7Q,; 75 70,; 15 

35 

2500 70~ 75 72 "l0,~ 75 150 315 330 140 105 90 

80;85;90 82; 92 80;85;90 170 130 . 

4000 80;85;90 82; 92 80;85;90 160 з10 355 170 130 120 35 
100 102 100 210 165 

ПримечаНИR: 1. Стандартом установлено три нсполиения: I-c 
гладким отверстием и шпоночиым пазом; 2-с примобочными шли-

цами; 3 - с эвольвеитиыми ШJПlцами. 

2. Условное обозначение муфты с [7] = 400 Н'м, d= 45 мм, исполне-
ние 1: 

Муфта предохранительная фРUlЩUонна.'I 400-45-1 ГОСТ /5622-77 

287 



Искомое число пар треНИJI 

-~ z- fF.R' (11.7) 

Полученный ~ультат окруtлЯIgТ до четного числа и на
ходят число ведущих дисков Zl = O,5z и ведомых Z2 = Zl + t. 

"ример. Рассчигать предохранительную фрикционную дис
КОВУЮ муфту для соединения валОВ диаметром' d =·40 мм, 
передаваемый номинальный момент ТН = 200 Н· м, частота 
вращения n = 600 об/мин. 
Реш е н и е. По табл. 11.10 находим наружный диаметр 

муфrы D = 185 мм,. ТН = 200 Н,м. Принимае~ коэффициент 
запаса сцеплеция ~ = 1,25; расчетный момент Тр = РТН = 

. = 1,25·200 = 2'50 Н· м. Диски стальные, ведущие· - с асбесто
выми обкладками; коэффициент тренияf = 0,3; [р] ~ 0,25 МПа. 
Диаметры кольца трения: наружный D1 ={3,5 + 4)d = 
= (3,5 + 4)·40 = 140 + 160мм; принимаем D1 = 150 мм; внутрен
ний D2 = 2,5d = 2,5·40 = 100 мм. 

Приведенный радиус кольца трения 

1503 - 100э 
= 3(1502 - 1~2). 

Допускаемая 

63,5 мм. 

осевая сила 

= 0,25·3,14(1502 - 1002) = 2460 Н. 
4 

_ ~_ 250·103 _ _ 
Число пар трения Z - fF.R - 0,3.2460.63,5 - 5,3. Округ 

ляем до четного числа Z ..:. 6. 
Число дисков: ведущих Zl = z/2 = 3; ведомых z:z = Zl + 1 = 4. 

Тр 250·103 
.Уточняем F. = fzR = 0,3.6.63,5 22~0 Н; условие F" ~ 

~[FJ выполнено.' 



ГЛАВА ХН 

ПР~ЕРЫ РАСЧЕТА ИПРОЕКТИРОВЛНИЯ 
ПРИВОДОВ 

§ 12.1. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПРИВОДА 
С ОДНОСТУПЕНЧАТЫМ ЦИЛИНДРИЧЕСКИМ КОСОЗУБЫМ 

РЕДУКТОРОМ И ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧЕЙ 

ЗАДАНИЕ НА ПРОЕI<ТИРОВАНИЕ 

Спроектировать одноступенчатый горизонтальный цилиНд 
рический косозубый редуктор и цепную передачу дЛЯ ПРlIвода к 
ленточному конвейеру (рис. 12.1). 

Полезная сила, передаваемая лентой конвейера, fл = 
= 8,55 кН; скорость ленты vл = 1,3 м/с; диаметр приводного 
барабана Dб = 400 мм. Редуктор нереверсивный, предназначен 
дЛЯ длительной эксплуатации; работа ОдНосменная; валы уста 
новлены на ПОДШlШниках качеш!я. 

Формулы дЛЯ расчета зубчатых колес см. гл. IП, цепной 
передачи - гл. УН, . валов - гл. VПI, подшипников -
гл.IХ. 

Рве. 11.1. При.од ЛeilТОЧRО/,О конвейера е ЦllJIIIНДРИ'lееlCllМ редуктором R цевкой 
переда'lей: . 

1 - элев:тродвигатель; 2 - муфта; 3 - одиоступенчатый редув:тор; 4 - цепная 
передача; 5 - приводиой барабан; 6 - лента в:онвейеРН:111 



РАСЧЕТ И КОНСТРУИРОВАНИЕ 

I . выбор электродвигатели • ICIIнематнчесlClli расчет 
(рис. 12.2) 

ПО табл. 1.1 примем: 
КПД пары цилиндрических зубчатых колес 111 = 0,98; 

~оэффициент, учитывающий потери пары ПОДШИПНИКОВ качения, 
112 := 0,99; КПД открытой цепной передачи 11з = 0,92; КПД, 
учитывающий потери в опорах вала приводного барабана, 

114 = 0,99. 
Общий КПД привода 

11 = 11 1 11~11з114 = 0,98·0,992·0,92·0,99 = 0,815. 

Мощность на валу барабана Рб = Fлvл = 8,55 ·1,3 = 11,1 кВт. 
Требуемая мощность электродвигателя 

Рб 11,1 
Ртр = 11= 0,875 =.12,7 кВт. 

Угловая скорость барабана 

2vJl 2·1,3 
<йб = Dб = Q,4 = 6,5 рад/с. 

Частота вращения барабана 

11 

~A 
1 
~ • .. 
~ 

11 

nб = зоЮt; = 30·6,5 = 62 об/мин. 
1t 3,14 

.. ... 

tlq_1562Ю/ 

Рис. 12.2. Кииематическа. схема вривода: 
А - вал барабана; В - вал электродвигателя и 1·Й вал peДYKTo~a; С - 2-й вал 

редуктора 



В табл. П.l (см. приложение) по требуемой мощности 
Ртр = 12,7 кВт с учетом возможностей привода, состоящего из 
цилиндрического редуктора и цепной передачи (см. § 1.3, гл. 1, 
возможные значения частных передаточных отношений Д1IЯ 
цилиндрического зубчатого редуктора ip = 3 + 6 и для цепной 
передачи iц = 3 + 6, iобщ = ipiц = 9 + 36), выбираем электродвига· 
тещ. трехфазный корот:козамкнутый серии 4А, закрытый, обду· 
ваемый, с синхронной частотой вращения 1000 об/мин 
4А 160 М6 УЗ, с параметрами Рда = 15,0 кВт и скольжением 
2,6% (ГОСГ 19523-81). Номинальная частота вращения 
nда = 1000 - 26 = 974 . об/мин, а угловая скорость (Одв = 

= 7tnдв = 3,14·974 = 1015 ад/ 
30 30 ,рс. 

Проверим общее передаточное отношение: 

i = (Ода = 101,5 = 1565 
o>ti 6,5 " 

что можно признать приемлемым, так как оно находится 

между 9 и 36 (большее значение принимать не рекомендуют). 
Частные передаточные числа (они равны передаточным от· 

ношевиям) можно принять: для редуктора по ГОСГ 2185-66 

( 36) 5 
u 15,65 4 

см. с. ир = , для цепнои передачи "ц = -5- = 3,1 . 

Частоты вращения и угловые скорости валов редуктора и 

ПРИВОДНОFО барабана: 

Вал В n1=nда=974 об/мин 

n1 974 
Вал С 

nz=-=-= 194 об/мин 
"р 5 

вал А nб= 62 об/мин (см. выше) 

Вращающие моменты: 

на валу шестерни 

на валу колеса 

О)I=О)да= 101,5 рад/с 

т1 101,5 
Q)z = - = --= 20,3 рад/с 

ир 5 

Фt; = 6,5 рад{с 
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11. Расчет зубчатых колес редуктора 

Так как в задании нет особых требований в отношении 
габаритов передачи, выбираем материалы со средними механи

ческими характеристиками (см. гл. III, табл. 3.3): для шестерни 
сталь 45, термическая обработка - улучшение, твердость 
НВ 230; для колеса - сталь 45, термическая обработка
улучшение, но твердость на 30 единиц ниже - НВ 200. 

Допускаемые контактные напряжения [формула (3.9)] 

[а ] = <JHlimbKHL 

Н [SH]' 
где <JHlimb - предел контактной выносливости при базовом 
числе циклов. 

По табл. 3.2 гл. III дЛЯ углеродистых сталеЙ с твер
ДОСТЬЮ поверхностей зубьев менее НВ 350 и термической об
работкой (улучшением) 

<JHlimb = 2НВ + 70; 

K HL - К9эффициент долговечности; ~ри числе циклов нагружения 
больше базового, что им~т место при длительной эксплуа
тации редуктора, принимают KHL = 1; коэффициент безопасНОС1"J( 
[SH] = 1,10. 

Для косозубых колес расчетное допускаемое контактное 
напряжение по формуле (3.10) гл. III 

[ан] = 0,45 ([ aНI] + [аН2]); 

[ ] 
_ (2НВ1 + 70)KHL _ ,2·230+ 70)1 

для шестерни aНI - [SH] - 1,1 

~482 МПа; 

для колеса [ ] 
_ (2Н В,- + 70) KHL _ (2·200 + 70) 1 

аН2 - [SH] - 1,1 ' 
~428 МПа. 

Тогда расчетное допускаемое контактное напряжение 

[ан] = 0,45(482 + 428) = 410 МПа. 

Требуемое условие [ан] ~ 1,23 [аН2] выполнено. 
Коэффициент Кнр, несмотря на симметричное расположение 

колес относительно опор (см. рис. 12.2), примем выше реко
мендуемого для этого случая, так как со стороны цепной 
передачи действуют силы, вызывающие дополнительную дефор
мацию ведомого вала и ухудшающие кон'}:акт зубьев. Прини
маем предварительно по табл. 3.1, как в случае несим-
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метричного расположения колес, значение KH~ - 1,25. 
Принимаем для в:осозубых колес коэффициент ширины венца 

Ь 
по межосевому расстоянию +"ь .. = - = 0,4 (см. с. 36). 

aw 
Межосевое расстояние из условия контактной выносливости 

активных поверхностей зубьев по формуле (3.7) гл. III 
3 3 - V T2KH~ V625.103.1,25 "" 

aw - К .. (и + 1). [О"н]2 и2+"ь.. 43(5 + 1) 4102.51.0,4 '" 

~ 198 мм, 

где для косозубых колес К .. = 43, а передаточное число нашего 
редуктора и = Ир = 5. 

Ближайшее значение межосевого расстояния по 
ГОСТ 2185 -66 aw = 200 мм (см. с. 36). 

Нормальный модуль зацепления принимаем по следующей 
рекомендации: 

т" = (0,01 + 0,02) aw = (0,01 + 0,02) 200 = 2 + 4 мм; 
принимаем по ГОСТ 9563-60* m,. = 2,5 мм (см. с. 36). 

Примем предварительно угол наклона зубьев ~ = 100 и 
определим числа зубьев шестерни и колеса [см. формулу 
(3.16)] : 

= 2awcos ~ 2·200· cos 100 = 400·0,985 = 262 
Zi (и + 1)m" (5 + 1)2,5 15 ' . 

Принимаем Zl = 26; тогда Z2 = ZlИ = 26·5 = 130. 
}'точненное значение угла наклона зубьев 

f.I. = (Zl + z%)m .. _ (26 + 130)·2,5 = 09750' 
cos.... 2a

w 
- 2.200 " 

~ = 12°50'. 

Основные размеры шестерни и колеса: 
диаметры делительные: 

m,. 2,5 
d1 = cos (} Zl = 0~75 ·26 = 66,66 мм; 

d т" '2,5 
2 = cos ~ Z2 = 0,975 . 130 = 333,34 мм. 

d +d 
Проверка: aw = 1 2 2 

диаметры вершин зубьев: 

66,66 + 333,34 = 200 мм; 
2 

d .. 1 = d1 + 2т" = 66,66 + 2·2,5 = 71,66 мм; 

d .. % = d2 + 2т,. = 333,34 + 2-· 2,5 = 338,34 мм; 



ширина колеса Ь2 = v""aw = 0,4·200 = 80 мм; 
ширина шестерни Ь1 = Ь2 + 5 мм = 85 мм. 
Определяем коэффициент ширины шестер,ни по диаметру: 

Ь1 85 
фы = d; = 66,66 = 1,275. 

Окружная скорость колес и степень точности передачи 

_ O)ldl _ 101,5·66,66 -3,38 / 
v - 2 - 2. 103 - М с. 

При такой скорости для косозубых колес следует принять 
8-ю степень точности (см. с. 32). 

Коэффициент нагрузки 

КН = Kнr,KH",KH •. 

Значения КЩI даны в табл. 3.5; при фь" = 1,275, твердости 
НВ ~ 350 и несимметричном расположении колес относительно 
опор с учетом изгиба ведомого вала от натяжения цепной 

, передачи Кнр ::d 1,155. 
По табл. 3.4 гл. 111 при v = 3,38 м/с и 8-й степени точ

ности KH",::d 1,08., По табл. 3.6 для косозубых колес при 
v ~ 5 м/с имеем Кн• = 1,0. Таким образом, КН = 1,155 х 
х 1,08 х 1,0 = 1,245. 

Проверка контактных напряжений по формуле (3.6): 

270 
о"н=aw 

Т2Кн (и + 1)3 _ 270 V625".103 .1,245(5 + 1)3 _ 
Ь2и2 - 200 80· 25 -

= 392 МПа < [о"н]. 
Силы, действующие в зацеплении [формулы (8.3) и (8.4) 

гл. УIII]: 
2 т 1 2· 125 . 103 . 

окружная F, = ~:;= 66,66 = 3750 Н, 

tgcx tg20° 
радиальная F, = F, сов Р = 3750 cos 12050' = 1400 Н; 

осевая F" = F,tgP = 3750tg12°50' = 830 Н. 
Проверяем зубья на выносливость по напряжениям изгиба 

по формуле (3.25): 

Здесь коэффициент нагрузки Кр = КррКр• (см. с. 42). По 
табл. 3.7 при фы = 1,275, твердости НВ ~ 350 и несиммет-
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ричном расположении зубчатых колес относительно опор 

KFP = 1,33. По табл. 3.8 KF• = 1,3. Таким образом, коэффициент 
Kf" = 1,33 ·1,3 = 1,73; У F - коэффициент, у'!lпыающийй форму 
зуба и зависящий от эквивалентного числа зубьев z. [см. 
гл. 111, пояснения к формуле (3.25)]: 

Zl 26 
у шестерни Z.l = cos3 j3 = 0,9753 ~ 28; 

Z2 130 
у колеса Z.2 = cos3 j3 = 0,9753 ~ 140. 

YF1 = 3,84 и Уп = 3,60 (см. с. 42). 

Допускаемое напряжение по формуле (3.24) 
О 

[crF] = (y[~:y . 
По табл. 3.9 для стали 45 улучшенной при твердости 

НВ ~ 350 croFlimb = 1,8НВ. 
ДЛЯ шестерни crOFlimb = 1,8·230 = 415 МПа; для колеса 

crOFlimb = 1,8·200 = 360 МПа. [SF] = [SF]'[SFJ" - коэффициент 
безопасности [см. пояснения к формуле (3.24)], где 
[SF]' = 1,75 (по табл. 3.9), [SF]n = 1 (для поковок и штампо
вок). Следовательно, [SF] = 1,75. 

Допускаемые напряжения: 

415 
для шестерни [ап] = 1,75 = 237 МПа; 

360 
для колеса [crFZ] = 1,75 = 206 МПа. 

Находим отношения [с;.:]: 
237 

для шестерни 3,84 = 62 МПа; 

206 
для колеса 3,60 = 57,5 МПа. 

Дальнейший расчет следует вести для зубьев колеса, для 
которого найденное отношение меньше. 

Определяем коэффициенты Ур и KFra [см. гл. 111, пояснения 
к формуле (3.25)]: 

13° 12,8 
Ур = 1 - - = 1 - - = 1 - 009 = 091' 

140 140 ' " 

к _ 4 + (&" - 1)(n - 5) . 
Fra- 4 ' 

8" 



ДЛЯ средних значений коэффициента торцового перекрытия 

~. =, 1,5 и 8-й степени точности' KFrt. = 0,92. 
Проверяем прочность зуба колеса по формуле (3.25): 

F,KFYFY pКFrt. [ ] 
ап = Ь ~ (JF ; 

2тn 

3750·1,73· 3,60·0,91·0;92 ,.., 98 МП [ ] = 206 МП 
80.2 5 "'" а < аР2 а. , 

Условие прочности выполнено. 

111. I1редваритель~ расчет валов редуктора 

Предварительный расчет проведем на кручение по понижен
ным допускаемым напряжениям. 

Ведущий вал: 

диаметр вьподного конца при допускаемом напряжении 

[tK] = 25 МПа по формуле (8.16) гл. VIII 

Так как вал редуктора соединен муфтой с валом электро
двигателя (см. рис. 12.1), то необходимо согласовать диаметры 
ротора dдa ~ вала dB1 • Иногда принимают dB1 = dдB' Некоторые 
муфты, например УВП (см. гл. XI), могут соединять валы 
разных диаметров в пределах одного номинального момента. 

У подобранного электродвиrателя (см. табл. П2) диаметр вала 
может быть 42 или 48 мм. Примем dдa = 42 мм. Выбираем 
МУВП по ГОСТ 21424-75 с расточками полумуфт под 
dдe = 42 мм и dB1 = 32 мм (рис. 12.3). Примем под подшипни
ками dп1 = 40 мм. Шестерню выполним за одно целое с валом 
(см. рис. 10.6). Иногда вал электродвига.теля не 'соединяется не
посредственно с ведущим валом редуктора, а между ними 

имеется ременная или цепная передача (рис. 12.4). 

:::: ~ ... ... .. .. .. -
~ 

f-- --~ - .- -~ - --.. 
- -

PIIе. 12.3. Конструкции ведущего lI8JI8 



Рис. 11.4. Схема при,ода: 
1 - электродвигатель; 2 - клино
ремеииая передача; 3 - редуктор 

в е Д о м ы й в а л (рис. 12.5). Учитывая влияние изгиба вала 
от натяжения цепи, ПРIIНlIмаем ['tK] = 20 МПа. 

Диаметр выходного конца вала 

3 

d = V16.625.103 =537 
в2 п20 ' мм. 

Рие. 11.5. Конструкции ведомorо вала 

Принимаем ближайшее большее значение из стандартнorо 

ряда [см. гл. VIII, пояснения к формуле (8.16)]: аВ2 = 55 мм. 
Диаметр вала под подшипниками принимаем ап2 = 60 мм, под 
зубчатым колесом d.2 = 65 мм. 

Диаметры остальных участков валов назначают исходя из 
конструктивных соображений при компоновке редуктора. 

IV. Коиструктивиые размер ..... шестерни и колееа 

Шестерню выполняем за одно целое с валом (см. 

рис. 10.6, а); ее размеры определены въnuе: d1 = 66,66 мм; 
da1 = 71,66 мм; Ь1 = 85 мм. 
Колесо кованое (см. гл. Х, рис. 10.2,а и табл. 10.1): 

dz = 333,34 мм; daz = 338,34 мм; bz = 80 мм. 
Диаметр ступицы dCT = 1,6d.2 = 1,6·65 = 100 мм; длина" сту

пицы lет = (1,2 + 1,5)ак2 = (1,2 + 1,5)·65 = 78 + 98 ММ, принимаем 
10т = 80 мм. 
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Толщина обода бо =(2,5 + 4)m. =(2, +4)·2,5'=6,25 + 10 мм, 
принимаем бо = 1 О мм. 

Толщина диска С = 0,3 Ь,. = 0,3·80 = 24 мм. 

V. J(оIIструктивныe размеры корпуса редуктора 
(см. рис. 10.18 и табл. 10.2 и 10.3) 

Толщина стенок корпуса и крышки: б = 0,025а + 1 = 
= 0,025·200 + 1 = 6 мм, принимаем б = 8 мм; б1 = 0,02а + 
+ 1 = 0,02·200 + 1 = 5 мм, принимаем 51 = 8 мм. 

Толщина фланцев поясов корпуса и крышки: 
верхнего пояса корпуса и пояса крышки 

Ь = 1,5б = 1,5·8 = 12 мм; ы 1 = 1,5Б l = 1,5·8 = 12 мм; 

нижнего пояса корпуса 

р = 2,35Б = 2,35·8 = 19 мм; принимаем р = 20 мм. 

Диаметр болтов: фундаментных d1 = (0,03 + 0,036) а + 12 = 
= (0,03 +0,36)200 + 12 = 18 + 19,2 мм; принимаем болты с 
резьбой М20; 

крепящих крышку к корпусу у подшипников d2 = 
= (0,7 + 0,75)d1 = (0,7 + 0,75)20 = 14 + 15 мм; принимаем болты 
с резьбой М16; 

соединяющих крышку с корпу.сом dз = (0,5 + 0,6) d1 = 
= (0,5 + 0,6)20 = 10 + 12 мм; принимаем болты с резьбой М12. 

VI. Расчет цепной пере-дачи 

Выбираем приводную роликовую однорядную цепь (см. 
гл. VH, табл. 7.15). 

Вращающий момеит на ведущей звездочке 

Тз = Т2 = 625 ·103 Н·мм. 

Передаточное число было принято ранее 

иц = 3,14. 

Число зубьев: ведущей звездочки [см. с. 148] 

%3 = 31 - 2иц = 31 - 2·3,14 ~25; 

ведомой звездочхи 

%4 = %зиц = 25 . 3,14 = 78,3. 

Принимаем 

%3 = 25 и Z4 = 78. 



Тогда фактическое 

Z4 78 
и = -- = 25 = 3,12_ 

u ZЗ 

Отклонение 

3,14 - 3,12 ()() ,./ 0636 % 3,14 1 /0 =, о, что допустимо. 

Расчетный коэффициент нагрузки [см. гл. УН, формулу 
(7.38) и пояснения к ней] 

где kд = 1 - динамический коэффициент при спокойной нагрузке 
(передача к ленточному конвейеру); ka = 1 учитывает влияние 
межосевого расстояния [ka = 1 при аи:Е;; (30 + 60)t]; kH = j -

учитывает влияние угла наклона линии центров (kH = 1, если 
этот угол не превышает 600; в данном примере у = 450, см. 

рис. 12.1); kp учитывает способ регулирования натяжения цепи; 
kp = 1,25 при периодическом регулировании натяжения цепи; 
""м = 1 при непрерывной смазке; kп учитывает продолжи
тельность работы в сутки, при односменной работе kп = 1. 

Для определения шага цепи по формуле (7.38) гл. УН 
надо знать допускаемое давление [р] в шарнирах цепи. В 
табл. 7.18 допускаемое давление [р] задано в зависимости от 
частоты вращения ведущей звездочки и шага t. Поэтому для 
расчета по формуле (7.38) величиной [р] следует задаваться 
ориентировочно. Ведущая звездочка имеет частоту вращения 

00230 20,3 . 30 
n2 = --= ~ 194 об/мин. Среднее значение Допускае-

1t 1t 

мого давления при n ~ 200 об/мин [р] = 23 МПа. 
Шаг однорядной цепи (т = 1) 

3 3 

~28VТЗКЭ = 28V625.103.1,25 ~31 мм. 
t "", Z 3 [р]' 25 . 23 

Подбираем по табл. 7.15 цепь ПР-31,75-88,50 по ГОСТ 13568 -75, 
имеющую t = 31,75 мм; разрушающую нагрузку Q ~ 88,5 кИ;
массу q = 3,8 кг/м; Аоп = 262 мм2 • 

Скорость цепи 

25·31,75 ·194 
60. 103 = 2,56 м/с. 
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Окружная сила 

Ftц = !i = т 2Ю']. = 625·20,3' 4950 Н. 
v v 2,56 

Давление в шарнире проверяем по формуле (7.39) 

= FtцКэ _ 4950·1,25 = 236 МП 
Р Аоп - 262 ' а. 

Уточняем по табл. 7.18 допускаемое давление [р] = 
= 22 [1 + 0,01 (Zэ - 17)] = 22 [1 + 0,01 (25 - 17)] = 23,76 МПа. 
}словне Р < [р] выполнено. В этой формуле 22 МПа
табличное значение допускаемого давлеliия по табл. 7.18 при 
n = 200 об/мин и t = 31,75 мм. 

Определяем число звеньев цепи по формуле (7.36) 

А'1. 
Lt = 2а, + 0,5zJ: + -, 

tlr 
ац 

rдe tlr = t = 50 (см. с. 148); Zt = Z) + Z4 = 25 + 78 = 103; 

А = %4 - Zэ = 78 - 25 = ~ = 845 
2х 2·3,14 6,28 ,. 

Тогда 
8452 

Lr = 2·50 + 0,5 . 103 + то- = 100 + 51,S + 1,44 = 152,94. 

Окрyrляем до четного числа Lr = 152. 
Уточняем межосевое расстояние цепной передачи по фор

муле (7.37) 

йц = 0,25t [Lr - 0,5zt + Y(L~ - 0,5z~2 - 8А2] = 

= 0~25·31,75 [152 - 0,5·103 + У(152 - 0,5·103)2 - 8·8,452] = 

=7,92[100,5+ Уl00.l02 -5,75.102] =7,92(100,5+96,5)= 1562 мм. 
Для свободного провисания цепи предусматриваем возмож

ность уменьшения межосевого расстояния на 0,4 %, т. е. на 
1562· 0,004 ~ 6 мм. 

Определяем диам:етры делительных окружностей звездочек 
[см. формулу (7.34)] 

300 

t 
dд3 = 

. 180 
810 -

Zэ 

t 
dд4 = .·180 

810-
Z4 

31,75 
. 180 

810 2s 

31,75 
. 180 

810 78 

253 мм; 

792 мм. 



Определяем диаметры наружных окружностей звездочек 

[см. формулу (7.35)] 

DеЗ = t (ctg 1:~ + 0,7) - 0,3d. = t (ctg 1:~ + 0,7) - 5,9, 

где d1 = 19,05 мм - диаметр ролика цепи (см. табл. 7.15); 

DеЗ = 31,75 (ctg 1~~ + 0,7) - 5,9 = 267,1 мм; 

De4 == 31,75 (ctg 1~~ + 0,7) - 5,9 = 806,2 мм. 

Силы, действующие на цепь: 

окружная F,ц = 4950 Н - определена выше; 
от центробежных сил F \1 = qv2 = 3,8 . 2,562 ~ 25 Н, где q = 

= 3,8 кг/м по "I:абл. 7.15; 
от провисания F, = 9,81k,qaц = 9,81·1,5·3,8·1,562 = 88 Н, 

где k, = 1,5 при угле наклона передачи 45° (см. с. 151). 
Расчетная нагрузка на валы 

F. = Fщ + 2FJ = 4950 + 2·88 = 5126 Н. 

Проверяем коэффициент запаса прочности цепи [по фО.рму
ле (7.40)] 

s = Q = 88,S· 103 
Fщkд + F. + FJ 4950·1+ 25 + 28 

88500 
5063 = 17,5. 

Зто больше, чем нормативный коэффициент запаса [s] ~ 
~ 9,4 (см. табл. 7.19); следовательно, условие s> (s] выпол
нено. 

Размеры ведущей звездочки: 
ступица звездочки dcт =1,6·55=88 мм; 'ст=(1,2+1,6)55 = 

= .66 +88 мм; принимаем lcт = 85 мм; 
толщина диска звездочки 0,93В.н = 0,93· 19,05 ~ 18 мм, где 

ВИН - расстояние между пластинками внутреннего звена (см. 
табл. 7.15). 

Аналог-ично определяют размеры ведомой звездочки. 

VII. Первый этап компоновки редуктора 
(рнс. 12.6) 

Компоновку обычно проводят в два этапа. Первый этап 
служит для приближенного определения положения зубчатых 
колес и звездочки относительно опор для последующего 

определения опорных реакций и подбора подшипников. 
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Компоновочныи чертеж выполняем в одной проекции

разрез по осям валов при снятой крышке редуктора; жела

тельный масштаб 1: 1, чертить тонкими линиями. 
Примерно посередине листа параллельно его длинной сто

роне проводим горизонтальную осевую линию; затем две 

вертикальные линии - оси валов на расстоянии aw = 200 мм. 
Вычерчиваем упрощенно шестерню и колесо в виде пря

моугольников; шестерня выполнена за одно целое с валом; 

длина ступицы колеса равна ширине венца и не выступает 

за пределы прямоуголъника. 

Очерчиваем внутреннюю стенку корпуса: 
а) принимаем зазор между торцом шестерни и внутренней 

стенкой корпуса А 1 = 1,20; прн наличии ступицы зазор берется 
от торца ступицы; 

б) принимаем зазор от окружности вершин зубьев колеса 
до внутренней стенки корпуса А=о; 

в) принимаем расстояние между наружным кольцом под
шипника ведущего вала и внутренней стенкой корпуса А = 8; 
если диаметр окружности вершин зубьев шестерни окажется 
больше наружного диаметра подшипника, то расстояние А 
надо брать от шестерни. 

Предварительно намечаем радиальные шарикоподшипники 
средней серии; габариты подшипников выбираем по диаметру 
вала в месте посадки подшипников dп1 = 40 мм и dп2 = 
= 60 мм (см. рис. 12.3 и 12.5). 

По табл. П3 имеем: 

Условное d D В Грузоподъемность, кв 
обозиа чеиие 
подшипиика Размеры, мм С со 

308 40 90 23 41,0 22,4 
312 60 130 31 81,9 48,0 

При м е ч а и и е. Наружный диаметр подшиnиив:а D = 90 мм оказалс. 
больше диаметра окружности вершин зубьев da1 = 71,66 мм. 

, 

Решаем вопрос о смазывании подшипников. Привимаем для 
подшипников пластичный смазочный материал. Для предотвра
щения вытекания смазки внутрь корпуса и вымывания плас

тичного смазочного материала жидким маслом из зоны за

цепления устанавливаем мазеудерживающие кольца (см. гл. IX, 
рис. 9.47). Их ширина определяет размер у = 8+12 ММ. 

Измерением находим расстояния на ведущем валу 11 = 
= 78 мм и на ведомом 12 = 82 мм. 

Примем окончательно 11 = 12 = 82 мм. 
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Рис. 12.6. ПредваритеЛЫl811 ко_опов"а редуктора 

Глубина гнезда подшипника lr ~ l,5В; для подшипника 

312 В = 31 мм; lr = 1,5·31 = 46,5 мм; примем lr = 46 мм. 
Толщину фланца А крышки подшипника принимают при

мерно равной диаметру ао отверстия; в этом фланце А = 
= 14 мм (рис. 12.7). Высоту головки болта примем О,7dб = 

Рис. 12.7. Толщина фланца 
крышки DОДШИDlПIка: 

Размеры, мм 

D 

20-50 
50-65 
65-90 
90-120 

7 
9 

12 
14 

8 
JO 
12 
14 

= 0,7 ·12 = 8,4 мм. Устанавливаем зазор между головкой бол
та и торцом соединительного пальца цепи в 10 мм. Длину 
пальца 1 примем на 5 мм больше шага t. Таким образом, 
1 = t + 5 = 31,75 + 5 = 36,75 мм. 

Измерением устанавливаем расстояние 1з = 81 мм, опреде
ляющее положение звездочки относительно ближайшей опоры 

ведомого вала. Примем окончательно 1з = 82 мм. 
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VПI. Проверка долговечвости поД111RП1111К8 
(см. § 97) 

В е Д у щ и й в а л (рис. 12.8). Из предыдущих расчетов 
имеем Ft = 3750 Н, Р, = 1400 Н и Р. = 830 Н; из первого 

этапа компоновки '1 = 82 мм. 
Реакции опор: 

в плоскости xz 
Р, 3150 

R"1 = Rx1 = 2= -2- = 1875 Н; 

в плоскости yz 

1 ( d1 ) R,1 = 2/1 F,ll" Р"1: = 

= -- 1400·82 + 8-30-- - 868 Н· 1 ( 66,66) 
2·82 2 - , 

RJ 

Проверка: R,1 + Н2 -
-Fr =868+532-1400=0. 

Суммарные реакции 

Р'l = VR~1 + R: 1 = 
= v 18752 + 8682 = 2060 Н; 

Р'2 = VR~2 + R:2 = 

= V18751 + 5321,= 1960 Н. 

Подбираем подшипни
ки по более нагружениой 

рис. 11.8. Расчетнаи схема ведущег~ вала опоре 1. 



Намечаем радиальны_е шариковые подшипники 308 (см. прило
жеиио, табл. П3): d = 40 мм; D = 9О мм; В = 23 мм; с::. 
= 41,0 кН и СО = 22,4 кН. 

Эквиваленrная нагрузка по формуле (9.3) 

Р. = (ХУР,1 + УР,,) КБКт. 
в которой радиальная нагрузка Р'l = 2060 Н; осевая нагрузка 
Р" = F" = 830 Н; у= 1 (врашается внутреннее кольuо); коэф
фициент безопасности дЛЯ ПРИВGДОВ ленточных конвейеров 

Кб = 1 (см. табл. 9.19); Кт= 1 (см. табл. 9.20). 
F" 830 

Отношение СО = 22400 = 0,037; этой величине (по табл. 

9.18) соответствует е:::: 0,23. 
Р" 830 

Отношение Р'l = 2060 = 0,403 > е; Х = 0,56 и У= 1,88. 

Рэ = (0,56·2060 + 1,88·830) :::: 2700 Н. 
Расчетная долговечность, млн. об [ФОРМУЛ!( (9.1)] 

( С\3 (41,0' 103 У 
L= p:l = 27. 102 1 :::: 3500 млн. об. 

Расчетная долговечность, ч 

L· 106 3500· 106 3 
L h·= ~= 60.974 ::::60·10 Ч, 

что больше установленных ГОСТ 16162-85 (см. такж~ с. 307). 
В е д о м ы й в а л (рис. 12.9) несет такие же нагрузки, как) 

и ведущий: 

F, = 3750 Н, F, = 1400 Н и F" = 830 Н. 

Нагрузка на вал от цепной передачи FB = 5126 Н. 
Составляющие этой нагрузки 

FBX = F.y = FB sin у = 5126 sin 450 = 3600 Н. 

Из первого этапа компоновки 12 = 82 мм и 1з = 82 мм. 
Реакции опор: 

в плоскости xz 

1 
Rx3 = 2/2 (Ft12 - Fвхlз) = 

= 2 .182 (3750·82 - 3600·82) = 75 Н; 
1 

R"4 = 212 [F,12 + F.x (21:1. + 1з)] = 

30S 
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= 2.82 (3750·82 + 3600·3·82) = 7275 Н. 

Проверка: Rхз +RX4 -(Ft +FвJ=75 + 7275- (3750+ 3600) =0; 
в плоскости yz 

1 ( d2 ) R)/з = 2г Frl2 - FaT + Fвуlз = 
2 ''-S't 

1 ( 333,34 ) . = - 1400·82 - 830-+ 3600·82 = 1675 Н; 2· 82 2 . 

1 [ d2 ] RY4 = 2r; - F.l2 - F"T+ FBy (212 4- 'з) = 



= _1_, -1400.82 _ 830 333,34 + 3600.3. 82) = 3875 IL 
2·82 \ 2 

Проверка: R,з + F в, - (F r + R,4) = 1675 + 3600 - (1400 + 3875)
=0. 

Суммарные реакции 

Рrз = УR~з + R;з = У752 + 16752 = 1680 Н; 
Pr4 = YR~4 + R;4 = У72752 + 38752 = 8200 Н. 

Выбираем подшипниICИ по более нагруженной опоре 4. 
Шариковые радиальные подшипниICИ 312 средней серии (см. 

табл. П3): d = 60 мм; D = 130 мм; В = 31 мм; С = 81,9 кВ 
и СО = 48,0 кН. 

Р.. 830 
Отношение СО = 48000 = 0,0172; этой величине (по таБJl. 

9.18) соответствует е ~ 0,20 (получаем, интерполируя). 
Р 830 

Отношение P
r
: = 8200 = 0,105 < е; следовательно, Х = 1, 

у = о. Поэтому Р э = Pr4 VКБКТ = 8200 ·1·1,2·1 = 9840 IL 
(Примем Кб = 1,2, учитывая, что цепная передача усиливает 

неравномерность нагружения.) 

Расчетная долговечность, млн. об. 

L= (~,\3 = (81900 ,\3 ~ 570 или. об. 
Рэ / 9840 / 

Расчетная долговечность, ч 

L·I06 570·1Qб 
L,,= 60.n = 6О'194~50'IОЗ ч; 

• 
здесь n = 194 об/мин - частота вращения ведомого вала. 

Для зубчатых редукторов ресурс работы ПОДШИПНИICов 
может превышать 36000 ч (таков ресурс самого редуктора), 
но не должен быть менее 10000 ч (минимально допустимая 
долговечность подшипника). В нашем слУчае подшипники ве
дущего вала 308 имеют ресурс L" ~ 60· 103 ч, а подшипники 
ведомого вала 312 имеют ресурс L. ~ 50·103 Ч. 

IX. Второй этап компоновки редуктора 
(рнс. 12.10) 

Второй этап компоновки имеет целью конструктивно офор
мить зубчатые колеса, валы, корпус, подшнnнmcовые узлы 



Рве. 12.10. Второй :JтaB KOМDOHOIIКII редуктора 

и подготовить данные для проверки прочности валов и не

которых других. деталей. 

Примерный порядок выполнения следующий. 
Вычерчиваем шестерню и колесо по конструктивным раз

мерам, найденным ранее (см. п. IV). Шестерню выполняем за 
одно целое с валом. 

Конструируем У:Jел ведущего вала: 

а) наносим осевые линии, удаленные от середины редуктора 

на расстояние 11. Используя эти осевые ЛИllИИ, вычерчиваем в 
разрезе подшипники качения (можно вычерчивать одну поло
вину подшипника, а для второй половины нанести габариты); 

б) между торцами подшипников и внутренней поверхностью 

стенки корпуса вычерчиваем мазеудерживающие 'кольца (см. 
рис. 9.39). их торцы должны выступать внутрь корпуса на 
1 ... 2 мм от внутренней стенки. Тогда эти кольца будут 
в,ыиолнять одновременно роль маслоотбрасывающих Jcолец. 
Для уменьшения числа ступеней вала кольца устанавливаем 
на ТОТ же диаметр, что и подшипники (0 40 мм). Фиксация 
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их в осевом направлении осуществляется заплечиками вала 

и торцами внугренних колец ПОДUIипников; 

в) вычерчиваем крыuIи ПОДUIипников (см. рис. 9.31-9.33) с 
уплотнительными прокладками (толщиной ,.., 1 мм) и болтами. 
Болт у словно заводится в плоскость чертежа, о чем свиде
тельствует вырыв на плоскости разъема. 

Войлочные и фетровые уплотнения применяют главным 
образом в узлах, заполненных пластичной смазкой. "Уплотне
ния манжетного типа UIироко используют как при пластич

ных, так и при жидких смазочных материалах ·(см. ~ 9.5); 
г) переход вала 040 к присоединительиому концу 032 мм 

выполняют на расстоянии 10-15 мм от торца КРЫUIки 'под
шипника так, чтобы ступица муфты не задевала за головки 

болтов крепления КРЫUIки. 
Длина присоединительного конца вала 0 32 мм определя

ется длиной ступицы муфты. 
Аналогично конструируем узел ведомого вала. Обратим 

вци.'.Iание на следующие особенности: 

а) для фиксации зубчатоrо колеса в осевом направлении 
предусматриваем утолщение вала'l)С одной стороны 11 уста

новку распорной втулки - с другой; место перехода вала от 
o 65 мм к 0 60 мм смещаем на 2 - 3 мм внутрь распорной 
втулки с тем, чтобы гарантировать прижатие мазеудерживаю
щего кольца к торцу втулки (а не к заплечику вала!); 

б) отложив от середины редуктора расстояние 12, проводим 
осевые линии и вычерчиваем ПОДUIипники *; 

в) вычерчиваем мазеудерживающие кольца, КРЫUIки под
UIипников с прокладками и болтами; 

г) откладываем расстояние 1з и вычерчиваем звездочку цеп
ной передачи; ступица звездочки может быть смещена в одну 

сторону для того, чтобы вал не выступал за пределы редук
тора на больUIУЮ длину. 

Переход от 0 60 мм к 0 55 мм смещаем на 2 - 3 мм 
внутрь ПОДUIипника с тем, чтобы гарантировать прижати:е 
кольца к внутреннему кольцу ПОДUIипника (а не к валу !). 
Это кольцо - между внутренним кольцом ПОДUIипника и ступи
цей звездочки - не допускает касания ступицы и сепаратора 
ПОДUIипника; , 

д) от осевого перемещения звездочка фикс~руется на валу 
торцовым креплением. Шайба прижимается к торцу ступицы 
одним или двумя винтами. Следует обязательно nредуемоm-

* Если нет особых указаний, то можно располагать оси подшип
ников ведущего и ведомого валов на одной прямой ЛИНИИ. 

309 



реть эаэор меж~у торцом вала и шайбой в 2 - 3 мм ДЛИ 
натяга. 

На ведущем и ведомом валах применяем шпонки призма

тические со скругленными торцами по гост 23360-78. Вы
черчиваем шпонки, принимая их длины на 5 -10 мм меньше 
длин ступиц. 

Непосредственным измерением уточняем расстояния между 
опорами и расстояния, определяющие положение зубчатых ко
лес и звездочки относительно опор. При значительном изме
нении этих расстояний уточняем реакции опор и вновь про
веряем долговечность подшипников. 

х. Проверка прочности шпоночных соединений 

Шпонки npизматические со скругленными торцами Размеры 
сечений шпонок и пазов и длины шпонок - по ГОСТ 23360-78 
(см. табл. 8.9). 

Материал шпонок - сталь 45 нормализованная. 
Напряжения смятия и условие прочности по формуле (8.22) 

-шах 2Т ~ [ ] 
Ucм ~ d(h _ t

1
)(I- Ь) ... асм • 

Допускаемые напряжения смятия при стальной ступице 
[О'см] = 100+120 МПа, при чугунной [асм] = 50+70 МПа. 

Ведущий вал: d = 32 мм; Ь х h = 10 х 8 мм; tl =; 'МЫ; 
длина шпонки 1 = 70 мм (при длине ступицы полумуфt'Ы . 
МУВП 80 мм, см. табл. 11.5); момент на- ведущем валу 
Т1 = 125·103 Н·мм; 

2.125 ·103 
асм = 32 (8 _ 5) (70 _ 10) 43,S МПа < [асм] 

(материал полумуфт МУВП - чугун марки СЧ 20). 
Ведомый вал. 
Из двух шпонок - под зубчатым колесом и под звездоч

хой - более нагружена вторая (меньше диаметр вала и поэтому 
меньше размеры поперечного сечения шпонки). Проверяем 
шпонку под звездочкой: d = 55 мм; Ь х h ~ 16 х 10 мм; t 1 = 
= 6 мм; длина шпонки 1 = 80 мм (при длине ступицы звездоч
ки 85 мм); момент Тз = 625·103 Н·мм; 

2.625 ·103 
асм = 55 (10 _ 6) (80 _ 16) = 88 МПа < [~cм] 

(обычно звездочки изготовляют из термообработанных угле
родистых или легированных сталей). Условие асм < [асм] вы
полнено. 
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XI. Уточненный расчет' валов 

Примем, что нормальные напряжения от изгиба изменяются 
по симметричному циклу, а касательные от кручения - по 

отнулевому (пульсирующему). 
Уточненный расчет состоит в определении коэффициентов 

запаса прочности s для опасных сечений и сравнении их 
с требуемыми (допускаемыми) значениями [s]. Прочность 
соблюдена при s ~ [s]. 

Будем производить расчет для пред~оложительно опасных 

сечений каждого из валов. 

Вед ущ и й в ал (см. рис. 12.8). 
Материал вала тот же, что и для шестерни (шестерня 

выполнена заодно с валом), т. е. сталь 45, термическая обра
ботка - улучшение. 

По табл. 3.3 при диаметре заготовки до 90 мм (в нашем 
случае da1 = 71,66 мм) среднее значение О'в = 780 МПа. 

Предел выносливости при симметричном цикле изгиба 

О' _ 1 ~ 0,430'в = 0,43 . 780 = 335 МПа. 

Предел выносливости при симметричном цикле касательных 

напряжений 

Сl ~ 0,580' -1 = 0,58·335 = 193 МПа. 

Сечение А-А. Это сечение при передаче вращающего мо
мента от электродвигателя через муфту рассчитывае~ на кру
чение. Концентрацию напряжений вызывает наличие шпоноч

ной канавки. 

Коэффициент запаса прочности 

't-l 

где амплитуда и среднее напряжение отнулевого цикла 

'tmax Т1 
'tv = Тт = -2- = 2~иeтro· 

При d = 32 мм; Ь = 10 мм; t 1 = 5 мм по табл. 8.5 

1td3 bt1 (d - t1)2 
Wкистто = 16- 2d 

3,14·323 

16 
10· 5 (32 - 5)2 

2·32 
5,88· 103 мм'; 
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125·103 
t" = t m = 2.588. 103 = 10,6 МПа. , 

IJpинимаем k. = 1,68 (см. табл. 8.5), &.::::: 0,76 (см. табл. 8.8) 
и Ф.::::: 0,1 (см. с. 166). 

193 
7,85. S = S. = --:--=--------

1,68 О 
076·1 ,6 + 0,1·10,6 , 

ГОСТ 161(i2-78 указывает на то, чтобы конструкция ре
дукторов предусматривала возможность восприятия радиаль

ной консольно~ нагрузки, приложенной в середине посадочной 
части вала. Величина этой нагруз:ки для одноступенчатых 
зубчатых редукторов на быстроходном валу должна быть 

2,5 УТв. при 25 ·103 Н· мм < ТБ < 250·103 Н· мм. 
Приняв у ведущего вала длину посадочной части под 

муфту равной длине полумуфты 1 = 80 мм (муфта УВП -для 
валов диаметром 32 мм), получим изгибающий момент в сече-

1/ 80 нии А - А от консольной нагрузки М = 2,5 V 125· 103. Т = 
= 35,4·103 Н·мм. 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряже
ниям 

335 
18 = 16,6; 
, 97 

0,87' , 

здесь опущены промежуточные выкладки (аналогичные въlItлад
ЖИ СМ. ниже в расчете ведомого вала на с. 313). 

Результирующий коэффициент запаса прочности 

S = soS. ~ 16,6· 7,85 = 7 1 

Vs~ + s~ V16,62 + 7,852 ' 

получился близким к КОЭффИЩfенту запа~а s. = 7,85. Это не
значительное расхождение СВ!lДетельствует о том, что KOHCO~Ь

ные участки валов, рассчитанные по ~рутящему моменту и 

согласованные с расточками стандартных полумуфт, оказыва
ются прочными и что учет консольной нагрузки не вносит 
существенных изменений. Надо СI<азать и о том, что факти
Чёское расхождение будет еще меньше, так I<a:к посадочная 
!lacТb вала обычно бывает короче, чем длина полумуфты, 
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что уменьшает значения изгибающего момента н нормаль
ных напряжений. 

Такой большой коэффициент запаса прочности (7,85 или 7,1) 
объясняется тем, что диаметр вала был увеличен при кон
струировании для соединения его стандартной муфтой с валом 
электродвигателя. 

По той же причине проверять прочность в сечениях Б-Б 
и В - В нет необходимости. 

В е д о м ы й в а л (см. рис. 12.9). 
Материал вала - сталь 45 нормализованная; а. = 570 МПа 

(см. табл. 3.3). 
Пределы выносливости а-l = 0,43·570 = 246 МПа и Т-l = 

= 0,58·246 = 142 МПа. 
Сечение А--1. Диаметр вала в этом сечении 65 мм. 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной 

I<анавlCИ (СМ. табл. 8.5): k .. = 1,59 и k. = 1,49; масштабные 
факторы & .. = 0,775; &. = 0,67 (см. табл. 8.8); КОэффИЦиенты 
Ф .. ~ 0,15 и Ф. ~ 0,1 (см. с. 163 и 166). 

Крутящий момент Т2 = 625· 103 Н· мм. 
Изгибающий момент в горизонтальной плоскости (см. 

рис. 12.9) 

М' = R"э12 = 75·82 = 6,15·103 Н,мм; 

'изгибающий момент в вертикальной плоскости 

d2 333,34 
М" = R,з12 + F"T = 1675·82 + 830 -2-= 275·103 Н·мм; 

суммарный изгибающий момент в сечении А - А 

МА-А = у'(6,15.103)2 + (275.103)2 ~ 27fз·103 Н,мм. 

Момент сопротивления кручению (d = 65 мм; Ь = 18 мм; 
tl = 7 мм) 

18 ~ 7 (65 - 7)'1. _ 5075. 103 3 
2.65 ~, мм. 

Момент сопротивления изгибу (см. табл. 8.5) 

1td3 bt1 (d - tд2 

w..cno = 32 - 2d = 

3,14·653 
= 32 3,25 ·103 = 23,7 ·103 мм3. 
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Амплитуда и среднее напряжение ЦИЮI& кас8телIlных 

напряжений 

Т2 625·103 
Т. = 'С", = 2~Heттo 2:50,75.103 =6,17 МПа. 

АМПJIИтуда нормальных напряжений изгиба 

МА - А 276·103 
а. = Wкeттo = 23,7 .103 ~ 11,6 МПа; среднее напряжение 0'", =0. 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напря
жениям 

246 
1,59 _ ~ 10,3. 

0,77511,6 

Коэффициент запаса прочности по касательным напря
жениям 

142 
1,49 = 9,9. 
0,676,17 + 0,1 ·6,17 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения 
А-А 

_ s.,s, _ 10,3 ·9,9 -72 
s- - -,..., " v s~ + s~ V 10,з2 + 9,92 

Сечение К - К. Концентрация напряжений обусловлена по
садкой подшипника с гарантированным натягом (см. табл. 8.7); 

~ = 3,40 11 ~ = 2,44; ПРllнимаем Ф .. '= 0,15 и Ф. = 0,1. 
&.. &. 

Изгибающий момент 

М4 = F.lз = 5126·82 ~420·103 Н·мм. 

Осевой момент сопротивления 

W= 1tlJ3 = 3,14·216·103 21,2.103 мм3. 
32 32 

Амплит.уда нормальных напряжений 

М4 420·103 
а" = аIIIИ = w-= 21,2.10' Яi:l20 МПа; а. = о. 
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поJuq)ный момеш сопротивления 

W,P = 2W = 2·21,2·103 = 42,4·103 мм 3• 

AMтЦlТyдa и среднее напряжение цикла касательных на
пряжений 

t ... " Т2 625·103 
t.=t"=-2-= 2W, = 2.42,4.103 7,4 МПа. 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напря
жениям 

а-1 246 
S" = --= 3,46. 

k" 3,40·20 
--'-О'р 

в" 

Коэффициент запаса прочности по касательным напря
жениям 

t-1 
S. = -k-.--=-,-,,

-t. + 'I'.t,. 
В. 

142 
7,60. 

2,44·7,4 + 0,1·7,4 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сече

нияК-К 

_ SaY. _ 3,46·7,60 ""32 s- - f"W ,. 

Vs; + s~ V3,462 + 7,602 

Сечение л-л. Концентрация напряжений обусловлена пе-
D 60 

реходом от {25 60 мм к {25 55 мм: при d = 55 ~ 1,1 и 

r 2,25 004 эфф . U k d = 55 ~, ко ициенты концентрации напряжении " = 

= 1,65 и k. = 1,19 (см. табл. 8.2). Масштабные факторы (см. 

табл. 8.8) в" = 0,8; в. = 0,69. 
Внутренние силовые факторы те же, что и для сечения 

К-К 
Осевой момент сопротивления сечения 

х·553 

W= ~= 16,5·103 мм3. 

Амплитуда нормальных напряжений 

420·103 
а.= 16,5.103 25,4 МПа. 
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Полярный момент сопротивления 

w" = 2 ·16,5 ·103 = 33,0·103 мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напря
жений 

625 ·103 
'[U = '[", = 2.33.0. 103 9,50 МПа. 

Коэффициенты запаса прочности 

246 5.,= ~4,7' 
1,65 .254 
0,80 ' 

14,2 5.= ----------------
~,~: ·9,50 + 0,1· 9,50 

8,2. 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сече
нияЛ-Л 

5 = 4,7·8,2 3,9. 
V4,7z + 8,2% -

Сечение Б-Б. Концентрация напряжений обусловлена нали
чием шпоночной канавки (см. табл. 8.5): k .. = !,59 и k. = i,49; 
80 = 0,8 и &. = 0,69. 

Изгибающий момент (положим Хl = 60 мм) 

MJ; .... J; = FBx, = 5126· 60 ~ 307 ·103 Н· мм. 

Момент сопротивления сечения нетто при Ь = 16 мм и 
tl = 6 мм 

w.: = 3,14·553 
иeтrо 32 

16.6(55 - 6)% 

2·55 

АМПJiитуда нормальных напряжений изгиба 

МБ-Б 307 ·103 
О'р = W. = 14 51.103 ~ 21,1 МПа. 

нетто , 

Момент сопротивления кручению сечения нетто 

3,14·553 
w.:HCТТO = 16 2,09 ·103 = 31,11.103 мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напря

жений 
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10,01 МПа. 

Коэффициенты запаса прочности 

246 
so = --,,----1::: 5,85; 

1,59 .211 
0,8 ' 

142' 
s = 6,5. 
• 1,49 .1001 01.1001 

0,69 ' +, , 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сече

ния Б-Б 
_ 5,85 ·6,5 _ 445 s- - , . v 5,852 + 6,52 

Сведем результаты проверки в таблицу: 

Сечение А-А К-К л-л Б-Б 

Коэффициеш запаса s 7). 3,2 3,9 4,45 

Во всех сечениях s> [s]. s 21~ (~-r' \ '-':1.) 

ХН. Вычерчивание редуктора 

Редуктор вычерчивают в двух проекциях (рис. 12.11) на 
листе формата А1 (594 х 841 мм) в масштабе, 1: 1 с основной 
надписью и спецификацией (см. с. 319-321). 

ЮII. Посадки зубчатого колеса, 
звездочки 11 подшипников 

Посадки назначаем в соответствии с указаниями, данными 

в табл. 10.13. 
Н7 

Посадка зубчатого колеса на вал р6 по ГОСТ 25347 - 82. 

Посадка звездочки цепной передачи на вал редуктора 

H7/h6. 
Шейки валов под подшипники выполняем с отклонением' 

вала k6. Отклонения отверстий в корпусе под наружные коль
ца по Н7. 

Остальные посадки назначаем, пользуясь данными табл. 
10.13. 
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2 

Поз. 

1 
2 
3 
4 

5 
6 
7 
8 
9 
/о 
11 
/2 
13 

14 
15 
16 

17 
18 
19 
20 

L 
Вариант конструкции 

крышки поiJшипника Ве
дущего Рили с кассетным 

уплотнение", 

" 119 

118 

1---I...:.'/J..:оJ2::..:;h:.::,6 ~
."'H7 ."" 

Обо-
зна- Н аименова ние 
чение 

Документации 

Пояснительная записка 
Сборочный чертеж 

Детали 

Вал-шестерня ведущий 

Кольцо уплотнительное 
Крышка подшипника сквозная 
Прокладка регулировочная; 
комплект 

Кольцо мазеудерживаюшее 
Крышка подшипника глухая 

Кольцо УП.l0ТНlIтельное 
Шайба торцовая 
Планка стопорная 
Корпус редуктора 
Крышка корпуса 
Крышка смотрового окн.а 
Прокладка 

Крышка подшипника глухая 

Маслоуказатель жезловый 
Прокладка 

Пробка 

Звездочка ведушая 
КРЬШlКа подшипника сквозная 
Кольцо распорное 

Продолжеllие рис, 12.11 

Вариант KOHCmPfJl<qUU 

крышки поiJшипнина Ве
дОНОIО Вала с кассетным 

Ijnлоmненuе . ., 

Кол. Приме'lаиие 

1 
1 

1 Сталь 45 
1 Войлок 
1 СЧ 15 
2 Сталь 10 

2 Сталь Ст3 
1 СЧ 15 
1 Войлок 
1 Сталь Ст3 
1 Сталь Cr2 
1 СЧ 15 
1 СЧ 15 
1 СЧ 15 
1 Картон тсхни-

ческш{ 

1 СЧ 15 
1 Сталь Ст3 
1 Резина масло-

стойкая 
1 Сталь Ст3 
1 Сталь 40К 
1 СЧ 15 
1 Сталь Ст2 

319 



Прol'JОАжеНttе 
ОбlJ-

Поз. зна· Наименование Кол. Примечание 
чение 

2/ Кольцо мазеудерживающее 2 Сталь Ст3 
22 Втулка распорная 1 Сталь Ст2 
23 Колесо зубчатое цилиндри· 1 Сталь 45 

ческое 

24 Вал ведомый 1 Сталь 45 
25 Прокладка регулировочная; 2 Сталь 10 

комплект 

Стандартные вздеJIIUI 

/0/ Болт МI0 х 30.58 8 
гост 7798 -70" 

102 Шайба пружинная 10 8 
ГОСТ 6402 -70· 

J03 Болт М6 х 20.58 4 
гост 7798-70· 

104 Болт М16 х 100.58 4 
ГОСТ 7798-70· 

105 Гаш М16.6 4 
ГОСТ 5915-70· 

106 Шайба пружинная 16 4 
гост 6402 -70· 

107 Болт М16 х 110.58 4 
гост 7798 -70· 

108 Гайка М16.6 4 
ГОСТ 5915-70· 

109 Шайба пружинная 16 4 
гост 6402 -70· 

110 Болт М12 х 30.58 4 
гост 7798 -70· 

111 Гайка М12,6 гост ~15-70· 4 
112 Шайба пружиннаll 12 4 

гост 6402 -70· 
113 Болт МI0х32.58 1 

ГОСТ 7798 -70· 
114 Болт М12 х 30.58 12 

ГОСТ 7798-70· 
115 Шайба пружинная 12 12 

гост 6402 -70· 
116 Шпонка 16 х 10 х 80 1 

ГОСТ 23360 -78 
117 Шпонка 18 х II х 70 1 

ГОСТ 23360-78 
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Продолжеllие 

Обо-

Поз. зна- Наименование Кол. Примечание 
ченне 

118 I Подшипник 312 2 
гocr 8338 -75 

Il9 Подшипник 308 2 
ГОСТ 8338 -75 

120 Штифт 10x35 ГОСТ 3129-70 2 

ПрОЧIIС изделия 

121 П~сс-масленка МI0 х 1 4 
ГОСТ 20905 -75 

Обозначенне документа 

по ГОСТ 2.201-80 
Изм. Лист .Ni! докум. Подп. Дата 

Раз раб. 
Редуктор 

лит:r Лист I Масштаб 
Пров. J[ОСОЗубый I I I 

односту-

пенчатый 
Индекс предприятия 

Н. J[ОfПР. 
(учебного заведения) 

Утв. 

ЫУ. Выбор сорта масла 

Смазывание зубчатого зацепления производится окунанием 
зубчатого колеса в масло, заливаемое внутрь корпуса до 

уровня, обеспечивающего погружение колеса примерно на 

10 мм. Объем масляной ванны V определяем из расчета 
0,25 дм3 масла на 1 кВт передаваемой мощности: V = 
= 0,25 .12,7 ~ 3,2 дм3 • 

По табл. 10.8 устанавливаем вязкость масла. При контакт
ных напряжениях ан = 392 МПа и скорости v = 3,38 м/с реко
мендуемая вязкость масла должна быть примерно равна 

28 _10-6 м2/с. По табл. 10_10 принимаем масло индустриальное 
И-30А (по ГОСТ 20799-75*). 

Камеры ПОДШИПНI;IКОВ заполняем пластичным смазочным 
материалом YT-l (см. табл. 9.14), периодически пополняем его 
шприцем через пресс-масленки. 
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ху. Сборка редуктора 

Перед сборкой внутреннюю полость корпуса редуктора 
тщательно очищают и покрывают маслостоЙ1СОЙ краской. 

Сборку производят в соответствии со сборочным чертежом 
редуктора, начиная с узлов валов: 

на ведущий вал насаживают мазеудерживающие кольца и 
шарикоподшипники, предварительно нагретые в масле дО 

80-100 0С; 
в ведомый вал закладывают шпоmcу 18 х 11 х 70 и напрес

совывают зубчатое колесо до упора в бурт вала; затем наде
вают распорную втулку, мазеудерживающие кольца и уста

навливают шарикоподшипники, предварительно нагретые в 

масле . 
. Собранные валы укладывают в основаниt корпуса редук

тора и надевают крышку корпуса, покрывая предварительно 

поверхности стыка крышки и корпуса спиртовым лаком. Для 
центровки устанавливают крышку на корпус с помощью двух 

конических штифтов; затягивают болты, крепящие крышку 
к корпусу. 

После этого на ведомый вал надевают распорное кольцо, 
в подшипниковые 'камеры закладъmают пластичную смазку, 

ставят крышки подшипников с комплектом металЛ!lЧеских 

прохладо" для регулировки. 

Перед постановкой сквозных крышек в проточки закла

дывают войлочные уплотнения, пропитанные горячим маслом. 

Проверяют проворачиванием валов отсутствие заклинивания 

подшипников (валы должны проворачиваться от руки) и закреп
ляют крышки винтами. 

Далее на конец ведомого вала в шпоночную канавку 

закладывают шпонку, устанавливают звездочку и закрепляют 

ее торцовым креплением; винт торцового' крепления стопорят 

специальной планкой. 
Затем ввертывают пробку маслоспускного отверстия с про-

кладкой и жезловьm маслоуказатель. . 
Заливают в корпус масло и закрывают смотровое отверстие 

крышкой с ПРОКЛaдICой из технического картона; закрепляюr 

:крышку болтами. 
Собранный редуктор обкатывают и подвергают испытанию 

на стенде по программе, устанавливаемой техническими усло
виями. 



§ 11.1. РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКОГО КОСОЗУБОГО 
РЕДУКТОРА С КОЛЕСАМИ из СТАЛИ 

ПОВЫШЕННОЙ ТВЕРДОСТИ 

. Проведем этот расчет для того, чтобы показать, как 
влияет твердость зубьев на размеры редуктора. Все данные 
для расчета примем такими же, как и в предыдущем примере 

(см. § 12.1); изменим только материалы, из которых выпол
нены зубчатые колеса. 

ЗАДАНИЕ НА РАСЧЕТ 

Рассчитать одноступенчатый горизонтальный цилиндриче
ский косозубый редуктор (см. рис. 12.1 и 12.2) для привода 
к ленточному конвейеру по следующим данным: вращающий 
момент на валу колеса Т2 = 625· 103 Н . мм; передаточное 
число редуктора и = 5. 

Примем материалы: для шестерни сталь 4ОХН, термообра
ботка - объемная закалка до твердости HRC 50; для колеса 
та же сталь 40ХН, термообработка - объемная закалка до 
твердости HRC 45 (см. табл. 3.3 и 3.9). 

РАСЧЕТ РЕДУКТОРА 

Допускаемые контактные напряжения [см. формулу (3.9)] 

[О"Н] = O"H[S~HL 
Предел контактной выносливости при базов.:>м числе ЦlIКЛОВ 

для выбранного материала (см. табл. 3.2) 

O"Hlimb = 18HRC + 150. 

Коэффициент долговечности при длительной эксплуатаЦIIИ 
редуктора, когда <lИсло циклов нагружения больше базового, 
KKL = 1; коэффициент безопасности при объемной закалке 
[SH] = 1,2. 

Допускаемое контактное напряжение для шестерни 

[ ] 
_ (18HRC + 150) K HL 

0"Н1 - [SH] 
(18·50 + 150) 1 

1,2 
875 МПа; 

допускаемое контактное напряжение для колеса 

[ ] =(18.45+150)1=800 П 
О"FП 12 М а. , 
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Дц квсозубых колес расчетное допускаемое контактное 

напряжение [см. формулу (3.10)] 

[ан] = 0,45 ([ аН1] + [аН2]) = 0,45 (875 + 800) = 755 МПа. 

Коэффициент нагрузки для несимметричного расположения 
зубчатых колес относительно опор (этим мы учитываем натя
жение от цепной передачи) при повышенной твердости зубьев 
по табл. 3.1 примем КН!! = 1,35. 

Коэффициент ширины венца по межосевому расстоянию 

Ь 
принимаем Фъ" = - = 0,250 (см. с. 36). Для колес повышен-

а,. 

ной твердости следует принимать значения "'Ъа меньшие, чем 
для колес нормальной твердости. В примере, разобранном 
выше, для колес нормальной твердости был принят коэффи-

. циент "'Ъа = 0,4. -
Межосевое расстояние из условия контактной выносливости 

активных поверхностей зубьев [см. формулу (3.7)] 
3 3 

Т2КНII aw = К,,(и + 1) [ ]2 2.1, = 43(5 + 1) 
ан и 'l'Ъa 

625 . 103 . 1,35 
7552. 52 .0,250 = 

= 160 мм. 

Примем по ГОСГ 2185-66 (см. с. 36) aw :::; 160 мм. На
помним, что в примере, разобранном выше, межосевое рас
стояние было aw = 200 мм. 

Нормальный модуль зацепления 

т,. =- (0,01 +0,02) а,. = (0,01 +0,02) 160 = 1,60"", 3,20 мм. 

По гocr 9563 - 60 принимаем т. = 2 мм (см. с. 36). 
Примем предварительно угол наклона зубьев р = 100 и 

определим числа зубьев шестерни и колеса: 

= 2awcosp = 2· 160·cos 10° 320·0,985 =262" z. (и+1)т. (5+1)2,0 12 ' , 

npинимаем z.:::; 26; тогда Z2 = z.u = 26·5 = 130. 
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Уточняем значение угла наклона зубьев: 

R = (Z1 + Z2)т. :::; (26 + 130)2,0 = 09750' R = 12050' 
cos.. 2а,.. 2.160 " .. 

Основные размеры шестерни и колеса. 

Делительные диаметры 

d т. 2,0·26 53,25 
1= COSpZl= 0~75 = мм; 



d т" 2,0·130 
z = cos ~ Zz = 0,975 = 266,75 мм. 

Проверка 

a
w 

= d1 + d2 = 53,25 + 266,75 = 160 мм. 
2 2 

Диаметры вершин зубьев 

da1 = d1 + 2т" = 53,25 + 2·2,0 = 57,25 мм; 

da2 = d2 + 2т" = 266,75 + 2·2,0 = 270,75 мм. 

Ширина колеса' bz = I/fbaaw = 0,25· 160 = 40 мм. 
Ширина шестерни Ь 1 = Ь" + 5 мм = 45 мм. 
В примере, разобранном выше, ширина колеса была Ь2 = 

= 80 мм, а шестерни - Ь 1 = 85 мм. 
Коэффициент ширины шестерни по диаметру 

Ь 1 45 
I/fы = d;= 53,25 = 0,85. 

Окружная скорость колес 

(J)l dl 101,5·53,25 _ 27 l 
v = -2-= 2.103 -, MfC, 

где (J)1 = 101,5 рад/с. 
При данной скорости и повышенной твердости принимаем 

8-ю степень точности (см. с. 32). 
Определяем коэффициент нагрузки для проверки контакт

ных напряжений 

КН = Kнr.KHt1.KB.· 

По табл. 3.5 при I/fы = 0,85 для несимметричного располо
жения колес повышенной твердости КВ!,> = 1,23. 

По табл. 3.4 для _ 8-й степени точности и скорости 
2,7 м/с KHt1. = 1,08. 

По табл. 3.6 для косозубых колес при скорости 2,7 м/с 
и повышенной твердости КВ. = 1,0. 

Таким образом, 

КВ = 1,23 ·1,08·1 = 1,325-. 

Проверка контактных напряжений 

270 
(JH= -

aw 
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270 
= 160 

625 ·103 ·1,325 (S + 1)3 _ 712 МИ [] 
40.25 - а< ан· 

Силы, действующие в зацеплении: 

2Т2 2·625·1ОЭ 
окружная Ft = -т,: = 266,75 4700 Н; 

tg ct tg 200 
радиальная Р, = Ft--R = 4700 12050' 1150 Н; 

cos.. cos 
оеевая Р .. = Р, tg Р = 4700tg lТ'50'·~ 1040 Н. 
Проверка ~убьев на выносливость по наПРЯЖeIOlям изгиба 

[СМ. -формулу (3.25)] 

Коэффициент нагрузки Кр = KpJlKpD (см. со 42) .. 
По табл. 3.7 при -+ы = 0,85, весимметричиом расUOJlожении 

зубчатых колес -етносительно опор и повышеНН9Й твердости 

KFfI = 1,31. 
По табл. 3.8 для 8-й степени ТO'Iноети, скороеrи v = 2,7 м/с 

и повышенной твердости Кр• = 1,1. 
Таким образом, Кр = 1,31·1,1 ~ 1,45. 
Коэффициент, учитывающий форму зуба, Ур выбираем в 

зависимости от эквивалентных чисел зубьев Zv1 и Zv2 [см. 
пояснения к формуле (3.25)]: 

%1 26 
для шестерни Zv1 = cos3 (3 = 0,9753 ~ 28; 

Z2 130 
для колеса Zv2 = cos3 J3 = 0,9753 ~ 140. 

При этом УР1 = 3,84 и Уп = 3,60 (<:М. с. 42). 
Допускаемое напряжение 

cr~IimЬ 
[ар] = [Sp] . 

Здесь по табл. 3.9 для стали 40ХН при объемной захалке 
предел выносливости, при отнулевом цикле изгиба cr~IiшЬ = 
= 500 МПа. 

Коэффициент безопасности [SF] = [SF]'ISF]" = 1,80; по 
табл. 3.9 [SF]' ~ 1,80; АЛЯ ооковок И штамповок [SF]" = 1. 

Допускаемые напряжения при расчете на ВЫНОС.IIИВостъ для 

шестерни и колеса 



Находим отношения, 

[crF] = 278 = 72 ~Ша' 
YF1 3,84 ' 

[crF] = 278 = 775 МП 
Уп 3,60 ' а. 

Дальнейший расчет ведем для зубьев шестерни, так как 
для нее найденное отношение меньше. 

Коэффициент У 11 учитывает повышение прочности косых 
зубьев по сравнению с прямыми [см. пояснения к формуле 
(3.25)] : 

13 12,8 
У 11 = 1 - 140 = 1 - 140 = 0,91. 

Коэффициент KF t1. учитывает распределение нагрузки между 

зубьями. По формуле, приведенной в ГОСТ 21354-75, 

К _ 4 + (8" - 1)(n - 5) 
Frt.- 48" ' 

где 8" - коэффпциент торцового перекрытия и n - степень точ

ности зубtIатых колес [см. формулу (3.25) и пояснения к ней]. 
Примем среднее значение 8 .. = 1,5; выше была принята 

8-я степень точности. Тогда 

К = 4 + (1,5 - 1)(8 - 5) = 092 
Frt. 4.1,5 ' . 

Проверяем зуб шестерни по формуле (3.25): 

4700· 1,45 . 3,84· 0,91 . 0,92 
crFI = 45.2 246 МПа < [crF]' 

§ 12.3. РАСЧЕТ ПРИВОДА С ОДНОСТУПЕНЧАТЫМ 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИМ косо3уБыM РЕДУКТОРОМ 

И КЛИНОРЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧЕЙ 

Передача гибкой связью (клиноременная) помещена перед 

peДYICТopoM [в предыдущем примере передача гибкой связью 
(цепная) располагалась после редуктора. Обратим внимание 
на то, как это отразится на размерах редуктора]. 

ЗАДАНИЕ НА РАСЧЕТ 

Рассчитать клиноременную передачу и одноступенчатый 
горизонтальный цилиндрический косозубый редуктор (рис. 12.12) 
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Рис. 11.11. Привод JleR1'O'I
ИОI"О конвейера с .... nвНдри
'МCICIIм редуктором Н К_НО-

ременной вереда"ей: 
1 - электродвигатель; 2 -
ltЛиноременная передача; 3-
одноступенча~й цилиндри
ческий редуктор; 4 - муфта; 
5 - приводной барабан; 6-

лента конвейерная 

для привода к ленточному конвейеру по следующим данным 

(рни такие же, It,aK и в ПРQмере § 12.1): полезная сила на ленте 
конвейера FJI = 8,55 кН; скорость ленты VJI = 1,3 м/с; диаметр 
приводвого барабана Dб = 400 мм. Редуктор нереверсивный, 
предназначен для длительной эксплуатации; работа односмен

ная; валы установлены на подшипниках качения. 

РАСЧЕТ ПРИВОДА 

1. Выбор электродвигателя 
и кинематический расчет (рис. 12.13) 

По табл. 1.1 коэффициент полезного действия пары ,цилинд
рических зубчатых колес 111 = 0,98; коэффициент, учитывающий 
потери пары подшипников качения, 112 = 0,99; КПД Jl:линоре
менной передачи -"3 = 0,95; коэффициент, учитывающий потери 
в опорах приводного барабана, 114 = 0,99. 

Общий КПД привода 

11 = 111 11~11з114 = 0,98·0,992.0,95·0,99 = 0,90. 
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кВт. 

Рве. 11.13. Кввe_Тll'leelCH 
схема а,.вода: 

~-вал электродвигателя; 
В-l-й вал редуктора; с-
2-А вал редуктора и вал 

барабана 



Требуемая M~6CTЬ эле5тродвигателя 

Рб 11,1 
Ртр = 11= 0,90 = 12,35 кВт. 

Угловая скорость барабана 

2vn 2·1,3 
(Об = - = -- = 6,5 рад/с. 

Dб 0,4 

Частота вращения барабана 

3~ 30·65 . 
nб = --= --' -= 62 об/мин. 

1t 3,14 

По rocr 19523 -81 (см. табл. П1 приложения) по требуе
мой мощности Ртр = 12,35 кВт выбираем электродвигатель 
трехфазный асинхронный короткозwмкнутый серии 4А закры
тый, обдуваемый, с синхронной частотой вращения 1000 об/мин 
4А160М6УЗ с параметрами РД8 = 15,0 кВт и скольжением 2,6%. 
Номинальная частота вращения -nД8 = 1000 - 26 = 974 об/мин, 

пn 314· 974 
угловая скорость (ОД8 = ЗО = ' 30 101,5 рад/с. 

Передаточное отношение 

i = (Ода = 1~155 = 15,65. 
фб , 

Намечаем для редуктора U = 5 (так же, как в примере, 
разобранном в § 12.1); тогда для клиноременной передачи 

. = 15,65 = 3 14 
Жр 5 ,. 

Угловая скорость и частота вращения ведущего вала ре

дуктора (см. рис. 12.13; вал В) 

(01 = fOt;и = 6,5·5 = 32,5 рад/с; 

nl = nБU = 62·5 = 310 об/мин. 

Частоты вращения и угловые скорости валов: 

Вал А nдв= 974 об/мин <.одв= 101,5 рад/с . 
Вал В - <.01 = 32,5 рад/с 

Вал С n2= n6= 62 об/мин ~= ~= 6,5 рад/с 
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п. Расчет клиноременнoi передачи (СМ. табл. 7.11) 

Исходные данные ДJIJI расчета: передаваемая мощнос'IЪ 
Ртр = 12,35 кВт; частота вращения ведущего (меньшего) шкива 
nдв = 974 об/мин; передаточное отношение ip = 3,14; скольжение 
ремня е = 0,015. 

1. По номограмме на рис. 7.3 в зависимости от частоты 
вращения меньшего шкива n. (в нашем случае n. = nдв = 
= 974 об/мин; см. вал А на рис. 12.13) и передаваемой 
мощности Р = Ртр = 12,35 кВт принимаем сечение клинового 
ремня Б. 

2. Вращающий момент 

р 12,35·103 
Т= -= = 122 Н,м = 122·103 Н·мм. 

Q)Дj> 101,5 

rде р = 12,35 ·103 Вт. 
3. Диаметр меньшего шкива по формуле (7.25) 

а1 ~(3+4)Vт= (3+4)У122.103 ~ 150+200 мм. 
Согласно табл. 7.8 с учетом того, что диаметр шкива 

для ремней сечения Б не должен быть менее 125 мм, 
принимаем а1 = 180 мм. 

4: Диаметр большего ПImва [см. формулу (7.3)] 

а2 = if11 (1 - е) = 3,14 ·180 (1 - 0,015) = 557 мм. 

Принимаем dz = S60 мм (см. с. 133). 
5. Уточняем передаточное отношение 

. а2 560 316 
Jp = а1 (1 - е) 180 (1 - 0,015) = , . 

При этом угловая скорость вала В будет 

со. = Q)~ = 101,5 = 32 1 paдJc; 
Jp 3,16 ' 

Расхождение с тем, что было получено по первоначальному 

расчету, 32,5 з;}2,1 .100 % = 1.23 %, что менее допускаемого 
на ±3%. 

Следовательно, окончательно принимаем диаметры шкивов 

d1 = 180 мм и а: = 560 мм. 
6. Межосевое расстояние ар следует принять в интервале 

[см. формулу (7.26)] 

4m!n = 0,55 (а1 + d,) + То = О,55и80 + 560) + 10,5 = 420 мм; 
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йта" == d1 + а2 = 180 + 560 = 740 мм, 

rде То = 10,5 мм (высота сечения ремня по табл. 7.7). 
Принимаем предварительно близкое значение IIp = 800 мм. 
7. Расчетная длина ремня по формуле (7.7) 

Ближайшее значение по стандарту (см. табл. 7.7) L= 2800 мм. 
8. Уточненное значение межосевого расстояния ар с учетом 

стандартной длины ремня L [см. формулу (7.27)] 

ар = 0,25 [(L- w) + V(L- }\,)2 - 2у], 

где w = О,5х (а1 + d2) = 0,5·3,14 (180 + 560) = 1160 мм; у =. 
= (а2 -d1)2 = (560 -180)2_=-=1..:;4,~6-=.1:.:.0.....!4;~ __ _ 
йр =0,25[(2800-1160) + V(28oo-116O)2-2.14,6.104] = 797 мм. 

При монтаже передачи необходимо обеспечить возмож· 
ность уменьшения межосевого расстояния на 0,01 L= 0,01 ·2800 = 
= 28 мм для облегчения надевания ремней на шкивы и воз
можность увеличения его на 0,025L= 0,025·2800 = 70 мм для 
увеличения натяжения ремней. 

9. Угол обхвата меньшего шкива по формуле (728) 

Ctl = 1800 _ 57 а2 - а1 = 1800 _ 57 560 - 180 1530. 
ар 797 

10. Коэффициент режима работы, учитывающий условия 
эксплуатации передачи, по табл. 7.10: 

для привода к ленточному конвейеру при односменной 

работе Ср = 1,0. 
11. Коэффициент, учитывающий влияние длины ремня по 

табл. 7.9: 
для 'ремня сечения Б при длине L = 2800 мм коэффициент 

CL = 1,05. 
12. Коэффициент, учитыIаloщий влияние угла обхвата [см 

пояснения к формуле (7.29)]: при (11 = 1530 коэффициент 
СII ~0,93. 
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13. Коэффициент, -учитывающий чиc:JIо ремней в передаче 
[см. пояснения к формуле (7.29)]: предполагая, что число ремней 
в передаче будет от' 4 до 6, примем коэффициент С: = 0,90. 

14. Число ремней в передаче по формуле (7.29) 

z- РСр 
- PoCLC«C:' 

где РО - мощность, передаваемая однр:м клиновым ремнем, 

кВт (см. табл. 7.8); для ремня сечения Б при длине L= 
= 2240 мм, работе на шкиве d1 = 180 мм и i ~ 3 мощность 
Ро = 3:J кВт (то, что в нашем случае ремень имеет другую 
длину L= 2800 мм, учитывается коэффициентом CL); 

z= 
12,35·1 , 36 

3,9· 1,05·0,93· 0,9 ~ , " 

Принимаем z = 4. 
15. Натяжение ветви клинового ремня по формуле (7.30) 

850PCpCL е Z 
Fo = С + v, zv со 

где скорость v = 0,5Юдвdl = 0,5·101,5.180.10-3 = 9,15 м/с; е
коэффициент, учитывающий влияние центробежных сил [см. 
пояснения:к формуле (7.30)]; для ремня сечения Б коэффициент 

H·cZ 

e=0,18-z-, 
м 

Тогда 

F
o

= 850'12.35·1·1,05 018.915z=339 Н 
4·9,15·0,93 +" . 

16. Давление на валы по формуле (7.31) 

FB = 2Fozsin сх; = 2.339.4sin 76<>30' = 2620 Н. 

17. Ширина шкивов Вш (см. табл. 7.12) 

Вш = (z - 1)е + 2/ = (4 - 1) 19 + 2 ·12,5 = 82 мм. 

111. Расчет зубчатых колес редуктора 

Выбираем материалы для зубчаты", коле,.с такие же, как 
в § 12.1. Для шестерни сталь 45, термообработка - улучшение, 
твердость НВ 230; для колеса сталь '45, термоо'бработка
улучшение, твердость ИВ 200. 

Допускаемое контактное напряжение для косозубых колес 
из указанных материалов [О'Н] = 4.10 МПа. 
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Примем такой же, как и ранее, коэффициент ширины венца 

"'ъ .. = 0,4. 
Коэффициент Кнр. учитывающий неравномерность распреде

ления нагрузки по ширине венца, примем по табл. 3.1. Не.
смотря на симметричное расположение колес относительно 

опор (см. рис. 12.13), примем значение этого коэффициента. 
как в случае несимметричного расположения колес, так как 

со стороны клиноременной передачи действует сила давления 

на ведущий вал, вызывающая его деформацию и ухудшающая 
контакт зубьев: KНfI = 1,25. 

Мощность на валу барабана (он же ведомый вал редуктора) 
Рб = Р2 = 11,1 кВт (см. рис. 12.13 и пункт 1 расчета). Найдем 
вращающий момент на этом валу 

Т2 = ~ = 11,1· 103 1700 Н. м. 
(j)z 6,5 

Межосевое расстояние из условия контактной выносливости 
активных поверхностей зубьев по формуле (3.7) 

3 э 

а =К (и 1)1/ T2K HIJ =43(5 1)У1700.103.1,25 
w .. + V [О'Н]2и2",ъ.. + 4102.52.0,4 277 мм, 

где К .. = 43 - для косозубых колес; u = 5 - принято ранее для 
рассматриваемого редуктора. 

Ближайшее значение межосевого расстояния по ГОСТ 
2185-66 Qw = 280 мм (см. с. 36). 

Нормальный модуль 

mn = (0,01 +0,02)aw = (0,01 +0,02)280 = 2,8 +5,6 мм; 

принимаем по ГОСТ 9563-60 т" = 3,5 мм. 
Примем предварительно угол наклона зубьев 13 = 100. 
Число зубьев шестерни [см. формулу (3.12)] 

z = 2awcos р = 2·280cos 100 = 262. 
1 (и+l)m" (5+1)3,5 " 

принимаем Z1 = 26. Тогда Z2 = Z1U = 26·5 = 130. 
Уточняем значение угла наклона зубьев: 

cos р = (Z1 :... Z2)m" (26 + 130)3,5 = 09750. 
2aw 2·280 " 

угол р = 12°50'. 

Основные размеры шестерни и колеса. 
Диаметры делительные 
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т,. 3,5-
а1 = сos ~ ZI = 0,975 26 = 93,3 мм; 

d т,. 3,5 30 
2 = сos ~ Z2 = 0,975 1 = 466,7 ММ. 

П dl + d2 = 93,3 +2466,7 = 280- мм. 
роверка: aw = 2 

Диаметры вершин зубьев 

da1 ~ а1 + 2mn = 93,3 + 2·3,5 = 100,3 мм; 

d"2 = а2 + 2т. = 466,7 + 2·3,5 = 473,7 мм. 

Ширина колеса Ь2 = Wb"aw = 0,4·280 = 112 мм; ширина 
шестерни Ь 1 = Ь2 + 5 мм = 117 мм. 

Коэффициент ширины шестерни по диаметру 

Ь1 117 
ФЬ" = d;" = 93,3 = 1,25. 

Окружная скорость колес 

= (J)ldl = 32,5·93,3 = 1 52 I 
v 2 2.103 , мс. 

Степень точности передачи: для косозубых колес при сICО
рости до 10 м/с следует принять 8-ю степень точности. 

Коэффициент нагРУЗJ:И 

КН = KHIJKHa.KH •• 

По табл. 3.5 при ФЪcI = 1,25, твердости НВ < 350 и несим
метричном расположении колес (учет натяжения клиноремен
ной передачи) коэффициент Кнр ~ 1,165. 

По табл. 3.4 при v = 1,52 м/с и 8-й степени точности 
коэффициент Кн", ~ 1,065. 

По табл. 3.6 для косозу6ых колес при скорости менее 

5 м/с коэффициент Кн• = 1,0. 
Таким образом, КН = 1,165· 1,065 ·1,0 = 1,242 
Проверяем контактные напряжения по формуле (3.6): 

(1н =270 Т2Кн(и+1)3 270 1700.103.1,242.63=387 П 
a

w 
Ь2и2 = 286 112.52 М а, 

что менее [(1Н] = 410 МПа. Условие прочности выполнено. 
Силы, действующие в зацеплении: 

2Т2 2·1700·103 
окружная Р, = ti"; = 466,7 = 7280 Н; 

334 



tg сх tg 200 . 
радиальная Fr = F'--A-= 7280 12050' = 2720 Н, 

cos~ cos 
осевая Fa = F, tg ~ = 7280 tg 12050' = 1610 Н. 

Проверим зубья на выносливость по напряжениям изгиба 
[см. формулу (3.25)]: 

FtKFYFYpKFa. [ ] 
crF = ~ crF' 

Ьmn 
Коэффициент нагрузки K F = KFpKFu (см. с. 42). 
По табл. 3.7 при Vu = 1,25, твердости НВ < 350 и несим

метричном расположении зубчатых колес относительно опор 
коэффициент KFP ~ 1,32. 

По табл. 3.8 для косозубых колес 8-й степени точнос~и 
и скорости до 3 м/с коэффициент K Fu = 1,1. 

Таким образом, KF = 1,32· 1,1 = 1,45. 
Коэффициент: учитывающий форму зуба, YF зависит от 

эквивалентного числа зубьев Z. [см. пояснения к формуле 
(3.25)]; 

Zl 26 
У шестерни Zul = cos3 Р = 0,9753 ~ 28; 

Z:z 130 
у колеса z.:z = cos3 ~ = 0,9753 ~ 140. 

,Коэффициенты Ул = 3,84 и Уп = 3,60 (см. с. 42). 
Определяем коэффициенты Ур и KFa. [см. пояснения к 

формуле (3.25)]: 

13° 12,8 
У fI = 1 - 140 = 1 - 140 = 0,91; 

К _ 4 + (&~ - 1)(n - 5) 4 + (1,5 - 1)(8 - S) = 092 
Fa. - 4&~ 4. 1,5 ' , 

где средние значения коэффициента торцового перекрытия &" = 
= 1,5; степень точности n = 8. 

Допускаемое напряжение при проверке на изгиб определяют 
по формуле (3.24): 

о 

[crF] = a[~~ь . 
Па табл. 3.9 для стали 4S улучшенной предел выносли

вости при отнулевом цикле изгиба cr~limb = 1,8 НВ. 
ДЛЯ шестерни cr~limb '= 1,8·230 = 415 МПа; 
для колеса cr~limb = 1,8· 2()() = 360 МПа. 
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Коэффициент безопасности [SF] = [SF]' [SF]" [см. ПQЯЩlения 
к формуле (3.24)]. 

По табл. 3.9 [SF]' = 1,75 для стали 45 улучшенной; коэф
фициент !SF]" = 1 для поковок и штамповок. Следовательно, 
[SF] = 1,75. 

Допускаемые напряжения: 

415 
для шестерни [ап] = 1 75 = 237 МПа; , 

360 
для колеса [ап] = 1,75 = 206 МПа. 

Проверку на изгиб следует проводить для того зубчатого 

колеса дл" "'оторого т ош [ UF] меньше. НаидU ем эти , ...... о н ение 
YF 

отношения: 

237 . 
для шестерни 3,84 = 62 МПа; 

206 
для колеса 360 = 57,5 МПа. , 
Проверку на И3l"иб проводим для колеса [см. формулу 

(3.25)J: 

7280· 1,45·3,60·0,91 ·0,92 
112· 3,5 

Условие прочноети выполнено. 

= 82 МПа < 206 МПа. 

IV. Предварительный расчет валов 
редуктора и ~op ПОДDWIПИиков 

Предварительный расчет валов; как уже было указано, 
проводят на кручение, принимая пониженные допускаемые 

напряжения. 

Ведущий вал (см. рис. 12.13; вал В). 
• u ~ 1700 
Вращающии момент Т 1 = --;- = -5-= 340 Н· м. 

Допускаемое напряжение на кручение примем [Тк] = 20 МПа. 
Эrо неВЫСОICое значение принято с учетом того, что ведущий 
-вал испытываС<т изгиб от натяжения клиноременнои передаЧБ. 

Определим диаметр выходного конца вала [см. формулу 
(8.16)]. Конструктивно ведущий вал будет напоминать вал, 
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1D0бражеНIIЫЙ на рис. 12.3, но размеры ero будут другими; 
там на выходной конец вала насаживалась полумуфта, а в 
нашем случае - шкив клиноременной передачи: 

3 з 

16Т1 = VI6.340. 103 =442 d., = 1t [t.] 3,14.20 ' мм. 

Принимаем ближайшее большее значение ID стандартного 
ряда [см. пояснеЮiЯ к формуле (8.16)] d., = 45 мм. 

Диаметр вала под подшипниками принимаем dn1 = 50 мм. 
Ведомый вал (см. рис. 12.13; вал С). 
Вращающий момент Т2 = 1700 Н· м. 
Допускаемое напряжение на кручение ['tJ = 25 МПа [см. 

пояснения к формуле (8.16)]. 
Определяем диаметр выходного конца вала. Конструктивно 

ведомый вал будет напоминать вал, изображенный на рис. 12.5. 
Там на выходной конец вала насаживалась звездочка цепной 
передачи, а в нашем случае - полумуфта: 

3 

16·1700·103 
3,14.25 = 70,2 ММ. 

ПРИlIимаем ближайшее большее зна'Чение ID стандартного 
ряда d.2 = 75 мм. 

Диаметр вала под подшипниками принимаем dn2 = 80 мм. 
Примем радиальные шарикоподшипники средней серии; 

габариты подшипников выбираем по диаметру вала в месте 
посадки подшипников dп\ = 50 мм и dп& = 80 мм. По табл. П3 
имеем: 

Ус.човное обозначение d D В 

подшипника Размеры, мм 

310 50 110 27 
316 80 170 39 

Мы провели два расчета реДУI''ТОРОВ в приводах по одина
ковым данным: в § 12.1 (см. рис. 12.1) цепная передача была 
установлена после .редуктора, а в § 12.3 (см. рис. 12.12) клино
ременная передача установлена перед редуктором. Поэтому 

угловые скорости валов редуктора во втором случае были 
меньше, чем в' первом, а вращающие моменты - больше. 
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Сравним результаты расчетов: 

Расчетный параметр, мм См. § 12.1 См. § 12.3 

МежосеВО8 расстояние а., , 200 280 

Диаметры делительные: 
dl 66,66 93,3 
d2 333,34 466,7 

-
Модуль нормальный т" 2,5 3,5 

Ширина колес: 
Ь2 80 112 
Ь, 85 117, 

Диаметры выходных концов валов: 
da1 32 45 
da2 55 75 

Диаметры валов под подшипники: 
dn1 40 50 
dn2 60 80 

Как покаЗывает это сравнение, все параметры второго ре

дуктора оказались больше, чем первого. 
Дальнейший расчет, вопросыI компоновки, проверка проч

ности валов и долговечнocv.и подшипников редуктора прово

дятся аналогично тому, как это было проделано в § 12.1. 

-§ 12.4. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПРИВОДА 
С ОДНОСТУПЕНЧАТЫМ КОНИЧЕСКИМ ПРЯМОЗУБЫМ 

РЕДУКТОРОМ И ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧЕй 

ЗАДАНИЕ НА ПРОЕКТИРОВАНИЕ 

Спроектировать одноступенчатый горизонтальный коничес
ЮIЙ прямозубый редуктор и цепную передачу для привода 

IC ленточному конвейеру (рис. 12.14). Исходные данные те же, 
что и в примере § 12.1: полезная сила на ленте конвейера 
Fл = 8,55 кН; скорость ленты vл = 1,3 м/с; диаметр барабана 
Dб = 400 мм. Редуктор нереверсивный, предназначен для дли
тельной эксплУ'тации; работа оtuIосменная; валы установлены 
на подшипнихах качения. 

РАСЧЕТ И КОНСТРУИРОВАНИЕ 

1. lJI.Iбop электродввraтели и lCИИематичecюdi 'расчет 

По табл. 1.1 примем: 
КЦД пары конических зубчатых колес '111 = 0,97; 
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Рис. 11.14. ПРИ80Д леиточнorо KOH8eiiepв с коннческнм редуктором • цeDIIoA 
вередачeii: 

1 - электродвигатель; 2 - муфта; 3 - одиоступенчатый редуктор; 4 - цепна. 
передача; j - ПРИ80ДНОЙ барабан; 6 - лента конвейерн .. ; А - вал барабана; 

В - вал электродвигател. и 1-й вал редуктора; С - 2-11 вал редуктора 

коэффициеит, учитывающий потери пары подшипников ка

чения, 1'\2 = 0,99; 
КПД открытой цепной передачи 1'\з = 0,92; 
коэффициент, учитывающий потери в опорах вала привод

Horo барабана, 1'\4 = 0,99. 
Общий КПД привода 

1'\ = 1'\11'\~1'\З1'\4 = 0,97.0,992 ·0,92·0,99 = 0,869. 

Мощность на валу барабана Рб = FЛVJ1 = 8,55·1,3 = 11,1 кВт. 
Требуемая мощность электродвигателя 

Р _ Р б _ 11,1 _ 8 
тр - 11 - 0,869 - 12, кВт. 

Уrловая скорость барабана 

2v" 2·1,3 
Фб = - = ~ = 6 5 рад/с 

Dб 0,4' . 

Частота вращения барабана 
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30r0б 30· 6,5 
nб = --= --= 62 об/мин. 

1t 3,14 

По табл. П1 приложения по требуемой мощности Ртр = 
= 12,8 кВт выбираем такой же электродвиrатель, как и в при
мере § 12.1: трехфазный короткозамкнутый серии 4А закры
тый обдуваемый с синхронной частотой в.ращения 1000 об/мин 
4А 160 М6 УЗ с параметрами Р да = 15,0 кВт и скольжеШlем 
2,6% (ГОСТ 19523-81). Номинальная частота вращения 

Пnда 3,14· 974 
n;ш = 1000 - 26 = 974 об/мин (0). = ---зо = 30 = 101,>5 рад/с). 

Общее передаточное отношение привода 

i = О>да = 101,5 = 15,65. 
О>б 6,5 

Частные передаточные числа можно принять для редуктора 
пО ГОСТ 12289-76 (см. с. 49) ир = 3,15; тогда для цепной 

15,65 
передачи "ц = 3,i5= 4,97. 

Частоты вращения и угловые скорости валов редytC1'ора 

и приводного барабана: 

Вал В n) = nда = 974 об/мШJ 

n. 974 
Вал С n% = - ... --= 306 06/МШJ 

"р 3,15 . 

Вал А nб = 62 об/мШJ 

Вращающие моменты: 
на валу шестерии 

00) = ООда = 101,5 ращс 

00. 101,5 
002 = - = --= 32,2 ращс 

ир 3,15 

фб = 6,5 рад/с 

Т1 = ~= ~ = 12,8·103 = 126 Н.м = 126·103 Н.Ш4; 
0>1 0>1 101,5 

на валу колеса 

Т% = Т1ир = 126·103.3,15 = 400·103 Н·мм. 

п. Расчет зубчатых КOJIee редуктора 

Методику расчета, формулы и значения коэффициентов 
см. § .3.4. 

Примем для шестерии и колеса одну и ту же марку стали 

с различной термообработкой (полагая, что диаметр заготовки 
шестерни не превыcиr 120 мм). 
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По табл. 3.3 принимаем для шеcrерни crаль 4ОХ улучшен
ную с твердостью НВ 270; для колеса crаль 4ОХ улучшен
ную с твердостью НВ 245. 

Допускаемые контактные напряжения [по формуле (3.9)] 

[ ] _ CJHlimbKHL 560·1 485 МПа. 
ан - [SH] 1,15 

Здесь принято по табл. 3.2 для колеса CJHlimb = 2НВ + 70 = 
= 2·245 + 70 = 560 МПа. 

При длительной эксплуатации коэффициент долговечноcrи 
K HL = 1. 

Коэффициент безопасноcrи примем [SH] = 1,15. 
Коэффициент KH~ при консольном расположении шеcrер

ни - Кнр = 1,35 (см. табл. 3.1). 
Коэффициент ширины венца по отношению к внешнему 

конусному расcrоянию \j1ЬЯе = 0,285 (рекомендация ГОСТ 

12289-76). 
Внешний делительный диаметр колеса [по формуле (3.29)] 

3 r-----~ __ --------
12Кнр" . 

[ан]2 (1 - О,5фЬR/ \j1bRe ' 

В этой формуле для прямозубых передач Kd = 99; передаточ
ное число U = Ир = 3,15; 

3 

de2 = 99 
400 ·103 ·1,35·3,15 

4852 (1 _ 0,5.0,285)2.0,285 = 319 мм. 

Принимаем по ГОСТ 12289 - 76 ближайшее стандартное 
значение d"2 = 315 мм (см. с. 49). 

Примем число зубьев шестерни Zl = 25. 
Число зубьев колеса 

Z2 = ZlU = 25· 3,15 = 78,75. 

Примем Z2 = 79. Тогда 

Z2 79 
U = -= -= 3,16. 

Zl 25 

О 3,16 - 3,15 
тклонение от заданного 3 15 . 100 = 0,32 %, что мень-, 

ше уcrановленных ГОСТ 12289 - 76 3 %. 
Внешний окружной модуль 

de2 315 
те = - = - = 3,98 мм ~ 4 мм 

Z2 79 
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(qrpyгшrrr. m. до craндapтвoгo значения ДmI коническИХ ко
вес не обg;Jaтельво~ 

Уточняем значение 

de2 = m.z2 = 4·79 = 316 мм. 

<>тклонeuие от стандартного значения составляет 
'316 - 315 о 

315 ·100 = 0,32 %, что допустимо, так как менее до-

пускаемых 2 %. 
Углы делительных жонусов 

ctgo1 = и = 3,16; Ба = 17034'; 
01 = 90" - ()1 = ~O - 17034' = 72026'. 

Внешнее конусное расстояние Я" и ДIlина зуба Ь: 

Я" = О,5те V z~ + zj =:: 0,5·4 }l252 + 792 = 166 мм; 
Ь = "'м.Я" = 0,285·166 ~ 47,3 мм. 

Пр.инимаем Ь ~ 48 ММ._ 
Внешний делительilый диаметр шестерни 

de1 = m"zl = 4·25 = 100 мм. 

Средний делительный диаметр шестерни 

d1 = 2(Я. -О,sь}stIlБ 1 = 
= 2 (166 - 0,5 . 48) sin 17034' = 85,77 мм. 

Внешние диаметры mecrерни и колеса (по вершинам 
зубьев) 

4ае1 = 4.1 + 2m. COS Б1 = 100 + 2· 4· cos 11034' = 107,62 мм; 

dae2 = de2 + 2т" cos Б2 = 316 + 2·4· cos 72026' = 318,41 мм. 

Средний окружной модуль 

d1 85,77 
m = z;- = --g- = 3,43 мм. 

Коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру 

Ь 48 
ф"" = d;= 8S,77 = 0~56.-

СреДШlJl окружная скорость колес 

(Dldt 101,5·85,77 
v = -2- = 2 4,35 М/С. 

Для конических lJередач обычно назначают 7-ю степень 
'l'очности. 



для проверки контактных напряжений определяем коэффи
циент нагрузки: 

КН = KHpKHf1.KH~. 
По табл. 3.5 при Фы = 0,56, консольном расположении 

колес и твердости НВ < 350 коэффициент, учитывающий рас
пределение нагрузки по длине зуба, Кнр = 1,23. 

Коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 

прямыми зубьями, КН2 = 1,0 (см. табл. 3.4). 
Коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку в за

цеплении, для прямозубых колес при v ~ 5 м/с Кн• = 1,05 (см. 
табл. 3.6). 

Таким образом, КН = 1,23 ·1,0·1,05 = 1,30. 
Проверяем контактное напряжение по формуле (3.27): 

335 
ан = R - 05Ь 

е , 

T 2K nV(u 2 + 1)3 
001 

4OQ.1О3 .1,З0V(3,162 + 1)3 "" 
48.3,161 "" 

335 
166 - 0,5 ·48 

~ 470 < [ан] = 485 МПа. 
Силы в зацеплении: 

2Т1 2·126·103 . 
окружная Ft = -;г;- = 85,77 = 2940 Н, 
радиальная для шеcrерни, равная осевой для колеса, 

Fr1 = Fa2 = Ft tg сх COS 01 = 294O·tg 200. cos 17034' ~ 1020 Н; 
осевая для шеcrерни, равная радиальной для колеса, 

Fa1 = Fr2 = Ft tg сх sin 01 = 294O·tg 200. sin 17034' ~ 322 Н. 

Проверка зубьев на выносливоcrь по напряжениям изгиба 
[см. формулу (3.31)J: 

F/KFYF [ ] 
aF = ЭFЬm ~ aF' 

Коэффициент нагрузки K F = KFpKFV' 
По табл. 3.7 при Фы = 0,56, консольном расположении колес, 

валах на роликовых подшипниках и твердоcrи НВ < 350 
значения K FP = 1,38. 

По табл. 3.8 при твердоcrи НВ < 350, скороcrи v = 4,35 М/С 
и 7-й crепени точнocrи K F• = 1,45 (значение взято для 8-й сте
пени точности в соответcrвии с указанием на с. 53). 

Итак, KF = 1,38· 1,45 = 2,00. 
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у F - коэффициент ~I зуба выбираем в ЭавиеllМ8C'DI от ЭК
вивалеитных чисел зубьев: 

%, 25 
AJIJI шестерни z = --- = ----- ~ 26' 

ul соа 8, соз 17034' • 

для колеса z = _%_2 _ от 79 ~ 262. 
и2 сов ~ cos 72026' 

При этом УЕ1 = 3,88 и Уп = 3,60 (см. с. 42). 
Допускаемое напряжение при проверке зубьев на выносли

вость по напряжениям изгиба 

о 

[ ] 
_ а Flimb 

ар - [SF]' 

По табл. 3.9 для стали 4ОХ улучшенной при твердости 
НВ < 350 a~limb = 1,8 НВ. 

Для шестерни а~limЫ = 1,8· 270 ~ 490 МПа; 
для :колеса a~limb2 = 1,8·245 = 440 МПа. 
Коэффициент запаса прочности [SF] = [SF]' [SF]". По табл. 

3.9 [SF]' = 1,75; для поковок и штамповок [SF]" = 1. Таким 
образом, [SF] = 1,75·1 = 1,75. 

Допускаемые напряжения при расчете зубьев на выиосли
JOCTh: 

490 
для шестерни [ара = 175 = 280 МПа; - , 

440 
ДЛЯ колеса [ап] = 1,75 = 250 МПа. 

Для шестерни Отношение [~:] = :.:~ = 72,4 МПа; 
. [ап] 250 

для колеса Уп = 3,60 = 69,9 МПа. 

Дальнейший расчет ведем для зубьев :колеса, тах I<aJ( полу
ченное отношение для него меньше. 

Пров.еряем зуб колеса: 

2940·2,00. 3,60 []. 
ап = 0,85.48-3,43 ~ 151 МПа < ап = 250 МПа. 

Ш. Предварвтeльныl раeчer валов редуктора 

Расчщ выполняем на кручение по понижениым допуска

емым напряжениям. 

Крутящие MoMeнты в поперечных сечениях валов: 

ведущего 7;:1 = 11 = 126·103 Н·мм; 
ведомого Тх2 = 7;:1" = 126 103 3,16 = 400 103 Н ММ 
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Ведущи:й вал (рис. 12.15 " 12.16). 

Диаметр выходного конца при допускаемом напряжении 
[tJ =25 МПа' 

126·103 
0,2.25 = 29,4 мм. 

Чтобы ведущий вал редуктора можно было соединиrъ с 
помощью МУВП с валом электродвигателя dд8 = 42 ММ, при:
нимаем dBf = 32 мм. 

Диаметр под подшипниками: примем dп1 = 40 мм; ди:аметр 
под шестерней 11.1 = зо мм. 

в е Д ом ый в ал (рис. 12.11). 

Диаметр выходного конца вала da2 определяем при мень
шем [tK] = 20 МПа. чем учитываем влияние изгиба от натя
жения цепи: 

400·103 
0,2.20 = 46,5 мм. 

Примем dB2 = 48 ММ; ди:аметр под подшипниками dп2 = 
= 55 мм, под зубчатым колесом dx2 = 60 мм. 

IV. Конструктивные размеры 
шестерни в колеса 

Ш е с т е р н я (см. рис. 10.4 и рис. 12.16~ 
Сравнительно небольшие размеры шестерни по отношешпо 

IC диаметру вала позволяют не- выдeJlяrь ступицу. 

Длина посадочного участка (назовем его по аналогии 'ст) 

'ст ~ Ь = 48 мм; примем 'ст = 50 ММ. 
Колесо. 
Коническое зубчатое колесо кованое (см. рис. 10.4, а и 

табл. 10.1). 
Его размеры: dae2 = 318,41 мм; Ь2 = 48 мм. 
Диаметр ступицы dcт ~ 1,бdк2 = 1,6·60 ~ 95 мм; длина ступи

цы 'ст = {1,2+ l,5)d1<2 = (1,2+ 1,5) 60 == 12+90 мм; принимаем 
lа = 80 мм. 

Толщина обода оо=(3+4)т=(З+4)4= 12+16 мм; прини
маем С) .. = 15 мм. 

Толщина диска С =(0,1 + О, 17)Re =(0,1 + 0,17)166 = 16,6 + 28 
мм; принимаем С = 20 мм. 



v. 1(онcтpyктив1lыe размеры корпуса редуктора 
(см. рlre. 10.18 И таОл. 19.2 и 10.3) 

Толщина стенок корпуса и :крышки 

б = 0,05R. + 1 = 0,05·166;. 1 = 9,3 мм; принимаем -б = 10 мм. 
б1 = 0,o4R. + 1 = 0,04·166 + 1 = 7,6 мм; принимаем /)1 = 8 мм. 

Толщина фланцев (поясов) корпуса и крыш:ки: 

Bepxнero пояса корпуса и пояса крышки: 

Ь = 1,5б = 1,5·10 = 15 мм; 
Ь1 = 1,5/)1 = 1,5·8 = 12 мм; 

нижнего пояса корпуса 

р = 2,350 = 2,35·10 = 23,5 мм; принимаем р = 24 мм. 
Диаметры болтов: 

фундаментных d1 = 0,055R. + 12 = 0,055 ·166 + 12 = 21 мм; 
принимаем фундаментные болты с резьбой М20; 

болтов, крепящих крышку к корпусу у подшипника, d2 = 
= (0,7+0,75)d1 = (0,7+0,75)20 = 14+ 15 мм; принимаем болты 
с резьбой М16; 

болтов, соединяющих крышку с корпусом, dэ = (0,5 + 0,6) d1 = 
= (0,5 + 0,6) 20 = 10 + 12 мм; принимаем болты с резьбой М 12. 

VI. Расчет пара метров цепной передачи 

Полный расчет цепной передачи проведен в § 12.1. Здесь 
же определим лишь те параметры, которые нужны для даль

нейшего расчета привода. 
Методику расчета, формулы и значения коэффициент()В 

см. гл. VII; выбираем приводную роликовую однорядную цепь. 
Вращающий момент на ведущей звездочке 

Тз = Т2 = 400·103 Н·мм. 

Передаточное число цепной передачи Иц = 4,97. 
Число зубьев ведущей звездочки zз = 31-2иц = 31-2· 4,97 ~ 

~21. 

Число зубьев ведомой звездочки Z4 = ZэUц = 21· 4,97 = 104,37. 
Принимаем Z4 = 104. 

Тогда 

104 
Иц = 2'1 = 4,95 

()тклонение 4,97 - 4,95 . 100 = 04% что допустимu. 
4,97 ' о> 
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Расчетный коэффициент- нагрузки [см. формулу (7.38)] при
мем TaK~ же, как в примере § 12.1, Кэ = 1,25 (см. с. 299). 

р"аг однорядной цепи 
3 

2 1~ t~ ,8v~, 

При n2 = 306 об/мин по табл. 7.18 принимаем среднее 
значение допускаемого давлении в шарнирах цепи [р] = 
= 20 М Па. Тогда 

3 

У
400.1Q3 ·1,25 

t ~ 2,8 21 .20 ;:::: 30 мм. 

Принимаем до' табл. 7.15 цепь с шагом t = 31,75 мм; 
Q = 88,50 кН; q = 3,8 кг/м; Аоп = 262 мм2 (ГОСТ 13568-75). 

Скорость цепи 

zзtn2 
V=60.1Q3 

Окружнаи сила 

21·31,75·306 
60·103 

3,41 м/с. 

F щ = !2. = Т2С1)2 = 400· 32,2 = 3800 Н. 
V V 3,41 

Проверием давление в шарнире: по формуле (7.39) р = 
FщКэ 3800·1,25 

= Аоп = 262 18,1 Мnа; уточнием по табл. 7.18 до-

пускаемое давление [р] = 19 [1 + 0,01(21 - 17)] ;:::: 20 МПа; 
условие ,Р ~ [р] выдержано. 

Межооевое расстоиние 

ац = 50t = 50· 31,75 = 1588 мм = 1,588 м. 

Силы, действующие на цепь: 

окружнаи Fщ = 3800 Н; 
от центробежных сил F u = qv2 = 3,8·3,412;:::: 44 Н; 
от провисании цепи [см. с. 154) при k, = 1,5; q = 

= 3,8 :кг/м; 

F, = 9,81k,qац = 9,81·1,5·3,8 ·1,588;:::: 89 Н. 

Расчетная нагрузка на валы 
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F. = Ftц + 2Р, = 3800 + 2·89 = 3978 Н. 

Диаметры ведущей звездочк~: 
делительной окружности 



t 31,75 
dд3 = -.---:1:":::"8-::':0":- = . 1800 = 211 ММ; 

SJn -z-э- SJn 21 

наружной окружности 

( 
1800 ) 

Dеэ = t ctg --+ 0,7 - 0,3d1 = 
ZЭ • 

( 
1800 ) = 31,75 ctg 21+ 0,7 - 0,3·19,05 = 226,3 мм, 

где- d1 = 19,05 - диаметр ролика (см. табл. 7.15). 
Проверяем коэффициент запаса цепи на растяжение по 

формуле (7.40): 

s = Q == 88,5·103 ~ 22,5; 
FrцkA + F" + F, 3800·1 + 44 + 89 

это больше, чем требуемый коэффициент запаса [s] = 9,4 (см. 
табл. 7J9); следовательно, условие s ~ [s] выполнено. 

Размеры ведущей звездочки: 
Ступица звездочки dcrз == 1,6·48 = 78 мм; 'аз = (1,2 + 1,5)48 == 

=58+72 мм; принимаем 'стз = 70 мм. 
Толщина диска звездочки О,9ЗВвв == 0,93 ·19,05 == 18 мм, 

где Ввв = 19,05 мм - расстояние между пластинами внутреннего 
звена (см. табл. 7.15). 

VII. Первый этап KOМDOIIOВКВ редуктора 
(СМ. РИС. 12.15) 

Цель и порядок компоновки изложены в § 12.1. 
Выбираем способ смазывания: зацепление зубчатой пары

окунанием зубчатого колеса в масло; для подшипников 
пластичный смазочный материал. Раздельное смазывание при
нпо потому, что один из ПОДШИПJШI(ов ведущего вала удален, 

и это затрудняет попадание маслJlНЫХ брызг. Кроме того, 
раздельная смазка предохраняет подшипники от попaдaIIИJI 

вместе с маслом частиц металла. 

Камеры ПОДПlШIников отделяем от внyrреimей полости 
корпуса мазеудерживающими кольцами. 

. Устанавливаем возможность размещения одной проекцир -
разрез по осям валов - на листе формата Аl (594.х 841 мм). 
Предпочrителен масштаб 1: 1. Проводим посередине листа го
ризонтальную осевую линию - ось ведущего вала. Намечаем 
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положеии~ вертикальной- линии - оси ведомого вала. из ТОЧПI 
пересечения проводим под углом 31 = 17034' осевые линии де
лительных конусов и ОТКЛaдJ>Iваем на иих отрезки R" == 
= 166 мм. 

Конструктивно оформляем по найденным выше размерам 
шестерню и колесо. Вычерчиваем их в зацеплении. Crупицу 
колеса выполняем несимметричной относительно диска, чтобы 
уменьшить расстояние между опорами ведомого вала. 

Подшипники валов расположим в стаканах. 
Намечаем для валов РОЛИКОПОДШИПНИICИ конические одно

рядные легкой серии (см. табл. П7): 

Условное d D Т С СО 
обооначение е 
подшипника мм кН 

7208 40 80 20 46,S 32,S 0,38 
7211 S5 100 23 6S 46 0,41 

Наносим габариты ПОДШИПНИКОВ ведущего вала, наметив 
предварительно внутреннюю стенку ,корпуса на расстоянии 

х = 10 мм от торца шестерни и отложив зазор ~ежду 
стенкой корпуса и торцом подшипника У1 = 15 мм (для раз
мещения мазеудерживающего кольца). 

При установке радиально-упорных подшипников необхо
димо учитывать, что радиальные реакции считают приложен

ными к валу в точках пересечения нормалей, проведенных 

к серединам контактных площадок (см. табл. 9.21). Для одно
рядных конических роликоподшипников по формуле (9.11) 

_ ~ (d1 + D1)e1 = ~ (40 + 80)0,38 ..., 18 
а1 - 2 + 6 2 + 6 ,.., мм. 

Размер от среднего диаметра шестерни до реакции под

ШИПНИICа 11 = 55 + 18 = 73 мм. 
Принимаем размер между реакциями подшипников веду

щего вала С1 ~ (1,4+2,3)/1 = (1,4+2,3)73 == 102+ 168 мм. При-
мем С1 = 120 мм. -

Размещаем подшипники ведомого вала, иаметив предва

рительно внутреннюю стенку корпуса на расстоянии х = 10 мм 
от торца ступицы колеса и отложив зазор между стенкой 

корпуса и торцом ПОДШНПНИICа У2 = 20 мм (для размещения 
мазеудерживающего кольца). , 

-23 (55 + 100) 0,41 
Для подшипников 7211 размер а2 = т + 6 ~ 

~ 22 мм. 



Определяем .замером размер А - от линии реакции под

ШИПНИI<а до оси ведущего вала. Корпус редуктора выполним 

симметричным относительно оси ведущего вала и примем 

размер А' = А = 115 мм. Нанесем габариты подшипников ве
домого вала. 

Замером определяем расстояния 12 = 71 мм и С2 = 159 мм 
(следует обратmъ внима1Цlе на то, что А' + А = С2 + 12)' 

Очерчиваем контур внутренней стенки корпуса, отложив 
зазор между стенкой и зубьями колеса, равный 1,5х, 
т. е. 15 мм. 

Намечаем положение звездочки (на расстоянии У2 от торца 
подшипника) и замеряем расстояние от линии реакции ближ
него к ней подшипника 1з = 100 мм. 

VIII. Проверка долговечности ПОДIllllllllИКОВ 

Ведущий вал (см. рис. 12.16). 
Силы, действующие в зацеплении: F, = 2940 Н; Fr1 = F.2 = 

= 1020 Н и F"1 = Fr2 = 322 Н. 
Первый этап компоновки дал 11 = 73 мм и Сl = 120 мм. 
Реакции опор (левую опору, воспринимающую внешнюю 

осевую силу F", обозначим индексом «2»). 
В плоскости xz 

R"2Cl = F,/l; 

11 78 
R"2 = F, ~ = 2940 120 = 1790 Н; 

R"ICl = F, (Сl +/1); 

R = F ·с. +11 =29~=4730 Н 
:й 'Сl 120 . 

Проверка: R"2 - Rx1 + F, = 1790 - 4730 + 2940 = О. 
в плоскости yz 

d 
- R,2Ct + F,/t - Fa+ == О; 

1020.73 _ 322 85,77 
2 

R,2 = -----::1~20:;;:----- 505 Н; 

d1 
- R,ICl + Fr (С! + 11) - F"T = О; 

R'I = 1020'19:2~ 13800 = 1525 Н. 
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Ороверка: R,2 -,. R,l + Fr = 505 - 152S + 1020 = О. 
Суммарные Ре8IЩИИ 

Pr2 = VR~2 + R~2 = V17902 + 5052 = 1860 Н; 
Pr1 = V R~1 + R~1 = V 47302 + 15252 = 4970 Н. 

Осевые составляющие радиальных реакций конических под· 
шипников по формуле (9~ 

S2 = 0,83ePr2 == 0,83·0,38·1860 = 592 Н; 

S1 =0,83ePr1 ==0,83·0,38·4970 = 1590 Н; 

здесь для подшипников 7208 параметр осевого нагружения 

е = 0,38. 
Осевые нагрузки подшипников (см. табл. 9.21). В нашем 

случае S1 > S2; F" > О; тогда Р"l = SI = 1590 Н; Р"2 = SI + F,,= 
= 1590 + 322 = 1912 Н. 

Рассмотрим левый подшипник. 

Р"2 .1912 
Orношеиие P

r2 
== 1860 = 1,03 > е, поэтому следует учи· 

тывать 'осевую нагрузку. 

Эквивалентная нагрузка по формуле (9.3) 

Рэ2 = (XVPr2 + 1Р"2) КБКТ ; 

дЛЯ заданных условий V == Кб = КТ = 1; для конических под· 
Р 

шипников при Р: > е коэффициент. Х = 0,4 и коэффициеиr 

у = 1,565 (см. табл. 9.18 и 07 приложения) 
Э"вивалентная lIагрузка Р э2 = (0,4 ·1860 + 1,565 ·1912) "'i 

= 3760 Н = 3,76 кн. 
Расчenlая долговечность, млн. 06 [формула (9.1)] 

( с)1- (С)3 3VC (465)3 i (46.5 
L= 'Рз2 = Рз2 Рз2 = 3,76. V 3,76 ~ 4400 Млн. об. 

Расчетная долговечность, ч 

L.106 4400·106 
L" = 60n = 60.974 ~ 75000 ч, 

где n == 974 об/мин - частота вращения ведущего вала. 
Рассмотрим правый подшипник. 



Ра1 1590 2 
Отщ>шение Р. 1 = 4970 = 0,3 < е, поэтому при подсчете 

эквивалентной нагрузки осевые силы не учитывают. 

Эквивалентная нагрузка 

Расчетная долговечность, млн. об., 

( C)~ (46 5 )31 j46,5 
L = Р, = 4/)7 V ~ ~ 1740 млн. об. 

Расчетная долговечность, ч, 

L·106 1740·106 
L,. = 60n = 60. 974 ~ 29000 ч. 

Найденнал долговечность приемлема. 

Ведомый вал (см. рис. 12.17). 

Из предьщущих расчетов Ft = 2940 Н; F. = 322 Н и F a = 
= 1020 Н. 

Нагрузка на вал от цепной передачи FB = 3978 Н (см. 

С. ~). Составляющие этой нагруэки F вх = F ву = F 8 sin у = 
= 3978· sin 450 ~ 2800 Н. 

Первый этап компоновки дал 12 = 71 мм, С2 = 159 мм 
и '3 = 100 мм. 

Реакции опор (правую опору, воспринимающую внешнюю 
осевую силу F а), обозначим четным индексом цифрой 4 и при 
определении осевого нагружения этот ПОДШIDIНИК будем счи
тать «вторым» (см. табл. 9.21). 

Дальнейший расчет аналогичен расчету ведущего вала. 
Реакции в плоскости xz: 

Rхз = 21...00 Н и Rx4 = 1960 Н. 

Реакции в плоскости yz (ДЛЯ их определения следует знать 
еще средний диаметр колеса d2 = mz2 = 3,43·79 = 271 мм): 

R,з = 1700 Н и R,4 = 4822 Н. 

Эквивалентные нагрузки: 

Р э3 = 3250 Н = 3,25 кН и Р э4 <= 6250 Н = 6,25 !си 
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Так как в качестве опор ведомого вала прим-енены оди
наковые подшипники легкой серии 7211, то долговечность 
определим ДЛЯ более нагруженного правого подшипника. 

Ра4 1990 
Отношение р = 5200 = 0,354 < е, поэтому осевые силы 

,4 

не учитываем. 

Эквивалентная нагрузка 

Рэ4 = VР"4КБКТ= 5200·1·1,2·1 = 6250 Н = 6,25 кН. 

Расчетная долговечность, млн. об. 

L~ u.i ~ ( 6~5)' V 6~ .. 2400 мла об. 
Расчетная долговечность, ч 

L·lОб 2400.106 
1.." = 60n = 60.306 ::t: 130· 103 ч; 

здесь n = 306 об/мин - частота вращения ведомого вала. 
Полученная долговечность более требуемой. Подшипники 

7211 приемлемы. 

IX. Второй этап компоновки редуктора (рис. 12.18) 

в развитие первой компоновки здесь вычерчивают валы 
с на.саженными на них деталJlМи; размеры мазеудерживающих 

колец установочных гаек и шайб, крышек и уплотнений 
определяют по' таблицам гл. IX; размеры шпонок - по табли
цам гл. VIII. 

Диаметры участков валов под зубчатые колеса, подшипники 
и пр. назначают в соответствии с результатами предвари

тельного расчета и с учетом технологических требований на 
обработкУ и сборку. . 

Взаимное расположение подшипников фиксируем распорной 
втулкой и установочно'й гаЙКой М39 х 1,5 с предохранитель
ной шайбой. Толщину стенхи втулки назначают (0,1 +0,15)dn; 

принимаем ее равной 0,15·40 = 6 мм. . 
Сопряжение мазеудерживающего кольца со смежными де

талями вынесено на рис. 12.18 (места 1 и IV). Мазе)'держи
вающие кольца устанавливают так, чтобы они выходили за 
торец стакана или стенки внутрь корпуса на 1-2 мм. 

Подшипники размещаем в стакане, толщина стенки кот.()

рого ОСТ = (0,08 +0,12) D, где D - наружньi:й диаметр подшип
ника; примем ОСТ = 0,12·80 ::t: 10 мм. 
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hc. lZ.18. Второй лап компоновки 

Для фиксации наружных колец подшипников от осевых 
перемещений у стакана сделан упор величиной К = 6 мм 
(см. MecrO 1). 
у второго подшипника наружное кольцо фиксируем тор

цовым выступом крышки подшипника через распорное кольцо. 

/ Для облегчения посадки на вал подшипника, прилегающе
го к шecrерне, диаметр вала уменьшаем на 0,5 - 1 мм на 
длине, несколько меньшей длины распорной втулки. 

Очерчиваем всю внyrреннюю стенку корпуса, сохраняя 
величины зазоров, принятых в первом этапе компоновки: 

х = 10 мм, У2 = 20 мм и др. 
Используя расстояния 12 и С2, вычерчиваем подшипники 

(напомним, что радиальные реакции радиально-упорных под
шипников считают приложенными к валу в тоЧICах, которые 

сдвинуты от клейменых торцов подшипников на расстояние а; 

см. табл. 9.21). 
Для фиксации зубчатое колесо упирается с одной стороны 

в утолщение вала !25 68 мм (см. рис. 12.18, место II1 а с дру
гой - в мазеудерживающее кольцо; участок вала !25 60 мм де
лаем короче ступицы колеса, чтобы мазеудерживающее кольцо 
!25 55 мм упиралось в торец колеса, а не в буртик вала; переход 
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вала от rг:s 60 мм к eJ 55 мм смещен на 2 - 3 мм внутрь зуб
ча:rОГQ колеса. 

'Наносим толщину стенки корпуса б" = 10 мм и онределяем 
размеры OCНOB~ЫX элементов корпуса (см. гл. Х). 

Определяем 17лубину гнезда под подшипник lr ~ 1,5Т2 = 
= 1,5·23 = 35 мм (Т2 = 23 мм - щирина подшипника 7211, ука
занная на с. 350). 

~. Проверка npoчиOCl'И uпlоночIIыx соеДllllеllllЙ 

Шпоночные соединения проверяем на смятие так же, как 
в § 12.1. 

Здесь ограничимся проверкой прочности лишь одного сое
динения, передающего вращающий момент от ведомого вала 

к звездочке. 

Диаметр вала в этом месте d.2 = 48 мм. Сечение и длина 
шпонки Ь х h х 1 = 14 х 9 х 63, глубина паза t 1 = 5,5 мм по 
ГОСТ 23360-78. 

Момент на звездочке Тз = 400·103 Н·мм. 
Напряжение смятия 

2Тз 97,5 МПа < [асм]. 48(9 - 5,5)(63 -14) 

XI. Уточвeвныii расчет валов 

Так же, как в примере § 12.1, считаем, что нормальные 
нanряжения от изгиба изменяются по симметричному циклу. 
а касательные от кручения - по отнулевому (пульсирующему). 

Материал валов - сталь 45 нормализованная; а. = 570 МПа 
(см. табл. 3.3). 

Пределы выносливости u _ 1 = 0,43· 570 = 246 М Па и 't -1 = 
= 0,58·246 = 142 МПа. 
у ведущего вала' определять коэффициент запаса проч

н()сти в нескольких сечениях нецелесообразно; достаточно 
выбрать одно сечение с наименьшим коэффициентом запаса, 
а именно сечение в меете посадки подшипника. ближайшего 
к шестерне (см. рис. 12.16). В этом опасном сечении дейctвуют 
максимальные изгибающие моменты М, и Мхи крутяЩиЙ 
момент т" = Т1 • 

Концентрация напр~жений вызвана напрессовкой внутрен
него кольца подшипника на вал. 

Изгибающие моменты в двух взаимно перпенДИКУлярных 
ЩIоскостях 

356 



М, = Rx2Cl =·1790·120 = 215·10' Н·мм; 

Мх = R,2C1 = 505·120-= 60,5·103 Н·мм. 

Суммарный изгибающий MOMeкr 

М = У(215 .103)2 + (60,5· 103)2 = 225 ·103 Н· мм. 

~OMeкr сопротивления сечения 

W = 1td~1 _ 3,14·403 = 6,28.103 мм3 
-32 32 . 

Амплитуда нормальных напряжений 

225 ·103 
(1. = (1тах = 628.103 = 36 МПа. , 

Коэффициекr запаса прочности по нормальным напря

жениям 

По табл. 8.7 

(1-1 246 
S(I = -k- = 26.36 R:: 2,62 

...!!..а ' " &(1 

~R:: 2,6. 
&(1 

Полярный MOMeкr сопротивления 

WI' = ~~ - 2W= 2·6,28·103 = 12,56·103 мм3• 
Амплитуда и среднее напряжение циltЛа касательных напря

жений 

'(...,. r Т1 126 ·103 
'( .. = '(m = -2-= 2" W. = 2.1256.103 R:: 5· МПа. 

l' ' 

Коэффициент запаса прочности по касательным напря-
жениям 

'(-1 
S, = -:--~--. 

k, .1. 
---"-'t" + '1', '(", 
&, 

По табл. ,8.7 ~. = o,~ + 0,4 = 0,6·2,6 + 0,4 = 1,96; коэффи-
• <>(1 

циекr "', = 0,1; 

142 
S, = "7""::'-:--::---".---

1,96·5 + 0,1·5 
142 
11,3 = 12,5. 
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Коэффициент запаса прочности 

s = s"s. = 2,62· 12,5 = 2,55. 

V s; + s:', V2,622 + 12,52 

ДлJl обеспечеНИJl прочности коэффициент запаса должен 
быть не меньше [s] = 1,5+ 1,7. УчитываJl требованиJl жесткоcrи, 
рекомендуют [s] = 2,5 + 3,0. Полученное значение s = 2,55 доста

. точно. 
у ведомого вала следовало бы проверитъ прочность В 

сечении под колесом dи2 = 60 мм и под подшипником dn2 =55 мм 
со стороны звездочки. Через оба эти сечениJl передается 

вращающий момент Т 2 = 400· 103 Н· мм, но в сечении под 
:колесом действует изгибающий момент 

Ми2 = V(R",зсi)2 + (R,ЗС2)2 = 

= V(2100'159)2 + (1700·159)2 = 430·103 Н,мм, 

а под подшипником МИЗ = F.lз = 3978·100 = 397.8·103 Н·мм. 
Ми2 больше Миз всего на 7 %, а момент сопротивленИJl W2 

больше Wэ пропорционально (~: Х = (60/55)3 = 1,30, т. е. на 
30 %. Поэтому заключаем, что из этих двух сечений оолее 
опасно сечение под подшипником. ДлJl него и проведем 
расчет. 

Изгибающий момент Миз = 397,8·103 Н·мм. 
Момент сопротивлеНИJl сечеНИJl 

w= пd~2 = 3,14·553 = 162.103 3 
32 32 • мм . 

Амплитуда нормальных наПРJlжений 

МИЗ 397,8·103 , 
О'и = О'тах = W = 16.2 .103 = 24,5 МПа. 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напрJl

жениJIМ 

0'-1 246 
s .. = -k- = 34.245 = 2,94, 

..2...0' ' , 
&.. v 

где ~= 3,40 (см. ,табл. 8.7). 
& .. 

ПОЛJlРНЫЙ момент сопротивлеНИJl 



Wp = 1t::2 =2W=2.16,2.103 
... 32,4.L03 мм3• 

АмплитуЩ1 И среднее напряжение цикла касательных на

пряжений 

'тах 1 Т2 400·103 
't.='tт =-2-=2" W

p 
= 2.32,4.103 =6,2 МПа. 

Коэффициент запаса ПРОЧJ:lОСТИ по касательным напря

жениям 

где 

'-1 8, = ----''---
k. .1, -'t. + 'I'.'tm 
В. 

142 
9,00, 

'2,44,6,2 + 0,1·6,2 

~= 0,6· 3,40 + 0,4 = 2,44 (см. табл. 8.7) и Ijf. =0,1. 
в. 

Коэффициент запаса прочвости 

2,80> [8]. 

хн. Вычерчивание редуктора 

Вычерчиваем редуктор в двух проекциях (рис. 12.19) в 
масштабе 1: 1 с основной надписью и спецификацией. Спе
цификацию составляем аналогично приведенной на с. 319. 

Укажем некоторые конструктнвные особенностн проекти
руемого редуктора. 

Подшипники ведущего вала смонтированы в общем стакане. 
Рассмотрнм, как передается осевая сила. or шестерни осевая 

сила передается через заплечик вала, мазеудерживающее 

кольцо, внутреннее кольцо правого ПОДШШIНика, распорную 

втулку, левый подшипник, промежуточвое кольцо, крышку под

шипника и болты. С болтов осевая сила передается на 
корпус редуктора. 

Подшипниковый узел ведущего вала уплотнен с одн.ой 

стороны мазеу держивающвм кольцом, а с другой - манжет

H~ уплотнением. 

Подшипники ведомого вала уплотнены так же, как подшип
ники ведущего вала. Осевая сила от зубчатого колеса пере
дается через мазеудерживающее кольцо на внутреннее кольцо 

подшипника, через ролики на наружное кольцо, далее через 

промежуточную втулку, крышку подшипника и болты на 
корпус редуктора. 
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Рве. 1%.1'. КонвчеClCllii одвостувенчатыii зубчатыii редуктор 

Ради~ьно-упорные ПОДl11ИПНИl,и регулируют набором ме
талличеCICИХ прокладок (см. рис. 12.19), устанавливаемых между 
поДU1ИПНИlCовыми ICpЬШIками и фланцами стаканов. 

Зубчатое зацепление регулируют набором металлических 
прокладок, устанавливаемых между фланцем стакана ведущего 
вала и бобьпuкой корпуса редуктора, а также прокладками 
на· ведомом валу, которые могут изменять расположение 

зубчатого колеса. 
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Для осмотра зацепления' и заливки масла служит окно в 

верхней части корпуса редуктора. Окно закрыто крышкой; для 
уплотнения под крышку окна помещают про кладку из техни

ческого картона. 

. Маслоспускное отверстпе закрывают пробкой и уплотняют 
прокладкой из маслостойкой резины. 

Уровень масла проверяется жезловым масло указателем. 

Относительное расположение корпуса и крышки редуктора 

фиксируется двумя коническими штифтами. 
Редуктор крепят к фундаменту четырьмя болтами с резьбой 

М 20. 

XIП. Посадки ОСНОВНЫХ деталей peдyкropa 

Посадки назначают так же, как и в примере § 12.1. 

XIV. Выбор сорта масла 

Смазывание зубчатого зацепления производится оь.-унанием 
зубчатого колеса в мас..'10, заливаемое внутрь корпуса до 
погружения колеса на всю длину зуба. 

По табл. 10.8 устанавливаем вязкость масла. При контакт
ных напряжениях (JH = 470 -МПа и средней скорости v = 
= 4,35 м/с вязкость масла должна быть приблизительно равна 
28·10-6 м2/с. ро табл. 10.10 принимаем масло индустриальное 
И-30А (по ГОСТ 20799 -75*). 

Подшипники смазываем пластичным смазочным материа

лом, закладываемым в подшипниковые камеры при монтаже. 

Сорт мази выбираем по табл. 9.14 - солидол марки УС-2. 

XV. Сборка редуктора 

Сборка конического редуктора аналогична сборке цилиндри
ческого редуктора (см. § 12.1). 

Отличие состоит в кеобхбдимости регулировки роликовых 
конических подшипников и конического зубчатого зацеПJIения. 

Для нормальной работы подшипников следует следить за 
тем, чтобы, с одной стороны, вращение подвижных элементов 
подшипников проходило легко и свободно и, с другой стороны, 
чтобы в подшипниках не бьmо излишне больших зазоров. 
Соблюдение этих требований, т. е. j;:оздание в подшипниках 
зазоров оптимальной величины, производится с помощью ре

гулировки ПОДШШIников, для чего применяют наборы тонких 
металлических прокладок (см. поз. 1 на рис. 12.19), у""танавлива
емых под фланцы крышек подшипников. Необходимая толщина 
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набора прокладок может быть составлена из тонких метaJЦI.И
ческих колец толщиной 0,1; 0,2; 0;4; 0,8 мм. 

Для регулирования осевого положения конической шеcrеРНII 
обеспечивают возможноcrь перемещения при сборке craxaHa, 
~ IC~TOPOM обычно монтируют узел ведущего вала редуктора. 
Это перемещение также осущecrвляется с помощью набора 
металлических прокладок, которые устанаВЛlфают под фланцы 
craKaнoB (см. поз. II на рис. 12.19). Поэтому посадка таких 
craKaHoB в корпус должна обеспечивать зазор или -в крайнем 

еб u Н7 
случае н ольшои натяг ~. 

J. 
В рассматриваемом редукторе подшипники ведущего вала 

уcrановлены широкими торцами наружных колец наружу (см. 
рис. 12.19). Схему такой установки называют уcrановкой 

а) 

,{ ': 

Рве. 12.10. Установка вала lCоШlЧеской шестеро на радиаJlЬНО-УПОРНЫХ 
DОДШПНВКU: 

а - расстояние '1 < L; б - расстояние ,; > L 
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(.распор»; она изображена на рис. 12.20,а. На этом рисунке 
показаны заштрихованныии те детали, Koтopыe участвуют 

s передаче внешней осевой силы F". В радиально-упорных 
подшипниках возникают радиальные реакции, KoTopыe счита~ 

ЮТСJl приложенными к валу в точках пересечения оси вала 

с нормалями к контактным поверхностям подшипников. 

Рациональна конструкция, в которой подшипники установ
лены широкими торцами наружных колец внутрь. Схема такой 
установки «враСТJlЖКУ» изображена на рис. 12.20,6. 

При консольном располож~нии шестерни повьnuаетСJl не

равномерность распределеИИJl нагру\ки по д,'1ине зуба шестерни. 
Это можно уменьшить за счет повышения жеCI'КОСТИ узла. 

Конструкция по схеме 6 JlВЛJlетСJl более жесткой, чем кон
СТРУКЦИJl по схеме а, за счет того, что при одном и том 

же расстоJIНИИ L между подшипниками раССТОJlние Сl > Сl. 
К недостаткам второй схемы (см. рис. 12.20,6) относится 

то, что внешняя oceBaJl сила F" нагружает правый подшип
,ник, на который действует большаJl радиальнаJl сила P~p > P~. 
в первой схеме (см. рнс. 12.20,а) внешняя осевая сила F" 
нагружает левый подшипник, на к()торый действует меньшаJl 

радиальная сила РЛ < Рпр• Поэтому неоднородность нагрузки 
подшипников при установке по второй схеме возрастает. 

§ 12.5. РАСЧЕТ КОНИЧЕСКОГО РЕДУКТОРА 
С КРУГОВЫМИ ЗУБЬЯМИ 

Проведем этот расчет длJl того, чтобы показать, как замена 
прямых зубьев на круговые ВЛИJlет на размеры конического 
редуктора. Все данные длJl расчета примем такими же, как 

и в предыдущем примере (см. § 12.4). 

ЗАДАНИЕ НА РАСЧЕТ 

Рассчитать одноступенчатый горизонтальный конический 
редуктор с круговыми зуБЬJIМИ (см. рис. 12.14 и 3.5) для 
привода к ленточному конвейеру. Исходные данные те же, что 
и в примере § 12.4: ~полезное усилие на ленте конвейера 
Fл = 8,55 кН; скорость ленты vл = 1;3 м/с; диаметр барабана 
Dб = 400 мм. Редуктор нереверсивный, предназначен для дли
тельной эксплуатации; работа односменная; валы установлены 
на подшнпниках качеНИJl. 

РАСЧЕТ РЕДУКТОРА 

Принимаем те же материалы: для шестерни сталь 4ОХ 
улучшенную с твердостью НВ 270 и для колеса сталь 40Х 
улучшенную с твердостью НВ 245. 
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Допускаемые КОнтактные напряжения 

[ ] 
_ O'Hlimb K HL 

ОН - [SH] 

При длительной эксплуатации коэффициент долговечности 
K HL = 1. Коэффициент t$езопасности примем [SH] = 1,15. 

По табл. 3.2 предел контактной выносливости при базовом 
числе циклов ОНliтЬ = 2НВ + 70. 

Тогда допускаемые контактные напряжени~: 
(2·270 + 70) 1 

для шестерни [0Н1] = 115 = 530 МПа; , 
_ (2.245+70)1 
для колеса [от] = 115 = 485 МПа. , 

Для криволинейных колес (так же, как для косозубых) 
принимаем расчетное допускаемое контактное напряжение [см. 
формулу (3.10)] 

[он] = 0,45 ([ 0Н1] + [От]) = 0,45 (530 + 485) = 460 МПа. 

Передаточное число редуктора u = 3,15. 
Вращающие моменты: 

на валу шестерни Т1 = 126·103 Н·мм; 
на валу колеса Т 2 == 400· 103 Н· мм. 
Коэффициент, учитьmающий неравномерность распределе

ния нагрузки по ширине венца, при консольном расположе

нии одного из колес принимаем по табл. 3.1 Кнр = 1,35. 
Коэффициент ширины венца по отношению к внешнему ко

нусному расстоянию (принимаем рекомендуемое значен~е) 

Ф'ЬR. = : = 0,285. 
е 

Тогда внешний делительный диаметр колеса при проекгиро
вочном расчете по формуле (3.29) 

3 - V Т2Кнри 
de2 -К" [oh]2(1-0,5Ф'ЬRiФ'ЬR.' 

где ДЛЯ колес с круговыми зубьями К" = 86; 
3 

de2 = 86 
400·103·1,35·3,15 

4602 (1 _ 0,5.0,285)20,285 = 281 мм. 
Принимаем по ГОСГ 12289 -76 (см. с. 49) ближайшее 

значение de2 = 280 мм. Напомним, что в предыдущем примере 
ДЛЯ колес с прямыми зубьями внешний делительный диа
метр колеса был de2 = 315 мм. 
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Примем число зубьев шестерни Z1 = 25. Число ~убьев ко
леса Z2 = Z1U = 25·3,15 = 78,75. 

Примем Z2 = 79. 

Z2 79 
Тогда U = -= - = 3,16. 

Z1 25 
316 - 3 15 

Отклонение от заданного ' 3 15' ·100% = 0,32%, что до-, 
пускается ГОСТ 12289 - 76 (по стандарту ОТlЩDнение не 
должно превышать 3 %). 

Внешний окружной модуль 

de2 280 
т,е = -= --= 3,55 мм. 

Z2 79 

В конических колесах не обязательно иметь стандартное 
значение т,е. Это связано с технологией нарезания зубьев 
конических колес. Оставим значение т,е = 3,55 мм. 

Углы делительных конусов 

ctg ()1 = U = 3,16; ()1 = 17034'; 

()2 = 900 - ()1 = 900 - 17034' = 72026'. 

Внешнее конусное расстояние Re и ширина венца Ь 

R, = 0,5m" }lzf + z~ = 0,5·3,55 }l252 + 792 = 147 мм; 
Ь = *bR • .Re = 0,285· 147 = 42 ММ. 

Внешний делительный диаметр шестерни 

de1 = т,eZl = 3,55·25 = 89 ММ. 

Средиий делительный диаметр шестерни 

d1 ='2 (Re - 0,5Ь) siп ()1 = 

= 2(147 - 0,5·42)sin 17034' = 75,8 ММ. 

Средний окружной и средний нормальный модули зубьев 

d1 75,8 
т=-=--=3,03 мм; 

Z1 25 

m" = тcos Р .. = 3,03 cos 350 = 2,48 мм. 

Здесь принят средний угол наклона зуба (3" = 350. 
Коэффициент ширины шестерни по среднему диаметру 

Ь 42 
*ы = d; = 75,8 = 0,555. 
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СредЮIJI окружная скорость и степень точности передачи 

(i)ldl 101,5·75,8 
v = -2-= 2 3,84 м/с. 

Принимаем 7-ю степейь точности, назначаемую обычно для 
хонических передач. 

Коэффициент нагрузки для проверки контактных напря
жений 

КН = КнрКн«Кн.; 

по табл. 3.5 Кнр = 1,23; 
по табл. 3.4 КН« = 1,04; 
по табл. 3 6 К н. = 1,00. 

Таким образом, КН = 1,23 ·1,04-1,00 = 1,28. 
Проверка контактных напряжений [см. формулу (327)] 

270 TzK H V(U2 + 1)3 
(1н = R _ О 5Ь Ьи2 = 

е , 

= 270 У400. 103. 1,28V(3,16
2 + 1)3 451 МПа < [(1н]. 

147 - 0,5 42 42·3,162 

Окружная сила 

F, = 2Т1 = 2Т1 cos Р. == 2· 126· 103. COS 35° ~ 3320 Н. 
d1 т..zl 2,48 25 

Прове,рка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба 

F,KFYFYpKF« 
(1р = 

Ьт. 

Коэффициент нагрузки Кр = КррКр. = 1,375. 
Здесь по табл. 3.7 KFP = 1,375; по табл. 3.8 KFv = 1,0. 
Коэффициент Ур формы зуба выбирают так: 

z 
Z" = cos Б cos3 Р •. 

Zl 25 
Для шестерни Zvl = Б 3р = 17034'( 35o)'J ~ 48. cos 1 cos • cos cos 

Z2 79 
Для колеса Z"Z = Б 3Р. 72026' ( 350)3 ~ 476. cos z cos cos cos 

При этом УFI = 3,665 и Уп = 3,60 (см. с. 42). 
Коэффициент УII учитывает повышение прочности криво

линейных зубьев по сравнению с прямолинейными: 
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13° 35 
УII = 1 - ~4O = 1 - 140 = 1 - 0,25 = 0,75. 

Коэффициент KFrt учитывает распределение нагрузки между 

зубьями. По аналогии с косозубыми колесами принимаем 

К = 4 + (& .. - 1) (n - 5) = 4 + (1,3 - 1) (7 - 5) = 0884 
Frt 4&,. 4· 1,3 ' , 

I"де n = 7 - степень точности передачи; &,. = 1,3 (см. с. 53). 
Допускаемое напряжение 

[ ] 
_ aOF1imb 

aF - [SF]' 

По табл. 3.9 для стали 4ОХ улучшенной при твердости 
НВ < 350 предел выносливости при отнулевом цикле изгиба 
aOFlimb = 1,8 НВ; дЛЯ шестерни аОFlimЫ = 1,8·270 = 490 МПа; 
для колеса aOFlimb2 = 1,8·245 = 440 МПа. 
, Коэффициент безопасности [SF] ~ [SF]' [SF]" = 1,75 (как и в 
основном расчете, см. с. 344). 

Допускаемые напряжения и отношения [~]: 
490 [а FI] 280 

ДЛЯ шестерни [ал] = 1,75 =280 МПа; УЛ = 3,665 =76,5 МПа; 

440 [аn] 250 
ДЛЯ колеса [аn] = 1,75 =250 МПа; Уn = 3,60 = 69~ МПа. 

Дальнейший расчет ведем ДЛЯ зубьев колеса, так KaJC 

[О'n] [aFI] --<--. 
Уn УЛ 

Проверяем зуб колеса: 

_ 3320· 1,375·3,60· 0,7з ·0,884 = 104' МП [ ] 
ап- 42.248 а< ап· , 

Расчет валов и подшипников и, эскизные компоновки вы
ПОЛНЯем так же, как и в предыДущем примере. 

§ 12.6. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ОДНОCI'YПЕНЧАтоr'о 
ЧЕРВЯЧНОГО РЕДУКТОРА 

ЗАДАНИВ НА ПРОЕКТИРОВАНИЕ 

Спроектировать одноступенчатый червячиый редупор с 
нижним расположением червяка для привода к винтовому 

конвейеру (рис. 12.21). 
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Рис. 12.21. ПРНВОд винтовоrо конвейера с чеРВIIЧНЫМ редуктором: 
1- эле!'тродвнrатель; 2 - муфта; 3 - червяк; 4 - червячное колесо; 5 - муфта; 
6 - rоловная стойка конвейера; 7 - желоб конвейера; 8 - разrрузочный патру
бок; А - вал элеICтродвнrателя н l-й вал редуктора; В - вал конвейера н 

2-й вал редуктора 

Мощ'носгь, необходимая для работы конвейера, рк = 4 кВт; 
частота вращения вала конвейера "к = 74 об/мин (угловая ско-

Хnк 3,14· 74 ' 
рocrь ro.c = 30 = 30 = 7,75 рад/с). Редуктор нереверсив-

ный, предназначен для длительной эксплуатации; работа в две 
смены; валы усгановлены на подшипниках качеШlя. 

РАСЧЕТ И КОНСТРУИРОВАНИЕ 

1. выбор электродвигатели и кинематический расчет 

Пр'имем предварительно КПД червячного редуктора с уче

том пояснений к формуле (4.14) ТI ~ 0,8. 
Требуемая мощносгь электродвигателя 

РЕ 4 5 В РТР = -= --= К т. 
ТI 0,8 

По табл. П1 приложеШlЯ по требуемой мощнocrи Р ТР = 
= 5 кВт выбираем элеКТРQдвигатель трехфазный короткоз,амк
нутый серии 4А закрытый обдУВаемый с синхронной час
тотой вращения 1500 об/мин 4А112М4УЗ, с парамerрами 
Р цв = 5,5 кВт и скольжением 3,7 %. Номинальная часгота вра
щения "дв = 1500 - 0,037· 1500 = 1444 об/мин, угловая скоросгь 

Хnдв 3,14·1444 
о)дв = 30 = 30 151,5 рад/с. 

По табл. П2 диамerр выходного конца вала ротора d цв = 
=32 мм. 

Передаточное число (равное передаточному отношению) 

и = "дв = о)дв = 1444 = 19,6. 
nк 0). 74 



П. Расчет редуктора 

Число витков червяка Zl принимаем в зависимости от 
передаточного числа: при u = 19,6 принимаем Zl = 2 (см. 
с. 55). 

Число зубьев червячного колеса 

Z2 = ZlU = 2·19,6 = 39,2. 

Принимаем стандартное значение Z2 = 40 (см. табл. 4.1). 
Z2 40 

При этом и = -= -= 20. 
Zl 2 

Отличие от заданного 

20 - 19,6 .100% = 2,04% 
19,6 о о-

По ГОС'Г 2144-76 допустимо отклонение Е:; 4""0-
Выбираем материал червяка и венца червячного .ICолеса. 

Принимаем для червяка сталь 45 с закалкой до ТJJердости 

не менее HRC 45 и последующим шлифованием. 
Ta~ как к редуктору не предъявляются специальные тре

бования, то в целях экономии принимаем для венца 
червячного колеса бронзу БрА9Ж3Л (отливка в песчаную 
форму). 

Предварительно примем скорость скольжения в зацеплении 

V. ~ 5 м/с. Тогда при длительной работе допускаемое контакт
ное напряжение [О'Н] = 155 МПа (табл. 4.9~ Допускаемое напря
жение изгиба для нереверсивной работы [O'OF J = Кп [O'OF]', В этой 
формуле Кп = 0,543 при длительной работе, :когда число 

циклов нагружения зуба Nr. > 25·107; [O'OF]' = 98 МПа - по 
табл. 4.8; 

[O'OF] = 0,543 . 98 = 53,3 МПа. 

Принимаем предварительн() коэффициент диаметра червяка 

q = 10. 
Вращающий момент на валу червячного колеса 

T2=!2..=~= 4·103 =517 Н,м=517.103 Н,мм. 
0)2 О)К 7,75 

Принимаем предварительно коэффициент нагрузки К = 1,2. 
Определяем межосевое расстояние из условия I(онтактной 

выносливости [формула (4.19)]: 
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Модуль 

(
40170 )2517 .103 .1,2 = 5,ОУ46,5 .103 = 
10·155 

= 180 мм. 

2aw 2·180 
m = --= 40 10 = 7,20 мм. 

ZZ+q + 

Принимаем по ГОСТ 2144-76 (табл. 4.2) стандартные зна-
чения m = 8 мм и q = 10. Со.';" 

Межосевое расстояние при стандартных значениях m S q 

_ m (q + Z2) 8 (10 + 40) _ 200 
aw - 2 2 - мм. 

Основные размеры червяка: 
делительный диаметр червяха 

d1 = qm = 10· 8 = 80 мм; 

диаметр веРllIИН'витков червяка 

d/l1 = d1 + 2т = 80 + 2·8 = 96 мм; 

ДиaJdетр впадин витков червяка 

d11 = d1 - 2,4т = 80 - 2,4·8 = 60,8 мм; 

дJlина нарезанной части llIЛифованного червяха [см. фор

мулу (4.7)] ~ .S' 
Ь1 ;;;. (11 + 0,06z2) m + 25 = (11 + 0,06·40) 8 + 25 = 132,2 мм; 

принимаем Ь1 = 132 мм; ~.s1 
делительный угол подъема витка у (по табл. 4.3): при z 1 = 2 

и q = 10 у = 11°19'. 
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Основные размеры венца червячного колеса: 
делительный диаметр червячного ~олеса 

d2 = Z2m = 40·8 = 320 мм; 

диаметр веРllIИН зубьев червячного колеса 

. d/l2 = d2 + 2т = 320 + 2·8 = 336 мм; 



диаметр впадин зубьев червячного колеса 

df2 = d" - 2,4т = 320 - 2,4·8 = 300,8 мм; 

наиболыuий диаметр червячного колеса 

6m 6·8 
daM2 ~ daz + --",- = 336 + -2 2 = 348 мм; 

Zl +.!. + 
ширина венца червячного колеса [см. формулу (4.12)] 

Ь" ~ 0,75da1 = 0,75·96 = 72 мм. 

Окружная скорость 'lервяка 

_ 1td1lt l _ 3,14·80.10-3 ·1444 _ 606 / 
Vl - 60 - 60 -, м с. 

Скорость скольжения 

Vl 6,06 
V = -- = = 6,15 м/с; 
• cosy cos 11019' 

при этой скорости [о"н] :::: 149 МПа (см. табл. 4.9). е. "g 
155 - 149 

Отклонение 149 . 100 % = 4 %; к тому же межосевое 
расстояние по расчету было получено Qw = 180 мм, а, после 
выравнивания т и q по стандарту было увеличено до Qw = 
= :400 мм, т. е. на 10 %" и пересчет Qw по формуле (4.19) делать не 
надо, необходимо лишь проверить О"Н. ДЛЯ этого уточняем 
КПД редуктора [см. формулу (4.14)]: 

при скорости V. = 6,15 м/с приведенный коэффициент' тре
ния для безоловянной бронзы и шлифованного червяка (см. 

~ табл. 4.4) f' = 0,020· 1,5 = 0,03 и приведенный угол трения 
. Р=1043'. 

КПД редуктора с учетом потерь в опорах, потерь I!а разбрыз
гивание и перемешивание масла 

. tgy . tg 11019' 
1'\ = (0,95.-0,96) tg (у + р) = (0,95.-0,96) tg (11 019' + 1043') :::: 0,82. 

~ , 

По табл. 4.7 выбираем 7-ю степень точности передачи. В 
этом случае коэффициент динамичности Кр = 1,1. 

Коэффициент неравномерности распределения нагрузки 
[формула (4.26)] 

К(! = 1 + ( ~ х (1 - х), 
где коэффициент деформации червяка при q = 10 и Zl = 2 по 
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табл. 4.6 в = 86. Примем вспомогательный коэффициент 
х = 0,6 (незначителl>ные колебания нагрузки, с. 65): 

К р = 1 + (:~ )3 (1 - 0,6) ~ 1,04. 

Коэффициент нагрузки 

К = К р,Ко = 1,04· 1,1 ~ 1,14. 

Проверяем контактное напряжение [формула (4.23)]: 

ан= 170 V~2K(~+ 1Х = 
Z2 _ Qw 

q 

170 517 . 1~~~~,14 . 53 d 129 МПа < [ан] = 149 МПа. =--
4,0 

Результат расчета следует признать удовлетворительным, 

так как расчетное напряжение ниже допускаемого на 13,4 % 
(разрешается до 15 %). 

Цроверка прочности зубьев червичного колеса на нзrн6. 
Эквивалентное число зубьев 

Z2' 40 
Zv = cos3'Y = (cos 11019')3 = 42,4. 

Коэффициент формы зуба по табл. 4.5 Ур = 2,24. 
Напряжение изгиба [см. формулу (4.24)] 

1,2Т2КУр 1,2·517.103.1,14.2,24 = 88 МП 
ар = z2b2m2 = 40.72.81 , а. 

что значительно меньше вычисленного выше [аор] = 53,3 МПа. 

Ш. Предварительный расчет валов редуктора 
и конструирование червяка и червячного колеса 

. Крутящие MoMeHyыI в поперечных сечениях валов: 
ведомого (вал червячного колеса) 

7;2 = 12 = 517 ·103 Н· мм; 

ведущего (червяк) 

7;1=1i=~= 517·103 =324.103 Н,мм. 
UТ) 20·0,82 ' 
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Рис. 11.21. ЧервlIК 

Витки червяка выполнены за одно целое с валом (рис. 12.22 
и 4.1). 

Диаме:rр выходного конца ведущего вала по расчету на кру
чение при [tK] = 25 МПа 

32,4·103 
0,2.2S _ = 18,7 мм. 

Но для соединения его с валом электродвигателя примем 
d.1 = dдa = 32 мм; диаметры подшипниковых шеек dП1 ='45· мм. 
Параметры нарезанной части: df1 = 60,8 мм; d1 = 80 мм и da1 = 
= 96 мм. ДЛЯ выхода режущего инструмента при нарезании 
витков реком~ндуется участки вала, прилегающие к нарезке, 

протачивать до диаметра меньше df1 • 

Длина нарезанной 'faСТИ Ь 1 = 132 мм. 
Расстоmие между опорами червяка примем '1 ~ dаМ2 = 

= 340 мм; 
расстояние от середины выходного конца до ближайшей 

опоры 11 = 90 мм. 
Ведомый вал (см. рис. 12.26). 
Диаметр выходного конца 

dB2 = 

Принимаем dB2 = 48 мм. 

517 ·103 
Q,2·25 

46,7 мм. 

Диаметры подшипниковых шеек dп2 = 55 мм, диаметр вала 
в месте посадки червячного колеса dк2 = 60 мм. 

Диаметр ступицы червячtl:ого колеса 

dcт2 = (1,6 + 1,8) dk2 = (1,6+1,8)60 = 96+108 мм. 

Принимаем dcr'l = 100 мм, 



Длина ступицы червячного колеса 

lcT2 = (1,2 + 1,8) d"2 = (1,2 + 1,8) 60 = 72 + 108 мм. 

Принимаем 'СТ2 = 90 мм. 

IV. конструктивныe размеры корпуса редуктора 
(см. рис. 10.17, 10.18 и табл. 10.2 и 10.3) 

Толщина стенок корпуса и крышки: 

б = О,04а + 2 = 0,04·200 + 2 = 8,00 + 2 = 10,00 мм, 

принимаем б = 10 мм; 

б1 = О,032а + 2 = 0,032·200 + 2 = 6,64 + 2 = 8,64 ММ, 

принимаем б1 = 10 мм. 
Толщина фланцев (поясов) корпуса и крышки 

Ь = Ь1 = 1,5б = 1,5· 10 = 15 мм. 

Толщина нижнего пояса корпуса при наличии бобышек 

Рl = 1,5б = 1,5·10 = 15 мм; 

Р2 = (2,25 +2,75) б = (2,25 +2,75) 10 = 22,5 +27,5 мм, 

принимаем Р2 = 25 мм. 
Диаметры болтов: 

фундаментных d1 = (0,03 +0,036) а + 12 = (0,03 +0,036) 200 + 12 = 
= 18 + 19,2 мм. 
принимаем болты с резьбой М20: диаметры болтов d2 = 16 мм 
и dэ = 12 мм. 

v. Первый эта .. КОМПОИОВКИ редуктора 
(рис. 12.23) 

Компоновочный чертеж выполняем в двух проек:циях
разрез по-оси колеса и разрез по оси чертежа; желательный 

масштаб 1: 1, чертить тонкими линиями! 
Примерно посередине листа параллельно его длинной сто

роне проводим осевую линию; вторую осевую, параллельную 

первой, проводим на расстоянии i1w = 200 мм. Затем проводим 
две вертикальные осевые линии, одну для главного вида, 

вторую для вида сбоку. 
Вычерчиваем на двух проекцияХ червяк и червячное колесо. 

Очерчиваем внутреннюю стенку 'корпуса, приНимая зазор! 

между стен~ой и червячным колесом и между стенкой и ступи;.о 
цей червячного колеса ,.., 15 мм. 

374 



I'IIс. 11.23. Компоновка червявого редуктора: 
11 = 340 ММ; 12 = 125 ММ; аl = 30 MM~ а2 = 22 мм; 1cт2 = 90 мм; а .. = 200 ММ; 

d\ = 80 ММ; d2 = 320 ММ; Ь\ = 132 ММ; Ь2 = 72 мм 

Вычерчиваем подшипники червmcа H~ расстоянии " = 
= daIO = 340 мм один от другого, располагая их симметрично 
относительно среднего сечения червяка. 

Так же симметрично располагаем подшипники вала червяч

ного колеса. Расстояние. между ними замеряем по чертежу 

'2 = 125 мм. 
В связи с тем, что в червячном зацеплении возникают зна

чительные осевые усилия, примем радиально-упорные подшип

ники: шариковые средней серии для червяка и роликовые 
конические легкой серии д.ля вала чер~ячного колеса 
(см. табл. П6 и П7): 

Условное d D В Т С 
обозначение е 

подшипника мм кН 

46309 45 100 25 25 61,4 0,68 
7211 55 100 21 23 65 0,41 
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VI. Проверка долговечности оодшюiliiiitOВ· 
Силы в зацеплении (рис. 12.24): 
окружная сила на червячном колесе, равная осевой силе на 

червяке, 

F'2=F/l1 = 2Т2 = 2·517·103 =3220 Н· 
d2 320 ' 

окружная сила на червяке, равная осевой силе на колесе, 

F 
_ F _ 2Т1 _ 2· 32,40·103 

'1 - /12 - -- - = 810 Н; d1 80 

радиальные силы на колесе и червяке 

F,2 = F'1 = F'2 tg сх = 3220· tg 200 = 1160 Н. 

При отсутствии специальных требований червяк. должен 
иметь правое направление витков. 

Направления сил представлены на рис. 12.24; опоры, воспри
нимающие внешние осевые силы, обозначим цифрами «2» и «4». 

Вал червяка 
Расстояние между опорами '1 ~ 40М2 = 340 мм. Диаметр 

d1 = 80 мм. 1, 
f .• " f~, . 

Рае. 12.:24. CII.IIы В, чер.В .... 
иом эацell.llеИВR в 0II0рные 

peaКQIIII 
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Реакции опор (правую опору, воспринимающую внешнюю 
осевую силу F,,1, обозначим цифрой «2»): 

в плоскости xz 

F I1 810 
Rx1 = Rx2 = 2 = 2 = 405 Н; 

R = 1160·170 - 3220·40 = 205 Н; 
,1 340 

'1 d1 
R,211 - F,1 2- F"1"2 = О; 

R = 1160·170 + 3220·40 = 955 Н 
~ 340' . 

Проверка: R,1 + R,2 - F'1 = 205 + 955 - 1160 = О. 
Суммарные реакции 

Р1 = Р'1 = VR~1 + R;. = У405.2 + 2052 = 454 Н; 
Р2 = Р,2 = VR~2 +- R:2 = У4052 + 9552 = 1040 Н. 

Осевые составляющие радиальных реакций шариковых 
радиально-упорных подшипников, по формуле (9.9), 

S1 = eP,t = 0,68·454 = 309 Н; 

S" = еР,2 = 0,68·1040 = 710 Н, 

где для подшипников шариковых радиально-упорных с углом 

!х = 260 коэффициент осевого нагружения е = 0,68 (см. табл. 9.18). 
Осевые нагрузки подшипников (см. табл. 9.21). В нашем слу

чае S1 < S2; PII1 = F" ~ S2 - S1; тогда Р"1 = S1 = 309 Н; Р .. 2 = 
= S1 + F"1 = 309 + 3220 == 3529 Н. 

Рассмотрим левый (<<первый») ПОДШИПlшк. 
PII1 309 

Отношение р= 454 = 0,68 = е; осевую нагрузку не учи
,1 

тываем. 

Эквивалентная нагрузка 

Рэ1 = Р'1 VКБКТ = 454 ·1,3 = 590 Н, 

где по табл. 9.19 для приводов винтовых конвейеров Кб = 1,3. 
Коэффициенты V = 1 и К Т = 1. 
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Долговечность определяем по более нагружеlШОМУ под
шипнику. 

Рассмотрим правый (<<второй») подшипник. 

Р"2 3529 
Отношение Р,2 = 1040 = 3,40 > е, 

поэтому эквивалентную нагрузку определяем с учетом осевой; 

Рэ2 = (ХР,2 У+ УР"2)К6КТ= 
= (0,41 . 1040· 1 + 0,87·3529) 1,3 = 4520 Н = 4,52 кН, 

где Х = 0,41 и У = 0,87 по таБJI. 9.18. 
Расчетная долговечнdCТь, мдн. об., по формуле (9.1) 

L= (~2 У = ( :~s~ У ~ 2480 МЛН. об. 
Расчетная долговечность, ч 

r = L· 106 "= 2480· 106 ""' 28 800 
....." 6Оn 60.1444 "'" ч, 

где n = 1444 об/мин - частота вращения червяка. 
В ед о м ы й в ал (см. рис. 12.24). 
Расстояние между опорами (точнее, между точками прило

жения радиальных реакций Рз и Р4 - см. рис. 12.23) 12 = 125 мм; 
диаметр d2 = 320 мм. 

Реакции опор (левую опору, воспринимающую внешнюю 
осевую силу F"2' "обозначим цифрой «4» и при определении 
осевого нагружения будем считать ее «второй»; см. табл. 9.21~ 

В плоскости xz 

F'2 3220 
Rzз = Rz4 = т= -2-= 1610 Н. 

в плоскости yz 

12 d" 
R,з/2 + Fr2 т - F .. 2 т= О; 

R = -1160·62,5+810·160 =451 Н· 
~ 1~ , 

12 d2 
Ry412 - F'2 т- F"2 т= О; 

1160·62,5 + 810·160 
R,4 = 125. 

201500 
125 

1611 Н. 

Проверка: R y3 - R,4 + F'2 = 451 - 1611 + 1160 = о. 
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Суммарные реaICЦИИ 

РЭ = Р.Э = УR~э + R:Э = У16102 + 4512 = 1660 Н; 
Р4 = Р.4 = YR~4 + R:4 = УI6102 + 16112 = 2260 Н. 

Осевые составляющие радиальиых реакций конических 
подшипников - по формуле (9.9): 

SЭ = 0,83еР.э = 0,83·0,41·1660 = 565 Н; 

S4 = 0,83еР.4 = 0,83·0,41·2260 = 770 Н, 

где для подшипников 7211 коэффициент влияния осевого нагру
жения е = 0,41. 

Осевые нагрузки подшипников (см. табл. 9.21) в нашем слу
чае SЗ < S4; РоЗ = F. > S4 - SЭ; тогда РаЗ = SЭ = 565 Н; Р04 = 
= SЗ + F_ = 565 + 810 = 1375 Н. 

Для правого (с индексом <8») ПОДШИnНИICа оmошение 

РаЭ 565 
Р.З = 1660 = 0,34 < е, поэт~у при подсчете эквиваленmоi 

нагрузки осевые силы не учитываем. 

Эквиваленmая нагрузка 

Рээ = Р.ЭVКБКТ= 1660 ·1,3 = 2160 Н. 

в качестве опор ведомого вала применены одинаковые под
шипники 7211. Долговечность определим для левого подшип
ника «(четвертого»), для которого эквиваленmая нагрузка зиа
чительно больше. 

р 1375" 
Для левого (индекс «4») подшипника Р:: = 2260 = 0,610 > е; 

мы должны учитывать осевые силы и определять эквиваленmую 

нагрузку по формуле (9.S); npимем у= 1; Кб = 1,3 и кт= 1; 
Р 

для конических подшипников 7211 при р"4 > е коэффициенты 
.4 

Х = 0,4 и У = 1,459 (см. табл. 9.18 и П7); 

Рэд = (0,4·2260·1 + 1,459 ·1375)·1,3· 1 ~ 3780 Н = 3,78 кн. 

Расчетная долговечность по формуле (9.1), млн. об. 

( с )'~ (65 )': (65)3 i f6S 
L= Рэд = 3,78 = 3,78 V 3,7s ~ 13000 млн. об., 

где С = 65 (см. с. 375). 
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Расче.тнаи долговечность, ч 

~ = L·10
6 = 13000·106 = 3.106 

60n 60.74 ч, 

где n = 74 об/мин - частота вращении вала червичного колеса. 
Столь большая расчетная долговечность 09ъясняется тем, 

что по условию монтажа диаметр шейки должен быть больше 
диаметра da2 = 48 мм. Поэтому был выбран подшипник 7211. 
Возможен вариан'т с подшипником 7210, но и дли него долго-
вечность будет порядка 1 млн. ч. Кроме TOГ~, следует учесть, 
что ведомый вал имеет малую частоту вращения n = 74 об/мин. 

VII. Второй этап компоновкн редуктора 

Используем чертежи первого этапа компоновки (см. 
рис. 12.23). Второй этап (рис. 12.25) имеет целью конструктивно 
оформить основные детали - червячный вал, вал червячного 
колеса, червячное колесо, корпус, подшипниковые узлы и др. 

Смазывание зацепдения и подшипников - разбрызгиванием 
жидкого масла, залитого в корпус ниже уровня витков так, чтобы 
иЗбежать чрезмерного заполнении подшипников маслом, нагне
таемым червяком. На валу червяка устанавливаем крыльчатки; 
при работе редуктора они будут разбрызгивать масло и забра
сывать его на колесо и в подшипники. 

Уплотнение валов обеспечивается резиновыми манжетами. 
В крышке люка размещаем отдушину. В ниЖней части корпуса 
вычерчиваем пробку для спуска масла и устанавливаем масло
указатель с трубкой из оргстекла. 

Конструируем стенку корпуса и крышки. их размеры были 
определены в п. IV данного примера. Вычерчиваем фланцы и 
нижний пояс. Конструируем крюки для подъема. ' 

Устанавливаем крышки подшипников 'Глухие (см. рис. 9.31) 
JI сквозные для манжетных упл~тнений (см. табл. 9.16). Под 
крышки' устанавливаем металлические npокТIадки для регу

iJИровки. 

Конструкцию червячного колеса выполняем по рис. 10.9, 
иасаЖQвая бронзовый венец на чугунный центр с натягвм. 
Посадка Н7/р6 по ГОСТ 25347-82. 

Вычерчиваем призматические шпонки: на выходном конце 

вала червяка Ь х h х 1 = 10 х 8 х 40 мм, на BЬJXOДHOM конце 
вала червячного колеса Ь х h х 1 = 14 х 9 х 80· мм и под чер
вячным колесом b;t h х 1 = 18 х 11 х 80 M~ (см. табл. 8.9). , 
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VIп. ТеПJIОrюй расчет редуктора 

ДJtя проектируемого редуктора пJJ:ощадь 'теплоотводящей 

поверхности А ~ 0,73 м2 (здесь учитываласъ 'также площ~ 
днища, потому что конструкция опорных лап обеспечивает цир
куляцию воздуха около днища). 

По формуле (10.1) условие работы редуктора. без перегрева 
при продолжительной работе 

Рч(1-ТJ) 
At=tm-tа = k,A ~[At], 

где РЧ = 5 кВт = 5000 Вт - требуемая для работы мощность 
на червяке. 

Считаем, что обеспечивается достаточно хорошая цирку
ляпия воздуха, и принимаем коэффициент теплопередачи 
k, = 17 вт/(м2 • 0q. Тогда 

А = 5000(1 - 0,82) = ,5QOO',0,18 = 72,50 [А] 
t 17.0,73 12,4 > ut. 

Допускаемый перепад температур при нижнем червяке 
[At] = 600. 

Для уменьшения At сдедует соответственно увеличить тепло
tJ.t 

отдающую поверхность пропорционально отношению [At] = 
= 72,5/60, сделав корпус ребристым (см. рис. 12.25 и 10.38). 

IX. Проверка npoчиости шпоночных соединений 

Проверочный расчет на смятие производят так же, как и в 

предыдущих примерах. 

Здесь приведем проверку прочности лишь одного соединении, 

передающего вращающий момент от вала червячного колеса 
к муфте. 

'диаметр вала в этом месте dв2 = 48 мм. Сечение и длина 
шпонки Ь х h х 1 = 14 х 9 х 80 ММ, глубина паза 'tl = 5,5 ММ. 
Момент T~ = 12 = 517 ·103 Н· мм. 

Напряжения смятия 

2Т2 2·517·103 
C11JМ = d82(h-t~)(I-b) = 48(9-5,5)(80-14), =93,5 МПа < 

< [С1см] (см. § 8.4). 



х. Уточненный расчет валов 

Червячный вал проверять на прочность не следует, таж как 
размеры его поперечных сечений, принятые при конструирова

нии после расчета геометрических характеристик (d1 = 80 ММ, 
da1 = 96 мм и d f1 ~ 60,8 мм), значительно превосходят те, 
которые могли быть получены расчетом на кручение. Напомним, 
что диаметр выходного конца вала получилс,я при расчете на 

кручение 18,7 мм, а мы по соображениям конструирования 
приняли его dBl = 32 мм (мы решили этот диа"метр для 
удобства соединения принять равным диаметру вала электро
двигателя). 

Проверим стрелу прогиба червяка (расчет на жесткость). 
Приведенный момент инерции поперечного сечения червяка 

J = пd'1 (о 375 + 0625 da1 ) = 
~ М' '~1 

= П6~84 (0,375 + 0,625 :O~8) = 92 ·104 мм4 

(формула известна из курсов «Сопротивление материалов}) и 
((Детали машин}». 

Crрела прогиба 

j= l~VF;l +F~1 = 
48EJnp 

= 0,00602 мм. 

Допускаемый прогиб 

[f] = (0,005 + О,М) т = 
= (0,005 + 0,01)8 = 
= 0,04 + 0,08 мм. 

Таким образом, жесткость 
обеспечена, 1'ак как 

f = 0,00602 мм < [f]. 

Определение коэффициентов 
запаса прочности в опасных 

сечениях вала червячного коле-
Рве. ]2.26. Расчетнаll схема вала 

червачнorо колеса 

383 



са (рис. 12.26) следует проводить, аналогично тому. как 
это ВЬШOJIнено для ведущего вала косозубого цилиндри
ческого редуктора (см. § 12.1 и рис. 12.8). с!.-.-,. 3o\i 

В данном примере запасы пречнести бельше [s], так как 
,диаметры участков вала, выбранные по условиям ментажа, зна
чительно. превышают расчетные. 

XI. Посадки деталei редуктора и офОРlWlение чертежа 

Выпелнение этих позиций преизводится аналегичне тему, 
как это сделано. в примере § 12.1. Следует добавить посадку брен
зового венца на чугунный центр Н7/р6. 

ХН. Выбор сорта масла 

Смазывание зацепления и подшипников произвсдится раз

брызгиванием жндког.о масла. По табл. 10.9 устанавливаем 
вязкость масла. При контактных напряжениях (JH = 129 МПа и 
сксрости скольжения v. = 6,15 м/с рекомендуемая вязкссть масла 
должна быть приблизительнс равна 15·10-6 м2/с. По табл. 10.10 
принимаем масло авиационное МС-22. 

XHI. Сборка редуктора 
Перед . сбсркой внутреннюю полость ксрпуса тщательно. 

очищают и пскрывают маслестсйксй краскеЙ. Сбсрку редуктсра 
преизводят в ссетветствии с чертеж см сбщеге внда. Начинают 
сберку с тоге, что. на червячный вал надевают крыльчатки' и 
шариковые радиальнс-упорные псдшиnники, предварительно. 

нагрев их в масл,,? до. 80 - 100 ОС. Ссбранный червячный вал 
вставляют в корпус. 

При установке червяка, выпелненнсгс за одно. цело.е свалсм, 
следует обратить внимание на то, что для прохеда червяка его 
диаметр должен быть меньше диаметра отверстия для под
шипниксв. В нашем случае наружный диаметр червяка d.1 = 
= 96 мц, а наружный диаметр подшипников 46309 D = 100 мм. 

В начале сборки вала червячного колеса закладывают 
шпонху и напрессевывают колесо до упора в бурт вала; затем 
надевают распсрную втулку и устанавливают роликовые 

,кенические педшипники, нагретые в масле. Ссбl?анный вал укла
дывают в осневании корпуса и надевают крышку ксрпуса, по

крывая предварительно поверхности стыка фланцев спирто
вым лакем. Для центрсвки крышку устанавливают на корпус 
с пемещью двух кснических штифтев и затягивают болты. 

Закладывают в псдшипниксвые сквозные крышки резиновые 
манжеты и устанавливают крышки с прокладками. 
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Регулировку радиально-упорных подшипников производят 

набором тонких металлических прокладок 1 и II (см. рис. 12.25), 
устанавливаемых под фланцы крышек подшипников. 

Для регулировки червячного зацепления необходимо весь 
комплект вала с червячным колесом смещать в осевом направ

лении до совпадения средней плоскости колеса с осью червяка. 

Этого добиваются переносом части прокладок II с одной 

стороны корпуса на другую. Чтобы при этом сохранилась регу
лировка подшипников, суммарная толщина набора прокла
док II должна оставаться без изменении. 

Ввертывают пробку маслоспускного отверстия с проклад

кой и маслоуказатель. Заливают в редуктор масло и закрывают 
смотровое отверстие крышкой с отдушиной. 

Собранный редуктор обкатывают и испытывают на стенде. 

§ 12.7. РАСЧЕТ ОДНОСТУПЕНЧАТОГО 
ЧЕРВЯЧНОГО РЕДУКТОРА ОБЩЕГО ПРИМЕНЕНИЯ 

Расчет основных параметров проведен при условии, что 

редуктор может быть использован для работы от определен
ного электродвигателя, а рабочая машина заранее неизвестна. 

ЗАДАНИЕ НА: РАСЧЕТ 

Рассчитать червячный редуктор общего назначении от 
электродвигателя 4А 132 М2 У3 мощностью Рда = 11 кВт с син
хронной частотой вращения 3000 об/мин и скольжением 2,3 % 
к неизвестному потребителю (см. рис. 10.23). 

Передаточное число редуктора u = 40. 

РАСЧЕТ РЕДУКТОРА 

Номинальные частоты враJЦCНИЯ и угловые скорости валов 
редуктора 

n1 = nда = 3000 - 0,023 . 3000 = 2931 об/мин; 

1tn1 3,14·2931 
(01 = (Ода = 30 = , 30 307 рад/с; 

n1 2931 
n2 = -;- = 40 = 73 об/мин; 

(01 307 
(02 = и = 40 = 7,7 рад/с. 

Вращающие моменты 
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· РДВ 11 . 103 n3 
Т1 = Юда = 307 35,8 Н· м = 35,8· lv- А· мм: 

Tz = Т1 и", = 35,8 ·103·40·0,15 = 1070·103 Н· мм, 

где КПД ориентировочно принят '11 = 0,75. 
Материалы дЛя венца червячного колеса и червяка примем 

по табл. 4.8, полагая, что будет большая скорость скольжения 
{V. > 10 м/с), так как частота вращения червяка значительна-
293'1 об/мин. В этом случае следует для венца червячноrо колеса 
принять оловянную бронзу, для которой допускаемое напря
жение [ан] не зависит от скорости скольжения. Для венца червяч
ного колеса прнмем бронзу БрОl0Ф1, отлитую в кокиль; для 
червяка - углеродистую сталь с твердостью HRC > 45. В этом 
случае по табл. 4.8 основное допускаемое контактное напряжение 
[ан]' = 221 МПа. Расчетное допускаемое напряжение [ан] = 
= [ан]' K HL (см. с. 66)~ где коэффициент долговечности примем 
по его минимальному значению K HL = 0,67 (см. с. 67). 

Тогда 

[ан] = 221 ·0,67 = 148 МПа. 

Число витков червяка z 1 принимаем в зависимости от пере
дато'Чного числа: при u = 40 принимаем Zl = 1 (см. с. 55). 

Число зубьев червячного колеса 

Zz = ZlU = 1·40 = 40. 

Принимаем предварительно коэффициент диаметра червяка 
q = 1 О и коэффициент нагрузки К = 1,2. 

Определяем межосевое расстояние из условия контакпюй 
про'шости [c~. формулу (4.19)]: 

Модуль 

3 

aw = (z; + 1) 
( 

170 )2т2к = 
~[O'H] 
q 

2aw 2·236 
т = Z2 + q = 40 + 10 = 9,45 мм. 

(
170)21280 = 
592 

= 236 мм. 

ПРИJшмаем по ГОСТ 2144-76 (табл. 4.1 и 4.2) стандартные 
значеШIЯ т = 10 мм и q = 10, а также Z2 = 40 и Zl = 1. 
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Тогда пересJlитываем межоссвое расстояние по етандартным 
значениям т, q и zz: 

m(zz+q) 
Qw = 2 

10(40 + 10) 
2 

250 мм. 

Межосевое расстояние Qw = 250 мм тоже получилось стан
дартным. 

Основные размеры червяка: 
делительный д~aMeтp червяка 

d1 = qm = 10· 10 = 100 мм; 

диаметр веРUIин витков червяка 

da1 = d1 ..... 2т = 100 + 2·10 = 120 мм; 

ДИаА{етр ~падин витков червяка 

df1 = d1 - 2,4т = 100 - 2,4·10 = 76 мм; 

длина нарезанной части UIлифованного червяка [см. фор
мулу (4.7)] 

Ь 1 ~ (11 + O,06zz) m + 35 = (11 + 0,06·40) 10 + 35 ~ 170 мм; 

делительный угол подъема 'у по табл. 4.3: при z 1 = t и q = 
= 10 угол 'у = 5043'. 

Основные размеры венца червячного колеса: 
делительный диаметр червячного колеса 

dz = Z2m = 40·10 = 400 мм; 

диаметр верUIИН зубьев червячного колеса 

d"z = dz + 2т = 400 + 2· 10 = 420 мм; 

диаметр вп~ин зубьев червячного колеса 

dfz = dz - 2,4т = 400 - 2.4·10 = 376 мм; 

наиболыuvй диаметр червячного колеса 

6т 6·10 
daМ2 " d"2 + --2-= 420 + -1 2 = 440 мм; 

Z1 + + 
UIирина венца червячного колеса [см. формулу (4.12)] 

Ь2 " 0,75d"1 = 0,75· 120 = 90 мм. 

Окружная скорость червяка 

1td1n1 3,14.1р<>.10- Э .293t =154- /" 
V1 = 60= 60 ' M~. 



~тъ скольжения 

V1 v. =--
• cos у 

15,4 / 
cos 5043' ~ 15,5 м с. 

Предположени~, что скорость скольжения будет более .0 м/с; оправдалось. Поэтому для венца червячноrо колеса 
была выбрана оловянная бронза. 

Уточняем КПД редуктора [сМ. формулу (4.14)]. 
По табл. 4.4 при скорости V. ~ 15,5 м/с при шлифованном 

чеl'ВЯие приведенный yrол трения rI ~ 10. 
КПД редуктора с учетом потерь в опорах, потерь на раз

брызrивание и перемешивание масла 

tg У 
11 = (0,95 + 0,96) t ( ') gy+p 

tg 5043' 
(0,95 +0,96) tg 6043' = 0,79. 

По табл. 4.7 выбираем 7-ю степень точности передачи и 
паходим значение коэффициента динамичности К" = 1,25 (В 
таблице скорости скольжения приведены только до 12 м/с). 

Коэффиццент неравномерности распределения нагрузки 
[см. формулу (4.26)] 

Кр = 1 + ( i )3 (1 - х). 
в ~той формуле: 
lOOэффициент деформации червяка в - по табл. 4.6; в зави

CUMOCm от q = 10 и Z1 = 1 он равен в = 108. При незначн
. телъиых колебаниях нaipузки вспомоrателънblй коэффициент 
.х, = 0,6 (см. с. 65); 

Кр = 1 + (1: J (1 - 0,6) ~ 1,02. 

Коэффициент н~узки 

К-: КрК" = 1,02 ·1,25 ~ 1,27. 
Проверяем контактное напряженне [см. формулу (4.23)]: 

V (
Z2 )3 

ан = 170 7;К ~+ 1 170 
Z2 а;. 4 
q 

1070. 103. 1,27.53 
= 2503 

=42,5 
1360· 103. 125 42,S . 36,8 . 11,2 17500 
15,8· 103. 103 = 3,97·31.7 = ---.u = 

= 139 МПа < [ан] = 148 МПа. 



Проверяем прочность зубьев червячного колеса на изгиб. 
Эквивалентное число зубьев 

Z. = co:~'Y = """(C-O-S-=~:-'4:-=з:,-;,)~r- 40,S. 

Коэффр:циент формы зуба по табл. 4.5 YF ·= 2,265. 
Напряжение изгиба 

_' l;2TzKYF _ 1,2·1070 ·tОЗ .1,27·2,265 _ 11 8 МП 
crF - Z2b2m2 - 40.90.102 -, а. 

Основное допускаемое напряжение изгиба для реверсивноit 
работы по табл. 4.8 [cr-1F]' = 51 МПа. 

Расчетное допускаемое напряжение [ cr -IF] = [а -IF]' Кп. 
Коэффидиент долговечности примем по его минимальному 
значению Кп = 0,543 (см. с. 67). 

Таким образом [cr_IF] = 51·0,543 = 27,6 МПа. Прочность 
обеспечена, так как crF < [а -IF]' 

Расчет валов и подшипников и эскизные компоновки выпол
няем так же, как и в предыдущем примере. При компоновке 
Учитываем, что в данном примере червячный редуктор имеет 
верхний червяк и смазывание зацепления происходит путем 

погружения зубьев червячного колеса в масло и разбрызгивания 
его (в этом случае в крыльчатках нет необходимости). Следует 
иметь в виду, что некоторые узлы редуктора с верхним чер

вяком отличаются от узлов редуктора, в котором червяк распо

ложен снизу. 



ПРИЛОЖЕНИЯ 

Пl. Элек1рОдввraтели aClIIIXpOllНЫe серии 4А, закрытые обдуваемые 
(по ГОСТ 19523-81) 

Синхронная частота вращення, об/мин 

Мощ- 3000 1500 1000 750 
ность, 

кВт Тип о- 9, ~ Типо- а, То Тиnо- а, ~ Тнпо- а, ~ 
размер % ТВ размер % ТВ размер % Т" 

размер % ТВ 

0,55 63В2 8,S 71А4 7,3 71В6 10 80В8 9 

0,75 71А2 5,9 71В4 7,5 80А6 8,4 90LA8 8,4 

1,1 71В2 6,3 80А4 5,4 80В6 8,0 90LБS 7,0 1,6 

1,5 80А2 4,2 8ОВ4 5,8 9ОLб 6,4 IOOL8 7,0 -
2,2 80В2 4,3 2,0 90и 5,1 2,0 l00Lб 5,1 2,0 112МА8 6,0 

3,0 9OL2 4,3 100s4 4,4 1 12МА6 4,7 '112М8 5,8 1,8 

4,0 10082 3,3 l00и 4,7 112МВ6 5,1 13288 4,1 

5,5 I00L2 3,4 1l2М4 3,7 13282 3,3 132М8 4,1 1--
7,5 112М2 2,5 132S4 3,0 132М6 3,2 - 16088 2,5 1,4 

t--
11,0 132М2 2,3 1,6 132М4 2,8 160S6 2,7 160М8 2,5 1--
IS 16OS2 2,1 --'- 16084 2,3 с-- 16ОМ6 2,6 180М3 2,5 

18,5 160М2 2,1 16ОМ4 2,2 180М6 2,7 200М8 2,3 

22 18082 2,0 18084 2,0 200М6 2,8 200L8 2,7 

30 180М2 1,9 1,4 180М4 1,9 1,4 200L6 2,1 225М8 1,8 1,2 

37 200М2 1,9 200М4 1,7 225М6 1,8 25088 . 1,5 

45 200L2 1,8 ;-- 200LA 1,6 ~ 25086 1,4 1,2 250М8 1,4 

55 225М2 1,8 225М4 1,4 250М6 1,3 28088 2,2 

75 25082 1,4 25084 1,2 1,2 
28086 2,0 280М8 2,2 -

90 250М2 1,4 
1,2 

250М4 1,3 280М6 2,0 31588 2,0 1,0 

110 280S2 2,0 280S4 2,3 31586 2,0 315М8 2,0 

Пр н м е ч а н и я. 1. Пример условного обозначения электродвигателя 

мощностыо 11 кВт, синхронная частота вращения 1500 об/мин. 

Электродвигатель 4АJ32М4УЗ 

2. Значения символов в условных обозначениях: цифра 4 указывает по
ряД)(овЬiЙ номер серии, буква А - род двигатеЛJl - асиихронный Следующие 

за буквой А числа (двух- или трехзначные) соответствуют высоте оси 

вращерия, мм; буквы L, 8 и М OTHOCJlТCJl К установочным размерам по 
длине станины; буквы А и В - YCJIoDИble обозначения длины сердечника 
статора. 'Цифры 2, 4, 6 и 8 означают число полюсов. Последние два знака 
УЗ l'Iоказывают, что двигатель предназиачен для эксплуатации в зоне уме-

ренного J(Лимата. Т 
3. В графе s указано скольжеНllе, %; в rрафе 2 даны значения отно

ТВ 
шеннJl величии пускового и номииального вращающих моментов. 

4. Габариmые и установочные размеры двигателеil серии 4А: даны в 

табл. П2. 

L 
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П2. ЭлC!lCТp(tдввателв сервн 4А. 
Исполнение :laкpwтoe обдуваемое (по ГОСТ 19513-&) 

Габаритные р8зме- Установочные н присоедииlfo 
Типо- Число ры, мм тельные размеры. мм 
размер 

4АА50 
4АА56 
4АА63 

4А11 

4А80А 

4А80В 

4A9OL 

4Al00S 
4AIOOL 

4АI12М 

4A132S 
4A132M 

полюсов 
н 12 ь d 

2; 4 174 198 142 112 9 9 20 '32 63 80 5,~ 
2; 4 194 221 152 128 11 11 23 36 71 90 5,~ 

2; 4; 6; 8 216 250 164 138 14 14 30 40 80 100 7 

285 330 201 170 19 19 40 45 90 112 7 

2; 4; 6; 8 300 355 218 186 22 22 50 50 100 125 10 
320 375 

350 405 243 208 24 24 50 56 125 140 10 

365 427 265 235 28 28 60 63 132 160 12 
395 457 280 140 

2; 4; 6; 8 452 534 310 260 32 32 80 70 140 190 12 

480 560 350 302 38 38 80 89 178 216 12 
530 610 

1-_2_., 624 737 42 
~ 178 

4A160S 4; 6; 8 
/-----1----11---+--1 430 358 48 42 r-- 110 108 r--- 254 IS 

210 4А160М 1-_2_., 667 780 
4; 6; 8 

4AI80S 1--_2_-; 662 778 
4; 6; 8 

/-----t---+--+---I 470 
4А18ОМ 1-_2_., 702 818 

4; 6; 8 

42 
r--
48 

48 
r--

41O~ 48 
48 

r---
55 

203 
f--

110 121 279 

241 
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Типо-
размер 

4А200М 

4A200L 

4А225М 

4A2S0S 

4А250М 

3'92 

Габарнтные разме- Установочные и npисоедииJto 
ЧнCJЮ ры, ММ тельные размеры, ММ 

полюсов 
L1 ~ Н D d) th ~l /2 /3 

2 760 875 55 110 133 267 -
4; 6; 8 780 90s. 535 450 60 55 140 133 -

2 800 915 55 110 133 305 1-- --'--
4; 6; 8 830 945 60 140 

2 810 925 575 491 55 55 110 149 
4; 6; 8 840 985 65 60 140 311 

2 915 106G 610 554 65 65 140 168 1- ,....-
4; 6; 8 75 70 

2 955 1100 610 554 65 65 140 168 349 - ,....-
4; 6; 8 75 70 

ПЗ. ШаРИКОIЮДWНJDlИКН радиальные ОДlЮpllдllЫе 

Размеры, мм 

(по ГОСТ 8338 -75) 
100-200-300-400 

(по ГОСТ 7242-81) 
80100-80200 

Ь 

318 

356 

406 

406 

~ 

19 

19 

19 

19 
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ПродоllЖlШue ПЗ 

Грузоподъемность, хН 
Условное 

d D В динами- СТ8Т1(-, 
оБQЗН8чеввс чески чески 

С С& 

Особолerка. сер .. 

100 - 10 26 8 0,5 4,62 1,96 
101 - 12 28 8 0,5 5,07 2,24 
104 80104 20 42 12 1 9,36 4,5 
105 - 25 47 12 1 11,2 5,6 
'106 80106 30 55 13 1,5 13,3 6,8 
107 - 35 62 14 1,5 15,9 8,5 
108 80108 40 68 15 .1,5 16,8 9,3 
109 - 45 75 16 1,5 21,2 12,2 
110 - 50 80 16 1,5 21,6 13,2 
1'11 - 55 90 18 2 28,1 17 
112 - 60 95 18 2 29,6 18,3 
113 - 65 100 18 2 30,7, 19,6 
114 - 70 110 20 2 37,7 24,S 
115 - 75 115 20 2 39,7 26,0 
116 - 80 125 22 2 47,7 31,S 
llТ - 85 130 22 2 49,4- 33,5 
118 - 90 140 24 2,5 57,2 39,0 
119 - 95 145 24 2,5 60,5 41,5 
120 - 100 150 24 25 60:5 41,5 

Леrка. eePIIII 

200 80200 10 30 9 1 5,9 2,65 
201 80201 12 32 10 1 6,89 3,1 
202 80202 15 35 11 1 7,8 3,55 
203 80203 17 40 12 1 9,56 4,5 
204 80204 20 47 14 1,5 12,7 6,2 
205 80205 25 52 15 1,5 14,0 6,95 
206 80206 30 62 16 1,5' 19,5 10,0 
207 - 35 72 17 2 25,S 13,7 
208 ~0208 40 80 18 2 32,0 17,8 
209 80209 45 85 19 2 33,2 18,6 
209А - 45 85 19 2 36,4' 20,1 
210 - 50 90 20 2 35,1 19,8 
211 - 55 100 21 2,5 43,6 25,0 
112 80212 60 110 22 2,5 52,0 31,0 
213 80213 65 120 23 2,5 56,0 34,0 
214 - 70 125 24 2,5 61,8 37,5 
215 80215 75 130 25 2,5 66,3 41,0 
216 - 80 140 26 3 70,2 45,0 
217 - 85 150 28 3 83,2 53,0 
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ЛродuA:J#CeNUe ПЗ 

УСJЮвкое 
ГРУЗОПОA'bllМНОСТЬ, dI 

d 1) В r динами- craТИ-
обозначение 

чecICU чecaJI 

С СО 

2171\ - 85 150 28 3 89,S 56,S 
218 80218 90 160 30 3 95,6 62,0 
219 - 95 170 32 3,5 108,0 69,S 

2l9A - 95 170 32 3;5 115,0 74,0 
220 80220 100 180 34 3,5 124,0 79,0 

cpeдmur CePIUI 

300 10 3~ 11 1 8,06 3,75 
301 12 37 12 1,5 9,75 4,65 
302 15 42 13 1,5 11,4 5,4 
303 17 47 14 1,5 13,5 6,65 
304 20 52 15' 2 15,9 7,8 
305 25 62 17 2 22,5 11,4 
306 30 72 19 2 28,1 14,6 
307 35 80 21 ,2,5 33,2 18,0 
308 40 90 23 2,5, 41,0 22,4 
309 45 100 2S 2,5 52,7 30,0 
310 50 110 27 3 65,8 36,0 
311 55 120 29 3 71,5 41,5 
312 60 130 31 3,5 81,9 48,0 
313 65 140 33 3,5 , 92,3 56,0 
314 70 150 35 3,5 104,0 63,0 
315 75 160 37 3,5 112,0 72,5 
3.J.6 80 170 39 3,5 124,0 80,0 

316KS 80 170 39 3,5 130,0 89,0 
317 85 180 41 4 iзз,О 90,0 
318 90 190 43 4 143,0 99,0 
319 95 200 45 4 153,0 110 

319К5 95 -200 45 4 161,0 120,0 
320 100 215 47 4 174,0 132,0 

Т1IЖeJlаи сер .. 

403 ' 17 62 17 2 22,9 11,8 
405 25 80 21 2,5 36,4 20,4 
406 30 90 23 2,5 47,0 26,7 
407 35 100 25 2,5 5',3 31,6 
408 40 110 27 3 63,7 36,5 
409 45 120 29 3 76,1 4~,5 

410 50 130 31 3,5 87,1 52,0 
411 55 140 33 3,5 100,0 63,0 
412 60 150 35 3,5 108,0 70,0 



Нродолженuе НЗ 

Условное 
Грузоподъемность. кН 

обозначение 
d D В r динамичес- стаmче-

кая С екая СО 

413 65 160 37 3,5 119,0 78,1" 
414 70 180 42 4 143,(, 105,0 
416 80 200 48 4 163,0 125,0 
417 85 210 52 5 174,0 135,0 

П4. Шарикоподшипники радиальные сферические двухрядные 

(по rocr 5720-75) 

в 

Условное 
обозна- Уо 
чение 

ЛеFКая узкая сервя 

1204 20 47 14 1,5 9,95 3,18 0;27 2,31/3,57 .2,42 
1205 25 52 15 1,5 12,1 4,0 0,27 2,32/3,6 .2,44 
1206 30 62 16 1,5 15,6 5,8 0,24 2,58/3,99 2,7 
1207 35 72 17 2 15,9 6,6 0,23 2,74/4,24 .2,87 
1208 40 80 18 2 19,0 8,55 0,22 2,87/4,44 3,01 
1209 45 85 19 2 21,6 9,65 0,21 2,97/4,6 3,11 
1210 50 90 20 2 22,9, 10,8 0,21 3,13/4,85 3,28 
1211 55 100 21 2,5 26,5 13,3 0,2 3,23/5,0 3,39 
1212 60 110 22 2,5 30,2 15,5 0,19 3,41/5,27 3,57 
1213 65 120 23 2,5 31,2 17,2 0,17 3,71/5,73 3,68 
1214 70 125 24 2,5 34,5 18,7 0,18 3,51/5,43 3,88 
1215 75 130 25 2,5 39,0 21,5 0,18 3,6/5,57 3,77 
1216 80 140 26 3 39,7 23,5 0,16 3,94/6,11 4,13 
1217 85 150 28 3 48,8 28,5 0,17 3,69/5,71 3,87 
1218 90 160 30 3 57,2 32,0 0,17 3,76/5,82 3,94 
1220 100 180 34 3,5 63,7 37,0 0.17 3,68/5,69 4,81 

39s 



Продолженue П4 

Условное С <;:'0 
обоэна- d D В , е у..* УО 
чев:ие кН 

Лenc811 широко cepВII 

1500 10 30 14 1 7,28 1,7~ 0,65 0,97/1,5 1,02 
1506 30 62 20 1,5 15,3 5,7 0-,39 1,59/2,47 1,67 
1507 35 72 23 2 21,6 8,2 0,37 1',69/2,62 1,77 
1508 40 80 23 2 22,5 9,4 0,33 1,9/2,99 1,99 
1509 45 85 23 2 23,4 10,7 0,31 2,06/3,18 2,16 
1510 50 90 23 2 23,4 11,5 0,28 2,2/3,41 2,31 
1516 80 140 33 ·3 48,8 27,0 0,25 2,39/3,85 2,61 
1517 85 150 36 3 58,5 31,5 ,0,25 2,48/3,84 2,60 

CpeДIUUI )'3К811 серllll 

1304- 20 52 15 2 12,5 3,66 0,29 2,17/3,35 2,27 
1305 25 62 17 2 17,8 6,0 0,28 2,26/3,49 2,36 
1306 30 72 19 2 21,2 7,7 0,26 2,46/3,8 2,58 
1307 35 80 21 2,5 25,1 9,8 0,25 2,57/3,98 2,69 
1308 40 90 23 2,5 29,6 12,2 0,24 2,61/4,05 2,74 
1309 45 100 25 2,5 37,7 15,9 0,24 2,54/3,93 2,66 
1310 50 110 27 3 43",6 17,5 0,24 2,69/4,14 2,8 
1311 55 120 29 3 50,7 23,5 0,23 2,7/4,17 2,82 
1312 60 130 31 3,5 57,2 26,S '0,23 2,8/4,83 2,93 
1313 65 140 33 ,3,5 61,8 29,5 ,0,23 2,79/4,31 2,92 
1314 70 150 35 3,5 74,1 35,5 0,22 2,81/4,35 2,95 
1315 75 160 35 3,5 79,3 -38,5 0,22 2,84/4,3'9 2,97 
1316 80 170 37 3,5 88,4 42,0 0,22 2,92/4,52 3,06 
1317 85 180 41 4 97,S 48,5 0,22 2,90/4,49 3,04 

СрСЩНIIII DIIIpOк_ сер .. 

1605 25 62 24 2 24,2 7,5 0,47 1,34/2,07 1,4 
1606 30 72 27 2 31,2 10,0 0,44 1,43/2,22 1,5 
1607 35 80 31 2,5 39,7 12,9 0,46 1,36/2,11- 1,43 
1608 40 90 33 2,5 44,9 15,7 0,43 1,46/2,25 1,52 
1609 45 100 36 2,S 54,0 19,4 0,42 1,51/2,33 1,58 
1610 50 110 40 3 67,7 23,6 0,43 1,48/2,29 1,55 
1'611 55 120 43 3 76,1 28,0 0,41 1,53/2,36 1,6 
йi12 60 130 46 3,5 87,1 33,0 0,4 1,56/2,4.1 1,63 
1'613 6S 146 48 3,5 95,6 38,5 0,38 1,65/2,55 1,73 
1614 70 150 51 3,5 111,1 44,S 0,38 1,68/2,59 1,76 
1616 80 170 58 3,5 135,0 58,0 0,37 1,68/2,61 1,76 

F. F. * Звачеции У: в числителе для YF ~ е, в знаменателе для "> е. 
, r 

F F 
ПримеЧ8ние. При _О < е Х= 1,0; при _О > е Х=О,БS. 

VFr VF, 



Условное 

05. РOJIВКone ..... 18IIDIКII p8,lUl8JlЫlЫe е кopcmc:1IМR 
QILIIННДРИЧееквмн РОJlвкамв (ПIJ rocr 8328-75) 

Размеры, мм 

обоЭВ&'1евие 

Лелсаа узка8 сер .. 

32202А 15 35 11 1 0,5 12,5 
32203А 17 40 12 1 0,5 17,2 
32204А 20 47 14 1,5 :1,0 25,1 
32205А 25 52 15 1,5 1,0 28,6 
32206А 30 62 16 1,5 1,0 38,0 
32207А 35 72 17 2,0 1,0 48,4 
32208А 40 80 18 2,0 2 53,9 
32209А 45 85 19 2,0 2 60,5 
32210А 50 90 20 2,0 2 64,4 . 
32211А 55 100 21 2,5 2 84,2 
32212А 60 110 22 2,5 2,5 93,5 
32213А 65 120 23 2,5 2,5 106,0 
32214А 70 _ 125 24 2,5 2,5 119,0 
32215А 75 "130 .25 2,5 2,5 130,0 
3?216А 80 140· 26 3 3 138,0 
32217А 85 150 28 3 3 165,0 
32218А 90 160 30 3 3 183,0 
32220А 100 180 34 3,5 3,5 251,0 

СО 

6,4 
7,1 

12,6 
15,2 
19,6 
26,5 
29,5 
35,0 
37,5 
49,0 
53,S 
66,5 
71',0 
81,5 
87,0 

108,0 
120,0 
170,0 

'.в1 



, Условное С со d D В , 
'1 обозна'lсиие 

«Н 

СJКЩIIRR y:JKaR сер .. 

32306А 30 72 19 2 2 51,2 2fj,0 
32307А 3S 80 21 2,5 2 64,4 35,0 
32308А 40 90 23 2,5 2,5 80,9 44,5 
32309А 45 100 25 2,5 2,5 99,0 56,0 
32310А 50 110 27 3 3 110,0 70,5 
32311А 55 120 29 3 3 138,0 87,5 
32312А 60 130 31 3,5 3,5 151,0 98,0 
32313А 65 140 33 3,5 3,5 183,0 197,0 
32314А 70 150 35 3,5 3,5 205,0 124,0 
32315А 75 160 37 3,5 3,5 242,0 149,0 
32316А 80 170 39 3,5 3,5 260,0 163,0 
32317А 85 180 41 4 4 297,0 190,0 
32318А 90 190 43 4 4 319,0 260,0 
32319А 95 200 45 4 4 374,0 222,0 
32320А 100 215 47 4 4 391,0 250,0 

ЛencаR широкаR сер .. 

2505А 25 52 18 1,5 1 34,1 18,8 
2506А 30 62 20 1,5 1 38,0' 28,0 
2508А 40 80 23 2 2 56,1 42,0 
2509А 45 85 23 2 2 73,7 45,5 
2510А 50 90 23 2 2 78,1 48,5 
2511A 55 100 25 2,5 2 99,0 64,0 
2512А 60 110 28 2,5 2,5 128,0 85,0 
2513А 65 120 31 2,5 2,5 147,0 100,0 



06. m.РIIКOnОДШ8l1111К11 РaдII8Льво-ynорные OДIIOpJlдllыe 
(по ГОСТ 831-75) 

... 

6 

Размеры, мм 

Условное 

I I I I 
С 

обозна- d D В Т r '1 
чение кН 

(kоболегкаи серии, а = 12° 

'36104 20 42 12 12 0,5 10,6 
36105 25 47 12 12 0,5 11,8 
35106 30 55 13 13 1,5 0,5 15,3 
3~107 35 62 14 14 1,5 0,5 19,1 

Легкаи узкаи серии, а = 12° 

36204 20 47 14 14 1,5 0,5 15,7 
36205 25 52 15 15 1,5 0,5 16,7 
36206 30 62 16 16 1,5 0,5 22,0 
36207 35 72 17 17 2 1 30,8 
36208 40 80 18 18 2 1 38,0 
36209 45 85 19 19 2 1 31,2 
36210 50 90 20 20 2 1 43,2 
36211 55 100 21 21 2,5 1,2 58,4 
36212 60 110 22 22 2,5 1,2 61,5 
36214 70 125 24 24 2,5 1,2 80,2 
36216 80 140 26 26 3 1,5 93,6 
36217 85 150 28 28 3 1,5 101,0 
36218 90 160 30 30 3 1,5 118,0 
36219 95 170 32 32 3,5 2 134,0 

СО 

5.~2 
6.29 
8.~7 
11,3 

8,31 
9,10 
12,0 
17,8 
23,2 
25,1 
27,0 
34,2 
39,3 
54,8 
65,0 
70,8 
83,0 
95,0 

399 



ПPQдoлженuе П6 

Условное С СО 
обозна- d D В Т r '\ 
чение "Н 

СреДНИII Y3Kall серия, ct = 120 

36302 15 42 13 13 1,5 0~5 13,6 6,80 
36303 17 47 14 14 1,5 0,5 17,2 8,70 
36308 40 90 23 23 2,5 1,2 53,9 32,8 
36318 90 190 43 43 4 2 189,0 145,0 

Средняя узкая серия, ct = 260 

46303 17 47 14 1,5 0,5 16,10 8,0 
46304 20 52 15 2 1 17,8 9,0 
46305 25 62 17 2 1 26,9 14,6 
46306 30 72 19 2 1 32,6 18,3 
46307 35 80 21 2,5 1,2 42,6 24,7 
46308 40 90 23 2,5 1,2 50,8 31,1 
46309 45 100 25 .2,5 1,2 61,4 37,0' 
46310 50 110 . '27 3 1,5 71,8 44,0 
46312 60 130 31 3,5 2 100,0 65,3 
46313 65 140 33 3,5 2 113,0 75,0 
46314 70 150 35 3,5 2 127,0 85,3 
46316 80 170 39 3,5 2 136,0 99,0 
46318 90 190 43 4 2 165,0 122,0 
46320 100 215 47 4 2 213,0 177,0 

Леncaя узка. серия, ot = 360 

66207 35 72 17 2,5 1,2 17,0 14,7 
66211 55 100 21 2,5 1,2 46,3 28,4 
6621~ 75 130 25 2,5 1,2 71,5 49,0 
66219 95 170 32 3,5 2 121,0 85,0 
66221 105 190 36 3,5 2 148,0 108,0 

Средняя ужаи серия, ct = 360 

66309 4S 100 25 3 1,5 60,8 36,4 
66312 60 130 31 3,5 2 93,7 58,8 
66314 70 . 15Р 35 3,5 2 119,0 76,8 

ТlDICеЛая ужаи сери .. ct = 360 

66406 30 90 23 2,5 1,2 43,8 27,0 
6640~ 40 110 27 3 1,5 72,2 42,3 
66409 45 120 29 3 1,5 81,6 47,3 
66410 50 130 31 3,5 2 98,9 66,1 



Продолжeнuе П6 

Условное С СО 
обозиаче- d D В Т r 'l 

ние кН 

66412 -60 150 35 3,5 2 125,0 79,5 
66414 70 180 42 4 2 152,0 109,0 
66418 90 225 54 5 2,5 208,0 162,0 

07. РМИКОDОДШИDНИКИ коническне однорядиые (по ГОСТ 333 - 79) 

Размеры, мм 

УСЛО8-
С СО ное 

060зна- d D Т В с r 
' 1 е у УО 

чение кН 

ОсобоJlencан серни, се = 11 + 15" 

2007106 30 55 17 16 14 1,5 0,5 27,0 19,9 0,24 2,5 1,38 
200710 35 62 18 17 15 1,5 0,5 32,0 23,0 0,27 2,21 1,22 
2007108 40 68 19 18 16 1,5 0,5 40,0 28,4 0,33 1,84 1,01 
2007109 45 75 20 19 16 1,5 0,5 44,0 34,9 0,30 1,99 1,10 
2007111 55 90 23 22 19 2 0,8 57,0 45,2 0,33 1,8 0,99 
2007113 65 100 23 22· 19 2 0,8 61,0 64,5 0,38 1,59 0,88 
2007114 70 110 25, 24 20 2 0,8 77,6 71,0 0,28 2,11 1,16 
2007115 75 115 25 24 20 2 0,8 78,3 75,0 0,28 1,99 1,1 

401 



Продолженue п7 

Уело. 
С СО I 

ное d D Т В У 1а 
I 

обозва- с r r\ е 

чеиие !си 

2007116 80 125 29 27 23 2 0,8 102,0 93,0 0,34\ 1,77 0,97 
2007118 90 140 32 30 26 2,5 0,8 128,0 111,0 0,34 1,76 0,97 
2007119 95 145 32 30 26 2,5 0,8 130,0 115,0 0,36 1,69 0,93 
2007120 100 150 32 30 26 2,5 0,8 132,0 120,0 0,37 1,62 0.,89 

Леn:ак серии, се = 12 + 180 

7202 15 35 11,75 11 9 ],0 0,3 10,5 6,1 0,45 1,33 0,73 
7203 17 40 13,25 12 11 1,5 0,5 14,0 9,0 0,31 1,97 1,05 
7204 20 47 15,25 14 12 1,5 0,5 21,0 ]3,0 0,36 1,67 0,92 
7205 25 52 16,25 15 13 1,5 0,5 24,0 17,5 0,36 1,67 0,92 
7206 30 62 17,25 16 14 1,5 0,5 31,5 22,0 0,36 1,64 0,9 
7207 35 72 18,25 17 15 2,0 0,8 38,S 26,0 0,37 1,62 0,89 
7208 40 80 19,25 19 16 2,0 0,8 46,5 32,5 0,38 1,56 0,86 
7209 45 85 20,75 20 16 2,0 0,8 50,0 33,0 0,41 1,45 0,8 
7210 50 90 21,75 21 17 2,0 0,8 56,0 40,0 0,37 1,6 0,88 
7211 55 100 22,75 21 18 2,5 0,8 65,0 46,0 0,41 1,46 0,8 
7212 60 llO 23,75 23 19 2,5 0,8 78,0 58,0 0,35 Ц1 0,94 
7214 70 125 25,25 26 21 2,5 0,8 96,0 82,0 0,37 1,62 0,89 
7215 75 130 27,25 26 22 2,5 0,8 107,0 84,0 0,39 1,55 0;85 
7216 80 140 28,25 26 22 3,0 0,8 112,0 95,2 0,42 1,43 0;78 
7217 85 150 30,50 28 24 3,0 1,0 130,0 109,0 0,43 1,38 0,76 
7218 90 160 32,50 31 26 3,0 1,0 158,0 125,0 0,38 1,56 0;86 
7219 95 170 34,50 32 27 3,5 1,0 168,0 131,0 0,41 1,48 0,81 
7220 100 180 37,00 34 29 3,5 1,2 185,0 146,0 0,41 1,49 0;82 

Средник серия, се = 10 + 14° 

7304 20 52 16,25 16 13 2,0 0,8 26,0 17,0 0,3 2,С3 1,11 
7305 25 62 18,25 17 15 2,0 0,8 33,0 23," 0,36 1,67 0,92 
7306 30 72 20,75 19 17 2,0 0,8 43,0 29,5 0,34 0,78 0,98 
7307 35 80 22,75 21 18 2,5 0,8 54,0 38,U 0,32 1,38 1,03 
7308 40 90 25,25 23 20 2,5 0,8 66,0 47,5 0,28 2,16 1,18 
73О? 45 100 27,25 26 22 2,5 0,8 83,0 60,0 0,28 2,16 1,19 
7310 50. 110 29,25 29 23 3,0 1,0 100,0 75,С 0,31 1,94 1,06 
73]1 55 120 3],5 29 25 3,0 1,0 107,0 81,~ 0,33 1,8 0,99 
7312 60 130. 33,5 31, 27 3,5 1,2 128,0 96,~ 0,3 1,97 1,08 
7313 65 ]40 36,0 33 28 3,5 1,2 146,0 112,( 0,3 1,9'7 1,08 
7314 70 150 38,0 37 30 3,5 1,2 170,0 137,( 0,31 1,94 1,08 
7315 75 160 40,0 37 31 3,5 1,2 180,0 148,0 0,33 1,93 1·,t)6 
7317 85 180 44,5 41 35 4,0 1,5 230,0 196,( 0,31 1,91 1,05 
7318 90 190 46,S 43 36 4,0 1,5 250,0 201,0 0,32 1,88 1,03 

402 



Продолженue т, 

Услов-
С СО ное d D Т В с r r, е У У. 

обозна- о 

чение кН 

Cpeдllllll широк.. сериll, се = 11 + 16° 

7604 20 52 22,25 21,0 18,5 2 0,8 31,5 22,0 0,3 2,01 1,11 
7605 25 62 25,25 24,0 21,0 2 0,8 47,5 36,6 0,27 2,19 1,21 : 
7606 30 72 28,75 29,0 23,0 2 0,8 63,0 51,0 0,32 1,88 1,03 
7607 35 80 32,75 31,0 27,0 2,5 0,8 76,0 61,5 0,3 2,03 1,11 
7608 40 90 35,25 33,0 28,5 2,5 0,8 90,0 67,5 0,3 2,03 1,11 
7609 45 100 38,25 36,0 31,0 2,5 0,8 114,0 90,5 0,29 2,06 1,13 
7611 55 120 45,5 44,5 36,5 3,0 1,0 160,0 140,0 0,32 1,85 1,02 
7612 60 130 48,5 47,5 39,0 3,5 1,2 186,0 157,0 0,3 1,97 1,08 
7613 65 140 51,0 48,0 41,0 3,5 1,2 210,0 168,0 0,33 1,83 1,01 
7614 70 150 54,0 51,0 43,0 3,5 1,2 240,0 186,0 0,35 1,71 0,94 
7615 75 160 58,0 55,0 46,5 3,5 1,2 280,0 235,0 0,3 1,99 1,20 
7616 80 170 61,5 59,5 49,0 3,5 1,2 310,0 290,0 0,32 1,89 1,04 
7618 90 180 67,5 66,5 53,5 4,0 1,5 370,0 365,0 0,3 1,99 1,2 
7620 100 215 77,5 73,0 61,5 4,0 1,5 460,0 460,0 0,31 1,91 1,65 

Легкаll WИРОК811 серия, се = 12 + 16° 

7506 30 62 21,35 20,5 17 1,5 0,5 36,0 27,0 0,36 1,64 0,9 
7507 35 72 24,25 23 20 2,0 0,8 53,0 40,0 0,35 1,73 0,95 
7508 40 80 24,75 23,S 20 2,0 0,8 56,0 44,0 0,38 1,57 0,87 
7509 45 85 24,75 23,5 20 2,0 0,8 60,0 46,0 0,42 1,44 0,79 
7510 50 90 24,75 23,5 20 2,0 0,8 62,0 54,0 0,42 1,43 0,78 
7511 55 100 26,75 25 21 2,5 0,8 80,0 61,0 0,36 1,67 0,92 
7512 60 110 29,75 28 24 2,5 0,8 94,0 75,0 0,39 1,53 0,84 
7513 65 120 32,75 31 27 2,5 0,8 110,0 98,0 0,37 1,62 0,89 
7514 70 125 33,25 31 27 2,5 0,8 125,0 101,0 0,39 1,55 0,85 
·Ш5 75 130 33,25 31 27 2,5 0,8 130,0 108,0 0,41 1,48 0,81 
7516 80 140 35,25 33 28 3,0 1,0 143,0 126,0 0,40 1,49 0,82 
7517 85 150 38,50· 36 30 3,0 1,0 162,0 141,0 0,39 1,58 0,85 
7518 90 160 42,5 40 34 3,0 1,0 190,0 171,0 0,39 1,55 0,85 
7519 95 170 45,5 45,5 37 3,5 1,2 230,0 225,0 0,38 1,56 0,85 
7520 100 180 49,0 46,0 39 3,5 1,2 250,0 236,0 0,41 1,49 0,82 

Легкаll WИРОК811 серия, се = 12 + 16° 

7506А 30 62 21,25 20 17 1,5 0,5 47,3 37,0 0,37 1,6 0,9 
7509А 45 85 24,75 23 19 2,0 0,8 74,8 60,0 0,4 1,5 0,8 
7510А 50 90 24,75 23 19 2,0 0,8 76,5 64,0 0,43 1,4 0,8 
7511А 55 100 26,75 25 21 2,5 0,8 99,0 80,0 0,4 1,5 0,8 
7512А 60 110 29,75 28 24 2,5 0,8 120,0 100,0 0,4 1,5 0,8 
7513А 65 120 32,75 31 27 2,5 0,8 142,0 120,0 0,4 1,5 0,8 

403 



УсJЮВ-
С Со ! ное 

" '1 обозиа-
d D Т В с , 

е У I Уа 
чеиие 

хН 

7S15A 75 130 33,25 31 27 2,5 0,8 157,0 .130,0 0,43 1,4 6,8 
7S16A 80 140 35,25 33 28 3,0 1,0 176,0 155,0 0,43 1,4 0,8 
7517А 85 150 38,5 36 30 3,0 1,0 201,0 180,0· 0,43 1,4 0,8 
7520А 100 180 49,00 46 39 3,5 1,2 297,0 280,0 0,35 1," 0,9 

П8. ШарнкonoдwнпнlIICН упорные. Размеры, мм 

]J 

Те 8000 по гocr 6874-75 Тип 38000 по гocr 7842-71 

Условное СО 
обооиаченн 

Ос:оболепсlUll серИJI 

8104 20 35 10 0,5 2,7 12,7 ~1,2 
8105 25 42 II 1 3,2 15,9 25,7 
8106 30 47 11 1 3,1 16,8 29,0 
8107 35 52 12 1 3,6 17,4 36,5 
8108 40 60 13 1 3,6 23,4 50,0 
8109 45 65 14 1 4,1 24,2 55,0 
8110 50 70 14 1 4,1 25,5 60,0 
8Н1 55 78 16 1 4,6 30,7 81,S 
8Н2 60 85 17 1,5 5 35,8 90,0 
8113 65 9Q 18 1,5 5,2 37,1 102,0 
8114 70 95 18 1,5 5,2 38,0 1ll,0 
8Н5 75 100 19 1,5 5,6 38,0 116,0 
8116 80 105 19 1,5 5,6 39,7 120,0 
8117 85 110 19 1,5 5,6 40,0 129,0 
8118 90 120 22 1,5 6~5 50,7 157,0 
8120 100 135 25 1,5 7,4 74,1 214,0 

404 



Продолжение П8 

Легка. сери. 

С СО 
&()ОО 38000 d d2 D Н Н! а r h 

!си 

8204 38204 20 15 40 1.4 26 6 1 4 19,9 30,0 
8205 38205 25 20 47 15 28 7 1 4,2 24,7 40,0 
8266 38206 30 25 52 16 29 7 1 4,s .25,5 46,0 
8207 38207 35 30 62 18 34 8 1,5 5 35,1 66,5 
8208 38208 40 30 68 19 36 9 1,5 5,2 39,7 78,5 
8209 38209 45 35 73 20 37 9 1;5 5,7 41',0 89,5 
8210 38210 50 40 78 22 39 9 1,5 6,3 43,0 103,0 
8211 38211 55 45 90 25 45 10 1,5 7,1 63,7 127,0 
8212 38212 60 50 95 2~ 46 10 1,5 7,3 65,0 150,0 
8213 - 65 - 100 27 - - 1,5 8,0 66,3 150,0 
8214 36214 70 55 105 27 47 10 1,5 ~,O 70,0 158,0 
8215 - 75 - 110 27 - - 1,5 8,0 7(,5 166,0 
8216 38216 80 65 115 28 48 10 1,5 8,3 80,0 188,0 
8217 38217 85 70 125 31 55 12 1,5 8,8 85,0 235,0 
8218 - 90 - 135 35 - - 2 10,5 108,0 285,0 
8220 - 100 - 150 38 - - 2 1Ц 133.0 330,0 

Среди .. сер .. 

8305 - 25 - 52 18 - - 1,5 5 33,8 50,0 
8306 - 30 - 60 21 - - 1,5 6 40,3 66,5 
8307 - 35 - 68 24 - - 1,5 7 49,4 83,5 
8308 - 40 - 78 26 - - 1,5 7,6 65,0 107,0 
8309 - 45 - 85 28 - - 1,5 8,2 71,5 130,0 
8310 - 50 - 95 31 - -, 2 9,1 871~ . 161,0 
8311 - 55 - 105 35 - - 2· . 10,1 112,0 213,0 
8312 - 60 - 110 35 - - 2 10,1 112,0 213,0 
8313 - 65 - 115 36 - - 2 10,5 114,0 249,0 
8314 - 70 - 125 40 - - 2 12 133,0 290,0 
8315 - 75 - 135 44 - - 2,5 13' 153,0 340,0 
8316 38316 80 65 140 44 79 18 2,5 13 159,0 340,0 
8318 - 90 - 155 50 - - 2,5 14.5 199,0 445,0 
8320 - 100 - 170 55 - - 2,5 16 238,0 480,0 

Примечание Размер d1 >d+O,2 ММ. 

405 



09. ОоДIDIllUlllКИ ги6кпе шариковые радв8JIьные (по ГОСТ 13179-78) 

Размеры, мм 

ОбозначенИJI 
d 

ПОДШИIIНИlCов 
D Ь r 

8 806 30 42 7 

~~. 808 40 52 8 
809 45 62 9 0,5 .. , & .. f 811 55 72 11 

• i 
812 60 80 13. t--
815 75 100 15 

"" 
.... 818 90 120 18 ... 

822 110 150 ~ 1,0 
824 120 160 t--

~~ 830 150 200 30 -
~~ 836 180 240 35 1,5 

844 220 300 45 
2,5 848 240· 320 48 

860 300 400 t--
862 310 420 

60 

872 360 480 72 3,5 

п р 11 М е ч а н и я: 1. Твердость колец ПОДШИПНИ1Са должна быть: внут
peHHero кош,ца HRC 61-65; наружного кольца HRC 55-60. 

2. Остальные технические требования J( подшнпншсам - по ГОСТ 520-71. 
3. Наибольшее увеличение наружного диаметра ПОДШИПНИ1Са по боль

шой OCII кулачка от деформацин при монтаже не должно превышать 0,02 ero 
номииальной величины. 

При м е р у С Л О В Н О r о О б о з н а ч е н и я гибкого шар~ового ради
ального ПОДШИПНl!J(а С d = 60 мм, D = 80 мм и В = 13 мм: 
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Подшипник 811 ГОСТ 13179-78 

010. Основные размеры конических концов B8JIOВ 
С конусностью 1 :10, мм (по ГОСТ 12081-71) 



Продолженuг п.1О 

1( 12 d\ 
Ь h ~ Номиналь-

, 
ный диа-

Исполнение 

метр d 1 2 1 2 I 2 

20 50 36 36 22 18,20 18,90 4 4 2,5 MI2 х 1,25 
22 20,20 20, 90 4 4 2,5 

25 
6(J 42 42 24 

22,90 23,80 
5 5 3,0 M16 х 1,5 28 25,90 26,80 

32 
80 58 58 36 

29,10 30,20 6 6 3,5 М20х 1,5 
36 33,10 34,20 6 6 3,5 М24х2 

40 35,90 37,30 10 8 5,0 М24х2 
45 

110 82 82 54· 40,90 42,30 12 8 5,0 М30х2 
50 45,90 47,30 12 8 5,0 

М36х3 
~6 51,90 53,30 14 9 5,5 

63 
110 105 105 70 

57,75 59,50 16 10 6,0 М42х3 
71 64,75 67,50 18 11 7,0 М48х3 

80 73,50 75,50 20 12 7,5 М56х4 
90 170 130 130 90 83,50 85,50 - - - -
95 88,50 90,50 22 14 9,0 М64х4 
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