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ПРЕДИСЛОВИЕ

Завершающей стадией изучения курса “Детали машин” является выполнение 
курсового проекта, который для студентов является первой самостоятельной 
инженерной работой. Поэтому учебное пособие имеет своей целью изучение 
основ расчета и конструирования элементов машин общего назначения: 
передач, валов, подшипниковых узлов и т.д.

При этом изучение основ расчета и конструирования рекомендуется 
начинать с проектирования простейших элементов машин, обращая основное 
внимание на тщательную проработку конструкции во всех ее деталях, что 
особенно важно для первого конструкторского проекта. По этой причине в 
качестве объектов курсового проектирования обычно принимают приводы 
цепных и ленточных конвейеров, грузоподъемные лебедки, а также 
индивидуальные приводы на базе закрытых цилиндрических, конических, 
червячных и открытых ременных и цепных передач, использующих 
большинство деталей общемашиностроительного применения. Пособие 
содержит все необходимые данные для выполнения курсовых проектов по 
указанной тематике. Материалы для расчета и проектирования приводов на 
базе планетарных и волновых передач, имеющиеся в учебной литературе, здесь 
не приводятся.

Пособие состоит из трех разделов. В первом разделе дан пример разработки 
курсового проекта с подробными методическими указаниями и вариантами 
конструктивных исполнений элементов механических приводов. Данный 
пример устанавливает последовательность работы студента над проектом. Во 
втором разделе даны примеры расчетов элементов приводов, которые 
отсутствуют в схеме примера первого раздела, однако широко используются в 
схемах приводов технических заданий на курсовое проектирование. Весь 
справочный материал приведен в приложениях третьего раздела и частично в 
общих методических указаниях первого раздела.

Материал пособия, изложенный в виде примеров, значительно облегчает 
работу студента над проектом и позволяет на их основе разрабатывать 
программы расчетов на ЭВМ.

Автор выражает большую благодарность рецензентам -  заведующему 
кафедрой ’’Сопротивление материалов и детали машин” Белорусского 
государственного аграрного технического университета доктору технических 
наук А.Н. Орде и кандидату технических наук, доценту кафедры ’’Детали 
машин и ПТМ” Белорусской государственной политехнической академии 
В.Л. Николаенко за взятый на себя труд по рецензированию рукописи и 
сделанные полезные советы и указания.

Автор
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ВВЕДЕНИЕ

Общие сведения о проектировании и конструировании. Проектированием 
называется процесс разработки технической документации для производства 
изделия. При этом под конструированием понимают детальную разработку 
элементов проектируемого изделия. Техническую документацию, полученную 
в результате проектирования и конструирования, называют проектом. Проект 
обычно представляет собой совокупность документов: графических (чертежи, 
схемы) и текстовых (спецификации, пояснительная записка и т.п.).

Правила проектирования и оформления проектов определены стандартом 
Единой системы конструкторской документации (ЕСКД), которая 
устанавливает пять стадий разработки конструкторской документации на 
изделие:

техническое задание (код ТЗ, ГОСТ 15.001-73) устанавливает основное 
назначение и технические характеристики разрабатываемого изделия;

техническое предложение (литера П, ГОСТ 2.118-73) - совокупность 
конструкторских документов, содержащее технико-экономическое 
обоснование предлагаемого варианта решения по реализации технического 
задания. Техническое предложение является основанием для разработки 
эскизного проекта;

эскизный проект  (литера Э, ГОСТ2.119-73) - совокупность конструкторских 
документов, содержащих принципиальные конструктивные решения, дающие 
общее представление об устройстве и принципе работы изделия, а также 
данные о его габаритах и основных параметрах. Эскизный проект служит 
основанием для разработки технического проекта;

технический проект  (литера Т, ГОСТ 2.120-73) - совокупность
конструкторских документов, содержащих окончательные технические 
решения, дающие полное представление об устройстве изделия, а также 
исходные данные для разработки рабочей конструкторской документации;

рабочая документация (литера И) — совокупность конструкторских 
документов, необходимых для изготовления изделия (чертежи деталей, 
сборочные чертежи, спецификации).

Отметим, что для курсового проекта по деталям машин чертеж общего вида 
привода (код ВО) относится к техническому проекту, а сборочные чертежи 
приводного вала в сборе и редуктора (код СБ), а также рабочие чертежи 
деталей редуктора относятся к рабочей документации. При этом в учебном 
проекте чертеж общего вида привода включает элементы теоретического 
чертежа, определяющего координаты расположения сборочных единиц, 
габаритного чертежа, содержащего упрощенное изображение привода с 
габаритными, установочными и присоединительными размерами и монтажного 
чертежа, содержащего данные о расположении отверстий под фундаментные 
болты.

Учебным конструкторским документам допускается вместо выше указанных 
литер П, Э, Т и И присваивать литеру У.
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Общие указания по выполнению курсового проекта. Разработка 
курсового проекта состоит из следующих последовательно выполняемых 
этапов:

1. Выбор электродвигателя и кинематический расчет привода.
2. Расчет передач редуктора.
3. Расчет цепной или ременной передачи (при необходимости).
4. Выбор типов подшипников и схем их установки.
5. Проектный расчет валов редуктора и определение геометрических 

параметров их ступеней. Предварительный выбор подшипников качения и 
муфт.

6. Конструирование колес передач редуктора.
7. Конструирование звездочек цепной передачи или шкивов ременной 

передачи (при необходимости).
8. Конструирование корпуса редуктора и его компоновка.
9. Расчет соединений вал-ступица.
10. Составление силовой схемы нагружения валов привода.
11. Определение радиальных реакций опор валов и построение эпюр 

моментов.
12. Проверочный расчет предварительно выбранных подшипников.
13. Выбор посадок подшипников.
14. Расчет валов редуктора на прочность ( на сопротивление усталости и на 

статическую прочность).
15. Проектирование приводного вала как сборочной единицы (при 

необходимости) и разработка сборочного чертежа.
16. Проектирование рамы и разработка чертежа общего вида привода. 

Выполнение рабочих чертежей деталей привода (при необходимости).
17. Окончательное оформление графической части курсового проекта и 

согласование ее с расчетной частью. Оформление пояснительной записки.
Каждый из этих этапов представляет собой определенную задачу, 

вытекающую из выполнения предыдущего этапа проектирования. В разделе I 
учебного пособия (пп.1... 17) и рассматриваются все эти этапы с необходимыми 
методическими указаниями в каждом из них, что позволяет студенту 
разрабатывать любую схему привода, приведенную в технических заданиях на 
курсовое проектирование. Объем материала, излагаемого в этих пунктах, 
различен. Это связано с тем, что многие из них (например, п.4) являются 
основой для разработки конструкций валов и их опор практически всех 
редукторов, приведенных в технических заданиях, что и обуславливает 
большой объем информации в данном пункте. То же самое относится и к пп.8 и 
15. Что касается передач, то хотелось бы отметить следующее. В учебном 
пособии на конкретных примерах дана методика расчета всех передач, 
используемых в технических заданиях: цилиндрической косозубой, конической 
с прямыми и круговыми зубьями, а также цепной -  в разделе I, червячной, 
цилиндрической прямозубой и клиноременной -  в примерах 1, 2 и 4 раздела II 
Эти примеры снабжены подробными методическими указаниями и
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необходимым справочным материалом, что позволяет рассчитывать указанные 
передачи для любой схемы привода. Данная методика расчета передач может 
быть использована студентом в последующем для выполнения курсовых 
проектов по другим дисциплинам, а также дипломного проекта. Несомненно, 
решению аналогичной задачи будет способствовать методика подбора 
подшипников качения при различных вариантах конструктивного исполнения 
подшипниковых узлов, приведенная в примере 5 раздела II.

Студенту следует обратить особое внимание на то обстоятельство, что нельзя 
сначала выполнить все расчеты привода и только после этого приступать к 
разработке чертежей. Поэтому рекомендуется следующая последовательность 
работы над курсовым проектом. На первой стадии проектирования студент 
выполняет этапы 1...7 (в учебном пособии пп. 1,..7). Этап 8 выполняется 
параллельно с предварительной разработкой компоновки редуктора на 
миллиметровой или чертежной бумаге формата А1. Выполнение компоновки 
будет также являться проверкой выполненных расчетов и выявлением ошибок. 
Компоновочный чертеж выполняется тонкими линиями в одной проекции (для 
червячно-цилиндрических редукторов -  в двух проекциях) -  разрез по осям 
валов при снятой крышке редуктора, желательно в масштабе 1:1.

Этапы работы 1...8 и компоновочный чертеж редуктора, выполненный на их 
основе, служат базой для выполнения последующих этапов 9...14, так как 
будут известны расстояния между опорами валов, местоположение сил, 
нагружающих валы и т.п. Выполнение этапов 9...14 позволяет окончательно 
разработать сборочный чертеж редуктора.

При наличии в схеме проектируемого привода приводного вала конвейера, 
барабана грузоподъемной лебедки или другого приводного элемента 
выполняется этап 15 (в учебном пособии п.15). Завершается данный этап 
разработкой сборочного чертежа приводного вала.

После этого студент приступает к проектированию рамы (этап 16) и на 
основании ранее выполненных чертежей и результатов расчета данного этапа 
разрабатывает чертеж общего вида привода.

При 'отсутствии в схеме привода приводного вала студент выполняет на 
данной стадии рабочие чертежи четырех деталей (вал, зубчатое колесо, червяк, 
червячное колесо, звездочка, шкив и т.п.) или корпуса редуктора. Рабочие 
чертежи деталей рекомендуется выполнять на листах формата АЗ, корпуса 
редуктора -  на листе формата А1. Примеры разработки рабочих чертежей 
деталей подробно рассмотрены в технической литературе [1, 6, 8, 10, 13] и в 
учебном пособии не приводятся. Рабочие чертежи корпусов редукторов 
рассматриваются в учебных пособиях [1, 13]. В данном учебном пособии 
приведены примеры выполнения рабочих чертежей корпусов редукторов 
5Ц2-160 и 5МЦС-80 (см. приложение З П , табл. ЗП.6...3П.7).

Завершается выполнение курсового проекта окончательным оформлением 
графической части и пояснительной записки в соответствии с требованиями, 
изложенными в п. 17.
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Раздел I
МЕТОДИЧЕСКИЕ УКАЗАНИЯ И ПРИМЕР РАЗРАБОТКИ 

КУРСОВОГО ПРОЕКТА

ТЕХНИЧЕСКОЕ ЗАДАНИЕ

Спроектировать привод цепного конвейера по следующим исходным данным:
а) мощность на приводном валу Р=11 кВт;
б) частота вращения приводного вала п=40 мин”1;
в) кратковременная перегрузка Тпуск/ Г =1,6;
г) расчетный срок службы Lh= 12T03 ч;
д) номер типового режима нагружения - 1 (тяжелый);
е) число зубьев тяговой звездочки z = 12;
ж) шаг тяговой пластинчатой роликовой цепи f = 125 мм;
з) работа в одну смену;
и) характер производства - мелкосерийный.
Расчет конической зубчатой передачи редуктора выполнить для двух вариан

тов: с прямыми и круговыми зубьями.

Схема привода:
1 -  электродвигатель; 2 -  муфта упругая; 3 -  редуктор коническо- 

цилиндрический горизонтальный; 4 -  передача цепная горизонтальная; 5 -  ват 
приводной; 6 -  звездочка тяговая; 7 -  цепь тяговая пластинчатая роликовая

Разработать: 1. Чертёж общего вида привода цепного конвейера. 2. Сбороч
ный чертёж коническо - цилиндрического двухступенчатого редуктора. 3. Сбо
рочный чертёж приводног о вага. 4. Пояснительную записку.
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1. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ И КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ
ПРИВОДА

Приступая к проектированию, следует внимательно изучить заданную для 
разработки схему привода: тип и число ступеней редуктора, наличие открытой 
передачи (ременной или цепной), приводного вала и т.п.

В техническом задании на курсовое проектирование конвейера, элеватора 
или грузоподъемной лебедки обычно указываются мощность на приводном 
валу Р (кВт) и частота вращения данного вала п (мин'1). Если схема содержит 
два одинаковых приводных вала, то мощность Р и частота вращения п указы
ваются для каждого из них.

В индивидуальном приводе величины Р и н  указываются на конце выходного 
(тихоходного) вала редуктора. При этом, если редуктор индивидуального при
вода выполняется с полым выходным валом, то под мощностью Р  здесь следу
ет понимать суммарную мощность на данном валу, так как в таких исполнени
ях редукторов возможна передача мощности в обе стороны к двум приводным 
элементам.

Для приводов конвейеров и элеваторов нередко вместо мощности Р указы
вают тяговое усилие F (Н), а вместо частоты вращения п приводного вала -  
скорость Е(м/с) тягового элемента (ленты или цепи) и соответственно диаметр 
Д мм) барабана или тяговой звездочки (для звездочки D  -делительный диа
метр).

Если для тяговой звездочки указывается шаг t и число зубьев z, то 
D=t/sin(180°/z). Тогда для данного варианта исходных данных: мощность на 
приводном валу P=FV, здесь Р  -  кВт; частота вращения приводного вала 
(мин"1) п -  60 • 103 V l(n D ).

Для выбора электродвигателя следует определить требуемую мощность 
Ртрев, которая для привода с одним приводным валом и для индивидуального 
привода определяется по формуле

Ртреб Р'Робщ• (E l)
Для привода с двумя приводными валами при мощности на одном из них Р’, а 

на втором Р"
Ршреб^Р'+РУЧобщ. (Е2)

Если в последнем случае мощность на каждом приводном вату одинакова и 
равна Р, то

Ртреб-ЗР/Цобщ. (ЕЗ)
где г]о6щ -  общий КПД привода:

Чобщ =Ч11зЧз--- (Е4)
здесь, r]ii2l 3 -- - - КПД отдельных элементов привода (муфт, зубчатых, червяч
ных, ременных и цепных передач, пары подшипников приводного вала и т.п.), 
значения которых рекомендуется принимать по таблЛП.1 приложения 1П. 
Следует обратить внимание на то обстоятельство, что в данной таблице значе
ния т] для зубчатых передач приведены с учетом потерь в подшипниках валов.
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Для червячной передачи на данной стадии расчета можно предварительно 
принимать 77=0,8. Ряд схем приводов содержат параллельно работающие эле
менты, например, раздвоенные ступени редукторов (см.рис. 2.1), два привод
ных вала и соответственно две открытые цепные передачи или две компенси
рующие муфты. Для определения цо6щ в данном случае также используют 
формулу (1.4), принимая для параллельно работающих элементов их среднее 
арифметическое значение ту Например, если для рис. 10.3 обозначить КПД 
элементов привода: г\рем -  КПД ременной передачи; у, -  КПД червячной пере
дачи; г)зц -  КПД закрытой цилиндрической передачи; rjM -  КПД муфты и г/„ -  
КПД пары подшипников приводного вала, то для данной схемы:

Цобщ Црем У ч У? и Цм У>; *
Для выбора электродвигателя, кроме мощности Ртреб, необходимо ориенти

ровочно определить его синхронную частоту вращения псинхр:
U 0бщ , (1.5)

где и'овщ - предварительная величина общего передаточного числа привода: 
и 'общ = и'р u'peM(v, здесь и'р и и ' - предварительные величины передаточных 
чисел редуктора и открытой ременной (цепной) передачи. При этом для двух
ступенчатого редуктора при предварительных значениях передаточных чисел 
быстроходной ступени и'Б и тихоходной и'Т имеем и'р= и' Б и' т Ориентиро
вочно значения и'Б, и' ъ и'рем(Ц) можно принимать по табл. 1П.З приложения 
1П.

При курсовом проектировании рекомендуется принимать пси1ар= 1000 мин'1 
или 1500 мин'1 (при псиКсР=150 мин'1 увеличиваются размеры электродвигателя, 
при псшар=3000 мин'1 -  размеры передач привода.).

Исходя из Ртреб, для принятой величины псинхр по табл. 1П.2 приложения 1Г1 
выбирают электродвигатель с ближайшей большей мощностью Рэ. Допускает
ся выбирать электродвигатель мощностью Рэ<Ртрев, однако в данном случае 
величина перегрузки ЛР-=\(Ртре6 ~ P J /  Р3] 100% не должна превышать допус
каемую величину [АР \̂. При этом принимают [ЛР \̂=8% при постоянной на
грузке (типовой режим нагружения 0) и [ЛР3]=12% при переменной нагрузке 
(типовые режимы нагружения 1 ...5).

После выбора электродвигателя уточняют общее передаточное число приво
да

и0бщ̂ Пу/п. ( 1.6)
Передаточные числа в дальнейших расчетах принимают без знака штрих.
Если схема привода состоит из редуктора и открытой передачи (ременной 

или цепной), го
Мобщ~Мр р̂ем(ц). (1-7)

Приняв по табл. 1П.З приложения 1П окончательную величину передаточно
го числа ирем(ц) , получим передаточное число редуктора ир = ио6щ/и рем(ц).

При отсутствии в схеме привода открытой ременной или цепной передачи 
ир = и0бщ. Далее на основании табл. 1П.5 приложения 1П окончательно распре
деляют ир между ступенями: быстроходной -  с передаточным числом иБ и ти
хоходной с передаточным числом ир. При этом ир = иБ иТ.
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Для червячно-цилиндрических двухступенчатых редукторов в табл. 1П.5 при
ложения 1П отсутствуют рекомендации по распределению ир по ступеням. В 
данном случае можно принимать для червячной быстроходной ступени 
Ue =16.. .50, для цилиндрической зубчатой тихоходной ступени их =3.. .5.

Кинематический расчет заканчивают определением на валах привода мощно
сти Pi (кВт), частоты вращения п; (мин'1) и вращающего момента Т, (Н м). Если 
в общем случае ведущий вал обозначить 1, а ведомый 2, то для понижающей 
передачи

рг = Р1П\.л\ п2 = V ui...2; т2 =9550Рг1п2. (1.8)
В качестве исходных величин при определении Рп и, и 7] принимают мощ

ность Р-феб (а не Рэ) и частоту вращения пэ (а не пСИНХр).
Выбор электродвигателя и кинематический расчет рассмотрим на конкретном 

примере привода цепного конвейера с коническо-цилиндрическим двухступен
чатым редуктором и открытой цепной передачей (см. техническое задание). В 
соответствии с выше изложенными рекомендациями расчет выполняем в сле
дующей последовательности.

1.1. Определение требуемой мощности электродвигателя 
По табл. 1П.1 приложения 1П принимаем КПД элементов привода:
КПД муфты упругой г|м= 0,98;
КПД закрытой конической зубчатой передачи с опорами г\зх=  0,96; 
КПД закрытой цилиндрической зубчатой передачи с опорами т\3.ц= 0,97; 
КПД цепной передачи т|ц= 0,93;
КПД пары подшипников приводного вала т|п= 0,99.
Тогда общий КПД привода:

Лобщ=Т1м Лэ.к Лзц Лц Лп= 0,98 0,96 0,97 0,93 0,99=0,84.
Требуемая мощность электродвигателя:

Рттеб-  -  п о Л ~Повщ 0,84
где Р - мощность на приводном валу; Р = 11 кВт (см. техническое задание).

1.2. Выбор электродвигателя
Электродвигатель выбираем исходя из требуемой мощности Р^ев и синхрон

ной частоты вращения псинхр. Определим ориентировочно псинхр.
Заданный для проектирования привод состоит из двухступенчатого кониче

ско-цилиндрического редуктора и открытой цепной передачи.
На основании данных табл. 1П.З приложения 1П зададимся предварительно 

передаточными числами каждой ступени:
а) быстроходной ступени редуктора (коническая зубчатая передача) Ue'=2 ... 4;
б) тихоходной ступени редуктора (цилиндрическая зубчатая передача) 

uT’=3 ... 5;
в) открытой цепной передачи иц' = 1,5 ... 3.
Предварительная величина общего передаточного числа редуктора

10



иобщ' — Up'uq1 — (6 ... 20)(1,5 ... 3 ) - 9  ... 60.
Тогда требуемая синхронная частота вращения электродвигателя 

с̂инхр — п иобщ'= 40 (9 ... 60) = 360 ... 2400 мин-1, 
где п - частота вращения приводного вала; п = 40 мин '* (см. техническое зада
ние). Принимаем псинхр= 1000 мин '1.

Исходя из Р.ТрСб = 13,1 кВт и псинхр = 1000 мин '1 по табл. 1П.2 приложения 1П 
выбираем ближайший электродвигатель 4А160М6УЗ мощностью Рэ = 15 кВт и 
частотой вращения вала пэ = 975 мин'1.

1.3. Определение общего передаточного числа привода и разбивка его по
ступеням

Фактическая величина общего передаточного числа привода иобщ = пэ/п= 
975/40=24,38. Примем передаточное число цепной передачи иц= 2. Тогда пере
даточное число редуктора ир=иобщ/иц=24,38/2=12,19. На основании табл. 1П.5 
приложения 1П распределяем передаточное число редуктора ир = 12,19 между
ступенями: для тихоходной ступени щ = =1,1^12,19 =3,84; для быстро
ходной ступени иБ = Up/u-f=12,19/3,84=3,17.

1.4. Силовые и кинематические параметры привода
Мощность Pj_ частота вращения п, и вращающий момент Tfi на валах привода:

Вал I Вал III
Рг=Ртреб Пм= 13,1 0,98=12,8 кВт Рш=Ри1,.ч= 12,3-0,97=11,9 кВт.
ni=n э=975лшн «ш=И//иг=308/3,84=80 м ин '1.
Г /=9550— = 9550—  = 125 Нм. 

т 975 7)//=9550 —  = 9550-И-9 =1421 Н-м. 
пт 80

Вал II Вал IV
Рц =Pi %*= 12,8-0,96=12,3 кВт. РятРшПцПгГ 11,90,93-0,99=11кВт.
ий=и/ и£=975/3,17= 308 м ин1. П1у=пл/иц=80/2=40 м ин '1.

7 ) /= 9 5 5 0 -  = 9 5 5 0 -  = 381 Н-М. 
пн 308 TIV=9550—  = 9550—  = 2626 Н-М. 

и/к 40
Параметры Р,, щ и Т; на соответствующих валах определены правильно, так 

как на приводном валу получили величины, соответствующие исходным дан
ным, а именно:

PIV = Р = И кВт;
П1у = п = 40м и н '’.

2. РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧ РЕДУКТОРА

Объектами курсового проектирования обычно являются механические приво
ды на базе двухступенчатых нестандартных редукторов различных типов.

Проектируемый коническо-цилиндрический редуктор в нашем примере со
стоит из конической зубчатой передачи (быстроходная ступень) и цилиндриче
ской косозубой передачи (тихоходная ступень). Вначале рассчитываем тихо
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ходную ступень, как более нагруженную, хотя это не является обязательным 
при проектировании двухступенчатых редукторов (кроме соосных). В послед
них независимо от того, является соосный редуктор горизонтальным или вер
тикальным, первоочередной расчет тихоходной ступени является обязатель
ным. И только после этого для соосного редуктора следует приступать к расче
ту быстороходной ступени, принимая межосевое расстояние ее равным межо
севому расстоянию тихоходной ступени. Аналогичным образом поступают и 
при расчете двухпоточных соосных редукторов. При наличии в схеме двухсту
пенчатого редуктора червячной передачи ее также рассчитывают в первую оче
редь, размеры другой ступени принимают с учетом полученных размеров чер
вячной пары с целью обеспечения ее смазывания. Последнее требование явля
ется определяющим и при определении размеров зубчатых передач трехсту
пенчатых редукторов.

Параметрам шестерни соответствующей ступени приписываем индекс 1, ко
леса -  индекс 2. С целью исключения ошибок валы привода обозначены рим
скими цифрами (см. выше схему привода).

Изложенную ниже методику расчета конической передачи с прямыми и кру
говыми зубьями, а также цилиндрической косозубой передачи студентам реко
мендуется использовать при курсовом проектировании редукторов, имеющих в 
схеме данные передачи, независимо от того, какой ступенью они являются: бы
строходной или тихоходной. Расчет червячной передачи см. пример 1, цилинд
рической прямозубой -  пример 2 (раздел II).

2.1.РАСЧЁТ КОСОЗУБОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПЕРЕДАЧИ 
(ТИХОХОДНОЙ СТУПЕНИ)

В разрабатываемом редукторе косозубая цилиндрическая передача (тихоход
ная ступень) является нераздвоенной. При этом шестерня данной ступени уста
навливается на промежуточном валу II, колесо - на тихоходном (выходном) ва
лу редуктора, который в схеме привода обозначен III. Если косозубая цилинд
рическая передача является быстроходной ступенью привода, то при использо
вании студентом ниже изложенной методики расчета следует иметь в виду, что 
в последнем случае шестерня уже будет установлена на быстроходном (вход
ном) валу I, а колесо - на промежуточном валу II. Соответственно этим обозна
чениям валов и следует принимать частоты вращения хц и п2, вращающий мо
мент Т2, а также передаточное число и.

Исходные данные для расчета:
а) частота вращения шестерни щ =пц = 308 мин'1;
б) частота вращения колеса п2 = Пщ = 80 мин
в) передаточное число ступени и = их = 3,84;
г) вращающий момент на колесе Т2 = Тш =1421 Нм;
д) расположение зубчатых колес относительно опор - несимметричное;
е) срок службы передачи Lh = 12000 ч.
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Расчет передач редуктора проводят в два этапа: первый этап -  проектный рас
чет, второй -  проверочный.

ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ

2.1. К  Выбор варианта термообработки зубчатых колёс
При курсовом проектировании вариант термообработки (т.о.) ориентировочно 

можно выбирать исходя из вращающего момента Т2 на колесе (а не на шестер
не) рассчитываемой зубчатой пары:

Т2< 1000 Н м - вариант т.о. I.;
Т2 =1000 ... 10000 Н м - варианты т.о. I I ... IV;
Т2 > 10000 Н-м - вариант т.о. V.

В нашем примере Т2 = 1421 Н-м. Принимаем вариант т.о. II (см. табл. 1П.6 
приложения 1П):

а) т.о. шестерни - улучшение и закалка ТВЧ, твердость поверхности в зависи
мости от марки стали 45 ... 50 HRC3 или 48 ... 53 HRC3;

б) т.о. колеса - улучшение, твердость поверхности 269 ... 302 НВ;
в) марки сталей одинаковы для шестерни и колеса: 40Х; 40ХН; 35ХМ и др.
Принимаем твердость поверхности шестерни 45 ... 50 HRC3, ориентируясь на

сталь 40Х (см. табл. 1П.7 приложения 1П).
г
2 .1.2. Предварительное определение допускаемого контактного 

напряжения при проектном расчёте на контактную усталость
Предел контактной выносливости поверхности зубьев а Нцт , соответствующий 

базовому числу циклов напряжений (см. табл. 1П.9 приложения 1П):
а) для шестерни (т.о. улучшение и закалка ТВЧ)

стннш! = 17НШСэпов 1 + 200 = 17-47,5+200= 1008 МПа,

где Ннксэпов i = —- 5° = 47,5 НКСЭ - средняя твердость поверхности зубьев 

шестерни.
б) для колеса (т.о. улучшение)

оН1,т2 ^  2Ннвг +70 = 2-285,5 + 70 = 641 МПа,
„  269 + 302 „оггТТп _где Ннвг= ---- -----= 285,5 НВ - средняя твердость поверхности зубьев колеса.

Определим базовое число циклов напряжений NHiim для шестерни и колеса по 
формуле

NHlim =30tf^. (2.1)
Следует отметить, что в формулу (2.1) средняя твердость поверхности зубьев 

подставляется только в единицах НВ. Так как для шестерни средняя твердость 
поверхности зубьев выражена в единицах HRC3, переведем единицы HRC3 в 
единицы НВ (см. табл. 1П.10 приложения 1ГТ): 47,5 HRC3 = 450 НВ.

Тогда для шестерни Nmimi = ЗОЯщ, =30-4502,1 =69,96-106;
для колеса NHhm2= 30Н^2 =30-285,52,4 =23,47-106.
Примечание. Если по формуле (2.1) получилось NHnm > 120Т06, то прини

мают NHiim =120-106.
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По табл. 1П.8 приложения 111 коэффициент, характеризующий интенсивность 
типовых режимов нагружения передачи при расчете на кон тактную усталость, 
для заданного типового режима 1 (см. техническое задание) р„ = 0,5.

Для рассчитываемой ступени зуб шестерни и зуб колеса цдддин'оборот заце- 
пляются только один раз, соответственно число зацеплений с2 = 1.

Эквивалентное число циклов напряжений Nhe за расчетный срок службы пе
редачи Lh =12-103 часов:

'Nhei =  60C|n,LhluH =60-1-308-12 1 03 - 0,5 = 111 -106;
N HE2 = 60c2n2LhJuH = 60 1-80 12 103 0,5 = 28,8 -106.

Определим коэффициент долговечности ZN для шестерни и колеса при расче
те на контактную усталость.

ГОСТ 21354-87 рекомендует определять коэффициент долговечности ZN по 
одной из двух формул:

а) при Nhe < N„i.m

ZN =f * T ~ Z"max’ (2’2)
где ZNmax = 2,6 - при нормализации и улучшении;

ZNmax = 1,8 - при закалке ТВЧ и цементации.
Примечание. Если по формуле (2.2) получилось ZN>ZNmax, то принимают

— ^Nmax,

б) при Nhe > NHiim

(2.3)

Примечание. Если по формуле (2.3) получилось ZN < 0,75, то принимают 
ZN = 0,75.

Так как для шестерни NHei > NHiimi , то коэффициент долговечности определя
ем по формуле (2.3):

1 N.НЕ1
«Mi = 2<i6 9 >9 6 ' lQ  = о,98 > о,75. 

111 -106
Для колеса Nhe2 > NHiim2, аналогично по формуле (2.3):

Z* 2 =
N H
N H„

23,47-106
28,8 - 106

0,99 > 0,75 .

Расчетный коэффициент запаса прочности Sh при расчете на контактную ус
талость (см. табл. 1П.9 приложения 1П): для шестерни - SHi = 1,2; для колеса - 
Sh2 = U -

Предварительная величина допускаемого контактного напряжения при рас
чете передачи на контактную усталость:
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В качестве расчетного допускаемого напряжения при расчете косозубой и 
шевронной передач на контактную усталость принимается условное допускае
мое контактное напряжение [ан]:

[ cth]=0,45([cth] i+[cth]2). (2.4)
При этом должно выполнятся условие

[ ^н]тт — [^н] — 1 »25[0'н]т;п , (2-5)
где [он1тт - минимальное напряжение из [oh]i и [стн1г-

В нашем примере для косозубой цилиндрической передачи:
[ Сн) -  0,45([сн], + [он]2)=0,45(741+519)=567 МПа.

При ЭТОМ [cH]min = [СнЬ •
Так как [ан]2=519 МПа, а 1,25[он]2=1,25-519=649 МПа, то условие (2.5) вы

полняется:
519 МПа <[сн] = 567 МПа < 649 МПа.

Примечание. Если условие (2.5) не выполняется , т. е. получилось 
[сН] < [Сц]пип , ТО принимают [сн] = [Ciilmin, а если получилось 
[сН] > l,25[CH]min, то принимают [Сн] = 1,25[сн]тт.

Таким образом, в качестве предварительной величины расчетного допускае
мого контактного напряжения для рассчитываемой косозубой цилиндрической 
ступени принимаем [сн] = 567 МПа.

2.1.3. Определение межосевого расстояния
Вращающий момент на колесе рассчитываемой ступени Т2 -  ТШ -  

=1421 Н м (см. п. 1.4).
Если рассчитываемая ступень редуктора является раздвоенной, как, например, 

на рис. 2.1, то расчет ведут для одного из раздвоенного зацепления, принимая 
Тг = Тш/2 (рис. 2.1, а ... в) и Т2 = Тц/2 (рис. 2.1, г).

Рассчитываемая ступень в проектируемом редукторе (см. техническое зада
ние) расположена несимметрично относительно опор и является нераздвоен
ной. По табл. 1П.11 приложения 1П для такой ступени при НВ(>350 и НВ2<350 
(согласно варианта т.о. II) коэффициент ширины венца колеса относительно 
межосевого расстояния V|/ba=0,3 (редуктор нестандартный).

Тогда коэффициент рабочей ширины венца шестерни относительно ее дели
тельного диаметра

у /м = 0,5 у /  (и +1) = 0,5 • 0,3(3,84 +1) = 0,73.

По табл. 1П.12 приложения 1П при HBi>350 и НВ2<350 для кривой IV в зави
симости от vj/bd=0,73 принимаем коэффициент, учитывающий неравномерное 
распределение нагрузки по длине копгактных линий, Кнр=Т,04.

Тогда, приняв для косозубой цилиндрической передачи вспомогательный ко
эффициент Кй-^О^ойределим межосевое расстояние по формуле

[ff*]2-0 ,9^P“ Z «  = 0.9^7 0,99 = 519 МПа.
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(2.6)

Подставив значения величин,получим 

U w  = 430(3,84 +1)
1421 -1,04

V 3 ,842 • 0,3 - 567 ;
211 мм.

Г1о табл. 1П.13 приложения 1П принимаем по ряду R0 40 ближайшее стан
дартное значение a w=210 мм (если расчетная величина aw превышает стан
дартное значение более, чем на 3 .. .4 мм, рекомендуется по ряду 40 выбирать
ближайшее большее стандартное значение aw)-

2.1.4. Определение модуля передачи 
Для силовых косозубых передач нормальный модуль

|п=1,5мм. (2.7)
При этом ориентировочно величина модуля mn может быть принята по реко

мендациям, изложенным в табл. 1П.39 приложения III. В нашем примере при , 
твердости шестерни Н, =47,5 HRC3 и твердости колеса Н2=285,5 НВ

= (0,0125...0,025) Qw = (0,0125...0,025)210 = 2,63...5,25 ММ.

По табл. 1П.14 приложения 1П принимаем стандартное значение ш„ = 4 мм.
При этом выполняется условие (2.7): ^ п = 4мл«>^11 =1,5мм
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2.1.5. Определение угла наклона зубьев, а также чисел зубьев шестерни и
колеса

Угол наклона зубьев в косозубой нераздвоенной передаче составляет 
Р=8...22°. Для раздвоенных косозубых ступеней (рис. 2.1.), как и в шевронных 
передачах, угол наклона зубьев рекомендуется принимать р=25...35°.

При этом угол наклона зубьев р должен быть выбран таким, чтобы был обес
печен коэффициент осевого перекрытия^ > 1,1, т.е.:

( 2 .8)

Рассчитаем ширину венца колеса 62: Ь2= у/^  ̂  = 0,3-210 = 63 мм.
Примечание. Величина Ь2 округляется до целого числа.
Примем коэффициент ер =1,2. Тогда

sinР = — "- р- = ^ 14'4 '1,2 -  0,239238; /3= 13,84157°.
Ъ2 63

Угол р находится в рекомендуемом диапазоне 8...22° для нераздвоенных косо
зубых ступеней. Тогда число зубьев шестерни тихоходной цилиндрической 
ступени

2 g wc°sP  _ 2-210 cosl3,84157’
ZM w + ' W  (3,84 + 1)-4 " ”

Принимаем Zi=21.
При этом, с целью исключения подрезания зубьев шестерни должно выпол

няться условие
zi>zlmi„ . (2.9)

Для косозубых и шевронных передач
Zimin =17 COS3 р .  (2.10)

В нашем примере Z|Tmm -17cos313,84157“ = 16.
Условие (2.9) выполняется, так как zi=21>zlmjn=16.

Примечание. Если число зубьев шестерни получилось Zi<Zimin , то с целью 
устранения подрезания зубьев рекомендуется высотная кор
рекция зацепления. При этом, для косозубой передачи коэф
фициенты смещения у шестерни и колеса в нормальном сече
нии:

где Х| и х2 -  см. табл, 1 П.4 приложения 1П. 
Число зубьев колеса z2 =z,и = 21 ■ 3,84 = 80,6 .
Принимаем z2=81.
Уточняем окончательно значение угла р\
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Уточняем величины:
_ b, sin p  63 sin 13,72915°

3,14-4
= 1,19 >1,1; zllnin = 17cos’ /? = 17cos313,72915 = 16.

Условия (2.8) и (2.9) по-прежнему выполняются.

2.1.6. Определение фактического передаточного числа рассчитываемой
ступени

иф=-^- = —  = 3,86.

Отклонение иф от и:

100 = А ° 1 .100 = 0,52% < [Ли] = 4%.
3,84

Примечание. Если получилось А и > [Аи\, то следует изменить числа зубьев 
Z] и z2.

2.1.7. Определение основных размеров шестерни и колеса
Диаметры делительные:

m.z, 4-21 . . .  , rnnz 2 4-81= 86,471мм; d2 ---------_ ,ппП _
cos/? 0,9714285 cos/7 0,9714285

333,529 мм.

Проверка:
d, +d2 86,471 + 333,529

= 210 мм.
2 2

Примечание. Выполненная выше проверка справедлива для косозубой пе
редачи без смещения, когда коэффициенты смещения в нор
мальном сечении xni = 0 и хп2 = 0, а также при высотной кор
рекции, когда хп1 > 0; хп2 < 0; | xnl |= | xn21; xx=xni +xn2 =0. Для 
таких случаев начальное межосевое расстояние 
aw = (<7„, + dw2)/2 равно делительному межосевому расстоянию
a =((7,+(7:,)/2, так как dwl=di; dW2=d2 и a tw-a ,.

При угловой коррекции, когда хП] > 0; хп2 > 0 и х2>0 
dwi>di; dW2>d2 и а^>а. При этом a tw>ott- Однако следует отме
тить, что в косозубых передачах угловая коррекция малоэф
фективна ввиду того, что с увеличением (xni+xn2) уменьшается 
суммарная длина контактных линий, которая при этом не 
компенсируется увеличением приведенного радиуса кривиз
ны. Поэтому угловая коррекция в косозубых передачах с 
внешним зацеплением, как правило, не применяется.
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Примем коэффициенты высоты головки зуба h а =1 и радиального зазора 
с*=0,25. Тогда диаметры окружностей вершин зубьев da и впадин d f при коэф
фициентах хП1 = 0 и хп2 = 0:

dal = dx + 2 (А* + x„,)m„ = 86,471 + 2(1 + 0)4 = 94.471 мм;
d ,2 = d2 + 2( А* + х„ j )т„ = 333,529 + 2(1 + 0)4 = 341,529 мм.
dn  = dx -  2(Л* + с -  jc„, )m„ = 86,471 -  2(1 + 0,25 -  0)4 = 76,471 мм;

<//2 = d2 -  2(А* + с* -  x„2)m„ = 333,529 -  2(1 + 0,25 -  0)4 = 323,529 мм. 
Примечание. При определении da и df коэффициенты хп! и х„2 подставляют

со своими знаками.
Ширина венца колеса Ь2 = 63 мм (см. п. 2.1.5.).
Тогда ширина венца шестерни b]=b2+(5... 10) мм = 63+7=70 мм.
Рабочая ширина венца зубчатой передачи (как общая величина для шестерни 

и колеса) bw=b2=63 мм. , , ,
Уточним коэффициент vj/bd:

63
86,471

= 0,73.

Проверим условие
tybd — tybdmax- (2.11)

По табл. 1 II. 11 приложения 1П для несимметрично расположенной относи
тельно опор нераздвоенной ступени при HBt>350 и НВ2<350 y/bdmax-\,2 5 . 

Условие (2.11) выполняется, так как y/bd = 0,73 < у/ьгтах~ 1,25.

ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ
2.1.8. Проверка пригодности заготовок зубчатых колёс и выбор материала

для их изготовления
Для варианта т.о. II марки стали одинаковы для шестерни и колеса: 40Х, 

40ХН, 35ХМ (см. табл. 1П.6 приложения 1П).
Условие пригодности заготовки шестерни

Озаг—ППред, (2.12)
где Dw - диаметр заготовки шестерни (рис. 2.2, а):

D3ar=da,+6 мм; . s .
DnpCfl - предельное значение диаметра заготовки шестерни для принятого вида 

термообработки шестерни(см. табл 1П.7 приложения 1П).

Рис. 2.2
Условие пригодности заготовки колеса (рис 2.2, б):

Сзаг ИЛИ Si;t[ < Snp̂ .-j, (2.13)
где Сзаг - толщина заготовки диска колеса; S3ar - толщина заготовки обода коле
са:
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Сзар 0,5b?; S3ar 8шп;
Snpea - см. табл. 1П.7 приложения 1ГТ.
При проверке условия (2.13) с S;ipcj сравнивается большее из значений Сзаг и 

S3ar*
Тогда в нашем примере:
а) для шестерни О ^ ё ^ + б  мм = 94,471+6=100,471 мм.
По табл. 111.7 приложения 1П для термообработки шестерни - улучшение и 

закалка ТВЧ при твердости поверхности 45...50 HRC, Впред=125 мм для стали 
40Х, что больше 0^,=  100,471 мм. Таким образом, для изготовления шестерни 
можно принимать сталь 40Х, так как для принятого вида термообработки вы
полняется условие (2.12):

D3ar= 100,471 мм < Опред=125 мм;
б) для колеса (ориентируемся также на сталь 40Х)

Сзаг=0,5Ь2=0,5-63=31,5 мм;
S3ar=8mn=8-4=32 мм.

Для принятого вида термообработки колеса (улучшение) при твердости по
верхности 269...302 ПВ по табл 1П.7 приложения 1П величину S3ar=32 мм, как 
наибольшую из Сзаг и S3ar, сравниваем с Snpej для стали 40Х. Ближайшая боль
шая величина Snpes = 80 мм.

Таким образом, для изготовления колеса также принимаем сталь 40Х. При 
этом, для данной марки стали выполняется условие (2.13):

S3ar 32 мм + Sllp-3 80 мм.

2.1.9. Определение степени точности передачи
Окружная скорость шестерни и колеса в полюсе зацепления одинакова и мо

жет быть определена по формуле
яг/2и2 3,14-333,529-80 , . ,V = — Мг =  ---------------- = 1,4 м/с,
60-103 60-103

где п2 - частота вращения колеса рассчитываемой ступени; так как колесо по
сажено на валу III, то п2=пщ=80 мин"1.

По табл. 1П.15 приложения 1П, исходя из V=l,4 м/с, для непрямозубых ци
линдрических передач выбираем 9-ю степень точности, которая допускает ок
ружную скорость зубчатых колес до 4 м/с.

2.1.10. Окончательное определение допускаемого контактного 
напряжения при проверочном расчёте на контактную усталость

Окончательная величина допускаемого контактного напряжения при прове
рочном расчете зубчатой передачи на контактную усталость определяется со
гласно ГОСТ 21354-87 по формуле

W a h ^ Z s Z e Z y  > (2-14)
и я

где Оннш, Sh, и Zn -см. п. 2.1.2; ZR - коэффициент, учитывающий влияние ис
ходной шероховатости сопряженных поверхностей зубьев:__________________

При Ra=l,25...0,63 мкм ZR=1
При 1^,=2,5... 1,25мкм Zr=0,95
При R„=l 0...2,5 мкм Zr=0,9
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В конструкциях редукторов профили зубьев зубчатых колес имеют следую- 
щий параметр шероховатости Ra в зависимости от степени точности:

Степень точности 7 8 9
Ra, мкм 0,8 1,6 3,2

Zv -коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости.
При окружной скорости зубчатого колеса V<5 м/с коэффициент Zv=l. 
Если У>5 м/с, то Zv определяют по формулам: _________ _

При твердости Н<350 НВ Z v~  0,85 J70'1 _ .
При твердости Н>350 FD3 Zy = 0,925 jz0'45

В нашем примере для шестерни и колеса: ZR=0,9, т.к. для 9-й степени точно
сти Ra=3,2 мкм; Zv=l, т.к. V=l,4 м/с <5 м/с.

Тогда:

[сгн! = —  0,98-0,9 1 = 741 МПа-
ин\

[о- я], = Z hiZ kZ v= —  0,99 • 0,9 • 1 = 519 МПа.
Ьнг М

Таким образом, величины foH]i и [стнЪ остались такими, как и при предва
рительном расчете (см. п. 2.1.2) ввиду того, что произведение ZRZV оказалось 
равным 0,9. Тогда прежней остается и расчетная величина [ан]=567 МПа. 

Примечание. Если при окончательном определении [cth] i и [стн|г будут по
лучены значения, отличные от ранее принятых, тогда в соот
ветствии с рекомендациями, изложенными в п. 2.1.2, опреде
ляется новое значение окончательной расчетной величины
Ы -

2.1.11. Определение сил, действующих в косозубом зацеплении
Окружная сила Ft на делительном цилиндре в торцовом сечении косозубой 

цилиндрической передачи:
2-103 Т  2 -103 -1421/7 = ------- ^ = - - - - =8521Н.

' d i  333,529
При этом для шестерни и колеса: Ft, = Ft2 = Ft = 8521 Н. 
Радиальная сила Fr для шестерни и колеса:

Fn = Fr. , р Ж ^  = 8521_ tg20° = 3193 Н .
г' 1 г2 3 'cosр  ”  'cos 13,72915 

Осевая сила Fa для шестерни и колеса:
/7 о| = F al = /7  tg/3 = 8521 tgl3,72915° = 2082 Н.

2.1.12. Определение коэффициента нагрузки Кн
Коэффициент нагрузки при расчете передачи на контактную усталость

Кн = КнаКнрКну, (2-15)
где КНа - коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями 
(см. табл. 1П.16 приложения 1П);

КНр - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагруз
ки по длине контактных линий (предварительно был определен в п. 2.1.3);
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Khv - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, возникающую 
в зацеплении:

KHv = 1+vh, (2.16)
здесь vH - динамическая добавка

(2.,7)
F, V и

В формуле (2.17):
5Н - коэффициент, учитывающий влияние вида зубчатой передачи и модифи

кации профиля зубьев (табл. 1П.17. приложения 1П);
go - коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления зубьев 

шестерни и колеса (табл. 1П.18 приложения 1П).
В нашем примере:
Кн<х= 1,13 при V<5 м/с и 9-ой степени точности (табл. 1ГТ.16 приложения 1П);
Кнр= 1,04 (т.е. значение Кнр осталось прежним, так как не изменилась оконча

тельная величина \|/bd =0,73; если уточняемое в п.2.1.7 значение изменится в 
сравнении с ранее принятым в п.1.2.3, то по графикам в табл. 1П.12 приложе
ния 1П уточняют по той же кривой, что и предварительно, новое значение Кнр). 
Приняв 8ц = 0,02 (по табл. 1П.17 приложения III для косых зубьев при ИВ,>350 
и НВ2<350), go =8,2 (по табл. 1П.18 приложения 1П для ш„=4 мм и 9-ой степени 
точности), V=l,4 м/с, <2w= 210 мм, и=Цф=3,86, bw = 63 мм и F, = 8521 Н по фор
муле (2.17):

_ SHgpbwV К  = 0,02-8,2-63-1,4 
Ун F, \и ф 8521

Тогда по формуле (2.16):
KHV = l+vH= 1+0,01=1,01.

Окончательно коэффициент нагрузки по формуле (2.15) 
Кн=КнаКнрКНу =1,13-1,04-1,01=1,19.

= 0,01.

2.1.13. Проверочный расчёт передачи на контактную усталость
Условие сопротивления контактной усталости согласно ГОСТ 21354-87:

где ZE - коэффициент, учитывающий механические свойства материалов со
пряженных зубчатых колес; для всех марок сталей при Е=2,1Т05 МПа ZE = 190 
M nal/2;ZH - коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 
зубьев в полюсе зацепления; Zs - коэффициент, учитывающий суммарную дли
ну контактных линий; Ft -  Н; bw, d, -  мм; Стн, [сгц] -  МПа.

Рассмотрим определение коэффициентов ZH и Z8.
Коэффициент ZH для косозубой передачи без смещения (xni=0;Xn2=0), а также 

при высотной коррекции (xni=-xn2; xs=0) определяется по формуле:

z„= 1 2 cos р '

cosa ,  \| l&a,
где a t -  делительный угол профиля в торцовом сечении

(2.19)
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(2.20)
tg20°

pb -  основной угол наклона зубьев
Р  = arcsin(sin /3cos 20°). (2.21)

К о э ф ф и ц и е н т  Z E для косозубых передач определяют по различным формулам 
i зависимости от коэффициента осевого перекрытия (-¾:

ep<l
Z ‘ l

(4 ~ £ j ( !  -  £ p )  £ p (2.22)
3  ' £ a

ep >1 7  = ~ T

£ a
(2.23)

где е„ - коэффициент торцового перекрытия.
Для передачи без смещения коэффициент е„ ориентировочно можно опреде

лить по формуле

£а
<\ 1 'll

1,88-3,2 ---+ ----
. U i Zi)_

COS /?. (2.24)

Для передачи без смещения, а также при высотной коррекции при любых зна
чениях угла Р более точно коэффициент еа определяют по формуле

£ а  =  £ а 1  +  £ а 2 ’ (2-25)
где б„ь sfl2 -  составляющие коэффициента торцового перекрытия, определяемые 
начальными головками зубьев, соответственно для шестерни и колеса:

£  я )

db2 = d 2C0Sa,
Рассчитаем коэффициенты Z H и для нашего примера.
По формуле (2.20)

а  -  tirctg l-g—  = arctg---------------- = 20,54°.
и ‘ cos р  cosl3,84157°

По формуле (2.21)
Р  -  arcsin(sin р  cos 20°) = arcsin(sin 13,84157°cos 20°) = 12,99°. 

По формуле (2.19)

(2.26)

(2.27)

(2.28)
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Коэффициент еа определяем по формуле (2.24)

1,88-3,2 cos/? = 1 ,8 8 -3 ,2 ^ -  + - 4
KZ\r Zir у y21 81J

cos 13,84157° = 1,64.

Тогда по формуле (2.23), так как коэффициент Ер = 1,19 (см. п. 2.1.5):
т7  = —  = -----=0,78.

^  i £ a * 1.64
Окончательно по условию (2.18) для рассчитываемой косозубой передачи

7  7  7 F‘K n и» +J = 190. 2,44 • 0,78 *
rd\ и с

8521 1,19 3,86 4-1 = 554 МПа < [стн ] = 567 М Па.
'63-86,471 3,86

Сопротивление контактной усталости обеспечивается.
Примечания:

1 .Перегрузка передачи в общем виде при а н > [ан] должна быть не более

4%, т.с.А/ун -  • 100% < [Д(7 Я1 = 4%. 2. Если он превышает [он] бо-
f (J 1

лее чем на 4%, то можно увеличить ширину венца колеса Ь2, приняв новое

значение по формуле b '2 = f). и опять проверить условие

(2.18.), уточнив при этом коэффициенты, зависящие от нового значения 
Ьг, а именно: Zf , Кнр, KHv и Кн. При этом в обязательном порядке должно

выполняться у с л о в и е : -  ̂  3. Если увеличение ширины

венца колеса не даст должного результата, т.е. перегрузка окажется более 
4%, то необходимо увеличить межосевое расстояние aw или принять дру
гой вариант термообработки.

2.1.14. Определение допускаемого напряжения изгиба при расчёте зубьев 
на усталость при изгибе

Допускаемое напряжение изгиба на переходной поверхности зуба, не вызы
вающее усталостного разрушения материала, определяется по формуле:

l(7 F]  = g f SLY NY A> (2-29)
о т

где Ой™ — предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий базовому 
числу циклов напряжений (см. табл. 1П.9 приложения 1П), МПа; SF -  коэффи
циент запаса прочности (см. табл. 1П.9 приложения 1П); YN -  коэффициент 
долговечности при расчете на изгиб (см. ниже); YA -  коэффициент, учитываю
щий реверсивность передачи; для нереверсивных передач (одностороннее при
ложение нагрузки) Ya= 1; для реверсивных передач (двустороннее приложение 
нагрузки) Ya=0,7...0,8, здесь большие значения при Н>350НВ.
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” 1,H0^7 a w  (2'30)
где Npiim -  базовое число циклов напряжений; для всех марок сталей 
yVFljm = 4-106; N fe -  эквивалентное число циклов напряжений при расчете на 
изгиб:

N ,^ 6 0 cn Lh^ F, (2.31)
где с, п, Lh -  соответственно число зацеплений зуба за один оборот зубчатого 
колеса, частота его вращения (мин-1) и расчетный срок службы передачи (ч); pF 
-см . табл. 1П.8 приложения 1П.

Показатель qF и максимальная величина YN max принимаются отдельно для 
шестерни и колеса в зависимости от твердости Н поверхности (а не сердце
вины) зубьев согласно ГОСТ 21354-87:

приН<350НВ qp=6; YNmax -4;
при Н>350НВ qF =9; YNmax =2,5.
Если NFE>NF1im, то принимают YN=1. Если NFE<NFiim, то YN определяют по 

формуле (2.30) при соответствующем значении qF и, если получилось , 
Yn> YNmax, то принимают YN=YNmax.

Рассчитаем по формуле (2.29) допускаемые напряжения изгиба для шестерни 
[о>|| и колеса [oF]2 косозубой передачи.

По табл. 1П.9 приложения 1П принимаем:
а) для шестерни (т.о. улучшение и закалка ТВЧ) при mn>3 мм

CTFiimi =650 МПа; SFi=1,7;
б) для колеса (т.о. улучшение)

Oriim2 =1,75ННв2= 1.75-285,5=500 МПа; (здесь ННВ2 -  см. п.'2.1 .2);Sf2=1 ,7.
Принимаем величины qF и YNmax:
а) для шестерни: qF=9; YNmax-2,5 при Hi>350 НВ;
б) для колеса: qp-6; Y^raax=4 при Н2<350 ГШ.
По формуле (2.31):
N ff.\ = ^ C \ U \ L h =  6° • 1 • 3° 8• 12 • 103 ■ 0,2 =  44■ 1 ° 6 ;  ■

N FH2= = 60-1-80Т2ТО3 - 0,3 = 17-106,

где по табл. 1П.8 приложения 1П для типового режима 1 pF1=0,2 при qF-9  и 
Ри=0,3 при qF=6.

Для шестерни и колеса NF|irni=NFijm2=4-l О6. Тогда:
а) для шестерни NFEi=44T06>NFiimi=4T06; YN1=1;
б) для колеса NFE2=17T06>NFiim2=4T06; YN1=1.
Принимаем привод нереверсивным и тогда YA = 1. Окончательно допускаемое 

напряжение изгиба:

Коэффициент долговечности YN для шестерни и колеса определяют по фор
муле:
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[ М СТ  film I

Sn Y m\ Y a =
650
1,7

1 • 1 = 382 МПа;

W f V ^ Y ^ Y a - ~ 7 1 • 1 = 2 94 МПа.
О  Fl 1,1

Примечание. При курсовом проектировании приводы цепных и ленточ
ных конвейеров рекомендуется принимать нереверсивными, 
приводы индивидуальные -  реверсивными.

2.1.15. Определение коэффициента нагрузки KF
Коэффициент нагрузки при расчете зубьев на усталость при изгибе:

К г - К г ъ К ц К п , -  (2.32)
Физический смысл коэффициентов KFaKFp и KFV тот же, что и коэффициентов 

Кна, Кир и KHV (здесь индекс "F" обозначает, что эти коэффициенты исполь
зуются при расчете зубьев на изгиб).

При этом принимают:
KFa - см. табл. 1П.16 приложения 1П;
KFp - см.табл. 1П. 12 приложения 1П;
KFy - l+ v F, где vF -  динамическая добавка

Sf gJbwV
V f=  F, Ъ Г

(2.33)

здесь 5р= 0,06 -  для косозубых передач.
Остальные величины в формуле (2.33) те же, что и при определении vH (см. п. 

2.1.12). Тогда в нашем примере:
KFa= 1,35 (табл. 1П.16 приложения 1П);
KFp~ 1,1 (по кривой IV при HBi>350 и НВ2<350 для \|/ь<)~0,73 на основании гра

фиков, приведенных в табл. 1П.12 приложения 1Г1);
По формуле (2.33) величина vF:

V F
SfgpbJ la^ 

F, \ “ ф

0,06-8,2-63-1,4 I2T0 
8521 \ 3,86

= 0,04.

Коэффициент KFy: KFv=l + vF=\+0fiA=\,04.
Тогда по формуле (2.32) коэффициент нагрузки KF: 

K F = K FaK Fp K ,v = 1,35 • 1,1 • 1,04 = 1,5.

2.1.16. Проверочный расчёт зубьев на усталость при изгибе
Условие сопротивления усталости зубьев при изгибе для косозубой передачи 

согласно ГОСТ 21354-87:

CTf b т.
K , K h, Y pYc < [ c r j , (2.34)
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где Yfs -  коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию напряжений:

= 3,47+ ̂ 1 - 2 9 ,7  — + 0,092 дЗ, (2.35)
Z v Zv

zv -  эквивалентное число зубьев:

eosJ р
Yp - коэффициент, учитывающий наклон зубьев:

Y ,  = ' - £ , ->0,7;

(2.36)

(2.37)
р 120

в формуле (2.37) р - град; при этом, если получилось Yp< 0,7, то принимают 
Yp~- 0,7; - коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев:

При Ер<1 Y c = 0,2 + ̂  (2.38)
£а

При ер>1 7 £ = ~  (2-39)
£а

В нашем примере для шестерни и колеса: 
по формуле (2.36):

7л________ 21
Zn cosг р  cos’ 13,72915е

ZK2
_ 2г _ 81

cos’ р  cos’ 13,72915' 
по формуле (2.35) при хП|=0 и хп2=0:

= 23; 

= 88;

13 2 13 2
У*,, = 3,47 + —  = 3,47 + —  = 4,04; 

Zv i 23

7 га2 = 3,47 + ^  = 3,47
13,2
88

= 3,62;

по формуле (2.37) при ер=1,19 (см.п.2.1.5)

Y ,  = 1 ~ £ —  - 1 ~Ц  9 -3,72915 = 0,86 > 0,7; 
1 f  120 120

по формуле (2.39) при £^=1,19
V  = —  = —  = 0,61, 

с £ а >>64
где £ц= 1,64 -  см. п.2.1.13.

Тогда условие (2.34):

F ,
' b i m ,

F ,

А Т ,7 Я,7 , 7 ,  = ^  1,5-4,04 0,86 0,61 = 97 МПа < ler ]̂, = 382 МПа ;

, K ,  Y lSi Y p Y £ 63 4
о г т„ 63 •4

8521 1,5 • 3,62 • 0,86 • 0,61 = 96 МПа < [а  Д  = 294 МПа .
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Сопротивление усталости зубьев шестерни и колеса при изгибе обеспечива
ется. Для большинства передач, как и в нашем примере, ctf значительно меньше 
[oF], Для передач с высокотвердыми зубьями (варианты т. о. IV и V) возможно 
превышение стг над [ар], которое не должно быть свыше 4 %. При большей пе
регрузке следует увеличить модуль /«„, пересчитать числа зубьев z, и ?2 и ещё 
раз проверить условие (2.34). При этом величина aw остается прежней, а сле
довательно, сопротивление контактной усталости обеспечивается.

2.1.17. Проверочный расчёт передачи на контактную прочность при 
действии максимальной нагрузки

Цель данного проверочного расчета -  проверка статической прочности зубьев 
при действии максимальной нагрузки (при кратковременной перегрузке), не 
учтенной при расчете на контактную усталость.

Проверочный расчет передачи на контактную прочность при перегрузке вы
полняют по условию:

■СТнV т ' Яшах! (2.40)

где а Ншах -  максимальное контактное напряжение при перегрузке, МПа; а н -  
фактическое контактное напряжение, полученное при расчете передачи на кон-

7\-тактную усталость, МПа (см. п. 2.1.13); - кратковременная перегрузка

привода (см. техническое задание); [аншах] ~ предельно допускаемое контактное 
напряжение, не вызывающее остаточных деформаций или хрупкого разруше
ния поверхностного слоя, МПа.

Значения [аНтах] обычно принимают для менее прочного зубчатого колеса из 
рассчитываемой ступени.

Определим [аншах] для шестерни и колеса ступени согласно табл. Ш.9 прило
жения 1П:

а) для шестерни (т.о. улучшение и закалка ТВЧ) при т п>3 мм:

У н  J  = 40 Я™,,нов, = 40 •47>5 = 1900 ш 1а’
гДе Нн*с,1юы=47>5НКС> - СМ.Н.2.1.2;

б) для колеса (т.о. улучшение):
УнЛ = 2,8 ат = 2,8 • 750 = 2100 МПа,

где ар=750 МПа для стали 40Х при т.о. улучшение (112=269.. .302 НВ) согласно 
табл. 1П.7 приложения 1П.

В качестве расчетной принимаем наименьшую величину [антахЬ= 1900 МПа, 
Т-е: 1о" я шах ] = [<7«mJ = 1900M7a 

Тогда условие (2.40) для рассчитываемой ступени:

= 554VT6 = 701 МПа < [< j„ J  =1900 МПа.

Условие (2.40) выполняется.
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2.1.18. Проверочный расчёт передачи при изгибе максимальной нагрузкой 
Цель данного расчета -  проверка статической прочности зубьев при кратко

временных перегрузках, не учтенных при расчете зубьев на усталость при из
гибе.

Проверочный расчет передачи при изгибе максимальной нагрузкой выпол
няют по условию:

С  /■ max <У F ~  [oVmaxl (2.41)

где oFraax -  максимальное напряжение изгиба при кратковременной перегрузке, 
МПа; (Tf -  фактическое напряжение изгиба на переходной поверхности зуба, 
МПа (см. п. 2.1.16); [аРпих] -  предельно допускаемое напряжение изгиба, не вы
зывающее остаточных деформаций или хрупкого излома зуба, МПа (см. табл. 
1П.9 приложения 1П).

Определим отдельно для шестерни и колеса по табл. 1 П.9 приложения 1П
[̂ FmaxJ -

а) для шестерни (т.о. улучшение и закалка ТВЧ) при шп>3мм:
[oVmJ, =1260М7щ

б) для колеса (т.о. улучшение):
\< Т г Л  = 2-74Я ЯВ2 = 2,74 ■ 285,5 = 782 МПа, 

где Ннв2=285,5ПВ -  см. п.2.1.2.
Ранее мы получили ар1=97 МПа и gf2-9 6  МГ1а (см. п. 2.1.16).
Тогда условие (2.41) для рассчитываемой ступени:

OVmax, = OV,“  97-1,6 = 155 МПа < [a , maJ  = 1260 МПа;

« Г , - ,  = a J f  = 96 1,6 = ]54Ш 7а< toV m i = 782 МПа.

Условие (2.41) выполняется как для шестерни, так и для колеса.

2.2. РАСЧЕТ КОНИЧЕСКОЙ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДА ЧИ 
(БЫСТРОХОДНОЙ СТУПЕНИ)

Конические передачи выполняют с прямыми и непрямыми (криволинейными) 
зубьями. Из различных типов конических передач с непрямыми зубьями наи
большее распространение в настоящее время получили конические передачи с 
круговыми зубьями. В сравнении с прямыми зубьями круговые зубья обеспечи
вают более плавное зацепление и меньший шум, что особенно важно при высо
ких скоростях. Кроме того, передачи с круговыми зубьями отличаются большей 
несущей способностью и высокой технологичностью (их изготовление в срав
нении с другими типами непрямых зубьев проще и производится на специаль
ных станках в условиях как массового, так и мелкосерийного производства).

При курсовом проектировании конической передачи тип зуба (прямой или 
круговой) может быть указан на схеме редуктора и тогда студент проектирует 
соответствующую коническую передачу. Если на схеме редуктора тип зуба не
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указан, то студент для принятой величины расчетного допускаемого контактно
го напряжения [ан] определяет главный параметр конической передачи -  
внешний делительный диаметр колеса d'e2 как для передачи с прямым, так и

круговым зубьями (см. п.2.2.3). После этого по формуле V = (где V -

м/с, d'e2 -  мм, п2 -  м и н 1) определяется окружная скорость передачи V и затем в 
соответствии с данными табл. 1П.15 приложения 1Г1 решается вопрос о выборе 
типа зуба (прямого или кругового). С этого момента дальнейший расчет пере
дачи проводится для принятого типа зуба в соответствии с ниже изложенной 
методикой. С целью облегчения работы студента над проектом в данном при
мере одновременно рассматривается методика проектирования конической пе
редачи как с прямыми, так и с круговыми зубьями.

Исходные данные для расчета:
а) частота вращения шестерни ni=nr=975 мин’1;
б) частота вращения колеса п2=пп=308 мин'1;
в) передаточное число и=иБ=3,17;
г) вращающий момент на колесе рассчитываемой ступени Т2=Тц=381 Н-м;
д) расположение зубчатых колес относительно опор: шестерни -  консольное, 

колеса -  несимметричное;
е) расчетный срок службы передачи Lh=12000 ч.
Расчет конической передачи проводим в следующей последовательности.

ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ
^ТНьВыбор варианта термической обработки зубчатых колёс 

Вариант термообработки (т.о.) выбираем, исходя из вращающего момента Т2 
на колесе рассчитываемой быстроходной ступени в соответствии с рекоменда
циями, изложенными в п. 2.1.1.
В нашем примере Т2=381 Н-м. Принимаем вариант т.о. I (см. табл. 1П.6 при

ложения 1П):
а) т.о. шестерни -  улучшение, твердость поверхности 269.. .302 НВ;
б) т.о. колеса - улучшение, твердость поверхности 235...262 НВ;
в) марки сталей одинаковы для шестерни и колеса: 45; 40Х; 40ХН и др.

2.2.2. Предварительное определение допускаемого контактного 
напряжения при проектном расчёте на контактную усталость

Предел контактной выносливости поверхностей зубьев стнпт, соответствую
щий базовому числу циклов напряжений (см. табл. 1П.9 приложения 1П):

а) для шестерни (т.о. улучшение):
O'*,™, = 2 #  + 70 = 2 - 285,5 + 70 = 641 МПа,

где Ннв\= —  = 285,5 НВ -средняя твердость поверхности зубьев шестерни;

б) для колеса (т.о. улучшение):
O' явт2 = 2 Я  ™ = 2 ■ 248,5 + 70 = 567 МПа,
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где I I  нп
235 + 262 

2
= 248,5 НВ - средняя твердость поверхности зубьев колеса.

Базовое число циклов напряжений Nm™ ( см. формулу (2.1)):
N Html = 30Я ™  = 30 • 285,52,4 = 23,5 ■ 106 < 120 -10й;

A W *:30 t f  £  '= 30 • 248,52,4 = 16,8 ■ 106 < 120 • 106.
Примечание. Если получится N ^ > 1 2 0 -1 06,то принимают NHiim= l 20-10б. 
Эквивалентное число циклов напряжений NHe за расчетный срок службы при

вода Lh=12-LQ3 ч при числе зацеплений зуба рассчитываемого зубчатого колеса 
за один его оборот е р с 2=1 коэффициенте цн=0,5 (рм. табл. 1П.8 приложения 
1П):

Л ^ ,  = 6 % Ш 1 * /^ = 60 1-975Э2Э03-0,5 = 351-106;

N HEi = M c 2r h U M „  = 60-1-308-12 1 03 0,5 = 111-106.
Определим для шестерни и колеса конической ступени коэффициенты долго

вечности ZNi и ZN2, используемые при расчете передачи на контактную уста
лость.

Следует отметить, что для конической передачи коэффициент долговечности 
ZN определяется аналогичным образом, как и для цилиндрической передачи по 
формулам (2.2) или (2.3) (см. п. 2.1.2) в зависимости от соотношения эквива
лентного числа циклов напряжений Nhe и базового NHiim-

В нашем примере для конической ступени:
а) для шестерни -  так как NHEi>NHiimb то коэффициент долговечности ZNi оп

ределяется по формуле (2.3):

. Ж
\  n hfa

23,5-106 
351 10й

= 0,87 > 0,75;

а) для колеса -  так как NHE2>NH]im2 , то коэффициент долговечности ZN2 опре
деляется по формуле (2.3):

Z  N1
N h, im, J 16.8 -106
N H„  V11M06

= 0,91 >0,75.

Расчетный коэффициент запаса прочности SH при расчете на контактную ус
талость принимаем по табл. 1П.9 приложения J1L для шестерни (т.о. улучше
ние) -  SHi= l,l; для колеса (т.о. улучшение) -  SĤ =1,1.

Предварительная величина допускаемого контактного напряжения при расче
те передачи на контактную усталость:

Г 1 = Q 9 СГдвш!Zm  = 09 641-0,87 = 456 м ш
нь 5 Q 11

ОН1 »

U J  = 0,9 ° н 2 = 0,9 - - - - -  422 МПа .
LU Н*2 ’ С ’ 11

ОН2 ’
В качестве расчетного допускаемого контактного напряжения [ан] для кони

ческой передачи при известных допускаемых контактных напряжениях шес
терни [сгн] 1 и колеса [ан]г принимают:
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а) для прямозубой конической передачи при всех видах термообработки, а 
также для конической передачи с круговым зубом при I, III,IV и V вариантах 
термообработки

[cr„ H < 7 * L , (2-42)
где [oH]roin -  меньшее из [cth]i и [ан]2;

б) для конической передачи с круговым зубом при II варианте термообработки
[ f r j =0’45(lcrj, + [сгД )51>15[сгД- (2-43)

Примечание. Если в условии (2.43) получилось [он]>1,15[стн]2, то принимают 
[cth1=1,15[cth]2. При [ан]<[стн]тт принимают [стн] = (ан]тш 
В нашем примере для I варианта термообработки расчетное допускаемое кон

тактное напряжение конической ступени, выполняемой как с прямыми, так и с 
круговыми зубьями, принимается одинаковым, а именно:

[cxJ 4 ct„ L =  [(33,1== 422 МПа.

2.2.3. Определение главного параметра конической передачи
В конической передаче, коэффициент vpbRe ширины Ь зубчатого венца относи

тельно внешнего конусного расстояния рекомендуется: lf/bRe = b/Re < 0,3.
Принимаем наиболее распространенное значение vpbRe=0,285.

С целью повышения жесткости опор конической передачи предполагаем ис
пользование конических роликоподшипников (шестерни конических передач 
при частоте вращения п=3000 мин‘ устанавливают с целью снижения потерь в 
опорах на шариковых радиально-упорных подшипниках).

Рассчитаем параметр у:
_ 0,285-3,17 _ 053 

7 2-цг  2-0,285I hRt
Определим предварительно коэффициент Кнр, учитывающий распределение 

нагрузки по ширине венца. По табл. 1П.19 приложения 1П при твердости по
верхности зубьев колеса Н2<350 НВ в зависимости от параметра у=0,53 по кри
вой 1р принимаем: для передачи с прямыми зубьями КНр=1,07; для передачи с 
круговыми зубьями Кнр=1.
Зададимся коэффициентом Он, учитывающим влияние вида зубьев кониче

ской передачи при расчете на контактную усталость.
Для передачи с прямыми зубьями для всех вариантов термообработки 

Он-0,85.
Для передачи с круговыми зубьями по табл. 1П.21 приложения 1П для вари

анта термообработки I:
Q H = 1,22+0,2 Ш = 1,22+0,21 • 3,17 = 1,89.

Тогда предварительно главный параметр конической передачи -  внешний де
лительный диаметр колеса d’e2: 

для передачи с прямыми зубьями:

d ' t2 - 1650
7:-11

V Q H ter//]2
ь К -1650 з 381-3,17

0,85-4222
1,07 =337 мм;

для передачи с круговыми зубьями:
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T i u
^  = 1650

381-3,17 1 = 253 m m .
)/1 ,8 9 -4 2 2 2

Параметры передачи, определяемые предварительно, принимаем со знаком 
штрих. В дальнейших расчетах эти параметры подлежат уточнению и соответ
ственно будут указываться без знака штрих.

Примечание. До стандартного значения диаметр d'c2 не округляется.

2.2.4. Определение геометрических параметров, используемых при 
расчётах на прочность

Предварительная величина внешнего делительного диаметра шестерни:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубь-

,1 d'e2 337 я м и<1= —  = —-  = 106лш; 
и 3,17

U

253
3,17

= 80,и.и.

По графикам, приведенным в табл. 1П.20 приложения 1П,определяем число 
зубьев шестерни z\ в зависимости от de'i и и:

а) для передачи с прямыми зубьями г’=20;
б) для передачи с круговыми зубьями z \=14.
По значению z\ определяют число зубьев шестерни [3]:
Z]=l,6 zj при Hi < 350 НВ; Нг< 350 НВ; 
z,=l,3 z\ при Н] > 45 HRC3; Н2< 350 НВ;
Z|=z’ при Hi > 45 1ШГэ; Нг> 45 HRCh-
В нашем случае Hi < 350 НВ и Н2 < 350 НВ (I вариант термообработки), тогда 

число зубьев шестерни z у.
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубь-
Zi=l, 6 z*=l,6-20=32; ями

z,=l,6z;=l, 6-14=22,4.
Для передачи с круговыми зубьями округляем zi до целого числа, принимая 

Z)=22.
Число зубьев колеса: 
а) для передачи с прямыми зубьями 
z2=uz,-3,17-32-101,4, 
принимаем z2=101;
Фактическое передаточное число: 
а) для передачи с прямыми зубьями

г, 101 -м*иф =— =—  = 3,16; 
Z| 32

б) для передачи с круговыми зубьями 
z2=uz,=3,17-22=69,7, 
принимаем z2=70.

б) для передачи с круговыми зубьями 

. 8;z, 22

Примечание. Отклонение А и = ■100%<[Дк] = 4%.

Окончательные величины углов делительных конусов шестерни д/ и колеса бу 
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
62 = arctg иф = arctg3,\ 6 = 72,43974"; S2 -  arclg иф = arctg3,l 8 -  72,54345";
6, = 90* -  S2 -  90" -  72,43974" = 17,56026"; 
2-131

5, =90”-  S, =90”-72,54345” --17,45655”. 
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Далее определим модули зацепления. Следует отметить, что для конических 
прямозубых передач стандартизован внешний торцовый исходный контур. Для 
конических передач с круговыми зубьями стандартизован средний нормальный 
исходный контур.

При этом внешний окружной модуль ше для прямозубых и средний нормаль
ный модуль mnm для передач с круговыми зубьями принимают из стандартного 
ряда.

Примечание. Допускается применение нестандартных модулей, если это не 
связано с применением специального инструмента.

Таким образом, при проектировании конической передачи возможны два под
хода:

а) диаметр d'c2 не округляется до стандартного, а со стандартным рядом согла
суется внешний окружной модуль т е в прямозубой передаче и средний нор
мальный модуль т пт в передаче с круговыми зубьями;

б) диаметр d[2 согласуется со стандартным рядом Ra40, а модули Ше и mnm 
' принимаю: нестандартными.

При проектировании конической передачи в нашем случае будем придержи
ваться первого подхода.
Внешний окружной модуль:
а) для передачи с прямыми зубьями

, d'el 337т, = —1— = -----= 3,34мм;
101

по табл. 1П.14 приложения 1П принимаем стандартное значение т е=3,5 мм;
тогда окончательно dl2 z, — 3,5 101 = 353,500мм;

б) для передачи с круговыми зубьями
/ d 't2 253 . . .т„ = = ----- = 3,61мм;
“ z2 70

до стандартного значения модуль т'и не округляют.
Внешний делительный диаметр шестерни dep
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
dc, = те • z, = 3,5 • 32 = 112,000мм; d'el = т'„ ■ z, = 3,16 • 22 = 79,420.м.и.

Внешнее делительное конусное расстояние:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями

112,000
2sim5, 2 sin l7 ,56026"

= 185,61 мм; R'. =■ d' 79,420
2sin<5, 2 sin 17,45655°

= 132,37лш.

Ширина зубчатого венца шестерни и колеса:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
* = W ,  =0,285-185,61 = 52,9мм, i  = = 0,285 ■ 132,37 = 37,7мм,

принимаем Ь=53 мм; принимаем Ь=38 мм.
Среднее делительное конусное расстояние:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями

Я = R - -  =  1 8 5 ,6 1 -—  = 159,11мм; R ' =  R[ -  -  = 132,37 -  —  = 113,37 м м .
2 2 " ' 2 2
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Средний окружной модуль:
а) для передачи с прямыми зубьями

К  ,  . 159,11 , пптт = т —— = 3,5 ---------= 3,00лш;
" ' I t, 185,61

б) для передачи с круговыми зубьями

«4 = 4 ^ = 3 ,6 1
Я.

113.37
132.37 3,09.им;

Примечание. До стандартных значений т„ и т[п не округляют.
Средний делительный диаметр шестерни:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 

dm 1 = tnmZ\ = 3,0 • 32 = 96,00лш; d'm] = m!mzx = 3,09 ■ 22 = 67,98.«.«.
Средний нормальный модуль (определяется только для передачи с круговыми 

зубьями):
тт = cosPm =3,09-cos35‘ = 2,53.«.«,

где (Зт -угол наклона кругового зуба в середине ширины зубчатого венца; 
Рш=35°.

Округляем т1Ш до стандартного (см. табл. 1П.14 приложения 1П) и принимаем 
тт— 2,5 мм.

После этого для передачи с круговыми зубьями уточняем параметры:
тпт 2,5...„ - = 3,052лш;

cos рт cos 35
dmX =wfmZj =3,052 -22 = 67,144мм; 

d , 67,144

Re = Rm + 0,56 = 111,91 + 0,5-38 = 130,91мм;

-- mm = 3,052 — — = 3,570.«.«; 
R„ 111,91

R„ =:2 sin 6, 2 sinl 7,45655’
= 111,91 mm; de, -  m„z, = 3,570 • 22 = 78,540лш; 

de2 -  mKz2 = 3,570 ■ 70 = 2 4 9 ,9 0 0 m m .

Средний делительный диаметр колеса:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
dm 2 =mmz2 =3,00-101 = 303,000мл,; dm2 = mlmz2 = 3,052-70 = 213,640мм.

2.2.5. Выбор коэффициентов смещения инструмента при нарезании
зубчатых колёс

В конических передачах с и >1с целью выравнивания удельных скольжений и, 
следовательно, для повышения сопротивления заеданию шестерню выполняют 
с положительным радиальным смещением (xi>0), а колесо с равным по абсо
лютному значению отрицательным радиальным смещением (х2 = -Xi):

а) для передачи с прямыми зубьями
1

=  2 1
1

3,16‘
— =0,32; 
32

= -0,32;

б) для передачи с круговыми зубьями
1 ) I cos3 Я, J ,  11- =  2 1- 3,182

cos 35’ 
22

= 0,28; =-0,28.
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Однако при разности средних твердостей поверхностей зубьев HHbi~ 
Ннв2> 100ПВ рекомендуется [7] хе1 = хс2 = 0 (хп1=х„2=0). Это относится, как пра
вило, к вариантам т.о. II или IV.

В нашем примере HUbi -  ННВ2 = 285,5 -  248,5 = 37 НВ, что меньше 100НВ и 
зубчатые колеса выполняем с радиальным смещением (высотная коррекция).

2.2.6. Предварительное определение внешнего диаметра вершин зубьев
шестерни

Для определения диаметра заготовки конической шестерни (см. далее п. 2.2.7) 
необходимо знать внешний диаметр вершин зубьев d'aei,который предваритель
но может быть рассчитан по формуле:

а) для передачи с прямыми зубьями
d L  = A  + 2 ( i + xJ ot, cos<J, = 112,000 + 2 (1 + 0,32) 3,5 cos 17,56026° = 120,809мм;

б) для передачи с круговыми зубьями
d'„ 1 =</„ +1,64 (l + хл1) mle cos =78,540 + 1,64(1 + 0,28)3,570cosI7,45655” =85,689мм.

ПРОВЕРО ЧНЫЙ РАСЧЕТ

2.2.7. Проверка пригодности заготовок и выбор материала зубчатых колёс 
При выборе материала для изготовления шестерни и колеса следует иметь 

в виду, что для варианта т.о. I марки сталей должны быть одинаковы для шес
терни и колеса: 4 5 ,40Х, 40ХН, 35ХМ, и др. (см. табл. 1П.6 приложения 1П). 

Рассчитаем размеры заготовок для шестерни и колеса.
Диаметр заготовки Озаг конической шестерни (рис.2.3, а):
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями
А »  = dLx + 6 = 120,809 + 6 = 126,809мм; + 6 = 85,689 + 6 = 91,689мм.
Размеры заготовки Бзаг и Сзаг конического колеса (рис. 2.3,6):
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями
S «  =&те = 8-3,5 =  28мм; = 8 ти = 8 • 3,570 = 28,6мм;

С„, - 0 ,5 6  = 0,5-53 = 26,5мм; С,„ = 0 ,56 = 0 ,5 ■ 38 = 19мм.

Диаметр заготовки D3ar и наибольшую из величин SMr и См, сравниваем с пре
дельными соответственно Dnpea и Snpea по табл. 1П.7 приложения 1Г1 для приня
того вида термообработки и выбираем материал для изготовления зубчатых ко
лес:

для передачи с прямыми зубьями:
а) для шестерни при т.о. улучшение и твердости поверхности 269.. .302 НВ для 

стали 40ХН:
А а г  = 7 26,809мм < Dnped = 200мм;

б) для колеса при т.о. улучшение и твердости 235.. .262 НВ для стали 40ХН:
S 3аг = 28мм < Snped = 200мм.

Таким образом, материал шестерни и колеса передачи с прямыми зубьями — 
сталь 40ХН;
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д л я  п е р ед ач и  с к р у го в ы м и  зу б ь я м и :
а) для  ш е с т е р н и  п р и  т .о . у л у ч ш е н и е  и т в е р д о с т и  п о в е р х н о с т и  2 6 9 . . .3 0 2  Н В  д л я  

стал и  4 0 Х :

Р и с . 2 .3
б ) д л я  к о л е с а  п р и  т .о . у л у ч ш е н и е  и  т в е р д о с т и  2 3 5 .. .2 6 2  I f f i  д л я  с т а л и  4 0 Х :

S3a3 = 28,6мм < S„peij = 125мм.

М а т е р и а л  ш е с т е р н и  и к о л е с а  п е р е д а ч и  с  к р у г о в ы м и  зу б ь я м и  -  с т а л ь  4 0 Х .

2.2.8. Выбор степени точности передачи
С р е д н я я  о к р у ж н ая  с к о р о с т ь  зу б ч а т ы х  к о л е с  п ер ед ач и :

П о  т аб л . 1П 15 п р и л о ж е н и я  1П  в ы б и р а е м  д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  зу б ь я м и  7 -ю  
с те п е н ь  т о ч н о с ти , д л я  п е р е д а ч и  с  к р у г о в ы м и  зу б ь я м и  -  8 -ю  с т е п е н ь  т о ч н о с т и .

2.2.9. Окончательное определение допускаемого контактного 
напряжения при проверочном расчёте на контактную усталость

П о  р е к о м е н д а ц и и  в  п . 2 .1 .1 0  п а р а м е т р  ш е р о х о в а т о с т и  R,, п р о ф и л я  зу б ь е в :
а) д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  зу б ь я м и  Ra = 0,8мкм;

б ) д л я  п е р е д а ч и  с  к р у го в ы м и  зу б ь я м и  Ra = 1,6мкм.

К а к  и  д л я  ц и л и н д р и ч е с к и х  п е р е д а ч  (см . п  2 .1 .1 0 ) , к о э ф ф и ц и е н т  Z R, у ч и т ы 
в аю щ и й  в л и я н и е  и с х о д н о й  ш е р о х о в а т о с т и  с о п р я ж е н н ы х  п о в е р х н о с т е й  зу б ь е в :

а) д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  зу б ь я м и  Z R = 1;

б ) д л я  п е р ед ач и  с к р у го в ы м и  зу б ь я м и  Z R = 0,95.

С о гл а с н о  р е к о м е н д а ц и я м , и з л о ж е н н ы м  в  п . 2 .1 .1 0 , к о э ф ф и ц и е н т  Z v , у ч и т ы 
в аю щ и й  в л и я н и е  о к р у ж н о й  с к о р о с т и  зу б ч а т ы х  к о л ес , п р и н и м а е м  д л я  п е р е д а ч и  
с  п р я м ы м и  и к р у го в ы м и  зу б ь я м и  Z v =  1 (т а к  к а к  V <  5 м /с).

Т о гд а  о к о н ч ат ел ь н ая  в е л и ч и н а  д о п у с к а е м о г о  к о н т а к т н о г о  н а п р я ж е н и я  п р и  
п р о в е р о ч н о м  р а сч ет е  н а  к о н т а к т н у ю  у с т а л о с т ь :
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а) для передачи с прямыми зубьями:

[о* \  B'Z u b & a.Z'Zy = -641' 0’87 ■ 1 • 1 = 507 МПа;

я,""22л'21 Z dZ„ = ■ 1 • 1 = 469 МПа-
У

б) для передачи с круговыми зубьями:

ы z„Z„  = 64 Ь 0 '87 0,95 • 1 = 482 МПа;
1,1

[а я ]?. °н ш ^ *п  2о7.„ ^ 567 0;9) Q95 1 = 446 МПа.
1,1

В качестве расчетного допускаемого контактного напряжения принимаем (см. 
рекомендации в п. 2.2.2):

а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
[<?Н ]  =  Wh L i n  = \а н I  = 469МПа- [ан ] = [ан ]mm = [сгн ]2 = 446МПа.

2.2.10. Проверочный расчёт передачи на контактную усталость
Коэффициент КНа, учитывающий распределение нагрузки между зубьями, 

принимается для передачи с прямыми и круговыми зубьями КНа = 1. Коэффи
циент КНД остался прежним как для передачи с прямыми зубьями ( КHft - 1,07), 
так и для передачи с круговыми зубьями ( KH/j = 1 )(см. п 2.2.3), так как практи
чески не изменились и и, а соответственно и параметр у .

Коэффициент динамической нагрузки Кт  по табл. 1П.22 приложения 1П ин
терполяцией:

а) для передачи с прямыми зубьями K HV = 1,18;
б) для передачи с круговыми зубьями КНУ = 1,04.

Коэффициент нагрузки Кн при расчете на контактную усталость:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
Кн = К HaKHf,K „y =1-1,07 -1,18 = 1,26; Кн = K HaKH„K HV = 1 -1 -1 ,0 4  = 1,04.

Окружная сила в зацеплении: 
а) для передачи с прямыми зубьями

2 -103Г2 2-103 -381 
303,000

= 2515 Я;

б) для передачи с круговыми зубьями 

= 3567 Я.
^ 2-10 Г, 2 -1 0 -3 8 1F =— -— 2- =----------- ■

213,640
Уточним коэффициент QH,учитывающий влияние вида зубьев (см. п. 2.2.3). 

Для передачи с прямыми зубьями коэффициент QH остался прежним (QH=0,85). 
Для передачи с круговыми зубьями, учитывая новое значение иф =3,18, имеем

QH =1,22 + 0,21 иф=1,22+0,21-3,18 = 1,89, 
т.е. также осталось прежним (см. п. 2.2.3).

Тогда условие сопротивления контактной усталости: 
а) для передачи с прямыми зубьями

сг„
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2515-1,26 
0,85-353,500 53

^3,162 +1 = 382 МПа < [о-н ] = 469 МПа;



б) для передачи с круговыми зубьями

сг„ 3567-1,04 
1,89 • 249,300 ■ 38 ^3,182+1 = 390 МПа <[&„] = 446 МПа.

Условие сопротивления контактной усталости выполняется как для передачи с 
прямыми, так и круговыми зубьями.

Примечания: 1.При а н > [ан] перегрузка должна быть не более 4%, т.е.
Лст„ = (сг„ -  [о-,, ])/[сгн ] • 100% < [ Дгг J  =4% . 2. Если стн превыша
ет [ац] более чем на 4%, то следует увеличить ширину зубчатого 
венца, приняв новое значение Ь' по формуле Ь' = Ь (аи /[ст„ ])’ и 
опять проверить условие сопротивления контактной усталости, 
уточнив при этом параметры, зависящие от нового значения V .
3. Если увеличение ширины зубчатого венца не даёт должного 
результата, то надо либо увеличить диаметр de2, либо выбрать 
другой вариант термообработки, пересчитать допускаемые кон
тактные напряжения и повторить весь расчёт передачи.

2.2.11. Определение допускаемого напряжения изгиба при расчёте зубьев на
усталость при изгибе

Предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий базовому числу 
циклов напряжений, для передачи с прямыми и круговыми зубьями определяем 
по табл. 1П.9 приложения 1П:

а) для шестерни ( т.о. улучшение) б) для колеса (т.о. улучшение)
crFBm, =1,75 Ннт =1,75-285,5 = 500МПа; оу1т2 =1,75 ННВ2 =1,75-248,5 = 435 МПа.

Так как базовое число напряжений для всех марок сталей N  ~ 4 -106, то
для шестерни и колеса NFbaX = ЫПт2 = 4-106.

Коэффициент долговечности YN при расчете на изгиб определяется для кони
ческой передачи как с прямыми, так и круговыми зубьями таким же образом, 
как и для цилиндрической передачи (см. п. 2.1.14). Для определения коэффици
ента Yn используется формула (2.30). При этом, эквивалентное число циклов 
напряжений используемое в формуле для расчета Y.N, рассчитывается по 
формуле (2.31). Аналогичным образом принимается показатель qf и макси
мальная величина YNmax-
В нашем примере величины qF и YNmax:

а) для шестерни (т.о. улучшение, твердость поверхности зубьев Hi<350 НВ) 
Чи'б; YNraax=4;
б) для колеса (т.о. улучшение, твердость поверхности зубьев Н2<350 НВ) 
qp=6; YNmax=4.
Определим эквивалентное число циклов напряжений;
Nm = 6 0 с ,L,,/и,, = 60 ■ 1 • 975 -12 -103 • 0,3 = 210 -106,
Nm  = 60 c2n2LhpF = 60 • 1 • 308 • 12 • 101 • 0.3 = 67 • 106, 

где щ =0,3 (см. табл. 1П.8 приложения 1П) как для шестерни, так и для колеса.
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Тогда коэффициент долговечности YN:
N'Vliml

Nm2

4 ■ 10 
210 - 101

= 0,52; так как получили Т„,<1, принимаем Уж=1;

4 • 106
67-10°

= 0,63; так как получили rV2<l, принимаем У„2= 1;

Коэффициент запаса прочности SF (см. табл. 1П.9 приложения 1П) для шес
терни и колеса (т.о. улучшение) Sfi=Sf2=T,7.

Принимаем коэффициент реверсивности передачи YA=1, так как передача не
реверсивная (для реверсивных передач YA=0,7....0,8, здесь большие значения 
Н>350 НВ), Тогда допускаемое напряжение изгиба при расчете зубьев на уста
лость при изгибе:

К ] , _ °У|йи1 у у _ -  „ JM1JA ~
500
1,7

1-1 = 294 МПа; [°>] 2 ~ J F lim 2 у  V  ■—с, IN2IA ~
435
1,7

1 • 1 = 256 МПа.

2.2.12. Проверочный расчёт зубьев на усталость при изгибе 
Эквивалентное число зубьев г \\

а) для передачи с прямыми зубьями: б) для передачи с круговыми зубьями:
z. 32 z, 32

cos <5, 
z.

cos 17,56026° 
32

= 34; 

= 335;

COS<5, COS3 /?„
z,

cosl7,45655°-cos3 35° 
70

42;

= 425.
cosP) cos 72,43974° cos<52 cos Д, cos72,54345°-cos 35°

Коэффициент Y Fs, учитывающий форму зуба и концентрацию напряжений, 
рекомендуется определять по формуле, предлагаемой Д. Н. Решетовым [4] для 
цилиндрической передачи, с увеличением результата на 20%:

Кя = 3,47 +
13,2

27,9— + 0,092 х2 (2.44)
Z v Zv

где коэффициент смещения х подставляется со своим знаком.
Тогда:
а) для передачи с прямыми зубьями: 
шестерня (zVi= 34; xci=0,32)

= 3 ,4 7 + - - 2 7 ,9 ^ + 0 ,0 9 2 ¾ 2 = 3,47 + - - 2 7 , 9 -  + 0,092-0,322 = 3,61; 
zV\ 34 34

колесо (zvi = 335; xc2— 0,32)

y „ 2 =3,47+13,2 -2 7 ,9 -^ -  + 0,092¾2 = 3,47+— -  27,9 ̂  ° ’3^  + 0,092 (-0,32)2 =3,56.

Полученные результаты увеличиваем на 20% и окончательно принимаем: 
YFs,=1,2-3,61 =4,33; YFS2=l,2-3,56=4,27; 
б) для передачи с круговыми зубьями:
шестерня (zVi = 42; xni =0,28)

13? y 13? О ?R
YK, = 3,47-l— !— 27,9— + 0,092x2, =3,47 + - - 2 7 , 9  -  + 0,092-0,282 = 3,60; 

z,,, zv, 42 42
колесо (zV2 = 425; xn2 =-0,28)
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rm  = 3,47+ ̂ - 2 7 , 9 ^ -  + 0,092x„Jj =  3 ,47+ - - 2 7 , 9  ^ - ^  + 0,092 (-0 ,2 8 )2 = 3,54. zy2 zV2 425 425 V ’
Полученные результаты увеличиваем на 20% и окончательно принимаем:

YFSi—1,2-3,60—4,32; YFS2=1,2-3,54=4,25.
Коэффициент нагрузки при расчете зубьев на усталость при изгибе

KF=KFaKr, K FV. (2.45)
Физический смысл коэффициентов KFtl, KFp и KFV тот же, что и коэффициен

тов Кца, Кир и Khv ( здесь индекс «F» обозначает, что эти коэффициенты ис
пользуются при расчете зубьев на изгиб).

Определим коэффициенты K F a , K Fg и K F V .

Коэффициент KFa=l - для передачи с прямыми и круговыми зубьями. 
Коэффициент KF(J:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
K Fp= l+  («да - 1>,5 = 1 + (1,07 - 1)1,5 =  1,11; K Ff = 1 + (кн„ - 1>,5 =  1 + (l -  l)l,5 = 1.

Коэффициент KFV по табл. 1П.22 приложения 1П интерполяцией:
а) для передачи с прямыми зубьями KFV =1,47;
б) для передачи с круговыми зубьями KFV = 1,12.
Тогда коэффициент нагрузки KF:
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями 
К„. = К ^ К ^ К у у  = 11,11 • 1,47 = 1,63; K F =  К ^ К ^ К у у  = 1 • 1 • 1,12 =  1,12.

Коэффициент Qf :
а) для передачи с прямыми зубьями QF * Q H -  0,85;
б) для передачи с круговыми зубьями (см. табл. 1П.21 приложения 1П для ва

рианта термообработки I) Qf = 0 ,94  + 0,08 иф =0,94 + 0,08-3,18=1,19.
Окончательно условие сопротивления усталости зубьев при изгибе:
а) для передачи с прямыми зубьями:
a F2 = — ^ — K f Y „ 2 = -----2515-----  1,63 • 4,27 = 111 МПа < [crF], = 256 МПа;

QFbm e " 0,85-53-3,5

о>, = 0 - , , , -  = 111 —  = 1 1 3 M n a< [o -F], =294М П а;FI '  2 V 4  97  L ’
JFS2

б) для передачи с круговыми зубьями:

<т„ =  — 5 —  £  у  = ----- —  -----  1,12 • 4,25 = 105 М П а < [оу ], = 256 М Па;
Q Fbm,e F Fi2 1,19-38-3,57 F 2

a ,, = a „  = 111 —  = 107 МПа < [ov ], = 294 МПа.
fl ” Tra2 4,25 F1
Условия сопротивления усталости зубьев при изгибе соблюдаются как для пе

редачи с прямыми, так и для передачи с круговыми зубьями. При этом факти
ческие величины напряжений изгиба a F значительно меньше допускаемых [aF]. 
На основании этого можно сделать вывод о том, что основным критерием рабо
тоспособности рассчитываемой конической передачи является контактная ус
талость, а не усталость зубьев при изгибе.
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2.2.13. Проверочный расчёт передачи на контактную прочность при 
действии максимальной нагрузки

Цель данного расчета - проверка статической прочности зубьев при кратко
временных перегрузках, не учтенных при расчете на контактную усталость. 
Предельно допускаемое контактное напряжение [стцшах], не вызывающее оста

точных деформаций или хрупкого разрушения поверхностного слоя обычно 
определяют для менее прочного зубчатого колеса. В нашем примере менее 
прочным является колесо, для которого по табл. 1П.9 приложения 1П [0нтах]2= 
2,8 ат, где стт - см. табл. 1П.7 приложения 1П.

Для передачи с прямыми зубьями (материал колеса - сталь 40ХН, стт =630 
МПа) [ст„тах]2=2,8-630=1764 МПа.
Для передачи с круговыми зубьями (материал колеса - сталь 40Х, а т =640 

МПа) [стНтах]2=2,8-640=1792 МПа.
Тогда условие контактной прочности при действии максимальной нагрузки:
а) для передачи с прямыми зубьями

= =382,/1,6 = 483 М Па < [о„тч ]2 =1764 МПа:

б) для передачи с круговыми зубьями

= 390VH6 = 493 М Па < [ат  ]2 =1792 МПа,

Т
где =1,6- кратковременная перегрузка привода (см. техническое задание
на курсовой проект); он - см. п. 2.2.10.

Условие контактной прочности выполняется.

2.2.14. Проверочный расчёт передачи при изгибе максимальной нагрузкой 
Цель данного расчета - проверка статической прочности зубьев при кратко

временных перегрузках, не учтенных при расчете зубьев на усталость при изги
бе. При этом расчет проводят отдельно для шестерни и колеса.

Предельно допускаемое напряжение изгиба, не вызывающее остаточных де
формаций или хрупкого излома зуба, для принятого варианта термообработки 
по табл. 1П.9 приложения 1П [стктах]“ 2,74 ННв 

Для передачи с прямыми и круговыми зубьями:
[aFmax] 1=2,74 Hhbi= 2,74-285,5 =782 МПа;
[cW h=2,74 ННВ2= 2,74-248,5 =681 МПа.
Тогда условие прочности передачи при изгибе максимальной нагрузкой:
а) для передачи с прямыми зубьями:

= «*>. ~  = 4 3 -1,6 = 181 М П а< [<гГтю], =  782 МПа ;

<т,ш.г = а п - ^ = 111 1,6 = 178 МПа < [<xFmix ]2 = 681 М П а .

б) для передачи с круговыми зубьями:

= а , ,  ^  = 107 -1,6 = 171 М П а < [<хРпи ], =  782 МПа;

^”гт»х2 =  ^  = 105 ■ 1,6 = 168 М П а < [ a Fralx], =  681 М Па,

где (7pi и aF2 - см. п. 2.2.12.
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Таким образом, прочность зубьев при изгибе максимальной нагрузкой обеспе
чивается.

2.2.15. Определение сил в зацеплении конической передачи
Равнодействующую сил нормального давления FN обычно считают приложен

ной в среднем сечении зуба на диаметре dm и раскладывают на три составляю
щие: окружную силу Ft, радиальную силу Fr и осевую силу Fa.

Однако, прежде чем определить силы Ft , Fr и Fa , установим направление вра
щения шестерни конической передачи. Это направление будет зависеть от того, 
в каком направлении должен вращаться приводной вал. Обычно приводные ва
лы цепных и ленточных конвейеров нереверсивны, т.е. вращаются только в од
ном направлении. При этом направление вращения приводного вала выбирает
ся таким образом, чтобы грузовая ведущая ветвь тягового элемента (цепи или 
ленты) набегала на приводную тяговую звездочку (у цепного конвейера) или 
барабан (у ленточного конвейера). Грузовой чаще всего является верхняя ветвь 
тягового элемента.

В нашем случае направление вращения приводного вала указано на схеме 
привода (см. вид А). Для того, чтобы обеспечить указанное направление (про
тив часовой стрелки) необходимо, чтобы шестерня конической передачи вра
щалась по часовой стрелке, если смотреть на нее с вершины делительного ко
нуса.

Определим теперь величины сил Ft , Fr и F„ для конической передачи.

Передача с прямыми зубьями
Окружная сила на шестерне и колесе Ftl = Ft2 = Ft =2515 Н, 

где Ft = 2515 Н - см. п.2.2.10.
Далее на основании табл. 1П.23 определим остальные силы в зацеплении.
Радиальная сила на шестерне Frl = Fn tgacosS, = 2 5 1 5 -/# 2 0 ° . cos 17,56026°= 873 H. '
Осевая сила на колесе Fa2 = Fr[ =873 Н.
О с ев а я  с и л а  н а  ш е с т е р н е  FaI = Fn tga sin <5, = 2515 • fg20° • sin 17,56026° = 276 H .
Радиальная сила на колесе Fr2 = Fa! =276 H.
Схема сил в зацеплении при вращении шестерни по часовой стрелке дана на 

рис. 3,а табл. 1П.23 приложения 1П.

Передача с круговъши зубьями
В отличие от передачи с прямыми зубьями, в которой осевая сила на шестерне 

FaJ всегда направлена от вершины делительного конуса к основанию, в переда
че с круговыми зубьями такое наблюдается не всегда. В последней может быть 
случай,когда сила Fa] направлена от основания к вершине конуса.

Осевая сила на шестерне Fa) будет положительна, т.е. направлена от вершины 
конуса к основанию в том случае, если направление линии зуба шестерни сов
падает с направлением её вращения (если смотреть на шестерню с вершины ко
нуса). Например, направление линии зуба шестерни правое, направление её 
вращения -  по часовой стрелке или направление линии зуба шестерни левое, 
направление её вращения -  против часовой стрелки (см. рис. 4,а,б в табл. 1П.23 
приложения 1П).

Осевая сила на шестерне Fai направлена от основания к вершине конуса в том 
случае, если направление линии зуба шестерни не совпадает с направлением её
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вращения (см. рис. 5,а,б табл. 1П.23 приложения 1П). Следует отметить, что 
последний случай может наблюдаться в реверсивных передачах.

Рекомендации по определению сил в зацеплении конической передачи с кру
говыми зубьями приведены в табл. 1П.23 приложения 1П.

В нашем примере мы установили, что шестерня должна вращаться по часовой 
стрелке. Следовательно, для того, чтобы осевая сила на шестерни F0| была на
правлена от вершины конуса к основанию, принимаем направление линии зуба 
шестерни - правое, колеса -  левое.

Тогда окружная сила на шестерне и колесе Fti = 1*й -  Ft -  3567 Н, 
где F, = 3567 Н - см. п.2.2.10.
Для нахождения радиальной Frt и осевой Fa) сил на шестерне определим пред

варительно коэффициенты радиальной уг и осевой у„ сил для случая, когда на
правление линии зуба шестерни совпадает с направлением её вращения:

y r = 0,444cos<5, -0,7sin<7, = 0,444 c o s l7 ,4 5655-0 ,7  sin 17,45655 = 0,214;
y a =  0,444 sin £, +  0,7 cos <5, = 0,444 sin 17,45655 + 0,7 cos 17,45655 = 0,801.
Тогда:
радиальная сила на шестерне Ffl =Fny r = 3567-0 ,214 = 7 63Н ;
о с ев а я  с и л а  н а  ш е с т е р н е  Р'л  = Fny a = 3567■ 0,801 = 2857 Н;
о с ев а я  с и л а  н а  к о л е с е  Fal = Frt = 763 Н ;
р а д и а л ь н а я  с и л а  н а  к о л е с е  Fr2 = Fat = 2857 Н.
Схема сил для данного расчётного случая приведена на рис. 7,а (см. табл. 

1П.23 приложения 1П). В этой же таблице на рис. 7,6 дана схема сил для наше
го примера, когда направление линии зуба шестерни не совпадает с направле
нием её вращения.

2.2.16. Выбор осевой формы зубьев конической передачи
В зависимости от того, как изменяются размеры сечений по длине зуба кони

ческие зубчатые колеса выполняют трех форм (ГОСТ 19326 - 73):
а) осевая форма I - пропорционально понижающиеся зубья (рис 2.4, а);
б) осевая форма II - понижающиеся зубья (рис 2.4, б);
в) осевая форма III - равновысокие зубья (рис. 2.4, в).
Осевая форма I. Вершины конусов делительного и впадин при данной форме 

совпадают. Эта форма является единственной для конических передач с пря
мыми зубьями. Для зубчатых колес с круговыми зубьями осевая форма I при
меняется при:

тпт > 2 м м ;  R m = 60...650м м ;Д„ = 3 5 ° ; г г = ^Jz* + z 2 =20...100.
Для нарезания круговых зубьев осевой формы I используют односторонний 

способ, когда при данной настройке станка профилируется только одна сторона 
зуба. При этом используется как односторонняя зуборезная головка (рис. 2.5, а,
б), так и двусторонняя (рис. 2.5,в). Для обработки противоположных сторон 
зубьев производится переналадка станка. Такой способ нарезания используется 
в единичном и мелкосерийном производствах. В крупносерийном и массовом 
производствах для нарезания зубьев данной формы при обработке каждой сто
роны зуба используют отдельный станок и отдельную зуборезную головку или 
применяют осевую форму II.

Осевая форма II. При данной форме зубьев вершины конусов делительного и 
впадин не совпадают. Вершина конуса впадин располагается таким образом, 
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что ширина дна впадины зубьев шестерни и колеса остается постоянной по 
длине зуба, т.е. обеспечивается параллельность (эквидистантность) линий, об
разующих дно впадины. В то же время толщина зуба на делительном конусе 
возрастает пропорционально расстоянию от его вершины.

Основное достоинство осевой формы II - возможность обработки зубьев по 
обеим сторонам одновременно одним и тем же инструментом. Для этой цели 
широко используются двусторонние зуборезные головки (рис. 2.5, г) с внут
ренними 2 и наружными 3 резцами, ширина развода которых и определяет по
стоянную ширину дна впадины зубьев.

Осевая форма II является основной для конических передач с круговыми зубь
ями, особенно в крупносерийном и массовом производствах, и применяется 
при:

т„т = 0,4...25лш ; Rm = 6...700 мм; = 3 5 °; zt = yjz2 + z\ = 24...100.
Осевая форма III. При данной осевой форме образующие конусов делитель

ного, впадин и вершин параллельны. Высота зуба постоянна по всей длине. 
Осевая форма зубьев III применяется для конических передач с круговыми 
зубьями при:

т„т = 2...25мм; 11^=75...750.4. :̂ Д^ЗУ; zz +z\ >40.
Осевая форма III находит ограниченное применение.

В нашем примере для конической передачи с прямыми зубьями принимаем 
осевую форму I.

Для выбора осевой формы зубьев конической передачи с круговыми зубьями 
определим предварительное число зубьев плоского колеса zz:

Zj = + z \ = р 2 2 + 702 = 73,3757.

Так для ъг находится в диапазоне 20..100, модуль шпт=2,5 мм, a Rm=T 11,91 мм 
и с учетом мелкосерийного способа производства (см. техническое задание) 
принимаем для передачи с круговыми зубьями осевую форму I.
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1-коническое зубчатое колесо; 2 -  резцы внутренние; 3 -  резцы наружные; М -  
центр станка; Ц и Ц] -  центры зуборезной головки; гин -  радиус расположения 
инструмента (резцов)

2.2.17. Геометрический расчёт конической передачи
Геометрический расчет конической передачи предполагает определение:
а) внешней высоты зуба he;
б) углов головки 0 а, ножки зуба 0 f, конуса вершин 5Й и конуса впадин 5f;
в) окружной толщины зуба S;
г) внешних диаметров вершин зубьев doe и впадин dfc;
д) расчетного базового расстояния Л;
е) номинального диаметра d0 зуборезной головки (для передачи с круговыми 

зубьями);
ж) коэффициента торцового перекрытия Еа.
В качестве исходных данных используют величины, полученные при расчете 

передачи:
а) внешние делительные диаметры dei и de2;
б) средние делительные диаметры dral и dm2;
в) внешнее Re и среднее Rm конусные расстояния;
г) ширина венцов Ь;
д) числа зубьев z, и z2;
е) средний угол наклона линии зуба рт (для круговых зубьев);
ж) коэффициенты радиального смещения хс]=-хс2 (для прямозубой передачи) и 

x„i = - х„2 (для передачи с круговыми зубьями);
з) внешний окружной модуль т е (для прямозубой передачи) и средний нор

мальный модуль т пт (для передачи с круговыми зубьями).
При выполнении практических расчетов геометрических параметров кониче

ской передачи с прямыми зубьями согласно ГОСТ 16624 - 74 и круговыми 
зубьями согласно Г ОСТ 19326 - 73 вычисления должны производиться со сле
дующей точностью: линейные размеры - не ниже 0,0001 мм; угловые размеры - 
не ниже 0,016°; тригонометрические величины - не ниже 0,00001; отвлеченные 
величины - не ниже 0,0001, передаточные числа и коэффициенты смещения - 
не ниже 0,01.

В учебных проектах допустима точность вычисления геометрических пара
метров, приведенная ниже для рассматриваемого примера.

При выполнении геометрического расчета следует иметь ввиду, что для кони
ческой передачи с прямыми зубьями стандартизован исходный контур во внеш
нем торцовом сечении, для которого в соответствии с ГОСТ 13754-81: угол 
профиля исходного контура <х=20°; коэффициент высоты головки исход-
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н о го  к о н т у р а  h'a= 1; к о э ф ф и ц и е н т  р а д и а л ь н о г о  з а зо р а  с =0,2. Д л я  к о н и ч е с к о й  
п е р е д а ч и  с к р у го в ы м и  зу б ь я м и  с т а н д а р т и зо в а н  с р е д н и й  н о р м а л ь н ы й  и с х о д н ы й  
к о н ту р , п а р а м е тр ы  к о т о р о г о  п о  ГОСТ 16202 - 81 р а в н ы :
а„ = 2 0 °; h ’ = 1 ; с ' =0,25.
По этой причине для конической передачи с прямыми зубьями высоту головки 

hae и ножки hfC зуба определяют сразу во внешнем торцовом сечении. Для пере
дачи с круговыми зубьями предварительно определяют высоту головки h„ и 
ножки hf зуба в среднем торцевом сечении и только после этого рассчитывают 
размеры hoe и hfe во внешнем торцовом сечении.

В дальнейших расчетах в терминах среднее торцовое значение и внешнее 
торцовое сечение слово «торцовое» опускаем. Параметры передачи во внешнем 
сечении для краткости будем называть внешними параметрами (например, 
внешняя высота зуба, внешний диаметр и т.д.).

Геометрический расчёт конической передачи с прямыми и круговыми 
зубьями осевой формы I

Таким образом, для нашего примера мы приняли, что рассчитываемая кониче
ская передача как с прямыми, так и с круговыми зубьями имеет осевую форму I 
(см. п. 2.2.16).

Геометрический расчет рекомендуется проводить в следующей последова
тельности.

В ы с о т а  г о л о в к и  зуб а :
а) внешняя для передачи с прямыми зубьями при хе1 = 0,32 и хс2= -0,32
К '\ = (К  + x ei) т. = О + 0,32) • 3,5 = 4,62 мм; hae2 = (А’ + х е2) те =  (1 -  0,32) • 3,5 = 2,38 мм;
б) в среднем сечении для передачи с круговыми зубьями при xni = 0,28 и ха2 = 

= -0,28
К\ -  (К  + x»i) тт  = (1+ 0,28) • 2,5 = 3,20 мм; ha2 = (А* +х„2) тш = (1 -0 ,28)-2 ,5 = 1,80 мм.

В ы с о т а  н о ж к и  зуб а :
а) внешняя для передачи с прямыми зубьями при xei = 0,32 и хс2= -0,32
hfel = (К  + с’ ~ х ,1) те = (1 + 0,2 -  0,32) • 3,5 = 3,08 мм;

hfel = (А‘ +с - х с2)т с =(1 + 0,2 +  0,32)-3,5 = 5 ,32мм;
б) в среднем сечении для передачи с круговыми зубьями при хп) = 0,28 и хп2 = 

= -0,28
= (К  + с ’ -  x rl) = (1 + 0,25 -  0,28) • 2,5 = 2,43 мм;

hf2 = (hi + с -  х п2) mrm = (1 + 0,25 + 0,28) • 2,5 = 3,83 мм.

У гол н о ж к и  зуб а :
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями

И 108 h 9 44
0 n = arctg =  a rc tg—’------ = 0,95067°; 0 n = a rc tg—  -  a rc tg —  = 1,24391°;

л  R, 6 185,61 Rm 111,91

5 32 h „  3 83
0 , ,  = a rc tg -У— -  arctg —!— -  = 1,64177°; © ,,  = arctg  — ^ = a rc tg —; = 1,96012°.

/2 * Rt S 185,61 n  S Rm S 111,91

У го л г о л о в к и  зуб а :
а) для передачи с прямыми зубьями б) для передачи с круговыми зубьями
0 д1 = © /2 =1,64177°; 0 О, = © /2 =1,96012°;

0 ц2 = 0 Л = 0,95067°; 0 о2 =  0 Л = 1,24391°.
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Угол конуса вершин:
а) д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  зу б ь я м и
8Л = <5, + ©„, = 17,56026° +1,64177° = 19,20203°;
8а1 = 8 2 + 0 а2 = 72,43974° + 0,95067° = 73,39041°;

б ) д л я  п е р е д а ч и  с к р у го в ы м и  зу б ь я м и
8Л = < 5 ,+ 0 о1 =17,45655°+  1,96012° =  19,41667°;

8аг = S 2 + 0 „ 2 = 72,54345° +1,24391 ° = 73,78736°,

Угол конуса впадин:
а) д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  зу б ь я м и
8 п = <5, -  0  „  =17,56026° -  0,95067° = 16,60959°;

8'п  = 8 г -  © /2 = 72,43974° - 1,64177° = 70,79797°;

б ) д л я  п е р е д а ч и  с к р у го в ы м и  зу б ь я м и
8 п  =  <?,- 0 Л = 17 ,45655°-1 ,24391° = 16,21264°;

8 ,2 = 8 2 - 0 /2 =72,54345°-1 ,96012° = 70,58333°.

Окружная толщина зуба:
а ) п о  в н е ш н е й  д е л и т е л ь н о й  о к р у ж н о с т и  д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  зу б ь я м и

= (0,5яг + Ixj ga  + xtl )те = (0,5 • 3,14 + 2 • 0,32 • # 2 0 °  + 0) ■ 3,5 = 6,3103 мм;

St2 = j r w , - S „  =3,14 -3,5 -6 ,3 1 0 3  =  4,6797 мм;

б ) в  с р е д н е м  н о р м а л ь н о м  с е ч е н и и  д л я  п е р е д а ч и  с  к р у г о в ы м и  зу б ь я м и  
S„„, = (0,5 • к  + 2 х „ ,# а„  +  х Л )т„, = (0,5 ■ 3,14 +  2 ■ 0,28 • # 2 0 °  + 0) • 2,5 = 4,4346 мм;

= * тш -  SnmX = 3,14 ■ 2,5 -  4,4346 = 3,4154 мм.
Увеличение высоты головки зуба при переходе от среднего к внешнему 

сечению для передачи с круговыми зубьями 
Д /#, = 0 ,5 6 # © ol = 0,5 • 3 8 • #1,96012° =  0,650 мм;

Ahatl = 0,5 b # © й2 = 0,5 ■ 38 ■ #1,24391° = 0,413 мм.

Внешняя высота головки зуба для передачи с круговыми зубьями 
Ке\ -  K i + = 3,20 + 0,650 = 3,85 мм; hm2 -  ha2 + Ahaa2 = 1,80 + 0,413 =  2,21 мм.

Увеличение высоты ножки зуба при переходе от среднего к внешнему 
сечению для передачи с круговыми зубьями 

АИГе] = Дйог2 =0,413 мм; Ahfil = Ahoel -  0,650 мм.

Внешняя высота ножки зуба для передачи с круговыми зубьями 
h/tl - h n + ДАГе, = 2,43 + 0,413 = 2,84 мм; /г/е2 =  hf l  + Ahjn  = 3,83 + 0,650 = 4,48 мм.

Внешняя высота зуба:

а ) д л я  п е р е д а ч и  с  п р я м ы м и  з у б ь я м и  б )  д л я  п е р е д а ч и  с  к р у го в ы м и  зу б ь я м и
h.\ = К а  + hM =  4,62 + 3,08 = 7,70 мм; het =  ЬаЛ + hM = 3,85 + 2,84 = 6,69 мм;

hl2 = hm2 + h/e2 -  2,38 + 5,32 =  7,70 мм; h,2 = hat2 + = 2,21 + 4,48 = 6,69 мм.

Внешний диаметр вершин зубьев:
а ) д л я  п е р е д а ч и  с п р я м ы м и  зу б ь я м и
dxt = deX + 2 А „ ,cos 5, = 112,00 + 2-4,62 cosl7 ,56026° = 120,809мм; 

dm2 =de2+ 2 hx2 co sS2 = 353,500 + 2 • 2,38 -cos72,43974° = 354,936 мм;
б) д л я  п е р е д а ч и  с  к р у г о в ы м и  зу б ь я м и  
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dKl =dtl +2hael cos (5, = 78,540 + 2-3 ,85-cosl7,45655° = 85,885 мм; 

dael = d t г + 2 й„2 cos S2 = 249,900 + 2 • 2,21 ■ cos72,54345° =  251,226 мм.
В н е ш н и й  д и а м е т р  в п а д и н  зу б ь е в :  

а) для передачи с прямыми зубьями 
d fe] = d t] -  2 hfix cos<5, =  112,00 -  2 ■ 3,08 ■ cos 17,56026° = 106,127 мм;

dfi2 ~ d e2 ~2hfl!2 cos(52 =353,500-2-5,32-cos72,43974° = 350,290mm;
б) для передачи с круговыми зубьями
d M = d ti -  2 hM cos <5, = 78,540 -  2 ■ 2,84 ■ cos 17,45655° = 73,122 мм;

dfei = d 'i~ 2 h fe2 cosS2 =249,900-2-4,48-cos72,54345° = 247,212mm.
Р а с ч е т н о е  б а зо в о е  р а с с т о я н и е  (о т  в е р ш и н ы  д е л и т е л ь н о го  к о н у с а  д о  

п ло ско ст и , в  к о т о р о й  р а с п о л о ж е н а  в н е ш н я я  о к р у ж н о с т ь  в е р ш и н  з у б ь е в ):
а) для передачи с прямыми зубьями
A, = 0 ,5 d e l- h ae] sinS, =0,5-353,500-4,62sin 17,56026° = 175,356мм;

Аг =0,5 d d - h ae2 sin =0,5-112,000-2,38sin72,43974° = 53,731мм;
б) для передачи с круговыми зубьями

= 0,5 d t2 - hae] s in (5, = 0 ,5 -2 4 9 ,9 0 0 -3 ,85sinl7,45655° = 123,795мм;A-
Л2 = 0 ,5 d c]- h ae2 s in 5 2 = 0 ,5-78,540-2 ,21  s in 72,54345° = 37,162мм.
Для конической передачи с круговыми зубьями по табл. 1П.24 приложения 1П 

для осевой формы зуба I при Rm =159,11 мм, выбираем номинальный диаметр 
зуборезной головки do = 315 мм.

К о э ф ф и ц и е н т  т о р ц о в о г о  п е р е к р ы т и я :  
а) для передачи с прямыми зубьями

1 1—+— 
Z, Z,

еа = 1 ,88-3 ,2  

б) для передачи с круговыми зубьями

= 1 ,88 -3 ,21— + —  
132 144

= 1,748;

cos35° = 1,383.

На этом заканчивают геометрический расчет конической передачи с осевой 
формой зубьев I.

С методической точки зрения рассмотрим также и геометрический расчет ко
нической передачи с круговыми зубьями осевой формы II.

1,88 — 3,21 — + — 
. z, z.

Геометрический расчёт конической передачи с круговыми зубьями осевой
формы II

Для конической передачи с круговыми зубьями в качестве варианта рассмот
рим геометрический расчет для зубьев осевой формы И. Изложение методики 
геометрического расчета передачи с зубьями осевой формы II на конкретном 
примере значительно облегчит работу студента над проектом при разработке 
такого вида конической передачи. Цель геометрического расчета и исходные 
данные - те же, что и для круговых зубьев осевой формы I.

В отличие от предыдущего расчета в данном случае рекомендуется первона
чально выбрать номинальный диаметр d0 зуборезной головки. По табл. 1П.24 
приложения 1П для осевой формы зуба II при Rm =159,11 мм принимаем do 
=250 мм. При этом, ширина зубчатого венца b =38 мм и средний нормальный 
модуль m„m =2,5 мм.
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По табл. 1П.25 приложения 1П при коэффициенте тангенциального смещения 
у шестерни хт1=0 для mnm=2,5 принимаем развод резцов зуборезной головки для 
чистовой двухсторонней обработки колеса с круговыми зубьями осевой формы 
II W2 =1,6 мм и значение поправки на высоту ножки зуба Shf = 0,072 мм.

Расстояние от внешнего торца до среднего сечения (посредине ширины венца) 
I, =  6 / 2  = 38 / 2  =  19 мм. Высота ножки зуба в  среднем сечении: 

hf[ = (h’a + с -  xnl )/n„„ + Shf  = (1 + 0,25 -  0,28) • 2,5 + 0,072 = 2,4970 мм;

й/2 = (/i’ + c ' - x ri2)m„m + 5hf  =(1 + 0,25+ 0,28)-2,5+  0,072 = 3,8970 мм.
Коэффициенты:

с, -

С, =

10800 tg fi, _ 10800 /g3S° _
lga„

2 С, sin Р„
tg 20°

■20777 • sin 35 
250

= 20777

95;
20777-95-111,91 

73,3757
= 138 .

Величина к округляется до целого числа, кратного 10. Тогда окончательно 
принимаем к = 140.

Сумма углов ножек шестерни и колеса в минутах

®л = '
140

= 244,08 '=  4,068°.
sin sin 35’

Окружная толщина зуба в среднем нормальном сечении:
S nmt = (0,5 п  + 2 tga„ + х л ) т пт= (0,5 • 3,14 + 2 ■ 0,28 • /g20° + 0)2 ,5  = 4 ,4 3 4 6 мм;

= 3 ,1 4 -2 ,5  -  4,4346 = 3,4154 мм.
Угол ножки зуба:

0 , , = 0 ,  - S a i -  = 244,08 • - - - -  = 106,20' = 1,77° =  1 °46' 12'; 
л  , 1 к т ш 3,14-2,5

®/2 = 0 д  -  0 /1  = 244,08' - 106,20' = 137,88' = 2,298° = 2° 17'53*.

По табл. 1П.26 приложения 1П коэффициент угла головки зуба: для шестерни 
кд! = 0,9; для колеса ka2 = 1.

Угол головки зуба:
0«, = 0 /2  = 0,9 ■ 2,298° =  2,068° =  2°4'48";

0 а2 = ка2 © л  =1-1,77° =  1,77° = Г 46Т 2".

Увеличение высоты головки зуба при переходе от среднего сечения к внеш
нему:

Ahart = 1' tg@ol = 19 - tg2,068° =  0,68607 мм;

Дйа(2 = l'tg ® a2 = 1 9 -/^1,77° =  0,58714 мм.

Увеличение высоты ножки зуба при переходе от среднего сечения к внешнему:
Ahfel =  /„ tg@ f} = I9  fgl,77° = 0,58714мм;

Дй/а2 = le tg@f2 =19- # 2 ,2 9 8 °  = 0,76245 мм.

Уменьшение высоты головки зуба в среднем сечении:
<%„, - ( b - I , ) [ lg & l2 - /g © el)=  (3 8 -1 9 ) (# 2 ,2 9 8 ° -# 2 ,0 6 8 ° )  = 0,07638 мм; 

Sha2 = (b -le)(tg@ f, - # © а2)= (3 8 -1 9 )  (tg 1 ,7 7 °-# 1 ,7 7 °)= 0.

Высота головки зуба в среднем сечении:
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К  = {К + К ™  -  <^1 = (1 + 0,28)- 2,5 -  0,07638 = 3,1236 мм;

Кг = {К - )™т - <йв2 = 0 - 0,28)- 2,5 - 0 = 1,8000мм.
Внешняя высота головки зуба:
К л  = К  + АА„1 = 3,1236 + 0,68607 = 3,8097 мм; 
йда2 = йа2 + Д/г„2 = 1,8000 + 0,58714 = 2,3871 мм.
Внешняя высота ножки зуба:
hJel = hfl  + ДhM = 2,4970 + 0,58714 = 3,0841 мм;

hfl2 = h f2 + ДЛ/е2 = 3,8970 + 0,76245 = 4,6595 мм.

Внешняя высота зуба:
К  = + й/е, = 3,8097 + 3,0841 -  6,8938 мм;

Кг = K i  + К г  = 2,3871 + 4,6595 = 7,0466 мм.

Угол конуса вершин:
<5,1 = 8 , + 0 а1 =17,56026°+ 2,068° = 19,62826°;

6а1 = <52 + 0 о2 = 72,43974° +1,77° = 74,20974°.

Угол конуса впадин:
8 р =  5 , - 0 Л = 17 ,56026е -1 ,77° =  15,79026°;

Sf2 = <52 - 0 /2 = 72 ,43974°-2 ,298° = 70,14174°.

Внешний диаметр вершин зубьев:
dxt =de, + 2 йас1 cost), =78,540 + 2-3,8097-cosl 7,56026° = 85,8043мм; 

dx2 =de2 + 2 hae2 cos<?2 = 24 9 ,9 0 0 + 2 -2 ,3871-cos72,43974° = 25l,3404 мм. 

Внешний диаметр впадин зубьев:
dM = d e, - 2 h /eI cos(5, = 7 8 ,5 4 0 -2 -3 ,0841-cosl7,56026° = 72,6592мм; 

dje2 = d ,2-  2 h/e2 cosS2 = 249,900 -  2■ 4,6595 • cos72,43974° = 247,0884мм.

Расчетное базовое расстояние (от вершины делительного конуса до плоскости, 
в которой расположена внешняя окружность вершин зубьев):

sin 8Х = 0,5 • 249,900 -  3,8097 sin 17,56026° = 123,8006 мм; 
- h 2 sin«S, = 0,5-78,540-2,3871sin72,43974° = 36,9941 мм.

Л,=0,5<2 
А2 = 0,5 dei
Коэффициент торцового перекрытия

1,88-3,2 1 1— + — 
г, г2

cos/?m = 1,88 , , . 1  1- 3,2 ——1—  
'2 2  70

cos35° = 1,383.

На этом заканчивают геометрический расчет конической передачи с осевой 
формой зубьев II.

3. РАСЧЕТ ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Исходные данные для расчета:
а) мощность на валу ведущей звездочки Pi = Рш = 11,9 кВт;
б) частота вращения ведущей звездочки щ = пш = 80 мин"1;
в) передаточное число иц = 2;
г) условия эксплуатации (работа без пыли; передача открытая; расположение - 

горизонтальное; работа в одну смену; смазка - удовлетворительная; натяжение 
цепи не предусматривается).

51



3.1. Выбор типа приводной цепи
В цепных передачах применяют приводные роликовые, втулочные и зубчатые 

цепи.
Роликовые цепи нормальной серии ПР (ГОСТ 13568-75) получили наибольшее 

распространение в различных механических приводах. Их изготовляют одно- 
(ПР), двух-(2ПР), трех-(ЗПР) и четырехрядными (4ПР). Предпочтение следует 
отдавать однорядным цепям. Четырехрядные цепи без особых требований не 
рекомендуется применять ввиду необходимости использования звездочек по
вышенной точности и усложнения монтажа.

Втулочные цепи ПВ (ГОСТ 13568-75) аналогичны роликовым, но у них отсут
ствуют ролики. Их применяют в основном в мотоциклах и автомобилях.

Зубчатые цепи с шарнирами качения по ГОСТ 13522-81 отличаются повы
шенной надежностью, скоростью и кинематической точностью. Однако они бо
лее тяжелые и дорогостоящие и поэтому имеют ограниченное применение. Их 
используют обычно при высоких скоростях -  до 35 м/с.

Рассчитываемая цепная передача является последней ступенью привода. По
этому при небольшой скорости движения она будет испытывать значительные 
нагрузки. Выбираем приводную роликовую цепь.

Расчет цепной передачи проводим в следующей последовательности.

3.2. Выбор чисел зубьев звёздочек
В нашем примере меньшая звездочка является ведущей, а большая - ведомой.
Число зубьев меньшей (ведущей) звездочки роликовой цепи согласно [4]
Z[ = 2 9 -  2 иц > 13.
При ид = 2 Z! = 29 -  2 • 2 = 25 > 13.
Полученная величина z\ = 25 примерно соответствует и рекомендациям 

М.Н. Иванова [3] (см. табл. 1 П.27 приложения 1П).
Число зубьев большей (ведомой) звездочки z2 = иц z t = 2 • 25 = 50.
Д.Н. Решетов [4] считает, что предпочтительно выбирать нечетное число зубь

ев звездочек (особенно малой), что в сочетании с четным числом звеньев цепи 
способствует более равномерному износу зубьев и шарниров. С учетом этих 
рекомендаций принимаем окончательно Z\ = 25 и z2 = 51.

Для того, чтобы роликовая цепь в процессе изнашивания не соскакивала с 
большей звездочки, необходимо выполнение условия z2 = 51 < z2max = 120.

Тогда фактическое передаточное число

Отклонение иЦФ от иц:

Аии = —̂ — * --1 0 0  = -2’0--- -2 100 = 2% < [ди„ ]= 3% , что допустимо.и ц 2

3.3. Предварительное определение межосевого расстояния
По соображениям долговечности цепи предварительно величину межосевого 

расстояния будем принимать в диапазоне а = (30.. .50) рц_ где рц - шаг цепи, мм.
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3.4. Определение коэффициента эксплуатации кэ
По таблице 1П. 29 приложения 1П:
а) коэффициент динамической нагрузки кд =1,3 (нагрузка переменная);
б) коэффициент межосевого расстояния ка = 1 [для а -  (30...50)рц];
в) коэффициент наклона передачи к горизонту kH = 1 (передача горизонталь

ная);
г) коэффициент способа регулировки натяжения цепи кРЕГ = 1,25 (натяжение 

цепи не регулируется);
д) коэффициент смазки и загрязнения передачи kc = 1 [производство без пыли, 

качество смазки - II (удовлетворительная: густая внутришарнирная при V < 
4 м/с, см. таблицу 1П. 28 приложения 1П)];

е) коэффициент режима или продолжительности работы передачи в течении 
суток кРЕЖ=1 (работа в одну смену).

Тогда коэффициент эксплуатации
к, = кд к„ кц крЕг кс кРЕж = 1,3* 1 • 1 ■ 1,25 * 1 * 1 = 1,63.

3.5. Определение коэффициентов к, и к„
Число зубьев малой звездочки типовой передачи принимается только Zoi = 25 

(см. таблицу 1П. 30 приложения 1Г1). Число зубьев малой звездочки проекти
руемой передачи z\ = 25. Тогда коэффициент числа зубьев

k Zo]_= 25_ = i _ 
z z j 25

Частота вращения малой звездочки проектируемой передачи щ =н80 .мин"1. 
Ближайшая большая частота вращения малой звездочки типовой передачи 
По1 = 200 мин'1 (см. таблицу 1П.30 приложения 1П). Тогда коэффициент частоты 
вращения

_ п 0, ^ 200 ^ 
” п, 80

2 , 5 .

3.6. Выбор цепи
Первоначально ориентируемся на однорядную цепь. Тогда расчетная мощ

ность, передаваемая однорядной цепью для проектируемой передачи
Рр = Р, кэ к2 кп = 11,9 • 1,63 • 1 • 2,5 = 48,5 кВт. 

где Р) = 11,9 кВт - мощность на валу малой (ведущей) звездочки.
Ближайшей большей допускаемой расчетной мощностью [РР] по табл. 1П.30 

приложения 1П при Zoi = 25 и п01 = 200 мин"1 является [РР] = 68,1 кВт для одно
рядной цепи ГТР-50,8-226800 с шагом рц = 50,8 мм.

Для того, чтобы решить вопрос о том, подходит нам однорядная цепь с таким 
шагом или нет, определим, какие же при этом получаются делительные диа
метры звездочек:

Рц 50,8
. 180? . 1 ВОР

sm ------ sin ------
г, 25

= 405 мм; Vjl
180°

50̂ 8
.1 8 0 °  m-— • 

51

= 825 мм.
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Так как ведомая звездочка диаметром da2 устанавливается на приводном валу, 
на котором в свою очередь находится ведущая тяговая звездочка (шаг t = 125 
мм, число зубьев z = 12), определим делительный диаметр йд тяговой звездочки 
и сравним их размеры:

dd =
125

. 180” . 180“ 
sin------ sm -

= 423 мм.

z 12
Мы видим, что dA2 значительно превышает dd, что приводит к нарушению со

размерности конструкции. Кроме этого, нас не удовлетворяет и размер dd, = 405 
мм, так как ведущая звездочка оказывается примерно такого же размера, что и 
высота редуктора (ведь в результате предыдущих расчетов, мы получили диа
метр вершин колеса тихоходной ступени da2 -  341,529 мм).

Принимаем решение о переходе с однорядной цепи на двухрядную. При этом 
вводим коэффициент числа рядов кряд, учитывающий неравномерность распре
деления нагрузки по рядам цепи:

Число рядов 1 2 3 4
кРяд 1 1,7 2,5 3

Для двухрядной цепи кРЯд = 1,7.
Тогда расчетная мощность, передаваемая одним рядом двухрядной цепи

Р' = - £ -  = 1^  = 28,5 кВт .к 17К ряд *>'
На основании данных табл. 1П. 30 приложения 1П видим, что при zoi = 25 и noi 

= 200 мин'1 ближайшей большей к РР/ = 28,5 кВт является величина [РР] = 34,8 
кВт для одного ряда цепи шагом рц = 38,1 мм. Учитывая, что двухрядная обо
значается 2ПР, а трехрядная ЗПР, принятая в нашем случае цепь будет иметь 
обозначение 2ПР. Так как на разрыв работают два ряда цепи, в качестве разру
шающей нагрузки для всей цепи принимается не величина, указанная в обозна
чении однорядной цени ПР в табл. 1П. 30, а нагрузка для цепи 2ПР с шагом рц 
= 38,1 мм, приведенная в табл. 1П. 31, которая составляет 254 кН или 254000 Н.

Обозначение цепи: Цепь 2ПР-38,1-254 000 ГОСТ 13568-75.
Для ограничения вредного влияния ударов цепи о зубья ведущей звездочки, 

что может привести к разрушению шарниров цепи и зубьев проверяем, не пре
вышает ли шаг рц максимально допустимый [рц]тах- По табл. 1П. 32 приложе
ния 1П видим, что при частоте вращения ведущей звездочки п, = 300 мин'1 до
пускается для роликовой цепи [рц]тах = 50,80 мм. В нашем примере п, = 80 мин'1 
и, следовательно, цепь допускает еще большую величину |рц]тах-

Таким образом, для выбранной цепи с рц = 38,1 мм выполняется условие
РЦ ^  [Рц] max.

Уточняем делительные диаметры звездочек:
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Для того, чтобы еще уменьшить размеры ddl и d,)2, можно принять трехрядную 
цепь ЗПР, один ряд которой составляет цепь ПР с шагом рц = 31,75 мм (см. 
табл. 1П. 30 приложения 1П), а разрушающая нагрузка всей цепи ЗПР по табл. 
1П. 31 равна 265,5 кН. При этом

Рр = = 1М  = 19?4 кВт »[рр]= 19,3 кВт.
кРЯд 2,5

Тогда для рц = 31,75 мм daj = 253,33 мм и йд2 = 515,75 мм. Таким образом, 
трехрядная цепь ЗПР-31,75-265500 дает наилучшее соотношение конструктив
ных размеров привода и студенту предлагается самому спроектировать такой 
привод.

Мы же для дальнейшей разработки принимаем вариант привода с двухрядной 
роликовой цепью 2ПР-38,1-254000.

Скорость цепи
г  = Е А  и, 3,14-303,99-80 у

60 -1 0 3 60 103 ’ / с '
По табл. 1П. 28 приложения III при V = 1,3 назначаем для цепи густую 

внутришарнирную смазку (качество смазки II).

3.7. Определение межосевого расстояния и длины цепи
Ранее (см. п. 3.3) из соображений долговечности цепи мы приняли, что пред

варительная величина межосевого расстояния а будет находится в диапазоне
a = (30...50) рц.

Так как меньшее значение рекомендуется [3] для иц = 1 ..-.2, а большее для иц =  
6...7, при цц = 2 принимаем а — 35 рц = 35 * 38,1 = 1334 мм.
Длина цепи в шагах или число звеньев цепи

т 2 а zi+z2Lp = — + —— А +
Ри 2

z2 Z1
2 -п

Рц =
а

21334 25+51 ( 51-25)2 
38,1 + 2 Д  2-3,14 J 28Л_

1334
= 108,5.

Округляем Lp до целого четного числа, для того, чтобы не применять специ
альных соединительных звеньев. Тогда LP = 108.

Для принятого значения LP = 108 уточняем а:

Так как цепная передача работает лучше при небольшом провисании холостой 
ветви цепи, расчетное межосевое расстояние а уменьшают на величину 
Да = (0,002...0,004)а. Тогда Да = (0,002...0,004) 1324 = 3...5мм. Принимаем Да= 4 
мм и тогда окончательная величина межосевого расстояния а=1324-4=1320 мм.
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3.8.
Окружная сила

Силы в цепной передаче и требования монтажа

10а /) _  103 11,9 
V ~ 1,3

= 9154Н .

По табл. 1П.ЗЗ приложения 1П коэффициент провисания цепи при горизон
тальном ее расположении kf = 6.

По табл. 1П. 31 приложения 1П масса 1 м цепи 2ПР с шагом рц = 38,1 мм со
ставляет 11 кг, т.е. погонная масса q = 11 кг/м.
Натяжение цепи от силы тяжести провисающей ведомой ветви
Fq = kf a q g=  6 - 1,32 - 11 • 9,81 = 855 Н, 

где а = 1,32 м; g=  9,81м/с2 -  ускорение свободного падения.
Натяжение цепи от центробежных сил
Fv = q V 2 = 11-1,32 = 19Н.
Разрушающая нагрузка цепи 2ПР с шагом рц = 38,1 мм по табл. 1П.31 FP = 

254 кН = 254000 Н. Уточним расчетный коэффициент запаса прочности цепи
_____ 254000_____

F, k a +F4 +Fv 9154-1,3 + 855 + 19 ’ ’
где кд =1,3 — коэффициент динамической нагрузки (см. п. 3.4).

Допускаемый коэффициент запаса прочности цепи по табл. 1П.34 приложения 
1П линейным интерполированием [S] = 7,8.
Цепь 2ПР -  38,1 -  254000 подходит, так как S = 19,9 > [S] = 7,8.
Нагрузка на валы цепной передачи

Fu = kM F,= 1,15-9154= 10527 Н ,
где км = 1,15 -  при горизонтальной передаче и угле наклона передачи менее 
40°; kM = 1,05 -  при угле наклона передачи более 40° и при вертикальной пере
даче. Сила Рц направлена по линии, соединяющей центры звездочек.

При монтаже цепной передачи предельное отклонение AS (мм) звездочек от од
ной плоскости и предельные углы их смещения б, перекоса валов у и их скрещи
вания р Орад) (рис. 3.1) определяют по формулам:

AS=( 1,2...1,4) л/а =(1,2...1,4)-^/^32 =
= 1,38...2,76 мм; а')
5=(0,07. ..0,15)/Га =(0,07.. .0,15)1^32  = 
=0,06... 0,13°;
7=(0,1... 0,2)/Va =(0,1... 0,2)/ Vk32 =
=0,09... 0,17°;
р=(0,05...0,1 у 4 а  =(0,05 ...0,1)/ Vk32 = 
=0,04...0,09°.

Рис. 3.1
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4. ВЫБОР ТИПОВ ПОДШИПНИКОВ И СХЕМ ИХ УСТАНОВКИ

На выбор типа подшипника качения влияют следующие факторы:
а) нагрузка (ее величина и направление);
б) способ осевого фиксирования вала;
в) расположение подшипников в одном или разных корпусах;
г) упрощение конструкции и унификация опор.
Рассмотрим выбор типа подшипника, устанавливаемого в одном корпусе 

(редуктор, коробка скоростей и т.д.).
Для прямозубых передач, когда на опоры действует только радиальная 

нагрузка F„ а также для косозубых передач, у которых совместно с силой Fг 
действует небольшая осевая нагрузка ¥ а (при этом Fa < 0,3 Fr), ориентируются 
на радиальные шариковые однорядные подшипники.

Для косозубых передач при Fa > 0,3 F„ а также для конических передач 
рекомендуется использование в опорах радиально-упорных подшипников: 
конических роликовых при частоте вращения вала п < 3000 мин'1 или 
шариковых при п » 3000 мин'1.

В опорах плавающего вала шевронной передачи, а также сдвоенной 
косозубой передачи (образующей шеврон) применяют радиальные 
подшипники: с короткими цилиндрическими роликами, шариковые 
однорядные или двухрядные сферические. Выбор типа радиального 
подшипника в данном случае определяется конструктивной схемой установки 
плавающего вала.

Следует однако отметить, что с целью унификации подшипников в редукторе 
иногда устанавливают однотипные подшипники во всех опорах, даже если 
условия нагрузки ряда опор и не требуют этого. Например, в коническо- 
цилиндрическом редукторе с прямозубой тихоходной ступенью для опор 
тихоходного вала, как и для опор быстроходного и промежуточного валов, с 
целью унификации также используют конические роликоподшипники, хотя по 
характеру нагрузки здесь могут применяться радиальные однорядные 
шарикоподшипники.

Для опор приводных валов конвейеров, размещаемых в разных корпусах, 
используют только сферические подшипники качения. Это связано с 
неизбежным перекосом и смещением осей посадочных отверстий корпусов 
подшипников относительно друг друга в результате сборки приводного вала и 
деформации металлоконструкции при работе конвейера.

Из всех серий выпускаемых подшипников наибольшее распространение 
получили легкая и средняя серии. Подшипники этих серий рекомендуется 
применять при курсовом проектировании.

Что касается схем установки подшипников, то следует отметить, что в 
конструкциях различных узлов можно выделить две группы валов:

1- я группа - фиксированные в осевом направлении (рис. 4.1, схемы 1...3);
2- я группа - самоустанавливающиеся в осевом направлении (рис. 4.1, схема



Схема 1 («враспор»)

С х е м а  2 ( « в р а с т я ж к у » )

С х е м а  3  (о д н а  о п о р а  ф и к с и р у ю щ а я ,  в т о р а я  п л а в а ю щ а я )

С х е м а  4  ( п л а в а ю щ и й  в а л )
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В свою очередь каждая из четырех схем установки подшипников имеет 
определенные конструктивные варианты. Например, при установке 
подшипников по схеме 1, называемой схемой “враспор”, в опорах могут быть 
установлены радиально-упорные подшипники (вариант 1.1) или радиальные 
подшипники (вариант 1.2). Аналогично для схемы 2, называемой схемой 
“врастяжку”, варианты конструктивного исполнения обозначим 2.1 и 2.2.

Рассмотрим подробнее каждую из четырех схем установки подшипников и 
их конструктивные варианты.

4.1. СХЕМА 1

Схема 1 установки подшипников . “враспор” получила широкое 
распространение в различных конструкциях узлов. В данной схеме на каждой 
опоре размещают по одному подшипнику. Типы применяемых в одной опоре 
подшипников показаны на рис. 4.2. Другую опору выполняют аналогично с 
соблюдением принципа зеркальной симметрии. При этом, каждый подшипник 
фиксирует вал только в одном осевом направлении. Внутренние кольца 
подшипников упирают в буртики вала (в ряде конструкций в ступицы деталей 
или втулки) и дополнительно к валу не крепят. Осевое перемещение наружных 
колец подшипников ограничено привертными (рис. 4.3, а) или закладными 
(рис. 4.3, б, в) крышками. Для того, чтобы исключить защемление вала в опорах 
вследствие тепловой деформации подшипников и вала, при сборке 
предусматривают осевой зазор “а”, называемый в ряде литературных 
источников осевой игрой.

Следует отметить, что точность осевого фиксирования вала зависит от 
зазоров в подшипниках и зазоров между кольцами подшипника и 
фиксирующими элементами. В радиальных и радиально-упорных шариковых 
однорядных подшипниках, а также в радиальных сферических (шариковых и 
роликовых) зазоры между телами качения и кольцами имеются в готовых 
подшипниках. В конических роликоподшипниках зазоры образуются при 
сборке подшипникового узла. Зазоры в подшипниках обеспечивают легкость 
вращения вала, но ухудшают распределение нагрузки между телами качения, 
что приводит к снижению долговечности опор. Отсутствие зазоров в 
подшипниках увеличивает сопротивлению вращению, но повышает точность 
вращения вала, жесткость опор, улучшает распределение нагрузки между 
телами качения, что в свою очередь увеличивает долговечность опор. По этой 
причине при конструировании опор валов в обязательном порядке следует 
предусмотреть способы создания в подшипниках зазоров оптимальной 
величины. Следует также отметить, что в ряде конструкций, например, 
шпиндели металлорежущих станков, с целью обеспечения высокой точности 
вращения зазоры в подшипниках исключают полностью, создавая при этом 
предварительный натяг.

В любой конструкции подшипника существует радиальный и осевой зазоры. 
Изменяя зазор в осевом направлении, изменяется в свою очередь и зазор в
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радиальном направлении. Зазоры в подшипниках создают и изменяют при 
сборке подшипникового узла путем осевого смещения одного из колец. Этот 
прием называют регулированием подшипников.

Рассмотрим регулирование подшипников для схемы 1 “враспор”.
Если в качестве опор вала, устанавливаемого по схеме 1 вариант 1.1, 

используют радиально-упорные подшипники (шариковые или конические 
роликовые), то регулирование их производят осевым смещением наружных 
колец. При использовании в конструкции подшипникового узла привертных 
крышек 1 (рис.4.3, а) регулирование подшипников производят с помощью 
набора тонких металлических прокладок 2 общей толщиной 1...2 мм. В 
комплект входят прокладки толщиной 0,05; 0,1; 0,2; 0,4; и 0,8 мм, что дает 
возможность выполнить регулировку подшипников с высокой степенью 
точности. Набор прокладок устанавливается под фланцы привертных крышек.

Иногда в ряде конструкций (например, в конических и червячных 
передачах), кроме регулирования подшипников, требуется регулирование 
осевого положения валов колес. Тогда прокладки под крышками переставляют 
с одной стороны корпуса на другую. При этом суммарная толщина прокладок с 
целью сохранения оптимального осевого зазора «я» в подшипниках должна 
оставаться неизменной.

При использовании в конструкции подшипникового узла с радиально
упорными подшипниками закладных крышек 3 (рис. 4.3, б) регулирование 
данных подшипников производят посредством регулировочного винта 1, 
вворачиваемого в одну из закладных крышек. При наличии глухой и сквозной 
закладных крышек (быстроходный и тихоходный валы цилиндрического 
редуктора) винт вворачивают в глухую крышку. Для промежуточных валов с 
двумя глухими закладными крышками винт вворачивают в любую из них. При 
этом винт 1 воздействует на самоустанавливающуюся шайбу 2, 
контактируемую с торцом наружного кольца подшипника. Самоустановку 
шайбы 2 обеспечивает сферическая поверхность на торце винта 1. Следует 
иметь ввиду, что надежность данной конструкции можно обеспечить только 
при достаточно жесткой регулировочной шайбе 2 и большом диаметре 
регулировочного винта 1. С целью повышения точности регулирования 
подшипников применяют резьбы с мелким шагом. Для регулирования осевого 
положения вала регулировочные винты предусматривают с двух сторон вала.

Необходимая величина осевого зазора “я” для радиально-упорных 
подшипников принимается по табл. 4.1 для шариковых радиально-упорных и 
по табл. 4.2 для конических роликоподшипников. В этих таблицах приведены 
также максимально допустимые расстояния / между подшипниками для схемы 
1 варианты (см. рис. 4.1). Ёхли фактическое расстояние / превышает 
максимально допустимое по табл. 4.1 или 4.2 , то подшипники устанавливают 
по схеме 3.

Если в опорах подшипникового узла схемы 1 “враспор” (вариант 1.2) 
используют радиальные подшипники, то регулирование зазора 
непосредственно в подшипниках не проводят. При сборке подшипникового
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Таблица 4.1

Допускаемые пределы осевых зазоров (мкм) для радиально-упорных 
шарикоподшипников при нормальных условиях эксплуатации (предварительный 
натяг отсутствует)

Внутренний 
диаметр d 

подшипника, 
мм

Угол контакта а  =12 О а  = 26 ... 36° Расстояние 
между подшипни- 
ками 1 (не более) 
(рИС.4 Л) ( /тах)Ряд 1 Ряд 2 Ряд 1

свыше до найм. наиб. найм. наиб. найм. наиб.

10 30 20 40 30 50 10 20 8d
30 50 30 50 40 70 15 30 6d
50 80 40 70 50 100 20 40 4d
80 120 50 100 60 150 30 50 3d

Таблица 4.2

Допускаемые пределы осевых зазоров (мкм) для конических роликоподшипников 
при нормальных условиях эксплуатации (предварительный натяг отсутствует)

Внутренний 
диаметр d 

подшипника, 
мм

Угол контакта а  =10 ... 16° а  = 25 .. 29° Расстояние 
между подшипни- 
ками /  (не более) 
(рис.4.1) (/ тах)Ряд 1 Ряд 2 Ряд 1

свыше до наям. наиб. найм. наиб. найм. наиб.

10 30 20 40 40 70 12d
30 50 40 70 50 100 20 40 8d
50 80 50 100 80 150 30 50 7d
80 120 80 150 120 200 40 70 6d

Примечания к табл.4.1 и 4,2:
1. Допускаемые пределы осевых зазоров ряда 1 распространяются на подшипники, 

установленные непосредственно один около другого (расстояние между ними не 
превышает 2d), ряда 2 -  на подшипники, установленные по одному в каждой 
опоре.

2. Радиально-упорные шарикоподшипники с углом контакта а  =26 ... 36 'и  
роликоподшипники с а  =25 ... 29 0 устанавливать по одному’ в опоре «враспор» 
(схема 1, вариант!. 1) не рекомендуется.
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узла в данном случае устанавливают осевой зазор a = 0,2...0,5 мм между 
наружным кольцом подшипника и фиксирующим элементом. При 
использовании привертных крышек (рис. 4.3, а) такой зазор предусматривают 
между торцами крышки и наружного кольца подшипника с помощью набора 
тонких металлических прокладок 2. В случае применения закладных крышек 1 
(рис. 4.3, в) осевой зазор a = 0,2...0,5 мм устанавливают с помощью 
компенсаторного кольца 2, закладываемого между торцами наружного кольца 
подшипника и закладной крышки. С целью удобства сборки компенсаторное 
кольцо рекомендуется устанавливать со стороны глухой крышки, а не сквозной. 
Взамен компенсаторного кольца возможно использование наборов прокладок 
или колец. Для схемы 1 вариант 1.2 расстояние / между подшипниками не 
ограничивается.

4.2. СХЕМА 2

Схема 2 установки подшипников “врастяжку” исключает их защемление 
вследствии температурных деформаций даже при значительной длине вала. Это 
связано с тем, что с увеличением длины вала осевой зазор в подшипниках 
увеличивается в результате роста теплового удлинения вала.

При данной схеме установки подшипников обе опоры вала имеют 
одинаковую конструкцию (примеры конструкций одной опоры приведены на 
рис. 4.4). Осевое фиксирование вала обеспечивается упором торцов наружных 
колец подшипников в заплечики, выполняемые по одному из вариантов, 
представленных на рис. 4.5. Наиболее технологичной является конструкция на 
рис. 4.4, д .

Регулирование подшипников при схеме 2 в “врастяжку” для варианта 2.1 
(рис. 4.1) производят смещением внутреннего кольца одного подшипника с 
помощью круглой шлицевой гайки 1 (рис. 4.4, а). Гайка 1 от самопроизвольного 
отвинчивания стопорится многолапчатой шайбой 2, имеющей один внутренний 
выступ и шесть наружных выступов-лапок. Внутренний выступ шайбы заходит 
в специально выполненный паз на валу, а одна из ее наружных лапок 
отгибается в шлиц гайки, обеспечивая тем самым ее стопорение. 
Конструктивное оформление круглой шлицевой гайки, многолапчатой 
стопорной шайбы и паза на валу показано на рис. 4.36, а.

Следует отметить, что при данном способе регулирования подшипников 
посадку под смещаемым внутренним кольцом подшипника не ослабляют, 
однако посадочная поверхность на валу в обязательном порядке должна быть 
закалена. Если, кроме регулирования подшипников, требуется регулирование 
осевого положения вала, то предусматривают установку круглой шлицевой 
гайки с многолапчатой стопорной шайбой у каждой опоры (вариант 2.2 на рис. 
4.1).

На практике схема 2 “врастяжку” получила наибольшее распространение при 
установке консольно расположенных конических шестерен на коротких валах 
(рис. 4.23). Это связано с тем, что при одном и том же расстоянии а2 между
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серединами подшипников, устанавливаемых “враспор” и “врастяжку”, в 
последнем случае увеличивается расстояние между точками А и В приложения 
радиальных реакций (иначе это расстояние называют установочной базой 
подшипников). Тем самым обеспечивается меньшая величина реакций и 
большая жесткость конструкции вала

Осевой зазор при регулировании подшипников, установленных по схеме 2 
“врастяжку”, может быть принят по табл. 4.1 или 4.2 в зависимости от типа 
подшипника, а расстояние I между опорами (см. рис. 4.1) может быть 
увеличено на 25% в сравнении с величинами /, указанными в данных таблицах.

4.3. СХЕМА 3

В схеме 3 (рис. 4.1) вал фиксируется от осевого перемещения только в одной 
опоре:

а) одним подшипником (вариант 3.1);
б) двумя подшипниками (вариант 3.2).
При этом вторая опора выполняется плавающей (для вариантов 3.1 и 3.2 

плавающей выполнена правая опора). :
Таким образом,' фиксирующая опора (одинарная или сдвоенная) 

ограничивает осевое перемещение вала в обоих направлениях, а плавающая 
опора обеспечивает осевое перемещение вала в любом осевом направлении.

Конструктивное исполнение фиксирующей опоры с одним подшипником 
представлено на рис. 4.6 ... 4.7, с двумя подшипниками - на рис. 4.8 и 
плавающей опоры - на рис. 4.9. При данной схеме установки вала 
фиксирующая опора воспринимает радиальную и в любом направлении осевую 
нагрузки. В то лее время плавающая опора воспринимает только радиальную 
нагрузку. Схему 3 применяют при любом расстоянии I между опорами 
(коробки передач, приводные валы конвейеров и др.).

При выборе фиксирующей и плавающей опор можно придерживаться 
следующих рекомендаций [1]. Если вал нагружен радиальными и осевыми 
нагрузками, то в качестве плавающей выбирают опору, нагруженную большей 
радиальной силой, что обеспечит более равномерную нагрузку подшипников 
обеих опор. Если вал нагружен только радиальными нагрузками, то в качестве 
плавающей выбирают опору с меньшей нагрузкой, что обеспечит меньший 
износ поверхности отверстия корпуса в результате перемещений подшипника в 
осевом направлении.

Что касается зазора в плавающей опоре между торцами крышки и наружного 
кольца подшипника, то Для опор на рис. 4.9, а . . . в можно принимать b > 
0,01 I, где / (мм) - расстояние между торцами колец подшипников, указанное 
для вариантов 3,1 и 3.2 на рис. 4.1. Для опоры на рис. 4.9, д - Ь = 0,5 ... 0,8 мм.

Регулирование радиальных и радиально-упорных подшипников 
фиксирующей опоры по варианту 3.2 может производится перемещением 
наружных (рис. 4.8, б, г, е ... з) или внутренних (рис. 4.8 в, д, и) колец.
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При регулировании радиальных шарикоподшипников (рис. 4.8, б) между 
торцом крышки и торцом наружного кольца левого подшипника оставляют 
зазор для компенсации тепловых деформаций а = 0,2 ... 0,5 мм (на рисунке не 
показан). Такой же зазор предусматривают и при регулировании гайкой (рис.
4.8, в). При регулировании радиально-упорных шарикоподшипников (рис. 4.8, г 
...ж), величину осевого зазора принимают по табл. 4.1 для ряда 1. При 
регулировании конических роликоподшипников (рис. 4.8, з, и) осевой зазор 
принимают по табл.4.2 для ряда 1.

4.4. СХЕМА 4

Данная схема определяет конструкцию опор плавающих валов. Схема 4 
обеспечивает самоустановку одного из валов шевронной или сдвоенной 
косозубой передачи относительно другого вала, зафиксированного от осевых 
перемещений. При этом ограничение осевого перемещения плавающего вала 
осуществляется не в опорах, а зубьями шевронной или сдвоенной косозубой 
передачи. Рассмотрим варианты конструктивного исполнения схемы 4.

Вариант 4.1. В качестве опор при варианте 4.1 применяют роликовые 
радиальные подшипники с короткими цилиндрическими роликами типа 2000 
(ГОСТ 8328 - 75) без бортов на наружном кольце. С помощью пружинных 
колец внутренние кольца подшипников закрепляют на валу, а наружные - в 
корпусе. Отсутствие бортов на наружном кольце подшипника обеспечивает 
осевое плавание вала вместе с внутренними кольцами и комплектами роликов 
относительно неподвижных наружных колец

Вариант 4.2. В качестве опор для варианта 4.2 применяет радиальные 
шариковые однорядные, шариковые или роликовые двухрядные сферические 
подшипники, а также роликовые радиальные подшипники с короткими 
цилиндрическими роликами типа 12000 (ГОСТ 8328 - 75) с одним бортом на 
наружном кольце. При этом наружные кольца подшипников имеют свободу 
осевого перемещения на величину осевого зазора а = 0,5 ... 0,8 мм. Внутренние 
кольца на валу необходимо закреплять.

4.5. ПРИМЕРЫ КОНСТРУКЦИЙ

Проектирование редуктора или коробки скоростей проводят при большом 
разнообразии типов подшипников, схем их установки и способов 
регулирования, конструкций зубчатых колес, червяков и червячных колес, 
крышек подшипников и стаканов, а также уплотнений Для облегчения 
решения данной задачи ниже рассматриваются типовые конструкции 
различных узлов, сборка которых проводится, как правило, вне корпуса 
редуктора и коробки скоростей.

Однако рассматриваемые варианты конструкций нельзя принимать как 
единственно возможные. Приведенные разработки являются лишь одним из 
вариантов конструктивного оформления этих узлов.
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На рис. 4.10 показана конструкция входного (быстроходного), промежуточ
ного и выходного (тихоходного) валов цилиндрического двухступенчатого 
редуктора типа 5Ц2. В качестве опор валов используются конические 
роликоподшипники, установленные по схеме 1 “враспор” (вариант 1.1). 
Необходимый осевой зазор в подшипниках вала обеспечивается с помощью 
набора колец, установленных между торцами закладной крышки и наружного 
кольца роликоподшипника. Для удобства сборки, кольца установлены со 
стороны глухой крышки. Вместо набора колец возможно использование одного 
компенсаторного кольца.

Для осевого фиксирования деталей, устанавливаемых на конце тихоходного 
вала, предусмотрено упорное кольцо.

Конструкция тихоходного вала для других схем сборки редуктора показана 
на рис. 4.11, а.

На рис. 4.11, б приведена конструкция выходного (тихоходного) вала 
редуктора 5Ц2, конец которого выполнен в виде венца зубчатой муфты. Такая 
конструкция нашла широкое применение в механизмах подъема груза (см. рис. 
4.42), где вторая половина муфты крепится к барабану. В расточке выходного 
вала редуктора устанавливается один из подшипников оси барабана. Второй 
подшипник оси установлен в отдельном корпусе на раме машины. Такое 
соединение конца тихоходного вала редуктора с барабаном обеспечивает 
компактность конструкции механизма подъема, однако создает 
дополнительную консольную нагрузку для опор выходного вала редуктора.

На рис.14.12 ... 14.15 приведены варианты конструктивного оформления 
входных (быстроходных), промежуточных и выходных (тихоходных) валов 
цилиндрических редукторов, предлагаемые П.Ф. Дунаевым и О.П. Леликовым 
[1]. Все валы установлены на подшипниках по схеме 1 “враспор”.

Следует обратить внимание на то, что подшипник, находящийся вблизи 
шестерни, диаметр вершин dal которой меньше наружного диаметра 
подшипника, защищают маслоотражательной шайбой 1 (рис. 14.13). Эта шайба 
предохраняет подшипник от поступления в него избытка масла, которое вместе 
с продуктами износа выдавливается из зубчатого зацепления. Для 
маслоотражательных шайб, выполняемых из тонкой листовой стали 
необходима установка дополнительного кольца 2 перед буртиком вала. При 
этом ширину кольца 2 следует выбирать на 2 ... 3 мм больше ширины канавки 
ск для выхода шлифованного круга (рис. 4.13, а).

На рис. 14.15, а ... в для передачи вращающего момента с колеса на 
выходной вал применено соединение с гарантированным натягом, на рис. 14.15, 
г - шпоночное соединение.

Для установки колеса на промежуточном валу (рис. 4.14) можно также 
использовать соединение с натягом.

Приведенные на рис. 4.10 ... 4.15 конструкции валов с подшипниковыми 
узлами могут быть использованы при курсовом проектировании не только 
горизонтальных, но и вертикальных редукторов. Кроме этого, конструкции 
выходных валов, показанные на рис. 4.15, можно принять в качестве
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Рис. 4.15
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прототипов при проектировании коническо-цилиндрических и червячно
цилиндрических редукторов.

Цилиндрический редуктор, представленный на рис. 4.10, называют 
редуктором, выполненным по развернутой схеме. В отличии от него в соосном 
цилиндрическом редукторе оси входного и выходного валов совпадают. При 
этом между торцовыми поверхностями шестерни быстроходной ступени и 
колеса тихоходной ступени расположены два подшипника. Поэтому внутри 
нижней части корпуса соосного редуктора предусмотрена дополнительная 
стенка, предназначенная для размещения этих подшипников, или так 
называемая промежуточная или средняя опора.

Конструкции входного, промежуточного и выходного валов соосного 
редуктора с внутренней стенкой в корпусе редуктора показаны на рис. 4.16 ...
4.18.

На рис. 4.16 приведены конструкции входных валов соосного редуктора, 
установленных на радиальных шарикоподшипниках по схеме 1 “враспор” 
(вариант 1.2). Необходимый осевой зазор a = 0,2...0,5 мм обеспечивают при 
сборке установкой набора тонких металлических прокладок под фланец 
привертной крышки (рис. 4.16, а) или установкой компенсаторного кольца 1 в 
случае применения закладной крышки (рис. 4.16, б). Шестерню устанавливают 
обычно симметрично относительно опор вала. При этом, если размеры 
шестерни меньше наружного диаметра подшипников, последние защищают от 
избытка масла маслоотражательными шайбами. Подшипники соосных валов 
(входного и выходного), устанавливаемые в промежуточной опоре, имеют 
разные габариты, так как один из них является опорой быстроходного вала, а 
другой -  тихоходного вала. На рис. 4.16 показаны два наиболее 
распространенные конструктивные варианты выполнения промежуточной 
опоры. На рис. 4.16, а отверстия под подшипники выполняют непосредственно 
во внутренней стенке корпуса редуктора, проводя обработку отверстий с двух 
сторон. При этом буртики (заплечики) для подшипников образуют в обоих 
отверстиях, что обеспечивает наиболее высокую точность установки 
подшипников.

Во втором конструктивном варианте (рис.4.16, б) отверстие в промежуточной 
опоре растачивают одного диаметра, равного наружному диаметру большего 
подшипника, что значительно упрощает обработку. Однако подшипник с 
меньшим наружным диаметром можно установить только в дополнительном 
кольце 2. Для фиксирования кольца 2 относительно внутренней стенки корпуса 
редуктора на наружной поверхности кольца предусмотрен кольцевой выступ, 
устанавливаемый по посадке Н11/Ы1 в канавку, выполняемую во внутренней 
стенке корпуса. Так как при сборке входного и выходного валов подшипники 
доводят до упора в торцовые поверхности кольца 2, точность изготовления 
последнего должна быть достаточно высокой.

Подшипники промежуточной опоры закрывают отдельной съемной крышкой 
во внутренней стенке корпуса редуктора.
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Конструкция промежуточного вала цилиндрического соосного редуктора 
показана на рис.4.17. Обе опоры промежуточного вала установлены на внешних 
боковых стенках редуктора, что увеличивает расстояние /, так как внутри 
корпуса расположена промежуточная опора для входного и выходного валов.

Подшипники промежуточного вала соосного редуктора обычно 
устанавливают “враспор”. Однако, если в качестве опор используют радиально
упорные подшипники (шариковые или роликовые), то установка этих 
подшипников “враспор” допустима в случае выполнения условия / $  1тт, где 
/„ах - максимально допустимое расстояние между подшипниками, принимаемое 
по табл.4.1 или 4.2. При /  > /тах промежуточный вал устанавливают на 
радиальных шарикоподшипниках по схеме 1 (вариант 1.2) или по схеме 3 
(вариант 3.1).

На рис. 4.18 приведены конструкции выходных валов соосного редуктора. На 
рис. 4.18, а для передачи вращающего момента с колеса на вал применено 
шпоночное соединение и вал имеет ступенчатую форму с цилиндрическим 
концевым участком. На рис. 4.18, б колесо установлено на гладкий вал по 
посадке с гарантированным натягом, конец вала имеет коническую форму. В 
сравнении со ступенчатой формой для гладкого вала достигается сокращение 
расхода металла при его изготовлении и повышается усталостная прочность. 
Однако установку колеса на гладкий вал следует выполнять „в-сборочном 
приспособлении, определяющем осевое положение колеса. При установке 
колеса на вал с буртом (рис. 4.18, а) такое приспособление не требуется.

На рис. 4.19 показана конструкция полого выходного вала редуктора с 
эвольвентными шлицами. За номинальный диаметр шлицевого соединения 
принимают его наружный диаметр D, в зависимости от которого по таблицам 
ГОСТ 6033 - 80 и назначают размеры соединений. Центрирование в 
эвольвентном шлицевом соединении выполняют по боковым поверхностям S  и 
по наружному диаметру D.

Конструкция полого тихоходного вала, приведенная на рис. 4.19, может быть 
принята в качестве прототипа при разработке полого выходного вала как 
соосного цилиндрического, так и других типов редукторов.

На рис. 4.20 показан двухступенчатый цилиндрический соосный редуктор 
без внутренней стенки в корпусе, что позволило уменьшить его ширину и 
упростить конструкцию. Оба подшипника входного (быстроходного) вала 
установлены в специальном литом стакане конической формы с фланцем, 
который одновременно предназначен для установки одного из подшипников 
выходного (тихоходного) вала. Стакан имеет вырез с целью обеспечения 
свободного! вращения колеса быстроходной ступени. Толстостенная 
конструкция стакана с ребрами обеспечивает его высокую жесткость. Колесо 
быстроходной ступени установлено на промежуточном валу по посадке с 
гарантированным натягом, колесо тихоходной ступени выполнено за одно 
целое с валом.

На рис. 4.21 приведено конструктивное оформление подшипниковых узлов 
плавающих валов сдвоенной косозубой передачи (раздвоенный шеврон).
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Особенности конструкции для вариантов 4.1 и 4.2 подробно были рассмотрены 
раннее при описании схемы 4 установки подшипников таких валов. При этом 
следует обратить особое внимание на то, что вал, сопряженный с плавающим, в 
обязательном порядке фиксируют относительно корпуса. Решая вопрос о том, 
какой вал редуктора принимать плавающим, следует учитывать, что на этот вал 
не должны действовать неуравновешенные осевые нагрузки от смежных пар, 
так как иначе нарушается равновесие осевых сил на раздвоенных зубчатых 
колесах, а следовательно, мощность между ними будет распределяться 
неравномерно. При плавающих входных (рис. 4.21,а... в) или выходных (рис.
4.21, г) валах должна быть подобрана муфта с хорошей осевой компенсацией 
(например, с торообразной оболочкой).

При использовании в опорах радиального подшипника с короткими 
цилиндрическими роликами типа 2000 без бортов на наружном кольце (рис.
4.21, а, г) в обязательном порядке это кольцо поджимают к упорному кольцу 1. 
Если корпус редуктора не имеет разъема, то кольцо 1 - это пружинное плоское 
упорное внутреннее кольцо. Для корпуса с разъемом, проходящим через ось 
плавающего вала, упорное кольцо 1 может быть сплошным. При этом 
внутреннее кольцо данного подшипника следует закреплять на валу с двух 
сторон, используя для этой цели упорное пружинное плоское наружное кольцо 
2. Неточность изготовления деталей по длине компенсируется установкой 
между упорным кольцом 2 и торцом внутреннего кольца подшипника 
специального компенсаторного кольца 3, толщину которого подбирают при 
сборке.

При использовании в опорах плавающего вала радиального подшипника с 
короткими цилиндрическими роликами с одним бортом на наружном кольце 
типа 12000 (рис. 4.21, б) осевой зазор а — 0,5 ... 0,8 мм устанавливают при 
сборке подбором тонких металлических прокладок 4, размещая их между 
фланцами привертных крышек и корпусом. Внутреннее кольцо данного 
подшипника следует закреплять на валу упорным пружинным
наружным кольцом.

На рис. 4.22 приведен один из вариантов конструктивного исполнения 
промежуточного вала зубчатого или червячно-цилиндрического редукторов с 
раздвоенной тихоходной ступенью. Левая шестерня выполнена заодно с валом, 
правая -  насадная.

На рис. 4.23 показаны конструкции входных (быстроходных) валов 
конических шестерен, рекомендуемые П.Ф. Дунаевым и О.П. Леликовым [1] 
для конических и коническо-цилиндрических редукторов. С целью получения 
большей установочной базы подшипников а2 и соответственно большей 
жесткости опор подшипники установлены по схеме 2 “врастяжку” (вариант 
2.1). Регулирование осевого зазора в радиально-упорных конических 
роликоподшипниках производится, как уже было рассмотрено ранее, осевым 
перемещением на валу внутреннего кольца одного подшипника (на рис. 4.23 
правого подшипника) с помощью круглой шлицевой гайки, которая от 
самопроизвольного отвинчивания стопорится затем многолапчатой шайбой.
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Однако при сборке конической передачи, кроме регулирования подшипников, в 
обязательном порядке производится регулирование осевого положения 
зубчатых колес, для того, чтобы обеспечить совпадение вершин начальных 
конусов шестерни и колеса (правильность монтажа определяется по форме и 
расположению пятна контакта на рабочих поверхностях зубьев). Перемещение 
вала с конической шестерней осуществляется путем изменения толщины 
набора тонких металлических прокладок 1, устанавливаемых между фланцем 2 
и корпусом редуктора. В ряде конструкций взамен набора тонких прокладок 
устанавливают компенсаторные полукольца.

При сборке конической передачи обычно вначале регулируют подшипники, а 
затем зацепление.

Консольное расположение конической шестерни приводит к повышению 
концентрации нагрузки по длине зуба, уменьшить которую стремятся 
повышением жесткости подшипниковых узлов, используя в качестве опор 
конические роликоподшипники. Кроме этого, повышенные требования к 
жесткости диктуются и высокой точностью осевого расположения конической 
шестерни по условиям работы зацепления.

В узле на рис. 4.23, а стакан 2, с целью осевого фиксирования наружных 
колец подшипников, имеет кольцевой выступ внутри отверстия, что усложняет 
его обработку. При этом точность установки наружных колец подшипников 
определяется точностью изготовления торцов кольцевого выступа. Избежать 
этого выступа можно применив конические роликоподшипники с упорным 
бортом на наружном кольце, что значительно упрощает конструкцию стакана 
(рис. 4.23, б). Данное конструктивное исполнение является наиболее 
технологичным и получило наибольшее распространение (рис. 4.24).

Весьма развитый фланец стакана 2 на рис. 4.23 определяет его положение в 
корпусе редуктора, а наружная цилиндрическая поверхность стакана 
используется лишь в качестве центрирующей. Так как стакан 2 в корпусе 
перемещается при регулировании конического зацепления, то его 
устанавливают по посадке Н7 / j s6.

На рис. 4.25 приведены конструкции промежуточных валов коническо- 
цилиндрических редукторов. Схема установки подшипников - “враспор” 
(вариант 1.1), основной тип применяемых подшипников - радиально-упорные 
конические роликоподшипники. Характерной особенностью данного узла 
является то, что в нем регулируют не только зазоры в подшипниках, но и 
осевое положение конического колеса с целью совпадения вершин начальных 
конусов шестерни и колеса конической передачи. Если в конструкции узла 
применены привергные крышки, то обе регулировки проводят посредством 
набора тонких металлических прокладок 1, устанавливаемых под фланцы этих 
крышек (рис. 4.25, а). При этом предварительно производят регулирование 
зазоров в роликоподшипниках, в процессе которого определяют суммарную 
толщину набора прокладок. Затем путем перестановки прокладок с одной 
стороны на другую регулируют по пятну контакта осевое положение 
конического колеса.
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В случае использования закладных крышек (рис. 4.25, б), обе регулировки 
выполняют с помощью специальных регулировочных винтов 2, 
воздействующих на подшипники через нажимные шайбы 3. При регулировании 
осевого положения конического колеса винт 2 с одной стороны корпуса 
отворачивают, а с другой стороны аналогичный винт одновременно 
заворачивают на такую же величину. По окончании регулировки винты должны 
быть застопорены.

От избытка масла шестерни промежуточных валов (рис. 4.25) защищены 
маслоотражательными шайбами 4. На рис. 4.25, а между буртиком вала и 
правым подшипником установлено кольцо 5, которое перекрывает канавку для 
выхода шлифовального круга и обеспечивает прижатие шайбы 4, выполненной 
из тонкой листовой стали. На рис. 4.26 показаны конструкции промежуточных 
валов коническо-цилиндрических редукторов с выступающими концами для 
отбора части передаваемой мощности. Как и для конструкций, приведенных на 
рис. 4.25, обе регулировки выполняют или набором прокладок 1 (рис. 4.26, а), 
устанавливаемых под фланцы привертных крышек, или двумя 
регулировочными винтами 2, вворачиваемыми в закладные крышки (рис. 4.26,
б). Отличие в конструкции заключается лишь в том, что для левой 
подшипниковой опоры рис. 4.26, б регулировочный винт выполняется с 
уплотнением ввиду наличия выступающего конца вала.

Червячная передача состоит из червяка и червячного колеса.
На рис. 4.27 показаны конструкции валов-червяков с радиально-упорными 

подшипниками, установленными по схеме 1 “враспор” (вариант 1.1). Однако 
такой вариант установки подшипников используют обычно для коротких 
валов-червяков. Так по данным [1], для вала d = 30 ... 50 мм на конических 
роликоподшипниках (рис. 4.27, а) отношение / /  d  6, на радиально-упорных 
шарикоподшипниках (рис. 4.27, б) - l / d  ^  8.

Выбор радиально-упорных подшипников для валов-червяков вызван 
большим осевым усилием, действующим на червяке. Наибольшее 
распространение получили конические роликоподшипники. Радиально
упорные шарикоподшипники применяют при частоте вращения вала червяка я, 

1500 м и н 1, а также при длительной непрерывной работе с целью 
уменьшения потерь на трение и тепловыделение в опорах-

Регулирование подшипников в конструкциях на рис. 4.27 производят 
набором тонких металлических прокладок 1, устанавливаемых под фланцы 
привертных крышек.

По отношению к червячному колесу, установленному на горизонтальном 
валу, червяк может иметь верхнее ю!и нижнее расположение с горизонтальной 
осью вала-червяка, а также боковое расположение с вертикальной осью вала.

При нижнем расположении червяк оказывается погруженным в масляную 
ванну. Уровень масла принимают, как правило, не выше центра нижнего 
элемента качения (шарика или ролика). При этом червяк рекомендуется 
погружать в масло не глубже высоты витка. При частоте вращения червяка 
более 1500 мин'1 его винтовая нарезка создает сильную струю масла, 
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заливающую подшипник. В таком случае подшипник защищают 
маслоотражательным кольцом 2 (рис. 4.27, б) с поперечными лопатками, 
которые разбрызгивают масло внутри корпуса редуктора, обеспечивая смазку 
подшипников вала червячного колеса. При верхнем и боковом расположении 
червяка кольца 2 не ставят.

В ряде конструкций редукторов при предельном верхнем уровне масла, 
указанном выше, червяк оказывается не погруженным масло или погруженным 
недостаточно. Для смазывания червячного зацепления в этом случае на валу 
червяка устанавливают разбрызгиватели (см.рис. 4.33, б).

Если отношение I /  d  превышает допустимые значения, указанные выше при 
установке по схеме 1 “враспор”, для вала-червяка принимают установку 
подшипников по схеме 3 (вариант 3.2). Данную схему установки подшипников 
применяют также и при больших ожидаемых температурных деформациях 
вала-червяка.

Вариант 3.2 установки подшипников предполагает установку в 
фиксирующей опоре двух радиально-упорных подшипников, а в плавающей 
опоре - одного радиального подшипника. Установка в фиксирующей опоре 
двух однорядных радиально-упорных подшипников вызвана тем, что эти 
подшипйики воспринимают осевую нагрузку только одного направления. В то 
же время при изменении направления вращения червяка меняет направление и 
осевая сила, действующая вдоль его оси. С целью фиксации вала червяка в 
обоих направлениях в фиксирующей опоре и устанавливают два подшипника.

На рис. 4.28 приведена конструкция узла вала червяка при его верхнем 
расположении относительно червячного колеса. Такая схема расположения 
червяка используется обычно при его окружной скорости более 5 м/с. Однако в 
даннбй схеме ухудшаются условия теплоотдачи в масло и не всегда удается 
обеспечить надежный подвод смазки к подшипникам вала-червяка. Поэтому 
подшипники в таких конструкциях смазывают пластичным смазочным 
материалом. В этом случае подшипниковые узлы закрывают 
мазеудерживающими кольцами, а свободное пространство внутри их 
заполняют пластичным смазочным материалом, который подают под 
давлением через пресс-масленки 2 (рис. 4.28) специальным шприцем.

На рис. 4.28,показан вариант конструктивного исполнения фиксирующей и 
плавающей подшипниковых опор, установленных по схеме 3 (вариант 3.2). В 
левой фиксирующей опоре установлены два конических роликоподшипника, 
внутренние кольца которых закреплены на валу с помощью круглой шлицевой 
гайки со стопорной многолапчатой шайбой. Необходимый осевой зазор в 
подшипниках фиксирующей опоры устанавливается путем изменения толщины 
набора тонких металлических прокладок 1, устанавливаемых между фланцами 
крышки и стакана, в котором установлены подшипники. В качестве плавающей 
опоры используется радиальный подшипник с короткими цилиндрическими 
роликами без бортов на наружном кольце, которое зафиксировано 
относительно корпуса упорным пружинным внутренним кольцом и поджато к
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нему крышкой. Внутреннее кольцо подшипника также закреплено на валу с 
помощью пружинног о упорного наружного кольца.

Варианты конструктивного оформления фиксирующей опоры вала-червяка с 
радиально-упорными шарикоподшипниками даны на рис. 4.29. При 
использовании привертной крышки регулирование подшипников проводится с 
помощью набора прокладок 1 (рис. 4.29, а), при закладной крышке - с помощью 
регулировочного винта 1 и нажимной шайбы 2 (рис. 4.29, б). На рис. 4.29, в 
регулирование подшипников осуществляется с помощью крышки-винта, 
вворачиваемой в резьбу, нарезанную непосредственно в корпусе.

Допускаемые пределы осевых зазоров при регулировании радиально
упорных подшипников фиксирующей опоры вала-червяка принимают по табл. 
4.1 или 4.2 по ряду 1.

На рис.4.30 показаны конструкции валов-червяков с плавающей опорой, 
установленной внутри корпуса. На рис. 4.30, а приведена конструкция узла при 
верхнем расположении червяка, на рис. 4.30, б - при нижнем расположении. На 
рис. 4.30, в ...д  приведены варианты конструктивного оформления
фиксирующей опоры вала-червяка с выходным концом со стороны этой опоры.

Конструкции подшипниковых опор вертикального вала-червяка
представлены на рис. 4.34, опор червячной передачи цилиндрическо- 
червячного редуктора -  на рис. 4.35.

На рис. 4.31 ... 4.32 приведены конструкции промежуточных валов с 
червячным колесом. Как и в конической передаче, для вала с червячным 
колесом выполняют две регулировки. Предварительно регулируют 
подшипники, изменяя толщину набора тонких металлических прокладок 1, 
устанавливаемых под фланцы привертных крышек. После этого регулируют по 
пятну контакта (при нанесении краски) червячное зацепление, добиваясь 
совмещения средней плоскости зубчатого венца червячного колеса с осью 
червяка. Возможные случаи относительного положения средней плоскости 
венца червячного колеса и оси червяка показаны на рис. 4.32, б, в, г. Путем 
перестановки регулировочных прокладок 1 с одной стороны на другую 
добиваются совмещения средней плоскости венца червячного колеса и оси 
червяка (расположение пятна контакта при таком относительном положении 
червячного колеса и червяка показано на рис. 4.32, а, б). При одностороннем 
расположении пятна контакта (рис. 4.32, в, г) вал вместе с червячным колесом 
смещают относительно червяка(направление смещения показано стрелками).

При закладных крышках регулирование подшипников и червячного 
зацепления производят с помощью регулировочных винтов, вворачиваемых в 
крышки. Винты в обязательном порядке должны быть установлены с двух 
сторон (рис.4.34).

На рис. 4.36 приведены узлы токарного станка с установкой подшипников по 
схеме 3 (вариант 3.1). Подшипник левой фиксирующей опоры поджат к 
упорному пружинному внутреннему кольцу (рис.4.36, а) или к заплечику в 
отверстии корпуса (рис. 4.36, в). Подшипник правой плавающей опоры 
закреплен на валу с помощью круглой шлицевой гайки с многолапчатой
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стопорной шайбой (рис, 4 36, а) или упорным пружинным наружным кольцом 
(рис. 4.36, б, в)( другие варианты -  см. рис. 4.36, г, д).

Однако наиболее технологичной является конструкция на рис. 4.36, б с 
использованием в фиксирующей опоре радиального шарикоподшипника с 
канавкой для стопорного кольца на наружном кольце, которая получила в 
настоящее время широкое распространение.

На рис. 4.37 показана конструктивное оформление выходного (тихоходного) 
горизонтального вала мотор-редуктора с подшипниковыми опорами, 
установленными по схеме 2 “врастяжку” (вариант2.1).

На рис. 4.38 приведена конструкция выходного (тихоходного) вертикального 
вала редуктора механизма поворота. Подшипники установлены по схеме 1 
“враспор” (вариант 1.1). Регулирование зазора производится с помощью набора 
металлических прокладок, устанавливаемых между фланцем привертной 
крышки и фланцем стакана. Унификация подшипников обеспечивается 
установкой одного из них на ступице цилиндрического колеса.

Консольная установка вала-шестерни приведена на рис. 4.39. Схема 
установки подшипников - 2 “врастяжку” (вариант 2.1).

На рис. 4.40 показан узел вала с консольно установленной шестерней 
открытой конической передачи. Подшипники левой фиксирующей опоры 
регулируются набором прокладок 1, подшипник правой плавающей опоры 
закреплен на валу с помощью упорного пружинного наружного кольца (схема 
установки подшипников 3 вариант 3.2). Коническое зацепление регулируется с 
помощью набора тонких металлических прокладок 2.

На рис. 4.41 приведена типовая конструкция приводного вала конвейера. 
Левая подшипниковая опора фиксирующая, правая - плавающая (схема 
установки 3, вариант 3.1). Особенность данной конструкции заключается в том, 
что подшипниковые опоры размещены не в одном общем корпусе, а 
установлены в разных корпусах, закрепленных на раме конвейера. Неизбежные 
погрешности изготовления деталей, сборки узла и особенно деформации рамы 
конвейера под нагрузкой вынуждают применять в качестве опор приводных 
валов конвейеров радиальные сферические подшипники (в большинстве 
случаев шариковые). В связи со значительной длиной вала наружное 
подшипниковое кольцо плавающей опоры должно иметь свободу перемещения 
вдоль оси ориентировочно 3-4 мм. Вращающий момент с приводного вата на 
барабан (вместо барабана могут быть установлены одна или две тяговые 
звездочки) передается шпоночным соединением.

На рис. 4.42 показана установка на оси барабана механизма подъема грузов. 
Схема установки подшипников - 3 (вариант 3,1). Левая опора плавающая, 
правая - фиксирующая.

Подшипник плавающей опоры установлен консольно в расточке выходного 
вала редуктора, выполненного с венцом для зубчатой муфты (конструкция 
такого вала приведена на рис. 4.11, б). Ступица барабана с внутренним 
зацеплением крепится с помощью болтов к барабану (снаружи на рис. 4.42, а и 
внутри - на рис. 4.42, б). Соединение зубчатого ве,.ца выходного вала редуктора 
4-131 9 7





Рис. 4.38
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с внутренними зубьями ступицы барабана образуют встроенную внутри него 
зубчатую муфту, через которую передается крутящий момент с редуктора на 
барабан. Поэтому барабан поддерживает ось, а не вал. Подшипник правой 
фиксирующей опоры установлен в отдельном корпусе, закрепленном на раме 
машины. Как и в приводных валах конвейеров, ось барабана механизма 
подъема устанавливают на радиальных сферических подшипниках (шариковых 
или роликовых). Подшипник левой плавающей опоры вращается как одно 
целое, в нем отсутствует вращение внутреннего кольца относительно 
наружного. Поэтому этот подшипник проверяют по статической 
грузоподъемности.

У подшипника правой фиксирующей опоры внутреннее кольцо вместе с 
осью вращается относительного неподвижного наружного кольца 
установленного в корпусе. Поэтому данный подшипник проверяют по 
динамической грузоподъемности.

Конец каната на барабане крепится шпилькой (рис. 4.42, а) с помощью 
специальной накладки, прижимающей канат к поверхности барабана (кроме 
шпилек используются также винты).

Зубчатая муфта слева закрывается специальной крышкой, состоящей из двух 
половин, которая предотвращает вытекание смазки из узла муфты. Такое 
конструктивное исполнение узла барабана обеспечивает его компактность, 
блочность и получила широкое распространение в механизмах подъема 
грузоподъемных машин.

Конструкция современного двухступенчатого цилиндрического мотор- 
редуктора типа 5МЦС приведена на рис. 4.43.

4.6.ВЫБОР ТИПОВ ПОДШИПНИКОВ И  СХЕМ И Х УСТАНОВКИ В 
ПРОЕКТИРУЕМОМ ПРИВОДЕ

Так как согласно технического задания на курсовое проектирование 
быстроходная ступень является конической, а тихоходная цилиндрической, 
предполагаем использование в качестве опор быстроходного, промежуточного 
и тихоходного валов конических роликоподшипников.

С целью получения простой, компактной и удобной для сборки и 
регулировки конструкции быстроходного вала-шестерни принимаем в качестве 
опор конические роликоподшипники с бортом на наружном кольце. Осевое 
фиксирование входного (быстроходного) вала осуществляется по схеме 2 
«врастяжку» (вариант 2.1),что повышает жесткость при конической шестерне, 
установленной консольно относительно опор. Такое конструктивное 
исполнение вала-шестерни как с прямыми, так и с круговыми зубьями 
получило в настоящее время наибольшее распространение.

Для промежуточного и тихоходного валов редуктора принимаем решение 
устанавливать подшипники по схеме 1 «враспор» (вариант 2.1).

Подшипниковые крышки, в качестве варианта конструктивного исполнения, 
принимаем привертными.
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5. ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ ВАЛОВ РЕДУКТОРА И ОПРЕДЕЛЕНИЕ 
ГЕОМЕТРИЧЕСКИХ ПАРАМЕТРОВ ИХ СТУПЕНЕЙ. 

ПРЕДВАРИТЕЛЬНЫЙ ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

Основной расчетной нагрузкой валов является вращающий Т и изгибающий 
М моменты.

На данной стадии проектирования нам известен лишь вращающий момент Т 
(Н м), передаваемый каждым из валов редуктора (см. п. 1.4.). Изгибающий 
момент М нам не известен, так как мы не знаем осевых размеров ступиц 
зубчатых и червячных колес, шкивов, звездочек, полумуфт, подшипников,
крышек и т. п., что не дает возможности установить местоположение опор вала 
и действующих на него нагрузок. В то же время разработка конструкции вала 
невозможна без определения хотя бы приближенно диаметра одной из его 
ступеней. Поэтому при проектном расчете вала предварительно определяют 
диаметр одного из его участков, исходя из условия прочности только на 
кручение при пониженных допускаемых напряжениях [т] с той целью, чтобы 
компенсировать влияние напряжений изгиба и концентрации напряжений. 
После этого на основании конструкции вала-прототипа, приведенной в п.4 , 
определяют диаметры остальных ступеней вала.

При проектном расчете быстроходного (входного) вала редуктора обычно 
предварительно определяют диаметр его входного конца d (мм):

а) при соединении вала с электродвигателем посредством упругой муфты 
d«s(0,8...1,2)d3, где сГ, -  диаметр вала электродвигателя. Принятый диаметр d 
согласовывают с размерами отверстий в ступице полумуфты муфты, которую 
выбирают по ГОСТу;

б) при установке на конце вала шкива ременной передачи

ПОТ
у0,2[г]’

где [т]=10. ..15 МПа; T=Tt , здесь Ti -  вращающий момент на быстроходном 
(входном) валу, Н-м. Полученный диаметр d согласовывают со стандартными 
размерами концов валов по ГОСТ 12080-66 или ГОСТ 12081-72 для исполнения 
2 -  короткие (см. табл.^ПЛ или £П.2 приложения^П).

При проектном расчете промежуточного вала предварительно 
определяют диаметр вала d под насадным колесом по выше приведенной 
формуле, принимая [т]=15...22 МПа и Т=ТП, где Тп -  вращающий момент на 
промежуточном валу, Н-м. Полученный диаметр d в данном случае 
согласовывают с рядом Ra 40 по ГОСТ 6636-69 (см. табл. 1П.13 приложения 
1П).

При проектном расчете тихоходного (выходного) вала предварительно 
определяют диаметр его выходного конца d (мм) по выше приведенной 
формуле, принимая [т]=25...35 МПа (меньшие значения при установке на 
конце вала звездочки или шестерни открытой передачи, большие -  при
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установке муфты), и Т=Тш , где Тш -  вращающий момент на тихоходном 
(выходном) валу редуктора, Нм. При этом полученный расчетом диаметр d 
согласовывают :

а) при установке компенсирующей муфты -  с размерами отверстий в ступице 
полумуфты, устанавливаемой на валу, выбирая при этом по ГОСТу 
стандартную муфту;

б) при установке ведущей звездочки цепной передачи или шестерни 
открытой зубчатой передачи -  со стандартными размерами концов валов по 
ГОСТ 12080-66 или ГОСТ 12081-72 для исполнения 2-короткие (см. табл. 1П.1 
или 1П.2 приложения 1П).

Примечания: 1.При установке на конце вала полумуфты стандартной 
муфты длина конца вала принимается равной длине отверстия 1 в ступице 
полумуфты (для цилиндрического /= 1ц т , для конического 1= /ко„). Следует 
отметить, что размеры отверстий в полумуфтах стандартных муфт 
соответствуют размерам концов валов: цилиндрических — по ГОСТ 12080- 
66, конических- по ГОСТ 12081-72. При выборе стандартных муфт 
рекомендуется принимать полумуфты исполнения 2 -н а  короткие концы 
валов.
2. При проектном расчете валов червяков рекомендуется [т]=10 .. .12 МПа.
3. Диаметр d и длину I выходного конца быстроходного и тихоходного 
валов допускается не согласовывать с ГОСТ 12080-66 или ГОСТ 12081-72 
при установке на них шкивов , звездочек или зубчатых колес открытых 
передач, а принимать их по размерам ступиц этих деталей: /~(1,1...1,2)d, 
где d округляется до ближайшего по ряду Ra 40 ГОСТ 6636-69.

Определение диаметров остальных ступеней соответствующих валов
редуктора проводят на основании принятых конструкций валов-прототипов и в 
соответствии с рекомендациями, изложенными в табл. 2П.42 приложения 2П. 
При этом характерными элементами конструкции любого вала ступенчатой 
формы является наличие буртиков для упора ступиц колес, шкивов, звездочек, 
полумуфт и заплечиков для упора подшипников. Поэтому при 
конструировании вала, исходя из полученного посадочного диаметра, следует 
предварительно выбрать также и соответствующий типоразмер подшипника, 
что в свою очередь позволит определить диаметр заплечика, необходимый для 
упора подшипника. Таким образом, размеры вала и размеры подшипника 
взаимосвязаны и при курсовом проектировании возможны случаи, когда 
размеры вала будут определяться не его прочностью, а необходимым ресурсом 
работы подшипника.

В дальнейшем после разработки компоновочного чертежа редуктора и 
определения осевых размеров его валов, местоположения их опор и нагрузок 
будет выполнен окончательный расчет валов на сопротивление усталости и 
статическую прочность и согласован с долговечностью предварительно 
выбранных подшипников.

Наиболее технологичной считается конструкция вала, для которого приняты 
одинаковыми размера фасок и канавок для выхода шлифовального круга, а
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также радиусы галтелей. Для удобства фрезерования шпоночные пазы (если их 
несколько) следует располагать на одной образующей и выполнять одной 
ширины, принимаемой по наименьшему диаметру ступени вала.

При конструировании валов редуктора в нашем примере принимаем решение 
изготовлять шестерни заодно с валами, получая так называемые валы- 
шестерни. Жесткость и точность вала-шестерни выше, чем вала и насадной 
шестерни, а стоимость производства ниже за счет уменьшения числа 
посадочных поверхностей и отсутствия соединения (например, шпоночного).

Колеса ступеней выполняем насадными. Для закрепления колес на валах 
используем шпоночные соединения.

Входной (быстроходный) и выходной (тихоходный) валы имеют 
выступающие из корпуса редуктора консольные участки (концы валов). Конец 
входного вала предназначен для закрепления полумуфты муфты, соединяющей 
двигатель с редуктором, а конец выходного вала - для установки ведущей 
звездочки цепной передачи.

Выступающим концам валов в нашем примере придаем, в качестве одного из 
вариантов конструктивного оформления, цилиндрическую форму (см. табл. 
2П.1 приложения 2Г1). Однако следует отметить, что в последнее время все 
большее распространение получает коническая форма концов валов (см. табл. 
2П.2 приложения 2П).

Рассмотрим конструирование каждой ступени быстроходного, 
промежуточного и тихоходного валов редуктора. Номер ступени указывается 
цифрой в кружке на рис. 5.3...5.5 для соответствующего вала. Рекомендации по 
конструированию отдельных участков валов приведены в табл. 2П.42...2П.44 
приложения 2П.

5.1. БЫСТРОХОДНЫЙ (ВХОДНОЙ) ВАЛ

Тип подшипников и схема их установки для быстроходного вала-шестерни 
конической передачи были приняты ранее (см. п. 4), а именно: конические 
роликоподшипники с бортом на наружном кольце, установленные по схеме 2 
«врастяжку» (вариант 2.1). Вариант такой конструкции показан на рис. 4.23, б.

Достаточная жесткость быстроходного вала конической шестерни 
обеспечивается при конструировании следующими отношениями размеров [6] 
(см. рис. 5.1):

<1п >\,Ъах;

a'2 > 2 ,5 a i ; (5Л)
а'2 — 0,6«!.

В качестве расчетной величины а2 принимают большее из полученных 

значений а2 и а2 .
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Чтобы уменьшить консоль вала со стороны шестерни, подшипник 
располагают как можно ближе к шестерне.

При передаточном числе конической передачи и > 3,15 шестерня получается 
малых размеров, что создаёт сложности в создании упорного буртика для 
подшипника. Возможные варианты конструктивного исполнения вала- 
шестерни для такого случая приведены на рис. 5.2.

Осевой зазор в радиально- упорных роликоподшипниках вала конической 
шестерни регулируют осевым перемещением внутреннего кольца подшипника 
относительно вала с помощью круглой шлицевой гайки 1 (рис. 5.1). Следует 
отметить, что на рис. 5.1 такое перемещение осуществляется для внутреннего 
кольца правого подшипника. После регулировки гайку 1 стопорят 
многолапчатой шайбой 2. Для фиксирования шайбы 2 относительно вала на 
резьбовом участке вала предусмотрена канавка под язычок стопорной шайбы 
(см. вид А на рис. 5.1).

Размеры круглой шлицевой гайки, стопорной многолапчатой шайбы и 
канавки под её язычок приведены в таблицах 2П.6, 2П.7 и 2П.8 приложения 2П.

Приступаем теперь к конструированию быстроходного вала- шестерни (рис. 
5.3).

Конструирование начинаем с концевого участка вала, являющегося первой 
ступенью (соответственно диаметр обозначим dj).

Как уже было отмечено ранее, принимаем для конца вала в качестве варианта 
цилиндрическую форму. Так как быстроходный (входной) вал редуктора 
соединяется с электродвигателем муфтой, то необходимо согласование 
диаметра di конца вала с диаметром d3 электродвигателя.

У выбраного электродвигателя 4А160М6УЗ по табл. 1П.2 приложения 1П для 
исполнения IM1081 диаметр вала d3=48 мм, длина вала /э=110 мм ( в табл. 1П.2 
диаметр вала электродвигателя обозначен d b длина 1Х).

Обычно принимают d, ~ (0,8...1,2) d;.
Примем di = 45 мм.
Ориентируемся на установку между электродвигателем и редуктором 

упругой втулочно- пальцевой муфты МУВП по ГОСТ 21424-93. По табл. 2П.39 
приложения 2П для данной муфты уточняем, что допустимо растачивание 
цилиндрических (тип I) и конических (тип II) отверстий диаметрами 45; 48; 50; 
55 и 56 мм в полумуфтах при наружном диаметре D=19Q мм.

Проверим, подходит ли данная муфта по крутящему моменту. Расчетный 
момент для муфты

Т -Тк,
где Т - номинальный момент на валу, где установлена муфта, Н-м;

к - коэффициент динамичности нагрузки (для ленточных конвейеров 
к=1,25...1,5, для цепных конвейеров к=1,5...2).

В нашем примере Т=Т[=125 Н-м.
Тогда при к=1,7 (конвейер цепной)

Т ^  =Т,к = 125-1,7 = 213 Н 'м .
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По табл. 2П.39 приложения 2П муфта с D=190 мм может передать момент 
Т=710 Н-м, что значительно больше Трасч = 213 Н-м.

Муфта подходит.
Таким образом, диаметр первой ступени быстроходного вала- шестерни 

принимаем di = 45 мм. Согласуем данный размер с размерами концов валов 
цилиндрической формы по ГОСТ 12080 -  66 (см. табл. 2П.1 приложения 2П). 
Размер (Г = 45 мм относится к первому ряду ( в табл. 2П.1 диаметр вала 
обозначен d). Выберем длину конца вала. Принимаем исполнение конца вала 2- 
короткий. Тогда по табл. 2П.1 приложения 2П конец быстроходного вала 
диаметром d = 45 мм исполнения 2 должен иметь длину 1= 82 мм.

Окончательно размеры первой ступени быстроходного вала-шестерни: 
диаметр di = d = 45 мм, длина /, = / = 82 мм.

Для окончательно принятых размеров конца быстроходного вала (d2 = 45 
мм, /, = 82 мм) и конца вала электродвигателя (d3 = 48 м м ;/э = 110 мм) по 
табл. 2П.39 приложения 2П уточняем тип полумуфт выбранной муфты. На вал 
электродвигателя устанавливается полумуфта типа I ( с цилиндрическим 
отверстием) исполнения 1, так как длина /э = 110 мм согласно табл. 2П.1 
приложения 2П относится к длинным концам валов.

На конце быстроходного вала редуктора устанавливается полумуфта типа I (с 
цилиндрическим отверстием) исполнения 2 (на короткие концы валов согласно 
табл. 2П. 1 приложения 2П).

Согласно примечания 4 к табл. 2П.39 приложения 2П выбранная муфта будет 
иметь обозначение:

Муфта упругая втулочно- пальцевая 710-48-1.1 -45-1.2-УЗ ГОСТ 21424-93.
Конструируем следующую вторую ступень вала диаметром d2. Полумуфту, 

устанавливаемую на цилиндрическом конце входного вала, доводят до упора в 
буртик. При этом полумуфта будет иметь фаску размером ¢=1,6 мм (см. табл. 
2П.42, примечание 2),

Тогда высота буртика hg , необходимая для упора полумуфты (см. выносной 
элемент III на рис. 5.3)

h6 > 2 / - 2 -1,6 = 3 ,2мм.
Полученный размер Ьб дает возможность определить диаметр d2: 

d, = d, +2/гв = 45 + 2 -3 ,2 = 51,4 мм.
По ряду Ra 40 (см. табл. 1П.13 приложения 1П) принимаем d2=55 мм.
Так как на второй ступени вала диаметром d2 = 55 мм будет установлено 

манжетное уплотнение, согласовываем размер d2 с размером манжеты. По табл. 
2П.10 приложения 2П выясняем, что для вала диаметром d2 =55 мм манжеты 
выпускаются.

Определим диаметр d3 следующей третьей ступени, на которой выполняется 
резьба для круглой шлицевой гайки. По табл. 2П.8 приложения 2П ближайшей 
большей по отношению к d2 является резьба М56х2. Однако при такой резьбе 
круглая шлицевая гайка не пройдет через ступень вала диаметром d2=55 мм. 
Принимаем окончательно резьбу М60х2 (т.е. диаметр третьей ступени d3=60
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мм). Для выхода резьбонарезного инструмента предусматриваем канавку (см. 
выносной элемент I на рис 5.3), размеры которой принимаем по табл. 2П.5 
приложения 2П:

ct = 5 мм; г, = 0,5 мм; г2 =1,5 мм; d k = d  -  3 = 60 -  3 = 57 м м .
Круглая шлицевая гайка от самопроизвольного отвинчивания стопорится 

многолапчатой шайбой, внутренний выступ которой (так называемый язычок) 
заходит в паз, выполненный на данной ступени вала (на выносном элементе 1 
рис. 5.3 показан штриховыми линиями). По табл. 2П.8 приложения 211 ширина 
этого паза равна 8 мм. Размеры стопорной многолапчатой шайбы см. табл. 2П.7 
приложения 2П.

Определим диаметр d4 следующей четвертой ступени, на которой 
устанавливаются подшипники. Для свободного прохождения подшипников 
через ступень диаметром d3 принимаем ближайшее большее значение d4 = 65 
мм, что соответствует диаметрам d внутренних колец подшипников. С целью 
упрощения конструкции стакана, в котором устанавливаются подшипники, 
принимаем решение об использовании конических роликовых подшипников с 
бортом на наружном кольце. По табл. 2П.16 приложения 2П принимаем 
предварительно роликоподшипник однорядный с упорным бортом легкой 
серии 67513 (ГОСТ 3169-81), имеющий следующие данные:

а) размеры:
d  = 65mm;D=120mm;D1 =127мм;Т = 33мм;с = 27м м ;п=6м м ; г = 2,5мм;

б) грузоподъемность:
динамическая Сг=109кН; 
статическая Сог = 98.9 кН;

в) факторы нагрузки:
е = 0,37; Y = 1,62 ;Y0 = 0,89.

Таким образом
d 4 = d = 65 мм.

Размеры канавки для выхода шлифовального круга при шлифовании четвертой 
ступени (см. выносной элемент II на рис 5.3) согласно табл. 2П.4 приложения 
2П: ск = 5мм; hk = 0,5мм; гк = 1,6мм. Так как длины второй /2 и третей /3 
ступеней рекомендуют [1,6] определять в зависимости от внутреннего диаметра 
подшипника d, то после выбора подшипника мы уже можем определить эти 
размеры:

/2 * 0,6d  = 0,6 • 65 = 39 мм;
/3 й 0,4d = 0,4 • 65 = 26 мм.

Длину /4 четвертой ступени определим после назначения размеров пятой 
ступени.

Пятая ступень вала диаметром d5 служит в качестве буртика (заплечика) для 
упора подшипника (см. выносной элемент II на рис 5.3). По табл. 2П.18 
приложения 2П для выбранного роликового подшипника 67513 (ГОСТ 3169-71)
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легкой серии диаметр буртика d6.„ должен быть не менее 74 мм и не более 86 
мм. Принимаем dfin =75 мм.

Тогда d5= d 6.n=75 мм.
Ширина буртика Ьб. n =15=¾½.
В качестве примера рассмотрим коническую шестерню с круговыми зубьями, 

для которой ш|е =3,57 мм.
Тогда Ь6.п =3,57 мм.
Принимаем Ьб.„ =4 мм.
Примечание. Если диаметр впадин шестерни de, < d6.n , то принимаем один 

из вариантов конструкции, представленной на рис. 5.2.
Возвратимся теперь к определению четвертой ступени. Этот размер 

определяется жесткостью вала, которая в свою очередь обеспечивается 
определенным соотношением размеров d, а, и а2 [см. условие (5.1)]. Однако 
предварительно определим ряд размеров, которые будут необходимы для 
проверки этих соотношений (см. рис. 5.3):

b' = fc-cos#! = 38-cosl7,45655° = 36 мм;

точки приложения радиальной реакции от торца подшипника (здесь T,d,D,e- 
характеристики выбранного подшипника 67513);

а, = Т - а  + Ьб„ + 6''+0,5-6'=33-28 + 4 + 1 + 0,5-36 = 28мм-длина
консоли вала со стороны шестерни;

d 249 900
L = ^ -  + b"+b„ + Т - с =  ’ +1 + 4 + 3 3 -2 7  = 136 мм.
* 2 2 

Тогда условие (5.1):
d>l,3ai;

65 мм > 1,3-28 = 36,4 мм -  выше записанное условие выполняется; 
а\ = 2,5а, = 2,5 • 28 = 70 мм; 
а"=  0,6/„ =0,6 -136 = 81,6 мм »82 мм.

В качестве расчетного расстояния а2 между точками А и В приложения 
радиальных реакций принимаем большее из полученных значений о2 и а2, а
именно а 2 = а"2 =  82 мм .

Тогда расстояние между торцами наружных колец подшипников 
1Т = а2 -  2а = 82 -  2 ■ 28 = 26 мм.

Такая величина /т обеспечивает весьма компактную конструкцию 
быстроходного вала. С целью повышения жесткости вала-шестерни расстояние 
1Т иногда увеличивают до значения 1т~а2. Примем /т =80 мм.

Тогда величина четвертой ступени
14 к  /т + 2Г - с к = 8 0  + 2 - 3 3 - 5  = 141 мм,
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, где ск =5 мм -  см. выносной элемент I на рис. 5.3.
Шестой ступенью быстроходного вала является коническая шестерня, 

размеры которой были определены ранее. Так как для шестерни 5, <30°, то 
конструкцию ее принимаем по рис. 6.2,а.

На этом заканчивается предварительная разработка конструкции 
быстроходного вала- шестерни.

На промежуточном валу (рис 5.4) устанавливается шестерня тихоходной 
цилиндрической ступени и колесо быстроходной конической ступени. 
Промежуточный вал, как и быстроходный, выполняется в виде вала-шестерни. 
Конструирование его начинаем со второй ступени с предварительного 
определения диаметра под коническим колесом:

где Т=Тц=381 Н м  -  вращающий момент на промежуточном валу;
[т] = 20 МПа -  допускаемое напряжение кручения.

По ряду Ra40 (см. табл. 1П.13 приложения 1П) принимаем d; =dk =48 мм. 
Между ступицей конического колеса и левым подшипником предполагаем 

установку распорного кольца. С целью снижения концентрации напряжений 
предусматриваем минимальный перепад диаметров di и d2.

Принимаем d! =45 мм, что соответствует диаметрам d внутренних колец 
подшипников.

Исходя из размера di по табл. 2П.15 приложения 2П выбираем роликовый 
конический однорядный подшипник средней серии 7309 (ГОСТ 333-79), 
имеющий следующие данные:

а) размеры:
d=45 мм; D= 100 мм; Т=27,5 мм; В= 26 мм; с =22 мм; г=2,5 мм; Г] = 0,8 мм;

б) грузоподъемность: 
динамическая Сг =76,1 кН; 
статическая Сот = 59,3 кН;

в) факторы нагрузки:

С целью унификации правый подшипник принимаем такого же размера. 
Распорное кольцо между ступицей конического колеса и левым подшипником 
выполняет роль буртика как для подшипника, так и для колеса. Наружный 
диаметр распорного кольца со стороны подшипника, выполняющего роль 
буртика (заплечика) для подшипника, согласно табл. 2П.18 приложения 2П 
составляет: d6n =54....68 мм.

По табл. 2П.42 приложения 2П (примечание 2) принимаем размер фаски в 
отверстии ступицы конического колеса f=l,6 мм. Тогда наружный диаметр

5.2. ПРОМЕЖУТОЧНЫЙ ВАЛ

е = 0,29; Y = 2,09; Y0 =1,15.
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распорного кольца со стороны ступицы конического колеса, играющего в 
данном случае роль буртика для колеса (обозначим его d6.K ): 

d^  > d 2 +2hCjt = 48 + 2-3,2 = 54,4мм, 
где h6.K- высота буртика для конического колеса; h6.K=2f=2-1,6=3,2 мм.

Принимаем d®, = 55 мм. Выполняем распорное кольцо цилиндрическим с 
наружным диаметром dp =d6.n = d6.K =55 мм.

Примечание. Если размеры распорного кольца слева и справа значительно 
отличаются один от другого, то кольцо выполняют 
ступенчатой формы. При этом наружный диаметр кольца 
выбирают таким образом, чтобы ширина упорного пояска со 
стороны подшипника или со стороны колеса была не менее 
1..2 мм ( на выносных элементах I и II рис 5.5 ширина пояска 
обозначена к).

Рассмотрим теперь третью ступень вала диаметром d3 , которая в свою 
очередь служит в качестве буртика для упора ступицы конического колеса, т.е.

d j  =  d®.k.
Выше мы установили, что высота буртика для конического колеса he.k =3,2 

мм и приняли диаметр буртика d6.k=55 мм.
Таким образом d3= d6k =55 мм.
Четвертой ступенью вала является цилиндрическая шестерня, размеры 

которой были определены ранее расчетом.
Размер фасок на торцах зубьев шестерни согласно примечания 2 к табл. 6.1 в 

п.6.2:
/ ,  = (0,5...0,7)w = (0,5...0,7)4 = 2,0...2,8 мм.

Принимаем стандартное значение f3 = 2,5 ММ.
Так как твердость косозубой шестерни Н) >350 НВ, то угол фаски на торце 

зуба а ф = 15° (см. примечание 3 к табл. 6.1 в п.6.2).
Диаметр пятой ступени d5 принимаем равным наружному диаметру 

распорного кольца между левым подшипником и коническим колесом:
ds= dp =55 мм.

Пятая ступень выполняет роль буртика (заплечика) для правого подшипника, 
который принят такого же размера, как и левый. Соответственно диаметр 
шестой ступени

d6= d| =45 мм.
Согласно табл. 2П.4 приложения 2П размеры канавок для выхода 

шлифовального круга для выносных элементов 1,11 и III (см.рис. 5.5), приняты 
одинаковыми, что в свою очередь обеспечивает технологичность конструкции 
вала:
ск= 3 мм; hk = 0,25 мм; гк =1,0 мм.

Длины ступеней вала будут определены в дальнейшем после разработки 
конструкции колес и назначения зазоров между деталями и корпусом 
редуктора.
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На рис. 4.25 представлены варианты конструктивного исполнения 
промежуточного вала шестерни с коническим колесом. В конструкции, 
показанной на рис. 4.25.а, использованы привертные крышки, а регулировка 
подшипников поставленных «враспор» и конического зацепления проводится с 
помощью набора тонких металлических прокладок 1. В конструкции на рис. 
4.25. использованы закладные крышки, а регулировка подшипников и 
конического зацепления проводится с помощью ршулировочных винтов 2.

Следует обратить внимание на то обстоятельство, что иногда подшипник, 
расположенный вблизи шестерни с диаметром вершин du] < D (здесь D -  
наружный диаметр подшипника), защищают маслоотражательной шайбой 4 
(рис. 4.25) от чрезмерного залива маслом, которое вместе с продуктами износа 
выдавливается из зубчатого зацепления. Для тонкой маслоотражательной 
шайбы предусматривают дополнительное кольцо 4 (рис. 4.25.а), которое 
должно перекрывать ширину канавки для выхода шлифовального круга 
(ширину кольца 5 принимают на 2..3 мм больше ширины канавки).

5.3. ТИХОХОДНЫЙ (ВЫХОДНОЙ) ВАЛ

На тихоходном валу (рис.5.4) установлено насадное цилиндрическое колесо 
тихоходной ступени редуктора и на выходном конце вала закрепляется 
консольно ведущая звездочка цепной передачи.

Определим предварительно диаметр выходного конца вала (под ступицей 
ведущей звездочки), т.е. диаметр первой ступени:

1421-10’
0,2-25

66 мм,

где [г] =25 МПа (при консольной установке ведущей звездочки); Т= Т щ = 
1421 Н -м -  вращающий момент на тихоходном валу.

По ГОСТ 12080-66 на размеры концов цилиндрических валов (см. табл. 2П.1 
приложения 2П) dx = 70 мм (1-й ряд ). Длина конца тихоходного вала /т = 105 
мм ( исполнение 2 -  короткие).

Таким образом dt= dT =70 мм.
Вторая ступень вала предназначена для установки подшипника и служит 

одновременно в качестве буртика для упора ступицы ведущей звездочки, 
устанавливаемой на выходном конце вала, т.е. на первой ступени.

По табл. 2П.42 приложения 2П (примечание 2) размер фаски в отверстии 
ступицы звездочки f=2 мм. Тогда диаметр второй ступени, исходя из 
обеспечения надежного осевого фиксирования ступицы звездочки 

d. ~ d  ч- 2/г — 70 + 2 - 4 = 78мм,2 1 6 т 7

где h6.JB= 2f =2-2=4 мм -  высота буртика для упора ступицы звездочки (см. 
выносной элемент IV на рис. 5.5).

Согласовываем d2 с диаметрами d внутренних колец подшипников и 
принимаем d2= 80 мм.
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Рис. 5.4
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В то же время диаметр второй ступени желательно иметь такой величины, 
чтобы можно было снять левый подшипник, не вынимая призматическую 
шпонку, установленную на выходном конце вала. Однако такая операция 
возможна при выполнении условия :

d2 > <7, + 21, + 0,5 = 70 + 2 ■ 4,9 + 0,5 -  80,3 мм, 
где t2 = 4,9 мм — глубина шпоночного паза в ступице звездочки (см. табл. 2П.9 
приложения 2П).

Так как d2 = 80 мм < 80,3 мм, то съем подшипника невозможен при 
установленной шпонке.

Окончательно принимаем d2 = 85 мм.
По табл. 2П.15 приложения 2П выбираем конический роликоподшипник 

легкой серии 7217 (ГОСТ 333-79), имеющий следующие данные:
а) размеры:

d = d2 = 85 мм ; D=150 мм; Т=38,5 мм; В=36 мм; с=30 мм; г=3 мм; Г] = 1 мм;
б) грузоподъемность: 

динамическая Сг =162 кН;
статическая С0г= 141 кН; о

в) факторы нагрузки:
е = 0,39; Y = 1,58; Y0 = 0,85.

Определим размеры третьей ступени, являющейся буртиком (заплечиком) 
для левого подшипника. По табл. 2П.18 приложения 2П для подшипника 7217 
легкой серии с d= 85 мм диаметр буртика d6.„ = 95 мм.

Тогда диаметр третьей ступени d3 = d6.n ~ 95 мм.
Перейдем теперь к определению диаметра шестой ступени, учитывая, что 

правый подшипник должен быть такого же размера, как и левый. 
Соответственно d6 = d2 = 85 мм.

Перепад диаметров пятой и шестой ступений принимаем минимальным. 
Тогда d5 = йб +5 = 85+5 = 90 мм.

По табл. 2П.42 приложения 2П (примечание 2) в отверстии ступицы 
цилиндрического колеса, устанавливаемого на пятой ступени, принимаем 
фаску размером f  = 2,5 мм (для d5 = 90 мм).

Тогда диаметр наружной поверхности распорного кольца со стороны 
ступицы цилиндрического колеса ( выполняет роль буртика для колеса) 

d6.„ = d5 + 2 Ьб.ц = 90+2-5 = 100 мм,
где h6.u - высота буртика для цилиндрического колеса; hfi.u = 2f =2-2,5=5 мм.

Со стороны правого подшипника наружный диаметр распорного кольца 
должен быть равен диаметру буртика d6.n для подшипника. Причем, величина 
dc.„ принимается из того же диапазона, что и для левого подшипника, а именно:

d6.„ = d3 =95...110 мм.
Принимаем решение выполнять распорное кольцо цилиндрическим с 

диаметром наружной поверхности
dp = й6.ц =100 мм,

что также соответствует диапазону dg.n — 95. ..110 мм.
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Тогда диаметр буртика вала слева от ступицы цилиндрического колеса 
(четвертая ступень) d4 = dp =dr, u =100 мм.

Ширину буртика Ь6, выполняемого на валу, согласно [7] принимают 
Ьб=(0,07...0,1) d5=(0,07.. .0,1) 90=6,3.. .9 мм.

Принимаем Ье= 8 мм.
Таким образом, мы определили диаметры всех ступеней тихоходного вала. 

Все канавки для выхода шлифовального круга, выполняемые между ступенями 
(см. рис. 5.5, выносные элементы IV...VII), согласно табл. 2П.4 приложения 2П 
имеют одинаковые размеры: ск=5 мм; hk= 0,5 мм; rk= 1,6 мм, 
что в свою очередь обеспечивает технологичность конструкции.

Для принятых размеров тихоходного вала проверяем зазор А между 
коническим колесом и третьей ступенью вала d3=95 мм:

а) коническое колесо выполнено с прямыми зубьями (dae2:=354,936 мм):

b = aw - d  ael + f\3 
2 2

= 210 -
354,936 95) , ,--------- +— = -15мм,

2 2 1
где aw = 210 мм -межосевое расстояние тихоходной ступени редуктора;

б) коническое колесо выполнено с круговыми зубьями осевой формы I 
^„52=251,226 мм):

Л = 210 - 251,226
2

= 37 мм.

Минимально допускаемая величина зазора = 5... 15 мм. Ориентировочно 
можно принимать А « 8 (где 8 -толщина стенки нижней части корпуса).

Таким образом, зазор А достаточен только для конического кблеса с 
круговыми зубьями.

Коническое колесо с прямыми зубьями пересекает вал, углубляясь в его тело 
на глубину 15 мм, что недопустимо.

Поэтому ранее разработанную конструкцию тихоходного вала можно 
использовать только в том случае, если на промежуточном валу будет 
установлено коническое колесо с круговыми зубьями диаметром dee2=251,226
ММ. т..т=-,

При использовании конического колеса с прямыми зубьями размером 
d„e2=354,936 мм, диаметры ступеней тихоходного вала следует уменьшить. При 
этом, исходя из = 5...15мм определяем диаметр третей ступени:

d3 -  2а„ - 2 A n m = 2 - 2 1 0 - 2  (5...15)-354,936 = 55...35мм.
Диаметр второй ступени уменьшим до d2= 45 мм и выберем конический 

роликоподшипник средней серии 7309 (ГОСТ 333-79), что обеспечивает 
унификацию подшипников промежуточного и тихоходного валов. 
Минимальный диаметр буртика d6.„ для данного подшипника по табл. 2П.18 
приложения 2П составляет d6.„ = 54 мм.

Так как буртиком для левого подшипника является третья ступень, 
принимаем окончательно d3 = бб.„ = 54 мм,
что обеспечивает зазор между коническим прямозубым колесом и третьей 
ступенью вала, равный
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4 . , А ( 354,936 54^ д .Д = 210- ----------+ —  = 6 мм » Amin = 5.. 15 мм.
V 2 2 )

Фактическая величина зазора Д будет несколько больше, т.к. внешние углы 
конических зубчатых колес притупляют фаской f  * 0,5 ■ ши , обрабатывая 
колеса по внешнему диаметру dac2 параллельно оси отверстия в ступице.

Далее аналогичным образом, как и ранее, определяют диаметры остальных 
ступеней вала.

Если подшипник 7309 обеспечит потребный ресурс работы, то прочность 
вала с уменьшенными диаметрами ступеней можно обеспечить выбором 
соответствующего материала или исключением консольной нагрузки на вал 
цепной передачи, располагая ведущую звездочку на собственных 
подшипниках, установленных на специальной втулке (рис 5.6).

Кроме этого, зазор между коническим колесом и тихоходным валом можно 
увеличить, уменьшив размеры колеса. Для этого, в случае проектирования 
прямозубой конической передачи, выбирают другой вариант термообработки 
или заменяют прямые зубья круговыми, произведя при этом перерасчет 
передачи.

Рис. 5.6
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6. КОНСТРУИРОВАНИЕ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

6.1. РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ

Основные параметры зубчатых колес (модуль, диаметры делительные, 
вершин и впадин, а так же ширина венцов) были определены при расчете 
передач (см. п.2). Конструктивные параметры шестерен, учитывая, что они 
выполнены заодно целое с валами, рассмотрены в п.5. Поэтому ниже 
рассматриваются вопросы, связанные с конструированием насадных зубчатых 
колес.

Цилиндрические колёса

Зубчатые колеса небольших размеров (da2 < 100 мм) изготовляют точением 
из круглого проката (рис. 6.1,а). При da2 =100...500 мм колеса изготовляют из 
заготовок, получаемых ковкой или штамповкой.

Колеса, заготовки которых получают ковкой, обычно имеют конструкцию, 
показанную на рис. 6.1 ,б,в. У таких колес все поверхности обрабатывают. Для 
того, чтобы уменьшить объем точной механической обработки, которой 
подвергаются торцовые поверхности ступиц и зубчатых венцов, на дисках 
колес выполняют выточки 1 ...2 мм с более грубой обработкой (см. рис. 6.1,6). 
При диаметрах da2 = 250...500 мм колеса, с целью уменьшения массы, 
выполняют по форме, представленной на рис. 6.1,в.

Колеса, заготовки которых получают штамповкой, имеют форму, 
показанную на рис. 6.1,г. Заготовка колеса после штамповки имеет достаточно 
чистую поверхность и не требует механической обработки нерабочих 
поверхностей. С целью облегчения выемки заготовки из штампа принимают 
значения штамповочных уклонов у > 7° и радиусов закруглений R > 6 мм.

Ступица может быть расположена симметрично или несимметрично 
относительно обода.

Следует отметить, что при серийном производстве наибольшее 
распространение имеют заготовки, получаемые штамповкой или ковкой. 
Рекомендации по определению размеров основных элементов цилиндрических 
колес приведены в табл. 6.1.

Конические колёса

При внешнем диаметре вершин зубьев dae2< 120 мм конические колеса 
выполняют по форме, представленной на рис. 6.2,а,б. При угле делительного 
конуса 52 < 30° принимают конструкцию колеса, показанную на рис. 6.2, а, при 
б2 >45° - на рис. 6.2,6. При 30°< 52 <45° применяют обе формы конических 
колес.
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Рис. 6.1
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Рис. 6.2
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Таблица 6.1
Конструктивные элементы цилиндрических зубчатых колес, мм

Элемент
колеса

Параметр
Способ получения заготовки

Круглый прокат 
(рис. 6.1, а)

Ковка
(рис.6.1,б,в)

Штамповка 
(рис.6.1,г)

Обод

Диаметр d„2< 1 0 0  мм
б) da2=100...250

мм
в) dfl2=250...500

мм

do2=100... 
500 мм

Толщина S  = 2 ,2тп + 0,0562

Ширина ь2

Ступица

Диаметр
внутренний d = d„ (здесь d B-  диаметр вала под колесом)

Диаметр
наружный

dCT= l,55d

Длина
/сг Ь2 /ст =(0,8...1,5) d 

[ оптимальное значение 
/„=(1,0... 1,2) dl

Диск

Толщина С= Ь2- (2 ...4 ) С = (0 ,3 ...0 ,4) Ь2

Радиусы
скруглений

R > 1 R > 6

Уклон - . . . у г  7°

Примечания:
1. Размер фаски f  в отверстии ступицы диаметром d принимают по табл. 2П.42 
приложения 2П. Размеры фасок по углам наружной поверхности ступицы и обода 
колеса принимают такого же размера f.
2. На торцах зубьев выполняют фаски f, = (0,5...0,7) т„(см . рис. 6.1,д,е ) и 
округляют до ближайшего стандартного значения, выбираемого из ряда:

1,0; 1,2; 1,6; 2,0; 2,5; 3,0; 4,0; 5,0.
3. Угол фаски <Хф (см. рис.6.1,д,е) : на колесах с прямыми зубьями а ф = 4 5 ° ; на 

колесах с косыми зубьями при твердости рабочих поверхностей # 2 <350 НВ 
<хф = 45°, при Н2 > 350НВ а ф =15 ...20°.
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Формы конических колес при d ae2>  120 мм показаны на рис. 6.2,в,г .
При серийном производстве конические колеса изготовляют из заготовок, 

получаемых ковкой (рис. 6.2,а,б,в ) или штамповкой ( рис. 6.2,г ).
При единичном производстве конические колеса небольших размеров (d ac2 < 

100 мм) изготовляют точением из круглого проката по форме, показаной на 
рис. 6.2, а,б.

Р а з м е р ы  о с н о в н ы х  э л е м е н т о в  к о н и ч е с к и х  к о л ё с  у к а з а н ы  н а  р и с .6 .2 . П р и  это м  
д и а м е т р  с т у п и ц ы  d cr , е е  д л и н у  1„ и  р а зм е р  ф а с о к  f  о п р е д е л я ю т  п о  
с о о т н о ш е н и я м  д л я  ц и л и н д р и ч е с к и х  к о л е с  ( см . т а б л . 6 .1 ).

В с е  к о н и ч е с к и е  к о л е с а  н е з а в и с и м о  о т  п р и н я т о й  ф о р м ы  п р и т у п л я ю т  ф а с к о й  
f3 и  0,5 т к  д л я  к о л е с  с  к р у го в ы м и  з у б ь я м и , и  f 3 »  0,5 т е д л я  к о л е с  с п р я м ы м и  

зу б ь я м и , о б р а б а т ы в а я  к о л е с а  п о  в н е ш н е м у  д и а м е т р у  d ae2 п а р а л л е л ь н о  о си  
п о с а д о ч н о г о  о т в е р с т и я . Р а зм е р  к п р и н и м а ю т  к о н с т р у к т и в н о .

6.2. КОНСТРУИРОВАНИЕ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС ПРОЕКТИРУЕМОГО
ПРИВОДА

Цилиндрическое колесо тихоходной ступени

В результате ранее выполненных расчетов (см. п. 2.1) были получены 
следующие размеры :

Й2  = 333,529 мм; d a2 = 341,529м м ; =323,529 мм; b 2 = 6 3 м м ; т п - 4  мм;

Р = 13,72915°; z 2T = 81 .

Учитывая мелкосерийный способ производства и принимая во внимание 
размер da2 = 341,529 мм, изготовление колеса будем производить из заготовки, 
получаемой штамповкой.

С целью использования пространства в средней части редуктора (см. рис. 5.4) 
ступицу колеса выполняем несимметричной относительно обода, смещая её 
влево.

Конструкция изготовляемого колеса представлена на рис. 6.3,а.
Н а  о с н о в а н и и  т а б л . 6.1 д л я  с п о с о б а  п о л у ч е н и я  з а г о т о в к и  к о л е с а -  ш т а м п о в к а  

(р и с . 6 .1 ,г )  р а с с ч и т ы в а е м  р а з м е р ы  к о н с т р у к т и в н ы х  э л е м е н т о в  к о л е с а  (р и с .
6.3,а):

а ) о б о д :
S = 2,2 ш п + 0,05 Ь2 = 2 ,2 -4  + 0,05-63 = 7 2 м м ;

б )  с т у п и ц а :
d  = d 5 = 90 мм,

г д е  d 5 = 90 м м  -  д и а м е т р  т и х о х о д н о г о  в а л а  п о д  к о л е с о м  (см . р и с . 5.4); 
d^ = 1,55 d = 1,55 -90 = 140 мм;

/ст = (1,0...1,2) d = (1,0...1,2) 90 = 90..,108мм; 

принимаем 1„ =100 мм;

в ) д и с к :
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с = 0,35 b , = 0,35 • 63 = 22мм;
R > 6 мм;

у >7°.
Размеры фасок в отверстии ступицы по табл. 2П.42 приложения 2П 

(примечание 2) f=2,5 мм. Такой же размер фасок принимаем по углам наружной 
поверхности ступицы и обода колеса.

Размер фасок на торцах зубьев
f3 = (0,5...0,7) m„ =(0 ,5 ...0 ,7) 4 = 2...2,8 мм.

Принимаем стандартное значение f3 = 2,5 мм (см. примечание 2 к табл. 6.1).
Так как средняя твердость поверхности зубьев колеса ННв2 = 285,5 НВ <350 

НВ, то принимаем угол фасок на торцах зубьев а ф = 45° (см. примечание 3 к 
табл. 6.1).

Коническое колесо быстроходной ступени

Ранее были получены следующие размеры конического колеса для двух 
вариантов зубьев;

а) зубья прямые (осевая форма I):
d e2 =353,500 мм; d ee2 =354,936 мм; d fe2 = 350,290 мм; 6 2 =72,43974°; 5 а2 =73,39041°;

6у 2 =70,79797°; 0 а2 =1,24391°;© и  =1,64177°; А 2 = 53,731mm;R c = 185 ,61мм;

Ь = 5 3 м м ;т е =3,5  мм\

б) зубья круговые (осевая форма I):
d e2 = 249,900 мм; = 251,226 мм; d fe2 = 247,212 мм; 8 2 = 72^ 4345°;5а2 =73,78736°;
S/2  = 70,58333°; 0 а2 = 1,24391 °; ©е  =1,96012°; А 2 =37,162M M ;Re =130,91мм;

b = 38 мм; m te = 3,57 мм.

Учитывая мелкосерийный способ производства и принимая во внимание 
размер dae2 предполагаем изготовление конического колеса как с прямьми, так 
и с круговыми зубьями из заготовки, полученной штамповкой (форма такого 
колеса представлена на рис. 6.2,г).

Конструкция проектируемого конического колеса показана на рис.6.3,б.
На основании размеров, указанных на рис. 6.2,г , рассчитаем размеры 

элементов конического колеса быстроходной ступени (рис. 6.3,6) для круговых 
зубьев осевой формы I (для прямых зубьев в расчетные зависимости вместо 
модуля mte подставляют модуль ше );

а) обод:
6 > 1,2 mle =1,2 • 3,57 = 4,3 мм; принимаем 8 = 5 мм;

&0 = 2,5 + 2 = 2,5 ■ 3,57 + 2 = 11 мм;
S = 0,6 Ь = 0 ,6 -38  = 23 мм;

б) ступица:
d = d2 = 48 мм,

где d2 = 48 мм -  диаметр промежуточного вала редуктора под коническим 
колесом (рис. 5.4);
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<7ег = 1,55 */ = 1,55-48 = 74мм; 

l„  =(1,0...1,2) d  = (1,0...1,2) 48 = 48...58мм,
принимаем l„  =55 мм;

в) диск
С = 0,35 b = 0,35 -38 = 13 мм;
R > 6 мм;
Y>7°.

Размеры фасок в отверстии ступицы по табл. 2П.42 приложения 2П 
(примечание 2) f  = 1,6 мм. Фаски по углам наружной поверхности ступицы 
принимаем такого же размера.

Коническое колесо притупляем фаской
f3 = 0,5 m te = 0,5-3,57 = 1,8мм.

Принимаем стандартное значение f3 = 2,0 мм (см. примечание 2 к табл. 6.1). 
Размер к  =2 мм.

7. КОНСТРУИРОВАНИЕ ЗВЕЗДОЧЕК ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ

При расчете ценной передачи были получены следующие параметры (см. п. 
3):

а) тип цепи -  двухрядная приводная роликовая цепь 2ПР с шагом рц = 38,1 
мм и разрушающей нагрузкой 254000 Н:

Цепь 2ПР-38,1-254000 ГОСТ 13568 -  75;
б) числа зубьев звездочек -  ведущей г, -  25, ведомой z2 = 51;
в) делительные диаметры звездочек -  ведущей dtfi = 303,99 мм, ведомой (1й2 -  

618,90 мм.
Цепь является покупным изделием и все ее размеры приведены в ГОСТ 

13568-75 (см. табл. 1П.31 приложения 1П).
Конструкцию звездочек разрабатывают с учетом ГОСТ 591 -  69, который 

регламентирует метод расчета и построение профиля зубьев звездочек для 
приводных роликовых и втулочных цепей, а также поперечное сечение венца. 
От цилиндрических зубчатых колес конструкции звездочек отличаются только 
зубчатым венцом. Размеры ступицы (диаметр dCT и длину 1„ ) определяют по 
формулам для зубчатых колес (см. табл. 6.1).

Определение размеров венца ведущей и ведомой звездочек (рис. 7.1 и 7.2) 
рекомендуется производить в следующей последовательности.

Диаметр окружности выступов De:

Dd = Рц

Д.-2 = Рц

0,5 + ctg 180е

0,5 + ctg
180е

= 38,1

= 38,1

0,5 + ctg\ 180е
25

( 180е 
0 ,5 + c d  —

=  320,6 мм;

= 636,8 мм.

По табл. 1П.31 приложения ТП диаметр ролика цепи d3: 
Радиус впадин (для ведущей и ведомой звездочек)

: 22,23 мм.
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г = 0,5025d, + 0,05 = 0,5025 • 22,23 + 0,05 = 11,22 мм. 
Радиус сопряжения (для ведущей и ведомой звездочек) 

г, = 0,08*/, + г = 0,08 • 22,23 +11,22 = 13,00 мм. 
Диаметр окружности впадин Dj:

Д, = d„ - 2 г = 303,99 -  2 • 11,22 = 281,55 мм;
Dl2 = dd2 -  2r = 618,90 -2-11,22 = 596,46 мм.

Наибольшая хорда (для контроля звездочек с нечетным числом зубьев) L„:

Радиус головки зуба г2:
г2, = 4  (1,24 cos р, +0,8 cos J3, -1 ,3025)-0 ,05 = 22,23 (1,24 cosl4,44° + 0 ,8cosl5 ,6°- 
-1 ,3025)-0 ,05  = 14,80 мм;
rH = 4  (1,24 cos(рг + 0,8cos/?2 —1,3025)—0,05 = 22,23 (1,24 cosI5,75° + 0,8cosl6 ,82°- 
-1 ,3025)-0 ,05 = 14,55 мм.

Прямой участок профиля FG:
(FG), = 4  (1,24 sin -0 ,8  sin /7, ) = 22,23 (l,24 sin 14,44° -0 ,8 sin 15,6°) = 2,09 мм;
(FG)2 = 4  (l,24sin (p2 -0 ,8  sin /32) = 22,23 (l,24sin 15,75°-0,8sin 16,82°) = 2,34 мм. 
Расстояние от центра дуги впадины до центра головки зуба 

0 0 2 = 1,24 4  = 1,24 ■ 22,23 = 27,57 мм.
Смещение центров дуг впадины

е = 0,03 р ц = 0,03 • 3 8,1 = 1,14 мм.
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Координаты точки (V
а) для ведущей звездочки

X , = 0,8 4, sin а, =0,8 -22,23 sin 52,6° = 14,13 мм; 
У, =0,8 d{ cos а , = 0,8 ■ 22,23 cos 52,6° = 10,80 мм;

б) для ведомой звездочки
2Г, = 0,8 4, sin а 2 = 0 ,8 -2 2 ,2 3 s in 53,82° =  14,35 мм;

У, =0,8 4, co sa2 =0,8-22,23 cos 53,82° = 10,50 мм. 
Координаты точки СЬ: 
а) для ведущей звездочки

Х 2 = 1,24 4, cos = 1,24-22,; 27,35 мм;

. (  180е

1.
. ( 180'У2 = 1,24 ¢/, sin = 1,24 • 22,23 sin = 3,45 мм;

I  25
б) для ведомой звездочки 

X , = 1,24 d, cos

У2 = 1,24 4, sin

180' 

v z 1 

180'

= 1,24 -22,23 cos
( 180°)

i i .  J
,24 22 ,23sin^“ " j  -

= 27,51 mm; 

1,70 mm;

Для принятой двухрядной цепи ведущая и ведомая звездочки выполняются 
двухрядными (рис. 7.2,д).

По табл. 1П.31 приложения 1П: ширина пластины цепи h =36,2 мм; 
расстояние между внутренними плоскостями пластин одного ряда Ввн =25,4 
мм; расстояние между осями симметрии рядов цепи А =45,44 мм.

Радиус закругления зуба г3:
г, =1,7 d, =1,7-22,23 = 37,8мм.

Расстояние от вершины зуба до линии центров дуг закруглений 
А, = 0,8 dt = 0,8 ■ 22,23 = 17,8 мм.

Следует отметить, что широкое распространение получил профиль зуба в 
осевом сечении со скосом (рис. 7.2,г). Угол скоса принимают у = 20°, а размер 
фаски /  = 0,2 Ь.

Наибольший диаметр обода (диаметр проточки) Dc:

Радиус закруглен и й  r4: 
при ш аге p,: <35 мм r4 =1,6 мм;

при ш аге р ц > 35 мм г4 = 2,5 мм;

В нашем примере г4=2,5 мм. 
Ширина зуба звездочки:
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а )  однорядной
6, = 0,93 Ввн -0,15 мм;

б )  двухрядной и трехрядной
Ь2 =0,90В„Н -0,15 мм.

В нашем примере для двухрядной звездочки (рис 7.2, д )
Ь2 = 0,90 Ввн -  0,15 = 0,90 • 25,4 -  0,15 = 22,7 мм.

Ширина венца
В = ( п- Х) А + Ь,

где п -число рядов; b -  ширина зуба.
Тогда для двухрядной звездочки ширина венца

В2 = (п - 1) А + Ь2 = (2 - 1) 45,44 + 22,7 = 68,1 мм.
Толщина обода S для многорядных цепей

S = 1,5 (Д, - d d\
В нашем случае;

5, = 1,5 (£>„ -  dat) = 1,5 (320,6 -  303,99) = 25 мм;
S2 = 1,5 (И,, -  dn  ) = 1,5 (636,8 -  618,90) = 27 мм.

Толщина диска для однорядных цепей:
С = 6, -  р и с .7,2,а;
С = Ь, - 2 г4 -рИС.7,2,6;
С = Ь, +2 г, -р и с .7 ,2,в,г.

Толщина диска для многорядных цепей
С = (1,2:.. 1,3)5.

В нашем примере:
С, =(1,2... 1,3) S, =(1,2... 1,3)25 = 30...32,5 мм, 

принимаем С] = 32 мм;
С2 =(1,2... 1,3) S2 =(1,2...1,3)27 = 32,4...35,1 мм, 

принимаем С2 = 35 м м .
Для звездочек больших диаметров при числе рядов п

С< п  А.
По табл. 6.1 диаметр ступицы ведущей звездочки: 

da = 1,55 ^  =1,55-70 = 109 мм,
где dT= di = 70 мм -  диаметр выходного конца тихоходного вала (см. рис. 5.4). 

Принимаем dcx=l 10 мм.
Так как размеры выходного конца тихоходного вала были определены ранее 

(см. п.5.3), то длину ступицы ведущей звездочки согласуем с длиной выходного 
конца вала /т = 105 мм. Звездочку предполагаем закреплять на конце вала с 
помощью концевой шайбы. Для надежного прижатия ступицы к буртику между 
концевой шайбой и валом предусматриваем зазор 1...3 мм. Тогда длина 
ступицы ведущей звездочки

1СТ =1Т +(1...3) = 105 + (1. ..3) = 106. ..108 мм.
Принимаем /ст= 107 мм.
Размеры dCT и /ст ступицы ведомой звездочки будут приняты после расчета 

приводного вала, на конце которого эта звездочка устанавливается консольно.
Звездочки изготавливаются из среднеуглеродистых и легированных сталей 

40, 45 ,40Х и 40ХН с термообработкой до 45.. .50 НКСэ-
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8. КОНСТРУИРОВАНИЕ КОРПУСА РЕДУКТОРА

8.1. МЕТОДИЧЕСКИЕ УКАЗАНИЯ

Конструкция корпуса редуктора определяется его главным параметром и 
характером производства (серийностью выпуска).

Для цилиндрических, коническо-цилиндрических, червячно-цилиндрических 
и цилиндрическо-червячных двухступенчатых редукторов главным параметром 
является межосевое расстояние тихоходной ступени ат .

По размеру главного параметра редукторы подразделяют на мелкие 
(аш  < 250  мм),  средние (250<ат  < 6 3 0 л ш )  и крупные (ат. > 6 3 0  мм).

Годовой выпуск редукторов определяется характером производства и 
составляет:

а) при единичном и мелкосерийном производстве -  не более 100 штук в год;
б )  при серийном производстве - 100... 10000 штук в год;
в) при крупносерийном производстве -  более 10000 штук в год.

В мелкосерийном и серийном производстве корпуса редукторов 
изготавливают литыми из серого чугуна марки не ниже СЧ 15 (ГОСТ 1412-85). 
В ответственных конструкциях используют стальное литьё марки 25JI, а 
при ограничении массы -  легкие сплавы (например, силумин).

Ранее выпускаемые редукторы имели форму, показанную на рис.8.1, а, б.
В соответствии с современными требованиями технической эстетики 

корпус редуктора должен иметь строгую геометрическую форму: рёбра с 
внешней поверхности перенесены внутрь корпуса; верх крышки выполнен 
горизонтальным; для строповки взамен грузовых винтов применяются крючья 
или проушины, отлитые заодно с корпусом; стяжные винты расположены в 
основном по продольной стороне корпуса в нишах и ввёртываются в гнёзда, 
нарезанные непосредственно в корпусе; фундаментные болты расположены в 
выемках корпуса; фундаментные лапы не выступают за габариты корпуса.

Примеры современных конструкций корпусов редукторов показаны на 
рис.8.1, в...и.

При конструировании корпуса редуктора необходимо придерживаться 
следующих рекомендаций.

Формовочные уклоны обычно задают углом /3, который принимают в 
зависимости от размера h (см. табл. 8.1).

Если плоскости стенок корпуса образуют прямой или тупой угол, то их 
сопрягают радиусами г = 0,5<5, R « 1,5£, здесь 8  - толщина стенки (рис. 8.2, а). 
Если плоскости стенок образуют острый угол (рис. 8.2, б), то их соединяют 
вертикальной стенкой (здесь г и R те же, что и на рис. 8.2, а). Радиусы г и R, 
рассчитанные выше, округляют до ближайшего целого числа.

В местах расположения бобышек, фланцев, приливов толщину стенки 
увеличивают.
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Рис. 8.1
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Рис. 8.2
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Если отношение толщин S J S <  2 (рис. 8.2, в, г), то стенки сопрягают 
радиусом г «0,5<5. При <5,/<5 >2 должен быть обеспечен плавный переход в 
виде клина одного сечения в другое (рис. 8.2, д, е). С этой целью 
принимают: h > 4(£2 -  г); 82 = 1,5<5; г я 0,5£.

Таблица 8.1

Размеры внутренних рёбер (рис. 8.2, ж): 8Р =*8 ;ИР< 55. Поперечное сечение 
ребра выполняют с уклоном. У верхушки ребро с обеих сторон скругляют 
радиусом г„> 1мм. Если же толщина ребра у верхушки меньше 8 мм, то 
его верхушку закругляют радиусом г„ » 0,5<5.

Все обрабатываемые поверхности корпуса в обязательном порядке 
следует отделять от необрабатываемых ( черновых) на величину 
h’ я (0,4...0,5)  ̂ (см. рис 8.2, з).
Фланцы крышек, стаканов, и других деталей, прикрепляемых к корпусу, 

могут быть смещены относительно платиков, предусмотренных на 
поверхности корпуса. По этой причине размеры опорных платиков 
принимают больше размеров прикрепляемых деталей на величину с=3...5 мм 
(см. рис. 8.2, з).

В местах сверления отверстий в корпусе следует предусматривать 
перпендикулярность поверхности, с которой соприкасается сверло в начале 
сверления, к оси сверла (рис. 8.2, и). На выходе сверла поверхность также 
должна быть перпендикулярна его оси.

8.2. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАЗМЕРОВ ОСНОВНЫХ ЭЛЕМЕНТОВ КОРПУСА 
И  КОМПОНОВКА РЕДУКТОРА

Прежде, чем приступить к компоновке редуктора, следует провести 
анализ существующих конструкций, предлагаемых различными 
литературными источниками. На основе этого анализа выбирают прототип 
конструкции проектируемого редуктора и намечают его конструктивные 
изменения.

Отличительной особенностью конструкции проектируемого редуктора 
является симметричность корпуса относительно оси быстроходного
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(входного) вала-шестерни, а также наличие в нём прилива, в котором 
размещается данный вал с конической шестерней, стаканом и 
подшипниками (табл. ЗП.1 приложения ЗП).

Ранее нами были предварительно разработаны конструкции валов 
редуктора и их опор, а также элементов передач. При выборе схем 
установки подшипников в качестве варианта конструктивного исполнения 
приняты привертные подшипниковые крышки (см. п. 4).

Для удобства сборки редуктора корпус его выполняем разъёмным. 
Плоскость разъёма проходит через оси валов и параллельна 
горизонтальной плоскости основания. Так как верхняя поверхность 
крышки служит технологической базой для обработки плоскости разъёма, 
её выполняем параллельной данной плоскости.

8.2.1. Толщина стенок корпуса

Толщина стенки нижней части корпуса
S — 2,6 \)0,1ТТ > 6 м м ,

где Тт - вращающий момент на тихоходном валу редуктора, Н  ■ м.
В нашем примере ТТ = Тт =1421 Н  м.

Тогда
5  =  2,6^/ОД ■ 1421 -  9 м м ,

что больше 6 мм.
Толщина стенки крышки корпуса

8 , « 0 ,9 - 5  = 0,9 -9  = 8,1 м м .

Величина <5, также должна быть больше 6 мм. Принимаем 8 Х = 8 м м .  Если 
по расчёту получилось 8, < 6  м м ,  то принимают S t =6 м м .

8.2.2. Конструктивное оформление фланцев корпуса

Для соединения крышки с нижней частью корпуса предусматриваем 
фланцы по всему периметру плоскости разъёма. Фланцы объединяем с 
приливами (бобышками) для подшипниковых гнёзд.

В конструкции корпуса, представленного в табл. ЗП.1 приложения ЗП, на 
продольных длинных сторонах фланцы нижней части корпуса 
расположены внутрь от стенки, а фланцы крышки - наружу. На коротких 
поперечных сторонах оба фланца расположены внутрь. Возможно 
расположение фланцев крышки и нижней части корпуса внутрь от стенки 
по всему контуру плоскости разъёма. Другие варианты конструктивного 
исполнения фланцев представлены в табл. ЗП.4...3П.6 приложения ЗП.

Размеры фланцев (рис. 8.4):
Ъ = 1,5(5 =  1,5 • 9 = 13,5 м м ;  принимаем b -  1 4  м м  ; 

й, =  1,5(5, = 1,5 -8 = 12 м м ;
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/, =(2..,2,2)<У = (2...2,2)9 = 18...19,8 -ил; принимаем 1Ф = 19ш .
В ряде конструкций (см. табл. ЗП.2 приложения ЗГГ) для того, чтобы 

скрыть несовпадение контуров крышки и нижней части корпуса по 
причине погрешности изготовления, крышку выполняют с некоторым 
напуском на величину /  = (0,4...0,5)5,.

8.2.3. Конструирование стакана и крышек подшипников 

Конструирование стакана
•I..:'.'

Стакан предназначен для установки подшипников быстроходного вала 
конической шестерни. Так как в качестве опор данного вала используются 
конические роликоподшипники с упорным кольцом на наружном кольце, 
то по табл. ЗП.21 приложения ЗП принимаем конструкцию стакана, 
представленную на рис.З. При этом в конструкцию стакана вносим 
некоторые изменения (см. рис. 8.4. Продолжение 2).

По табл. ЗП.21 приложения ЗП: толщина стенки стакана SCT = 8 мм для
D = 120 мм; толщина фланца 8ф = 1,2<5;т = 1,2- 8 = 9,6 мм, принимаем 5 ф = 1 0  
мм; £) =D + 2SCT = 120 + 2-8 = 136 мм; размер винтов da принимаем М10, число 
винтов пв = 6; диаметр фланца стакана
32)фСт = = Г)a + (4...4,4) de=136+(4...4,4)10=176...180мм; с целью
уменьшения диаметра фланца крышки О ф  кр ( В ф кр = Д  принимаем 
Оф ст = 176 мм. При с = d e =10 мм диаметр окружности расположения винтов 
/9 = D 4-2с = 136+ 2-10 = 156 мм (такой же диаметр Z) принимаем и для 
крышки). Диаметр отверстия во фланце для винта М10 по табл. ЗП.22 d0 =11 
мм (2-й ряд).

С учётом наружного диаметра бортов подшипников £>, (по табл. 2П.16 
приложения 2П для подшипника 67513 по ГОСТ 3169-81 1),=127 мм) 
принимаем диаметр расточки £>'=128 мм (см. рис. 8.4. Продолжение 2).

Размер канавки ск принимаем по табл. 2П.4 приложения 2П.
Посадка стакана в корпус -  H7/Js6 (необходимость перемещения стакана 

при регулировании осевого положения конической шестерни).
Стакан выполняем литым из чугуна СЧ15 (ГОСТ 1412-85).

Конструирование крышек
В качестве варианта конструктивного исполнения для проектируемого 

редуктора принимаем приветные крышки (табл. ЗП.19 приложения ЗГ1). 
Крепление крышек к корпусу производим винтами с цилиндрической 
головкой и шестигранным углублением “под ключ” по ГОСТ 11738-84. 
Материал крышек чугун СЧ15 (ГОСТ 1412-85). Определим основные 
размеры крышек.
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Быстроходный вал (рис. 8.4. Продолжение 2)
Расчетная толщина крышки при диаметре отверстия D=D'=128 мм по табл. 

ЗП.19 8,р-1  мм. Толщину крышки в месте установки манжеты принимаем
конструктивно с учётом ширины манжеты. Толщина фланца при 
креплении крышки винтами с цилиндрической головкой и 
шестигранным углублением “под ключ” по ГОСТ 11738-84 
8 , = Я  + 0,8<5 г = 10 + 0,8-7 = 16 мм (здесь H = d , ); крышку и стакан крепят к 

корпусу одними и теми же винтами о^МЮ, число которых пв 
при конструировании стакана было принято я = 6 . Толщина прокладок 
между фланцем стакана и корпусом редуктора Д^, = 1,5...2 мм, принимаем 
Д„р = 1,5 мм. По табл. ЗП.22 приложения ЗП: глубина завинчивания винта в 
чугунный корпус I, я 1,5</ = 1,5 -10 = 15 мм, запас глубины сверления £3 при 
нормальном недорезе апт L, =12 мм, 1 , - 1 ,+ 1 ,=  15 + 12 = 27 мм. Приняв 
толщину пружинной шайбы S = 2,5 мм для винта М10 (см. табл. 2П.23 
приложения 2П), определим длину/ винта:
1 = Ц + \ +St +(S, -//)+5=15+1^+10+(1 6-1(^+2^=35лш; по табл. 2П.31
приложения 2П принимаем длину винта 1-35 мм; обозначение винта M l 0, с 
крупным шагом резьбы, с полем допуска 6g , длиной / =35 мм, класса 
прочности 6.6 с покрытием 05: Винт M10-6gX35.66.05 ГОСТ 11738-84. 
Уточним размер -(<5; -#)-S=35-l,5-10-(l6-l()-2 ,5=75 мм. Оставив
прежнее значение д  = 12 мм, окончательно L , = I, + L, =15 + 12 = 27 мм. По табл. 
2П.4 приложения 2П размер канавки ск = 8 мм для D'~128 мм. Размеры 
центрирующего пояска: ширина с„ =(1,0..3(5)¾ =(1,0...1,5)¾ =(1ДД5)8=8...12 мм, 
принимаем с„=10 мм; толщина д2 = (о,9...1,0) S,p = 7 мм. Размер фаски /  по 
табл. 2П.З приложения 2 для £>' = 128 лш f  = 3 мм. Диаметр фланца крышки 
Вф принимаем равным диаметру фланца стакана £>ФСГ, тогда 
Офкр = ОФСТ = 176 мм. Диамезр окружности расположения винтов был принят 
ранее при конструировании стакана (Д  = 156 лш); диаметр отверстия d„ для 
винта во фланце крышки, как и для стакана d0 = 11 мм. Посадка крышки в 
стакан с учётом установки манжеты H7/h8.

Промежуточный вал (рис. 8.4. Продолжение 3)
Обе крышки имеют одинаковую конструкцию (глухие). Толщина крышки 

Spp =7 мм для D = 100 мм. Размер винта d e М10, число винтов п, = 6 . При 
Н  = d t толщина фланца 8 ,=  Н + 0,8<Д = 10 + 0,8• 7 = 16 мм; диаметр фланца 
Д, =£> + (4...4,4 )rf =100 + (4,0...4,4)10 = 140...144 мм, принимаем Оф=\42 мм; 
с -d ,  =10 мм; диаметр окружности расположения винтов
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D = D + 2c = 100 + 2-10 = 120 мм. Приняв толщину прокладок между 
крышкой и корпусом А„г = 1,5 мм, а также глубину завинчивания винта в 
чугунный корпус L, »1,55 = 1,5-10 = 15 мм, размер Я  = 5 , толщину пружинной 
шайбы 5 = 2,5 мм, определим длину винта /:
/ = 7, + 4^ + (5, - Н) +  S = 15 +1,5 + (16-10)+2,5 = 25 мм; принимаем 1 = 25 мм 

(табл. 2П.31 приложения 2П). Уточнив размер
L, = / -Д л(,-(< 5 ,-Я )-5  = 25-1,5-(16-10)-2,5 = 15 мм и приняв L3 = 12 мм 

при нормальном недорезе (табл. ЗП.22 приложения ЗП) окончательно 
L, = 7, + 7, =15 + 12 = 27 мм. Обозначение винта: Винт M10-6g X 25.66.05 
ГОСТ 11738-84. Другие размеры: ск =8 мм (табл. 2П.4 приложения 2П); 
с„ =(1,0... 1,5)с, =(1,0...1,5)8 = 8...12 мм, принимаем с„ = \0мм;
5г =(0,9...1,0)5^ =(0,9...1,0)7 = 6,3...7,0 мм, принимаем 5, = 7 лш /50 =11 мм (табл.
ЗП.22 приложения ЗП). Посадки обеих крышек в корпус при отсутствии 
манжет H 7/dll.

Тихоходный вал (рис. 8.4. Продолжение 4)
Одна крышка глухая, другая с отверстием для выходного вала. Толщина 

глухой крышки 8  ̂= 8 мм для D = 150 мм; толщину крышки с отверстием
принимаем конструктивно с учётом ширины манжеты. Размер винта dt 
M l 2, число винтов nt = 6 - При Я  = <7 толщина фланца
8 ,~ Н + 0,88  =12 + 0,8-8 = 18,4 мм, принимаем <5, = 18 мм. Диаметр фланца 
Д  =7) + (4...4,4)5 =150 + (4,0...4,4)12 = 198...202,8 мм; принимаем Д = 2 0 0  
мм. Диаметр окружности расположения винтов Д  = 7> +2с = 150+ 2-12 = 174 
мм (здесь с = cl, = 12 мм). Как и для промежуточного вала, приняв толщину 
прокладок между крышкой и корпусом А„р = 1,5 мм, Ц = 1,55 = 1,5 -12 = 18 мм, 
H = dt, толщину пружинной шайбы S = 3 мм для винта M l2, определим 
длину винта /: / = /., + Ап/> + (<5, — //)  + Я = 18 +1,5 + (18- 12) + 3 = 28,5 мм; принимаем 
1=30мм (табл. 2П.31 приложения 2П). При прежних размерах Апр, 8Х, Н  и S 
новое значение Ц = 19,5 мм при / = 30мм. По табл. ЗП.22 приложения ЗП при 
нормальном недорезе апт 7, = 14,5 мм окончательно размер 
Lt =L, + L, = 19,5 +14,5 = 34 мм\ обозначение винта Винт M12-6g х  30.66.05 
ГОСТ 11738-84. Другие размеры: ct =8лш (табл. 2П.4 приложения 2П); 
с„ =(1,0...1,5)е4 =(1,0...1,5)-8 = 8...12 мм, принимаем с„ = 10 мм;
S 2 = (0,9...1,0)517, = (0,9...1,0)-8 = 7,2...8,0мм, для обеих крышек принимаем 5, = 8 мм; 
d0 = 14лш (по табл. ЗП.22 приложения ЗП для второго ряда); размер фаски 
/  по торцам крышки (см. табл. 2П.З приложения 2П) при D=150 мм 
составляет /  = 3 мм. Посадка глухой крышки в корпус H7/dl 1, крышки с 
отверстием и манжетой - Н7/Ь8.
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Рис. 8.3
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Рис. 8.3 Продолжение 1









147



148





150
Рис. 8.4 Продолжение 5
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8.2.4. Конструктивное оформление приливов для подшипниковых гнёзд

Фланцы корпуса редуктора объединены с приливами (бобышками) для 
подшипниковых гнёзд. Конструктивное исполнение прилива зависит от 
типа крышки подшипника (привертной или закладной).

Размер прилива Dnp, расположенного внутри корпуса (табл. ЗП.1 и ЗП.2 
приложения ЗП) не зависит от типа применяемой крышки подшипника и 
определяется для соответствующего подшипникового гнезда в зависимости 
от диаметра D растачиваемого отверстия под подшипник или стакан (при 
установке конической шестерни):

Dnp = 1,25/) + 10 м м .

Определим размер D„p для подшипниковых гнёзд валов редуктора (рис. 8.4):
а) быстроходного вала (рис. 8.4 Продолжение 2)

/>„.« =  D'rp = 1,25/), + 10  = 1,25 ■ 136 +10 = 180 м м ;

б) промежуточного вала (рис. 8.4. Продолжение 3)
Dnp „ = 1,25D  +10 = 1,25 100 + 10 =  135 м м ;

в) тихоходного вала (рис. 8.4. Продолжение 4)
DrpT = 1,25/) +10 =  1,25 -150 + 10 =  197,5 м м , 

п р и н и м а е м  Dnp r = 198 м м .

Размер прилива (бобышки) £>„ со стороны установки крышки 
подшипника определяют только в случае применения привертных крышек 
по формуле

D„ = /)„  + (4...5) м м ,

где Вф - диаметр фланца соответствующей крышки.
При использовании закладных крышек

Da= Djip-
Размеры бобышек D6 со стороны крышек соответствующего вала (рис. 8.4. 

Продолжения 2....4):
D6.b ~ Офкр + (4...5) = 176 + (4...5) = 180... 181 мм, 

принимаем D6 Б = 180 мм;
D6.n = D$ + (4 ...5 )=  142 + (4 ...5 )=  146...147 мм, 

принимаем D6 п = 146 мм;
D6.t= Б ф + (4... 5) = 200 + (4... 5) = 204... 205 мм, 

принимаем D6T= 205 мм.
Определим длины подшипниковых гнёзд 1П.
Определение начинаем с подшипниковых гнёзд тихоходного вала, где 

установлены подшипники наибольшей ширины (см. рис. 8.4. Продолжение 4).
Тогда

/п. т = T + /  + cn + Ci;- Лпр = 38,5 + 3 +  10 + 8 —1,5 = 61 мм,
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где Т -  ширина подшипника тихоходного вала; /  - размер фаски по торцам 
крышки (см. табл. 2П.З приложения 2П), для D = 150 мм /  = 3 мм; cn , ск и 
Лпр - см. размеры крышки тихоходного вала.

Для промежуточного вала принимаем /пп = /пт = 61 мм (см. рис. 8.4. 
Продолжение 3), т.е. глубина подшипникового гнезда будет такой же, как 
и для тихоходного вала. Учитывая, что ширина подшипника для 
промежуточного вала меньше ширины подшипника тихоходного вала и 
составляет Т = 27,5 мм (подшипник № 7309), а размеры /  , сп и ск для 
крышки промежуточного вала остались такими же, как и для крышки 
тихоходного вала (одинаковыми остались и толщины прокладок Дпр=1,5мм), 
предусматриваем в подшипниковых гнёздах промежуточного вала установку 
кольца между крышкой и подшипником. В нашем случае ширина кольца 
равна разности ширин Т подшипников тихоходного и промежуточного 
валов и составляет 38,5 - 27,5 = 11 мм.

Для быстроходного вала длина прилива /„ Б (см. рис. 8.4. Продолжение 2), в 
котором устанавливается стакан с коническими роликоподшипниками, 
принимается конструктивно с учётом ранее установленного расстояния /т 
между торцами наружных колец подшипников (см. п. 5.1).
Примечания: 1.В конструкциях редукторов допускается подшипниковые 
гнёзда каждого вала выполнять различной длины внутрь от стенки корпуса.
2. Наружные торцы приливов подшипниковых гнёзд как для привёртных, гак и 
для закладных крышек, расположенных на одной стенке корпуса редуктора, с 
целью удобства обработки должны лежать в одной плоскости.
3. В ряде конструкций длина подшипниковых гнёзд должна быть согласована с 
шириной фланца, необходимой для размещения головки стяжного винта.

8.2.5. Крепление крышки к нижней части корпуса редуктора

Для соединения крышки с нижней частью корпуса редуктора используем 
винты с цилиндрической головкой и шестигранным углублением “под ключ” 
класса точности А (ГОСТ 11738-84, см. табл. 2П.ЗЗ приложения 2П). 
Применение данных винтов обеспечивает наименьшую ширину фланца. При 
этом винты (а также болты, если их используют ) должны быть класса 
прочности не менее 6.6.

В разрабатываемой конструкции стяжные винты размещаем в специально 
выполненных в крышке редуктора нишах, размеры которых даны в табл.ЗП.10 
приложения ЗП. Винт заворачивают в резьбовое отверстие, выполненное в 
нижней части корпуса.

Исходя из межосевого расстояния тихоходной ступени редуктора aw =210 мм 
по табл. ЗП.8 приложения ЗП принимаем диаметр резьбы d стяжного винта 
M l4, а также другие размеры, зависящие от данного диаметра : d2 = 24 мм; р = 
18 мм; d0 = 16 мм.
Примечание. Выбор диаметра d стяжного винта для других типов редукторов
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(цилиндрических, червячно-цилиндрических и т.п.) также проводится исходя из 
межосевого расстояния тихоходной ступени.

С целью увеличения жесткости соединения стяжной винт стараются 
приблизить на минимальное расстояние к отверстию под подшипник. 
Учитывая, что привертные крышки также крепятся к корпусу винтами, 
минимальное расстояние между стенками близко расположенных отверстий 
должно составлять величину k > 3...5 мм (см. рис. 8.4. и рис. 8.4. 
Продолжение 1), а также табл. ЗП.2 приложения 3. Для закладных крышек 
величину к выдерживают между стенками отверстий диаметрами Dp и do 
(см.табл.ЗП.2 приложения ЗП).

Стяжной винт, расположенный между подшипниковыми гнёздами, 
устанавливают посередине отверстий под подшипники.

Если боковая сторона редуктора имеет значительную длину, то на фланцах 
меньшей толщины также устанавливают стяжные винты такого же диаметра d, 
располагая их друг от друга на расстоянии (10... 12)d . Размеры винтов (болтов) 
в данном случае принимают по табл. ЗП.9 приложения ЗП.

Обычно стяжные винты (болты) располагают преимущественно по 
продольным сторонам корпуса. Однако для коническо-цилиндрических 
редукторов их в обязательном порядке следует устанавливать на поперечной 
стороне вблизи стакана с коническими подшипниками вала конической 
шестерни (см. рис. 8.3. Продолжение 2 и рис. 8.4. Продолжение 2). На 
поперечной стороне корпуса устанавливают стяжные винты в соосных 
редукторах (см. табл. ЗП.З приложения ЗП), а также в червячно
цилиндрических с раздвоенной тихоходной ступенью. Такая установка 
возможна и для других конструкций редукторов (см. рис. 4.10, 4.20, 4.34, а 
также табл. ЗП.4 приложения ЗП).

Высоту прилива И' (см. рис. 8.4. и рис. 8.4. Продолжение 1) под стяжной 
винт вблизи подшипникового гнезда выбирают такой, чтобы на плоской 
опорной поверхности прилива крышки можно было разместить головку винта. 
При этом вблизи подшипниковых гнёзд высота h' для всех стяжных винтов 
принимается одинаковой и равной максимальному значению.

8.2.6. Фиксирование крышки относительно нижней части корпуса

При сборке редуктора необходимо точно фиксировать положение крышки 
относительно нижней части корпуса. Такое фиксирование достигается 
штифтами, диаметр dmT которых выбирают по соотношению

dm = (0,7...0,8)d,
где d - диаметр стяжного винта у подшипниковых гнёзд.

Чаще всего применяют два конических штифта с внутренней резьбой (ГОСТ 
9464-79), которые устанавливают на максимальном расстоянии друг от друга 
(обычно по срезам углов, см. рис. 8.1, в, д , рис. 8.3 и табл. ЗП.14 приложения 
ЗП). Находит также применение фиксирование крышки четырьмя
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цилиндрическими штифтами (ГОСТ 3128-70), поставленными по одному в 
стык корпуса со стороны каждой стенки (табл. ЗП.14 приложения ЗП).

Размеры конических штифтов с внутренней резьбой (ГОСТ 9464 -79) 
приведены в табл. 2П.26 приложения 2П, цилиндрических (ГОСТ 3128-70) -  в 
табл. 2П.27 приложения 2П.

В проектируемом редукторе крышку корпуса относительно его нижней части 
фиксируем двумя коническими штифтами с внутренней резьбой, диаметр dIln 
которых составляет с!шт =(0,7...0,8) 14 = 9,8...11,2лш.

По табл. 2П.26 приложения 2П принимаем dmT = 10 мм (в табл. 2П.26 диаметр 
штифта обозначен d).

Установим длину штифта /. На основании рекомендаций, приведенных в 
табл. ЗП.14 приложения ЗП и в соответствии с рис. 8.4 и рис. 8.4. Продолжение 
1 необходимая длина штифта

/>  3,5dmT =3,5-10 = 35 мм.
По табл. 2Г1.26 приложения 2П принимаем / = 40 мм. Обозначение штифта: 

Штифт 10X40 ГОСТ 9464-79.

8.2.7. Конструирование опорной части корпуса

Опорная часть корпуса предназначена для крепления редуктора к раме и 
выполняется в виде платиков в пределах габарита корпуса по одному из 
вариантов, представленных на рис. 8.5.

Диаметр болтов для крепления корпуса редуктора к раме (фундаментных 
болтов) и их число п принимают по табл. ЗП.11 приложения ЗП. Места 
крепления корпуса к раме или плите оформляют в виде ниш, расположенных по 
углам корпуса, размеры которых также приведены в табл. ЗП.11.

а) б) в)

Рис. 8.5
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В проектируемом редукторе:
с1ф = 1,25̂  = 1,25-14 = 17,5 мм.

По табл. 2П.29 приложения 2П принимаем Ml 8.
Число фундаментных болтов п = 4 при aw < 250 мм.
Размеры конструктивных элементов указаны на рис. 8.4. Продолжение 1. 

Форма опорных платиков принята по варианту, представленному на рис. 8.5, а.
Следует отметить, что широкое применение находит крепление редуктора к 

раме снизу (см. табл. ЗП.12 приложения ЗП).

8.2.8. Проушины

Проушины предназначены для подъёма крышки корпуса и собранного 
редуктора. Их отливают заодно с крышкой. В ряде конструкций 
предусматривают проушины в нижней части корпуса. Варианты 
конструктивного исполнения проушин крышки и нижней части корпуса 
приведены в табл. ЗП.15 приложения ЗП.

В проектируемом редукторе предусматриваем проушины, отлитые заодно с 
крышкой (см. рис. 8.4. и рис. 8.4. Продолжение 1).

8.2.9. Крышки люков

Для контроля сборки и наблюдения за зацеплением передач при эксплуатации 
редуктора в конструкции корпуса предусматривают люк. Люк выполняют чаще 
всего прямоугольной формы и закрывают плоской или штампованной крышкой 
(табл. ЗП.16 приложения ЗП) такой же формы. Для удобства осмотра люк 
располагают на верхней части крышки корпуса редуктора, что позволяет 
использовать его для заливки масла. Под крышку в обязательном порядке 
следует поставить уплотняющие прокладки из картона (толщиной 1...1,5 мм) 
или резины (толщиной 2...3 мм), что предотвращает попадание пыли внутрь 
корпуса.

Нередко с крышкой совмещают пробку-отдушину, варианты конструктивного 
исполнения которой, а также её установку в крышке см. табл. ЗП.16 
приложения ЗП.

В проектируемом редукторе предусматриваем в крышке корпуса люк 
прямоугольной формы размерами 310x210 мм, который закрывает плоская 
крышка из листа такой же формы с размерами 350x250 мм.

Толщина крышки
8„ -  (0,010...0,012)1 =  (0,010...0,012) 350 = 3,5...4,2 мм.

Принимаем 6к = 4 мм.
Крышку крепим винтами de * 8 t =6  мм. Принимаем винт Мб длиной 

/ = 16лш (табл. 2П.34 приложения 2П). Обозначение принятого винта класса
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точности В, класса прочности 5.6 с покрытием 05: Винт B.M6-6g х 16.56.05 
ГОСТ 1491-80.

Шаг расположения винтов
/ =  (l2...15)rfj =(12...15) 8 =  96...120лш.

Принимаем число винтов п8= 10.
В крышке люка предусматриваем пробку-отдушину (см. рис. 8.3 и рис 8.3. 

Продолжение 1).

8.2.10. Конструктивное оформление места соединения корпуса редуктора 
с фланцем электродвигателя исполнения 1М 3081

Фланцевый электродвигатель обычно присоединяют к специальному 
опорному фланцу на корпусе или с использованием переходной стойки с двумя 
фланцами, один из которых крепится к корпусу, а к другому присоединяется 
электродвигатель (см. табл. ЗП.23 приложения ЗП).

Толщина опорного фланца
5* = (1,4...2,0)6,

где d -  диаметр винта или шпильки для крепления электродвигателя, 
принимаемого по отверстиям в его фланце.

При использовании переходной стойки толщину её стенки принимают равной 
толщине стенки корпуса 8  или его крышки 8 ,.

8.2.11. Смазывание. Смазочные устройства

При проектировании привода смазыванию подлежат передачи (кроме 
ременных) и подшипники. Цель смазывания -  защита от коррозии, снижение 
интенсивности износа трущихся поверхностей, отвод тепла и продуктов износа 
от контактируемых поверхностей, а также снижение шума.

Смазывание зубчатых и червячных передач

Для смазывания закрытых зубчатых и червячных передач широко используют 
картерную систему смазки -  окунание зубьев зубчатых колёс в масло, залитое в 
корпус. Данный способ применяется при окружных скоростях до 12,5 м/с. Для 
червячных передач с цилиндрическим червяком данный способ допустим до 
скорости скольжения Ц < 10 м/с независимо от того, окунается в масло червяк 
или червячное колесо.

При картерном смазывании достаточно, чтобы в масло погружалось только 
одно зубчатое колесо из смазываемой пары.

Глубину погружения в масло рекомендуется принимать:
а) для цилиндрических зубчатых колёс -  две высоты зубьев, но не менее 

10 мм и не более 0,25^. При этом в двухступенчатой цилиндрической 
горизонтальной передаче при окружной скорости тихоходной ступени
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V>\ м/с достаточно погрузить в масло только колесо тихоходной ступени 
(колесо быстроходной ступени допускается не по!ружать). Если для 
тихоходной ступени V<1 м/с,  в масло необходимо погружать колёса обеих 
ступеней. В соосных горизонтальных цилиндрических редукторах в масло 
погружают колёса, а не шестерни, каждой ступени. Для двухступенчатых 
цилиндрических передач с валами, расположенными в вертикальной плоскости, 
с целью смазывания выше расположенной над масляной ванной ступени, 
предусматривают установку специальных смазочных колёс (допускается их 
выполнение из полимерных материалов,см. рис. 8.13);

б) в коническо-цилиндрических двухступенчатых редукторах в масло 
погружают зубья конического колеса на всю длину зуба независимо от 
окружной скорости V тихоходной цилиндрической ступени;

в) в червячных передачах с нижним расположением червяка его погружают в 
масло не глубже высоты витка, при этом желательно, чтобы уровень масла не 
превышал центра нижнего тела качения подшипника (шарика или ролика). 
Если уровень масла окажется выше центра нижнего тела качения подшипника, 
тогда уровень масла понижают до центра нижнего тела качения. Но так как в 
таком случае червяк окажется погруженным не на всю высоту витка или даже 
может быть не погруженным в масло, с целью обеспечения нормальной смазки 
червячного зацепления на валу червяка устанавливают разбрызгиватели. 
Следует отметить, что ряд исследователей, например [1], допускают 
максимальное погружение червяка в масло на глубину до 0,5с/, (при низкой 
частоте вращения и работе с перерывами). При боковом или верхнем 
расположении червяка в масло будет погружено только червячное колесо. При 
этом минимальная глубина его погружения рекомендуется не менее 2,2т, 
максимальная -  не более 2,2т + 0,25d2;

г) в открытых передачах при окружной скорости до 4 м/с наибольшее 
распространение получило смазывание пластичными смазками, которые 
наносят на зубья через определённые промежутки времени.

Смазывание подшипников качения. Уплотнения

В проектируемых приводах для смазывания подшипников рекомендуется 
применять жидкие масла и пластичные смазки.

При картерном способе смазывания подшипники обычно смазываются за счёт 
разбрызгивания масла зубчатыми колёсами, образования масляного тумана и 
попадания масла в подшипники за счёт стекания его с валов и стенок корпуса. 
Однако надёжная смазка разбрызгиванием возможна при окружной скорости 
погруженного в масло колеса V >1 м / с . При V < \ м /с  смазка разбрызгиванием 
невозможна. Тогда подшипники смазывают пластичным смазочным 
материалом. В этом случае полость подшипника должна быть отделена от 
внутренней части корпуса, а свободное пространство внутри подшипникового 
узла заполнено смазочным материалом. Изолирование подшипникового узла от
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внутренней полости редуктора необходимо по причине возможного вытекания 
внутрь корпуса разогретой при работе узла пластичной смазки, а также 
возможного её вымывания жидким маслом, применяемым для смазывания 
зацепления. Для этой цели в подшипниковом узле используют так называемые 
внутренние уплотнения: мазеудерживающие кольца или стальные 
уплотнительные шайбы.

Мазеудерживающее кольцо имеет на наружной поверхности от двух до 
четырёх канавок треугольного сечения (рис.8.6) и вращается вместе с валом. 
Зазор между кольцом и корпусом редуктора (или стаканом) составляет 0,1 ...0,3 
мм и на чертежах не показывается. Наружная поверхность кольца должна 
выходить за торец корпуса или стакана на 1...2 мм, что обеспечивает 
отбрасывание жидкого масла выступающим участком кольца за счёт 
центробежных сил.

Стальные уплотнительные шайбы обеспечивают надёжную защиту 
подшипникового узла и получили в настоящее время широкое распространение 
(см. рис. 8.7). Основные их размеры приведены в табл. 2Г1.21 приложения 2П.

В качестве наружных уплотнений подшипниковых узлов с выходными 
концами валов используют в основном резиновые армированные манжеты (см. 
рис. 8.8...8.10). Основные размеры манжет приведены в табл. 2П.10 
приложения 2П. Манжету обычно устанавливают открытой стороной внутрь 
корпуса, обеспечивая тем самым хороший доступ масла к рабочей кромке 
манжеты. Для предотвращения вытекания масла из корпуса при его высоком 
уровне рядом ставят две манжеты (см. рис. 4.43). При высокой запыленности 
внешней среды устанавливают манжету с пыльником.

Эффективное уплотнение подшипниковых узлов с выходными концами валов 
может быть создано при использовании комбинированного уплотнения, 
состоящего из стальной шайбы и щелевого уплотнения (рис. 8.11). Формы 
канавок щелевых уплотнений приведены на рис. 8.12. Ширину канавки b 
принимают в зависимости от диаметра вала d (мм):

d ........... св. 20 до 50 св. 50 до 80 св. 80 до 120
b ...........  2 3 4

Для того, чтобы в подшипниковый узел извне не могли попасть различные 
загрязнения, зазор в щелевом уплотнении заполняют пластичной смазкой.

В ряде конструкций шестерня передачи оказывается погружённой в масло, 
залитое в картер. Выжимаясь из зубчатого зацепления вместе с продуктами 
износа, оно направляется в подшипник, расположенный рядом с шестерней. В 
этом случае подшипник от чрезмерного залива маслом должен быть закрыт со 
стороны корпуса маслозащитной шайбой толщиной 1,2...2,0 мм (рис. 8.8 и 8.9). 
Если шайба выполняется со ступицей (рис. 8.8), то последняя должна на 2...3 
мм перекрывать канавку для выхода шлифовального круга, что обеспечивает 
центрирование шайбы относительно вала. Если шайба изготовлена из тонкого 
листового материала (рис. 8.9), то её центрирование обеспечивается с помощью 
дополнительного кольца, перекрывающего канавку.
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Подшипники валов, расположенных в вертикальной плоскости, а также 
опоры червяка, установленного над колесом, смазывают, как правило, 
пластичными смазками с установкой внутренних уплотнений.

В проектируемом коническо-цилиндрическом редукторе предусматриваем 
смазывание зацеплений конической и цилиндрической передач картерным 
способом. Как уже было указано выше, для коническо-цилиндрического 
редуктора в масло должны быть погружены зубья конического колеса на всю 
длину зуба. Из чертежа (см. рис. 8.4) определяем, что при таком погружении в 
масло конического колеса цилиндрическое колесо тихоходной ступени 
окажется погруженным на глубину, составляющую = 0,l9da2 , что меньше 
допустимой величины, принимаемой 0,25d2-

Расстояние между дном корпуса и наружной поверхностью наибольшего по 
размерам колеса (а это колесо тихоходной ступени) принимаем

Ь0 > 4Д =  4 ■ 9 = 36 мм,
где Д = S -  9 мм.

Ранее выполненные расчеты передач редуктора показали, что окружная 
скорость тихоходной ступени составляет 1,4 м/с, а быстроходной конической с 
прямыми зубьями 4,9 м/с и с круговыми зубьями 3,4 м/с. Учитывая, что в масло 
будут погружены колеса каждой ступени, при таких окружных скоростях, 
которые превышают 1 м/с, будет обеспечено интенсивное разбрызгивание 
масла, создание масляного тумана и надёжное смазывание подшипников валов. 
В несколько худших условиях будет находиться подшйпник вала конической 
шестерни со стороны выходного конца вала, как наиболее удалённый от 
масляной ванны. Для улучшения его смазывания на фланце корпуса в 
плоскости разъёма выполняем канавки, а на крышке корпуса скосы (см. рис. 
8.4. Продолжение 2). Стекая со стенок крышки корпуса в эти канавки, масло 
далее через отверстия в стакане будет попадать к данному подшипнику.

В качестве наружных уплотнений подшипниковых узлов быстроходного и 
тихоходного валов с выходными концами используем резиновые армированные 
манжеты 1-55x80 и 1-185x110 по ГОСТ 8752-79 (см табл. 2П.10 приложения 
2П).

Выбор сорта масла

Сорт масла для смазывания передач рекомендуется выбирать по табл. 8.2 в 
зависимости от контактного напряжения С н и окружной скорости передачи V. 
В качестве пластичных смазок для подшипников качения наибольшее 
распространение получили солидол жировой (ГОСТ 1033-79) и консталин 
жировой УТ-1 (ГОСТ 1957-73), а также ЦИАТИМ 202 и ЛИТОЛ 24.

Выбираем сорт масла для передач проектируемого редуктора. В результате 
ранее выполненных расчетов (см. п.2) фактические контактные напряжения 
СУн и окружные скорости V составляют: для тихоходной ступени -  
<7„ = 554 МПа, V = 1,4 м / с  ; для быстроходной ступени - СУИ = 382 МПа  и
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V =4,9 м /с  (зубья прямые), <У„ =390 МПа и V = 3,4 м /с  (зубья круговые). По 
табл. 8.2 принимаем масло индустриальное И-Г-А-46. Этим же маслом за счет 
разбрызгивания будут смазываться и подшипники редуктора.

Таблица 8.2

Рекомендуемые сорта смазочных масел для передач (ГОСТ 17479.4-87)

Передача

Контактные
напряжения

<7н,МПа

Окружная скорость зубчатых передач V, м/с 
Скорость скольжения червячных передач Vs, 

м/с
До 2 Св. 2 до 5 Св. 5

Зубчатая
До 600

Св.600 до 1000 
Св. 1000

И-Г-А-68
И-Г-С-100
И-Г-С-150

И-Г-А-46
И-Г-С-68

И-Г-С-100

И-Г-А-32 
И-Г-С-46 
И-Г-С-68

Червячная
До 200

Св. 200 до 250 
Св. 250

И-Т-Д-220 
И-Т-Д-460 
И-Т-Д-680

И-Т-Д-100
И-Т-Д-220
И-Т-Д-460

И-Т-Д-6 8
И-Т-Д-100
И-Т-Д-220

Примечание. В обозначении индустриальных масел: И -  индустриальное; Г -  
для гидравличесних систем; Т - для тяжело нагруженных узлов; А -  масло без 
присадок; С -  масло с антиокислительными, антикоррозионными и 
противоизносными присадками; Д -  масло с антиокислительными, 
антикоррозионными, противоизносными и противозадирными присадками; 
число в обозначении -  класс кинематической вязкости, который для 
диапазона кинематической вязкости при 40°С в мм2 /с составляет 
соответственно: 29...31 -  32, 41...51 -  46; 61...75 -  68; 90...100 -  100; 
135...165 -  150; 198...242-2 2 0 ; 414 ...506-460; 612...748-680.

Контроль уровня масла

Наблюдение за уровнем масла в корпусе редуктора проводится с помощью 
маслоуказателя.

Широкое распространение получил маслоуказатель с использованием 
маслосливных пробок с конической резьбой (табл. ЗП.17 приложения ЗП). При 
этом используются две маслосливные пробки: одна для контроля за верхним 
уровнем масла, вторая -  за нижним.

Весьма удобны для осмотра при контроле уровня масла жезловые 
маслоуказатели (табл. ЗП.17 приложения ЗП), конструкция которых достаточно 
проста и надёжна.

Маслоуказатели из прозрачного материала (круглые и удлиненные) удобны 
для корпусов, расположенных над уровнем пола не менее 400 мм (табл. ЗП.18 
приложения ЗП).
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В проектируемом редукторе контроль уровня масла проводим с помощью 
круглого маслоуказателя из прозрачного материала, размеры которого 
принимаем по табл. ЗГ1.18 приложения ЗГ1.

Слив масла

С течением времени свойства масла, залитого в корпус, ухудшаются. Это 
связано с тем, что оно постепенно стареет, загрязняется продуктами износа 
передач. Поэтому через определённые промежутки времени масло подлежит 
замене. Для слива отработанного масла в корпусе предусматривают сливное 
отверстие, закрываемое маслосливной пробкой с цилиндрической или 
конической резьбой (табл. ЗИЛ 7 приложения ЗП).

Так как цилиндрическая резьба не обеспечивает надёжное уплотнение, под 
пробку с цилиндрической резьбой следует устанавливать уплотняющую 
прокладку (паронит, фибра и др.). Для этой цели используют также кольцо из 
маслобензостойкой резины, которое следует размещать в углублении t, 
предотвращающем его выдавливание пробкой при её завинчивании.

Коническая резьба обеспечивает герметичное соединение, что не требует 
дополнительного уплотнения. f

В проектируемом редукторе для слива масла предусматриваем сливное 
отверстие, закрываемое маслосливной пробкой с цилиндрической резьбой 
M l 6x1 ,5  с уплотняющей прокладкой. Размеры маслосливной пробки 
принимаем по табл. ЗП.17 приложения ЗГ1. Так как поверхность нижней части 
корпуса в месте установки сливной пробки фрезеруется, предусматриваем 
отделение данного участка внешней поверхности от необрабатываемой на 
высоту А, « 0,5(5. На такую же высоту отделяется и обрабатываемая 
поверхность в месте установки круглого маслоуказателя. Для улучшения слива 
масла у сливного отверстия предусматриваем местное углубление, 
выполняемое в дне нижней части корпуса.

8.2.12. Корпус редуктора с валами, расположенными в вертикальной
плоскости

В качестве примера такой конструкции на рис. 8.13 показан цилиндрический 
соосный двухступенчатый редуктор. Его характерная особенность -  наличие 
дополнительной внутренней стенки в нижней части корпуса, предназначенной 
для размещения опор соосных валов или создания так называемой 
промежуточной (средней) опоры. Конструктивное исполнение этой опоры 
такое же, как и для горизонтального цилиндрического соосного редуктора (см. 
табл. ЗП.З приложения ЗП). Так как внутренняя стенка полностью перекрывает 
нижнюю часть корпуса, то при общей масляной ванне для сообщения обеих ее 
частей во внутренней стенке предусматривают окно квадратной формы или 
прямоугольной формы.
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Б - Б

Рис. 8.13 Продолжение
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9. СОЕДИНЕНИЯ ВАЛ-СТУПИЦА

Для соединения валов со ступицами деталей (зубчатые и червячные колеса, 
шкивы ременных передач, звёздочки цепных передач, муфты) применяют 
шпоночные и шлицевые соединения, а также соединения с натягом, которые 
препятствуют относительному повороту вала и установленной на нём детали и 
передают вращающий момент Т.

9.1. ШПОНОЧНОЕ СОЕДИНЕНИЕ

Основным элементом данного соединения является шпонка. В 
индивидуальном и мелкосерийном производстве наибольшее распространение 
получили призматические шпонки со скруглёнными или плоскими торцами. 
Все размеры шпонок и допуски на них стандартизованы. Стандарт 
предусматривает для каждого диаметра вала d определенные размеры 
поперечного сечения шпонки (ширину b и высоту h) и глубины пазов (вала t t 
и ступицы t2) (см. табл. 2П.9 приложения 2П). Стандартной величиной должна 
быть и полная длина шпонки /.

При проектных расчетах по табл. 2П.9 приложения 2П в зависимости от 
диаметра вала d принимают размеры поперечного сечения шпонки bxh и 
глубину паза вала ti (глубина врезания шпонки в паз вата). Полную длину 
шпонки / принимают на 5... 10 мм меньше длины ступицы детали /ст и затем 
округляют до стандартного размера, указанного в примечании 1 к табл. 2П.9. 
После этого проверяют условие прочности шпоночного соединения 
призматической шпонкой по напряжениям смятия

2 • 103Г
а °м ~ d ( h - t t ) l p ~ [0см]’ (9Л)

где Осм -  МПа; Т -  вращающий момент на валу, Н м; d -  диаметр вала, мм (для 
конического конца вала d = dcp , здесь dcp = d -  0,05/к , /к -  длина конического 
участка вала); h -  высота шпонки, мм; С -  глубина паза вала, мм; /р -  расчетная 
длина шпонки, мм.

Так как скругленные торцы шпонки не работают на смятие, в качестве 
расчетной длины /р принимают:

а) для исполнения 1 (оба торца шпонки скругленные)
/Р = / - Ь;

б) для исполнения 2 (один торец шпонки скругленный, второй плоский)
/Р = / - (Ь/2);

в) для исполнения 3 (оба торца шпонки плоские)
/Р = /,

где I - стандартное значение полной длины шпонки.
Допускаемые напряжения смятия [Осм] для неподвижных соединений М.Н.

Иванов [3] рекомендует принимать: при переходных посадках [Осм] = 80... 150 
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МПа , при посадках с натягом [Осм] = 110...200 МПа (большие значения при 
стальной ступице детали, меньшие -  при чугунной). При колебаниях нагрузки
[<7СМ] следует снижать на 20...25 % . В подвижных (в осевом направлении) 
соединениях с целью предупреждения задира и уменьшения износа
рекомендуется |СУсм] = 20...30 МПа. Следует отметить, что стандартные 
призматические шпонки изготовляют из чистотянутых стальных прутков -
углеродистой или легированной стали с пределом прочности Ои не ниже 500 
МПа.

Если по условию (9.1) получилось (Усм > [СТсм] , то следует увеличить длину 
ступицы /ст. При этом новое значение /ст не должно превышать l,5d. Если 1„ > 
l,5d , то шпоночное соединение следует заменить соединением с натягом или 
шлицевым (при этом сохраняется предварительно принятое значение /ст).

Опыт эксплуатации неподвижных шпоночных соединений показал, что их 
нормальная работа обеспечивается при установке на вал ступицы детали по 
посадке с натягом. Применение посадки с зазором не допускается. Для коробок 
передач, корпуса которых не имеют плоскости разъёма по осям валов, с целью 
облегчения сборки деталей внутри корпуса рекомендуется применять 
переходные посадки.

При курсовом проектировании для шпоночного соединения призматической 
шпонкой рекомендуются следующие посадки колёс на валы:

а) цилиндрических прямозубых -  Н7/р6 (Н7/г6);
б) цилиндрических косозубых и червячных -  Н7/г6 (H7/s6);
в) конических -  117/s6 (117Л6); ; ' к 1.
г) коробок передач -  H7/k6 (Н7/т6); ; .!ч , : .■ ■
Посадки без скобок относятся к нереверсивным передачам, посадки в скобках

-  к реверсивным.
Установка полумуфт, шкивов ременных передач и звёздочек цепных передач 

на цилиндрические концы валов при шпоночном соединении проводится по 
следующим посадкам:

а) при йереверсивной работе и умеренной нагрузке (т <  15 МПа) -  Н7/к6; 
Н7/т6;

б) при реверсивной работе, а также при сильно нагруженных валах (т >15 
МПа) Н7/п6.

Посадки призматических шпонок регламентированы ГОСТ 23360-78. Ширину 
призматической шпонки выполняют по Ъ9. Поля допусков остальных размеров 
следующие:

а) ширины шпоночного паза вала -  Р9;
б) ширины шпоночного паза в ступице детали: соединение неподвижное 

нереверсивной передачи -  Js9; соединение неподвижное реверсивной передачи
-  Р9; соединение подвижное в осевом направлении для любой передачи -  D10.
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При установке деталей на валы по посадке с натягом в случае использования 
шпоночного соединения очень трудно совместить шпоночный паз в ступице 
детали со шпонкой вала. Поэтому для облегчения сборки в данном случае 
рекомендуется предусматривать направляющий цилиндрический участок вала с 
допуском по dl 1 (см. рис. 4.14, б). В таком случае путём свободного поворота 
колеса относительно вала можно предварительно совместить шпоночный паз 
колеса со шпонкой, а затем напрессовать колесо на вал.

Цилиндрические посадочные поверхности при использовании шпоночного 
соединения обычно шлифуют, для чего перед упорным буртиком 
предусматривают канавку для выхода шлифовального круга шириной ск (см. 
рис. 4.14, в). С целью надёжного прижатия ступицы к упорному буртику длина 
ступицы детали должна быть больше длины посадочной поверхности вала на 
величину с > 1 мм(рис. 4.14, в).

Для уменьшения напряжений смятия Осм в шпоночном соединении шпонку с 
закругленными торцами (исполнение 1) можно заменить шпонкой с плоскими 
торцами (исполнение 3), что увеличивает расчетную длину шпонки /р. При этом 
допускается выход шпоночного паза вала на соседние ступени (см. рис. 4.10).

Если на валу предусмотрено несколько шпоночных пазов, то для удобства 
фрезерования их располагают вдоль одной образующей вала и выполняют 
одной ширины, принятой по меньшему диаметру вала.

Выполним проверочные расчеты шпоночных соединений проектируемого 
редуктора. Допускаемые напряжения [Псм]будем принимать с учетом материала 
ступицы детали и переменного режима нагружения. Посадки для шпоночных 
соединений будем назначать с учетом нереверсивности привода цепного 
конвейера.

Быстроходный (входной) вал

Шпонка установлена только под полумуфтой МУВП на конце входного вала 
цилиндрической формы. Диаметр вала d = d, = 45 мм, длина входного конца 
вала 1\ = 82 мм, длина ступицы полумуфты 1„ = /цил = 82 мм(см. п. 5.1). Для 
нереверсивной передачи установку полумуфты на вал осуществляем по 
переходной посадке Н7/к6 (принимаем умеренные толчки при работе цепного 
конвейера). Полумуфты упругой втулочно-пальцевой муфты МУВП 
изготовляют из чугуна марки СЧ 20 (ГОСТ 1412-85) или стали 35Л (ГОСТ 977- 
88). Принимаем материал полумуфт -  чугун СЧ 20. Тогда для переходной
посадки и чугунной ступицы с учетом переменной нагрузки [С7см] = 80 МПа.

По табл. 2П.9 приложения 2П для d = 45 мм принимаем : b = 14 мм; h = 9 мм; 
t| = 5,5 мм. Полная длина шпонки

/ = /ст -  (5---10) = 82 - ( 5 . . .  10) = 77...72 мм.
Принимаем стандартное значение / = 70 мм (см. примечание 1 к табл. 2П.9 

приложения 2П).
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Расчетная длина шпонки для исполнения 1 (оба торца шпонки скругленные) 
/р = / - b = 70 — 14 = 56 мм.

Тогда расчетные напряжения смятия при вращающем моменте на валу 
Т =Т[ = 125 Н-м

бс] 2-ЮТ

что меньше [С5с,

d(h-tx)lp 

= 80 МПа.

2 ■ 103 ■ 125 

45(9-5 ,5 )56
= 28 МПа,

Промежуточный вал

Шпонка установлена только под коническим колесом, длина ступицы 
которого составляет /ст = 55 мм (см. п. 6.2). Диаметр вала d = dk = 48 мм (см. п. 
5.2). Материал ступицы конического колеса с круговыми зубьями -  сталь 40Х 
(см. п. 2.2.7). Принимаем посадку колеса на вал с натягом H7/s6. Тогда 
[Ссм]=150 МПа.

По табл. 2П.9 приложения 2П для d = 48 мм принимаем : b = 14 мм; h = 9 мм; 
tj = 5,5 мм. Полная длина шпонки

/  = /ст-(5 ...1 0 ) = 55 -  (5... 10) = 50...45 мм.
Принимаем стандартное значение I = 45 мм с учетом того, что посадочная 

длина вала будет меньше длины ступицы 1„. Тем самым будет обеспечено 
надежное прижатие ступицы конического колеса к третьей ступени вала 
распорным кольцом, устанавливаемым слева (см. рис. 5.4).

Расчетная длина шпонки для исполнения 1 (оба торца шпонки скругленные)
/р = / - b = 45 -  14 = 31 мм.

Тогда расчетные напряжения смятия при вращающем моменте на 
промежуточном валу Т = Тц = 381 Н-м

7̂см 2-103Г _  2-КТ-381  
d(h -t1)lp 48(9-5 ,5)31

= 146 МПа,

что меньше [С7см] =150 МПа.

Тихоходный (выходной) вал

Шпонки установлены на конце вала под ступицей ведущей звездочки цепной 
передачи и под цилиндрическим косозубым колесом.

Рассмотрим шпоночное соединение ведущей звездочки. Диаметр вала d = dT = 
70 мм, длина конца вала /т =105 мм, форма конца вала -  цилиндрическая (см. п. 
5.3). Длина ступицы ведущей звездочки /ст = 107 мм (см. п. 7). Тогда для 
переходной посадки Н7/к6 при умеренных толчках для нереверсивной
передачи, стальной ступице и переменной нагрузке [Осм] =140 МПа.
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По табл. 2П.9 приложения 2П для <1 = 70 мм принимаем : b = 20 мм; h = 12мм; 
ti = 7,5 мм. Полная длина шпонки

/ = /ст — (5... 10) = 107 -  (5. ..10) = 102... 97мм.
Принимаем стандартное значение /=  100 мм (см. применение 1 к табл. 2П.9 

приложения 2П).
Расчетная длина шпонки /р для исполнения 1 (оба торца шпонки скругленные) 

/р = / - b = 100 -  20 = 80 мм.
Тогда расчетные напряжения смятия при вращающем моменте на тихоходном 

валу Т= Тщ = 1421 Н-м

(5см 2-103Г
d(h-:,)lp

2-10^-1421
70(12-7,5)80

= 113 МПа,

что меньше [Осм] = 140 МПа.
Рассмотрим шпоночное соединение цилиндрического косозубого колеса. 

Диаметр вала d = d5 = 90 мм (см. п. 5.3). Длина ступицы /„  = 100 мм (см. п. 6.2). 
Материал ступицы -  сталь 40Х (см. п. 2.1.8). Тогда для посадки с натягом
Н7/г6, стальной ступице и переменной нагрузке [Осм] = 150 МПа.

Как уже указывалось выше, в случае выполнения на валу нескольких 
шпоночных пазов с целью удобства фрезерования их располагают вдоль одной 
образующей вала и выполняют одной ширины, принятой по меньшему 
диаметру вала со шпонкой.Таким образом, предполагаем установку под 
цилиндрическим косозубым колесом шпонки такого же поперечного сечения, 
что и под ведущей звездочкой : b = 20 мм; h = 12 мм; t t = 7,5 мм. Полная длина 
шпонки при /ст = 100 мм

/ = /ст-  (5... 10)= 100-(5 ...10) = 95...90 мм.
Принимаем стандартное значение / = 90 мм (см. примечание 1 к табл. 2П.9 

приложения 2П).
Расчетная длина шпонки /р для исполнения 1 (оба торца шпонки скругленные) 

/р = /  - b = 90 -  20 = 70 мм.
Тогда расчетные напряжения смятия при Т= Тщ = 1421 Н-м

ОСМ
2-10’Г

d(h- ‘,yp
2 -103 1421 

90(12-7,5)70
100 МПа,

что меньше [С5см] = 150 МПа.

9.2. СОЕДИНЕНИЕ С НАТЯГОМ

Соединение с натягом получило в последнее время широкое распространение. 
Ряд литературных источников данное соединение называют прессовым или 
соединением с гарантированным натягом.

В соединении с натягом отсутствуют шпонки и пазы в сопряженных деталях, 
что исключает ослабление вала шпоночным пазом. Это соединение 
нечувствительно к реверсивным нагрузкам, обеспечивает хорошее базирование,
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отличается простотой и технологичностью. Недостаток соединения -  широкое 
рассеивание значений коэффициента трения и натяга.

Методику расчета соединения с натягом, суть которого сводится к подбору 
посадки с натягом, рассмотрим на конкретном примере.

Пример. Заменить шпоночное соединение цилиндрического косозубого 
колеса, установленного на тихоходном (выходном) валу проектируемого 
редуктора, соединением с натягом.

Исходные данные :

а) вращающий момент на колесе Т= Тщ = 1421 Н-м;
б) диаметр соединения (посадочной поверхности) d = 90 мм;
в) диаметр отверстия пустотелого вала d b мм (так как тихоходный вал в 

месте установки колеса выполнен сплошным, принимаем di = 0);
г) условный наружный диаметр охватывающей детали d3, мм (так как 

цилиндрическое косозубое колесо имеет ступицу диаметром 6^.= 140 мм, то 
d2 = dCT = 140 мм, где d,*.- см. п. 6.2; если колесо выполнено без ступицы в виде 
диска, как показано на рис. 6.1, а, то под размером d2 в данном случае 
понимают делительный диаметр зубчатого зацепления для цилиндрического 
колеса и средний делительный диаметр -  для конического);

д) длина сопряжения (посадочной поверхности) / = 90 мм(при длине ступицы 
цилиндрического косозубого колеса /ст = 100 мм и с учетом размеров двух 
канавок для выхода шлифовального круга, каждая из которых имеет ширину 
ск= 5 мм);

е) материал охватываемой детали (вала) -  сталь 45 ( 0 Т) = 550 МПа при 
диаметре заготовки не более 120 мм и твердости не ниже 240 НВ);

ж) материал охватывающей детали (ступицы колеса) -  сталь 40Х(Отг = 750 
МПа , см. п. 2.1.8).

Порядок расчета

1. Выбор коэффициента запаса сцепления деталей

Для уменьшения влияния контактной коррозии в соединениях с натягом 
предусматривают определенный коэффициент запаса сцепления колеса с валом 
к в зависимости от того, есть на данном валу консольные нагрузки или нет:

а) конец вала нагружен консольной нагрузкой : к = 3 -  на конце вала 
установлена полумуфта; к = 4 -  на конце вала установлен шкив ременной 
передачи; к = 3,5 -  на конце вала установлена звездочка цепной передачи;

б) на валу отсутствует консольная нагрузка (промежуточные валы) -  к = 4,5.
В нашем примере цилиндрическое косозубое колесо установлено на

тихоходном валу, выходной конец которого нагружен консольной нагрузкой,
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создаваемой ведущей звездочкой цепной передачи. Поэтому коэффициент 
запаса сцепления принимаем к = 3,5.

2. Выбор коэффициентов трения

Сборку соединения с натягом выполняют одним из трех способов: 
прессованием, температурным деформированием (нагревом колеса) и 
охлаждением вала.

В нашем примере рассмотрим два способа сборки, получивших наибольшее 
распространение : сборка прессованием и сборка температурным 
деформированием. Для стальных колеса и вала по табл. 9.1 выбираем 
коэффициенты трения: при сборке прессованием /  = 0,08, при сборке 
температурным деформированием /  = 0,14.

Таблица 9.1
Коэффициент трения /

Материал деталей 
соединения

При сборке

Прессованием Температурным
деформированием

Сталь -  сталь 0,08 0,14
Сталь -  чугун 0,08 0,14

3. Определение среднего контактного давления на посадочной поверхности

Основной нагрузкой при расчете среднего контактного давления р 
П. Ф. Дунаев и О. П. Леликов [1] рекомендуют считать только вращающий 
момент на колесе и не принимать во внимание осевую силу Fа , действующую в 
зацеплении. Это связано с тем, что влияние этой силы весьма мало. Так, 
например, при её учете величина р увеличивается для цилиндрических и 
червячных колес в ~ 1,005 раза, а для конических колес с круговым зубом в ~
1,02 раза.

Среднее контактное давление рассчитывают по формуле

Р =
2-101кТ 
n drl /  ’

(9.2)

где р -  МПа ; Т - Н-м; d, / - мм.
Тогда по формуле (9.2):
а) сборка прессованием

_  2-103 -3,5-1421 
Р 3,14-902 -90-0,08

= 54,3 МПа;

б) сборка температурным деформированием
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4. Определение коэффициентов жесткости С[ и с2 

Для обоих видов сборки:

Cl d l + d ‘ 
d2- d 2

902 +0 . ,
-/4 = /,/,7 „ - = 0,7;

d] + d2
C2 = -Ту----7T + /V

902 -  О 
1402 +902

d\ - d 2
+ 0,3= 2,7;

1402 -  902
где pi и ц2 - коэффициенты Пуассона охватываемой и охватывающей деталей: 
для стали р = 0,3 ; для чугуна р = 0,25.

5. Определение деформации деталей

Деформация деталей определяется по формуле
A = pd ■ 103 ( с , / Е |+ с2/Е 2), (9.3)

где А - мкм; р -МПа ; d -  мм; Ei , Е2 - модули упругости материалов 
охватываемой и охватывающей деталей: для стали Е = 2,1 105 МПа ; для чугуна 
Е = 0,9-105 МПа.

Тогда по формуле (9.3):
а) сборка прессованием

A = 54,3-90-103 (0,7/(2,МО5) + 2,7/(2,1-105)] = 78,68 мкм;
б) сборка температурным деформированием

А = 31 -90-103 [0,7/(2,1 -105) + 2,7/(2,1 ■ 105)] = 44,92 мкм.

6. Определение поправки на обмятие микронеровностей

Предварительно предполагаем, что точность изготовления вала и отверстия в 
ступице колеса будет соответствовать 7-му квалитету. Тогда по табл. 9.2 для 
данного квалитета среднее арифметическое отклонение профиля поверхности 
Д : вала Д , = 1,6 мкм; отверстия Д 2 =1,6 мкм.

Поправка на обмятие микронеровностёй для обоих видов сборки 
u = 5,5(Д, + Д 2) = 5,5(1,6 + 1,6) = 17,6 мкм.

7. Определение минимального натяга (мкм), требуемого для передачи 
вращающего момента

[Njn\in = А + и. (9.4)
Тогда по формуле (9.4):
а) сборка прессованием

[N]mm = 78,68 + 17,6 = 96 мкм;
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б) сборка температурным деформированием
[Njmin = 44,92 + 17,6 = 63 мкм.

Таблица 9.2
Шероховатость R, для посадочных поверхностей отверстий и валов

Интервалы размеров, 
мм

Отверстие Вал

Квалитеты

6,7 8 9 6,7 8 9

, мкм

Свыше 18 до 50 0,8 1,6 3,2 0,8 0,8 1,6

Свыше 50 до 120 1,6 1,6 3,2 1,6 3,2 3,2

Свыше 120 до 500 1,6 3,2 3,2 1,6 3,2 3,2

8. Определение максимальной деформации, допускаемой прочностью деталей

Максимальное давление, допускаемое прочностью охватываемой детали (т.е. 
вала) для обоих видов сборки определяется по формуле

[Р]тах, = 0,5 СТ-п [1 - (d,/d)2] . (9.5)
Для сплошных валов

[pjmaxl = От, = 550 МПа.
Максимальное давление, допускаемое прочностью охватывающей детали 

(ступица колеса) для обоих видов сборки определяется по формуле

[р]тах2 ~ 0,5 а Т2 [1 - (d/d2)2] = 0,5-750 [1 - (90/140)2] = 220 МПа . (9.6)
Максимально допускаемая деформация деталей (мкм)

[ Д]тах “  [р]тах (А/р) • (9.7)
В формулу (9.7) подставляют меньшее из [p]maxi [p]max2 •
Тогда при [p]max = [р]тах2 ПО формуле (9.7):
а) сборка прессованием

[Л]тах = 220 (78,68 / 54,3) = 319 мкм;
б) сборка температурным деформированием

[A]max = 220(44,92/31) =319 мкм.

9. Максимальный натяг, допускаемый прочностью деталей (мкм)

Тогда по формуле (9.8): 
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а) сборка прессованием
[N]raax = 319 + 17,6 = 337 мкм;

б) сборка температурным деформированием
[N]max = 319+ 17,6= 337 мкм.

10. Выбор посадки

По табл. 9.3 выбирают соответствующую посадку,для которой выполняется 
условие :

Nmi„ > [N]min; (9.9)
Nmax — [N]max >

где Nraln , Nmax - табличные значения (мкм) минимального и максимального 
натягов для принятой посадки.

По табл. 9.3 принимаем, что при сборке прессованием условию (9.9) 
удовлетворяет посадка Н7/и7, для которой Nmin = 99мкм, Nmax = 149 мкм.

При сборке температурным деформированием условию (9.9) удовлетворяет 
посадка Н7Л.6, для которой Nr~nin = 64 мкм, Nmax =. 105 мкм.

Следует отметить, что в табл. 9.3 в рамках даны посадки, предпочтительно 
рекомендуемые к применению, двумя чертами подчеркнуты рекомендуемые 
посадки. Однако при расчетах допускается выбор посадок H7/s7 и H8/za8, не 
входящих в число рекомендуемых.

11. Определение силы запрессовки при сборке прессованием

Сила запрессовки для выбранной посадки (Н)
Fn = Ted/ pmax / п, (9.10)

где pmax - давление от натяга Nmax выбранной посадки; pmax = (Nmax - u)p/A ; f „  - 
коэффициент сцепления при прессовании, который рекомендуется принимать в 
зависимости от материалов охватываемой и охватывающей деталей : сталь -  
сталь / п = 0,20; сталь- чугун = 0,14.

Для выбранной посадки Н7/и7 при Nmax =149 мкм
Pmax = (Nmax - u)p/A = (149 - 17,6) 54,3/78,68 = 91 Мпа.

Тогда по формуле (9.10) при /„  = 0,20:
F„ = 3,14-90-90-91-0,20 = 462899 Н.

12. Определение температуры нагрева охватывающей детали при сборке 
температурным деформированием

Температура нагрева (°С) охватывающей детали (колеса) определяется по 
формуле

t = 20° + , (9.11)
<М03а
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Таблица 9.3

Посадки с натягом

Интервалы
диаметров

Значение натягов Nmin / Nmm (мкм)

Обозначение посадки
свыше ...
до(мм) Н7/рб| | Н7/г6 H8/s7 H7/s61 H7/s7 Н7Л6 H8/u8 H7/u7 H8/x8 H8/z8 H8/za8

30...40 7/36 15/44 13/59 24/53 25/61 29/58 32/88 42/78 52/107 84/140 120/175
40...50 7/36 15/44 13/59 24/53 25/61 35/64 42/98 52/88 69/125 108/164 152/207
50...65 9/44 18/53 18/72 30/65 32/74 43/78 55/119 66/108 90/154 140/204 193/258
65...80 9/44 20/55 24/78 36/71 38/80 52/87 70/134 81/123 114/178 178/242 241/306

80...100 10/51 24/65 29/93 44/85 46/96 64/105 86/162 99/149 140/216 220/296 297/373
100...120 10/51 27/68 37/101 52/93 54/104 77/118 106/182 119/169 172/248 272/348 362/438
120...140 12/59 32/79 43/117 61/108 64/120 91/138 126/214 142/193 204/292 320/410 425/514
140...160 12/59 34/81 51/125 69/116 72/128 103/150 155/243 171/227 236/324 370/460 490/579
160...180 12/59 37/84 59/133 77/124 80/136 115/162 166/254 182/238 266/354 420/510 555/644
180...200 14/69 41/95 66/152 86/140 89/155 130/184 185/287 203/269 299/401 469/571 619/721
200...225 14/69 44/98 74/160 94/148 97/163 144/198 207/309 225/291 334/436 524/626 689/791
225...250 14/69 47/101 84/170 104/158 107/173 160/214 233/335 251/317 374/476 589/691 769/871
250...280 15/77 53/115 95/191 117/179 121/195 177239 258/372 278/352 418/532 653/767 863/977
280...315 15/77 57/119 107/203 129/191 133/207 199/261 293/407 313/387 468/582 733/847 943/1057



где Zee - зазор для удобства сборки : при d свыше 30 до 80 мм Zc6 = 10 мкм, при 
d свыше 80 до 180 мм zc6 = 15 мкм, при d свыше 180 до 400 мм Zc6 = 20 мкм, а - 
температурный коэффициент линейного расширения материала нагреваемой 
детали (колеса): для стали а = 1210'6 1/°С; для чугуна а = 101 O'6 1/°С .

При этом температура нагрева детали, рассчитанная по формуле (9.11), не 
должна превышать допускаемую [t], при которой возможны структурные 
изменения в материале. Для стали [t] = 230...240 °С .

Тогда для выбранной посадки Н7Л6 при Nmax = 105 мкм, 2¾ = 15 мкм и а = 
12-10-6 1/°С по формуле (9.11):

, = 20° +---- 105 + 15 = 1 3 1 °С ,
90•103 12-10

что меньше допускаемой для стали [t] = 230... 240 °С.

9.3. ШЛИЦЕВОЕ СОЕДИНЕНИЕ

Шлицевое соединение иначе называют зубчатым. Оно может быть 
неподвижным и подвижным в осевом направлении. Наибольшее 
распространение получили прямобочное и эвольвентное шлицевые соединения 
(см. табл. 2П.45 и 2П.46 приложения 2П).

Соединение с прямобочными шлицами выполняют с центрированием по 
наружному D или внутреннему d диаметрам, а также по боковым граням Ь.

Центрирование по диаметрам D или d обеспечивает соосное положение 
соединяемых деталей. Центрирование по боковым граням b обеспечивает более 
равномерное распределение нагрузки между зубьями и поэтому его применяют 
при реверсивных и ударных нагрузках (карданные валы и др ).

Соединения с эвольвентными зубьями выполняют с центрированием по 
боковым поверхностям s и реже по наружному диаметру D.

Расчет шлицевых (зубчатых) соединений приведен в учебниках по курсу 
“Детали машин”, см., например, [3], § 6.7.

10. СИЛОВАЯ СХЕМА НАГРУЖЕНИЯ ВАЛОВ ПРИВОДА

При составлении силовой схемы нагружения валов привода студенту 
предварительно необходимо решить вопрос о направлении вращения валов, от 
которого будет зависеть направление действующих нагрузок. Как уже 
указывалось раннее в п. 2.2.15, в конвейерах с тяговым элементом верхние 
грузовые ветви обычно являются набегающими на приводной барабан (в 
ленточном конвейере) или тяговую звездочку (в цепном конвейере), а холостые 
ветви -  сбегающими. При этом, приводы этих конвейеров, как правило, 
нереверсивны. В то же время индивидуальные приводы являются 
реверсивными и здесь можно принимать любое направление вращения 
(желательно рассмотреть наиболее опасный случай нагружения привода).

Для грузоподъемной лебедки силовая схема нагружения валов составляется 
для случая, когда тихоходный (выходной) вал редуктора испытывает
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наибольшую консольную нагрузку. Как известно, в настоящее время наиболее 
распространенным конструктивным исполнением лебедки (или механизма 
подъема груза) является установка барабана на оси и соединение его с 
выходным валом редуктора посредством зубчатой муфты, встроенной внутри 
барабана (рис. 4.42). Наибольшая консольная нагрузка тихоходного вала 
редуктора будет равна по модулю максимальной реакции подшипниковой 
опоры, устанавливаемой внутри консоли данного вала. Таким образом, в 
данном случае следует параллельно выполнить некоторые расчеты приводного 
узла. Для этого необходимо по формуле (15.10) определить максимальное 
усилие Smax в ветви каната, наматываемой на барабан, задаваясь при этом типом 
полиспаста (одинарным или сдвоенным). Далее в зависимости от принятого 
типа полиспаста в соответствии с рис. 15.19 или 15.20 составляется расчетная 
схема барабана. При этом, на данной стадии расчета, когда еще не известны 
осевые размеры барабана в сборе, приближенно можно принять, что реакция 
опоры А (подшипника, устанавливаемого внутри консоли выходного конца 
тихоходного вала) RA~Smax- Тогда консольная нагрузка для выходного конца 
тихоходного вала редуктора Rk=Ra и направлена вертикально вниз. Далее 
студенту предлагается самому проанализировать работу лебедки и выбрать 
такое направление вращения валов, при котором тихоходный вал редуктора и 
его опоры будут испытывать наибольшую нагрузку.

В ленточных и цепных конвейерах направление расчетного усилия S для 
приводного вала принимается горизонтальным (рис. 10.3, 10.4, 15.10), 
элеваторах -  вертикальным вниз.

Для проектируемого привода направление вращения приводного вала 
указано в техническом задании. В соответствии с этим направлением и 
принимаем направление вращения валов редуктора, что в свою очередь 
определяет направление сил в зацеплении передач. С целью исключения 
ошибок при составлении силовой схемы нагружения силы в зацеплении 
быстроходной ступени редуктора обозначаем с индексом «Б», а тихоходной -  с 
индексом «Т». При этом передачи изображаем условно раздвинутыми, 
отдельно показывая силы на шестерне и колесе.

Силы в зацеплении конической передачи с круговыми зубьями, являющейся 
быстроходной ступенью редуктора (см. п. 2.2.15):
F„B = 2515 Н; FrlB = 873 Н, FfllB = 276 Н; FaB = 2515 Н; F ^  = 276 Н; Fo2B -  873 Н.

Силы в зацеплении косозубой цилиндрической передачи, являющейся 
тихоходной ступенью редуктора (см. п. 2.1.11):

F tix^FcT ^ 8521 H;Fr,T = Fr2T = 3193H;FfllT = Fa2T =2082 H.
Консольная нагрузка на тихоходный и приводной валы цепной передачи (см. 

п. 3.8) Ра = 10527 Н. В соответствии с рекомендациями табл. 1П.23 приложения 
1П силу Fu направляем по линии, соединяющей центры ведущей и ведомой 
звездочек. Консольная нагрузка на быстроходный (входной) вал редуктора от 
упругой втулочно- пальцевой муфты (МУВП), устанавливаемой между 
двигателем и редуктором (см. рекомендации в табл. 1 П.23 приложения 1П)
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где FtM
2-103 7;

D,

FM = 0,25 FtM = 0,25 1786 = 447 H,
2-103 -125 

140
1786 H -  окружная сила муфты на диаметре

окружности расположения пальцев D0 = 140 мм (выбор муфты см. п. 5.1).
Направление силы от муфты выбираем произвольно. Рекомендации по ее 

учету при расчете валов и проверке подшипников см. далее п. 11.1.
Силовая схема нагружения валов проектируемого привода приведена на рис.

10. 1.

На рис 10.2 приведена силовая схема нагружения валов индивидуального 
привода с двухступенчатым цилиндрическо-червячным редуктором и открытой 
ременной передачей, расположенной под углом к горизонту. Характерная 
особенность редуктора -  расположение валов быстроходной косозубой 
цилиндрической ступени в вертикальной плоскости и нижнее расположение 
червяка (под червячным колесом) -  для тихоходной ступени. Конструктивное 
исполнение данного редуктора приведено на рис. 4.35. При этом, с целью 
уменьшения результирующей осевой нагрузки, действующей на опоры червяка, 
направление линии зуба на цилиндрическом косозубом колесе необходимо 
выбирать таким образом, чтобы осевые нагрузки на нем и червяке были 
направлены в разные стороны.

На рис. 10.3 и 10.4 приведены силовые схемы нагружения валов приводов 
конвейеров с тяговым элементом: ленточного и цепного.

Привод ленточного конвейера (рис. 10.3) включает в себя открытую 
ременную передачу, расположенную вертикально, и двухступенчатый 
червячно-цилиндрический редуктор с верхним расположением червяка (над 
червячным колесом). Косозубая цилиндрическая тихоходная ступень 
выполнена раздвоенной.

Привод цепного конвейера (рис. 10.4) состоит из двухступенчатого 
горизонтального соосного цилиндрического косозубого редуктора и открытой 
цепной передачи, расположенной под углом к горизонту.

Для индивидуального привода на рис. 10.2 направление вращения принято 
произвольно, для конвейеров на рис. 10.3 ... 10.4 направление вращения 
приводного вала указано на схеме привода.

Для облегчения работы студента над проектом для приводов на рис. 10.2 ... 
10.4 приведены расчетные схемы валов редукторов и приводных валов, а также 
эпюры изгибающих М и крутящего Мк моментов.

11. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАДИАЛЬНЫХ РЕАКЦИЙ ОПОР ВАЛОВ И 
ПОСТРОЕНИЕ ЭПЮР МОМЕНТОВ

11.1. ОБЩИЕ РЕКОМЕНДАЦИИ

Вал, установленный на подшипниках, условно рассматривают в виде 
двухопорной балки на шарнирных опорах. При этом принимают, что 
радиальная реакция R опоры с одним подшипником будет приложена в точке
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пересечения с осью вала нормали к середине поверхности контакта наружного 
кольца подшипника и его тела качения:

а) для шариковых радиальных однорядных подшипников эта точка 
располагается на середине подшипника (см. точки А и В на рис. 4.12, а);

б) для радиально-упорных подшипников точка приложения радиальной

реакции смещается на величину Q от широкого торца наружного кольца (см. 
рис. 4.12, б, в):

О  = 0,5(В + — + D tg a )  - д л я  р а д и а л ь н о -у п о р н ы х  о д н о р я д н ы х  ш ар и к о в ы х ;

О  =  0,5(Г + — е) - д л я  к о н и ч е с к и х  о д н о р я д н ы х  р о л и к о п о д ш и п н и к о в ,

где d, D, В, Т -  геометрические размеры подшипников; а - угол контакта; е -  
коэффициент влияния осевого нагружения (см. табл. 2П.13, 2П.15 и 2П.16 
приложения 2П).

Для фиксирующей опоры, состоящей из сдвоенных однорядных радиально
упорных подшипников (шариковых или роликовых) принимают, что точка 
приложения реакции будет расположена посередине между ними.

Силы, нагружающие валы, принимают сосредоточенными и приложенными в 
середине ширины венца (в зубчатой и цепной передаче) или обода (в ременной 
передаче). Консольная сила от муфты FM приложена между полумуфтами, 
поэтому ориентировочно можно считать, что она приложена в торцовой 
плоскости к концу вала.

Так как силы в зацеплении зубчатых и червячных передачах представлены 
гремя взаимно перпендикулярными составляющими Ft , Fr и F0, то их приводят 
к оси вала и изображают раздельно в вертикальной и горизонтальной 
плоскостях. При этом точка приложения этих сил остаётся в той же торцовой 
плоскости. В результате приведения окружной силы Ft к оси вала возникает 
пара сил, равная Т = Ft фт /2 , где фт) - делительный (средний делительный 
для конической передачи) диаметр. Осевая сила F„ создаёт в рассматриваемом 
сечении сосредоточенный изгибающий момент М.:. = F0d<m) /2. Радиальную силу 
в зацеплении Fr переносят к оси вала вдоль линии её действия. Консольные 
силы от ременной и цепной передач приложены к оси вала и направлены вдоль 
линии действия, соединяющей центры шкивов или звездочек. При этом, для 
наклонно расположенных ременных и цепных передач консольную силу 
раскладывают на вертикальную и горизонтальную составляющие.

При определении радиальных реакций опор А и В удобно сначала найти 
суммарные радиальные реакции RA и Rb от сил определенного направления, т е. 
от сил, создаваемых передачами. Так как консольная сила от муфты является 
силой неопределенного направления и зависит в основном от случайных 
неточностей монтажа, рекомендуется отдельно для нее составить расчетную 
схему вала и определить радиальные реакции Ram и Rbm • Полная радиальная 
реакция Rr в каждой опоре будет равна арифметической сумме этих реакций:
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RrA= Ra + Ram ; Rib = Rb + Rbm • Возможная ошибка при гаком подходе идет в 
запас ресурса подшипника.

Аналогичным образом следует поступить и при построении эгаор 
изгибающих моментов. Вначале рекомендуется построить эпюры изгибающих 
моментов в вертикальной М и горизонтальной М" плоскостях от сил 
определенного направления (при этом консольная сила от муфты FM не 
учитывается). Затем следует к валу приложить силу Fm и построить эпюру 
изгибающего момента М м, создаваемого этой силой. Затем в соответствующем 
сечении определяют результирующий изгибающий момент М, создаваемый 
силами определенного направления, геометрически складывая М'и М"т. е.
М  = М'У + {М"У . Результирующий изгибающий момент Ми в 
рассматриваемом сечении будет равен арифметической сумме изгибающих 
моментов М и Мм , то есть Ми = М + Мм • При таком подходе будет учтен 
худший случай в нагружении рассматриваемого вала.

11.2. БЫСТРОХОДНЫЙ (ВХОДНОЙ) ВАЛ (рис. 11.2)

Величина смещения точки приложения радиальной реакции от широкого 
торца наружного кольца конического однорядного роликоподшипника легкой 
серии 67513, выбранного предварительно (см. п. 5.1), и имеющего следующие 
данные:

d = 65 мм; D = 120 мм; Т = 33 мм; е = 0,37; 

й =  0,5(71 + — g )=  0,5(33 + -65^ 1200,37) = 28 мм.

Из рис. 11.1 с учетом полученной величины О линейные размеры: /1Б = 150 
мм; /2ц = 131 мм; /3б = 48 мм.

Силы на шестерне конической передачи с круговыми зубьями (см. п. 10): Fub 
= 2515 Н; FriB = 873 Н; F,iE = 276 Н. Консольная сила от муфты (МУВП), 
устанавливаемой между двигателем и редуктором (см. п. 10): FM = 447 Н.

Вначале определим радиальные реакции опор от сил на конической шестерне, 
являющимися силами определенного направления (при этом консольная сила 
от муфты Fm не учитывается): 

а) в плоскости YOZ
X МА = 0; Fub (кв + /зб ) -  R в кв = 0;

= ИшИж +к в )  _  2515(131 + 48) _  5 Н
/м 131

^  Мв = 0; Fцв / зб _ R а 2̂Е = 0;

F I 2515-48
131

= 921,5 Н.
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Проверка : £Y  = -  R'a + R'b -  FtiB = -  921,5 + 3436,5 -  2515 = 0 -  реакции 
найдены правильно; 

б) в плоскости XOZ

Z Мд = 0; FalB + FriB (/2Б + З̂Б ) + R В 2̂Б = 0;

R"b “ 7 -  [ - F elB%  + FriB(/2Б + /зб)]=  —  [ - 2 7 6  ^ +  873 (131 +48 )] =

= 1122,1 Н.

I  Мв = 0; R \  /2Б -  FrlB /ЗБ + F„ie d- f  = 0;

R 'a = у - ( - F0,B %  + FrlE/зб ) = ~  ( -2 7 6  + 873-48 ) = 249,1 H.
»2Б  ̂ 1JI Z

Проверка : £Х  = - R A + R B - FriB = -  249,1 + 1122,1 -  873 = 0 -  реакции 
найдены правильно.

Суммарные реакции опор от сил в зацеплении :
Ra = д/ ( ^ ) 2 + Ю 2 = д/921,52 + 249,12 = 955 Н;

Rb = tJ(R'b)1+(K )2 =\/3436,52 +1122,12 = 3615 Н.
Реакции от консольной силы, создаваемой муфтой, находим отдельно для 

расчетной схемы вала, нагруженного только данной силой (на рис. 11.2 
нагружение Fm ) :

ХМд = 0; - F m ^ib + Rbm 2̂б = 0;
F JU 447-150

131
= 511,8 Н.

£  Мв -  0; - Fm (/1Б + /2Б ) + Ram hs — 0; 
pw -  447(150 + 131) = 9 5 8 ; 8 Н

lle 131
Проверка : -  FM + Ram - Rbm = -  447 + 958,8 -  511,8 = 0 -  реакции найдены 

правильно.
Радиальные реакции опор для расчета подшипников:

RrA = Ra + Ram = 955 + 958,8 = 1914 Н;
RrB = RB + Rbm = 3615 + 511,8= 4127 H.

Далее приступаем к построению эпюр изгибающих моментов М (в 
вертикальной плоскости YOZ) и М" (в горизонтальной плоскости XOZ), а 
также эпюры крутящего момента Мк.

Как и при определении реакций опор, вначале строим эпюры изгибающих 
моментов без учета консольной силы от муфты . При этом для построения 
эпюр необходимо определить значения изгибающих моментов, создаваемых 
силами определенного направления в характерных сечениях вала (в торцовых 
плоскостях, перпендикулярных оси вала и обозначенных на рис. 11.1 и 11.2 А, 
В, С и D).

Вертикальная плоскость YOZ:
сечение С М = 0;
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сечение А М' = 0;
сечение В М* = -  FtlB /ЗБ = -  2515-48-10'3 = -  ] 20,7 Н-м ; 
сечение D М = 0.
Горизонтальная плоскость XOZ: 
сечение С М' = 0; 
сечение А М =0;
сечениеВ M" = R"a /2B = 249,M 3110 '3 =32,6 Н-м ;

сечение D M" = - M 0 = - F aIB ^  = - 2 7 6 ^ ^ 1 0 '3 = -9 ,3  Н-м.
2 2

Нагружение от муфты : 
сечение С Мм = 0;
сечение A Mm = - F m / ie = -447-150-10'3 = -6 7 ,0 5  Н-м; 
сечение В Мм = 0; 
сечение D Мм = 0.
Передача вращающего момента происходит вдоль оси вала со стороны 

входного участка от сечения С до сечения D (см. эпюру крутящего момента 
Мк). При этом Мк = Т| =125 Н-м.

11.3. ПРОМЕЖУТОЧНЫЙ ВАЛ (рис. 11.3, а)

Величина смещения точки приложения радиальной реакции от широкого 
торца наружного кольца конического однорядного роликоподшипника средней 
серии 7309, выбранного предварительно (см. п. 5.2) и имеющего следующие 
данные: d = 45 мм; D = 100 мм; Т = 27,5 мм; е = 0,29 :

0 =  0,5 (Г  + ^ у ^ е )  =  0 ,5 (2 7 ,5 + 4 3 +_,100 0,29) = 2 1  м м .

Из рис. 11.1 с учетом полученной величины О линейные размеры : /1П = 72 
мм; /2п — 105 мм; /зп = 54 мм.

Силы на колесе конической передачи с круговыми зубьями (см. п. 10): Рев = 
= 2515 Н; Fr2B = 276 Н; Fo2B = 873 Н. Силы на шестерне косозубой цилиндри
ческой передачи (см. п. 10): FllT = 8521 Н; Fr)T = 3193 Н; Fan- = 2082 Н. 

Радиальные реакции опор от сил в вертикальной плоскости YOZ:
X МА = 0; R в (/щ + hn + hn ) — Fht (/m + h n ) — F^b /щ = 0;

R - _  Fl2T(li n + lw ) + F,tJ ]n 8521(72 + 105) + 2515-72 ^  н

В /Ш + /2П+ /,Я 72 + 105 + 54

Z Мв = 0; — R А (/in + hп + hn ) + Fl2B (hn + /зп ) + Ftn- /зп = 0;
R > =  Fa s Qw  + / ,„ )  + Г „ Л ,  2515(105 + 54) + 8521-54 = 3 ? 2 3  R  

А h n + h n + l \n 72 + 105 + 54
Проверка : £Y  = -  R*a + Ft2B + F„T -  R’b = -  3723 + 2515 + 8521 -  7313 = 0 -  

реакции найдены правильно.
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Радиальные реакции опор от сил в горизонтальной плоскости XOZ: 

МА = 0; R в (/ш + /2п + з̂п ) FriT №п + h n ) -  F0it у  -  F-j2e —1 + Fr2E /щ -  0;

„ К\т(1]П + hn  )+  Fa\r 1 + Рц1Б -
R в = ------------------------ 2---------- 2

hu + 2̂ П + ̂ 1/7
3193(72 + 105) + 2082 — 71 + 873 ^ 64 -2 7 6 -7 2

72 + 105 + 54

Z Mb -  0; R a (/in + hu + з̂п ) ~ F,

= 3154 H.

d,
а 2Б ~  ~ РГ2Б (½  + /зп ) -  Рй)т -y + FriT /зп _  0;

R"a =
^ r i e V i n  +  h n ) +  F » i r  -  +  F o2£ ” 2 -

/Г /1 г1Г*ЗЯ

(/7 +  2̂/7 +(l/7

276(105 + 54) + 2082 86,471 + 873 21^’—  -  3193 • 54
= 237 H.

72 + 105 + 54
Проверка : £X  = -  R"a + Fr2E -  Fr]T + R"b = -  237 + 276 -  3193 + 3154 = 0 -  

реакции найдены правильно.
Суммарные радиальные реакции опор для расчета подшипников:

RrA = RA = yl(R'A)2+ (R y  = т/37232 + 2732 = 3731 Н;

RrB = Rb = у1(К)2+( КУ  = л/73132 +31542 = 7964 Н.
Определив значения изгибающих моментов в характерных сечениях вала А, 

С, D и В, строим эпюры изгибающих моментов Мт (в плоскости YOZ) и М" (в 
плоскости XOZ). При этом на эпюре М отмечаются скачки на величину 
сосредоточенных изгибающих моментов, создаваемых осевыми силами в
зацеплении: в сечении С -  осевой силой Fo2B, в сечении D -  осевой силой Folj.

Передача вращающего момента происходит вдоль оси вала от сечения С к 
сечению D (эпюра Мк): Мк = Тц = 381 Н-м .

11.4. ТИХОХОДНЫЙ (ВЫХОДНОЙ) ВАЛ (рис. 11.3, б)

Величина смещения точки приложения радиальной реакции от широкого 
торца наружного кольца конического однорядного роликоподшипника легкой 
серии 7217, выбранного предварительно (см. п. 5.3) и имеющего следующие 
данные : d -  85 мм; D = 150 мм; Т = 38,5 мм; е = 0,39 :

Q =  0,5(Т + ^ ^ - е ) =  0,5(38,5 + 85 у 5-°  0,39) =  35  м м .

Из рис. 11.1с учетом полученной величины О линейные размеры : /ц  = 138 
мм; /2Т =167 мм; /зт = 49 мм.

Силы на колесе косозубой цилиндрической передачи (см. п. 10): Ft2r = 8521 
Н; Fr2T = 3193 Н; Fa2T = 2082 Н. Сила, действующая на вал со стороны цепной 
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передачи, Fu = 10527 Н. При этом сила F„ направлена по линии, соединяющей 
центры ведущей и ведомой звездочек. Линия центров звездочек по условию 
расположена горизонтально. Силы, нагружающие тихоходный вал, являются 
силами определенного направления.

Радиальные реакции опор от сил в вертикальной плоскости YOZ:
; X Мд =  0; — R  в (/2х +  /зт ) + Ftrr h r  ~  0;

r 1 Farh, _ 852М67 = 65g8H 
l2T+liT 167 + 49

X Mb = 0; R a (/2т + /зт) -  Ft2x /зт = 0;
Fnrk; 8521-49 = 1933H.

Проверка: XY = R'a -  F^x + R'b = 1933 -  8521 + 6588 = 0 -  реакции найдены 
правильно.
. радиальные реакции опор от сил в горизонтальной плоскости XOZ:

X Мд = 0; R в (/2Т + /зт) + Fr2T /2Т-  Fo2T - F u /1Т = 0; 

d, ............................. ....... 333,529

К в  =
' K 2[l2T + Fair ' + F JV1. -3193-167 + 2082: + 10527-138

12Т + 1гт 167 + 49
= 5864,3 Н.

X Mg — 0; — Fu (/it + /гт+ /зт)+ R а (/гт + /зт) - Fr2x /2т — Fa2x у  -  0;

„ F 4 + 1гт + /зг) + F J iT + F alT- ±  10527(138 + 167 + 49) + 3193 • 49 + 2082 - у —9

А !1Т + hr ~ 167 + 49
= 19584,3 Н.

Проверка: XX = Fu - R"a + Fr2T + R"B = 10527 -  19584,3 +3193 + 5864,3 = 0 
реакции найдены правильно.

Суммарные радиальные реакции опор для расчета подшипников:

Rta = Ra = ^ Ю 2+(*“)2 = л/19332 +19584,32 = 19679 Н;
RrB = RB = л / Ю 2 +(/?’ )3 = ^65882 +5864,32 = 8820 Н.

Для построения эпюр определяем значения изгибающих моментов в 
характерных сечениях вала.

Вертикальная плоскость YOZ: 
сечение С М* = 0; 
сечение А М ' = 0;
сечение D М| = R'a /2Т = 1933-167-10'3 = 322,8 Н м ; 
сечение В М = 0.
Горизонтальная плоскость XOZ: 
сечение С М' = 0;
сечение А М" = - Р ц/1Т = -  10527 138-10‘3 = -1452,7 Н-м;
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сечение D слева М" = -  F„ (/)Т + hr ) + R"a hr = -  10527(138 + 167) 10° + 
+19584,3-167 10° =59,8 Н м;

сечение D справа м" = -  F„ (/,т + /2Т ) + R"a hr -  Fo2T у  = -10527(138 +

+ 167) 10°+  19584,3-167-10°- 2 0 8 2 ^ ½ ^  10° = -2 8 7 ,4 Н м;

сечение В М" = 0.
В плоскости XOZ на эпюре М наблюдается скачок на величину 

сосредоточенного момента Мд = Fo2T ~  = 2082 3-у 29 10° = 347,2 Н-м в

сечении D.
Передача вращающего момента происходит вдоль оси вала от сечения D к 

сечению С (эпюра Мк): Мк = Тщ = 1421 Н-м .

12. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ПРЕДВАРИТЕЛЬНО ВЫБРАННЫХ
ПОДШИПНИКОВ

12.1. ОБЩИЕ РЕКОМЕНДАЦИИ

Предварительно выбранные подшипники качения подлежат проверке на 
динамическую грузоподъемность (на заданный ресурс или долговечность), а 
при низкой частоте вращения — на статическую грузоподъёмность.

Проверочный расчет подшипников по динамической грузоподъёмности 
(долговечности) для предупреждения усталостного выкрашивания выполняют 
при частоте вращения кольца п > 10 мин'1 .

Если подшипники воспринимают внешнюю нагрузку в неподвижном 
состоянии или вращаясь с частотой п < 10 мин°, то их проверяют по 
статической грузоподъёмности на предотвращение возникновения 
пластических деформаций.

Расчет подшипников качения по динамической грузоподъемности (на 
заданный ресурс или долговечность) регламентирует ГОСТ 18855-93, по 
статической грузоподъемности -  ГОСТ 18854-93.

Проверочный расчет подшипников по динамической 
грузоподъемности (на заданный ресурс или долговечность)

Пригодность предварительно выбранного подшипника при частоте вращения 
п > 10 мин'1 определяется сопоставлением расчетной динамической
грузоподъемности Срасч с базовой С или базовой долговечности (расчетного 
ресурса) при 90%-ой надежности L^h с требуемой 1.^ :

Срасч — С или L10h>Lh . (12.1)

Для радиальных и радиально-упорных подшипников условие (12.1) имеет 
вид:
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( 12.2)

Для упорных и упорно-радиальных подшипников условие (12.1) записывают 
следующим образом:

В формулах (12.2) и (12.3): Сг расч, Са раСч - расчетные радиальная и осевая 
динамические грузоподъемности, Н; Рг, Р0 - радиальная и осевая эквивалентные 
динамические нагрузки, Н; р -  3 -  для шариковых и р = 10/3—3,33 - для 
роликовых подшипников; п -  частота вращения одного из колец подшипника, 
мин"1 ; Lh - требуемая долговечность (ресурс) подшипника, ч; К Не -

коэффициент режима нагрузки (табл. 12.1); Q22 - коэффициент,
характеризующий совместное влияние на ресурс подшипника качества металла 
колец, тел качения и условий эксплуатации (для обычных условий применения

подшипников коэффициент й 2з принимают по табл. 12.2); С, , С0 - базовые 
радиальная и осевая динамические грузоподъемности подшипника (Н), 
принимаемые по табл. 2П.11...2П.16 приложения 2П [при проверке сдвоенной 
опоры с двумя одинаковыми радиальными или радиально-упорными 
подшипниками на динамическую грузоподъемность по условию (12.2), вместо 
Сг подставляют базовую динамическую радиальную грузоподъемность 
комплекта из двух подшипников: для шарикоподшипников Сг1 = 1,625 Сг , 
для роликоподшипников СгХ = 1,714 Сг].

Эквивалентная динамическая нагрузка Р:
а) для радиальных и радиально-упорных подшипников

Pr = (VXRr + YRa )КБ Кт ; (12.4)
б) для упорных подшипников

P0 =R*KBKT; (12.5)
в) для упорно-радиальных подшипников

Pr = (XRf + YR<, )КБ Кт . (12.6)
В формулах (12.4)...(12.6): Rr, R, радиальная и осевая нагрузки, действующие 

на подшипник, Н; X, Y -  коэффициенты радиальной и осевой нагрузок, 
принимаемые по табл. 12.3; V -  коэффициент вращения, зависящий от того, 
какое кольцо подшипника вращается (при вращении внутреннего кольца V = 1, 
наружного -  V = 1,2); КБ - коэффициент безопасности, учитывающий характер 
нагрузки (для редукторов всех типов КБ = 1,3..Л ,5); Кт - температурный 
коэффициент (при рабочей температуре подшипника t <100 °С Кт = 1).
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Таблица 12.1
Коэффициент режима нагрузки КНр ________

Типовой режим нагружения Кие

0 (постоянный) 1,0
I (тяжелый) 0,50
2 (средний) 0,25
3 (средний нормальный) 0,18
4 (легкий) 0,125
5 (особо легкий) 0,063

Коэффициент й 2ъ Таблица 12.2

Тип подшипника <?23

Для шарикоподшипников (кроме сферических) 0,7...0,8
Для роликоподшипников цилиндрических, 

шарикоподшипников сферических двухрядных 0,5...0,6

Для роликоподшипников конических 0,6...0,7

Для роликоподшипников сферических двухрядных

Ч
л

оСПо

Коэффициенты радиальной X и осевой Y нагрузок
Таблица 12.3

Тип
подшипни

ка
а iRa/Cor

Подшипни
ки

однорядные

Подшипники
двухрядные

Коэф
фици

ент
осево

го
нагру
жения

е

RV(VRr) > е iV (V R r)< е Ro/(VRr)>e

X Y X Y X Y

0,014 2,30 2,30 0,19
0,028 1,99 1,99 0,22
0,056 1,71 1,71 0,26
0,084 1,55 1,55 0,28

Шариковый 0° 0,110 0,56 1,45 1,0 0 0,56 1,45 0,30-
радиальный 0,170 1,31 1,31 0,34

0,280 1,15 1,15 0,38
0,420 1,04 1,04 0,42
0,560 1,00 1,00 0,44
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Продолжение табл. 12.3

Тип
подшипни

ка
а iR^/Cor

Подшипни
ки

однорядные

Подшипники
двухрядные

Коэф
фици

ент
осево

го
нагру
жения

е

Ra/(VRr) > е Ra/(VRr)< е Ra/(VRr)>e

X Y X Y X Y

0,014 1,81 2,08 2,94 0,30
0,029 1,62 1,84 2,63 0,34
0,056 1,46 1,69 2,37 0,37

Шариковый 0,084 1,34 1,52 2,18 0,41
радиально- 12° 0,110 0,45 1,22 1,0 1,39 0,74 1,98 0,45

упорный 0,170 1,13 1,30 1,84 0,48
0,280 1,04 1,20 1,69 0,52
0,420 1,01 1,16 1,64 0,54
0,560 1,00 1,16 1,62 0,54

{' 26° - 0,41 0,87 1,0 0,92 0,67 1,41 0,68
36° - 0,37 0,66 1,0 0,66 0,60 1,07 0,95

Конический По По
роликопод- - - 0,40 табл. см. п. 4 примечаний табл.

шипник 2П. 2П.15
15

Примечания : 1. Для всех однорядных подшипников, указанных в таблице, 
при Ro/(VRr) < е X = 1; Y = 0. 2. В таблице i -  число рядов тел качения. 3. 
Коэффициенты Y и е для промежуточных величин отношений iR<,/Cor 
определяются интерполяцией. 4. Для двухрядных (сдвоенных) конических 
роликоподшипников коэффициент осевого нагружения е принимают по 
каталогу или по табл. 2П.15 приложения 2П для однорядного 
роликоподшипника, входящего в сдвоенную опору. Для такой опоры: при 
IV(VRr) < е X = 1 и Y = 0,45ctg а ; при R«/(VRr) > е X = 0,67 и Y = 0,67ctg а. 
При этом угол контакта а  определяют по формуле : a  = arctg(e/l,5), здесь е -  
коэффициент осевого нагружения однорядного конического 
роликоподшипника. 5. Сог -  базовая статическая радиальная 
грузоподъемность подшипника (для сдвоенной опоры принимается базовая 
статическая радиальная грузоподъемность комплекта из двух подшипников 
Согг.= 2С„Г).
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Рассмотрим более подробно определение радиальной Rr и осевой R- сил, 
нагружающих подшипник.

При проверочном расчете подшипников качения радиальная сила Rr - 
суммарная радиальная реакция соответствующей опоры (для опоры А -  RrA , 
для опоры В -  R B ), которая были рассчитаны ранее (см. п. 11.2... 11.4).

Относительно осевой силы Ra необходимо отметить следующее. При 
установке вала на шариковых радиальных подшипниках осевая сила R,, 
нагружающая подшипник, равна внешней осевой силе Fa , действующей на вал 
(более точно F0 - это результирующая внешняя сила для вала, на котором 
установлено несколько зубчатых колес с осевыми усилиями в зацеплении). При 
этом считают, что осевую силу F0 воспринимает подшипник, ограничивающий 
осевое перемещение вала под действием этой силы. Например, при установке 
вала на шариковых радиальных подшипниках по схеме 1 “враспор” (вариант
1.2 на рис. 4.1) для случая, когда внешняя сила F0 направлена в сторону левой 
опоры А имеем : R jA = Fs ; R„B = 0. При изменении направления Г̂ в сторону 
правой опоры В получим: R,A = 0; R,B = Fa • Если эти же подшипники 
установлены по схеме 3 вариант 3.1 (например, левая опора А фиксирующая, 
правая В -  плавающая, см. рис. 4.1) и вал нагружен осевой силой Рй, 
направленной в сторону левой фиксирующей опоры, тогда : R«a -  ¥0 ; R^b = 0. 
При изменении направления силы (будет направлена в сторону плавающей 
правой опоры В ) имеем: R^a = Fa ; R6B = 0. Если F0 = 0 (для прямозубых 
зубчатых колес), то для опор А и В : R,A = 0 ; R,B = 0.

Более сложным является определение осевых сил R0 , нагружающих 
подшипники, при установке вала на радиально-упорных подшипниках 
(шариковых или роликовых). В данном случае осевые силы R* находят с учетом 
осевых составляющих R, от действия радиальных нагрузок Rr. Появление 
осевых составляющих Rs в радиально-упорных подшипниках связано с 
наклоном контактных линий, причем, значение этих сил зависит от типа 
используемого подшипника и угла контакта а. Следует отметить, что на 
величину R̂  оказывают влияние также условия сборки подшипникового узла и 
принятая схема установки подшипников. Рассмотрим определение осевых 
составляющих R, для радиально-упорных подшипников, используемых при 
курсовом проектировании приводов.

Для шариковых радиально-упорных подшипников
Rs = eR r , (12.7)

где е -  коэффициент осевого нагружения, принимаемый по табл. 12.3 в 
зависимости от отношения iRa/Cor.

Если в опоре установлен один радиально-упорный шариковый подшипник с 
числом рядов тел качения i = 1, то выше указанное отношение имеет вид Ra/Cor, 
где Сог -  базовая статическая радиальная грузоподъемность данного 
подшипника, принимаемая по табл. 2П.13 приложения 2П. Если в опоре
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Таблица 12.4
Осевые нагрузки R0i и R аг для радиально-упорных шариковых и роликовых 

_________ ___________________подшипников__________

Рис. 1. Установка враспор Рис. 2. Установка врастяжку

Соотношение сил Осевая нагрузка
R si ^ Rs2 ;

F0 > О
R si < Rs2 ;

Fq— Rs2 “  R si

R al R si j
R a2 = R qi + Fa

Rsi < Rs2 ; 
Fa < Rj2 _ Rsi

Ra2~Rs2 ;
R al = R a2 - Fa

Примечания : 1. Цифрой 2 обозначен подшипник, воспринимающий осевую 
результирующую внешнюю силу Fa. 2. На рассматриваемых рисунках и 
схемах суммарные радиальные реакции Rri и R^, а также их осевые 
составляющие Rsi и Rs2 приведены к оси вала. 3. По стандарту нагрузки R, и R<j 
обозначены соответственно Fr и Fa._______

устанавливают два одинаковых радиально-упорных шарикоподшипника 
(сдвоенная опора), то отношение iRa/Cor будет записано 2Ra/CorI, где i = 2 — 
число рядов тел качения сдвоенной опоры (двухрядного подшипника); Сог£ - 
базовая статическая радиальная грузоподъемность комплекта из двух 
подшипников: Сог£ = 2С0Г, здесь Сог -  для одного подшипника сдвоенной 
опоры.

Для конических роликоподшипников

Rs = 0,83eRr , (12.8)
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где коэффициент осевого нафужения е указывается в табл. 2П.15 приложения 
2П для данного подшипника.

Осевые составляющие R* от действия радиальных нагрузок Rr сфемятся 
раздвинуть кольца подшипников в осевом направлении. Этому препятствуют 
упорные буртики вала и корпуса с соответствующими реакциями Rai и (см. 
табл. 12.4). Условие нераздвигания колец, что обеспечивает нормальную работу 
радиально-упорных подшипников:

R«, >R s, ; R o2>R s2. (12.9)

В табл. 12.4 приведены формулы для определения осевых сил R^j и R ^  в 
отдельных частных случаях.

Проверочный расчет подшипников по статической грузоподъемности

Проверяют (и подбирают) подшипники по статической фузоподъемности при 
малых частотах вращения п < 10 мин ', когда число циклов нафужений мало и 
не вызывает усталостных разрушений.

Условие проверки или подбора радиальных и радиально-упорных
подшипников

Рог<Сог, (12.10)
где Рог -  эквивалентная радиальная статическая нагрузка, Н; Сог -  базовая 
радиальная статическая фузоподъемность, Н (см. табл. 2П.11 ... 2П.16 
приложения 2П).
Для радиальных и радиально-упорных подшипников Рог определяют по 

формуле
?оГ “  (XoRr + Y0R<,) > Rr, (12.11)

где Rr, Ra -  радиальная и осевая нагрузки, действующие на подшипник Н;
Xo,Yo -  коэффициенты радиальной и осевой статических нафузок,
принимаемые по табл. 12.5.

Примечания:
1. Если по формуле (12.11) получилось Por < Rr, то принимают Por = Rr.
2. Ряд авторов, например, М.Н. Иванов [3], рекомендуют дополнительно для
подшипников, выбранных по динамической грузоподъемности (из расчета 
на заданный ресурс или долговечность) и работающих при переменных 
режимах нафузки также производить проверку на статическую
фузоподъемность.
3. Окончательное решение о применении конкретного типоразмера 
подшипника может быть принято только после проверочного расчета 
соответствующего вала на прочность (см. далее п.14). При необходимости 
изменения размеров вала на основании расчетов, выполненных в п.14, 
производится корректировка типоразмеров И его подшипников с целью 
обеспечения их заданного срока службы.
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Таблица 12.5
Коэффициенты радиальной Хо и осевой Y0 статической нагрузки

Хо Y0

Тип подшипника
Для опоры с 
одним

Для опоры с 
двумя

Для опоры с 
одним

Для опоры 
с двумя

подшипником подшипника- подшипником нодшипни-
ми ками

Шариковые
радиальные

0,6 0,6 0,5 0,5

Шариковые
радиально-

упорные с углом
контакта:

а =  12° 0,5 1,0 0,47 0,94
а  = 26° 0,5 1,0 0,37 0,74
а  = 36° 0,5 1,0 0,28 0,56

Шариковые и 
роликовые 0,5 1.0 0,22ctg а 0,44ctg а
самоустанавлива- (можно по
ющиеся
подшипники, а 
также 
конические 
роликоподшип
ники

каталогу)

12.2. БЫСТРОХОДНЫЙ (ВХОДНОЙ) ВАЛ

Для быстроходного вала предварительно (см. п. 5.1) был выбран конический 
однорядный роликоподшипник легкой серии 67513, для которого по табл. 
2П.16 приложения 2П: d = 65 мм; D = 120 мм; Т = 33 мм; Сг= 109 кН; Сог = 98,9 
кН; е =  0,37; Y = 1,62; Y0 = 0,89.

Схема установки подшипников -  врастяжку (схема 2). По табл. 4.2 для данной 
схемы установки при d = 65 мм расстояние между подшипниками должно быть 
не более /тах = 7d =7-65 = 455 мм. В проектируемом редукторе расстояние 
между подшипниками /2Б= 131 мм (см. рис. 11.1), что значительно меньше 1т„.

На опоры вала действуют силы (см. п.11.2): радиальные реакции опор RrA = 
1914 Н и RrB = 4127 Н; внешняя осевая сила Fa]B = 276 Н.

Частота вращения вала n = 1¾ = 975 мин Требуемая долговечность 
подшипников Lh = 12-103 ч. Для определения осевых нагрузок на опоры 
приведем схему нагружения вала (рис. 11.2) к виду, представленному на 
рис. 2,б в табл. 12.4. Получим Rrl = RrA = 1914 Н, Rr2 = Rre = 4127 Н,
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Fa = FalE = 276 H.
Определяем осевые составляющие от действия радиальных нагрузок :

Rs, = 0,83eRri = 0,83-0,37-1914 = 588 Н;
R .2- 0,83eRr2 = 0,83-0,37-4127 = 1267 Н.

Так как Rsl < R*2 (588 < 1267) и Fa < R,2 - Rsl [276 < (1267 - 588) = 679], то в 
соответствии с табл. 12.4 находим осевые силы, нагружающие подшипники:

R<,2 = Rs2 = 1267 Н; R<,i = Rai -  Fa = 1267 -  276 = 991 H.
Отношение Ra,/(VRrl) = 991/(1-1914) = 0,52 > е = 0,37 и для опоры 1 имеем 

(см. табл. 12.3): X = 0,4; Y = 1,62.
Отношение Ra2/(VRr2) = 1267/(1-4127) = 0,31 < е = 0,37 и для опоры 2: X = 1; 

Y= 0.
Эквивалентные динамические нагрузки по формуле (12.4) при КБ =1,4  и 

Кт =1:
Prl = (VXRri + YRe,) Кв Кт = (1-0,4-1914 + 1,62-991) -1,4-1 = 3319 Н; 

Pr2=VXRr2 КБ Кт = 1-1-4127-1,4-1 = 5778 Н.
По условию (12.2) проверяем более нагруженный подшипник опоры 2, 

приняв К НЕ=  0,5 (по табл. 12.1) и.а23 = 0,65 (табл. 12.2):

С = Рv-'r расч г  г
60 nLhK H

10 V
- =5778 ы: 6 0 • 9 7 5 ■ 1 2 ТО3 -0,5 

. 106 -0,65
= 38222Н «38,2 кН < Сг =109 кН.

Предварительно принятый подшипник 67513 подходит.

12.3. ПРОМЕЖУТОЧНЫЙ ВАЛ

При проектном расчете промежуточного вала (см. п. 5.2) предварительно 
было намечено использование в качестве его опор роликового конического 
однорядного подшипника средней серии 7309 со следующими данными (см. 
табл. 2П.16 приложения 2П): d=45 мм; D=100 мм; Т=27,5 мм; Сг=76,1 кН; 
Сог=59,3 кН; е = 0,29; Y = 2,09; Y0= 1,15.

Схема установки подшипников -  враспор (схема 1). По табл. 4.2 для данной 
схемы установки при d = 45 мм расстояние между подшипниками должно быть 
не более /тах = 8d = 8 • 45 = 360 мм. Для промежуточного вала расстояние 
между подшипниками составляет (рис. 11.1) /=  / т + 2̂п+^п = 72+105+54=231мм, 
что меньше /тах.

На опоры вала действуют силы (см. п. 11.3): радиальные реакции опор 
1СА=3731Н и RrB=7964H, осевая сила на колесе конической передачи с 
круговыми зубьями Fa2E=873H, осевая сила на шестерне косозубой 
цилиндрической передачи F oit= 2 0 8 2  Н.

Частота вращения вала п = пц -  308 мин - | . Требуемая долговечность 
подшипников Lh = 12 - 103 ч.

Рассчитаем внешнюю результирующую осевую силу, действующую на вал:
F„ = F0it - Fo2E = 2082 -  873 = 1209 Н.
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Сила Fa направлена в данном случае в сторону правой опоры В.
Для определения осевых нагрузок на опоры приведем схему нагружения вала 

(рис. 11.3, а) к виду, представленному на рис. 1, а табл.12.4 (с учетом 
направления силы Fa). Получим Rri=RrA=3731H, Rr2=RrB=7964H, Fa=1209 Н.

Определяем осевые составляющие от действия радиальных нагрузок:
Rs, = 0,83е Rri = 0,83 • 0,29 - 3731 = 898 Н;

Rsz = 0,83е R-r2 = 0,83 • 0,29 ■ 7964 = 1917 Н.
Так как Rs, < RS2 (898 < 1917) и Fa > Rs2 - Rs, [1209 > (1917-898) = 1019], то в 

соответствии с табл. 12.4 находим осевые силы, нагружающие подшипники:
Rqi ~ R$i ~ 898 Н; R ^ = R ^  Fa = 898+1209 = 2107 Н.

Отношение R<n/(VRri) = 898/(1 • 3731) = 0,24 < е = 0,29 и для опоры 1 имеем : 
X = 1; Y = 0.

Отношение Ra2/(VRr2) = 2107/(1- 7964) = 0,26 < е = 0,29 и для опоры 2: X = 1; 
Y = 0.

Эквивалентные динамические нагрузки по формуле(12.4) при КБ = 1,4 и Кт = 1: 
Prl = VXRrl КБ Кт = М  -373 М ,4-1 = 5223 Н;

Pr2=VXRr2KBKT = 1-1 -7964-1,4-1 = 11150 Н.
По условию (12.2) проверяем более нагруженный подшипник опоры 2, приняв 

Кне~ 0,5 (по табл. 12.1) и а23 = 0,65 (табл. 12.2):

С г расч Р г ? | .60.̂ ½ . =Ц 150 зд:
Ю6а„

6 0 •308■12•103
106 -0,65

^  = 52183Н * 52,2 кН < Сг =

76,1 кН.
Предварительно выбранный подшипник 7309 подходит.

12.4. ТИХОХОДНЫЙ (ВЫХОДНОЙ) ВАЛ

При проектном расчете тихоходного вала (см. п. 5.3) предварительно был 
принят роликовый конический однорядный подшипник легкой серии 7217, 
имеющий следующие данные (см. табл. 2П.16 приложения 2П): d=85 мм; 
D=150 мм; Т=38,5 мм; Сг=162 кН; Сог=141 кН; е = 0,39; Y =  1,58; Y0= 0,85.

Схема установки подшипников -  враспор (схема 1). По табл. 4.2 для данной 
схемы установки при d = 85 мм расстояние между подшипниками должно быть 
не более /maj = 6d = 6-85 = 510 мм. Для тихоходного вала расстояние между 
опорами составляет (рис. 11.1) / = /2т+(зт = 167+49=216мм, что значительно 
меньше /тах.

На опоры вала действуют силы (см. п. 11.4): радиальные реакции опор 
RrA=19679H и RrB=8820H, осевая сила на колесе косозубой цилиндрической 
передачи Fa2T=2082 Н.

Частота вращения вала п = пш = 80 мин _|. Требуемая долговечность 
подшипников L„ = 12 ■ 103 ч. Таким образом, на вал действует только одна 
внешняя осевая сила Fa = Fa2x= 2082 Н, которая в соответствии со схемой 
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нагружения вала (см. рис. 11.3,6) направлена в сторону опоры А. Приведем 
данную схему нагружения вала к виду, представленному на рис. 1, б табл. 12.4. 
Получим Rrl=RrB=8820H, Rr2=RrA=T9679 Н, Fa=2082 Н.

Определяем осевые составляющие от действия радиальных нагрузок:
Rsi = 0,83е Rrl = 0,83 • 0,39 ■ 8820 = 2855 Н;

Rsj = 0,83е Rr2 = 0,83 • 0,39 ■ 19679 = 6370 Н.
Так как RS3 < Rs?. (2855 < 6370) и Fa < RS2 - RS1 [2082 < (6370 - 2855) = 3515], то 

в соответствии с табл. 12.4 находим осевые силы, нагружающие подшипники: 
R<,2 = Rs2 = 6370 Н; Roi = R<,2 - F0 = 6370 - 2082 -  4288 H.

Отношение R^/OVRn) = 4288/(1 • 8820) = 0,49 > е = 0,39 и для опоры 1 в 
соответствии с табл. 12.3 имеем: X = 0,4; Y = 1,58.
Отношение R<,2/(VRr2) = 6370/(1- 19679) = 0,32 < е = 0,39 и для опоры 2: X = 1; 

Y = 0.
Эквивалентные динамические нагрузки по формуле(12.4) при КБ = 1,4 и К , = 1: 

Prl = (VXRr,+YRei)KBKT= (1-0,4-8820+1,58-4288)-1,4-1 = 14424 Н; 
Pr2=VXRr2KBKT = 1-1-19679-1,4-1 =27551 Н.

По условию (12.2) проверяем более нагруженную опору 2, приняв КНе = 0,5 
(табл. 12.1) и а2з= 0,65 (табл. 12.2):

Г = Рw  расч г г
60nLhKH

106a„
=27551 ад 60-80-12 -103 -0,5 

106 -0,65
= 86015Н « 86кН<Сг = 162 кН.

Предварительно выбранный подшипник 7217 подходит.

13. ВЫБОР ПОСАДОК ПОДШИПНИКОВ

В большинстве проектируемых приводов внутреннее кольцо подшипника 
вращается вместе с валом относительно радиальной нагрузки, подвергаясь так 
называемому циркуляционному нагружению. В то же время наружное кольцо 
остается неподвижным относительно радиальной нагрузки, подвергаясь 
местному нагружению. Однако в ряде конструкций, например, в соосных 
цилиндрических редукторах без внутренней стенки (см. рис. 4.20) 
циркуляционному нагружению подвергается наружное кольцо подшипника, 
которое вращается вместе с колесом тихоходной ступени, а внутреннее кольцо 
-  местному нагружению.

Опыт эксплуатации подшипниковых узлов показывает, что их надежная 
работа обеспечивается только в том случае, если соединение колец 
подшипников с вращающимися деталями выполнено с натягом. Тем самым 
исключается проворачивание кольца относительно сопряженной детали и, как 
следствие, отсутствует развальцовка посадочных поверхностей.

Неподвижное относительно радиальной нагрузки кольцо подшипника 
устанавливают по посадке с зазором. Такая посадка обеспечивает нерегулярное 
проворачивание невращающегося кольца, что гарантирует при местном
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нагружении более равномерный износ беговых дорожек. Кроме того, посадка с 
зазором обеспечивает осевое перемещение колец подшипников при монтаже и 
регулировании зазоров.

При курсовом проектировании для подшипников класса точности 0 выбор 
полей допусков вала и отверстия корпуса можно производить по табл. 13.1 и
13.2.

Таблица 13.1
Поле допуска вала

Вид нагружения 
внутреннего 

кольца

Режим работы 
подшипника

Поле допуска вала при установке 
подшипников

шариковых роликовых

Местное

Требуется 
перемещение 

внутреннего кольца 
на валу

ф Ф

Не требуется 
перемещение 

внутреннего кольца 
на валу

Ь6 Ь6

Циркуляционное
Рг< 0,15СГ кб;js6 кб; т б

Рг >0,15СГ т б пб

Примечание: Рг -  эквивалентная динамическая нагрузка; Сг -  базовая 
радиальная динамическая грузоподъемность подшипника по каталогу._______

В проектируемом редукторе внутренние кольца конических 
роликоподшипников имеют циркуляционное нагружение, наружные -  местное. 
При этом отношение Рг/ Сг составляет: для быстроходного (входного) вала 
5778/109000 = 0,05, для промежуточного вала 11150/76100 = 0,15 и для 
тихоходного (выходного) вала 27551/162000 = 0,17.

По табл. 13.1 при циркуляционном нагружении внутреннего кольца 
подшипника выбираем поля допусков быстроходного и промежуточного валов 
кб, тихоходного вала -  пб.

По табл. 13.2 поля допусков отверстий корпуса редуктора Н7 (для местного 
нагружения).
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Поле допуска отверстия корпуса
Таблица 13.2

Вид нагружения 
наружного кольца

Режим работы 
подшипника

Поле допуска отверстия 
корпуса

Местное
Наружное кольцо имеет 

возможность 
перемещения в осевом 

направлении

Н7

Циркуляционное
Наружное кольцо не 

перемещается в осевом 
направлении

N7

14. РАСЧЕТ ВАЛОВ РЕДУКТОРА НА ПРОЧНОСТЬ

14.1. ОБЩИЕ РЕКОМЕНДАЦИИ

Опыт эксплуатации различных механизмов и машин показал, что основным 
видом разрушения валов является усталостное разрушение. Поэтому для валов 
расчет на сопротивление усталости является основным.

Статическое разрушение валов наблюдается реже и происходит в основном 
при перегрузке. Расчет на статическую прочность выполняют как проверочный.

Расчет на сопротивление усталости

Приступая к данному расчету, следует предварительно наметить опасные 
сечения вала, подлежащие проверке. При этом учитывают характер эпюр 
изгибающих и крутящих моментов, а также места концентрации напряжений. 
Для опасных сечений вала определяют коэффициент запаса прочности по 
усталости S и сравнивают его с допускаемым значением [S], принимаемым 
обычно 1,5:

S =  ->[S], (14.1)
. A  + sS

где SCT и St - коэффициенты запаса по нормальным и касательным 
напряжениям, определяемые по зависимостям:

SCT= ------ £=!-------;S T= -------Ь ------ . (14.2)
K od° «  +  К ф т а +  у тт т

Здесь a_i и т , -  пределы выносливости материала (гладких образцов) 
соответственно при изгибе и кручении с симметричным знакопеременным 
циклом, МПа (табл. 14.1); KoD и Кт0 -  суммарные коэффициенты, учитывающие 
для данного сечения вала влияние всех факторов на сопротивление усталости 
соответственно при изгибе и кручении:
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KaD = (KCT/Kd + KF -1)/KV; KTD = (K,/Kd + KF -1)/KV,
Ka и KT - эффективные коэффициенты концентрации напряжений (табл. 
14.3... 14.5); Kd -  коэффициент влияния абсолютных размеров поперечного 
сечения (табл. 14.6); KF - коэффициент влияния шероховатости поверхности 
(табл. 14.7); Kv - коэффициент влияния упрочнения, вводимый для валов с
поверхностным упрочнением (табл. 14.8); G0 и Та -  амплитуды напряжений

цикла, МПа; Gm и Тт -  средние напряжения цикла, МПа; \\1а и \|/х - 
коэффициенты, характеризующие чувствительность материала к асимметрии
цикла напряжений (для сталей V|/„ = 0,02+2-10'4GB, где GB -  предел прочности в 
МПа; \|/т -  0,5l|/a).

При расчете валов на сопротивление усталости принимают, что нормальные 
напряжения изменяются по симметричному циклу: Ga= СУИ и Gm= 0, а

касательные напряжения -  по отнулевому циклу: Т0 = Тк /2 и Tm= Та.
Амплитуду напряжений цикла определяют по формулам:

_  _  М  I- м кCTQ “  Gh — — ; т0 — Тк/2-------- ,
РТ 2 WK

где GH -  напряжение изгиба, МПа; М = +(М")5 - результирующий
изгибающий момент, Н-мм; W- осевой момент сопротивления сечения вала,
мм3(табл. 14.2); Тк -  напряжение кручения, МПа; Мк -  крутящий момент, Н-мм; 
Wk -  полярный момент сопротивления сечения вала, мм3 (табл. 14.2).

Материалы валов и осей
Таблица 14.1

Марка
стали

Диаметр 
заготовки, мм, 

не более

Твердость
ИВ,

не ниже

Механические характе эистики, МПа

Ств СУт тт а.! t-i

Ст5 Любой 190 520 280 150 220 130
45 120 240 800 550 300 350 210
45 80 270 900 650 390 380 230

40Х 200 240 800 650 390 360 210
40Х 120 270 900 750 450 410 240

40ХН 200 270 920 750 450 420 250
20Х 120 197 650 400 240 300 160

12ХНЗА 120 260 950 700 490 420 210
18ХГТ 60 330 1150 950 665 520 280
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Таблица 14.2
Осевые и полярные моменты сопротивления сечения вала, мм3 ______
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Таблица 14.3
Коэффициенты Кп и Кт для ступенчатого перехода с галтелью________

D Г Ка при 0 В, МПа Кт при СТВ, Мпа
600 700 800 900 >1000 600 700 800 900 >1000

До 0,02 1,96 2,08 2,20 2,35 2,50 1,30 1,35 1,41 1,45 1,50
U 0,04 1,66 1,69 1,75 1,81 1,87 1,20 1,24 1,27 1,29 1,32

0,06 1,51 1,52 1,54 1,57 1,60 1,16 1,18 1,20 1,23 1,24
Св. 0,02 2,34 2,51 2,68 2,89 3,10 1,50 1,59 1,67 1,74 1,81
1Д 0,04 1,92 1,97 2,05 2,13 2,22 1,33 1,39 1,45 1,48 1,52
До
1,2

0,06 1,71 1,74 1,76 1,80 1,84 1,26 1,30 1,33 1,37 1,39

Св. 0,02 2,40 2,60 2,80 з,о 3,25 1,70 1,80 1,90 2,0 2,10
1,2 0,04 2,0 2,10 2,15 2,25 2,35 1,46 1,53 1,60 1,65 1,70
до 2 0,06 1,85 1,88 1,90 1,96 2,0 1,35 1,40 1,45 1,50 1,53

Таблица 14.4
Коэффициенты К„ и Кт для шлицевых, шпоночных и резьбовых участков валов 

_______  _________  и валов-шестерен________ _________ _________

а в,
МПа

к„
ДЛЯ

шлицев
прямобоч-

ных,
эвольвент- 

ных и 
валов- 

шестерен

к т
ДЛЯ

прямобо-
чных

шлицев

к ,
для

эвольвент-
ных

шлицев и 
валов- 

шестерен

К
ДЛЯ

валов
со

шпонка
ми

к ,
ДЛЯ

валов
со

шпонка
ми

К0
ДЛЯ

резьбы
(витков
червяка)

Кт
ДЛЯ

резьбы
(витков
червяка)

500 1,45 2,25 1,43 1,6 1,4 1,8 1,4
600 1,55 2,36 1,46 1,75 1,5 1,95 1,55
700 1,60 2,45 1,49 1,9 1,7 2,2 1,7
800 1,65 2,55 1,52 2,05 1,9 2,3 1,85
900 1,70 2,65 1,55 2,2 2,0 2,45 2,0
1000 1,72 2,70 1,58 2,3 2,2 2,6 2,2
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Таблица 14.5

Диаметр 
вала 
d, мм

Посадка <ТВ, МПа
600 700 800 900 1000 1200

Ka/Kd (изгиб)
I 2,75 3,0 3,25 3,5 3,75 4,25

30 11 2,06 2,25 2,44 2,63 2,82 3,19
III 1,79 1,95 2,11 2,28 2,44 2,76
I 3,36 3,66 3,96 4,28 4,60 5,20

50 II 2,52 2,75 2,97 3,20 3,45 3,90
III 2,18 2,38 2,57 2,78 з ,о 3,40

100 и I 3,60 3,94 4,25 4,60 4,90 5,6
более II 2,70 2,96 3,20 3,46 3,98 4,20

III 2,34 2,56 2,76 з ,о 3,18 3,64
KT/Kd (кручение)

I 2,05 2,20 2,35 2,50 2,65 2,95
30 II 1,64 1,75 1,86 1,98 2,09 2,31

III 1,47 1,57 1,67 1,77 1,86 2,06
I 2,52 2,60 2,78 3,07 3,26 3,62

50 II 2,03 2,15 2,28 2,42 2,57 2,74
III 1,71 1,83 1,95 2,07 2,20 2,42

100 и I 2,56 2,76 2,95 3,16 3,34 3,76
более II 2,04 2,18 2,32 2,48 2,80 2,92

III 1,83 1,94 2,06 2,20 2,31 2,58
Примечания: 1. Обозначение посадок: I -  посадки с гарантированным 

натягом (например , H7/s6); II -  посадки переходные (H7/k6); III -  посадки 
типа скользящей (H/h). 2. В месте посадки колец подшипников качения 
значения K„/Kd и Kx/Kd выбирают по строке, соответствующей посадке 1.3. 
Величина KT/Kd определяется по формуле KT/Kd ж l+0,6(Ko/Kd - 1).

Таблица 14.6
Коэффициент Kd

Напряженное
состояние

Материал Значения Kd при диаметре вала, мм
15 20 30 40 50 70 100 200

Изгиб
Углеродистая

сталь 0,95 0,92 0,88 0,85 0,81 0,76 0,70 0,61

Изгиб, 
кручение для 
всех сталей

Легированная
сталь 0,87 0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52
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Коэффициент Кр
Таблица 14.7

Вид
механической

обработки

Параметр
шероховатости

Ra, М К М
Значения Kf при СТВ, Мпа

500 700 900 1200
Обточка

Шлифование
2,5...0,63

0,32...0,16
1,05

1
1,10

1
1,15

1
1,25

1

Таблица 14.8
Коэффициент Ку

Вид упрочнения
а в, МПа Ку

для гладких 
валов

при
Кст < 1,5

при
к„ = 

1,8...2,0
Закалка с 
нагревом

тв ч

600...800 
800... 1000

1.5.. .1.7
1.3.. .1.5

1,6...1,7 2,4...2,8

Дробеструйный
наклеп 600...1500 1,1...1,25 1,5...1,6 1,7...2,1

Накатка роликом — 1,1...1,3 1,3...1,5 1,6...2,0

Цементация 700...800 1,4...1,5 — —

Примечания: 1. Для участков вала в месте посадки деталей влияние на 
сопротивление усталости существенно зависит от диаметра вала. Поэтому в 
данном случае при определении коэффициентов K<,D и Кт0 принимают не 
отдельные независимые коэффициенты Ка и Кт, а используют общие 
коэффициенты Kn/Kd и Kx/Kd, принимаемые по табл. 14.5. 2. Для нарезки витков 
червяка значения Ка и Кт принимают как для резьбы по табл. 14.4. 3. 
Посадочные поверхности под подшипники и детали передач при выборе 
коэффициента KF по табл. 14.7 принимают шлифованными. 4. При наличии 
нескольких концентраторов напряжений в рассматриваемом опасном сечении 
вала (или вблизи опасного сечения) в расчет принимается тот концентратор 
напряжений, у которого больше отношение K„/Kd, несмотря на то, что у других 
концентраторов могут быть большими отношения KT/Kd. Если отношения 
K„/Kd для рассматриваемых концентраторов напряжений получились 
одинаковыми, то в расчет принимается тот, у которого больше отношение 
KT/Kd.
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Расчет на статическую прочность

Проверку статической прочности вала проводят, как правило, для более 
напряженного сечения (с наименьшей величиной коэффициента запаса 
прочности по усталости S) в целях предупреждения пластических деформаций 
и разрушений в период действия кратковременных перегрузок (например, при
пуске). При этом определяют эквивалентное напряжение <УЕ с учетом 
коэффициента перегрузки Кп = ТПуСк/Т, который указывается в техническом 
задании на проектирование. Если величина Кп не задана, то ее принимают 
равной перегрузке при пуске приводного электродвигателя Ттм/Тном (см. 
табл.1П.2 приложения 1П). При наличии в приводе предохранительной муфты 
величина перегрузки определяется моментом, при котором срабатывает данная 
муфта.

Проверка статической прочности вала проводится по условию
СТЕ = +XKnMKIWKf  < [СУ], (14.3)

где СТЕ -  эквивалентное напряжение, МПа; М = ДМ'У +Ш")г - 
результирующий изгибающий момент в рассматриваемом сечении, Н-мм; Мк -  
крутящий момент в данном сечении, Н-мм; W и WK -  осевой и полярный 
моменты сопротивления рассматриваемого сечения, мм3; [СУ] =0,8(УТ -
предельное допускаемое напряжение, МПа (здесь 0 т  -  предел текучести 
материала вала, принимаемый по табл. 14.1).

14.2. БЫСТРОХОДНЫЙ (ВХОДНОЙ) ВАЛ

Материал вала тот же, что и для конической шестерни с круговыми зубьями 
(коническая шестерня выполнена заодно с валом), т.е. сталь 40Х, 
термообработка -  улучшение, твердость поверхности 269...302 НВ, диаметр 
заготовки D31lr ~ 92 мм (см. п. 2.2.7). Из табл. 14.1 для стали 40Х при диаметре
заготовки не более 120 мм и твердости не ниже 270 НВ выписываем: СУВ = 900

МПа, СУТ = 750 МПа, а . ,  = 410 МПа, Тл = 240 МПа.
Анализ конструкции вала (рис. 11.1), а также эпюр изгибающих М', М" и 

крутящего Мк моментов (рис. 11.2) показывает, что предположительно 
опасным сечением является сечение В.

Расчет сечения В на сопротивление усталости

Концентратор напряжений в сечении В -  посадка внутреннего кольца 
подшипника на валу с натягом. Рядом с опасным сечением В справа имеется 
второй концентратор напряжений -  ступенчатый переход от диаметра d = 65 мм 
к диаметру D = ds = d6.„ = 75 мм с радиусом г = гк = 1,6 мм (см. рис. 5.3, 
выносной элемент II).
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Определим отношения Ka/Kd и Kx/Kd для каждого из концентраторов 
напряжений.

Концентратор напряжений — посадка внутреннего кольца подшипника на 
валу с натягом. По табл. 14.5 с учетом примечания 2 при (Тв = 900 МПа для d = 
65 мм и посадки I линейным интерполированием K0/Kd = 4,38 и KT/Kd = 3,10.

Концентратор напряжений — ступенчатый переход от диаметра d -  65 мм 
к диаметру D  = d5 = 75 мм при радиусе канавки для выхода шлифовального 
круга г = гк = 1,6 мм. Определим отношения: D/d = 75/65 = 1,15; г/d = 1,6/65 =
0,02. По табл. 14.3 при <7В = 900 МПа, Кст = 2,89 и Kt = 1,74. По табл. 14.6 
линейным интерполированием для d = 65 мм (сталь легированная) 
коэффициент Kd = 0,66. Тогда для данного концентратора напряжений: KCT/Kd = 
2,89/0,66 = 4,38; Kx/Kd = 1,74/0,66 = 2,64.

Согласно примечания 4, указанного в п. 14.1, в расчет принимаем первый 
концентратор -  посадка внутреннего кольца подшипника на валу с натягом, так 
как при одинаковых отношениях KCT/Kd у него больше отношение KT/Kd.

Посадочная поверхность вала под подшипник шлифуется. Тогда по табл. 14.7 
коэффициент KF = 1.

Поверхность вала дополнительно не упрочняется. Тогда коэффициент Ку = 1.
Суммарные коэффициенты KaD и КтВ:

Кы, = (К^/К, + KF -1)/ Ку = (4,38+1-1)/1 = 4,38;
KtD = (KT/Kd + KF -1)/ Ку = (3,10+1-1)/1 = 3,10.

Результирующий изгибающий момент в рассматриваемом сечении В (см. рис.
11.2)

М = +(Л/")2 = V'l20,72 + 3 2 ,6 2 = 125 Н-м = 125-103 Н-мм.
Крутящий момент в данном сечении Мк = 125-103 Н-мм (см. эпюру Мк на рис.

11.2).
Для круглого сплошного сечения В диаметром d = 65 мм в соответствии с 

табл. 14.2:
осевой момент сопротивления сечения

W = ---- = --------  = 26961 мм ;
32 32

полярный момент сопротивления сечения
яг/3 Я--653wK -
16

Амплитуда напряжений цикла: 

СТа = С3и =
м
W

Т„ = Тк/2 = Мк

16

125-103

53922 мм .

2 Wr

26961 
125 103 
2-53922

= 4,6 МПа;

= 1,2 МПа.

Среднее напряжение цикла:
От = 0; Тт= То = 1,2 МПа.
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Коэффициенты V|1а и l|/г:

l|/„ = 0 ,0 2 + 2 -1 0 ^  = 0,02+2-10‘4-900 = 0,2;
\|/т = 0,5ф/а = 0,5-0,2 = 0,1.

Коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям:

Коэффициент запаса прочности по усталости в сечении В

S = =  19,3 > [S] = 1,5.
+ S /  720 ,3 2 + 6 2 ,5 2

Сопротивление усталости вала в сечении В обеспечивается.
Следует отметить, что такой большой коэффициент запаса прочности S = 19,3 

объясняется особенностью конструкции вала-шестерни, а также 
использованием высокопрочной легированной стали 40Х. По этой причине 
проверять прочность в сечении А (см. рис. 11.1) нет необходимости.

Расчет сечения В на статическую прочность

Проверку статической прочности вала в сечении В проводим по условию 
(14.3) при коэффициенте перегрузки Кп = Тпуск/Т = 1,6 (см. техническое 
задание).

Эквивалентное напряжение
СУЕ =  yl(Kn M / W ?  + 3 {К п М к /W Ky  =  7 (1 ,6 • 125- 103 / 26961)- + 3(1,6-125• 103 /5 3 9 2 2 )2 =

= 9,8 МПа.
Предельное допускаемое напряжение

[СТ] = 0 ,8ат = 0,8-750 = 600 МПа.
Статическая прочность вала в сечении В обеспечивается, т.к. СУЕ < [СУ].

14.3. ПРОМЕЖУТОЧНЫЙ ВАЛ

Промежуточный вал представляет собой вал-шестерню, т.к. заодно с валом 
выполнена цилиндрическая шестерня тихоходной косозубой передачи (см. рис. 
11.1). Поэтому материал промежуточного вала будет тот же, что и для 
шестерни: сталь 40Х, термообработка -  улучшение и закалка ТВЧ, твердость 
поверхности 45...50 НЯСэ, диаметр заготовки D,ar » 100 мм (см. п. 2.1.8). Из 
табл. 14.1 для стали 40Х при диаметре заготовки не более 120 мм и твердости
не ниже 270 НВ выписываем: Св = 900 МПа, С т = 750 МПа, CJ_i = 410 МПа, T_i= 
- 240 МПа.
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Анализ конструкции промежуточного вала и эпюр изгибающих М', М" и 
крутящего Мк моментов (рис.11.3,а) показывает, что предположительно 
опасными сечениями являются сечения С и D. Однако, учитывая, что в сечении 
D диаметр впадин зубьев шестерни dn = 76,471 мм (см. п. 2.1.7), что 
значительно больше диаметров соседних с ней ступеней вала, принимаем 
решение производить проверку прочности вала не в сечении D, а в сечении Е у 
края шестерни (см. рис. 11.1).

Расчет сечения С на сопротивление усталости

Диаметр вала в этом сечении d = d2 = 48 мм (см. п. 5.2). Концентраторы 
напряжений в сечении С -  посадка с натягом ступицы конического колеса на 
вал, а также шпоночный паз. Рядом с опасным сечением С находится третий 
концентратор напряжений -  ступенчатый переход с канавкой для выхода 
шлифовального круга.

Для каждого из концентраторов напряжений определим отношения K„/Kd и 
Kx/Kd.

Концентратор напряжений -  посадка на вал с натягом ступицы конического 
колеса. По табл. 14.5 при СТВ = 900 МПа для диаметра вала d = 4В мм и посадки 
I линейным интерполированием K0/Kd = 4,20 и Kt/Kd = 3,01.

Концентратор напряжений -  шпоночный паз. По табл. 14.4 при С7В = 900 
МПа для валов со шпонками К„ = 2,2 и Кт = 2,0. По табл. 14.6 для d = 48 мм 
(сталь легированная) линейным интерполированием коэффициент = 0,71. 
Тогда K<,/Kd = 2,2/0,71= 3,10 и K,/Kd = 2,0/0,71 = 2,82.

Концентратор напряжений -  ступенчатый переход с канавкой для выхода 
шлифовального круга. Для ступенчатого перехода от ступени вата диаметром 
d= d2 = 48 мм к ступени диаметром D = d3 = 55 мм при радиусе канавки для 
выхода шлифовального круга г = rK = 1 мм (см. рис. 5.4, выносной элемент II)
определим отношения: D/d = 55/48 =1,15; r/d = 1/48 = 0,02. По табл. 14.3 при GB 
= 900 МПа коэффициенты К,, = 2,89 и К , = 1,74. По табл. 14.6 для легированной 
стали при изгибе и кручении для d = 48 мм (сталь легированная) линейным 
интерполированием коэффициент Kd = 0,71. Тогда отношения: Kv’Kd = 
=2,89/0,71 = 4,07; КДСа = 1,74/0,71 = 2,45.

Таким образом, из трех концентраторов напряжений в качестве расчетного 
принимаем посадку на вал с натягом ступицы конического колеса, так как для 
данного концентратора напряжений получены наибольшие отношения Ka/Kd и 
К^/К,,.

Посадочная поверхность вала дополнительно не упрочняется и коэффициент 
Kv = 1.

Суммарные коэффициенты К^в и КтВ:
= (K,/Kd + Кр-1У Kv = (4,20+1-1)/1 = 4,20;

KtD = (Kv'Kd + KF -1)/ Kv = (3,01+1-1)/1 = 3,01.
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Результирующий изгибающий момент в рассматриваемом сечении С (см. рис.
11.3, а)

М = +(М")2 = ^268,12 +93,32 =283,9 Н м = 283,9-103 Н-мм.
Крутящий момент в данном сечении Мк = 38МО3 Н-мм (см. эпюру Мк на рис.

11.3, а).
Для круглого сплошного сечения С диаметром d = 48 мм (размеры

шпоночного паза приближенно не учитываем) в соответствии с табл. 14.2:
осевой момент сопротивления сечения

« г _ лк? _ тт - 48 _.  л л . я  зW ----------------------  10857 мм ;
32 32

полярный момент сопротивления сечения

Амплитуда напряжений цикла:
~  _ М _
СТа_СТи_ W ~

ттт   Ttd   тт - 48 п .  rj.  ^  зWr = ---- = -- ------= 21715 мм .
16 16

283,9-103
10857

26,1 МПа;

Та=Тк/2 = Мл. = .?8Ь1°3 = 8,8 МПа. 
2 WK 2-21715

Среднее напряжение цикла:
СУт = 0; Тт= Та = 8,8 МПа.

Коэффициенты 1|/ст и 1|/т:

VJ70 = 0,02+2-10’4a B = 0,02+2-10^-900 = 0,2;
VJ/T = 0,5\j/a = 0,5-0,2 = 0,1.

Коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям:

Коэффициент запаса прочности по усталости в сечении С

S = 3,7 • 8,8 3,4 > [S] = 1,5.
Js„2+sr2 V+72 +8,83 

Сопротивление усталости вала в сечении С обеспечивается.

Расчет сечения Е на сопротивление усталости

Концентрация напряжений в данном сечении обусловлена ступенчатым 
переходом с галтелью г от ступени вала d3 = 55 мм к цилиндрической шестерне 
(см. рис. 5.4). Делительный диаметр шестерни d, = 86,471 мм (см. п.2.1.7). По 
табл. 2П.З приложения 2П размер галтели г = 1,6 мм. Для ступенчатого 
перехода с размерами d = d3 = 55 мм, D = dj = 86,471 мм и г = 1,6 мм определяем
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отношения: D/d = 86,471/55 = 1,6; r/d = 1,6/55 = 0,03. По табл. 14.3 для СГВ = 900 
МПа линейным интерполированием коэффициенты К<, = 2,63 и К , =  1,83.

По табл. 14.6 для легированной стали при изгибе и кручении для d = 55 мм 
линейным интерполированием коэффициент Kj = 0,69.

По табл. 14.7 для обточки коэффициент KF = 1,15 (при С7В = 900 МПа). 
Поверхность вала дополнительно не упрочняется и коэффициент Kv = 1. 

Суммарные коэффициенты КстП и КхП:
KoD = (Ka/Kd + KF -1)/ Kv = (2,63/0,69+1,15-1)/1 = 3,96;
Kjd = (KT/Kd + KF -1)/ Kv = (1,83/0,69+1,15-1)/1 = 2,80.

Так как в п.11.3 изгибающие моменты были определены в сечении D, а в 
сечении Е не рассчитывались, величины М' и М" найдем в сечении Е, приняв из 
рис. 11.1 расстояние между сечениями В и Е / = 90 мм. Тогда изгибающие 
моменты в сечении Е с учетом ранее принятых знаков (см. рис. 11.3,а): 

в вертикальной плоскости YOZ
М' = — RB' / + F,it ( / - / , n) = -  7313-90+8521 (90 -  54) = -  351,4-103 Н-мм; 

в горизонтальной плоскости XOZ

М" = - RB" / + FriT ( / - / зп) + Еа1Т- -̂ =-3154-90 + 3193 (90-  54) + 2082 =

= -78,9-103 Н-мм.
Результирующий изгибающий момент в сечении Е

М = J(M')2 +(М")2 ~ ,/351,42 +78,92 - 103 = 360,1-Ю3 Н-мм.
Крутящий момент в сечении Е Мк = 381 • 103 Н-мм (см. эгаору Мк на рис.

11.3,а).
Для круглого сплошного сечения Е диаметром d = d3 = 55 мм в соответствии с 

табл. 14.2:
осевой момент сопротивления сечения

... 7td л ■ 55 1 /"т,, зW = ----  = -------  = 16334 мм ;
32 32

полярный момент сопротивления сечения

Амплитуда напряжений цикла:

С Т о - Ф и -

. . .  7td л ' 5 5  ., z, z z- о зWK = —  = ------- = 32668 мм .
16 16

360,1-Ю3м
W
м

16334

Ta=TK/2 = —f  = 381-103
2 Wr 2-32668

= 22 МПа; 

= 5,8 МПа.

Среднее напряжение цикла:
От = 0; Tm= Та = 5,8 МПа.

Коэффициенты \\1а = 0,2 и \|/т = 0,1 (см. расчет выше для сечения С). 
Коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям:
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Коэффициент запаса прочности по усталости в сечении Е

S = 4,7-14,3

К
4,5 > [S] = 1,5.

+ S r2 л/4,72 + 14 ,32 

Сопротивление усталости вала в сечении Е обеспечивается.

Расчет сечений С и Е на статическую прочность

По условию (14.3) определим эквивалентное напряжение СТЕ для каждого из 
сечений:

сечение С
с >к=^{Кп М  I W ) 1 + 3 ( K n M K / W K)2 =  д/(1,6 ■ 283 ,9• 103 / 10857)2 + 3(1,6■ 381 • 103 /2 1 7 1 5)2 =  

= 64,1 МПа;
сечение Е

G E= J ( K n M / W ) 2 + 3  ( К п М к IW Kf  =  ,/(1,6 ■ 360,1 -103 /16334)2 + 3(1,6 - 381 - 103 / 32668)3 =  

= 47,8 МПа.
где Кп = 1,6 — коэффициент перегрузки.

Предельное допускаемое напряжение для промежуточного вала при От = 750 
МПа:

(а] = 0 ,8ат = 0,8-750 = 600 МПа.
Статическая прочность промежуточного вала обеспечивается, т.к. для 

сечений С и Е выполняется условие СГЕ<[0].

14.4. ТИХОХОДНЫЙ (ВЫХОДНОЙ) ВАЛ

В качестве материала тихоходного вала примем сталь 45 (см. табл. 14.1): 
диаметр заготовки не более 120 мм (наибольший диаметр вала 95 мм),
твердость не ниже 240 НВ, С7В = 800 МПа, СТТ = 550 МПа, (7_i = 350 МПа, T_i= 
= 210 МПа.

Анализ конструкции вала (рис. 11.1), а также эпюр изгибающих М',М" и 
крутящего Мк моментов (рис. 11.3,6) показывает, что предположительно 
опасными являются сечения А и D.

Расчет сечения А на сопротивление усталости

Из рис. 11.1 видно, что в сечении А имеется два концентратора напряжений: 
первый концентратор -  посадка внутреннего кольца подшипника на валу с
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натягом и второй -  ступенчатый переход от диаметра d = d2 = 80 мм к диаметру 
D = da = 95 мм.

Определим отношения KVKd и KT/Kd для каждого из концентраторов 
напряжений.

Концентратор напряжений -  посадка внутреннего кольца подшипника на 
валу с натягом. По табл. 14.5 с учетом примечания 2 при С7В = 800 МПа для d 
=d2= 80 мм и посадки I линейным интерполированием Ka/Kd = 4,13 и KT/Kd = 
2,88.

Концентратор напряжений -  ступенчатый переход от диаметра d= d2 = 80 
мм к диаметру D = d$ = 95 мм при радиусе канавки для выхода шлифовального 
круга г  = гк — 1,6 мм (см. п. 5.3). Определим отношения: D/d = 95/80 =1,19; r/d =
1,6/80 = 0,02. По табл. 14.3 при <7В = 800 МПа коэффициенты = 2,68 и К , =  
1,67. По табл. 14.6 линейным интерполированием для вала из углеродистой 
стали диаметром d = 80 мм коэффициент Kd: при изгибе Kd = 0,74, при 
кручении Kd = 0,63. Тогда отношения: Ka/Kd = =2,68/0,74 = 3,62; KT/Kd = 
=1,67/0,63 = 2,65.

Согласно примечания 4, указанного в п. 14.1, в расчет принимаем первый 
концентратор -  посадка внутреннего кольца подшипника на валу с натягом, так 
как у него больше отношения Ka/Kd и Kx/Kd.

Посадочная поверхность вала под подшипник шлифуется. Тогда по табл. 14.7 
коэффициент Кр = 1.

Поверхность вала дополнительно не упрочняется и коэффициент Kv = 1.
Суммарные коэффициенты КсВ и KxD:

Kali = (K*/Kd + KF -1)/ Kv = (4,13+1-1)/1 = 4,13;
KxD = OMECd + KF -1)/ Kv = (2,88+1-1)/1 = 2,88.

Результирующий изгибающий момент в сечении А (см. рис. 11.3,6)
М = М "=  1452,7-Ю3 Н-мм.

Крутящий момент в данном сечении Мк = 142Ы 03 Н-мм (см. эпюру Мк на 
рис. 11.3,6). , г . ■

Для круглого сплошного сечения А диаметром d = 80 мм в соответствии с 
табл. 14.2:

осевой момент сопротивления сечения
W 7 td  Я'-80 3= —  = -------  = 50265 мм ;

32 32
полярный момент сопротивления сечения

XXr 7V(1 Я" ' 80 1 п л п  1 зWk —---- —--------- — 100531 мм .
16 16

Амплитуда напряжений цикла:
_  _  М 1452,7-Ю 3 ООПЛ/ГГГа„=СУи= — = ----- !-------=28,9 МПа;

W 50265

Т0=Тк/2 =
2 Wr

1421 - 103 

2-100531
= 7,1 МПа.
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CTm = 0;Tm= T o = 7,l МПа.
Коэффициенты \|/п и \(/т:

V|/a = 0,02+2-1 0‘4Gb = 0,02+2-10"4-800 = 0,18;
\|Д = 0,5\|/о = 0,5-0,18 = 0,09.

Коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям:

- 1 = 350 = 2,9;

Среднее напряжение цикла:

SCT = 

ST =

К ы>ега + Ч'а<тт 4,13-28,9 + 0,18-0 
т.  210

К фта + 2=88' 7,1 + 0,09 - 7,1
= 9,96.

Коэффициент запаса прочности по усталости в сечении А

S = - т 4 =  = 7 = ^ = =  2,8 > [S] =1,5. 
V - C + S , 2 л/2,92 + 9,962

Сопротивление усталости вала в сечении А обеспечивается.

Расчет сечения D на сопротивление усталости

Диаметр вала в сечении D d = d5 = 90 мм. Концентраторы напряжений в 
данном сечении -  посадка с натягом ступицы цилиндрического косозубого 
колеса, а также шпоночный паз.

Для каждого из концентраторов напряжений определим отношения K<,/Kd и 
Kt/Kd.

К о н ц е н т р а т о р  н а п р я ж е н и й  — п о с а д к а  н а  в а л  с  н а т я г о м  с т у п и ц ы  

ц и л и н д р и ч е с к о г о  к о с о з у б о г о  к о л ес а .  По табл. 14.5 при Ов = 800 МПа для 
диаметра вала d = 90 мм и посадки I линейным интерполированием Ka/Kd = 4,19 
и KT/Kd = 2,92.

К о н ц е н т р а т о р  н а п р я ж е н и й  -  ш п о н о ч н ы й  паз .  По табл. 14.4 при Ов = 800 
МПа для валов со шпонками Ка = 2,05 и Кт = 1,9. По табл. 14.6 для d = Ф&эйм 
(сталь углеродистая) линейным интерполированием коэффициент Kd: при 
изгибе Kd = =0,72, при кручении K<j = 0,61. Тогда Ka/Kd = 2,05/0,72= 2,85 и 
KT/Kd = 1,9/0,61 ==3,11.

Согласно примечания 4, указанного в п. 14.1, в расчет принимаем первый 
концентратор напряжений -  посадка на вал с натягом ступицы 
цилиндрического косозубого колеса, так как у него больше отношения K<,/Kd 
(хотя отношение KT/Kd меньше, чем у второго концентратора напряжений).

Посадочная поверхность вала под колесом шлифуется. Тогда по табл. 14.7 
коэффициент KF = 1.

Поверхность вала дополнительно не упрочняется. Тогда коэффициент Kv = 1.
Суммарные коэффициенты K<jd и K tD:

KnD = (Ka/Kd + KF -1)/ Kv = (4,19+1-1)/1 = 4,19; 219



KxD -  ( К Д ,  + KF -1)/ Kv = (2,92+1-1)/1 = 2,92. 
Результирующий изгибающий момент в сечении D (см. рис. 11.3,6)

•М— + (Л Г )2 -  д/322,82 +347,22 ■ 10*= 474,1 I О3 Н-ММ.

Крутящий момент в данном сечении Мк = 142МО3 Н-мм (см. эпюру Мк на 
рис. 11.3,6).

Для круглого сплошного сечения со шпоночным пазом мм в соответствии с 
табл. 14.2:

осевой момент сопротивления сечения

W = ж /3 b l,(d -t j)1 _  гг-90 20-7 ,5 (90-7 ,5 )2 _
32 2d 32 2-90

полярный момент сопротивления сечения
20-7 ,5(90-7 ,5)2

16* 16 _ 2d 16 2-90
Амплитуда напряжений цикла:

_  U  _  474,1 -103 _

= 65898 мм ,

= 137467 мм .

Т0=Тк/2 ■

W
Мк
2WK

65898 
1421-103

7,2 МПа;

= 5,2 МПа.
2-137467

Среднее напряжение цикла:
СТИ = 0; Тт= Та = 5,2 МПа.

Коэффициенты \|/а = 0,18 и \|/т = 0,09 (см. расчет выше для сечения А). 
Коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям:

Коэффициент запаса прочности по усталости в сечении D 

S = S S т = П’6 ' 13’4 = 8,8 > [S] = 1,5.
J s J T s J  ^11,62 +13,42

Сопротивление усталости вала в сечении D обеспечивается.
Если аналогичным образом выполнить расчет для второго концентратора 

напряжений в сечении D -  шпоночного паза (для него ранее мы получили 
Ka/Kd= 2,85 и К^/Кд = 3,11), то будем иметь следующее: Sa = 17,1; ST = 12,6 и S= 
=10,1. Это подтверждает примечание 4 в п. 14.1, что в расчет следует 
принимать тот концентратор напряжений, у которого больше отношение K<,/Kd.

Расчет сечений А и D на статическую прочность

Эквивалентное напряжение <ТЕ Для рассматриваемых сечений вала: 
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сечение А
O ^ J ( K n M / W ) 2 + 3  ( K „ M k / W k ) 2 =

= 7 (1 ,6 -1452,7-103 /50265)2 + 3(1,6 ■ 1421 • 103 /100531)2 = 61 МПа; 
сечение D

a E= y j(K n M / W ) 2 + 3 ( K „ M K / w Ky  =

= 7 (1 ,6  • 474,1 -103 /6 5 8 9 8 )2 + 3(1,6 -1421-103 /137467)2 = 31 МПа, 
где Кп = 1,6 -  коэффициент перегрузки.

Предельное допускаемое напряжение для тихоходного вала при От = 550 
МПа:

[О] = 0,8От = 0,8-550 = 440 МПа.
Статическая прочность тихоходного (выходного) вала обеспечивается, т.к.

д л я  с е ч е н и й  А  и  D  в ы п о л н я е т с я  у с л о в и е  0 Е< [ 0 ] .
Примечания: 1.Расчет на статическую прочность промежуточного и 

тихоходного (выходного) валов редуктора выполнен для каждого из опасных 
сечений только с методической точки зрения. При этом расчеты показали, что
наибольшие величины эквивалентных напряжений СТЕ получаются в наиболее 
напряженных сечениях (где меньший коэффициент запаса S по усталости). Тем 
самым подтверждаются рекомендации, изложенные в п. 14.1, что расчет на 
статическую прочность допускается проводить только для одного наиболее 
напряженного сечения вала, что и рекомендуется выполнять при курсовом 
проектировании.

2. Подробно рассмотренная в п. 14 методика расчета на прочность 
быстроходного, промежуточного и тихоходного валов коническо- 
цилиндрического редуктора может быть принята за основу при расчете валов 
других типов редукторов: цилиндрических, цилиндрическо-червячных, 
червячно-цилиндрических и т.п. При этом в табл. 14.1... 14.8 содержатся все 
необходимые справочные данные для выполнения таких расчетов. Нагрузки 
валов соответствующей передачи принимают по табл. 1 П.23 приложения 1П.

3. Аналогичным образом рассчитывают и приводные валы ленточных и 
цепных конвейеров, элеваторов, грузоподъемных лебедок (механизмов подъема 
грузов) и других приводных узлов. Составление расчетных схем этих валов и 
определение их нагрузок подробно изложено в пп. 15.1.4... 15.1.5. Методика 
расчета приводного вала рассмотрена на примере цепного конвейера в п. 15.2.

4. Расчет осей является частным случаем расчета валов й проводится только 
на изгиб (Мк=0). При этом принимают, что для вращающихся осей нормальные 
напряжения изменяются по симметричному циклу, для неподвижных -  по 
отнулевому.

5. Короткие валы, какими являются валы редукторов (за исключением вала 
червяка) на жесткость обычно не проверяют, так как прогибы и углы 
закручивания таких валов невелики и жесткость их, как правило, 
обеспечивается.
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15. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПРИВОДНОГО ВАЛА КАК СБОРОЧНОЙ
ЕДИНИЦЫ

15.1. МЕТОДИЧЕСКИЕ УКАЗАНИЯ

На приводном валу ленточного конвейера устанавливают барабан (рис.
15.1...15.5), цепного -  одну или две звёздочки (рис. 15.9). Установка барабана 
механизма подъёма груза (лебёдки) приведена на рис. 4.42 и 15.6... 15.8.

Барабаны ленточных конвейеров изготавливают сварными (рис. 15.1...15.4) 
или литыми (рис. 15.5). В сварной конструкции за счёт уменьшения толщины 
элементов возможно сокращение расхода металла и уменьшение массы 
барабана. Поэтому при курсовом проектировании предпочтение следует 
отдавать сварной конструкции барабана.

Конструкция барабана, представленная на рис. 15.4, целесообразна для 
крупносерийного и массового производства, когда окупаются затраты на 
штампы и другие приспособления.

Барабаны с двумя ступицами (рис. 15.1, 15.3 и 15.5) закрепляют обычно на 
валу только одной шпонкой со стороны подвода крутящего момента.

Опоры приводного вала устанавливают обычно на расстоянии 100...200 мм от 
кромок барабана (рис. 15.1) и 100. ..250 мм от середины тяговой звёздочки (рис. 
15.9,а). При этом опоры выполняют преимущественно с радиальными 
сферическими подшипниками качения (в основном шариковыми).

Конструкция барабана механизма подъёма груза, устанавливаемого на оси 
(рис. 4.42), подробно описана в п. 4. Одним из вариантов конструктивного 
исполнения данного узла является установка барабана на полуосях (рис,. 15.6). 
При небольшой высоте подъёма груза (краны для загрузки станков) 
рекомендуется консольная установка небольшого но размерам барабана на 
конце выходного (тихоходного) вала редуктора (рис. 15.7).

Значительное уменьшение габаритов и массы конструкции привода 
(примерно в 2 раза) обеспечивает использование волновых зубчатых передач. 
На рис. 15.8 и 15.14 приведены примеры таких конструкций, разработанные 
автором совместно с В.И.Тростиным.

На рис. 15.8 показана лебёдка подъёма стрелы крана с приводом от двигателя 
АИР 112 МВ8 ТУ 16-525.564-84. Предлагаемая конструкция лебёдки 
базируется на волновом зубчатом редукторе, фланец-стакан 1 которого 
крепится к кронштейну 2, закреплённому на раме 3. Гибкое колесо 4 с 
помощью шлицев соединено с диском 5. Последний в свою очередь жестко 
соединён с помощью винтов и штифтов с неподвижным фланцем 1. Жесткое 
колесо установлено на крышке 7 и соединено с ней посредством винтов. При 
этом вращение кулачкового генератора волн, состоящего из кулачка 8 и 
напрессованного на него специального гибкого подшипника 9, вызывает 
вращение колеса 6, а значит, и связанного с ним барабана 10 (диаметр барабана 
460 мм). Барабан 10 опирается на два радиальных шарикоподшипника 11. Вал 
12 генератора опирается на радиальные шарикоподшипники 13 и 14 и жестко 
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соединён с валом двигателя 15, прикреплённого посредством шпилек к 
кронштейну 2. С целью уменьшения напряжений во впадинах между зубьями 
гибкого колеса, неравномерности распределения нагрузки на зуб по ширине 
зубчатого венца и между зонами зацепления, нагрузки на генератор волн и 
повышения КПД, надёжности и долговечности редуктора предусмотрено: 
применение кулачкового генератора, лучше другого генератора сохраняющего 
под нагрузкой принятую форму деформирования гибкого колеса; расположение 
генератора посредине зубчатого венца; деформирование гибкого колеса по 
форме кольца, растянутого четырьмя силами, расположенными под углом 25° к 
большей оси генератора (овала деформирования). В соединении диска 5 с 
гибким колесом 4 предусмотрен зазор 2,5 мм, обеспечивающий колесу осевую 
подвижность в работающей передаче. Это снижает напряжение в гибком 
колесе. Дальнейшему его перемещению препятствуют диски 16 и 17. 
Передаточное отношение данного волнового редуктора при неподвижном 
гибком колесе jj® = 202 . Число волн деформирования гибкого колеса £7=2.
Коэффициент числа зубьев Yz=l. Числа зубьев колёс: гибкого Zg=402, жесткого 
Zb~404. Модуль зацепления т=0,6 мм. Угол исходного контура инструмента 
а=20°. Величина радиального перемещения гибкого колеса вдоль большой оси 
генератора СОо=т=0,6 мм. Внутренний диаметр гибкого колеса dx=240 мм, его 
длина l=0,8dx=192 мм. Толщина гибкого колеса: по впадине между зубьями 
S=0,0125dx=3 мм, гладкой части 81=0,63=1,8 мм. Материал гибкого и жесткого 
колёс -  сталь 45, термообработка -  улучшение (твёрдость 28...32 HRCj). 
Нормально-замкнутый колодочный тормоз 20 устанавливается на кронштейне 
18, прикреплённом к лапам двигателя 15. Крышка -  зубчатое колесо 21, 
прикрепляемое к барабану 10, закрепляется с шестерней ограничителя 22 
подъёма и опускания стрелы.

Предлагаемая конструкция лебёдки может быть использована в качестве 
механизма подъёма груза при загрузке станков.

На рис. 15.14 приведена конструкция привода двухцепного конвейера на базе 
волновой передачи. Двигатель 12 привода (АИР 160М6 ТУ 16 -  525.564 -  84) 
крепится к кронштейну 14, который в свою очередь, как и волновой редуктор, 
прикреплён к раме 15, установленной между грузовой и холостой ветвями 
конвейера (на рис. 15.14 дан вид сверху на предлагаемый привод). Редуктор 
расположен симметрично относительно звёздочек 10 для тяговых пластинчатых 
цепей, поэтому принято его симметричное исполнение с двусторонним отбором 
мощности на выходе. Для сокращения осевых габаритов и увеличения его 
крутильной жёсткости, гибкое колесо 6 выполнено коротким в виде кольца с 
одним внешним зубчатым венцом (на рис. 15.14 зачернено). При 
деформировании генератором гибкого колеса его зубья входят в зацепление 
одновременно с неподвижным жестким колесом 7 и ведомыми зубчатыми 
полумуфтами 3. При этом гибкое и жесткое колеса образуют волновое 
зацепление, а полумуфты -  волновые зубчатые муфты. Жесткое колесо 
посажено на посадке Н7/к6 в корпус 4 редуктора и прикреплено к нему 
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болтами. Для предохранения зацепления от изменения зазоров предусмотрены 
конические штифты. Каждая из полумуфт опирается на два подшипника 8, 
смонтированных в крышках 9. Передача момента нагрузки с полумуфт 
звёздочкам 10 осуществляется шлицевым соединением. В редукторе 
предусмотрен трехдисковый (двухволновой) генератор, состоящий из дисков 
16, 17 и 18, эксцентриковых втулок 20, 21 и 23 и вала 13. Каждый из дисков 
установлен на однорядном шарикоподшипнике. Втулки соединены с валом 
шлицами и установлены так, что обеспечивают смещение осей крайних и 
центрального дисков на величину 2е (е -  эксцентриситет генератора). Вал 
опирается на шарикоподшипники 1, установленные в гнёздах полумуфт 3. 
Осевому перемещению втулок вместе с дисками генератора препятствуют 
кольца 22, расположенные с обеих сторон крайних втулок и фиксируемые 
относительно вала стопорными кольцами. Для предохранения внутренней 
поверхности гибкого колеса от раскатывания дисками генератора и увеличения 
цилиндрической жесткости гибкого колеса предусмотрено подкладное кольцо
5. Осевому перемещению подкладного кольца и гибкого колеса препятствуют 
полумуфты 3. Отверстие 19 в левой полумуфте, закрываемое крышкой 2, может 
быть использовано при установке двигателя 12 с левой стороны или, при 
необходимости, тормоза (для этой цели предусматривают для вала 13 левый 
консольный участок). Вращение от вала двигателя 12 валу 13 передается через 
втулочную муфту 11. Передаточное отношение волнового редуктора при 
неподвижном жёстком колесе: г'Д = 250 , число волн деформирования гибкого 
колеса (7=2 (число зон зацепления), коэффициент числа зубьев Fz=/. Число 
зубьев колёс: гибкого гг=500, жесткого гь=502, модуль зацепления т=2,5 мм, 
угол исходного контура инструмента а~20°. Величина радиального 
перемещения гибкого колеса вдоль большой оси генератора аъ=т=2,5 мм, 
эксцентриситет втулок е=9лш , угол обхвата дисков генератора гибким колесом 
30°. Внутренний диаметр гибкого колеса с1к=480 мм, его длина 1=0,375<2к=180 
мм. Материал гибкого и жесткого колёс -  сталь 45, термообработка -  
улучшение (твёрдость 28...32 HRCs).

Применение волновых передач в приводах позволяет, кроме уменьшения 
габаритов привода и его массы, повысить способность к кратковременным 
перегрузкам, обеспечить вследствие симметрии конструкции (рис. 15.14) 
уравновешенность системы и равнонагруженность её элементов, малые 
нагрузки на валы и опоры, повысить технологичность привода, снизить 
дополнительные динамические нагрузки в приводе при реверсивной работе и 
шум вследствие малого изнашивания зубьев, связанного с малыми скоростями 
скольжения в зацеплении, и большого числа зубьев в одновременном 
зацеплении. Предлагаемые приводы будут обладать достаточно высокими 
КПД, нагрузочной способностью, надежностью и долговечностью.

Приведем некоторые рекомендации по назначению размеров элементов 
приводного вала, как сборочной единицы.
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15.1.1. Ленточные конвейеры

Как уже указывалось выше, при курсовом проектировании предпочтение 
следует отдавать сварной конструкции барабана. Обод сварного барабана 
изготавливают из стандартной трубы или сваривают из листа. Толщина обода 
составляет 10... 15 мм, поэтому при выборе трубы в обязательном порядке 
следует учесть припуск на обработку обода по наружному диаметру. 
Внутреннюю поверхность обода протачивают в местах установки дисков (рис.
15.1...15.2) или не обрабатывают (рис. 15.3). Диски изготавливают из листа 
толщиной 6...8 мм, ребра -  из полосы такой же толщины. Размеры ступицы 
(рис. 15.1): диаметр d c m = ( l , 5 . . . l , 5 5 ) d  , длина - lc m = l,2 d  , где d  -  диаметр 
посадочного отверстия в ступице. Шпоночное соединение предусматривают 
только в одной ступице со стороны подвода крутящего момента (рис. 15.1). 
Размеры поперечного сечения шпонки b x h  принимают по табл. 2П.9 
приложения 2П. Рекомендации по составлению расчетной схемы приводного 
вала ленточного конвейера см. п. 15.1.4.

Следует отметить, что при курсовом проектировании наружный диаметр 
барабана D  и его длина Ь6 задаются (см. техническое задание). Если величина 
Ьб не задана, а указана только ширина ленты В, то принимают: 
L6=B+(100...200) мм.

15.1.2. Цепные конвейеры

На приводном валу цепного конвейера устанавливают одну (рис. 15.9, а), или 
две (рис. 15.9, б) звёздочки для тяговых пластинчатых цепей по ГОСТ 588-81. 
Эти звёздочки иначе называют тяговыми звёздочками.

В техническом задании на курсовое проектирование указывается число зубьев 
z  тяговой звёздочки, а также характеристика тяговой пластинчатой цепи: тип 
цепи, её исполнение и шаг t.

ГОСТ 588-81 предусматривает следующие типы тяговых пластинчатых цепей 
(см. рис. 15.15 и табл. 15.1): 

тип 1 -  втулочные; 
тип 2 -  роликовые;
тип 3 -  катковые с гладкими катками с подшипниками скольжения; 
тип 4 -  катковые с ребордами на катках с подшипниками скольжения.

Цепь каждого типа имеет следующие исполнения:
исполнение 1 -  неразборная цепь со сплошными валиками (индекс М); 
исполнение 2 -  разборная цепь со сплошными валиками (индекс М); 
исполнение 3 -  неразборная цепь с полыми валиками (индекс МС).

Пример условного обозначения тяговой платинчатой цепи М с разрушающей 
нагрузкой 112 кН типа 2 с шагом 100 мм исполнения 1: Цепь Ml 12-2-100-1 
ГОСТ 588-81.

Учитывая, что в табл. 15.1 для каждого номера цепи предусмотрен широкий 
диапазон шагов f, оказывается недостаточным для выбора цепи указанная в 
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техническом задании лишь одна величина шага t. Цепь может быть выбрана 
только по расчетной разрушающей нагрузке Spcap.pacs, которая определяется по 
формуле:

Spaip.pacv—кц Бнаб, (15.1)
где кц -  коэффициент запаса прочности тяговой пластинчатой цепи: для 
горизонтальных конвейеров кц =6...8, для цепей конвейеров, имеющих 
наклонные участки,кц=8...10\
Sнаб ~ натяжение в цепи, набегающей на приводную тяговую звёздочку 
(определение 5«аб см. п. 15.1.4).

При наличии двух тяговых пластинчатых цепей (на приводном валу 
установлены две тяговые звёздочки) величина Spcap.pacч для одной цепи с учётом 
неравномерности распределения нагрузки между цепями определяется по 
формуле:

Бразррасч=(0,55...0,63) кц Биаб . (15.2)
Тогда условие выбора номера цепи по ГОСТ 588 -  81:

Spa3p.pac4<Spa3p , ■; (15.3)
где Бразр -  разрушающая нагрузка для цепи по ГОСТ 588 -8 1  (см. табл. 15.1).

Основные размеры звёздочек для тяговых пластинчатых цепей определяют по 
ГОСТ 592 -  81 (см. табл. 15.2).

Пример разработки конструкции приводного вала цепного конвейера см. п.
15.2.

15.1.3. Расчёт предохранительного устройства с разрушающимся 
элементом для цепного конвейера

В ряде технических заданий на курсовое проектирование цепных конвейеров 
предусматривается установка в конструкции ведомой приводной звёздочки 
предохранительного устройства (см. рис. 15.16). Такое устройство иногда 
компонуют и с компенсирующей муфтой.

Основным элементом предохранительного устройства (см. рис. 15.16) 
является штифт 1, установленный в стальных закалённых втулках 2, которые 
запирают резьбовой пробкой 3. При перегрузке привода штифт 1 разрушается и 
предохранительное устройство разъединяет кинематическую цепь. Для замены 
штифта необходимо точно совместить отверстия втулок 2. Этой цели служат 
установочные риски, выполненные в сборе на двух половинах ступицы 
звёздочки. Уменьшению износа поверхностей скольжения при срабатывании 
предохранительного устройства способствует подшипниковая втулка 4, 
выполненная из бронзы или антифрикционного чугуна. Учитывая, что данный 
подшипник скольжения работает редко (только в момент срабатывания 
устройства), очень важно, чтобы его поверхность скольжения была покрыта 
масляной плёнкой даже тогда, когда он не работает, что позволит исключить 
коррозию этих поверхностей. Для этого в конструкции предусмотрены 
смазочные канавки 5(одна круговая и четыре продольные).Смазочный материал
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Таблица 15.1. Цепи тяговые пластинчатые по ГОСТ 588-81. Основные параметры и размеры (см. рис. 
15.15), мм________ ___i__________________________ ______

Н ом ер  цепи
Р а зр уш а ю щ а я  

н а гр узка , кН , не 
м е н е е

Ш а г ц еп и  t Ь4, не 
б о л е е

b j, не  
б о л е е

Ьд, не 
менее

Ь,, не 
б о л е е

d d f d 2 d 3 d A- d5
h, не 

б ол е е
S

М 20 2 0 4 0 *  ..1 6 0 35 3 ,5 15 49 - 6 ,0 9 ,0 12,5 2 5 35 18 2 ,5

М 28 2 8 5 0 * ..2 0 0 40 4 ,0 17 56 - 7 ,0 10,0 15,0 30 40 20 3 ,0

М 40 4 0 6 3 .. .2 5 0 4 5 4 ,5 19 6 3 - 8 ,5 12,5 18,0 36 45 25 3 ,5

М 56 56 6 3 * . .2 5 0 52 5 ,0 2 3 72 - 10,0 15,0 2 1 ,0 42 55 30 4 ,0

М 80 5 , .  80 8 0 ...3 1 5 62 6 ,0 2 7 86 - 12,0 18,0 2 5 ,0 50 65 35 5 ,0

М 112 112 8 0 * ...4 0 0 73 7 ,0 31 101 - 15,0 21 ,0 30,0 60 75 4 0 6 ,0

М 160 160 1 0 0 * . .5 0 0 85 8 ,5 36 117 - 18,0 25 ,0 36,0 70 90 4 5 7 ,0

М 2 24 2 24 1 2 5 * . .6 3 0 98 10,0 42 134 - 2 1 ,0 30,0 4 2 ,0 85 105 56 8 ,0

М 315 3 1 5 1 6 0 * . .6 3 0 112 12,0 4 7 154 - 2 5 ,0 36,0 50,0 100 125 60 10,0

М 4 50 4 5 0 2 0 0 ...8 0 0 135 14,0 55 185 - 30,0 4 2 ,0 6 0 ,0 120 150 70 12,0

М 630 6 30 2 5 0 ...1 0 0 0 154 16,0 65 214 - 3 6 ,0 50 ,0 70,0 140 175 85 14,0

М 900 900 2 5 0 * .. .1 0 0 0 180 18,0 76 254 - 4 4 .0 6 0 .0 85.0 170 2 10 105 16 0

М 1250 1250 3 1 5 * .. .1 0 0 0 230 2 2 ,0 90 3 10 - 50,0 71,0 100 ,0 2 0 0 2 50 120 2 0 ,0

М 1800 1800 4 0 0 ...1 0 0 0 260 2 4 ,0 110 3 70 - 6 0 ,0 85,0 118 ,0 2 36 276 150 2 2 ,0

М С 28 28 6 3 ...1 6 0 42 4 ,5 17 - 8 ,3 13,0 17,5 2 2 ,5 36 45 26 3 .0

М С 56 56 8 0 ...2 5 0 4 8 5 ,0 23 - 10,3 15,5 21,0 27,0 50 65 36 4 ,0

М С 112 112 1 0 0 ...3 1 5 67 7 ,0 31 - 14,3 2 2 ,0 29,0 38,0 70 90 51 6 ,0

М С 224 224 160 ... 500 90 10,0 4 2 - 20,3 3 1 ,0 4 1 ,0 53,0 100 125 72 8 ,0

П р и м еча ни я : 1. Ш а г ц е п и  t  вы б и р а е тся  из ряда : 40. 50 , 6 3 , 80 , 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400 , 500 , 630 , 800 , 1000  мм.
2. Применение шагов, отмеченных ', дпя Катковых цепей не допускается.



Таблица 15.2
Основные зависимости для расчета и построения профиля зубьев звёздочек 

типов 1 и 2 для тяговых пластинчатых цепей по ГОСТ 588-81 (из ГОСТ 592-81)

Тип 1 (л<2,2)

Тип 2 (2l>2,2)

Исполнение 1 Исполнение 2
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Продолжение табл. 15.2
Параметр Расчётные формулы

Шаг цепи t -
Диаметр элемента зацепления 
цепей Du:

втулочных
роликовых
Катковых

Du=d2;
D u = d 3;

Du=cU,
где cb.ch и dt -  по ГОСТ 588-81 (габй. 

15.1)
Г еометрическая характеристика 
зацепления X /l-t/Du

Шаг зубьев звёздочки Ц tz=t
Шаг зубьев звёздочки z z>6
Диаметр делительной окружности 
cb

сia= -  г>
sin(180°/z)

Коэффициент высоты зуба К

z Du<80 мм Du>80 мм
5...10 К=0,56 К=0,56
11...25 К=0,46 К=0,35
26...60 К=0,65 К=0,50

Коэффициент числа зубьев Kz Kz=ctg( 180°/z)
Диаметр наружной окружности De De=tfK+Kz -(0 ,31/31)1
Диаметр окружности впадин Di D i= d a -D u

Смещение центров дуг впадин е ®min—0,011 j
®max~0,05t

Радиус впадины зубьев г r=0,5Du
Половина угла заострения зуба у 7=13...20°

Угол впадины зуба р

приг=6...8 p=80°; 
приг=9...14 P=66°; 
приг=15...20 P=56"; 
при z>20 p=48°

Радиус закругления головки зуба 
Г: при Х<2,2

ri=(t-0,5Dn-0,5e)cosy

Высота прямолинейного участка 
профиля зуба hr при у<2,2 hr=ri siny

Расстояние между внутренними 
пластинами Ьз и ширина пласти
ны h

По ГОСТ 588-81 (см. табл. 15.1)
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Продолжение табл. 15.2
Параметр Расчётные формулы

Ширина зуба звёздочки Ьг для 
тяговых цепей по ГОСТ 588-81

Для цепей типов 1,2 и 3:
Ь(тах-~0,9Ьз— 1 \
Ь й п т~ 0 ,87Ь з-’  1 ,7  
Для цепей типа 4 : 

Ь<тпах=0,9(Ьз- Ьд)— 1 ; 

bfinin—0 ,8 7 (Ь з — Ь г)—1,7
Ширина вершины 
зуба b  для цепей по 
ГОСТ 588-81

тип 1 b=0,83bf
тип 2 b=0,75bf
тип 3 b=0,72bf
тип 4 b=0,60bf

Диаметр венца D c 

для цепей по ГОСТ 
588-81

тип 1 и 2 D c-tK z- l,3h
тип 3 D c = tK z  -(d4+0,25h)
тип 4 D c = tK z  - ( d 5+ 0 ,2 5 h )

Примечания: 1. Диаметр делительной окружности da вычисляют с 
точностью до 0,01 мм, остальные линейные размеры с точностью до 0,1 мм, 
угловые-с точностью до Г. 2. Допускается скругление боковой 
поверхности зуба радиусом bf<R<16bf вместо скосов под углом 10. ..15°. 3. 
Устанавливаются две степени точности изготовления зубьев звёздочек в 
зависимости от скорости V: при V=3...5 м/с -  1-я степень точности; при 
У<3м/с -  2-я степень точности

подают к подшипнику скольжения специальным шприцем через пресс -  
маслёнку 6 после срабатывания предохранительного устройства.

Размеры основных элементов предохранительного устройства с 
разрушающимся элементом в соответствии с нормалью [12] приведены в табл.
15.3. В нормали предусмотрен штифт из стали 45 с твёрдостью 45 ... 55 НЛСэ, 
устанавливаемый во втулках из стали 40Х, закалённых до твёрдости 50 ... 60 
HRCs.

При проектном расчёте предохранительного устройства в качестве расчётного 
момента Трасч, при котором оно срабатывает, можно принимать

Трасч~0>5(Тпуск~̂ Ттса)Мобщ0общ • ( 1 5 .4 )
При этом должно выполняться условие

Трасч.тт — Трасч — Трасч тс1. . ( 1 5 .5 )

1'ДС TpaC4 min-l,2 T „ yCK и0бщГ)о6щ, Трасч тах— ТтахИ0бщОобщ-
Если получилось Трасч < Трасч.тт, ТО Принимают Трасч=Трасч.тт. ЕСЛИ 

ПОЛУЧИЛОСЬ Трасч > Трасч.max, ТО Принимают Трасч— Трасч.max.
В формуле (15.4) и условии (15.5): Тпуск -  пусковой момент двигателя;
Ттах -  максимальный момент, который развивает двигатель при перегрузке; 

иogm и т]о6щ -  общее передаточное число и общий КПД привода от двигателя к
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валу, на котором установлено предохранительное устройство (к приводному 
валу).

В табл. 1П.2 приложения 2П для двигателей 4А указываются кратности 
моментов;, пускового Тпуск/ Тном и максимального Ттах/ Тном. Номинальный 
МОМеНТ ДВИГатеЛЯ Тном МОЖНО раССЧИТаТЬ ПО еГО НОМИНаЛЬНОЙ МОЩНОСТИ Рно.м и 
номинальной частоте вращения том, указанным в этой же таблице:

Тном=9550 Рном/пном,
где Тном -  Н м; Рном - кВт; том —мин
В качестве примера рассмотрим определение расчётного момента 

срабатывания предохранительного устройства Трат для проектируемого 
привода в случае, если такое устройство необходимо было установить в 
ведомой звёздочке цепной передачи.
Для двигателя 4А160М6УЗ (Рном=15 кВт и том=975 мин1) номинальный 
момент :

Тном~9550 Рном/пном—9550-15/975=147 Н м  .
Кратности моментов для данного двигателя по табл. 1П.2 приложения 2П: 

Тпуск/ Тном—1,2; Tmax/ Thov 2. Тогда;
} Тпуск—1,2Тнам—1,2-147—176 Н-м;

Ттах—2Тном—2-147—294 Н-м.
При передаточном числе привода ио6щ=24,38 и общем КПД т]общ=0,84 (см. п. 

1) расчётный момент для предохранительного устройства по формуле (15.4): 
Трасч—0,5(176+294)24,38-0,84=4813 Н-м.

При этом: Трасч.т1п=1,2Т„ускиобщТ1о6щ =1,2-176-24,38-0,84=4325 Н-М\ Трасч max = 
Ттах иобщ Т1общ =294 -24,38 -0,84=6021 Н-м.

Условие (15.5) выполняется, и окончательно принимаем Трасч=4813 Н-м. 
Диаметр окружности расположения штифтов предварительно рекомендуется 
[12] принимать Dwm~(2 ...2,5)d«, где de -  диаметр вала (см. рис. 15.16). Тогда 
сила среза одного штифта Р'ср (Н):

Р'ср=2 -1&Трасч/(Diumz), (15.6)
где Трасч -  Н-м; Dium -  мм; z -  количество штифтов. ;;

Первоначально рекомендуется принять z=7, так как при этом:обеспечивается 
наибольшая точность срабатывания предохранительного устройства.

По полученному значению силы среза Р'ср по табл. .1,5.3 принимают 
ближайшее к ней значение Рср (большее или меньшее) и уточняют диаметр 
окружности Г)шт: Duim = 2 -103Трасч/ (Pep z).

Если при этом получили слишком большой диаметр штифта d , а 
соответственно и большой диаметр втулок D, что вызывает трудности их 
установки в ступице ведомой звёздочки, рекомендуется принять число штифтов 
z=2 и повторить расчёт. Следует отметить, что предохранительные устройства 
с двумя штифтами получили наибольшее распространение.
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Таблица 15.3
Размеры предохранительного устройства с разрушающимся элементом 
_________________ _________ (рис. 15.16)_____

Срезающая сила 
Рср

(минимальная), Н

ММ

d D йн а ъ do

690 1,5
10 М16 10 12 5

1275 2,0

2850 3,0
5200 4,0 15 М20 12 18 8
8100 5,0

11770 6,0
20600 8,0 20 МЗО 22 28 12
32360 10,0

55000 13,0
83000 1б'о 40 М48 33 42 18

130000 20,0

15.1.4. Составление расчётной схемы приводного вала ленточного и цепного
конвейеров

Расчётное усилие S (Н) для приводного вала конвейера (см. рис. 15.10) 
определяют по формуле:

S =Sho6+Sc6, (15.7)
где Sho6 и Sc6 -  натяжение соответственно в набегающей на приводной барабан 
или звёздочку ветви тягового элемента (ленте или цепи) и сбегающей ветви.

В конвейерах, как правило, верхние грузовые ветви тягового элемента 
являются набегающими на приводной барабан или звездочку, а нижние 
холостые -  сбегающими.

При известном вращающем моменте Т на приводном валу (см. п. 1.4) усилия 
Бнаб и Sco можно определить, решая систему уравнений:
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где Бнаб и Sc6 -  Н; Т -  Н-м; D  -диаметр барабана, мм (для цепного конвейера 
вместо D  подставляют делительный диаметр dd звездочки для тяговой 
пластинчатой цепи); с -  коэффициент, зависящий от типа конвейера. 

Коэффициент с:
а) для ленточного конвейера с чугунным или стальным барабаном:

с=1,44 -  атмосфера очень влажная; 
с=2,08 -  атмосфера влажная; 
с~3,0 — атмосфера сухая;

б) для цепного конвейера с ~ 5...8.
Консольными нагрузками для приводного вала являются: сила от муфты Fm 

при соединении выходного вала редуктора с приводным валом посредством 
компенсирующей муфты; F 4 -  консольная сила от цепной передачи при ее 
установке между редуктором и приводным валом. Расчет сил F m и F 4 приведен 
в табл. 1 П.23 приложения 1П (сила Fm в табл. 1 П.23 обозначена F).

Расчетные схемы приводных валов ленточных и цепных конвейеров, а также 
эпюры изгибающих М и крутящих Мк моментов, приведены на рис. 15.11...5.13. 
При этом для барабанов расстояние между дисками принимают конструктивно, 
для приводного вала с двумя звездочками расстояние L  между ними 
указывается в техническом задании. Следует также отметить, что при 
установке между редуктором и приводным валом компенсирующей муфты 
сила Fm, создаваемая ею, принимается, как и при расчете валов редуктора, в 
качестве силы неопределенного направления. Поэтому для приводного вала 
отдельно рассматривается нагружение Fu (см. рис. 15.11 и 15.12), определяются 
реакции опор R am и R bm, а также строится эпюра изгибающего момента Мм от 
данной силы. Тогда для наихудшего случая результирующая реакция наиболее 
нагруженной опоры A Ra - R a+Ram и результирующий изгибающий момент в 
соответствующем опасном сечении вала Ми=М+ Мм.

При установке между редуктором и приводным валом цепной передачи 
консольная сила Fm, создаваемая ею на конце приводного вала, направлена по 
линии, соединяющей центры звездочек. Если цепная передача установлена под 
углом к горизонту, то данную силу Fm раскладывают на вертикальную Fy и 
горизонтальную Fx составляющие (см. рис. 15.10 и 15.13), и приводной вал 
рассматривают отдельно в вертикальной плоскости (определяют реакции R 'а и 
R 'b и строят эпюру изгибающих моментов М ) и в горизонтальной плоскости 
(соответственно определяют R "л, R"b и М").

Тогда результирующие величины:

ла=М)2+(к Т, м ^ и ч м -)2.
После этого проводится проверочный расчет шпоночного соединения на 

смятие, по динамической грузоподъемности проверяется предварительно 
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выбранный радиальный сферический двухрядный шарикоподшипник наиболее 
нагруженной опоры и в опасном сечении выполняется проверочный расчет вала 
на сопротивление усталости, а также на статическую прочность (см. пример 
расчета, приведенный в п.15.2).

15.1.5. Расчет узла барабана механизма подъема груза

Данный узел состоит из барабана, установленного на оси (рис. 4.42 и 15.6), 
которая в свою очередь опирается на два радиальных сферических двухрядных 
подшипника, а также полиспаста. Полиспаст- это система подвижных и 
неподвижных блоков, огибаемых канатом, служащая для выигрыша в силе (рис.
15.17... 15.18). Учитывая, что в полиспасте сила тяжести груза Q g  (Q - масса 
груза в кг или т, называемая грузоподъемностью, g=9,81 м/с2 -  ускорение 
свободного падения) распределяется на определенное число ветвей Кгр, то во 
столько же раз уменьшается натяжение в канате Smax. При этом будут 
различными скорость подъема груза Угр и окружная скорость барабана Уб:

где К б - число ветвей каната, одновременно наматываемых на барабан.
Отношение числа перерезов ветвей каната Кгр, на которых подвешен груз, к 

числу ветвей Кб, одновременно наматываемых на барабан, называют 
передаточным отношением полиспаста или его кратностью.

Полиспасты, у которых на барабан наматывается одна ветвь каната (Дб=1) 
называют одинарными (рис. 15.17). Одинарные полиспасты широко 
используют в кранах стрелового типа. При одновременном наматывании на 
барабан двух ветвей каната (А"б=2) полиспаст называют сдвоенным (рис. 15.18). 
Сдвоенные полиспасты являются основными для кранов мостового типа. 
Соответственно, у одинарного полиспаста на барабане закрепляется только 
один конец каната с одной стороны барабана. У сдвоенного полиспаста 
крепятся два конца каната с обеих сторон барабана.

На поверхности барабана по винтовой линии нарезают канавки, что 
увеличивает поверхность соприкосновения каната с барабаном, уменьшает 
напряжения смятия в месте контакта и устраняет трение между соседними 
витками. Шаг нарезки обычно принимают t=dK+(2...3)мм (см. рис. 15.6). 
Барабаны для одинарных полиспастов имеют только один нарезанный участок 
для укладки каната, для сдвоенных полиспастов -  два. Соответственно в 
последнем случае увеличивается полная длина барабана Ьб.

Следует отметить, что барабаны с нарезанными винтовыми канавками 
применяют в основном при однослойной навивке каната. При многослойной 
навивке наружную поверхность барабана выполняют гладкой.

Нарезные барабаны для одинарных полиспастов должны иметь реборду со 
стороны, противоположной креплению каната (рис. 4.42, а, 15.6 и 15.7). 
Реборду со стороны крепления каната можно не предусматривать.
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При использовании сдвоенного полиспаста, когда две ветви каната 
навиваются на барабан от его краев к середине, применение реборд также не 
обязательно (рис. 4.42, б).

При многослойной навивке каната гладкий барабан в обязательном порядке с 
обеих сторон должен быть снабжен ребордами, которые должны возвышаться 
над поверхностью последнего слоя не менее чем на два диаметра каната dx.

Барабаны выполняют литыми из чугуна или стали, а также сварными из 
стали.

При изготовлении барабана методом литья, толщина его стенки 5 
(измеренная по дну винтовой канавки, см. рис. 15.6) должна быть не менее 12 

мм и определяется по формулам:
для чугунного барабана S=0,02D+(6...10) мм; 
для стального барабана 3=0,01D+3 мм.

Расчетной нагрузкой для узла барабана механизма подъема является 
максимальное усилие Smax в ветви каната, наматываемой на барабан при 
подъеме груза массой Q  (в т или кг).

При известном вращающем моменте на оси барабана Т (см. п. 1.4) 
максимальное усилие Smax можно определить но формуле:

2-103Г
max~ K 6D  ’ (15.10)

где Smax -  Н/ Т - Н-м; Кб=1(для одинарного полиспаста) и Кб=2 (для сдвоенного 
полиспаста); D  -  диаметр барабана по центру укладки каната, мм (указывается 
в техническом задании).

Тип полиспаста (одинарный или сдвоенный) также может быть указан в 
техническом задании или принят по аналогии с конструкцией прототипа.

Расчетная схема барабана для одинарного полиспаста приведена на рис. 
15.19, для сдвоенного -  на рис. 15.20.

На рис. 15.19 вдоль барабана перемещается одна ветвь каната с усилием Smax, 
занимая различные положения при работе механизма. Поэтому при проверке 
подшипника опоры А в качестве расчетного принимается расположение силы 
Smax над левой ступицей барабана (схема 1). В то же время при проверке 
подшипника опоры В в качестве расчетной следует принять схему 2. Для 
каждой из схем строится эпюра изгибающего момента М  и определяется 
опасное сечение оси.

На рис. 15.20 вдоль барабана одновременно перемещаются две ветви каната с 
усилием Smax в каждой. Одновременное расположение сил Smax над левой и 
правой ступицами (показано штриховыми линиями) принимается в качестве 
расчётного. Для данного положения определяют реакции опор Лл и Rb, а также 
строят эпюру изгибающего момента М.

Для конструктивного исполнения барабана, показанного на рис. 4.42 и 15.6, 
левый подшипник опоры А проверяют по статической грузоподъёмности, 
правый опоры В -  по динамической грузоподъёмности. Ось рассчитывают в 
опасной сечении на сопротивление усталости и на статическую прочность
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только по нормальным напряжениям (на изгиб), так как она не нагружена 
крутящим моментом.

Крутящий момент с тихоходного вала редуктора на барабан передаётся через 
встроенную внутри барабана зубчатую муфту. Её образуют зубчатый венец 
выходного вала редуктора и левая ступица барабана с внутренними зубьями.

Делительный диаметр зубчатой муфты [3]:

где Do -  мм; кр=2...3  -  коэффициент режима нагрузки; Т -  вращающий момент
на оси барабана, Н-мм; [сгсм]=12...15 МПа-,
у/̂ Ь/Do-0,12...0,16 -  коэффициент ширины зубчатого венца.

Ширина зубчатого венца b = y/Do.
Число зубьев муфты z=30...80. Тогда модуль зацепления m-Do/z.
Величина т согласовывается со стандартным значением по табл. 1П.14 

приложения 1П. При этом должно быть т >1,5 мм.
Левая ступица барабана с внутренними зубьями соединяется с барабаном 

посредством болтов с шестигранной уменьшенной головкой для отверстий из- 
под развёртки (ГОСТ 7817-80). Расчётная нагрузка, приходящаяся на один болт

где Т -  вращающий момент на оси барабана, Н м ; z  -  число болтов; D6 - 
диаметр окружности расположения болтов, мм.

Диаметр посадочной поверхности болта di (мм) из условия прочности на срез:

где F - Н; [ т]-(0,2...0,3)от -допускаемое напряжение среза, МПа.
По ГОСТ 7817-80 (см. табл. 2П.32 приложения 2П) принимают размеры 

болта.
В зависимости от соотношения диаметров Do и D  решается вопрос о 

местоположении болтов, соединяющих левую ступицу с барабаном. При этом 
возможны два варианта: болты устанавливаются внутри барабана (рис. 4.42,6) 
или над его поверхностью во фланцах (рис. 4.42,а, 15.6). В последнем случае 
размеры фланцев (рис. 15.6): a=(2,0...2,2)di; bi=(l,3...1,4)di; b2= (l,4...1,5)di. 
После этого окончательно устанавливается длина болта по ГОСТ 7817-80 (табл. 
2П.32).

(15.11)

(Н):

(15.12)

(15.13)
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15.2. ПРИМЕР ПРОЕКТИРОВАНИЯ ПРИВОДНОГО ВАЛА КАК 
СБОРОЧНОЙ ЕДИНИЦЫ ЦЕПНОГО КОНВЕЙЕРА

Исходные данные:
а) частота вращения приводного вала п=40 мин';
б) вращающий момент на приводном валу T=Tiv=2626 Нм;
в) число зубьев звёздочки для тяговой пластинчатой цепи z=12;
г) характеристика тяговой пластинчатой цепи по ГОСТ 588-81: тип 2 -  

роликовая, исполнение 2 -  разборная со сплошными валиками (индекс М), шаг 
г=125 мм;

д) конструктивные особенности: на валу установлена одна звёздочка для 
тяговой пластинчатой цепи; приводной вал конвейера соединён с выходным 
валом редуктора посредством горизонтально расположенной цепной передачи, 
нагружающей конец приводного вала усилием F4=10527 Н;

е) расчётный срок службы L h = 1 2 0 0 ( )  ч;
ж) кратковременная перегрузка Кп=1,6;
з) номер типового режима нагружения -  1 (тяжёлый).

Порядок проектирования

1.Предварительная разработка конструкции приводного вала (рис.
15.21).

Диаметр конца вала под ведомой звёздочкой цепной передачи из расчёта на 
кручение:

По табл. 2П.1 приложения 2П размеры конца вала : dt =80 ммДи ЛЗО мм (в 
табл. 2П.1 размеры конца вала обозначены d и /) .

Диаметр вала под распорной втулкой d2=di+5=80+5=85 мм; под 
подшипником d3=d2+5=85+5=90 мм, что соответствует размерам отверстий 
внутренних колец подшипников.

Исходя из посадочного диаметра di=90 мм по табл. 2П.12 приложения 2П 
выбираем шариковый радиальный сферический двухрядный подшипник легкой 
серии 1218, имеющий следующие данные: d=d3=90 мм; D=180 мм; В=34 мм; 
г=3,5 мм; Сг=68,9 кН; Сог=40,5 кН.

Следующая ступень вала диаметром Л  выполняет роль буртика (заплечика) 
для подшипника. По табл. 2П.17 приложения 2П диаметр этого буртика 
ds.n=100... 103 мм. Учитывая, что на данной ступени вала устанавливается 
крышка подшипника с манжетой, по табл. 2П.10 приложения 2П согласовываем 
размер dan с размером манжет и окончательно принимаем ds.n=100 мм. В 
крышке подшипника будет установлена манжета 1-100x125 ГОСТ 8752-79. 
Слева данный подшипник также будет закрыт крышкой с манжетой такого же 
типоразмера. Соответственно наружный диаметр распорной втулки между
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ступицей ведомой звёздочки и подшипником должен быть также равен 100 мм. 
Со стороны ступицы звёздочки данная втулка выполняет роль буртика. При 
диаметре отверстия в ступице звёздочки di=80 мм по табл. 2П.З приложения 
2П диаметр фаски в отверстии ступицы f=2,0 мм. Тогда наружный диаметр 
распорной втулки со стороны ступицы звёздочки должен быть 

ds >di+(3...4)f=80+(3 ...4) 2,0=86...88мм.
Действительный размер ds=100 мм, что обеспечивает осевое фиксирование 

ступицы ведомой звёздочки.
Диаметр пятой ступени вала

ds=d4+5=l 00+5=105 мм.
Для диаметра отверстия в ступице тяговой звёздочки ds=105 мм по табл. 

2П.З приложения 2П назначаем размер фаски f=2,5 мм.
Шестая ступень вала диаметром de выполняет роль буртика для ступицы 

тяговой звёздочки. Тогда
d6 >ds+(3...4)/=105+(3...4) 2,5=113...115мм.

Принимаем de=115 мм.
Учитывая, что подшипник правой опоры должен быть такого же типоразмера, 

как и левой, принимаем ds=d3=90 мм. Соответственно d?=d4=100 мм.
Канавки для выхода шлифованного круга на переходных участках между 

ступенями выполняем одного размера (по табл. 2П.4 приложения 2П ширина 
канавки С к = 8  мм).

Ведомая звёздочка цепной передачи закреплена на конце приводного вала 
посредством концевой шайбы, болта М8х20 (ГОСТ 7798-70) и штифта 5т6х16 
(ГОСТ 3128-70) (см. табл. 2П.24 приложения 2П). Аналогичным образом 
крепится на валу внутреннее кольцо правого подшипника.

Размеры привертных подшипниковых крышек принимаем по табл. ЗП.19 
приложения ЗП: толщина крышки 5кр=8 мм; диаметр de болта М12, число 
болтов - 6 (одним болтом стягиваем одновременно обе крышки); диаметр 
фланца крышки Оф=В+(4 ...4,4)de=180+(4...4,4) 12=228...233 мм, принимаем 
Вф=232 мм; толщина фланца для исполнения 2 5з=1,25кр=1,2-8=9,6 мм, 
принимаем 5з=10 мм; размер канавки С к = 8  мм; толщина &, ширина сп и размер 
фаски /  центрирующего пояска: 52=(0,9...1)8кр=8 мм, сп=(1,0... 1,5)ск=10 мм, 
f= 4  мм для D=180 мм.

Принимая во внимание ширину подшипника В=34 мм, зазор между крышкой 
и подшипником 4 мм, а также размеры привертной крышки длина болта для 
крепления обеих крышек 1=140 мм. Обозначение болта: Болт М12- 
6gxl40.66.05 ГОСТ 7805-70.

2. Выбор тяговой пластинчатой цепи по ГОСТ 588-81 и определение 
расчётного усилия S.

Делительный диаметр тяговой звёздочки
t 125d. = ------- -------- = ------- — ------ = 482,96мм.

d sin(180°/z) sin(l 80° / 12)
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Запишем систему уравнений (15.8) для цепного конвейера:
2-

$ т б  $ с б  ~  '

S„ari -  5Sc6 ■

•10 ЪТ

При вращающем моменте на приводном валу Т=2626 Нм  и dd=482.96 мм 
получим: 5наб=13595 И; Sc6-=2719 Н.

Для цепных конвейеров обычно Sc6=1000... 3000 Н.
По формуле (15.1) для одной тяговой пластинчатой цепи расчётная 

разрушающая нагрузка
Spa3p.pac4=KiI Sno6=9 -13595=122355 Н,

где кц=9 -  коэффициент запаса прочности тяговой пластинчатой цепи в 
предположении, что конвейер будет иметь наклонные участки.

По табл. 15.1 выбираем цепь M l60 с разрушающей нагрузкой Sp<vp=160 кН, 
что больше Spcup.pac4 . Для цепи M l60 предусмотрены шаги ( в диапазоне
100... 500 мм. Заданный шаг t=125 мм находится в рекомендуемом диапазоне.

Выбранная тяговая пластинчатая цепь M l 60 типа 2 (роликовая) с шагом 
t=125 мм исполнения 2 (разборная со сплошными валиками) имеет условное 
обозначение: Цепь М160-2-125-2 ГОСТ 588-81.

Расчётное усилие 5 для приводного вала:
S = S hci6 + S c6 = 1 3 5 9 5 + 2 7 1 9 = 1 6 3 1 4  Н .

3. Определение основных размеров звёздочки для тяговой пластинчатой 
цепи.

Основные размеры тяговой звёздочки определяем по ГОСТ 592-81 (см. табл. 
15.2).

Диаметр элемента зацепления Вц для тяговой пластинчатой цепи M l 60 типа 2 
исполнения 2 по табл. 15.1: Вц=йз=36 мм.

Геометрическая характеристика зацепления

Я = Л  = ! ^  = 3,47 
О , 36

Диаметр делительной окружности dd=482,96 мм (был определён ранее, см.п. 
2).

Коэффициент числа зубьев: Kz-ctg(180 °/z)=ctg(180 °/12)=3,73.
Диаметр наружной окружности: De=t[K+Kz-(0,31/Х)]=125[0,4&+3,73- 

-(0,31/3,47)] =512,6 мм, где К= 0,46 при z=12 и Ви<80 мм.
Диаметр окружности впадин: Di=dd-Dii=482,96-36=446,96 мм.
Смещение центров дуг впадин е: emin=0,01t=0,01 125=1,25 мм;

emax=0,05t=0,05 -125=6,25 мм.
Радиус впадины зубьев: r=0,5Dn=0,5-36=18мм.
Половина угла заострения зуба /=13 ...20°.
Угол впадины зуба /3=66 0при z=12.
Расстояние между внутренними пластинами Ьз=36 мм и ширина пластины 

И=45мм( табл. 15.1).
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Ширина зуба звёздочки для цепи типа 2:
Ь/тах=0,9Ьз—1 —0,9-36— 1 =31,4 AIM', 
bfmin—0,87Ьз—1, 7=0,87-36-1,7=29,6 мм, 

принимаем Ь/=31мм.
Ширина вершины зуба для цепи типа 2: 

b=0,75bf=0,75-31=23 мм.
Наружный диаметр ступицы dcm=l,55ds=l, 55-105=163 мм
Длина ступицы lcm«l,2d.5=l,2-105=126 мм. Размер 1ст может быть уточнён 

после проверочного расчёта шпоночного соединения.
4. Проверочный расчёт шпоночных соединений.

Шпоночное соединение предусмотрено для тяговой звёздочки и ведомой 
звёздочки цепной передачи.

По табл. 2П.9 приложения 2П определяем размеры призматических шпонок 
по ГОСТ 23360-78:

а) для тяговой звёздочки: bxh=28xl6 мм; ti=10 мм; t:=6,4 мм; 
исполнение шпонки -  1; при длине ступицы тяговой звёздочки 1ст=126 мм 
полная длина шпонки 1=110 мм; рабочая длина шпонки 1р=1-Ь=110-28=82мм;

б) для ведомой звёздочки цепной передачи размеры ступицы 
1ст=128 мм, dcm = l,55di=l,55-80=124 мм; размеры шпонки: ЬхИ=22х14 ,им для 
di=80 мм; ti=9 мм; t2=5,4 мм; исполнение шпонки -  2; полная длина шпонки 
1=110 мм; рабочая длина шпонки 1р=1=110 мм; форма конца вала- 
цилиндрическая.

Так как приводной вал на длине от ведомой звёздочки цепной передачи до 
тяговой звёздочки нагружен одинаковыми крутящим моментом Т=2626 Н-м, то 
проверяем на смятие шпонку с меньшими размерами bxh, т.е. шпоночное 
соединение ведомой звёздочки цепной передачи. Тогда для переходной посадки 
Н7/к6 при умеренных толчках для нереверсивной передачи, стальной ступице и 
переменной нагрузке [схем]=140 МПа (см. п. 9.1). Расчётное напряжение смятия 
при T=Tiv=2626 Н-м и d=di=80 мм:

2 - 1 0 3Т 

d (h ~ t\)lp

2-103 -2626
------------------ = 119 М П а,
80(14-9)110

что не превышает [ схем]=140 МПа.
Необходимо отметить, что при переходных посадках для стальной ступицы 

допускается принимать [ схем] =150 МПа.
Принимая во внимание, что полученное напряжение смятия схем оказалось 

довольно большим, следует проверить шпоночное соединение тяговой 
звёздочки ввиду меньшей величины рабочей длины шпонки 1р.

2-10ЪТ  2-103 -2626
ег =

d { h - t l )/ 105(16-10)82
- =  102МПа.
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Если выполнить с целью удобства фрезерования шпоночный паз на валу под 
тяговой звёздочкой такой же ширины, как и под ведомой звёздочкой цепной 
передачи, то напряжение смятия при стальной ступице

а СМ
2 -103-2626 

105(14-9)82
= 122МПа,

что также меньше [ асм]=180 МПа для посадки с натягом Н7/г6 при умеренных 
толчках для нереверсивной передачи.

5. Определение радиальных реакций опор вала и построение эпюр 
моментов.

Из рис. 15.21 линейные размеры: li = 117мм; h-li=240 мм.
Так как цепная передача между редуктором и приводным валом расположена 

горизонтально, то в соответствии с рис. 15.10 Fx=Fn=10527H (где F4 -  нагрузка 
на валы цепной передачи), Fr=0 и S-16314 Н. Таким образом, силы Рц и .9 
нагружают приводной вал только в горизонтальной плоскости XOZ (расчётная 
схема вала приведена на рис. 15.21).

Тогда радиальные реакции опор:

1 М , = 0 ;  - R B(l2 + l3) + S l2 +F4 0;

RB =
S l2 +F v /, 16314-240 + 10527-117

240 + 240
= 10723Я;

=0; Fy(lx + l2 + h )~ F A(l2 + h)~ S /3 = 0; 

n F4(Il+ l2+ l , ) - S  /, 10527117+240+240)-16314-240 . . , , , .
K A = -------------------------- = ------------------------------------------------ = 4936//.

14 /2 +/3 240+240
Проверка: I X  = -F,t +RA+ S - R B = -10527+ 4936+16314-10723= 0 
-  реакции найдены правильно.

Для построения эпюр определяем значения изгибающих моментов в 
характерных сечениях вала:

сечение А М  = /, =10527-117-10'3 =1231,7Н-м-
сечение D М  = RB /3 = 10723 • 240 • 10'3 = 2573,5Н ■ м; 
сечения В и С М = 0.

Передача вращающего момента происходит вдоль оси вала от сечения С до 
сечения D (см. эпюру крутящего момента Мк). При этом Mk=Tiv=2626 Н-м.

Под расчётной схемой вала построены эпюры изгибающих М  и крутящих Мк 
моментов (см. рис. 15.21).

б.Проверочный расчёт подшипников по динамической грузоподъёмности.
При разработке конструкции приводного вала (см. выше п.1) в качестве его 

опор предварительно были выбраны радиальные сферические двухрядные 
подшипники лёгкой серии 1218. Выполним проверочный расчёт этих 
подшипников.

Примем коэффициент безопасности Ке=1,4. При вращении внутреннего 
кольца подшипника коэффициент V=l. Подшипники приводного вала
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нафужены только радиальными нагрузками R> (для опоры А Яг=Ял, для опоры 
В Rr^Re). Осевые нагрузки Ra на подшипники отсутствуют.

Тогда эквивалентная динамическая нагрузка для более нагруженной опоры В:

Pr =VRrK s =1:10723-1,4 = 15012//.

Приняв по табл. 12.1 коэффициент К н е= 0 ,5  (для типового режима нагружения 
1) и по табл. 12.2 коэффициент агз=0,55 (для шарикоподшипников 
сферических двухрядных), а также показатель р=3  (для шариковых 
подшипников), определим расчётную динамическую грузоподъёмность для 
опоры В:

^  У 10^а23 \  ltf-0,55
= 445 7 6 //* 44,6 кН.

Базовая радиальная динамическая грузоподъёмность подшипника 1218 
Сг=68,9 кН. Предварительно выбранный подшипник 1218 подходит, так как с грае = 44,6кЯ < Сг = 68,9 кН.

7. Выбор посадок подшипников.
Подшипники приводного вала установлены по схеме 3 (вариант 3.2): опора А 

фиксирующая, опора В -  плавающая.
Внутренние кольца подшипников имеют циркуляционное нагружение, 

наружные -  местное. Определяем отношение
—  _ _15012_^ _

Сг 68,9-103
По табл. 13.1 и 13.2 принимаем поля допусков: вала -  тб, отверстия -  Н7.
8. Расчёт вала на сопротивление усталости.

В качестве материала приводного вала примем сталь 45 (см. табл. 14.1): 
диаметр заготовки не более 120 мм (наибольший диаметр вала составляет 
размер буртика для ступицы тяговой звёздочки, равный 115 мм), твёрдость не
ниже 240НВ, <Уь=800 Mila, (Тт=550 МПа, (Ti=350 МПа и Ti-210 МПа.

Анализ конструкции вала, а также эпюр изгибающего М  и крутящего Мк 
моментов (рис. 15.21) показывает, что предположительно опасными являются 
сечения А и D.

Расчёт сечения А на сопротивление усталости

Из рис. 15.21 видно, что концентратором напряжений в сечении А является 
посадка внутреннего кольца подшипника на валу с натягом. Кроме этого, 
справа рядом с сечением А находится второй концентратор напряжений -  
ступенчатый переход от диаметра <4=йз=90 мм к диаметру D=d*=100 мм. 

Определим отношение KJKd}\n* каждого из концентраторов напряжений. 
Концентратор напряжений -  посадка внутреннего кольца подшипника на

валу с натягом. По табл. 14.5 с учётом примечания 2 при (7н~800МПа для

253



d=di=90 мм и посадки I линейным интерполированием Ka/Kd-4,19 и 
Kt/Kd 2,92.

Концентратор напряжений -  ступенчатый переход от диаметра d-di=90  
мм к диаметру D=d4=100 мм. По табл. 2П.4 приложения 2П радиус канавки 
для выхода шлифовального круга г=п = 1 ,6  мм. Определяем отношения:
D/d~100/90=1,11; r/d=1,6/90=0,02. По табл. 14.3 при Сп=800МПа Ка=2,68 и 
Кг=1,67. По табл. 14.6 линейным интерполированием для вала из углеродистой 
стали диаметром d=90 мм коэффициент Kd: при изгибе Kd=0,72, при кручении 
Kd=0,61. Тогда отношения: Ka/Kd=2,68/0,72=3,72; KJKd~ 1,67/0,61=2,74.

Согласно примечания 4, указанного в п. 14.1 в расчёт принимаем первый 
концентратор -  посадка вну треннего кольца подшипника на валу с натягом, так 
как у него больше отношение KJKd (в нашем случае для данного концентратора 
также больше и отношение Kt/Kd).

Посадочная поверхность вала под подшипник шлифуется. Тогда по табл. 14.7 
коэффициент Kf=1.

Поверхность вала дополнительно не упрочняется. Тогда коэффициент Kv=l.
Суммарные коэффициенты Кос и Кто :

К^о = (Ка IK d + K F - 1 ) / K v = (4,19 + 1-1)/1 = 4,19;

K a  = ( KT/ K d + K F- l ) / K v =(2,92 + 1 -1 )/1  = 2,92.
Изгибающий момент в сечении А М=1231,7 Нм.
Крутящий момент в данном сечении Мк=2626 Н м.
Для круглого сплошного сечения А диаметром d=d3=90 мм в соответствии с 

табл. 14.2:
осевой момент сопротивления сечения

W =
к  d 1 к -90

= 71569лш3;
32 32

полярный момент сопротивления сечения

W = Я d  
К 16 16 

Амплитуда напряжений цикла:
= 143139лш3

Среднее напряжение цикла: <ти =0; т„ = та -  9,1МПа.

Коэффициенты у/a и у/т:
у/а = 0,02 + 2 - 1 0 (7в = 0,02 + 2 • 10-4 • 800 = 0,18; 

у/т = 0,5^а = 0,5 ■ 0,18 = 0,09.254



Сопротивление усталости вала в сечении А обеспечивается.

Расчёт сечения D на сопротивление усталости

Диаметр вала в сечении D d=ds=105 мм. Концентраторы напряжений в 
данном сечении — посадка с натягом ступицы тяговой звёздочки, а также 
шпоночный паз.

Для каждого из концентраторов напряжений определим отношения KJKd и 
KJKd.

Концентратор напряжений -  посадка на вал с натягом ступицы тяговой
звёздочки. По табл. 14.5 при <Ум=800МПа для диаметра вала d=ds=105 мм и 
посадки I KJKd=4,25 и KJKd=2,95.

Концентратор напряжений — шпоночный паз. По табл. 14.4 при Сн=800МПа 
для валов со шпонками К„=2,05 и Кг=1,9. По табл. 14.6 линейным 
интерполированием для вала из углеродистой стали диаметром d=ds=105 мм 
коэффициент Kd: при изгибе Kd=0,696, при кручении Kd=0,587. Тогда 
KJKd=2,05/0,696=2,95 и KJKd= 1,9/0,587=3,24.

Как уже указывалось ранее (см. примечание 4 в п. 14.1), при наличии 
нескольких концентраторов напряжений в рассматриваемом сечении в расчёт 
принимается тот концентратор напряжений, у которого больше отношение 
KJKd, несмотря на то, что у него отношение KJKd может оказаться меньше. 
Именно такой случай мы имеем для сечения D.

Окончательно принимаем для последующего расчёта первый концентратор 
напряжений - посадка на вал с натягом ступицы тяговой звёздочки, для 
которого KJKd=4,25 и KJKd=2,95.

Посадочная поверхность под ступицей тяговой звёздочки шлифуется. Тогда 
по табл. 14.7 коэффициент K f= 1.

Поверхность вала дополнительно не упрочняется (коэффициент Kv=l).
Суммарные коэффициенты Као и Кто :

K aD = (Ка ! K d + K f  - l ) / K v = (4,25 + 1 -1 )/1  = 4,25;
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K TD = ( Кт / K d 4* К  p 1)/ К  у = (2,95 + 1 - 1)/1 = 2,95.

Изгибающий момент в сечении D М=2575,5 Я-лг 
Крутящий момент в данном сечении Мк=2626 Нм.
Для круглого сплошного сечения со шпоночным пазом в соответствии с табл. 

14.2: осевой момент сопротивления сечения
w ^ _ bh( d - hf  = £ i 0 ^ _ 28 . 10(105-1Q)‘ = 1 0 1 6 | W  

32 2d  32 2-105
полярный момент сопротивления сечения

16 2 с/ 16 2-105
Амплитуда напряжений цикла:

М  2573,5-103
сг„ = = —  = — — — = 25,3 МПа\'и W 101616

Та =  Тк / 2  =
М ,  2626-103
2 WK 2-215266

= 6,1 МПа.

Среднее напряжение цикла:
<?т = 0; = 6,\МПа.

Коэффициенты у/а и Достались такими же, как и для сечения А: у/о=0,18; 
Ц/х-0,09.

Коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям:

S =
350

К аосга+Ч/а(Тт 4.25-25,3 + 0,18-0
-3 ,3;

S  = -
210

К ЮГа + Ч ' П т  2,95-6,1 + 0,09-6,1
= 11,3.

Коэффициент запаса прочности по усталости в сечении D

Сопротивление усталости вала в сечении D обеспечивается.
9. Расчёт вала на статическую прочность.

Расчёт вала на статическую прочность проводим для более напряжённого 
сечения D, так как для него в результате расчёта вала на сопротивление 
усталости получен наименьший коэффициент запаса прочности S~3,2.

При коэффициенте перегрузки Кп=1,6 эквивалентное напряжение Ci для 
сечения D:

а  в =у](КпМ /W )2 +3{КпМ к /WK)2 =

= 7(1,6-2573,5-103 /101616)2 + 3(1,6 • 2626-103 / 215266)1 = 53МПа. 
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Предельно допускаемое напряжение для приводного вала при Ст=550МГ1а: 
[<х] = 0,8сгг = 0,8 • 550 = 440 МПа.

Статическая прочность приводного вала обеспечивается, так как для более 
напряжённого сечения D выполняется условие 0к<[0].

16. ПРОЕКТИРОВАНИЕ РАМЫ
• 1 ' '

Рама служит для установки на ней двигателя и редуктора. Для разработки её 
конструкции первоначально на листе бумаги проводят осевые линии концов 
валов двигателя и быстроходного (входного) вала редуктора. Если в схеме 
привода предусмотрена установка ременной передачи между двигателем и 
редуктором, то оси концов валов вычерчивают с учётом её угла наклона к 
горизонту и межосевого расстояния. Если соединение концов валов 
осуществляется муфтой (как в нашем примере), то концы валов расположены 
соосно (см. рис. 16.1).

После этого тонкими линиями вычерчивают контуры соединительной муфты 
в разрезе. Далее подрисовывают концы соединяемых валов, закрепляя их с 
соответствующей полумуфтой. Длины концов валов двигателя U.d и редуктора 
Up нам уже известны (см. п. 5.1). Обычно торцы ступиц полумуфт должны 
упираться в буртики на концах соединяемых валов. Если по какой-то причине 
длина полумуфты окажется меньше длины посадочного конца вала двигателя, 
тогда между торцом ступицы и буртиком вала следует установить распорную 
втулку. Если ступица полумуфты оказалась длиннее конца вала, то длину её 
можно уменьшить до требуемой длины конца вала с обязательной проверкой 
прочности соединения вал-ступица. Данных рекомендаций можно 
придерживаться и при установке на концах валов шкивов ременной передачи.

В нашем примере в качестве соединительной муфты использована упругая 
втулочно-пальцевая муфта (МУВП), выбор которой приведён в п.5.1. Для 
принятой муфты с D = 1 9 0 m m  и Т = 7 1 0 Н м  (ГОСТ 21424-93) по табл. 2П.39 
приложения 2П расстояние между концами соединяемых валов а-6мм.

После вычерчивания муфты и концов соединяемых валов на главном виде 
тонкими линиями наносят контуры двигателя и редуктора ниже оси валов с 
присоединительными к раме местами (рис.16.1). На виде сверху можно 
показать лишь размеры опорной поверхности корпуса редуктора bpxlp и лап 
двигателя boxlo, размеры отверстий do и dp, а также размеры со, ср, hd, hp, 
определяющие их положение. Размер / в соответствии с главным видом: 
i—lio+leO+lep+lip+a. 1

Далее еледует вычертить контур рамы и нанести размер ho- разность опорных 
поверхностей двигателя и редуктора (ho=hp-ho).

В нашем примере для выбранного двигателя 4А160М6УЗ по табл. 1П.2 
приложения 2П: Ъох1д=75х270мм, сд=279мм, 12д=210мм, 1зо=ЗОмм, ho= 180мм.

По чертежу редуктора: Ърх\р- 52x725мм, ср=295мм, Ьр=685мм, Ьр=20мм, 
Ир=220мм.
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При этом разность высот опорных поверхностей рамы ho=hp-hd=220- 
180=40мм.

Сварная рама состоит из базовой конструкции и надстройки. Базовую 
конструкцию создаёт обычно нижний пояс, который определяет прочность и 
жесткость рамы в целом. Надстройка предназначена для установки второй 
сборочной единицы привода, опорная поверхность которой оказывается 
поднятой (в нашем примере двигатель').

Для создания базовых поверхностей под двигатель и редуктор на раме 
следует предусматривать платики высотой hn=5...6 мм (без припуска на 
обработку). Базовые поверхности приводных рам обрабатывают обычно после 
сварки, отжига и рихтовки (выравнивание на специальных массивных плитах). 
Это связано с тем, что при сварке возможно коробление рамы, особенно при 
большом количестве сварных швов.

Учитывая, что поверхность-проката (швеллеров, уголков) достаточно чистая и 
ровная, в ряде случаев платики можно не предусматривать. Тогда ошибки 
размеров и коробление рамы при сварке компенсируют путём установки 
прокладок. Однако монтаж Привода в данном случае значительно сложнее.

При наличии платиков на раме ширину и длину их принимают больше, чем 
ширина и длина опорных поверхностей двигателя и редуктора на величину 2со. 
где по рекомендации [1]: со~0,05 Ьд(Ьр)+1 мм. В этой формуле Ьд(ЬР)  -  ширина 
опорной поверхности лап двигателя (редуктора). В нашем случае Ьд=75 мм и 
Ьр=52 мм. Для наибольшей .величины Ьд-75 мм определяем со—0,05-75+1-5 
мм. f\ “

Расстояние от платиков до края рамы в плане Ьо=8...Ю мм.
Тогда ширина В и длина L рамы:

B=cp+bp+2co+2bo=295+52+2-5+2-8=373 мм;
Ь=12д+1+12р+1зд+1зр+2со+2Ьо=210+397+685+30+20+2-5+2'8=1368мм, 

где I =hd+led+lep+ljp+a=121+110+82+ 78+6=397мм.
Базовую конструкцию рамы составляем из двух продольно расположенных 

швеллеров 1 (см. рис. 16.2 и 16.3,а) и приваренных к ним трех поперечно 
расположенных швеллеров: двух крайних 2 и среднего 3.

Некоторые из возможных вариантов конструкции надстройки приведены на 
рис. 16.4. В нашем примере в целях сокращения сортамента для надстройки 
будем использовать тот же номер швеллера, что и для базовой конструкции, 
углубляя его в нижний пояс рамы.

Высота базовой конструкции рамы:
Н=(0,08...0.10)1.=(0,08 ..0,10)1368-109..137мм.

Исходя из размера Н, выбираем номер швеллера (высоту швеллера h 
принимают h>H). По табл. ЗП.24 приложения ЗП предварительно принимаем 
швеллер профиля 12 с уклоном внутренних граней полок. Но так как полку 
швеллера предполагаем использовать для закрепления на раме двигателя и 
редуктора, а также для крепления рамы к полу цеха, то следует проверить, 
достаточна ли ширина полки Ь швеллера профиля 12 для этой цели.
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Рис. 16.3 261





Определим размеры отверстий в полках швеллера при закреплении двигателя 
и редуктора. Для выбранного двигателя 4А160М6УЗ по табл.1П.2 приложения 
2П диаметр отверстий в лапах c/icf= I5 m m . Предполагаем использовать для 
закрепления двигателя болт M l2. По табл. ЗП.22 приложения ЗП диаметр 
отверстия в полке швеллера под болт М12 da= do=15 мщ (3-й ряд).

При конструировании опорной части редуктора (см.п.8.2.7) был принят 
диаметр d<p болтов для крепления корпуса редуктора к раме M l8. По табл. 
ЗП.22 приложения ЗП диаметр отверстия в полке швеллера под болт M l8 dp= 
do=21 мм (3-й ряд).

Для крепления рамы к полу цеха применяем фундаментные болты с 
коническим концом (см.рис.16.3,а, разрез А-А). Диаметр d и число 
фундаментных болтов ориентировочно можно принимать в зависимости от 
длины рамы L:______________________ ______

Длина рамы L, мм до 700 Св.700 до 1000 св. 1000 до 1500
Диаметр болтов d, мм 16 00 to о 22...24

Минимальное число болтов 4 6 8
В нашем примере при L=1368 мм принимаем восемь болтов диаметром М22. 

По табл.ЗП.22 приложения ЗП диаметр отверстия в полке швеллера под болт 
М22 dij)-do-=26 мм (3-й ряд).
Размеры фундаментного болта с коническим концом (см.рисЛб.З.а, разрез А-А)

в мм:
d D 1 Не Do

М16 26 28 150...200 30...40
М20 32 34 200...250 40...50
М24 39 41 250...300 50...60

Принимаем для крепления рамы к полу цеха размеры фундаментного болта 
М22 с коническим концом: D~39 мм, 1=41 мм, Нб=250мм, Do=50 мм.

Таким образом, наибольшие размеры будет иметь резьбовое соединение, 
обеспечивающее крепление рамы к полу' цеха. Поэтому с размерами данного 
соединения следует окончательно согласовывать размеры полки швеллера, а 
соответственно и номер его профиля. Однако предварительно следует коротко 
рассмотреть основные конструктивные исполнения резьбовых соединений, 
используемых в конструкциях сварных рам.

Для удобства закрепления сборочных единиц на раме и рамы к полу цеха 
швеллеры располагают, как правило, полками наружу. Крепить двигатель и 
редуктор к раме можно болтами (рис. 16.3,а, разрез А-А) или винтами (рис. 
16.3,6). Если используется швеллер с уклоном внутренних граней полок, то на 
их внутреннюю поверхность накладывают или приваривают косые шайбы, 
выравнивающие опорную поверхность под гайкой или головкой болта (винта). 
Размеры косых шайб принимают но табл. ЗП. 13 приложения ЗП. При 
креплении по варианту, показанному на рис. 16.3,6, глубина завинчивания 
болта (винта), должна быть равна диаметру резьбы болта, которая нарезается в 
платике и полке швеллера. Если суммарной толщины платика и полки для 
этого недостаточно, то к полке дополнительно следует приварить шайбу.

263



Швеллеры без уклона граней полок не требуют установки косых шайб. И 
тогда при использовании варианта, показанного на рис. 16.3,6, взамен шайбы 
приваривают при контрольной сборке гайку.

Наиболее простой способ крепления сварной рамы к полу цеха за нижнюю 
полку швеллера показан на рис 16.3,а, разрез А-Л. Однако в данном случае 
расстояние Е от оси болта до стенки швеллера должно быть для болтов с 
диаметром резьбы d>14 мм Е=(Ъ- S)/2>l,ld, здесь b и S -  соответственно 
ширина полки и толщина стенки швеллера. Выполнение данного условия 
обеспечивает возможность завинчивания гайки. Если это условие не 
выполняется, то используют вариант, показанный на рис. 16.3,г, когда 
фундаментный болт проходит через обе полки швеллера. Однако в последнем 
случае следует предусмотреть в конструкции рамы возможность расположения 
гайки и её завинчивание. Обычно для этой цели раму удлиняют, обеспечивая 
возможность расположения гаек крайних фундаментных болтов, а в средней 
части рамы их устанавливают в свободном пространстве между сборочными 
единицами.

В целях уменьшения местного прогиба полки швеллера около фундаментных 
болтов (рис. 16.3, г) между полками устанавливают рёбра жёсткости. Однако 
следует отметить, что хотя рёбра повышают жёсткость рамы, однако при этом 
увеличиваются объёмы сварочных работ, коробление рамы и усложняется её 
конструкция. Поэтому довольно часто рёбра жёсткости конструктор не 
предусматривает.

Широкое распространение получило крепление нижней полки швеллера за 
короткую бобышку (рис. 16.3, в).

В нашем примере крепление двигателя и редуктора к раме, а также рамы к 
полу цеха осуществляем по варианту, представленному на рис. 16.3, а: 
двигатель и редуктор закрепляем на раме посредством болтов, раму к полу цеха 
крепим за нижнюю полку швеллера. Под гайки к полкам швеллера привариваем 
шайбы. Наибольшие размеры имеет резьбовое соединение крепления рамы к 
полу цеха (болт М22). Для этого соединения проверяем возможность 
завинчивания гайки. Для швеллера профиля 12 по табл. ЗП.24 приложения ЗП 
Ь=52 мм, S=4,8 мм. Тогда для болта М22 1,1 d=l, 1-22=24,2 мм. Размер Е=(Ъ- 
S)/2=(52-4,8)/2=23,6 мм, что меньше l,ld . Швеллер профиля 12 не подходит. 
Принимаем швеллер профиля 14, для которого: h=140 мм> Н; Ь=58 мм; S=4,9 
мм; t=8,l мм. Размер Е=(58-4,9)/2=26,6 мм, что больше l,ld=23,6  мм и 
обеспечивает сборку соединения. При ширине опорной поверхности редуктора 
Ьр=52 мм ширина полки Ь=58 мм швеллера профиля 14 достаточна для его 
установки.

Под лапы двигателя предусматриваем четыре платика 6 (см. рис. 16.3, а) в 
виде коротких прямоугольников, под опорную поверхность редуктора -  два 
платика 5 в виде узких полос. При обработке платиков обеспечивается 
разность высот опорных поверхностей рамы Ио=40мм.
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В качестве варианта возможна установка двигателя или редуктора 
непосредственно на полку швеллера, а платики предусматривают только под 
опорной поверхностью одной из устанавливаемых сборочных единиц.

На рис. 16.4,а приведен вариант конструкции рамы для привода с 
цилиндрическим горизонтальным редуктором. При серийном выпуске машин 
экономически более выгодно применение вместо сварных рам литых плит. 
Рекомендации по проектированию плит см. [1], с. 338...339.

17. ОФОРМЛЕНИЕ КУРСОВОГО ПРОЕКТА

На рис. 17.1... 17.6 приведены чертёж общего вида проектируемого привода и 
сборочные чертежи редуктора и приводного вала, а также соответствующие 
спецификации.

Рекомендации по выполнению рабочих чертежей деталей см. [1], с. 342.. .387.
В состав пояснительной записки входит титульный лист, содержание, 

техническое задание, текстовая и расчётная часть, литература и приложение 
(при необходимости).

Титульный лист является первым листом пояснительной записки. Его 
выполняют на листе формата А4 по форме, приведённой на рис. 17.7, 
стандартным шрифтом (чёрной тушью или пастой).

Содержание приводят в начале пояснительной записки на заглавном и 
последующих листах (см. рис. 17.8). Заглавный лист должен иметь основную 
надпись по форме 2, последующие листы по форме 2а.

Бланк технического задания приводят после содержания.
В текстовую часть пояснительной записки входят: расчёты, подтверждающие 

работоспособность конструкции и литература.
Во введении (обычно не нумеруется) приводится краткое описание 

конструкции проектируемого привода (двигатель, редуктор, муфты, рама) и 
указывается область его использования.

Расчётную часть пояснительной записки (основной текст) разделяют на 
разделы (нумеруют одной цифрой: 1, 2, 3, 4 и т.д.) и подразделы (нумеруют 
двумя цифрами: 1.1; 1.2; 1.3; ...; 2.1; 2.2; 2.3 и т.д.). Пункты в подразделах 
нумеруют тремя цифрами: 1.1.1; 1.1.2; 1.1.3 и т.д.; подпункты в пунктах -  
четырьмя цифрами: 1.1.1.1; 1.1.1.2; 1.1.1.3ит.д.

Разделы и подразделы имеют заголовки. Точку между номером заголовка или 
подраздела и самим заголовком не ставят. Не ставится точка и в конце 
заголовка. Переносы слов в заголовках не допускаются. Если заголовок состоит 
из двух предложений, то их разделяют точкой.

Пункты и подпункты заголовков обычно не имеют.
Расстояние между заголовком и подзаголовком — 10 мм, а между 

подзаголовком и текстом записки -  не менее 8 мм.
Текстовая и расчетная часть пояснительной записки выполняется на писчей 

бумаге формата А4 с одной стороны листа рукописным способом (с высотой 
букв и цифр не менее 2,5 мм) или с применением печатающих и графических
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устройств вывода ЭВМ. Расстояние от боковых линий до текста принимают: 5 
мм -  в начале строк и 3 мм -  в конце строки. Расстояние от верхней и нижней 
строки до верхней и нижней линии рамки -  не менее 8 мм (см. рис. 17.9).

В тексте выполняемые действия обычно дают во множественном числе, 
например: “определяем ...”, “уточняем ...”, “принимаем ...” и т.п. При этом текст 
должен быть изложен аккуратно и грамотно на беларускай мове или русском 
языке.

При оформлении расчетов формулу сначала записывают в буквенном 
выражении, а затем подставляют в неё числовые значения величин в том же 
порядке, в котором они приведены в формуле. После этого приводят 
окончательный результат вычислений (промежуточный результат не 
указывается). Например:

“Межосевое расстояние косозубой цилиндрической передачи определяем по 
формуле:

гдеКа -  вспомогательный коэффициент, Ка=430 -  для косозубой передачи; и -  
передаточное число; Т2 -  вращающий момент на валу колеса, Т2=1421 Нм', К Нр 
- коэффициент, учитывающий неравномерное распределение нагрузки по длине 
контактных линий, Кнр~1,04 (табл. 1.П.12, кривая IV); ц/Ьа -  коэффициент 
рабочей ширины венца шестерни относительного диаметра, ц/Ьа=0,3 (табл. 
1П.11); [<т„] - расчетное допускаемое контактное напряжение при расчете 
передачи на сопротивление контактной усталости, [<ун]=567 МПа.”

Ссылка на учебники и учебные пособия проводится следующим образом, 
например: “Минимально допустимое число зубьев шестерни при Д , ~35° и 
и=2 Zj—l l  ([4], табл. 10.11)” или “ ... согласно [1] принимаем 

Расчётные схемы, эпюры и другие рисунки в тексте нумеруют арабскими 
цифрами в пределах соответствующего раздела. Например, для раздела 1: 
Рисунок 1.1, Рисунок 1.2 и т.д. Ссылка на рисунки проводится следующим 
образом: “ На рисунке 5.1 приведена ...” или “ ... см. рисунок 1.1”. Точка в 
конце подрисуночной подписи не ставится.

Список использованной литературы содержит перечень учебников, учебных 
пособий и справочников, использованных при выполнении курсового проекта. 
При этом список составляется по аналогии со списком в настоящем пособии.

Дополнительный материал (схема алгоритма, текст программы расчёта и др.) 
располагают в конце пояснительной записки (после литературы) в 
приложениях, которые обозначают: приложение А, приложение Б и т.д.

При выполнении учебных проектов (литера У) рекомендуется следующая 
система обозначений:

а) чертёж общего вида:
ДМ 10-05.00.00.00 ВО;

б) сборочный чертёж редуктора:
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ДМ 10-05.01.00.00 СБ;
в) чертёж детали:

ДМ 10-05.01.00.05;
г) сборочная единица, входящая в редуктор (например, крышка люка):

ДМ 10-05.01.01.00 СБ;
д) пояснительная записка:

ДМ 10-05.00.00.00 ПЗ;
е) спецификация (например, сборочного чертежа редуктора):

ДМ 10-05.01.00.00.
В обозначении учебной конструкторской документации: ДМ -  название 

дисциплины “Детали машин”; 10 -  номер технического задания на курсовое 
проектирование; 05 -  номер варианта задания.
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Рис. 17.9

277



Рис. 17.8
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Рис. 17.8. Продолжение
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Раздел II
ПРИМЕРЫ РАСЧЕТОВ ЭЛЕМЕНТОВ ПРИВОДОВ

ПРИМЕР 1

В ы б р а т ь  э л е к т р о д в и г а т е л ь  и р а с с ч и т а т ь  ч е р в я ч н у ю  п е р ед ач у  
д в у х с т у п е н ч а т о г о  ч е р в я ч н о -ц и л и н д р и ч е с к о г о  р е д у к т о р а  п р и в о д а  (см . с х ем у ) п о  
с л е д у ю щ и м  и с х о д н ы м  д а н н ы м :

а) м о щ н о с т ь  н а  в ы х о д н о м  в а л у  р е д у к т о р а  Р = 2,2 кВт\

б) ч а с т о т а  в р а щ е н и я  в ы х о д н о г о  в а л а  р е д у к т о р а  п = 18 мин"';
в ) к р а т к о в р е м е н н а я  п е р е г р у з к а  К п = Тпуа / Т  = 1,8;

г) р а с ч е т н ы й  с р о к  с л у ж б ы  = 16-103 часов;

д )  н о м е р  т и п о в о г о  р е ж и м а  н а гр у ж е н и я  -  2 (с р е д н и й  р а в н о в е р о я т н ы й );
е) п р и в о д  р е в е р с и в н ы й ;
ж ) р а б о т а  в  т р и  с м е н ы ;
з) п р о и зв о д с т в о  м е л к о с е р и й н о е .
Р а зр а б о т а т ь  к о н с т р у к ц и ю  в а л а  ч е р в я к а  и  ч е р в я ч н о го  к о л еса . 1

Схема привода:

1 -  электродвигатель; 2 -  муфта соединительная упругая; 3 -  червячная 
передача; 4 -  закрытая зубчатая цилиндрическая передача; 5 -  муфта 
соединительная компенсирующая; 6 -  рама
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ПОРЯДОК РАСЧЕТА

1. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГА ТЕЛЯ И  КИНЕМА ТИЧЕСКИЙ РА СЧЕ Т
ПРИВОДА

П о  т а б л и ц е  1П .1 п р и л о ж е н и я  1П  д л я  з а д а н н о й  с х е м ы  п р и в о д а  п р и н и м а е м  
К П Д  е г о  э л е м е н т о в : К П Д  м у ф т ы  с о е д и н и т е л ь н о й  = 0,98; К П Д  з а к р ы т о й  

ч е р в я ч н о й  п е р е д а ч и  (п р е д в а р и т е л ь н о )  77, =  0 ,8 ; К П Д  з а к р ы т о й  ц и л и н д р и ч е с к о й  

п е р ед ач и  (с  у ч е т о м  п о т е р ь  в  о п о р а х )  г)1Ц = 0,97.

Т о гд а  о б щ и й  К П Д  п р и в о д а

^ = W 4 = 0,982 0,8 0,97 =  0,75.

Т р е б у е м а я  м о щ н о с т ь  э л е к т р о д в и г а т е л я

р
треб

Р

Л,тч
2 2

= = - = 2,9 кВт. 
0,75

П о  таб л . 1П .З  п р и л о ж е н и я  1 П  р е к о м е н д у е м ы е  п е р е д а т о ч н ы е  ч и с л а :  д л я  
ч е р в я ч н о й  п е р е д а ч и  u,', =16...50, зу б ч а т о й  ц и л и н д р и ч е с к о й  u'Itl = 3 ...5 . П р и н и м а е м

о р и е н т и р о в о ч н о  и'ч = 2 0  и  и '„  = 4 .  Т о г д а  п р е д в а р и т е л ь н а я  в е л и ч и н а  о б щ е г о

п е р е д а т о ч н о г о  ч и с л а  п р и в о д а  u'l)6lll = u'4u'.tll = 2 0 -4  = 80.

С и н х р о н н а я  ч а с т о т а  в р а щ е н и я  э л е к т р о д в и г а т е л я  и =  пи'0бщ =  18 ■ 80 = 1440 м и н " .  

П р и н и м а е м  п1ШХр = 1500 м и н ' .

И с х о д я  и з Ртр,г, = 2 ,9  кВт и  псшхр = 1500 м и н '  п о  т а б л . 1П .2  п р и л о ж е н и я  2 П  

в ы б и р а ем  д в и г а т е л ь  4 A 1 0 0 S 4 Y 3  м о щ н о с т ь ю  Р3 = 3 кВт и  ч а с т о т о й  в р а щ е н и я  

в ал а  пэ = 1435 м и/С .

У т о ч н я е м  иМщ :

Ка , =  пэ /и  = 1435/18 = 79,72.

Т ак  как  в  с х е м е  п р и в о д а  о т с у т с т в у ю т  о т к р ы т ы е  п е р е д а ч и  (р е м е н н а я  и  ц е п н а я ) , 
т о  п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  р е д у к т о р а  

= Ка , = 79,72.

О с та в и м  б е з  и з м е н е н и я  п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  ч е р в я ч н о й  п е р е д а ч и  ич = 2 0 . Т о гд а  

п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  б ы с т р о х о д н о й  с т у п е н и  ик = и,, = 2 0 . У т о ч н и м  п е р е д а т о ч н о е  

ч и с л о  ц и л и н д р и ч е с к о й  п е р е д а ч и  из ц , я в л я ю щ е й с я  т и х о х о д н о й  с т у п е н ь ю

р е д у к т о р а . Т о г д а
щ■ = изм =иР/ и,; = 79,72 / 20 = 3,99.

О к о н ч а т е л ь н ы е  в е л и ч и н ы  и,, и  из п с о о т в е т с т в у ю т  р е к о м е н д у е м ы м  зн а ч е н и я м  

п о  т а б л . 1П .З п р и л о ж е н и я  1П .
О п р е д е л и м  м о щ н о с т ь  /), ч а с т о т у  в р а щ е н и я  л, и  в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  7] д л я  

к а ж д о г о  и з  в а л о в  п р и в о д а .

В а л  I :
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= 2 ,9 -0 ,9 8  = 2,84 кВт- 

«г = и э =1435 мин~'\

Гг = 9550/> /и , = 9550-2,84/1435 = 19 Н м .

В а л  I I :
Ри = P(rj4 -  2,84 • 0,8 =  2,27 кВт.

= и ,/н я =  1435/20 = 72 мин~';
Тп =  95507(,/¾  =  9550 2 ,27 /72  =  301 Н  м.

В а л  I I I :
Рш =  Рпг)3 п т]м = 2,27 • 0,97 ■ 0,98 =  2,2 кВт-, 

пш = я„ /мг = 72/3,99 = 18 мии~';
Тт = 9550Рш /п ш = 9550 2,2/18 = 1167 Н  м.

К и н е м а т и ч е с к и й  р а с ч е т  п р и в о д а  в ы п о л н е н  п р а в и л ь н о , т а к  к ак  н а  е го  в ы х о д е  
п о л у ч и л и  в е л и ч и н ы , с о о т в е т с т в у ю щ и е  и с х о д н ы м  д а н н ы м :

Р = Рт - 2 ,2  кВт-, н = и ,„= 1 8  мин '.

2.РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДА ЧИ

И с х о д н ы е  д а н н ы е  д л я  р а с ч е т а  :
а )  п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  ич = 20;

б )  ч а с т о т а  в р а щ е н и я  ч е р в я к а  л, = л, = 1435 м и н '1;

в )  ч а с т о т а  в р а щ е н и я  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а  пг =  пп = 72 мин"';

г )  в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  н а  в а л у  ч е р в я к а  7; = 7; = 19 Н -м ;

д )  в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  н а  в а л у  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а  Т2 = Ти = 301 Н  м-,

г )  к р а т к о в р е м е н н а я  п е р е г р у з к а  К„ = Tm J T  = 1,8;

ж )  р а с ч е т н ы й  с р о к  с л у ж б ы  ХА = 1 6-103 ч;

з )  н о м е р  т и п о в о г о  р е ж и м а  н а г р у ж е н и я  -  2  (с р е д н и й  р а в н о в е р о я т н ы й );
и )  п р и в о д  р е в е р с и в н ы й ;
к ) р а с п о л о ж е н и е  ч е р в я к а  -  н и ж н е е  г о р и зо н т а л ь н о е  (п о д  ч е р в я ч н ы м  к о л е с о м ). 

Р а с ч е т  п р о в о д и м  в  с л е д у ю щ е й  п о с л е д о в а т е л ь н о с т и .

2.1. Выбор материала червяка и венца червячного колеса

Н а и б о л ь ш е й  н а г р у з о ч н о й  с п о с о б н о с т ь ю  о б л а д а ю т  ч е р в я ч н ы е  п е р е д а ч и , у 
к о т о р ы х  ч е р в я к и  в ы п о л н е н ы  и з  л е г и р о в а н н о й  с т а л и  и в и т к и  п о д в е р г н у т ы  
т е р м о о б р а б о т к е  д о  т в е р д о с т и  Я , > 45HRC} ( з а к а л к а  773'/, ц е м е н т а ц и я  и  п р .)  с 

п о с л е д у ю щ и м  и х  ш л и ф о в а н и е м  и п о л и р о в а н и е м .
В  н а ш е м  п р и м е р е  п р и н и м а е м  м а т е р и а л  ч е р в я к а  -  с т а л ь  402/, з а к а л к а  ТВЧ  д о  

т в е р д о с т и  Я , = 45...50НЯСЭ с  п о с л е д у ю щ и м  ш л и ф о в а н и е м  и  п о л и р о в а н и е м  

в и т к о в . Т и п  ч е р в я к а  -  э в о л ь в е н т ы й  ( л ) .

282



Выбор материала венца червячного колеса связан со скоростью скольжения 
Vs, которую рекомендуется предварительно определять по формуле

Vs = 0 ,45-1 0 ^ ,( /7 )  = О,4 5 -КГ3-1435^/301 = 4 ,3  м /с .

По табл. 1Г1.35 приложения III при Vs< 5 м/с в качестве венца червячного 
колеса принимаем безоловянную бронзу БрА9ЖЗЛ : способ отливки П - в  
песок; <J„ = 425 М П а; <7, = 195 МПа.

2.2. Определение допускаемых контактных напряжений \ан] при расчете 
передачи на сопротивление усталости активных поверхностей зубьев

червячного колеса

По табл. 1П.36 приложения 1П (см.п. 1.2) для материала венца колеса — 
безоловянная бронза

[с г„ ] = 3 0 0 -2 5 К , = 3 0 0 -2 5 -4 ,3  = 193 МПа, . 1

2.3. Определение основных параметров червячной передачи

Число витков (заходов ) червяка зависит от передаточного числа червячной 
передачи ич :

и,,....................се.8 до 14 се.14 до 30 се.30
г,.....................  4 2 1

При ич = 20 принимаем z, = 2.
Число зубьев червячного колеса

z2 =2,14,, = 2 - 2 0  = 40.
Из условия отсутствия подрезания зубьев рекомендуется z2 > 26.

В нашем примере это условие выполняется.
Коэффициент диаметра червяка q рекомендуется принимать в диапазоне 

(для силовых передач):
q = (о,22...0,4)z2 = (0,22...0,4)40 = 8,8...16.

П р и  э т о м , м и н и м а л ь н о  д о п у с т и м о е  з н а ч е н и е  q и з  у с л о в и я  ж е с т к о с т и  ч е р в я к а  

п о д а н н ы м  [l,4] qmm = 0 ,2 1 2 z2.

П о  т а б л . 1 П .3 7  п р и л о ж е н и я  1П  п р и н и м а е м  с т а н д а р т н о е  з н а ч е н и е  ¢ = 12,5. 

Т о гд а  q / z 2 = 1 2 ,5 /4 0  = 0,3125.

М о д у л ь  у п р у г о с т и  м а т е р и а л о в  ч е р в я к а  и  к о л е с а : £, = 2,1-10s М Па -  с т а л ь ; 

Е г = 0,9 -105 МПа - б р о н за . Т о г д а  п р и в е д е н н ы й  м о д у л ь  у п р у г о с т и  Епр:

Е  = 2Е 'Е>
Е, + Е2

При вращающем

2 -2 ,1 1 0 s -0,9-105 
"2,1 -10s + 0 ,9 -1 0 5 

м о м е н т е  н а

1,26 -10! МПа.

в ал у червячного колеса
Т2 =301 Н  м  =  301-103 Я - мм, \<7Н] = 193М Па и  q / z 2 =0,3125 п р е д в а р и т е л ь н а я

в е л и ч и н а  м е ж о с е в о г о  р а с с т о я н и я
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aw =0,625(<?/Zj +1>
F T^np = 0,625(0,3125 + 1¾

1,26 10s -301-103 
1932 - 0,3 1 25

= 121,6 мм.
\[ o „ \{ q lz 2)

П о  р я д у  RaAO (с м .т а б л . 1 П .1 3  п р и л о ж е н и я  1П ) п р и н и м а е м  б л и ж а й ш е е  
с т а н д а р т н о е  з н а ч е н и е  aw = 125 мм.

П р е д в а р и т е л ь н а я  в е л и ч и н а  м о д у л я  з а ц е п л е н и я  т' = = 2 ' 125-  = 4,76 мм.
q + z 1 12,5 + 40

П о  т а б л . 1 П .3  7  п р и л о ж е н и я  1П  п р и н и м а е м  с т а н д а р т н о е  зн а ч е н и е  т = 5м м . 
Д а н н о й  в е л и ч и н е  т  с о о т в е т с т в у е т  р а н е е  п р и н я т о е  с т а н д а р т н о е  зн а ч е н и е

9 = 12,5.
К о э ф ф и ц и е н т  с м е щ е н и я

х  = aw/ m -  0,5 (q + z 2) = 1 2 5 /5 -  0,5(12,5 + 40) = -1,25.

П р и  эт о м  н е о б х о д и м о  в ы п о л н е н и я  у с л о в и я  |х| < 1.

В  н а ш е м  с л у ч а е  э т о  у с л о в и е  н е  в ы п о л н я е т с я . И з м е н и м  ч и с л о  зу б ь е в  к о л ес а  
zv  П р и м е м  z2 = 39. Т о г д а  н о в о е  з н а ч е н и е  .г :

х = 125/5 -  0,5(12,5 + 39) = -0,75,
ч т о  д о п у с т и м о .

У т о ч н и м  п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  ич :

ич = z 2t  z, = 39 /2  = 19,5. 

О т к л о н е н и е  о т  р а н е е  п р и н я т о й  в е л и ч и н ы  ич = 2 0 :

Дм =
2 0 -1 9 ,5

20
-100 = 2,5%.

При этом необходимо выполнение условия |Дм,,| < 4%.
В нашем примере отклонение 2,5% допустимо.
Если в результате изменения числа зубьев z2 отклонение Дм превышает 4%, 

то тогда следует изменить т, q или 
В  дальнейших расчетах используем фактическое значение ич = 19,5.

Размеры нарезанной части червяка (рис.4.30,6):
а) делительный диаметр

¢/, = qm = 12,5 • 5 = 62,5 лш;
б) начальный диаметр

dw, = d, + 2хт  = 62,5 + 2 (-  0,75)5 = 55 мм; при х = 0 d w] = dt;
в) делительный угол подъема линии витков

tgy = z j q  = 2/12,5 = 0,16; 
у = 9,09027°;

г) начальный угол подъема линии витков
tgyw = z tm /d wl = 2 -5 /5 5  = 0,181818 ;

y w = 10,30484°; п р и  х  = 0 у ,  = у;

д ) в ы с о т а  г о л о в к и  в и т к о в
К\ = 7i*,m = 1 -5  =  5 лш,
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гд е  A’, = 1 - к о э ф ф и ц и е н т  в ы с о т ы  г о л о в к и  (д л я  в с е х  в и д о в  ч е р в я к о в ) ;

е )  д и а м е т р  в е р ш и н  в и т к о в
d A -  d l + 2Аа1 = 62,5 + 2 • 5 =  72,5 мм\

ж ) в ы с о т а  н о ж к и  в и т к о в
h) ] = h ’n m = 1,2-5 = 6 мм,

гд е  д л я  э в о л ь в е н т н ы х  ч е р в я к о в  к о э ф ф и ц и е н т  в ы с о т ы  н о ж к и  
А), = 1 + 0,2 cos ̂  =  1 + 0,2 cos 9,09027° =  1,197 *  1,2; 

д л я  а р х и м е д о в ы х , к о н в о л ю т н ы х  и  н е л и н е й ч а т ы х  ч е р в я к о в  А), =  1,2;

з)  д и а м е т р  в п а д и н  в и т к о в
d p  = of, -  2hp  = 62,5 -  2 • 6 = 50,5 мм.

Д л и н у  н а р е з а е м о й  ч а с т и  ч е р в я к а  6, о п р е д е л я е м  п о  у р а в н е н и я м , п р и в е д е н н ы м  

в  т аб л . 1П .38  п р и л о ж е н и я  1П . С о г л а с н о  п р и м е ч а н и я  2  к  д а н н о й  т а б л и ц е  п р и  
х  = -0,75 о п р е д е л я е м  п р е д в а р и т е л ь н о  6, п р и  х = -0 ,5  и  х = —1,0 (в  д а н н о м  

д и а п а зо н е  н а х о д и т с я  х  =  -0 ,7 5 ):

при х  = -0 ,5  6, > (8 4 0,06z2) т = (8 + 0,06 • 39) 5 = 51,7 мм,

ПрИх = -1 ,0  6 ,2 :(10 ,54 -/,) w = (10,54-2) 5 = 62,5 мм.

В  к а ч е с т в е  р а с ч е т н о й  в е л и ч и н ы  п р и н и м а е м  н а и б о л ь ш е е  з н а ч е н и е  6, = 62,5 мм. 

С о г л а с н о  п р и м е ч а н и я  1 к  т а б л . 1 П .3 8  п р и  т <  1 0 м м  д л я  ш л и ф у е м о г о  ч е р в я к а  
у в е л и ч и в а е м  6, н а  25 мм. Т о гд а

6, = 62,5 4- 25 = 87,5 мм.

П р и н и м а е м  6, =  88 мм.

Размеры венца червячного колеса (см . т а б л . 2 П .4 9  п р и л о ж е н и я  2 П  ):
а) д е л и т е л ь н ы й  д и а м е т р

d2=mz2-  5-39  = 195 мм\
б) н а ч а л ь н ы й  д и а м е т р  (д л я  п е р е д а ч и  б е з  с м е щ е н и я  и  с о  с м е щ е н и е м )

d w l- d 2 -  195 мм\

в ) в ы с о т а  г о л о в к и  зу б ь е в
hg2 = h’a2m  = 0,25 ■ 5 = 1,25 мм,

гд е  й*2 =  1 -г х = 1 -г ( -  0,75) =  0,25 - к о э ф ф и ц и е н т  в ы с о т ы  г о л о в к и  з у б ь е в  д л я  

п е р е д а ч и  с о  с м е щ е н и е м ; д л я  п е р е д а ч и  б е з  с м е щ е н и я  h'a2 = 1;

г) д и а м е т р  в е р ш и н  зу б ь е в  к о л е с а  в  с р е д н е м  с е ч е н и и
dal = d 2 + 2hg2 = 195 4- 2 • 1,25 = 197,5 мм',

д )  в ы с о т а  н о ж к и  зу б ь е в
hf2 = Kj2m  = 1,95 ■ 5 = 9,75 мм,

гд е  д л я  э в о л ь в е н т н ы х  ч е р в я к о в  к о э ф ф и ц и е н т  в ы с о т ы  н о ж к и  
h’f2 =  1 + 0 ,2 со я / -  х =  1 4-0,2cos9,09027°4-0,75 = 1,95; 

д л я  а р х и м е д о в ы х , к о н в о л ю т н ы х  и  н е л и н е й ч а т ы х  ч е р в я к о в  h'f2 = 1,2 - х ;  д л я  

п е р е д а ч и  б е з  с м е щ е н и я  h’/2 о п р е д е л я ю т  п р и  х  = 0;

е )  д и а м е тр  в п а д и н  зу б ь е в  к о л е с а  в  с р е д н е м  с е ч е н и и

285



df2 = d 2 -  2hf2 = 1 9 5 -2 .9 ,7 5  = 175,5 мм;

ж ) н а и б о л ь ш и й  д и а м е т р  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а

< d a2+ —  = 197,5 + ^ - 2 0 5  мм. 
z, + 2 2 + 2

П р и н и м а е м  dM2 = 205 м м .

Ш и р и н у  в е н ц а  Ъ2 ч е р в я ч н о г о  к о л е с а  о п р е д е л я ю т  п о  р а з л и ч н ы м  ф о р м у л а м  в 

з а в и с и м о с т и  о т  г ,: п р и  z, = 1;2 Ь2 < 0,75</о1; п р и  z, = 4 Ь2 < 0,67daV 

В  н а ш е м  п р и м е р е  п р и  z, = 2
Ъ2 < 0,75</о1 = 0,75 ■ 72,5 = 54,38 лш.

П р и н и м а е м  Ь2 =  54 лш.

У с л о в н ы й  у г о л  о б х в а т а  28  ч е р в я к а  в е н ц о м  к о л ес а :

sin <5 = ----- ^ ------= --------—------ = 0,7714285;
da[ -  0,5т  72,5 -0 ,5 -5
<5 = 50,482°; 2<5 = 100,964°,

ч т о  н а х о д и т с я  в  р е к о м е н д у е м ы х  п р е д е л а х  28  = 90...120°.

2.4. Проверочный расчет передачи на сопротивление контактной 
усталости активных поверхностей зубьев червячного колеса

У т о ч н и м  с к о р о с т ь  с к о л ь ж е н и я  Vs . Д л я  э т о г о  о п р е д е л и м  о к р у ж н у ю  с к о р о с т ь

ч е р в я к а  Vt :
_ ж7,П|

' 60 103
Т о г д а  с к о р о с т ь  с к о л ь ж е н и я  Vs :

3,14-62,5 1435 
60-103

м/с.

Vs = V,/cosy = 4,7/c o s9,09027° = 4,8 м/с,

ч т о  н е з н а ч и т е л ь н о  о т л и ч а е т с я  о т  п р е д в а р и т е л ь н о  р а с с ч и т а н н о й  Vs =4,3 м /с .  

О с т а в л я е м  б е з  и з м е н е н и я  р а н е е  п р и н я т ы й  м а т е р и а л  в е н ц а  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а  -  
б е зо л о в я н н у ю  б р о н зу .

Уточним [<УН]; [<Т„] = 300- 25FS = 300- 25• 4,8 = 180 МПа.

П р и в е д е н н ы й  у г о л  т р е н и я  <р м е ж д у  с т а л ь н ы м  ч е р в я к о м  и к о л е с о м  и з  б р о н зы  

п р и н и м а ю т  в з а в и с и м о с т и  о т  Vs и  м а т е р и а л а  в ен ц а :

К5, м /с  . . . < 2 , 0 2,5 3 4 7 10 15
ф ( б р о н з а
о л о в я н н а я )  2°00' 1°40' 1°30' 1°20' Г 0 0 ' 0°55' 0°50'
ф  (б р о н за
б е зо л о в я н н а я )  2°30' 2°20' 2°00' 1°40' ГЗО’ 1°20' Г 10 '

В  н а ш е м  п р и м е р е  л и н е й н ы м  и н т е р п о л и р о в а н и е м  п р и  Vs = 4 ,8  м /с
(р = 1°37' =  1,6167°. 

Т о г д а  К П Д  ч е р в я ч н о й  п е р е д а ч и
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П , g r  -  fg9,09027°
Щ tg(y  + <p) fg(9,09027° + 1,6167°) ’

У т о ч н и м  в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  н а  в а л у  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а
Г2 = Тхичт]ч =19-19,5 0,85 = 315// • л< = 315 -103 Н  ■ мм.

К о э ф ф и ц и е н т  д и н а м и ч е с к о й  н а г р у з к и  Ку п р и  р а с ч е т е  ч е р в я ч н о й  п е р е д а ч и : 

К у = 1 п р и  Vs <3 м/с; = 1...1,3 п р и  Vs >3 м/с. В  н а ш е м  с л у ч а е  Vs >3 м /с  и 

=  1,1.

К о э ф ф и ц и е н т  к о н ц е н т р а ц и и  н а г р у з к и  K fi :д л я  т и п о в о г о  р е ж и м а  н а г р у ж е н и я  0 

К р = 1; д л я  т и п о в ы х  р е ж и м о в  н а г р у ж е н и я  1 . . .5  К р = 1,05...1,2. П р и н и м а е м

Кр = 1,1.
К о э ф ф и ц и е н т  р а с ч е т н о й  н а г р у з к и  К н п р и  р а с ч е т е  п е р е д а ч и  н а  

с о п р о т и в л е н и е  к о н т а к т н о й  у с т а л о с т и :
Кн = K vKp = 1,1- 1,1 =  1,21.

Т о р ц о в ы й  к о э ф ф и ц и е н т  п е р е к р ы т и я  в  с р е д н е й  п л о с к о с т и  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а  

еа = (,/o,03z22 + z 2 +T -  0,1 7 z2 + 2,9)/2,95 =  (^0 ,03-392 + 39 + 1 -  0,17 • 39 + 2,9)/2,95 = 1,87. 

Р а с ч е т н о е  к о н т а к т н о е  н а п р я ж е н и е

1,82 E„PTiKHcoslr = 1,82
1,26 ■ 105 • 315 ■ 103 ■ 1,21 cos2 9,09027° 

1952 - 62,5 ■ 1,87
 ̂187 МПа.

У с л о в и е  с о п р о т и в л е н и я  к о н т а к т н о й  у с т а л о с т и :

(Тн < [<7Н].

В  н а ш е м  п р и м е р е  э т о  у с л о в и е  н е  в ы п о л н я е т с я , т а к  к ак  

U H = 187 М Па> [<Т„]= 180 МПа. В  д а н н о м  с л у ч а е  н а б л ю д а е т с я  п е р е г р у з к а  
п е р е д а ч и . Н о р м а л ь н а я  р а б о т а  ч е р в я ч н о й  п е р е д а ч и  о б е с п е ч и в а е т с я  п р и  п е р е г р у зк е  
н е  б о л е е  5% . П е р е г р у з к а  п е р е д а ч и  в  н а ш е м  п р и м е р е  :

ДСП = ^ 4 — ЮО = — — —  ЮО = 3,9%, ч т о  м е н ь ш е  5% .
[СГ„] 180

2.5. Определение допускаемых напряжений изгиба [о>] при расчете зубьев 
колеса на сопротивление усталости при изгибе

П о  т а б л . 1 П .3 6  п р и л о ж е н и я  1П  (п .2 )  д л я  р е в е р с и в н о й  п е р е д а ч и  [сгу, ] =  0,16ст„У,,.

О п р е д е л и м  к о э ф ф и ц и е н т  д о л г о в е ч н о с т и  YN .

С у м м а р н о е  ч и с л о  ц и к л о в  п е р е м е н ы  н а п р я ж е н и й
N = 60л21„ = 60 - 74 -16 -103 = 71,04-106, 

г д е  п2 = п, / ич = 1435/19,5 = 74 м и н '\

Д л я  з а д а н н о г о  т и п о в о г о  р е ж и м а  н а г р у ж е н и я  2  п о  т а б л . 1 П .3 6  к о э ф ф и ц и е н т  
э к в и в а л е н т н о с т и  K FE =0,1.

Э к в и в а л е н т н о е  ч и с л о  ц и к л о в  н а г р у ж е н и я  зу б ь е в  ч е р в я ч н о г о  к о л е с а  за  в ес ь  
с р о к  с л у ж б ы  Д  :
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NF£ = K,.,:N  = 0,1 ■ 71,04 • 106 = 7,1 • 10f.

Тогда коэффициент долговечности при расчете зубьев на сопротивление 
усталости при изгибе (см. табл. 1П.36):

При этом должно выполняться условие
0,54 < Уд, <1.

Данное условие выполняется и окончательно Y„ = 0,8. 
Тогда при СГв = 425 МПа для бронзы БрА9ЖЗЛ:

[<У, ] = 0,1 бег,/,, -0 ,1 6 -4 2 5  • 0,8 = 54 МПа.

2.6. Проверочный расчет зубьев червячного колеса на сопротивление 
усталости при изгибе

Окружная сила на червячном колесе
_ 2Тг _  2 -315-103 

12 ~ d . ~  195
■3231 Н.

Эквивалентное число зубьев колеса
zv -  Zj / cos3 у = 3 9 / cos3 9,09027° = 41.

Коэффициент формы зуба червячного колеса Yf принимают в зависимости от
Z y  :

Z y  . . . . .. 20 24

П...... . 1,98 1,88

2к..... 40 45
Уг...... 1,55 1,48

26 28 30
1,85 1,80 1,76

50 60 80
1,45 1,40 1,34

32 35 37
1,71 1,64 1,61

100 150 300
1,30 1,27 1,24

В  н а ш е м  п р и м е р е  д л я  zv - 4 1  л и н е й н ы м  и н т е р п о л и р о в а н и е м  Yf = 1,54. 

К о э ф ф и ц и е н т  р а с ч е т н о й  н а гр у з к и  Kf,п р и  р а с ч е т е  зу б ь е в  к о л е с а  н а  

с о п р о т и в л е н и е  у с т а л о с т и  п р и  и з г и б е
KF = KH= 1,21.

Н о р м а л ь н ы й  м о д у л ь
mn = m co sy  = 5cos9,09027° = 4,937 мм.

Н а п р я ж е н и я  и з г и б а  з у б ь е в  к о л е с а

а г  -  0,7 FjiK^ Y f  = 0,7 3231 -1’2 1 1,54 =  16 МПа, 
г Ь2т„ F 54-4,937

ч т о  м е н ь ш е  [(7^] = 54 МПа.
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2.7. Проверочный расчет передачи на контактную прочность при 
кратковременной перегрузке

По табл. 1П.36 приложения 1П (п.З) предельно допускаемые контактные 
напряжения для безоловянной бронзы

[<7« ] -  20> = 2 ■ 195 = 390 МПа.
Максимальные контактные напряжения при кратковременной перегрузке

= СГН = 1 8 7 ^  = 251 МПа,

где К„ = Тпуа /Т  = 1,8- кратковременная перегрузка (см. исходные данные).
Контактная прочность зубьев червячного колеса при кратковременной 

перегрузке обеспечена , так как
<7* т„  = 251 М 7я < [ o „  = 390 МПа.

2.8. Проверочный расчет передачи на изгибную прочность при 
кратковременной перегрузке

Как и ранее, расчет проводим только для зубьев червячного колеса, так как 
витки червяка по форме и материалу значительно прочнее зубьев колеса.

По табл. 1П.36 приложения 1П (п.4) предельно допускаемые напряжения 
изгиба

[<JFmJ=0,8CTr =0,8 195 = 156 МПа.
Максимальные напряжения изгиба при кратковременной перегрузке 

СГ,- =СТ,КП= 16-1,8 = 29 МПа.
Изгибная прочность зубьев червячного колеса при кратковременной 

перегрузке обеспечивается , так как
O V -  = 29 М Па<[а-Гят\ш 156 МПа.

2.9. Тепловой расчет червячной передачи

Данный расчет сводится к определению температуры масла t в картере 
редуктора по формуле

t (1-7.,½
к Тл{\+ ¥ ) +  20°,

где мощность на валу червяка, Вт, КТ -  коэффициент теплоотдачи,
Вт/(м2-°с), для корпусов при естественном охлаждении Кг » 16 Вт/(м7 ° с )

А -  площадь поверхности охлаждения корпуса за исключением поверхности 
дна, которой корпус прилегает к раме или плите, м2 (определяется по чертежу 
редуктора); ¥ = 0,3 -  коэффициент, учитывающий отвод теплоты от корпуса 
редуктора в раму или плиту.

Нормальная работа червячной передачи обеспечивается при выполнении
условия
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' £ и
гд е  [г]= 80 ...90°С --для р е д у к т о р н ы х  с м а з о ч н ы х  м а т е р и а л о в  и [?] = Ю 0...120°С - д л я  
а в и а ц и о н н ы х .

При г>[г] наблюдается ухудшение свойств смазочного материала, 
повышается коэффициент трения между витками червяка и зубьями колеса и , 
как следствие, понижается КПД червячной передачи. При этом увеличивается 
тепловыделение и возникает опасность заедания в червячном зацеплении. Для 
понижения температуры t в конструкции корпуса предусматривают ребра (см. 
табл. ЗП.5 приложения ЗП). При определении поверхности охлаждения А 
корпуса с ребрами учитывают только 50% поверхности ребер. Снижение 
температуры / возможно также за счет установки на валу червяка вентилятора. 
В зависимости от частоты вращения вентилятора пв коэффициент теплоотдачи 
Кта принимают:
пй, мин'....................750 1000 1500 3000
Ктв> Вт/(м2-°С)  24 29 35 50

Обычно пв =п1, где и, -  частота вращения вала червяка.

2.10. Конструирование вала червяка

В качестве прототипа примем конструкцию вала червяка на рис. 4.30,6.
Подшипники здесь установлены по схеме 3, вариант 3.2 (одна опора 

фиксирующая сдвоенная, вторая-плавающая). Конические роликоподшип
ники фиксирующей опоры установлены в стакане и регулирование зазоров в 
их проводится набором тонких металлических прокладок, размещаемых между 
фланцами подшипниковой крышки и стакана. Внутренние кольца 
подшипников поджаты к ступени вала диаметром d5 круглой шлицевой гайкой 
с многолапчатой стопорной шайбой. Для того, чтобы шлицевая гайка не 
касалась сепаратора, выступающего за пределы наружного кольца, между 
торцами внутреннего кольца левого подшипника и гайки установлено 
дистанционное кольцо.

В качестве плавающей опоры используется радиальный шарикоподшипник, 
внутреннее кольцо которого закреплено на валу с помощью пружинного 
упорного плоского кольца.

Конец вала червяка соединен с валом двигателя упругой втулочно-пальцевой 
муфтой (см. схему привода). Диаметр вала двигателя 4ДКШ '4УЗ rf, = 28 мм 
(см. табл. 1П.2 приложение 1П).

Диаметр конца вала червяка, имеющего коническую форму, принимаем 
такого же размера , т.е. d] = 28 мм, что соответствует ГОСТ 12081-72 (см. табл. 
2П.2 приложения 2П).В данной таблице длина конца вала /,= /' = 42 мм (здесь 
I- длина конца вала исполнения 2 -  короткий, тип 2).

Таким образом, размеры первой ступени вала: d] = 28 мм, /, = 42 мм, форма
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конца вала коническая , тип 2 (ГОСТ 12081-72). Следует отметить, что 
допускается увеличение диаметра d, в сравнении с диаметром вала двигателя в 
пределах размеров отверстий, выполняемых в полумуфтах стандартной муфты 
определенного наружного диаметра D, см., например, ГОСТ 21424-93, 
табл.2П.39 приложения 2П.

Диаметр второй ступени принимаем d2 = 30 мм, что соответствует размерам 
стандартной манжеты (см. табл. 2П.10 приложения 2П), устанавливаемой в 
подшипниковой крышке на второй ступени.

Определим диаметр d2 третьей ступени, на которой выполняется резьба для 
круглой шлицевой гайки. По табл. 2П.8 приложения 2П ближайшей большей по 
отношению к d2 является резьба М33х1,5. Однако диаметр ступени перед 
данной резьбой (в таблице обозначен </,) должен быть не более 29,5 мм. В 
нашем случае размер данной ступени (у нас это ступень d2) составляет 30 мм, 
что недопустимо. Окончательно принимаем, что на третьей ступени будет 
выполнена резьба М36х1,5. Для выхода резьбонарезного инструмента 
предусматриваем канавку, размеры которой принимаем по табл. 211.5 
приложения 2П.

На четвертой ступени вала диаметром ^устанавливаются конические 
роликоподшипники, которые при сборке вала должны свободно проходить над 
третьей ступенью d} = 36 мм. Принимаем dA = 40 мм, что соответствует размерам 
подшипников. По табл. 2П.15 приложения 2П выбираем предварительно 
конические роликоподшипники средней серии 7308.

Пятая ступень диаметром d5 является буртиком (заплечиком) для 
подшипника 7308. По табл. 2П.18 приложения 2П d5 = dCjl =49...60 мм. Так как 
для червяка dn = 50,5 мм, то с целью обеспечения свободного выхода 
инструмента при нарезании витков (dn >di) принимаем окончательно 
d5 = 50 мм.

Размеры нарезаемой части червяка (шестая ступень) были определены ранее 
(см.п.2.3): d{ = 62,5 мм; dal = 72,5 мм; df[ -  50,5 мм; ft, = 88 мм.

Размеры остальных ступеней вала червяка : rf7 = rf5 = 50 мм; ds =dt = 40 мм.
По табл. 2П. 11 приложения 2П исходя из ds = 40 мм выбираем 

предварительно радиальный шарикоподшипник легкой серии 208. По табл. 
2П.17 приложения 2П для подшипника 208 диаметр буртика (заплечика) 
d6n = 46,5...47,5 мм. Но так как седьмая ступень вала, являющаяся буртиком для 
подшипника 208, имеет размер d7 =50 мм, что больше рекомендуемого d6„, то 
перед подшипником следует на небольшой длине уменьшить седьмую ступень 
до размера dS n = 47 мм.

Расстояние между опорами вала червяка определяется конструктивно из 
условия обеспечения зазора ах 5 (где S -  толщина стенки нижней части
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корпуса редуктора) между червячным колесом и приливами для 
подшипниковых гнезд фиксирующей и плавающей опор.

2.11. Конструирование червячного колеса

2.11.1. Общие рекомендации

Червячные колеса обычно выполняют составными: центр -  из чугуна или 
стали, венец из бронзы (иногда латуни).

При единичном или мелкосерийном производстве при 300 мм венец 
колеса соединяют с центром посадкой с натягом (табл. 2П.48 приложения 2П, 
рис. 1, а, б ). При daM2>300 мм допускается крепление венца к центру 
осуществлять болтами, поставленными без зазора (табл.2Г1.48 приложения 2Г1, 
рис.1, в).

При серийном производстве (годовой выпуск более 100 штук) в основном 
применяют червячные колеса с наплавленным венцом (табл. 2П.48 приложения 
2П, рис.2). Изготовляют их заливкой предварительно нагретого центра 
расплавленной бронзой. Для более надежного соединения наплавленного венца 
с центром после остывания на ободе центра предусматривают углубления или 
выступы, воспринимающие в процессе работы червячной передачи окружную 
Fi2 и осевую Fal силы, возникающие в зацеплении.

После заливки венца и остывания червячного колеса выполняют 
механическую обработку и нарезание зубьев.

По виду обода и диска , связывающего обод центра со ступицей, червячные 
колеса могут быть:

а) с симметрично расположенным диском, выполненным с отверстиями 
(табл.2П.48 приложения 2П, рис.1, а) или без отверстий (табл.2П.48, рис. 1,6);

б) с несимметрично расположенным диском (табл. 2П.48, рис. 1, в);
в) со сплошным центром (толщина диска равна ширине обода, см. рис. 

4.32,а); они обладают наибольшей жесткостью, но в то же время являются 
наиболее металлоемкими и получили распространение лишь в малогабаритных 
редукторах или в редукторах средних размеров при индивидуальном и 
мелкосерийном производстве.

2.11.2. Определение основных размеров червячного колеса

В нашем примере для мелкосерийного производства при daM2=205 мм 
принимаем конструкцию червячного колеса с симметрично расположенным 
диском без отверстий и бронзовым венцом, соединенным с центром посадкой с 
натягом (табл. 2П.48 приложения 2П, рис. 1, б). При этом размеры 
конструктивных элементов колеса:

S = 2т + 0,056, = 2 ■ 5 + 0,05 • 54 = 12,7 мм;
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S„ = 1 ,255  = 1,25-12,7 = 16 мм;
С = (1,2...1,3)¾ = (1,2...1,3)16 = 19,2...20,8 мм.

П р и н и м а е м  С = 20 мм;
f  = 0,5m = 0,5 - 5 = 2,5 мм,

что соответствует стандартному значению по табл. 6.1, примечание 2 (см.п.6). 
Диаметр вала под ступиией колеса

где [г]= 15...22МПа -для промежуточных валов (см. п. 5, раздел I).
По табл. 1П.13 приложения 1П принимаем d  -  45 мм.
Д и а м е т р  с т у п и ц ы  к о л е с а  (п р и  с т а л ь н о м  ц е н т р е )

dCT «  l,55<s? = 1,55 -45 = 70 мм.
Д л и н а  с т у п и ц ы

1СТ = \,2d = 1,2 ■ 45 = 54 мм.
Д и а м е т р ы  к о л е с а  d2, da2, dp , и  dM2, а  т а к ж е  ш и р и н а  в е н ц а  Ь2 б ы л и  

о п р е д е л е н ы  р а н е е  (с м . п . 2 .3 ).
В а л , н а  к о т о р о м  у с т а н а в л и в а е т с я  ч е р в я ч н о е  к о л е с о , в ы п о л н е н  з а о д н о  с 

ш е с т е р н е й  т и х о х о д н о й  ц и л и н д р и ч е с к о й  с т у п е н и . Р а с с т о я н и е  м е ж д у  н и м и  
о п р е д е л я е т с я  н а р у ж н ы м  д и а м е т р о м  ТУ п р и л и в а  п л а в а ю щ е й  о п о р ы  (с м . р и с . 
4 .3 0 , б ). В  о п о р а х  в а л а  п р и м е н я ю т  в  о с н о в н о м  к о н и ч е с к и е  р о л и к о п о д ш и п н и к и , 
п о с т а в л е н н ы е  п о  с х е м е  1 -  в р а с п о р .

ПРИМЕР 2

Р а с с ч и т а т ь  п р я м о зу б у ю  и  к о с о з у б у ю  ц и л и н д р и ч е с к и е  п е р е д а ч и  с о о с н о г о  
д в у х с т у п е н ч а т о г о  г о р и з о н т а л ь н о г о  р е д у к т о р а  п р и в о д а  (с м . с х е м у )  п о  
с л е д у ю щ и м  и с х о д н ы м  д а н н ы м :

а ) п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  б ы с т р о х о д н о й  с т у п е н и  иБ = 3,95, т и х о х о д н о й  - ит = 4,89;

б) мощность PL, частота вращения л; и вращающий момент 7) на валах 
привода:

в ал  I : 7 )= 6 ,4  кВт; л, = 965 мин"'; 7 )= 6 3  Н м; 
в ал  II : Ра = 6,2 кВт; па = 244 м и н " 7и = 2 4 2  Н  м; 
в ал  III : Рт = 6 ,0  кВт; пш = 5 0  мин"'; Тш =1150, Н  м;
в ) к р а т к о в р е м е н н а я  п е р е г р у з к а  Кп = Тпуск/ Т  - 1,7;

Г) р а с ч е т н ы й  с р о к  с л у ж б ы  Lh -  20-103 часов;
д ) н о м е р  т и п о в о г о  р е ж и м а  н а г р у ж е н и я  -  3 (с р е д н и й  н о р м а л ь н ы й );
е )  п р и в о д  р е в е р с и в н ы й ;
ж ) п р о и зв о д с т в о  м е л к о с е р и й н о е .
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Схема привода :

1 -  электродвигатель; 2 -  клиноременная передача; 3 - редуктор соосный 
двухступенчатый; 4 -  цилиндрическая косозубая передача (быстроходная 
ступень); 5 - цилиндрическая прямозубая передача (тихоходная ступень); 6 -  
муфта соединительная компенсирующая; 1, II, III - валы редуктора 
соответственно быстроходный (входной), промежуточный и тихоходный 
(выходной).

ПОРЯДОК РАСЧЕТА

Для соосных цилиндрических двухступенчатых редукторов проектирование 
зубчатых передач начинают с расчета тихоходной ступени, как более 
нагруженной. В нашем примере эта ступень является прямозубой.

1. РАСЧЕТ ПРЯМОЗУБОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПЕРЕДА ЧИ

Исходные данные для расчета:
а) частота вращения шестерни и, = пп = 244 м т ~';

б) частота вращения колеса и, = пт = 50 м ин '-,
в) передаточное число и = иТ = 4,89;
г) вращающий момент на валу шестерни Т~= Ти =242 Н  ■ м-

д) вращающий момент на валу колеса Т, =Т т =1150 Н ■ м.
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ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ

1.1. Выбор варианта термообработки зубчатых колес

Учитывая рекомендации, изложенные в п. 2.1.1 (см. раздел I ), при 
7) =1150 Я-л< принимаем вариант термообработки (т.о.) I (см. табл. 1П.6 
приложения 1П): т.о. шестерни -  улучшение, твердость поверхности 
269...302 НВ; т.о. колеса -  улучшение, твердость поверхности 235...262 НВ; марки 
сталей одинаковы для шестерни и колеса: 45; 40Х; 40ХН; 35ХМ и другие.

1.2. Предварительное определение допускаемого контактного напряжения 
при проектном расчете на контактную усталость

Средняя твердость Я  поверхности зубьев :

Я, ~ Н НЬ1 —

= Ннв1 —

269 + 302 
2

235 + 262 
2

= 285,5 НВ; 

= 248,5 НВ.

Предел контактной выносливости поверхности зубьев СГНЫ, 
соответствующий базовому числу циклов напряжений (см. . табл. 1П.9 
приложения 1П) для т.о. улучшение :

а  н „т , =  2 Н нт + 70 = 2 • 285,5 + 70 = 641 МПа;
<JHlml =  2 Н нп  + 70 = 2 • 248,5 + 70 = 567 М П а;

Расчетный коэффициент S H (табл. 1 П.9 приложения 1П) для т.о. улучшение :
&н\ -  2 ~ lil-

Базовое число циклов напряжений NH ,lm :
N H\m\ = 3 0 Я ^ 4, = 3 0 -285,5м  = 2 3 ,4 7 -106;
N „  ы , = ЗОЯ”  = 30 • 248,52,4 = 16,82 • 106.

Примечание. Если N HKm получилось больше 120 106, то следует принять
Н н ы  = 120-106.

Эквивалентное число циклов напряжений ЯНЕза расчетный срок службы 
передачи Lh = 2 0  10’ часов :

N HB[ = 6 0 =  60 ■ 1 • 244 - 20 • 103 ■ 0,18 = 52,7 ■ 106;

N Hn = 60c2n2LhMH = 60 1-50-20 103 - 0,18 = 10,8 -106,

где с, и с, -число зацеплений за один оборот соответственно зуба шестерни и 
зуба колеса; с, =1; с2 = 1; р н - см. табл. 1П.8 приложения 1П.

На основании рекомендаций, изложенных в п. 2.1.2 (раздел I ), определяем 
коэффициенты долговечности Z m и 2,п .

Так как Яип>ЯДНя„ то по формуле (2.3)
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что больше 0,75.
Примечания: 1. Если при расчете по данной формуле получилось 2т <0,75, 

то следует принять Zm =0,75. 2. Допускается при NHr> N mim принимать ZN =1. 
Так как NHC1< N HUm2, то по формуле (2.2):

что меньше ZNtm = 2,6 - при улучшении.
Примечание. Если при расчете по данной формуле получилось 7.,, > Z,,ms>, то 

следует принять ZN =ZA,mlx, где ZVmtx = 2,6- при улучшении и ZVm„ =1,8 -при 
закалке ТВЧ и цементации.

Предварительная величина допускаемого контактного напряжения при 
расчете передачи на контактную усталость:

[ ^ 4 = 0 , 9 ^ - ^ , = 0 , 9 ^  0,96 = 503 МПа-
ъН\ м

[<7Н ], =0,9°~Hllm2 Zv, = 0,9 —  1,08 = 501 МПа.
S H2 U

В качестве расчетного допускаемого контактного напряжения [<УН\ при 
расчете прямозубой цилиндрической передачи на контактную усталость 
принимается минимальное напряжение из [СТН\ и [СУН\.

В нашем примере \<JH ] = [<УН ], = 501 МПа.

1.3. Определение межосевого расстояния

По табл. 1П.11 приложения 1П выберем коэффициент <//к0. В данной таблице 
в зависимости от расположения зубчатых колес относительно опор и твердости 
рабочих поверхностей зубьев указывается диапазон рекомендуемых значений 
у/^. В указанном диапазоне ^„рекомендуется принимать из ряда стандартных 
чисел: 0,15; 0,2; 0,25; 0,315; 0,4 и 0,5. Данных рекомендаций допускается не 
придерживаться при проектировании нестандартных редукторов.

В нашем примере шестерня рассчитываемой ступени расположена 
несимметрично относительно опор, а колесо -  симметрично (см. схему 
привода). По табл. 1П.11 приложения 1П при Яй,<350 и НВ2<350 для 
наихудшего случая (несимметричное расположение зубчатых колес 
относительно опор ) принимаем из диапазона ц/Ьа = 0,25...0,4 расчетное значение 
угЬа = 0,315 и наибольшее значение у/Ыаш =1,25.

Тогда коэффициент ц/ы (предварительно):
4>ы =  0,5(/ta (и +1) = 0,5 • 0,315(4,89 +1) = 0,93.
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По табл. 1П.12 приложения 1П при Я5, <350 и НВ2<350 для кривой III 
(редуктор соосный) в зависимости от у/Ы1 = 0,93 принимаем коэффициент 
&н,= 1.1-

Приняв для прямозубой цилиндрической передачи вспомогательный 
коэффициент К„ = 495, определим предварительно межосевое расстояние a'w :

По табл. 1П. 13 приложения 1П принимаем ближайшее стандартное значение
aw = 260мм.

1.4. Определение модуля передачи

Ориентировочно по табл. 1П.39 приложения 1П при Я, <350 НВ и 
Я2 < 350 НВ :

т  » (0,01...0,02)¾ = (0,01...0,02)260 = 2,6...5,2 мм.

По табл. 1П.14 приложения 1П для полученного диапазона модулей
2 ,0 ...5 .2 мм стандартными значениями 1-го ряда являются ш=3, 4 и 5 мм. 
Наилучшим решением здесь было бы следующее: для рассчитываемой 
тихоходной ступени принимается стандартное значение т -4 мм и в 
дальнейшем для быстроходной ступени следовало бы принять ш=3 мм. Однако 
с методической точки зрения примем для тихоходной ступени пг=5 мм с целью 
рассмотрения методики проектирования прямозубой зубчатой передачи со 
смещением.

1.5. Определение чисел зубьев шестерни и колеса

Суммарное число зубьев
2-260

5
= 104.

Примечания:
1. Предварительно рассчитываемые параметры будем обозначать индексом -  
штрих. 2. При расчете прямозубой цилиндрической передачи модуль т следует 
выбирать таким, чтобы гх было целым числом.

Число зубьев шестерни

Принимаем г, =18. 
Число зубьев колеса

г2 = zx -  г, = 104 -18  = 86.
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С о г л а с н о  т а б л . 1П .4  п р и л о ж е н и я  1П  д л я  п р я м о зу б о й  ц и л и н д р и ч е с к о й  
п е р е д а ч и  п р и  14 < г , < 2 0  и и > 3 ,5  р е к о м е н д у е т с я  в ы с о т н а я  м о д и ф и к а ц и я  

(к о р р е к ц и я )  зу б ч а т о г о  з а ц е п л е н и я  с к о э ф ф и ц и е н т а м и  с м е щ е н и я  х, = 0,3 и  
х2 = -0 ,3 .

Примечание. П р и  г, > 21 п е р е д а ч у  в ы п о л н я ю т  б е з  с м е щ е н и я  (х, = 0;хг = 0) 

Т а к о й  в а р и а н т  б у д е т  п р и  т = 4 : z x = 130; г, =  22; z, =  108.

1.6. Определение фактического передаточного числа ступени

Отклонение иф от и :
\иф-и \ |4 ,78-4 ,89 j г ,

Ди = ^ ----1 100 = ^ 100 = 2,2% < Дм =4%
и 4,89 1 J

1.7. Определение основных размеров шестерни и колеса

Диаметры делительные:
d] = mzt = 5 • 18 = 90 мм; 

d 2 = mz2 = 5 • 86 = 430 мм.
Проверка ; 0,5(^, +  d2) = aw; 0,5(90 + 430) = 260 мм.

Примечание. Д л я  п е р е д а ч и  б е з  с м е щ е н и я , а  т а к ж е  п р и  в ы с о т н о й  
м о д и ф и к а ц и и  з а ц е п л е н и я  (х, >  0, х2 = - х ,и  хЕ = х, + х2 =  0) aw = a. П р и  у г л о в о й  

м о д и ф и к а ц и и  (¾ > 0 , х2> 0  и  хЕ =  х, + х2 > 0) aw > а, г д е  а -  д е л и т е л ь н о е  м е ж о с е в о е  

р а с с т о я н и е :  a  = 0,5(rf, + d 2\

П р и м е м  к о э ф ф и ц и е н т  в ы с о т ы  г о л о в к и  зу б а  А* = 1 и  к о э ф ф и ц и е н т  

р а д и а л ь н о г о  з а з о р а  с = 0,25. Т о г д а  д и а м е т р ы  о к р у ж н о с т е й  в е р ш и н  du и  в п а д и н  

d t зу б ь е в  п р и  в ы с о т н о й  м о д и ф и к а ц и и :

daX =  dx + 2m (A> x,)= 90 + 2 -5(l + 0,3) = 103 мм; 
da2 = d 2 + 2m(h‘a + x2) = 430 + 2 • 5[l + (- 0,3)] = 437 лш; 

df] =  dx~ 2m(h'a + c -  x,) = 90 -  2 • 5(l + 0,25 -  0,3) = 80,5 m m \ 

d n  = d 2- 2m{h] + c‘ - x2) = 4 3 0 -2  • 5[l + 0,25 -  (-0,3)] = 414,5 мм.

Примечание. Д л я  п е р е д а ч и  б е з  с м е щ е н и я  р а с ч е т  д и а м е т р о в  do и d f п р о в о д я т  

п о  в ы ш е  у к а з а н н ы м  ф о р м у л а м  п р и  х, =  0 и  х2 = 0.

Ширина венца колеса
b2 =  Vhfiv = 0,315 • 260 = 8 1,9 мм.

Принимаем 6, = 82 мм.
Ширина венца шестерни

A, =b2 + (5...10) мм = 82 + 8 = 90лш.
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У т о ч н я е м  к о э ф ф и ц и е н т  ц/м :
Ь Ъ 8?

V *  = f  = - f  = ад = ° ’91’ ч т о  м е н ь ш е  щМша = 1,25 (с м .п .1 .3 ) .

ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ

1.8. Проверка пригодности заготовок зубчатых колес и выбор материала
для их изготовления

Д и а м е т р  з а г о т о в к и  ш е с т е р н и
+ 6 мм = 103 + б = 109 мм.

У с л о в и е  п р и г о д н о с т и  з а г о т о в к и  ш е с т е р н и

Д и к  “  ^пр<:0 >

гд е  с м . т а б л .1 П .7  п р и л о ж е н и я  1П . Д л я  с т а л и  4 0 Х  п р и  т .о . у л у ч ш е н и е  д л я  

т в е р д о с т и  п о в е р х н о с т и  269...302 НВ Dltped = 125 мм, ч т о  б о л ь ш е  й ж = 109 мм.

Т а к и м  о б р а зо м , д л я  и з г о т о в л е н и я  ш е с т е р н и  п р и н и м а е м  с т а л ь  4 0 Х .
В ы б е р е м  м а т е р и а л  д л я  и з г о т о в л е н и я  к о л е с а . Д л я  э т о г о  о п р е д е л и м  т о л щ и н у  

з а г о т о в к и  д и с к а  к о л е с а  с„, и  т о л щ и н у  з а г о т о в к и  о б о д а  (с м . р и с . 2 .2 , 

р а зд е л  I ):
=  0,5¾ = 0,5 ■ 82 = 41 мм;

= 8 т  = 8 • 5 = 40 мм.
Н а и б о л ь ш у ю  и з  в е л и ч и н  с„,, и  (в  н а ш е м  п р и м е р е  в е л и ч и н у  сю, = 4 1  мм) 

с р а в н и в а е м  д л я  т о й  ж е  м а р к и  с т а л и , ч т о  и  д л я  ш е с т е р н и  (т .е . 4 0 Х )  п о  т а б л . 1П .7  
п р и л о ж е н и я  1П  п р и  т .о . у л у ч ш е н и е  д л я  т в е р д о с т и  п о в е р х н о с т и  235...262 НВ с 

Sppeo = 125 м м . У с л о в и е  с,аг = 41 мм <S,ipe0 = 125 мм в ы п о л н я е т с я . Т а к и м  о б р а зо м , 

д л я  и з г о т о в л е н и я  к о л е с а  т а к ж е  п о д х о д и т  с т а л ь  4 0 Х .
Примечание. П р и  н е в ы п о л н е н и и  в ы ш е  у к а з а н н ы х  н е р а в е н с т в  д л я  ш е с т е р н и  

и л и  к о л е с а  с л е д у е т  и з м е н и т ь  м а т е р и а л  зу б ч а т ы х  к о л е с  и л и  п р и н я т ь  д р у г о й  
в а р и а н т  т е р м о о б р а б о т к и .

1.9. Определение степени точности передачи

О к р у ж н а я  с к о р о с т ь  V ( м/ с )  ш е с т е р н и  и л и  к о л е с а  в  п о л ю с е  з а ц е п л е н и я  

о д и н а к о в а  и  м о ж е т  б ы т ь  о п р е д е л е н а  п о  о д н о й  и з  д в у х  ф о р м у л :
v  _ n dft 

60 . 103
ИЛИ V =

60 1 03 '

Т о г д а

v=  rift 
60 103

3,14-90-244
60-103

= 1,15 м/с.
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П о  т а б л . 1П .15  п р и л о ж е н и я  1П , и с х о д я  и з  К = 1,15 м /с  д л я  п р я м о зу б ы х  

ц и л и н д р и ч е с к и х  п е р е д а ч  в ы б и р а е м  9 -ю  с т е п е н ь  т о ч н о с т и , п р и  к о т о р о й  
д о п у с к а е т с я  о к р у ж н а я  с к о р о с т ь  зу б ч а т ы х  к о л е с  д о  2  м /с .

1.10. Окончательное определение допускаемого контактного напряжения 
при проверочном расчете на контактную усталость

Н а  о с н о в а н и и  р е к о м е н д а ц и й , и з л о ж е н н ы х  в п . 2 .1 .1 0  (р а зд е л  I ) п р и н и м а е м  
п а р а м е т р  ш е р о х о в а т о с т и  Ra = 3,2 и  к о э ф ф и ц и е н т  7.„ = 0,9. К о э ф ф и ц и е н т  2,, = 1, 

т .к . V <  5 м /с .
Т о г д а  о к о н ч а т е л ь н о

[<?„], = ° f ' ' - ' Z m Z KZ v = • 0 ,96• 0,9 • 1 = 503 М П а ;
^Н\ М

[ с ? н \  =  ^  1,08 0,9 1 = 501 МПа.
бяг М

Т а к и м  о б р а зо м , о к о н ч а т е л ь н ы е  в е л и ч и н ы  [<тД и  [о Д  о с т а л и с ь  т а к и м и  ж е  , 

к а к  и  п р и  п р е д в а р и т е л ь н о м  р а с ч е т е  в в и д у  т о г о , ч т о  п р о и з в е д е н и е  Z RZ V 

о к а з а л о с ь  р а в н ы м  0 ,9 .
С л е д о в а т е л ь н о , о к о н ч а т е л ь н а я  в е л и ч и н а  р а с ч е т н о г о  д о п у с к а е м о г о  

к о н т а к т н о г о  н а п р я ж е н и я  [СУН]б у д е т  т а к о й  ж е , к а к  и  п р и  п р е д в а р и т е л ь н о м  

р а с ч е т е , т .е . [<7Й] = 501 М Па (см . п . 1.2).

Примечание. Е с л и  п р и  о к о н ч а т е л ь н о м  р а с ч е т е  п о л у ч е н ы  зн а ч е н и я  [о"Д и 

[оД о т л и ч н ы е  о т  р а н е е  р а с ч и т а н н ы х  в е л и ч и н  в п . 1 .2, т о  п р и н и м а е т с я  н о в о е  

зн а ч е н и е  р а с ч е т н о й  в е л и ч и н ы  [<ТЯ]=  [сгДл|п, г д е  [< тД ,л -  м и н и м а л ь н о е  и з  

о к о н ч а т е л ь н ы х  н а п р я ж е н и й  [сгД и [о-Д.

1.11. Определение сил, действующих в прямозубом зацеплении

О к р у ж н а я  с и л а  F, н а  д е л и т е л ь н о м  ц и л и н д р е

2 Т 0 3Г, 2 -103 1150
F, = -

430
5349 Я

П р и  э т о м  д л я  ш е с т е р н и  и  к о л е с а : 

Р а д и а л ь н а я  с и л а  Fr :

F „ = F ,2 =F, =5349  Н.

= Frl = F ,tga  =  5349 ^ 2 0 °  = 1947 H .

1.12. Определение коэффициента нагрузки Кн

П р и  р а с ч е т е  н а  к о н т а к т н у ю  у с т а л о с т ь
К„ =  K HaK HpK HV.
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К о э ф ф и ц и е н т  К На - 1 -  д л я  п р я м о з у б ы х  п е р е д а ч .

К о э ф ф и ц и е н т  К Нр у т о ч н я е м  п о  т о й  ж е  к р и в о й  III  п р и  Я Д  < 350  и  НВ2< 350 (с м . 

т а б л . 11X12 п р и л о ж е н и я  1П ), ч т о  и  п р и  п р е д в а р и т е л ь н о м  р а с ч е т е  в  п . 1 .3 , в 
з а в и с и м о с т и  о т  у т о ч н е н н о й  в  п . 1.8 в е л и ч и н ы  ц/и  =0,91 (п р е д в а р и т е л ь н о  б ы л о  

у/ы = 0,93). П р и  эт о м  к о э ф ф и ц и е н т  KHfl п р а к т и ч е с к и  н е  и з м е н и л с я :  Кнр = 1,1.

П о  т а б л . 1 П .1 7  п р и л о ж е н и я  1П  к о э ф ф и ц и е н т  8 Н = 0,04 ( з у б ь я  п р я м ы е  с 

м о д и ф и к а ц и е й  г о л о в к и )  п р и  Я Д <  350 и  Я Д  <  3 5 0 .

П о  т а б л . 1 П .1 8  п р и л о ж е н и я  1П  к о э ф ф и ц и е н т  g(i = 8,2 (п р и  т  = 5 м м  и  9 -й  

с т е п е н и  т о ч н о с т и ) .
Т о г д а  д и н а м и ч е с к а я  д о б а в к а

= ?h8A V  E  = Ё “ = 004
и F, ]/иф 5349 у 4,78 ’

К о э ф ф и ц и е н т  Киу :

О к о н ч а т е л ь н о

К  „у =1 +  о я  =1 + 0,04 = 1,04.

К н =  К-НаК црК Ну =  1 • 1,1 • 1,04 = 1,14.

1.13. Проверочный расчет передачи на контактную усталость

Д л я  с т а л ь н ы х  з у б ч а т ы х  к о л е с  к о э ф ф и ц и е н т  ZE, у ч и т ы в а ю щ и й  м е х а н и ч е с к и е  

с в о й с т в а  м а т е р и а л о в  с о п р я ж е н н ы х  зу б ь е в  : ZE « 190 МПа'12.
К о э ф ф и ц и е н т  ZH, у ч и т ы в а ю щ и й  ф о р м у  с о п р я ж е н н ы х  п о в е р х н о с т е й  зу б ь е в , 

д л я  п р я м о зу б ы х  п е р е д а ч  б е з  с м е щ е н и я  (х, = 0  и  х , = 0 ) ,  а  т а к ж е  п р и  в ы с о т н о й  

м о д и ф и к а ц и и  (х, > 0 ; х2 = -х,; х£ = х, + х 2 = 0): Z H = 2,49.

К о э ф ф и ц и е н т  т о р ц о в о г о  п е р е к р ы т и я  зу б ь е в  д л я  п р я м о з у б о й  п е р е д а ч и  
п р и б л и ж е н н о  м о ж н о  о п р е д е л и т ь  п о  ф о р м у л е

К о э ф ф и ц и е н т , у ч и т ы в а ю щ и й  с у м м а р н у ю  д л и н у  к о н т а к т н ы х  л и н и й , д л я  
п р я м о зу б о й  п е р е д а ч и

Р а с ч е т н о е  зн а ч е н и е  к о н т а к т н о г о  н а п р я ж е н и я

гд е  bw = b2 = 82 мм.
С о п р о т и в л е н и е  к о н т а к т н о й  у с т а л о с т и  о б е с п е ч и в а е т с я , т а к  к а к  в ы п о л н я е т с я  

у с л о в и е
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Примечания: 1. При <УИ> \СУН\ наблюдается перегрузка передачи. 
Нормальная работа передачи обеспечивается при перегрузке А(7Н не более 4%,

т.е. ACT,. = юо <
\°н \

приложении к п. 2.1.13 (раздел I ).

( J h = 416 М П а < [<T„ ] = 501 М Па.

[д(Тй ] = 4%. 2. Рекомендации при Д<7„>4% даны в

1.14. Определение допускаемого напряжения изгиба при расчете зубьев на 
сопротивление усталости при изгибе

По табл. 1П.9 приложения 1П для термообработки улучшения предел 
выносливости при изгибе C riim и коэффициент запаса SF :

СГрш = 175Ннт = 1,75 ■ 285,5 = 500 МПа;
<X,-lim2 = 1,75Ннв2 = 1,75 • 248,5 = 435 МПа, 

где Ннт и Нт1 - см. п. 1.2;
Sn ~ &п ~ 1,7'

Для шестерни при Ннт< 350 показатель qF ---- 6, для колеса при Ннв2< 350 
аналогично qF = 6 (см. п.2.1.14, раздел I ).

По табл. 1П.8 приложения 1П для номера типового режима нагружения 3 
(см. исходные данные) коэффициент ру : для шестерни р п = 0,065 при qF = 6 и 
для колеса р п  = 0,065 при qF = 6.

Для стальных зубчатых колес базовое число циклов напряжений NFVm :
ШУ =^-1ш,2 =4-106.

Эквивалентное число циклов напряжений NFE за расчетный срок службы 
Д  =20 103 часов:

N m  =  60с,л,4ця  = 60 • 1 ■ 244 • 20 ■ 103 • 0,065 = 19,03 ■ 106; 

NFh.2 =60c2n2L„jun =60-1-50 - 20-103 - 0,065 = 3,9-106, 

где с, и с2 - см. п. 1.2.
На основании рекомендаций, изложенных в п. 2.1.2 (раздел I ), определяем 

коэффициенты долговечности Ym и YN2.

Для шестерни при NFf:i> принимается Ym =1.
Для колеса при NFE2< NFlim2 рассчитывается YN2 по формуле (2.30) при qF = 6 :

Для реверсивного привода (см. исходные данные) принимаем коэффициент
У л -  0,7.

Тогда допускаемое напряжение изгиба:

[ a F\  = rmrA = 4 ~  1 0,7= 206 МПа;
Ол  I, /
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[СГД = <Ll*2 . Yn2Ya = ^  1-0,7 = 179 МПа.
оГ2 I, / •

1.15. Определение коэффициента нагрузки К F

Коэффициент нагрузки при расчете зубьев на сопротивление усталости при 
изгибе:

Kf = KFaKFfiKFV.
Коэффициент KFa - 1 -  для прямозубых передач.
Коэффициент KFf принимаем по табл. 1П.12 приложения 1П при ЯВ, < 350  и 

ЯВ, <350 при ц/ы = 0,91 (кривая I I I ) :  KFfi = 1,22.

Коэффициент S F , учитывающий влияние вида зубчатой передачи и 
модификации профиля зубьев: 8,. = 0,11 -  для прямозубой передачи с 
модификацией головки; 8,, = 0 ,1 6 -  для прямозубой передачи без модификации 
головки.

Так как мы применяем высотную модификацию профиля зубьев, то 
коэффициент 5е = 0,11.

Коэффициент g0 = 8,2-см. п. 1.12.
Тогда динамическая добавка ,л - ;

S Fg 0b2Y  f a ^  0,11-8,2-82-1,15 [260U — I — ______________ I----- — U.12,.
F, \ и ф 5349 V4-78

Коэффициент Kry =1 + vF =1 + 0,12 = 1,12.

Окончательно
К,, = K FaK FfK FV = 1 • 1,22 • 1,12 = 1,37.

1.16. Проверочный расчет зубьев на сопротивление усталости при изгибе

Коэффициент YFS, учитывающий форму зуба и концентрацию напряжений:

У = 3,47 + ^ - -  29,7 — + 0,092¾2 = 3,47 + — -  2 9 , 7 ^  + 0,092 ■ 0,32 = 3,72; 
ш  г, г, ••- ’ 18 - - - 1 8  -

Уга2 =  3,47 + —  -  29,7 ̂  + 0,092¾2 = 3,47 + —  -  29,7 Ь М  + 0 ,092(- 0,3)2 = 3 ,7 4 . 
z2 z2 86 86

Тогда расчетное напряжение изгиба <Jf :
F  5349

(7 ,,  =  -  [-  K f Yffa = — _  1,37-3,72 = 61 МПа;
Ъ^т 90-5

F  5349ОТ, = —- K FYm  = - - -  1>37.3j4 = 67 М П а,
Ь2т  ' 82-5

Сопротивление усталости при изгибе обеспечивается, так как выполняются 
условия:
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¢7,., =61 МПа <  [¢7,} = 2 0 6  МПа'

¢7,-2 = 67 М Па <  [ег, ]2 = 179 МПа.

О т м е ч а е м , ч т о  д л я  д а н н о г о  в а р и а н т а  т е р м о о б р а б о т к и  о с н о в н ы м  к р и т е р и е м  
р а б о т о с п о с о б н о с т и  п е р е д а ч и  я в л я е т с я  с о п р о т и в л е н и е  к о н т а к т н о й  у с т а л о с т и , а 
н е  у с т а л о с т и  п р и  и з ги б е .

1.17. Проверочный расчет передачи на контактную прочность при 
действии максимальной нагрузки

Ц е л ь  д а н н о г о  р а с ч е т а  -  п р о в е р к а  с т а т и ч е с к о й  п р о ч н о с т и  зу б ь е в  п р и  д е й с т в и и  
м а к с и м а л ь н о й  н а г р у з к и  (п р и  к р а т к о в р е м е н н о й  п е р е г р у зк е ) , н е  у ч т е н н о й  п р и  
р а с ч е т е  н а  к о н т а к т н у ю  у с т а л о с т ь .

П о  т а б л . 1 П .9  п р и л о ж е н и я  1П  п р е д е л ь н о  д о п у с к а е м о е  к о н т а к т н о е  
н а п р я ж е н и е  [СУНшх]:

= 2 ,8 а , ,  =  2,8-750 = 2100 МПа;

[¢7,, ]2 = 2 ,8 (7 ,, = 2,8 ■ 640 = 1792 МПа,

г д е  ¢7,.- с м .  т а б л . 1П .7  п р и л о ж е н и я  1П: д л я  ш е с т е р н и  и з  с т а л и  4 0 Х  п р и  т .о . 

у л у ч ш е н и е  д л я  т в е р д о с т и  п о в е р х н о с т и  269...302 НВ  ¢7,., = 750 МПа; д л я  к о л е с а  из 

с т а л и  4 0 Х  п р и  т .о . у л у ч ш е н и е  д л я  т в е р д о с т и  п о в е р х н о с т и  235...262 НВ 
СГТ1 = 640 МПа.

В  к а ч е с т в е  р а с ч е т н о й  п р и н и м а е м  н а и м е н ь ш у ю  в е л и ч и н у  [(7„ \  =1792 МПа.

М а к с и м а л ь н о е  к о н т а к т н о е  н а п р я ж е н и е  п р и  к р а т к о в р е м е н н о й  п е р е г р у зк е  

СЦ,„» = СГ„ J k ~„ = 4 1 6 ,/ )7  =  542 МПа, 

г д е  (7 Н = 4 1 6  М П а -си . п . 1 .13 ; К П = 1 ,7 - с м .  и с х о д н ы е  д а н н ы е .

С т а т и ч е с к а я  п р о ч н о с т ь  р а б о ч и х  п о в е р х н о с т е й  зу б ь е в  п о  к о н т а к т н ы м  
н а п р я ж е н и я м  п р и  к р а т к о в р е м е н н о й  п е р е г р у зк е  о б е с п е ч и в а е т с я  , т а к  к ак  
в ы п о л н я е т с я  у с л о в и е

67Нмх = 542 МПа <  [<T„miД  = 1792 МПа.

1.18. Проверочный расчет передачи при изгибе максимальной нагрузкой

Ц е л ь  д а н н о г о  р а с ч е т а  -  п р о в е р к а  с т а т и ч е с к о й  п р о ч н о с т и  з у б ь е в  п р и  д е й с т в и и  
м а к с и м а л ь н о й  н а г р у з к и  (п р и  к р а т к о в р е м е н н о й  п е р е г р у зк е ) , н е  у ч т е н н о й  пр и  
р а с ч е т е  зу б ь е в  н а  с о п р о т и в л е н и е  у с т а л о с т и  п р и  и зги б е .

П о  т аб л . 1 П .9  п р и л о ж е н и я  1П  п р е д е л ь н о  д о п у с к а е м о е  н а п р я ж е н и е  и зги б а

F шах ] :
[C7>mJ  = 2 ,74Я яй1 =  2,74-285,5 = 782 МПа;

[ ( 7 ,1МД  = 2 ,74Я „Д2 = 2,74-248,5 =  681 МПа.

М а к с и м а л ь н о е  н а п р я ж е н и е  и з г и б а  ¢7,, 1П1х п р и  к р а т к о в р е м е н н о й  п е р е г р у зк е : 

¢ 7 , ,^ ,  = СТп К п = 61 ■ 1,7 = 104 МПа;
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СГ,.,,,^ = СТп К п = 67 ■ 1,7 = 114 МПа, 
где СТМ =61 МПа И ¢7,Г2 =67 МПа -  СМ. П. 1.16.

С т а т и ч е с к а я  п о л о м к а  зу б ь е в  п р и  к р а т к о в р е м е н н о й  п е р е г р у з к е  б у д е т  
о т с у т с т в о в а т ь , т а к  к а к  в ы п о л н я ю т с я  у с л о в и я :

O V -, = 104 МПа < [о > « Л  =782 МПа;
OVm.,2 =114 МПа < [а е в л \  = 681 МПа.

2. РАСЧЕТ КОСОЗУБОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ПЕРЕДА ЧИ 
(БЫСТРОХОДНОЙ СТУПЕНИ)

Исходные данные для расчета:
а )  ч а с т о т а  в р а щ е н и я  ш е с т е р н и  п, = п, = 965 мин'1;
б ) ч а с т о т а  в р а щ е н и я  к о л е с а  и2 = л,, = 244 м и н '1;

в) п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  и = и£ = 3,95;

г )  в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  н а  в а л у  ш е с т е р н и  Г, = Г, = 63 Я  м;
д ) в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  н а  в а л у  к о л е с а  Т2 = Т„ = 2 4 2  Я  • м.
Р а с ч е т  д а н н о й  п е р е д а ч и  р е к о м е н д у е т с я  п р о в о д и т ь  п о  м е т о д и к е , и з л о ж е н н о й  

в р а зд е л е  I  п .п . 2 .1 .1 . . . 2 Л . 18.

ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ

2.1. Выбор варианта термообработки зубчатых колес 

С м . п. 2 .1 .1 , р а з д е л  I .

1.2. Предварительное определение допускаемого контактного 
напряжения при проектном расчете на контактную усталость

С м . п . 2 .1 .2 , р а з д е л  I .

1.3. Определение межосевого расстояния

В  с о о с н ы х  р е д у к т о р а х  м е ж о с е в ы е  р а с с т о я н и я  б ы с т р о х о д н о й  и  т и х о х о д н о й  
с т у п е н е й  о д и н а к о в ы . П о э т о м у  д л я  б ы с т р о х о д н о й  с т у п е н и  п р и н и м а е м  
aw -  260 мм.

1.4. Определение модуля передачи

На основании рекомендаций, изложенных в табл. 1П.39 приложения 1П, 
нормальный модуль тп ориентировочно:

т„ = (0,01...0,02)aw = (0,01...0,02) 260 = 2,6...5,2 мм.
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Учитывая, что быстроходные ступени соосных редукторов недогружены, 
принимаем меньшее значение модуля тп в сравнении с тихоходной ступенью. 
Из указанного диапазона 2,6...5,2 мм по табл. 1П.14 приложения 1П принимаем 
стандартное значение т„~Ъмм (1-й ряд). При этом выполняется условие: 
т„= 3 мм> тт„ = 1,5 мм.

2.5. Определение угла наклона зубьев, а также чисел зубьев шестерни и
колеса

Как уже указывалось в п. 2.4, основной недостаток соосных редукторов -  
недогрузка быстроходных ступеней. Поэтому для них, независимо от принятого 
варианта термообработки назначают коэффициент ц1Ьа=0,15...0,25.

Примем в нашем примере = 0,2.
Тогда ширина венца колеса

Ь2 = ц/Ьаащ = 0,2 ■ 260 = 52 мм.
Примем предварительно коэффициент осевого перекрытия зубьев = 1,2 

(в косозубых передачах рекомендуется £р > 1,1).
Тогда угол наклона зубьев:

sin р  = = 3>14'3,1’2 = 0,2174948;
Ьг 52

Р = 12,56192°,
что находится в рекомендуемом диапазоне р -  8...22° для нераздвоенных 
косозубых ступеней.

Число зубьев шестерни
2awcosP  2 -260 cos 12,56192°

1 ( « ,+ l k  (3,95 + 1)3
- = 34,18.

Принимаем z, = 34. 
Число зубьев колеса

z2 =Z,«A. = 34-3,95 = 134,3.
Принимаем z2 = 134. 
Уточняем угол р :

cos/? = ̂  = (14± 134)3 = 0>9692307 
2aw 2-260

р  = 14,25005°,
что также находится в рекомендуемом диапазоне 8...20°.

Подрезание зубьев шестерни исключается, так как выполняется условие
z, = 34 > z, min,

где z1rt(n = 17cos3 р  -  17cos3 /? = 17cos314,25005° = 14.
Дальнейший расчет проводится аналогично изложенному в п.п. 2.1.6...2.1.18 

(раздел I ).
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ПРИМЕР 3

П р я м о зу б у ю  ц и л и н д р и ч е с к у ю  п е р е д а ч у  в н е ш н е г о  з а ц е п л е н и я  
[т -  3;Zj = 22, z2 = 55) в ы п о л н и т ь  с о  с т а н д а р т н ы м  м е ж о с е в ы м  р а с с т о я н и е м  п о

р я д у  Да40

ПОРЯДОК РАСЧЕТА

Д е л и т е л ь н о е  м е ж о с е в о е  р а с с т о я н и е
a = ^  = 4 z 1+ ^  = 3£2± 55) =

2 2 2
П р е д в а р и т е л ь н о  м е ж о с е в о е  р а с с т о я н и е  a'w = a  = 115,5 мм.

П о  таб л . 1 П .13  п р и л о ж е н и я  1П  п р и н и м а е м  б л и ж а й ш е е  б о л ь ш е е  с т а н д а р т н о е  
м е ж о с е в о е  р а с с т о я н и е  aw =120  мм.

О п р е д е л я е м  к о э ф ф и ц и е н т  в о с п р и н и м а е м о г о  с м е щ е н и я
aw ~ a  120-115,5

С у м м а р н о е  ч и с л о  зу б ь е в  г.

„  ЮООу 1000-1,50
Н а х о д и м  в е л и ч и н у  -  -

- =  1,50.

— Zj + z2 — 22 + 55 + 77.

77
= 19,5.

П о  н о м о г р а м м е , п р и в е д е н н о й  в т а б л . 1П .4  п р и л о ж е н и я  1П  (с м . б  п р и

в п и с ы в а н и и  п е р е д а ч и  в  з а д а н н о е  м е ж о с е в о е  р а с с т о я н и е  а  ), д л я
ЮООу

= 19,5

н а х о д и м  з н а ч е н и е  в е л и ч и н ы
ЮООДу = 2,55.

А у  =  -

О п р е д е л я е м  к о э ф ф и ц и е н т  у р а в н и т е л ь н о г о  с м е щ е н и я
2,55zv 2  55 • 77------1 = = 0 20
1000 1000

Т о г д а  с у м м а р н ы й  к о э ф ф и ц и е н т  с м е щ е н и я  х ^  = у  + Ау =  1,50 +  0,20 = 1,70. 

О п р е д е л я е м  к о э ф ф и ц и е н т ы  с м е щ е н и я  х { и  х 2 :

П р о и з в о д и м  п р о в е р к у  м е ж о с е в о г о  р а с с т о я н и я  п о  в ы ч и с л е н н ы м  зн а ч е н и я м  
к о э ф ф и ц и е н т о в  с у м м а р н о г о  хТ и  у р а в н и т е л ь н о г о  А+ с м е щ е н и й :

ч то  с о о т в е т с т в у е т  р а н е е  п р и н я т о м у  п о  р я д у  Л з40 с т а н д а р т н о м у  з н а ч е н и ю  
=120 мм.
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Определяем основные параметры передачи.
-  3 ■ 22 = 66 мм;Диаметры делительные: dt = mz,

d2 = mz2 = 3 ■ 55 = 165 мм.
Диаметры начальные:

d w l  -  d \

d w2 ~  d 2

1 + 2y =  66 1 +

1 + 2> = 165 1 +

2-1,5
77

2-1,5
77

Межосевое расстояние
лу2 _ ]

= 68,571 мм;

= 171,429 мм.

• = 120 мм.
2 2

Примем коэффициент высоты головки зуба А* = 1 и коэффициент 

радиального зазора с* = 0,25. Тогда диаметры окружностей вершин da и впадин 
df  зубьев при угловой модификации:

dA = rf, + 2m(h* + xt -  Ay) = 66 + 2 ■ 3(l + 0,53 -  0,2) = 73,980 мм; 
da2 = d 2 + 2m(h* + x2 - Ay)= 165 + 2■ 3(l + 1,17 -0 ,2 )  = 176,820 мм; 

d f \ ~ d\ _ 2m(ha +c* — jCj) = 66-2 -3 (1  + 0 ,25-0 ,53) = 61,680 мм; 

df2 = d2 -  2m(h* + c -  x2) = 165 -  2 • 3(l + 0,25 -1,17) = 164,520 мм.

Угол зацепления а ы -  arccos
acosor,

= arccos^
115,5cos20'

120
= 25,25°,

где at -угол профиля производящей рейки в торцовом сечении; для 
прямозубых передач а( = а = 20°, здесь а -  угол профиля исходного контура. 

Диаметры основные: dbx = rf, cos a, = 66cos20° = 62,020 мм;

db 2 -  d2 cos a , = 165cos20° = 155,049 мм.

Углы профиля зуба в точках на окружностях вершин:

a  , = arccos—  
а1 d .

62,020 , , „ , 0 
- arccos——— = 33,04 ;

а  . = arccos 
al d

ы
al

73,980

155,049■--------
176,820

= 28,73°

Составляющие коэффициента торцового перекрытия: 
г,('£«а| ~ < g g j  22(fg33,04°-lg25,25°) 

Е°' 2л 2л
z2 ^ aa 2 - ‘8 aJ  55(fg28,73° -  lg25,25°)

2 2л 2 л
Коэффициент торцового перекрытия

= 0,626;

= 0,670.

£ = £ , + £ .  a al а2 :0 ,626+ 0,670 = 1,296 >1,2.
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ПРИМЕР 4

Рассчитать клиноременную передачу, установленную в приводе цепного 
конвейера (см. схему) по следующим исходным данным:

а) электродвигатель привода -  4A132S4Y3 = 7,5 кВт; и„Лц = 1455м и н ')
б) передаточное число клиноременной передачи и = 2;
в) натяжение ремня -  периодическое;
г) работа в две смены.
Расчет выполнить для клиновых ремней нормального и узкого сечений и

Схема привода:
1- электродвигатель; 2- клиноременная передача; 3 -  редуктор; 4 -  муфта 

соединительная компенсирующая; 5 -  приводной вал цепного конвейера

ПОРЯДОК РАСЧЕТА

1. Выбор сечения ремня

В качестве расчетной мощности передаваемой ведущим шкивом, 
принимается мощность, равная номинальной мощности двигателя Рты. 
Аналогично, частота вращения и, ведущего шкива равна номинальной частоте 
вращения двигателя я„„„. Таким образом:

Р} = Рт  = 7,5 кВт, 
и, = п...= 1455 м и н ' .

По номограммам, приведенным в табл. 1П.40 приложения 1П, в зависимости 
от мощности Р̂ и частоты вращения и, выбираем клиновые ремни: нормального 
сечения В и узкого сечения SPZ.
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2. Определение диаметров шкивов

П о  т а б л . 1П .41 п р и л о ж е н и я  1П  м и н и м а л ь н о  д о п у с т и м ы й  д и а м е т р  в е д у щ е го  
(м а л о г о )  ш к и в а : д л я  р е м н я  В - d pimw =125 мм; д л я  р е м н я  S P Z - d pUm„ = 63 мм. В 

ц е л я х  п о в ы ш е н и я  с р о к а  с л у ж б ы  р е м н е й  р е к о м е н д у е т с я  п р и м е н я т ь  в е д у щ и е  
ш к и в ы  с д и а м е т р о м  d pl б о л ь ш е  d p]mm н а  1...2 р а з м е р а  и з  с т а н д а р т н о г о  р я д а  (см . 

таб л . 1 П .4 2  п р и л о ж е н и я  1П ). У ч и т ы в а я  д а н н у ю  р е к о м е н д а ц и ю , п р и н и м а е м : д л я  
с е ч е н и я  р е м н я  В d pl =  140 мм\ д л я  с е ч е н и я  SPZ d p]- 7 \  мм.

П р и  к о э ф ф и ц и е н т е  с к о л ь ж е н и я  ¢ =  0,01...0,02 (р а с ч е т н о е  з н а ч е н и е  ¢ = 0 ,0 1 5 )  

д и а м е т р  d pl в е д у щ е г о  ш к и в а :

dpi — d pX w(l —¢ )

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В
с?р2 = 140-2(1-0 ,015) = 275,8 мм.

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ
d pl = 7 1 -2 (1 -0 ,0 1 5 ) = 139,87 мм..

П о  т а б л . 1 П .4 2  п р и л о ж е н и я  1Г1 п р и н и м а е м  с т а н д а р т н ы е  зн а ч е н и я  d p2: д л я  

с е ч е н и я  р е м н я  В dp2 = 280 мм; д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ d pl = 140 мм.

О п р е д е л я е м  ф а к т и ч е с к о е  п е р е д а т о ч н о е  ч и с л о  иф и  п р о в е р я е м  е г о  о т к л о н е н и е  

Ди о т  з а д а н н о г о  и ;

иф = d,pl . ; Ди =  Ь " - -  100% < 4%.

Т о г д а  д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В :
980 9 О'Я — 9

иф = ------------------г =  2,03; Аи = 100 = 1,5% <  4% .
140(1-0,015) 2

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  S P Z :
140

Ыф~  71(1 -0 ,0 1 5 )  ’
Аи = 0.

3. Определение межосевого расстояния а и расчетной длины ремня I

П р е д в а р и т е л ь н а я  в е л и ч и н а  м е ж о с е в о г о  р а с с т о я н и я  а' к  d p7. Т о г д а  д л я  с еч ен и я  

р е м н я  В а' ~ 280 мм, д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ а ' » 140 мм.

Р а с ч е т н а я  д л и н а  р е м н я  1' (п р е д в а р и т е л ь н о ) :

{dpi ~dplf
1' = 2а' + 0,5x{dp2 + d pl) + ^ - ^ 1

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В :

V =  2 • 280 + 0,5тг(280 +140) + 2̂80 .140)2. = 1236,9 мм.
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Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  S P Z :

1' = 2 ■ 140 + 0,5?г(140 + 71)+ 1̂4°  ~ ?1) = 619,8 мм.
4-140

И с х о д я  и з  1' п о  т а б л . 1П .41  п р и л о ж е н и я  1П  п р и н и м а е м  с т а н д а р т н о е  з н а ч е н и е  
/ :  д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В  I =  1250 мм, д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ I = 630 мм.

У т о ч н я е м  з н а ч е н и е  м е ж о с е в о г о  р а с с т о я н и я  а  п о  с т а н д а р т н о й  д л и н е  I : 

a = [ 2 l -  *{dp2 + d pl)+  p - x { d r7 + d J - S ( d 2 ~ d j ] / 8 .

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В :

а = [2 ■ 1 2 5 0 - тг(280 +-140)+ д/[2 1250-^-(280 +  140)f -  8(280 - 140)2 J /8 =  287 мм.

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  S P Z :

a = ^ 2 -6 3 0 -^ (1 4 0  + 7 1 )+ ^ /(2 -6 3 0 -^ (1 4 0  + 71)]2 — 8(l40 — 7 1)2 /8  = 145 ММ,

П о с л е  у т о ч н е н и я  а в  о б я з а т е л ь н о м  п о р я д к е  п р о в о д и т с я  п р о в е р к а :
0 .5 5 (^ , + d p2) + T < a  < 2{dp l+ d pl\

гд е  Т -  в ы с о т а  п о п е р е ч н о г о  с е ч е н и я  р е м н я  п о  т а б л . 1П .41 п р и л о ж е н и я  1П .
Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В  (Г =  11 л ш ) :

0,55(140 + 280)+11 = 242 мм\
2(140 + 280) = 840 мм;

242 мм < а = 287 мм < 840 мм.
Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ (Т = 8 м м ) :

0,55(71 + 140) + 8 =  124 мм;
2(71 + 140)= 422  мм;
124 мм< а = 145 мм< 422 мм.

В ы ш е  з а п и с а н н о е  у с л о в и е  в ы п о л н я е т с я  к а к  д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В, т а к  и  д л я

с е ч е н и я  р е м н я  SPZ.

4. Определение угла обхвата ремнем ведущего шкива а,

У г о л  о б х в а т а  а , ( г р а д )  о п р е д е л я ю т  п о  ф о р м у л е

а , = 1 8 0 ° - 5 7 ° ^ 2 —  >120°(90°).

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В :

а, = 180° -  57°- - - - - - °  = 152°> 120°.
287

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SP Z :

а , = 1 8 0 ° - 5 7 ° ^ — ^  = 153°>120°. 
145
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5. Определение допускаемой мощности [PJ, передаваемой одним клиновым 
ремнем в условиях эксплуатации рассчитываемой передачи

Скорость ремня V (м/с): 

Для сечения ремня В : 

Для сечения ремня SPZ

у  4 l "  1

V =

60-10 

л  140-1455

У =

60-103 

л  • 7Ы 455

= 10,7 м/с.

= 5,4 м/с.
60 -10’

По табл. 1П.43 приложения 1П в зависимости от полученной величины V 
линейным интерполированием определяем приведенную мощность [?0], 
передаваемую одним клиновым ремнем.

Для сечения ремня В при dp] = 140 мм по табл. 1П.43 имеем : V = 10 м/с
[д] = 2,70 кВт; V = 15 м/с \Р0\ = 3,45 кВт. Тогда при V = 10,7 м/с:

1 4 S - ?  7П
[Р0 ] = 2,70 + ’ - ’ (10,7 - 10) = 2,81 кВт.I 01 15_ i0 v '  ’

Д ля сечения ремня SPZ при dp] = 71 мм по табл. 1П.43 имеем: V = 5м/с 

[Д,] = 1,18 кВт; V = 10 м/с [?„] = 1,95 кВт. Тогда при V = 5,4м/с:

[Р0 ] = 1,18 + 1,95-1,18 (5,4 -  5) = 1,24 кВт.
1 01 10 -5  v

По табл. 1П.44 приложения 1П коэффициент угла обхвата а, на ведущем 
(меньшем) шкиве интерполированием: для сечения ремня В (а, = 152°) Са = 0,91; 

для сечения ремня SPZ (а, = 153°) Са = 0,91.

По табл. 1П.45 приложения 1П для передаточного числа иф коэффициент С„ 
интерполированием: для сечения ремня В (иф = 2,03) Си =1,13; для сечения 
ремня SPZ (иф = 2) Си =1,13.

Коэффициент длины ремня согласно Д.Н. Решетова [4] С; = ф  / , где 
/-стандартная длина ремня, /„-базовая длина ремня по табл. 1П.43 
приложения 1П для соответствующего сечения ремня.

Для сечения ремня В (1 = 1250 м м ; /0 = 2240 мм);

С, =V1250/2240 = 0 ,91 .

Для сечения ремня SPZ (/ = 630 мм; /„ = 1600 мм ):
Q  = V630/1600 = 0,86.

По табл. 1П.46 приложения 1П при умеренных колебаниях (конвейер цепной) 
и двухсменной работе коэффициент режима нагрузки С,. = 1,2 (двигатель 
переменного тока общепромышленного применения).
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Т о г д а  д о п у с к а е м а я  м о щ н о с т ь , п е р е д а в а е м а я  о д н и м  к л и н о в ы м  р е м н е м  в 
у с л о в и я х  э к с п л у а т а ц и и  р а с с ч и т ы в а е м о й  п е р е д а ч и :

M = t e , k A c , / c , .
Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В

[р ] = 2,81 • 0,91 1,13-0,91/1,2 =  2,19 кВт.
Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ

[Р] = 1,24 0,91-1,13 0,86/1,2 = 0,91 кВт.

6. Необходимое число ремней

гд е  С , - к о э ф ф и ц и е н т  ч и с л а  р е м н е й : 

z......... 1 2...3 4...6
0,95 0,9

> 6 
0,85

П р и  м о щ н о с т и  н а  в е д у щ е м  (м е н ь ш е м )  ш к и в е  Р, =  PIIOM -  7,5 кВт, з а д а в а я с ь  

к о э ф ф и ц и е н т о м  Сг , и м е е м :
7,5

а) д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В

п р и н и м а е м  z = 4;

б )  д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPZ

2,19-0,9
= 3,8;

7,5
- =  8,8,

0,91-0,85
ч т о  п р е в ы ш а е т  м а к с и м а л ь н о  р е к о м е н д у е м о е  ч и с л о  р е м н е й . П о э т о м у  п р и  
и с п о л ь з о в а н и и  у зк и х  к л и н о в ы х  р е м н е й  с л е д у е т  п р и н я т ь  с е ч е н и е  S P A . П р и  это м  
н е о б х о д и м о  у ч и т ы в а т ь  в р а щ а ю щ и й  м о м е н т  7) н а  в е д у щ е м  ш к и в е , п р и в е д е н н ы й  

в  таб л . 1П .41 п р и л о ж е н и я  1П  д л я  д а н н о г о  с е ч е н и я  р е м н я .
И с п о л ь з у я  в ы ш е  п р и в е д е н н у ю  м е т о д и к у , д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPA п о л у ч и л и : 

dP] = 100 лш, = 200 мм, I = 9 0 0  мм, а = 208 мм, £ ^= 1 5 3 ° , V = 1,6 м /с ,

[Р0] = 2,55 кВт. Т о г д а  п р и  Са = 0,91; С,,= 1 ,1 3 ; С, = 0 ,84  (п р и  I = 900 мм и 

1„ = 2500 м м ); Ср =  1,2 и м е е м  \р ] = 1,84 кВт. Ч и с л о  р е м н е й  с е ч е н и я  SPA

7>5z = ----------- = 4,5.
1,84 • 0,9

П р и н и м а е м  z = 5.
Д а л ь н е й ш и й  р а с ч е т  п р о в о д и м  д л я  р е м н е й  с е ч е н и й  В и  S P A .

7. Определение силы предварительного натяжения F0(H )одного клинового
ремня

8 5 0 5 Q C ,
zV C C „
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гд е  q - м а с с а  1 м  д л и н ы  р е м н я ; п о  т а б л . 1П .41 п р и л о ж е н и я  1П  д л я  р е м н я  

с е ч е н и я  В q = 0,18 кг!и ,  д л я  р е м н я  с е ч е н и я  SPA q =  0,12 кг/м.
Т о г д а  д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В :

850-7,5-0,91-1,2
4-10,7-0,91-1,13

+ 0,18-10,72 = 179 Я .

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPA
850-7,5-0,84-1,2
5-7,6-0,91-1,13

+ 0,12-7,62 =171 Я .

8. Определение консольной нагрузки на вал F(h ) ременной передачи

F  =  2Fnzsm {a\ /2 )

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В
F  =  2 -1 7 9 -4 sin (l5 2 ° /2 ) = 1389 Я .

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPA
F  = 2 -171 - 5sin(l 53 °/2 ) = 1663 Я .

9, Определение частоты пробегов ремня V (с'1)

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  В
Я = 103(КЯ)

Я  = 103(ю ,7 /1 2 5 0 )=  8,6 с '1.

Д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPA
U = 103(7,6/900) = 8 ,4  с- '.

У с л о в и е  U < [ я ] =  20 с~‘ г а р а н т и р у е т  с р о к  с л у ж б ы  р е м н я  2 0 0 0 . . .3 0 0 0  ч.

10. Вывод: п р и  о д н о й  и  т о й  ж е  п е р е д а в а е м о й  м о щ н о с т и  п р и м е н е н и е  к л и н о в ы х  
р е м н е й  у зк о г о  с е ч е н и я  п о з в о л я е т  у м е н ь ш и т ь  г а б а р и т ы  п е р е д а ч и  (д л я  с еч ен и я  
р е м н я  В а = 287 мм, d n  = 140 мм, dn  = 280 мм, z  = 4; д л я  с е ч е н и я  р е м н я  SPA 
а = 208 мм, rfp, = ЮО'лш, dr2 = 200 мм, z = 5).

ПРИМЕР 5

П о д о б р а т ь  п о д ш и п н и к и  д л я  в а л о в  п р и в о д о в  п р и  р а з л и ч н ы х  в а р и а н т а х  
к о н с т р у к т и в н о г о  и с п о л н е н и я  п о д ш и п н и к о в ы х  у зл о в :

Вариант 1. П р о в е р и т ь  в о з м о ж н о с т ь  у с т а н о в к и  в о п о р а х  т и х о х о д н о г о  
(в ы х о д н о г о  ) в а л а  к о н и ч е с к о  -  ц и л и н д р и ч е с к о г о  д в у х с т у п е н ч а т о г о  р е д у к т о р а  
(см . п . 1 2 .2 ) ш а р и к о в ы х  р а д и а л ь н ы х  о д н о р я д н ы х  п о д ш и п н и к о в  в за м ен  
р о л и к о в ы х  к о н и ч е с к и х  о д н о р я д н ы х  п о д ш и п н и к о в  л е г к о й  с е р и и  7217. С х е м а  
н а гр у ж е н и я  в а л а  п р и в е д е н а  н а  р и с . 11.3, б. На о п о р ы  в а л а  д е й с т в у ю т  си л ы : 
р а д и а л ь н ы е  р е а к ц и и  о п о р  Я а = 19679 Я  и R]T. =  8820 Я , а  т а к ж е  о с е в а я  с и л а  н а
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к о л ес е  к о с о з у б о й  ц и л и н д р и ч е с к о й  п е р е д а ч и  FalT = 2082 Я . Ч а с т о т а  в р а щ е н и я  

в а л а  п = 80м ин~ '. Т р е б у е м а я  д о л г о в е ч н о с т ь  п о д ш и п н и к о в  Lh = 1 2 -1 0 3 ч а с о в . 

Н о м е р  т и п о в о г о  р е ж и м а  н а г р у ж е н и я  -  1 (т я ж е л ы й ) . У с л о в и я  э к с п л у а т а ц и и  
п о д ш и п н и к о в  -  о б ы ч н ы е .

Р е ш е н и е .  1 . И с х о д я  и з  д и а м е т р а  п о с а д о ч н ы х  п о в е р х н о с т е й  в а л а  d  = 85 м м  п о  
таб л . 2 П . 11 п р и л о ж е н и я  2 П  п р е д в а р и т е л ь н о  н а з н а ч а е м  ш а р и к о в ы е  р а д и а л ь н ы е  
о д н о р я д н ы е  п о д ш и п н и к и  с р е д н е й  с е р и и  3 1 7 , д л я  к о т о р ы х  б а зо в а я  
д и н а м и ч е с к а я  г р у зо п о д ъ е м н о с т ь  Cr = 133 кН и  б а з о в а я  с т а т и ч е с к а я

г р у зо п о д ъ е м н о с т ь  С„ = 90 кН. С х е м а  у с т а н о в к и  п о д ш и п н и к о в  в р а с п о р .

2 . Т а к  к а к  в  с о о т в е т с т в и и  с о  с х е м о й  н а г р у ж е н и я  в а л а  (см . р и с . 1 1 .3 , б )  о с е в а я  
с и л а  в  к о с о з у б о м  з а ц е п л е н и и  ц и л и н д р и ч е с к о й  п е р е д а ч и  Ро2Т = 2082 Н  
н а п р а в л е н а  в  с т о р о н у  о п о р ы  А , т о  е е  в о с п р и н и м а е т  п о д ш и п н и к  д а н н о й  о п о р ы . 
В в и д у  т о г о , ч т о  о с е в ы е  с о с т а в л я ю щ и е  о т  д е й с т в и я  р а д и а л ь н ы х  н а г р у з о к  в 
ш а р и к о в ы х  р а д и а л ь н ы х  п о д ш и п н и к а х  о т с у т с т в у ю т  (RS] =  0 ;Л „ = 0), т о  о с е в ы е  

н а гр у з к и  п о д ш и п н и к о в  : о п о р ы  А  (и н д е к с  1) - Ral = FalT -  2082 / / ,  о п о р ы  В  

(и н д ек с  2 )  - Ra2 = 0.

3. О п р е д е л я е м  о т н о ш е н и е  /С„г = 1 • 2082/(90• 103)=  0,023, г д е  ;' = 1 -  ч и с л о  

р я д о в  т е л  к а ч е н и я ;  Ra = Ral = 2082 Я .

4. П о  т а б л . 12.3 (см . п .1 2 )  д л я  ш а р и к о в о г о  р а д и а л ь н о г о  п о д ш и п н и к а  п р и  
iR J C „  =  0,023 и н т е р п о л и р о в а н и е м  к о э ф ф и ц и е н т  о с е в о г о  н а г р у ж е н и я  е = 0,21.

5. Д л я  п о д ш и п н и к а  о п о р ы  1, в о с п р и н и м а ю щ е г о  о с е в у ю  с и л у  Fo2r, 

о п р е д е л я е м  о т н о ш е н и е  Rai/(VRrl) = 2082/(1-19679) =0,11, г д е  V = 1 (в р а щ а е т с я  

в н у т р е н н е е  к о л ь ц о  п о д ш и п н и к а ) ;  R rl = Я,л .

6. Т а к  к а к  Ral/(VRrl) = 0,11, ч т о  м е н ь ш е  ¢ =  0,21, т о  п о  т а б л . 12 .3  (с м . п .1 2 )

к о э ф ф и ц и е н т ы  X = 1,Y = 0 . Т а к и м  о б р а з о м , п о д ш и п н и к и  б у д е м  р а с с ч и т ы в а т ь  

т о л ь к о  с  у ч е т о м  р а д и а л ь н ы х  н а г р у з о к  Rn =  RrA и Rr2 =  RrB. Н о  т а к  к а к  Л,, >  , т о

д а л ь н е й ш и й  р а с ч е т  п р о и з в о д и м  д л я  б о л е е  н а г р у ж е н н о г о  п о д ш и п н и к а  о п о р ы  1 
(о п о р ы  А ).

7. П р и н и м а е м  к о э ф ф и ц и е н т ы : К Б = 1,4; K r = 1; К ш  =  0,5; а 23 = 0,75 (с м . т а б л . 

12.2 в  п .1 2 ) .
8. Э к в и в а л е н т н а я  д и н а м и ч е с к а я  р а д и а л ь н а я  н а г р у з к а  д л я  б о л е е  н а г р у ж е н н о й  

о п о р ы  1:
Pr] = VXRr[KrKT:^1-1 19679 1,4-1 = 27551 Я . 

9.0пределяем расчетную динамическую грузоподъемность Сггюсч 
подшипника опоры 1:

10. Так как Сггюсч -  92950 Я  < Сг = 133000 Я , то предварительно назначенный 
шариковый радиальный однорядный подшипник средней серии 317 пригоден.
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Примечание. Подшипник легкой серии 217 оказался не пригоден , так как для 
него в результате аналогичного расчета Сграа> Сг .

Вариант 2. Подобрать подшипники качения для опор вата червяка (рис. 
4.30, б). Частота вращения вала п = ]435 мин~'. Требуемая долговечность 
подшипников Lh = 16 • 103 часов. Диаметр посадочной поверхности вала 
d = 40 мм. На опоры вала действуют нагрузки: радиальные реакции опор 

=1160Я и RrB = 283 Я, а также осевая сила на червяке /-), = 3231 Я. Номер 
типового режима нагружения -  2(средний равновероятный). Схема установки 
подшипников -  3 (одна опора фиксирующая сдвоенная, вторая плавающая). 
Условия эксплуатации подшипников -  обычные. Особенности конструктивного 
исполнения: подшипниковый узел фиксирующей опоры А образуют два 
одинаковых конических роликоподшипника, подшипниковый узел плавающей 
опоры -  один шариковый радиальный однорядный подшипник.

Решение. 1. Исходя из диаметра посадочных поверхностей вала червяка 
d = 40 мм, предварительно назначаем подшипники: для опоры А -  конические 
роликоподшипники средней серии 7308 (см. табл. 2П.15 приложения 2П) со 
следующей характеристикой: С, = 66 кН; С0г = 47,5 кН; е = 0,278; для опоры В- 
один шариковый радиальный однорядный подшипник легкой серии 208 (см. 
табл’ 2П.11 приложения 2П) с базовой динамической грузоподъемностью 
С, =32 кН.

2. Определяем суммарную базовую динамическую грузоподъемность
комплекта из двух конических роликоподшипников
СгЕ=1,714Сг =1,714 -66 = 113,124 кН.

3. Нагрузки для фиксирующей опоры А: радиальная RrA = 1160 Я, осевая 
Roa ~ FaX -  3231 Я. Тогда отношение ^/(^)=3231/(1-1160)=2,79, где V = 1 
(вращается внутреннее кольцо подшипника).

4. Определяем коэффициенты X и У. Так как для фиксирующей опоры
получилось /((¾  )= 2,79 > е = 0,278, то принимаем для комплекта
подшипников , как для двухрядного подшипника: значение угла

a  = arctg(e/1,5) = amg(0,278/l,5) = 10,50°; коэффициенты X -  0,67,
У = 0,67 ctga = 0,67c/gl0,50° = 3,61.

Примечание. Если получилось ИаЛ l{VRrA)<  е, то принимают : a  = arctg(e/1,5), 
2/ = 1, У = 0,45c/ga.

5. Рассчитываем эквивалентную динамическую нагрузку для опоры А, 
приняв коэффициенты V = 1; Кь = 1,4; Кг = 1:

Ргл =  {XVRrA + YR,a )К кК т = (0,67 ■ 1-1160 + 3,61 • 3231)1,4 • 1 = 17418 Я.

6. Приняв по табл. 12.1 (см. п.12) коэффициент режима нагрузки КНЕ =0,25 и 
по табл. 12.2 коэффициент ап -= 0,65, определяем расчетную динамическую 
грузоподъемность комплекта конических роликоподшипников опоры А:
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7. К о м п л е к т  п о д ш и п н и к о в  о п о р ы  А  с ч и т а е т с я  п р и г о д н ы м , е с л и  в ы п о л н я е т с я
у с л о в и е : СгТра сч ~  С г 1-

L l O h  -  а 2 :15338 ч.

В  н а ш е м  п р и м е р е  СгТрасч = 114567 H > C rZ =113124 Я. 

У ч и т ы в а я  н е б о л ь ш о е  п р е в ы ш е н и е  С ,£лкч н а д  CrZ , п р е д в а р и т е л ь н о  в ы б р а н н ы е  

к о н и ч е с к и е  р о л и к о п о д ш и п н и к и  с р е д н е й  с е р и и  7 3 0 8  о с т а в л я е м  б е з  и з м е н е н и я . 
Р а с ч е т н ы й  р е с у р с  (д о л г о в е ч н о с т ь )  к о м п л е к т а  п о д ш и п н и к о в  о п о р ы  А :

"Cr I Y  106 = 0 7113124 У'33 106
ч РгЛ J 60пК НЕ~ ’ v 17418 J 60-1435-0,25

8. П р о в е р я е м  п р и г о д н о с т ь  п р е д в а р и т е л ь н о  н а з н а ч е н н о г о  ш а р и к о в о г о  
р а д и а л ь н о г о  о д н о р я д н о г о  п о д ш и п н и к а  л е г к о й  с е р и и  2 0 8  д л я  п л а в а ю щ е й  о п о р ы  
В . Т ак  к а к  д а н н ы й  п о д ш и п н и к  н а г р у ж е н  т о л ь к о  р а д и а л ь н о й  н а г р у з к о й  RrB (п р и  

о с е в о й  н а гр у з к е  RsB = 0 к о э ф ф и ц и е н т ы  X  = 1 и  Y  = 0 ), т о  э к в и в а л е н т н а я  

д и н а м и ч е с к а я  н а г р у з к а  д л я  о п о р ы  В  п р и  К к = 1,4 и  К т = 1:
Рл  = VXRrBK nK T =  М  ■ 283 • 1,4 • 1 = 396 Я .

9. О п р е д е л я е м  р а с ч е т н у ю  д и н а м и ч е с к у ю  г р у з о п о д ъ е м н о с т ь  

п о д ш и п н и к а  о п о р ы  В  п р и  а1Ъ = 0 ,75  (см . т а б л . 1 2 .2 , п .1 2 ):

С„

10. Т а к  к а к  = 3055  H < C r = 3 2 -1 0 5 Я , т о  п р е д в а р и т е л ь н о  н а з н а ч е н н ы й  

ш а р и к о в ы й  р а д и а л ь н ы й  о д н о р я д н ы й  п о д ш и п н и к  л е г к о й  с е р и и  2 0 8  п р и г о д е н .

Вариант 3 . П о  д а н н ы м  в а р и а н т а  2  п р о в е р и т ь  в о з м о ж н о с т ь  п р и м е н е н и я  в 
ф и к с и р у ю щ е й  с д в о е н н о й  о п о р е  А  в а л а  ч е р в я к а  р а д и а л ь н о -  у п о р н ы х  
о д н о р я д н ы х  ш а р и к о п о д ш и п н и к о в .

Р е ш е н и е .  1. П р е д в а р и т е л ь н о  н а зн а ч а е м  п о  т а б л . 2 П .1 3  п р и л о ж е н и я  2Г1 
р а д и а л ь н о -у п о р н ы е  о д н о р я д н ы е  ш а р и к о в ы е  п о д ш и п н и к и  л е г к о й  с е р и и  4 6 2 0 8  с 
у г л о м  к о н т а к т а  а  = 26°. Б а зо в ы е  г р у з о п о д ъ е м н о с т и  о д н о г о  п о д ш и п н и к а :  
д и н а м и ч е с к а я  Сг = 36,8 кН , с т а т и ч е с к а я  С11Г = 21,3 кН.

2. О п р е д е л я е м  с у м м а р н ы е  б а зо в ы е  г р у з о п о д ъ е м н о с т и  к о м п л е к т а  д в у х  
п о д ш и п н и к о в  о п о р ы  А : д и н а м и ч е с к а я  СгЕ = 1,625СГ = 1,625 • 36,8 = 59,8 кЯ ; 

с т а т и с т и ч е с к а я  С„г1 = 2Сог = 2 • 21,3 = 42,6 кН.

3. Н а г р у з к и  д л я  ф и к с и р у ю щ е й  о п о р ы  А : р а д и а л ь н а я  RrA =1160 Я , о с е в а я  

КаЛ = 3231 Я . П р и н я в  ч и с л о  р я д о в  т ел  к а ч е н и я  в  д в у х р я д н о м  п о д ш и п н и к е  о п о р ы  

A  i = 2, о п р е д е л я е м  о т н о ш е н и е  iRa, I C orl = 2-3231/(42,6-103) =  0,152.

4 . П о  т а б л . 12.3 (с м .п .1 2 )  д л я  а  - 2 6 °  п р и н и м а е м  к о э ф ф и ц и е н т  о с е в о г о  
н а гр у ж е н и я  е = 0,68.

Примечание. К о э ф ф и ц и е н т  е д л я  п о д ш и п н и к о в  с  у г л о м  к о н т а к т а  а  = 12° 
в ы б и р а ю т  в з а в и с и м о с т и  о т  о т н о ш е н и я  iR J C m = iR ^  /С ог1.
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5.0пределяем отношение Rrl, /(VRrA) = 3231/(1 • 1160) = 2,79, где V = 1 (вращается 
внутреннее кольцо подшипника).

6. По табл. 12.3 (см. п. 12) при Rj(VRr)= RaA/(VRrA)> е коэффициенты X  = 0,67, 

У = 1,41 (для двухрядных подшипников при а  = 26°).

7. Определяем эквивалентную динамическую нагрузку для опоры А при 
V = 1, Кв = 1,4 и Кт = 1:

РгЛ = (XVRr1 + Y R ^ K fK r  -  (0,67-1-1160 + 1,41 -323l) l ,4 -1 =  7466 Н.

8. Определяем расчетную динамическую грузоподъемность Сг1/М„ комплекта 
подшипников опоры А  при a2i = 0,75 (см. табл. 12.2, п.12):

9. Так как Сг1рм.ч = 57600 Ж  СгТ =59800  Я ,  то предварительно назначенный 
радиально-упорный однорядный шариковый подшипник легкой серии 46208 с 
углом контакта а = 26° пригоден для использования в комплекте фиксирующей 
опоры А вала червяка.
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Раздел III 
ПРИЛОЖЕНИЯ

ПРИЛОЖЕНИЕ 1П

Таблица 1П.1
КПД элементов приводов

Наименование элементов приводов кпд
I . Зубчатая передача (с опорами, закрытая):
а) цилиндрическая 0,96 . . 0,98
б) коническая 0,95 . . 0,97

2. Зубчатая передача (с опорами, открытая):
а) цилиндрическая 0,93 . . 0,95
б) коническая 0,92 . . 0,94

3. Червячная передача (закрытая) при передаточном
числе:

св. 30 0,70 . . 0,80
св. I4 до 30 0,75 . . 0,85
св. 8 до 14 0,80 . . 0,90

4. Планетарная передача (закрытая):
а) одноступенчатая 0,90 . . 0,95
б) двухступенчатая 0,85 . . 0,90

5. Ременная передача (все типы) 0,94 . . 0,96

6. Цепная передача 0,92 . . 0,95

7. Муфта соединительная 0,98

8. Подшипники качения (одна пара) 0,99
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320 Электродвигатели
Таблица 1П.2

Двигатели трехфазные асинхронные короткозамкнутые единой серии 4А (закрытые, обдуваемые)

Технические данные

Тип
двигателя

Номинальная 
мощность 

Рэ(Р ном), 
кВт

Номинальная 
частота 

вращения 
Щ (пном) , 
м и н '1

Кратности моментов Момент 
инерции 
ротора, 
кг • м2

т / т1 пуск ' х ном т /т1 пип ' 1 ном Тщах / Тном

4А71А2УЗ
(

0,75
Синхронная часто 

2840
та вращения псин 

2,0
ф = 3000 мин 4  

1,2 2,2 9,75-10'4
4А71В2УЗ 1Д 2810 2,0 1,2 2,2 1,05-10'3
4А80А2УЗ 1,5 2850 2,1 1,2 2,2 1,82-10_3
4А80В2УЗ 2,2 2850 2,1 1,2 2,2 2,12-10'3
4А90Ь2УЗ з,о 2840 2,1 1,2 2,2 3,52-10‘3
4A100S2y3 4,0 2880 2,0 1,2 2,2 5,92-10'3
4А100Ь2УЗ 5,5 2880 2,0 1,2 2,2 7,5-10'3
4А112М2УЗ 7,5 2900 2,0 1,0 2,2 1,0-10'2
4А132М2УЗ 11 2900 1,6 1,0 2,2 2,25-10'2
4А16082УЗ 15 2940 1,4 1,0 2,2 4,75-Ю'2
4А160М2УЗ 18,5 2940 1,4 1,0 2,2 5,25-10'2
4А18082УЗ 22 2945 1,4 1,0 2,2 7,0-10'2
4А180М2УЗ 30 2945 1,4 1,0 2,2 8,5-10'2
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Продолжение табл. 1П.2

Технические данные

Тип двигателя

Номинальная 
мощность 
Рз (Рном), 

кВт

Номинальная 
частота 

вращения 
13э (Аном) ,

мин-1

Кратности моментов Момент 
инерции 
ротора,
кг • м2

т / тА пуск ' 1 ном т /т1 mm ' 1 ном Тщах / Тном

4А71В4УЗ
Си

0,75
нхронная частоте 

1390
вращения пСИ1Пф 

2,0
= 1500 мин “1 

1,6 2,2 1,42-10'3
4А80А4УЗ U 1420 2,0 1,6 2,2 3,23-10'3
4А80В4УЗ 1,5 1415 2,0 1,6 2,2 3,27-10'3
4А90Ь4УЗ 2,2 1425 2,0 1,6 2,2 5,59-103
4А100Б4УЗ з,о 1435 2,0 1,6 2,2 8,67-10‘3
4А100Ь4УЗ 4,0 1430 2,0 1,6 2,2 1,12-10'2
4А112М4УЗ 5,5 1445 2,0 1,6 2,2 1,7-10’2
4А132Б4УЗ 7,5 1455 2,0 1,6 2,2 2,75-Ю'2
4А132М4УЗ 11 1460 2,0 1,6 2,2 4,0-10'2
4А16084УЗ 15 1465 1,4 1,0 2,2 0,102
4А160М4УЗ 18,5 1465 1,4 1,0 2,2 0,127
4А180Б4УЗ 22 1470 1,4 1,0 2,2 0,19
4А180М4УЗ 30 1470 1,4" 1,0 2,2 0,232

со
го



322 Продолжение табл. 1П.2

Технические данные

Тип двигателя

Номинальная
мощность
Рз (Рном)>

кВт

Номинальная
частота

вращения
Пэ (Пном) у

мин ” 1

Кратности моментов Момент 
инерции 
ротора, 
кг ■ м2

Тпуск /  Тном Tmin /  Тном Тщах / Тном

4А80А6УЗ
(

0,75
Синхронная часто 

915
та вращения псин 

2,0
хр = 1000 мин _| 

1,6 2,2 4,59-10'3
4А80В6УЗ и 920 2,0 1,6 2,2 4,62-10‘3
4А90Ь6УЗ 1,5 935 2,0 1,6 2,2 7,35-10*3

4А100Ь6УЗ 2,2 950 2,0 1,6 2,2 1,31-Ю'2
4А112МА6УЗ 3,0 955 2,0 1,6 2,2 1,75-Ю’2
4А112МВ6УЗ 4,0 950 2,0 1,6 2,2 2,0-102

4А13286УЗ 5,5 965 2,0 1,6 2,2 4,0-10'2
4А132М6УЗ 7,5 870 2,0 1,6 2,2 5,75-Ю'2
4А16086УЗ 11 975 1,2 1,0 2,0 0,137
4А160М6УЗ 15 975 1,2 1,0 2,0 0,182
4А180М6УЗ 18,5 975 1,2 1,0 2,0 0,22
4А200М6УЗ 22 975 1,2 1,0 2,0 0,40
4А200Ь6УЗ 30 980 1,2 1,0 2,0 0,45
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Продолжение табл. 1 П.2

Технические данные

Тип двигателя

Номинальная 
мощность 
Рэ (Рном), 

кВт

Номинальная
частота

вращения
Аэ (Ином) ,

мин-1

Кратности моментов Момент 
инерции 
ротора, 
кг • м2

т / тА пуск ' 1 ном т • / т1 mm ' 1 ном Тщах / Тном

4A90LA8Y3 0,75
Синхронная чаете 

700
)та вращения пси„ 

1,6
жр = 750 мин ~ 

1,2 1,7 6,75-10'3
4A90LB8Y3 1Д 700 1,6 1,2 1,7 8,62-10'3
4A100L8Y3 1,5 700 1,6 1,2 1,7 1,3-10'2

4А112МА8УЗ 2,2 700 1,8 1,4 2,2 1,75-10'2
4А112МВ8УЗ 3,0 700 1,8 1,4 2,2 2,5-10‘2

4A132S8Y3 4,0 720 1,8 1,4 2,2 4,25-10'2
4А132М8УЗ 5,5 720 1,8 1,4 2,2 5,75-Ю’2
4A160S8Y3 7,5 730 1,4 1,0 2,2 0,137
4А160М8УЗ 11 730 1,4 1,0 2,2 0,180
4А180М8УЗ 15 730 1,2 1,0 2,0 0,25
4А200М8УЗ 18,5 735 ' 1,2 1,0 2,0 0,40
4A200L8Y3 22 730 1,2 1,0 2,0 0,452
4А225М8УЗ 30 735 1,2 • 1,0 2,0 7,37



Продолжение табл. 1П.2
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Продолжение табл. 1П.2
Размеры , мм, для двигателей исполнений

Тип
двигателя

Число
ПОЛЮСОВ IM 1081 IM 1081, 1М 3081 IM 1081 IM 3081

3̂0 1, 1зо d, 6, Ai Ло h, d]Q bia h 1̂0 Аз. 2̂0 h , 2̂0 dn du 2̂5

71 А, В 170 40 285 19 6 6 90 45 7 112 71 9 201 3,5 10 165 12 200 130

80А 186 50 300 22 6 6 100 50 10 125 80 10 218 3,5 10 165 12 200 130

80В 186 50 320 22 6 6 100 50 10 125 80 10 218 3,5 10 165 12 200 130

90L 208 50 350 24 8 7 125 56 to 140 90 11 243 4 12 215 15 250 180

100S 2 ,4 ,6 , 8 235 60 362 28 8 7 112 63 12 160 100 12 263 4 14 215 15 250 180

100L 235 60 392 28 8 7 140 63 12 160 100 12 263 4 14 215 15 250 180

112М 260 80 452 32 10 8 140 70 12 190 112 12 310 4 16 265 15 300 230

132S 302 80 480 38 10 8 140 89 12 216 132 13 350 5 18 300 19 350 250

132М 302 80 530 38 10 8 178 89 12 216 132 13 350 5 18 300 19 350 250

I60S 2 358 ПО 624 42 12 8 178 108 15 254 160 18 430 5 18 300 19 350 250

160S 4, 6,8 358 110 624 48 14 9 178 108 15 254 160 18 430 5 18 300 19 350 250
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Продолжение табл. 1П.2
Размеры, мм, для двигателей исполнений

Тип
двигателя

Число
полюсов IM 1081 IM 1081, IM3081 1М 1081 1М 3081

3̂0 и 3̂0 4, Ь\ А, Ло h i d\o Л|0 А Л|0 Л3| /г0 /21 dm £>22 4,4 d 25

160М 2 358 ПО 667 42 12 8 210 121 15 279 180 20 470 5 18 350 19 400 300

160М 4, 6,8 358 110 667 48 14 9 210 12! 15 279 180 20 470 5 18 350 19 400 300

180S 2 410 ПО 662 48 14 9 203 121 15 279 180 20 470 5 18 350 19 400 300

180S 4 ,6 ,8 410 110 662 55 16 10 203 121 15 279 180 20 470 5 18 350 19 400 300

180М 2 410 ПО 702 48 14 9 241 121 15 279 180 20 470 5 18 350 19 400 300

180М 4, 6, 8 410 ПО 702 55 16 10 241 121 15 279 180 20 470 5 18 350 19 400 300

200М 4 ,6 ,8 450 140 790 60 18 11 267 133 15 318 200 20 535 -

200L 4, 6,8 450 140 830 60 18 II 305 133 15 318 200 20 535 -

225М 4, 6,8 494 140 840 65 18 11 311 149 15 356 225 20 575 -

Примечание. В обозначении двигателя : 4 -  номер серии; А -  асинхронный; двух- или трехзначное число -  высота оси 
вращения ротора; А, В -  длина сердечника статора; L, S, М -  установочный размер по длине станины; 2, 4, 6, 8 -  число полюсов; 
УЗ -  климатическое исполнение и категория размещения ( для работы в зоне с умеренным климатом ) по ГОСТ 1 5 1 5 0 -6 9



Таблица 1П.З
Предварительный выбор передаточных чисел для различных видов

Вид передачи
Значения передаточных чисел

и рек U л пред
1. Зубчатая цилиндрическая 3...5 12,5

2. Зубчатая коническая 2...4 6,3

3. Червячная 16...50 80

4. Цепная 1,5...3 6

5. Ременная 2...3 5

6. Коробка передач 1...2,5 3,15

Примечания: 1. U и
Рек

U ч- соответственно пред рекомендуемое и

предельное значения передаточного числа одной ступени 
соответствующей передачи.
2. Для приводов, разрабатываемых в курсовом проекте, передаточные 
числа передач и не согласовывают со стандартным рядом номинальных 
передаточных чисел.
3. Для стандартных редукторов общего применения номинальные числа 
передач и должны выбираться из ряда:
а) передача зубчатая цилиндрическая и коническая:

1- ы й р я д -1 ; 1,25; 1,6; 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10; 12,5;
2- ой р яд -1,12; 1,4; 1,8; 2,24; 2,8; 3,55; 4,5; 5,6; 7,1; 9; 11,2;

б) передача червячная:

1-ый ряд - 8 ;  10; 12,5; 16; 20; 25; 31,5; 40; 50; 63; 80;
2-ой ряд - 9; 11,2; 14; 18; 22,4; 28; 33,5; 45; 56; 71;

При этом 1-й ряд следует предпочитать 2-ому. Фактические 
передаточные числа не должны отличаться от номинальных более чем на 
4%.
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Таблица 1П.4
Рекомендации по выбору коэффициентов смещения 

(из ГОСТ 16532-70)

Вид
передачи

Коэффициенты
смещения Область применения

*i *2

Прямозубая
0 0 z, >21

0,3 -0,3 14 < г, <20; 
и > 3,5

0,5 0,5 10 < z, < 30'

Косозубая
и

шевронная

.

0 0 +2"

0,3 -о,з

z, > + 2, но не менее 10; и > 3,5***. 
Рекомендация не распространяется на 
передачу, у которой при твердости 
поверхности зубьев колеса Н 2 < 320 НВ 

твердость поверхности зубьев шестерни 
Я, превосходит Я2 более чем на 70 IIВ

Примечания:
1. Нижние предельные значения г,, определяемые минимумом е„ = 1,2, 
рекомендуется принимать в зависимости от z2:

Z2 16 18...19 20...21 22...24 25...28 29
*1 16 14 13 12 11 10

2.** Для устранения подрезания zmm рекомендуется принимать:

Р, град До 12 Свыше 
12 до 17

Свыше 
17 до 21

Свыше 
21 до 24

Свыше 
24 до 28

Свыше 
28 до 30

m̂in 17 16 15 14 13 12 ^
3. Для устранения подрезания zmin рекомендуется принимать:

Р, град До 10 Свыше 10 
до 15

Свыше 15 
до 20

Свыше 20 
до 25

Свыше 25 
до 30

г̂шп 12 11 10 9 8
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___________________________________________ Продолжение табл. 1П.4
4. Модификация (коррекция ) зубчатого зацепления посредством смещения 
исходного контура может быть высотной и угловой.

При высотной модификации коэффициенты смещения х, >0, х2 = -х, и 
= х, + х2 = 0. При этом совпадают начальные dw и делительные d диаметры 

(dwi =d,; dwi = d2), начальное aw и делительное а межосевые расстояния 
[aw = {dwx +dW2)/2 = a = (dt +d2)/2], а также угол зацепления a,w и угол профиля а, 

в торцовой плоскости (для прямозубой передачи a,w = а, = а = 20°).
Диамегры окружностей вершин da и впадин d,  зубьев при высотной 

модификации:
= 4  + 2ж„ (/);+*,}

: +
df , = d i - 2 m n(K + e - х , }  

dJ 2 = d 2 - 2 m r(h’ + c‘ - x 2\

где d, = mrlz] /cosp  (для прямозубой передачи т„ = т и р  = 0); и с' - 
коэффициенты высоты головки зуба и радиального зазора (при исходном 
контуре по ГОСТ 13154-81 /£=1 и с* = 0,25).

При определении диаметров и коэффициенты смещения дг, и х2 
необходимо подставлять со своими знаками. При этом для косозубой передачи 
вместо х, и х } подставляют хя1 = х,/cos/? и хп2 = х,/cos/?.

При угловой модификации х, >0, х2>0 и х£ = х, +х2>0. В данном случае 
dwx>d], d W2> d 1 и aw> a .  При этом а т > а , , Если зубчатые колеса выполнить со 
смещением х,тп >0 и х2т л >0, а затем собрать передачу , для которой 
выполнялось бы условие aw>a, то в передаче образовался бы боковой зазор. 
Поэтому в данном случае межосевое расстояние увеличивают на меньшую 
величину утп = (х, + х2 -  Лу)т„, где у -  коэффициент воспринимаемого смещения, 
а Ду. - коэффициент уравнительного смещения. Таким образом, при угловой 
модификации высоту зуба надо уменьшить на величину Лутп.

Следует отметить, что в косозубых передачах угловая коррекция 
малоэффективна и при внешнем зацеплении практически не применяется. 
Поэтому приведем формулы для определения диаметров du и df  при угловой 
модификации только для прямозубой передачи: ,

da, =  4  + 2m(hl + х , - А у \

= + 2.m(h'a + x2 -  Ay}
df  | =  dt -2m(h’a + c r - x , }  

dn  = d2-2m{h]+c - x 2\
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Продолжение табл. 1П.4
где d2 = mz,; d2 = mz2\ h'„ = 1; c = 0,25; x, и x2 подставляют со своими знаками; Ay- 
:м. ниже номограмму (следует обратить внимание, что по номограмме Ду 
тринимают в долях от = z, + z2).

S'SQ W -^ io y o

а) о)

Томограмма для определения коэффициента уравнительного смещения &у 
эрямозубой передачи:
а - при проектировании новой передачи по xt \ б- при вписывании передачи в 
тданное межосевое расстояние aw по у = (aw - а ) / т  и zs = z, + z.
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Таблица 1П. 5
Рекомендации по разбивке передаточного числа двухступенчатого 

редуктора по ступеням

Редуктор 
(передаточное 

число Up)
Схема

Передаточное число
Тихоход

ной
ступени

Быстро
ходной
ступени

Двухступенча
тый коническо- 
цилиндричес

кий

ит иБ

l,lV u 7 Up
uT

Двухступенча
тый цилиндри

ческий по 
развернутой 

схеме

0,88л/й7
иР
ит

Двухступен
чатый цилин

дрический 
соосный

Up
иБ 0 , 9 ^

Двухступен
чатый

цилиндрическо-
червячный

Up
иБ 1,6 ...3,15
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Таблица 1116

Характеристика вариантов термообработки зубчатых колес

Вариант
термооб
работки
(Т.О.)

Характеристика вариантов термообработки

1

1 . Т.О. шестерни -  улучшение, твердость поверхности
269.. .302 НВ.

2. Т.О. колеса -  улучшение, твердость поверхности
235.. .262 НВ.

3. Марки сталей одинаковы для шестерни и колеса: 45; 
40Х; 40ХН; 35ХМ и др. '

II

1. Т.О. шестерни -  улучшение и закалка ТВЧ, твердость 
поверхности в зависимости от марки стали 45...50 
HRC3, 48...53 |Ж С Э (см. табл. 1П. 7).

2. Т.О. колеса улучшение, твердость поверхности 
269...302 НВ. ?

3. Марки сталей одинаковы для шестерни и колеса: 
40Х; 40ХН; 35ХМ и др.

III

1 . Т.О. шестерни и колеса одинаковые - улучшение и 
закалка ТВЧ, твердость поверхности в зависимости 
от марки стали 45...50 HRC3, 48...53 HRC3 (см. табл. 
1П. 7).

2. Марки сталщ  одинаковы для шестерни и колеса: 
40Х; 40ХН; 3 SXM и др.

: IV

1 . Т.О. шестерни -  улучшение, цементация и закалка, 
твердость поверхности 56...63 HRC3.

2. Т.О. колеса -  улучшение и закалка ТВЧ, твердость 
поверхности в зависимости от марки стали 45...50 
HRC3,48...53«RC3 (см. табл. 1П. 7).

3. Материал шестерни -  сталь марки 20Х; 20ХН2М; 
18ХГТ; 12ХНЗА и др.

4. Материал колеса -  сталь марки 40Х; 40ХН; 35ХМ и 
 ЛР-

V

1. Т.О. шестерни и колеса одинаковые - улучшение, 
цементация и закалка, твердость поверхности 56...63
ш с э.

2. Марки сталей одинаковы для шестерни и колеса: 
20Х; 20ХН2М; 18ХГТ; 12-ХНЗА; 25ХГМ и др.
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Таблица 1П.7

Характеристика материалов для изготовления зубчатых колес [1]

Марка

стали

Термо-

обработка

Твердость От
МПа

Размеры, мм

Сердцевины Поверхности Опред »̂пред
45 Улучшение 235...262 НВ 235...262 НВ 540 125 80

Улучшение 269...302 НВ 269...302 НВ 650 80 50

40Х
Улучшение 235...262 НВ 235...262 НВ 640 200 125
Улучшение 269...302 НВ 269...302 НВ 750 125 80
Улучшение 
и закалка
твч

269...302 НВ 4 5-50  HRC3 750 125 80

40ХН,
35ХМ

Улучшение 235...262 НВ 235...262 НВ 630 31:5 200
Улучшение 269...302 НВ 269-302 НВ 750 200 125
Улучшение 
и закалка 
ТВЧ

269...302 НВ 48...53 Ш С Э 750 200 125

20Х,
20ХН2М
18ХГТ,

12ХНЗА,
25ХГМ

Улучшение 
цементация 
и закалка

300...400 НВ 56-63 НЫСэ 800 200 125

Коэффициенты fJ-н и M-F
Таблица 1П. 8

Номер
типового
режима

нагружения

Типовые режимы 
нагружения №

Значение (Др при
qp-6 qp-9

0 Постоянный 1 1 1
1 Тяжелый 0,500 0,300 0,200
2 Средний равновероятный 0,250 0,143 0,100
3 Средний нормальный 0,180 0,065 0,063
4 Легкий 0,125 0,038 0,016
5 Особо легкий 0,063 0,013 0,004
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334 Таблица 1П.9

Величины а нцт, SH,CУрПт, S/. , [ (УНтах ] ,  [ ^ F max ]

Т ермообработка Марки сталей ^Hlim,
МПа

GpHm ,
МПа

sF [ а я max ] 9
МПа

[ <JFmax ] ,  
МПа

Улучшение
40; 45; 40Х; 

40ХН; 45ХЦ; 
35ХМ и др.

2Н нв+70 1,1 1,75Ннв 1,7 2,8 СТТ 2,74 Ннв

Улучшение и за
калка ТВЧ (мо
дуль шп > 3 мм) 40 Х ; 40Х Н ; 

35ХМ 17 Ннксэпов+200 1,2

650

1,7 40 Ннлсэ пов

1260

Улучшение и за
калка ТВЧ (мо
дуль mn< Змм)

550 1430

Улучшение, 
цементация и 

закалка

20 Х ; 18ХГТ; 
20ХН2М ; 
12ХНЗА; 
25ХГМ

23 Ннксэ пов 1,2 750 1,5 40 Нцксэ пов 1200

Примечание. ННв -  средняя твердость поверхности (сердцевины) в единицах НВ ; 
Ннясэ пов— средняя твердость поверхности в единицах НЯСэ



Таблица ШЛО

График соотношения твердостей выраженных в единицах НВ и HRC3
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Таблица1П. 11

Коэффициенты \\>Ьа и t y b d m a x

Расположение зубчатых 
колес относительно опор

Рекомен-
дуемые

значения

Твердость рабочих поверхностей 
зубьев

HBi<350 и 
НВ2<350 или 

НВ,>350;НВ2 <350

НВ! >350 
и НВ2 >  350

Симметричное =5. ,

—
м м

\*Ьа 

^ b d  max

0,3 ... 0,5 
1,2... 1,6

0,25 ... 0,3 
0 ,9 ... 1

Несиммет- _ г-
ричное для
нераздво- ~  > 
енной сту
пени

Wba

bd max

0,25 ... 0,4 
1 ... 1,25

0,2 ... 0,25 
0,65 ... 0,8

Несиммет- = -  
ричное для 
раздвоенной 
ступени (од
ной ее половины

X

)

X — V b a  

1Y bd  max

0,2 ... 0,3 
1 ... 1,25

0,2
0,65 ... 0,8

Консольное

X

X

—  —

V b a  

'Ybd max

0,2 ... 0,25 
0,6 ... 0,7

0,15 ...0,2 
0,45 ... 0,55

Симметри
чно-консоль
ное

X

X —  —

Примечания: 1. Большие значения уьа и \\ibdmax -  для постоянных и 
близких к ним нагрузок.

2. Для стандартных редукторов общего применения в указанном 
диапазоне у / выбирают стандартные значения: 0,15;0,2;0,25;
0,315;0,4;0,5. При проектировании нестандартных редукторов 
данных рекомендаций можно не придерживаться
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Таблица 1П.12
Коэффициенты Кнр и KFp
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Нормальные линейные размеры (ГОСТ 6636-69), мм
Таблица 1П.13

_' ____________ __ _________ Ряд Ra40_____________________ ___
... v  5,3; 5,6; 6; 6,3; 6,7: 7,1; 7,5; 8; 8,5; 9; 9,5;
10; 10,5; 11; 11,5; 12; 13; 14; 15; 16; 17; 18; 19; 20; 21;
22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 34; 36; 38; 40; 42; 45; 48; 50;
53; 56; 60; 62; 67; 71; 75; 80; 85; 90; 95; 100; 105; ПО;
120; 125; 130; 140; 150; 160; 170; 180; 190; 200; 210; 220;
240; 250; 260; 280; 300; 320 ; 340; 360; 380; 400; 420; 450;
480; 500; 530; 560; 600; 630; 670; 710; 750; 800; 850; 900; 950

Таблица 1П.14

Ряды Модуль, мм
1-й 1; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4: 5; 6; 8; 10; 12; 16; 20; 25
2-й 1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 5,7; 9; 11; 14; 18; 22

Примечание. Следует предпочитать 1-й ряд.

Таблица 1П.15
Степени точности зубчатых передач

Степень
ТОЧНОСТИ

Окружные скорости V , м/с, вращения зубчатых колес
Прямозубых Непрямозубых

цилиндри
ческих

конических цилиндри
ческих

конических

6 до 15 до 12 до 30 до 20
7 до 10 до 8 до 15 до 10
8 ДО 6 до 4 до 10 до 7
9 до 2 до 1,5 до 4 до 3



Таблица 1П.16
Значения коэффициентов Кна и Кра для косозубых передач [3]

Окружная скорость Степень Кна К Ра
V , м/с точности

7 1,03 1,07
ДО 5 8 1,07 1,22

9 1,13 1,35
свыше 5 до 10 7 1,05 1,2

8 1,10 1,3
свыше 10 до 15 7 1,08 1,25

8 1,15 1,40

Таблица 1П.17
Значения коэффициента 8н

Твердость
поверхностей зубьев

Вид зубьев 5н

НВ, < 350 и НВ2 < 350 Прямые без модификации головки 0,06
или Прямые с модификацией головки 0,04

НВ, > 350 ; НВ2 < 350 Косые 0,02
НВ, > 350 Прямые без модификации головки 0,14

и НВ2> 350 Прямые с модификацией головки 0,10
Косые 0,04

Таблица 1П.18
Значения коэффициента qo

Модуль Ш, мм
Степень точности по нормам плавности по 

ГОСТ 1643-81
6 7 8 9

до 3,55 3,8 4,7 5,6 7,3
свыше 3,55 до 10 4,2 5,3 6,1 8,2
свыше 10 4,8 6,4 7,3 10
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Таблица 1П.19

Коэффициент К Нр для конических передач

Прямозубые передачи при 
НВ] < 350 и НВ2 < 350 или 
НВ, > 350 , НВ2 < 350

Передачи с прямыми и 
круговыми зубьями при 
НВ, > 350 и НВ2 > 350

1 ш -  шариковые опоры ; 1р -  роликовые опоры

Примечания: 1. Сплошные линии -  для прямозубых передач , 
штриховые линии -  для передач с круговыми зубьями .
2. Цифры у кривых соответствуют передачам на схемах.
3. Для передач с круговыми зубьями при твердости колеса 

НВ2 < 350 и любой твердости шестерни КНр = 1
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Таблица III. 20

Число зубьев шестерни г  \ конической передачи

График для определения числа зубьев шестерни z’, конической 
передачи с прямыми зубьями

График для определения числа зубьев шестерни г \ конической 
передачи с круговыми зубьями
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Значения коэффициентов Q h  и  Q p  д л я  конических передач с 
круговыми зубьями

Таблица 1П.21

Вариант
термообработки

Твердость
поверхности

зубьев
передачи

Qh Qf
I Н, < 350 НВ 

Н2 < 350 НВ
1,22 + 0,21U 0,94 + 0,08U

II Н, > 45 HRC3 
Н2 < 350 НВ

1,13 + 0,1311 0,85 + 0,04311

III, IV, V Hi > 45 HRC3 
Н2 > 45 HRC3

0,81 +0,15U 0,65 + 0 ,1 1U

Примечание. U -  передаточное число рассчитываемой конической 
передачи

Таблица 1П.22
Значения коэффициентов К н у и К ру

Степень
точности

Твердость
поверхности

зубьев

Коэф
фици
енты

Окружная скорость V , м/с
1 2 4 6 8 10

6 Н2 < 350 НВ

К Ну 1,04
1,02

1,07
1,03

U 4
1,05

1,21
1,06

1,29
1,07

1,36
1,08

Кру 1,08
1,03

1,16
1,06

1,33
1,11

1,50
1,16

1,67
1,22

1,80
1,27

Н2 > 45 Ш С Э

К Ну 1,03
1,00

1,05
1,01

1,09
1,02

1,14
1.03

1,19
1,03

1,24
1,04

Кру 1,03
1,01

1,05
1,02

1,09
1,03

1,13
1,05

1,17
1,07

1,22
1,08

7 Н2 < 350 НВ

К Ну 1,04
1,01

1,08
1,02

1,16
1,04

1,24
1,06

1,32
1,07

1,40
1,08

Кру 1,10
1,03

1,20
1,06

1,38
1,11

1,58
1,17

1,78
1,23

1,96
1,29

Н2 > 45 HRC3

К Ну 1,03
1,01

1,06
1,01

1,10
1,02

1,16
1,03

1,22
1,04

1,26
1,05

Кру 1,04
1,01

1,06
1,02

1,12
1,03

1,16
1,05

1,21
1,07

1,26
1,08

8 Н2 < 350 НВ

Кну 1,05
1,01

1,10
1,03

1,20
1,05

1,30
1,07

1,40
1,09

1,50
1,12

Кру 1,13
1,04

1,28
1,07

1,50
1,14

1,77
1,21

1,98
1,28

2,25
1,35
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Продолжение табл. 1П.22

Степень
точности

Т вердость 
поверхности 

зубьев

Коэф
фици
енты

Окружная скорость V, м/с

1 2 4 6 8 10

1,04 1,07 U 3 1,20 1,26 1,32

8 Я  > 45HRC 1,01 1,01 1,02 1,03 1,04 1,05

Кг 1,04 1,07 1,14 1,21 1,27 1,34
1,01 1,02 1,04 1,06 1,08 1,09

Примечание. Верхние цифры -  конические передачи с прямыми зубьями, 
нижние -  конические передачи с круговыми зубьями

Таблица 1П.23
______ Нагрузки валов редуктора________ ______________
Цилиндрическая прямозубая передача

где К ’ К ~ Н  ; Т\,Т2 - Н  -м ; d i , d 2 -  MM[dx - m z { , d 2 = m z 2)  ; 
а  = 2 0 °

Примечание. При определении сил в зацеплении цилиндрических и 
конических передач в данной таблице приняты следующие обозначения :

^  -окружная сила ; К  - радиальная сила, Fa - осевая сила , Т - враща
ющий момент на валу ; индекс “1” относится к шестерне, индекс “2” - к 
колесу.
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Продолжение табл. 1П.23

К
2 -1 0 37j

ml F r \ = • cos S { ; F el = Fntg a  - sin d , ;

„  2 • 10 3 Г2
^ 1 2 = - 1 1

*m2

-̂ (2 ~  r̂l ; F r2  -  F a l ; F a l ~  F r\ 

ИЛИ

Frt = Fntg a  • COS ; Fa2 = ^ 2/g a  • sin S2 ■

F tl ~  F l2 i F r l ~  F a l Fo\ ~ Frl
где Ft,F r,F0 - H  ; Tl , T 2 - H  - m  ; d m], d m2- м м ,  здесь

^mi — оттО  ; ^ m2 ~ m mz i ; ot= 20° ; S 2 =  a rc tg  и (w = z2 / z, - переда-

точное число) ; 8\ = 90° -  c>2 .

Коническая передача с круговыми зубьями

В конической передаче с круговыми зубьями окружную силу можно 
определить по одной из двух формул :

_  2  • 1 0 3Т-,
п **

4-1 И™ "  d m2
Ft2 ~

где Ту, Ту -  I I  ■ м  ; d m], d m2 - м м ,  здесь d m] - m tmz l ; d m2 -  Щтг 2 -
ITItm ~ Wnm /COS fim  •

При ЭТОМ F n = Fa  .

Направление сил и Fa  такое же, как и в конической прямо
зубой передаче и зависит только от направления вращения шестерни (см. 
рис.З).

Радиальная сила на шестерне

Fr\= Гг Fn.
Осевая сила на шестерне

F * - r a Fa .

Коэффициенты У г 'л У а рассчитывают по различным формулам в 
зависимости от направления линии зуба и направления вращения 
шестерни (если смотреть на неё с вершины конуса (рис. 4 и 5));
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Продолжение табл. 1П.23

а) направление линии зуба шестерни совпадает с направлением её 
вращения ( на рис. 4,а направление линии зуба правое, направление вра
щения шестерни - по часовой стрелке; на рис. 4,6 направление линии 
зуба левое, направление вращения шестерни - против часовой стрелки):

У r = 0,444 cos Sl -  0,7 sin <5,;

У а = 0,444 sin 8 Х +0,7 cos <5,,
б) направление линии зуба шестерни не совпадает с направлением 

её вращения (на рис. 5,а направление линии зуба правое, направление 
вращения шестерни - против часовой стрелки; на рис. 5,6 направление 
линии зуба левое, направление вращения шестерни - по часовой 
стрелке):

Уr = 0,444 cos (5, + 0,7 sin <5,;

У а = 0,444 sin Sx -  0,7 cos Sl .

Рассчитанные коэффициенты У г и У а могут иметь знак 
“плюс” или “минус” . Соответственно такие же знаки будут иметь силы 
Fr 1 и Fa]. Направление этих сил на шестерне в зависимости от 
полученного знака показано на рис. 6 .

Тогда радиальная Frl и осевая силы Fol на колесе:
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Продолжение табл. 1П.23

Знаки “минус” указывают, что направления сил К г  и Fa2 Противо
положны направлениям сил Fji и Frl.

На рис. 7 в качестве примера даны схемы сил в зацеплении кони
ческой передачи с круговыми зубьями при вращении шестерни по часо
вой стрелке (£, = 17,45655°).

Червячная передача
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Продолжение табл. 1П23

F. 1

Окружная сила на червяке (Н)
_ 2 -103 7̂

4

где Тг - вращающий момент на червяке, Н  ■ м  ; d i - делительный 
диаметр червяка, мм (d} = qm)

Окружная сила на червячном колесе (Н)
2-10

Fa =-

Т,где 1 г - вращающий момент на червячном колесе, Н  ■ м  ; d x - дели
тельный диаметр червячного колеса, мм (d 2 = mz2).

Осевая сила на червяке (Н)

Рл = F n .
Осевая сила на червячном колесе (Н)

f02 = f iu

Радиальная сила на червяке и червячном колесе (Н)
Fri = Ft2 =  Ft2tg20° .

Консольная сила от ременной ( цепной ) передачи

а) б)
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Продолжение табл. 1П.23

Консольная сила t  ременной (цепной) передачи перпендикулярна 
оси вала и приближенно можно принять, что она направлена по линии, 
соединяющей центры шкивов(звёздочек).

Для клиноременной передачи

F = 2F0z s m ( a ] / 2 ) ,

где F0 - сила предварительного натяжения ремня Н; z - число ремней;

(%\ - угол обхвата ремнём ведущего шкива, град.
Для цепной передачи

F  =  kMFt ,

где км - коэффициент; для горизонтальной передачи и при угле 

наклона в менее 40° ^д/=1,15 ; при в более 40° и для вертикальной 

передачи £  а/ =1,05; Ft -окружная сила (Н) : F, = 2 ■ 103 Г, /  d g]; Тг -

вращающий момент на ведущей звёздочке, Н  • м  ; d 8x . диаметр 
делительной окружности ведущей звёздочки, мм.

Консольная сила от муфты

Консольная сила Fu от муфты перпендикулярна оси вала и 
зависит по величине от передаваемого момента, типа муфты и величины 
ошибки монтажа. При этом, направление её в плоскости, 
перпендикулярной оси вала, может быть любым и зависит в основном 
от случайных неточностей монтажа. М.Н. Иванов [3] указывает, что при 
расчёте валов можно принимать Fu = ( 0 , 2 . . . 0 , 5 ) / ^ , где =2 \03TU /dM, 
здесь FM - окружная сила муфты (Н) на расчётном диаметре du {мм) ; Тм 
- вращающий момент на валу муфты, Н м .

Для муфты упругой втулочно-пальцевой (МУВП) рекомендуется 
принимать Fu = 0 ,2 5 F u  , где FM = 2 4 0 3TU/D0, здесь Da - диаметр окруж
ности расположения пальцев, мм (см. табл. 2П.40 приложения 2П).

Муфта упругая компенсирующая с торообразной оболочкой 
вогнутого профиля (см. табл. 2П.41 приложения 2П) обладает большой 
крутильной, радиальной и угловой податливостью. Поэтому при расчёте 
валов консольной нагрузкой от данной муфты можно пренебречь.
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Таблица 1ГТ.24
Выбор номинального диаметра зуборезной головки

Пределы
среднего

конусного
расстояния

R m, мм

Номинальный 
диаметр 

зуборезной 
головки 
do, мм

Наибольшая 
внешняя 

высота зуба 
he, мм

Ширина 
зубчатого 

венца 
Ь, мм

Средний
нормальный

модуль
Шпт,

Осевая форма зуба I
45...60 100 9 10...20 2...3
55...75 125 10 12...25 2...3,5
72...95 160 12 16...32 2,5...4

90...120 200 15 20...40 2,5...5
110..Л 50 250 18 25...50 2,5...6
140...190 315 24 32...65 2,5...9
180...240 400 30 40...80 3...10

Осевая форма зуба [I
40...65 100 9 8...25 1...3
50...80 125 10 10...30 1...3,5

65...105 160 12 13...40 1,5...4
80...130 200 15 16...50 2...5
100...160 250 18 20...65 2...6
120...200 315 24 25...80 3...8
160...250 400 30 32...100 3...10

Примечание. Таблица составлена из условия обработки колеса 
передачи двусторонним методом. При одностороннем методе 
обработки колеса с m nm > 2 мм наименьшие значения R m могут 
быть уменьшены, а наибольшие - увеличены на 25%.
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Таблица 1Г1.25
Разводы W 2 резцов зуборезных головок по ГОСТ 11902-77 при 

средних нормальных модулях Шпт и коэффициенте 
тангенциального смещения для шестерни Хх] = 0

Средний нормальный 
модуль Шпт, мм

W2, мм Поправка на высоту 
ножки зуба 5hf, мм

1,50 1,0 -0,010
1,75 U 0,077
2,00 1,3 0,030
2,25 1,4 0,119
2,50 1,6 0,072
2,75 1,8 0,024
3,00 2,0 - 0,024
3,50 2,2 0,155
4,00 2,6 0,060
4,50 2,8 0,239
5,00 3,2 0,143
5,50 3,6 0,048
6,00 4,0 - 0,047
7,00 4,6 0,036
8,00 5,2 0,120

Таблица 1П.26
Значения коэффициента угла головки зуба к а(при (Хп = 20°; h a = 1;

Р,п =  3 5 % Ц = Е ^ ' 0 = » .3 ...0 ,7 )

Число
зубьев

шестерни
Z]

Значения коэффициента угла головки зуба к 0при 
передаточном числе 11ф конической передачи

свыше 1,25 
ДО 1,6

свыше 1,6 
до 2,5

свыше 2,5 
до 4,0

свыше 4,0

6...9
10...11
12.. .13
14.. .15
16.. .17
18.. .19
20.. .24 

свыше 25

0,90 / 0,90 
0,90/1,00 
0,90/1,00 
1,00/1,00 
1,00/1,00

0,90/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
1,00/1,00
1,00/1,00

0,80/1,00
0,85/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
1,00/1,00

0,75/1,00
0,80/1,00
0,85/1,00
0,85/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
0,90/1,00
1,00/1,00

Примечание. В числителе дроби приведены значения k a для 
шестерни, в знаменателе - для колеса.
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Число зубьев Zj малой звездочки для передачи с роликовой
цепью [3]_____

Таблица 1П.27

Ж 1...2 2...3 3...4 4...5 5...6 >6

Z] 30...27 27...25 25...23 23...21 21...17 17...15

Примечания: 1. Большие значения Ъ\ - для быстроходных 
передач. При V  > 25 м/с рекомендуется 
принимать Z\ > 35.

2. Для тихоходных передач можно принимать Z\ 
меньше табличных значений, но не меньше 
Zj mjn = 7.

3. По условию потери зацепления изношенной цепи 
максимальное число зубьев большой звездочки

_________________ Z2 шах желательно принимать не более 100...120.

Таблица 1П.28
Характеристика смазки цепных передач [3]

Качество
смазки

Смазка цепных передач при окружной скорости 
V , м/с

< 4 < 7 < 12 > 12

I - хорошая
Капельная

4...10
кап/мин

В масляной 
ванне

Циркуляци
онная под 
давлением

Разбрызги
ванием

II - удовлет- 
верительная

Густая
внутришар-

нирная Капельная 
20 кап/мин

В масляной 
ванне

Циркуляци
онная под 
давлениемПропитка 

цепи через 
120...180 ч

III - недос
таточная Периодически через 6...8 часов

IV - работа 
без смазки Допускается при V  до 0,07 м/с



Таблица 1П.29
Коэффициенты кд, kfl, кн, кРЕг, кс И крЕЖ [3]

Условия работы цепной передачи Значения
коэффициентов

Нагрузка равномерная или близкая к ней 
Нагрузка переменная

к д *  1,0 
к д *  1,2...1,5

a  = (30...50) рц 
а  < 25 Рц 
а  > (60...80) рц

kfl=i,o
k fl= 1,25
ка=0,8

Линия центров звездочек наклонена к 
горизонту:
- до 60°
- больше 60°

кц* 1,о
к н *1,25 А

Положение оси регулируется:
- одной из звездочек
- оттяжными звездочками или нажимными 
роликами
- не регулируется

крЕг= 1,0
крЕГ= 1Д 
крЕГ=1,25

Производство: Смазка
(см. табл. 1П. 28)

без пыли I к с  « 0,8
II кс * 1,о

запыленное
II к с  * 1,3
III к с  * 1,8 до V = 4 м/с 

к с  » 3,0 до V = 7 м/с

грязное
III к с  « 3,0 до V = 4 м/с 

к с  « 6,0 до V = 7 м/с
IV к с  « 6,0 до V = 4 м/с

односменное
двухсменное
трехсменное

—
крЕЖ = 1,00 
крЕЖ -  1,25 
крЕЖ = 1,45

Примечание. Характеристику смазки I, II, III, IV см. табл. 1П. 28
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Таблица 1П.30

Основные данные приводных роликовых цепей нормальной серии (ПР)

Приводные роликовые 
однорядные цепи типа 
ПР из ГОСТ 13568-75

Шаг рц,
ММ

Диаметр 
валика 
d, мм

Длина 
втулки 
В, мм

[Рр], кВт, при частоте вращения малой звездочки поь мин'1 и zoi = 25

50 200 400 600 800 1000 1200 1600

П Р - 1 2 ,7 -1 8 2 0 0 -1 12,70 4,45 8,90 0,35 1,27 2,29 3,13 3,86 4,52 5,06 5,95
ПР -  1 2 ,7 - 18 2 0 0 -2 12,70 4,45 11,30 0,45 1,61 2,91 3,98 4,90 5,74 6,43 7,55

ПР -  1 5 ,8 7 5 -2 2 7 0 0 - 1 15,87 5,08 10,11 0,57 2,06 3,72 5,08 6,26 7,34 8,22 9,65
П Р -  1 5 ,8 7 5 -2 2 7 0 0 -2 15,87 5,08 13,28 0,75 2,70 4,88 6,67 8,22 9,63 10,8 12,7

ПР -  19 ,05-31800 19,05 5,96 17,75 1,41 4,80 8,38 11,4 13,5 15,3 16,9 19,3
ПР -  25,4 -  57600 25,40 7,95 22,61 3,20 11,0 19,0 25,7 30,7 34,7 38,3 43,8
П Р - 31,75-88500 31,75 9,55 27,46 5,83 19,3 32,0 42,0 49,3 54,9 60,0 -
ПР -  38,1 -  127000 38,10 11,12 35,46 10,5 34,8 57,7 75,7 88,9 99,2 108 -

П Р - 4 4 ,4 5 - 172400 44,45 12,72 37,19 14,7 43,7 70,6 88,3 101 - - -
ПР -50,8 -  226800 50,80 14,29 45,21 22,9 68,1 110 138 157

Примечания: 1. В обозначениях цепи кроме шага указаны статическая разрушающая нагрузка, Н, и габарит по ширине (1 или 2).
2. Кроме роликовых цепей нормальной серии (ПР) ГОСТ 13568 -  75 предусматривает цепи легкой серии (ПРЛ) и 

длиннозвенные (Г1РД).
3. Основные размеры элементов цепей однорядных ПР, двухрядных 2ПР и трехрядных ЗПР, а также их 

разрушающую нагрузку и массу 1 м см. табл. 1П.31______________________________________________



Таблица 1П.31
Цепи приводные роликовые ПР (ГОСТ 13568-75)

Шаг
цепи

Рц, мм
Ввн>
мм

А ,
мм

d ,,
ММ

h,
мм

Разрушающая нагрузка, кН 
Масса 1 м цепи, кг

ПР 2ПР ЗПР
12,70 7,75 13,92 8,51 11,8 18,2 31,8 45.4

0,75 1,4 2
15,875 9,65 16,59 10,16 14,8 22,7 45,4 68.10

1,0 1,9 2,8
19,05 12,70 25,50 11,9.1 18,2 31,8 72.0 108.0

1,9 3,5 5,8
25,40 15,88 29,29 15,88 24,2 56,7 113.4 170.1

2,6 5 7,5
31,75 19,05 35,76 19,05 30,2 88,5 177 265.5

3,8 7,3 11
38,10 25,40 45,44 22,23 36,2 127.0 254 381.0

5,5 11 16,5
44,45 25,40 48,87 25,40 42,4 172.4 344.8 517.2

7,5 14,4 21,7
50,80 31,75 58,55 28,58 48,3 226.8 453.6 680.4

9,7 19,1 28,3
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Таблица 1П.32
Наибольший допускаемый шаг [р ц ]тах роликовой 

цепи при Ъ\ > 15 [3]

Частота
вращения малой 

звездочки П), 
мин"1

1250 1000 900 800 630 500 400 300

[Plilmax, ММ 12,70 15,87 19,05 25,40 31,75 38,10 44,45 50,80

Таблица 1П.ЗЗ
Коэффициент провисания цепи kf

Расположение
цепи

Г оризонталь- 
ное

Наклонное 
(под углом

в <40°)

в>  40° и 
вертикаль

ное

Коэффициент k f при 
рекомендуемой стреле 

провисания цепи
f= (о,о 1...0,02) а

6 3 1

Таблица 1П.34
Допускаемый коэффициент запаса прочности [S] для роликовых 

цепей при Z\ = 15...30

Шаг 

Рц, мм
Частота вращения малой звездочки Гр, мин'1

50 100 200 300 400 500 600 800 1000
12,70 7,1 7,3 7,6 7,9 8,2 8,5 8,8 9,4 10,0
15,875 7,2 7,4 7,8 8,2 8,6 8,9 9,3 10,1 10,8
19,05 7,2 7,8 8,0 8,4 8,9 9,4 9,7 10,8 П,7
25,40 7,3 7,7 8,3 8,9 9,5 10,2 10,8 12,0 13,3
31,75 7,4 7,8 8,6 9,4 10,2 11,0 11,8 13,4 —

38,10 7,5 8,0 8,9 9,8 10,8 11,8 12,7 — —

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

50,80 7,7 8,3 9,5 10,8 12,0 — — — —
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Таблица 1П.35
Материалы венцов червячных колес_____ ___________

Материал Марка Способ а,
Скорость
скольжения

ОТЛИВ
КИ МПа Vg , м /с

БрОЮН1Ф1 ц 285 165 5...25

Бронза
оловянная

БрОЮФ1
к 275 200

5...12
п 230 140

Бр05Ц5С5
к 200 90

5...8
п 145 80

БрА10Ж4Н4
ц 700 460

к 650 430

Бронза
безоловянная БрА10ЖЗМц1,5

к 550 360
<5

п 450 300 •, rv

БрА9ЖЗЛ

ц 530 245

к 500 230

п 425 195

Примечания:
1. Способы отливки : Ц -  центробежный; К -  в кокиль; П - в  песок.
2. Химический состав материалов: О -  олово; Н -  никель; Ф -  фосфор; Ц -  

цинк; А -  алюминий; Ж -  железо; Мц -  марганец; Л -  литейная. Цифры 
указывают среднее содержание составных элементов в % , остальное 
медь.

3. Кроме бронзы для венцов червячных колес используют латунь 
(например, ЛЦ23А6ЖЗМц2) при Vg = 2...5 м /с ,  а в передачах с ручным

приводом при Vs  <2  м/с  червячное колесо выполняют из чугуна 

(например, СЧ18, СЧ15).

357



Таблица 1П.36
Допускаемые напряжения для червячного колеса

1. Д опускаем ы е конт акт ные напряж ения  |(7^  ] (МПа) при расчет е

передачи на сопрот ивление уст алост и акт ивных поверхност ей зубьев 
червячного колеса (твердость вит ков сопряж енного червяка Я, >45HRC3, 
вит ки ш лифованы и полированы).

1.1. Материал венца колеса -  оловянная бронза
[СГЯ] =  Q,9CvC7BZ ,j ,

где Су -  коэффициент, учитывающий износ материала:
Vs , m/c.....<1 2 3 4 5 6 7 >8
Су............. 1,33 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,8

Коэффициент С,, можно также определять по формуле Cv =

СУЙ -см. табл. 1П.35 приложения 1П, МПa; Zv -  коэффициент долговечности 
при расчете на сопротивление усталости по контактным напряжениям

При этом должно выполняться условие
0,67 < Z V <1,15.

Если получилось Za.<0,67,to принимают ZN-  0,67; если получилось ZA, >1,15, 
то следует принять ZN =1,15.

Эквивалентное число циклов нагружения зубьев червячного колеса за весь 
срок службы привода Lb :

Nm =KmN.
где Кж -  коэффициент эквивалентности при расчете на сопротивление 
усталости по контактным напряжениям:

Типовой режим нагружения.............0 1 2 3 4 5
Кт ........................ ........................... 1 0,416 0,2 0,121 0,081 0,034

N  -  суммарное число циклов перемены напряжений
N  = 60 n7Lh,

п2 -  частота вращения червячного колеса, м ин '\
I,, -  срок службы привода, часы.

1.2. Материал венца колеса -  безоловянная бронза.
[0-h]=\c „ 1-25Vs,

где [<ТН = 300 МПа; Vs -  м /с.
Примечание. Если червяк расположен вне масляной ванны, то независимо от 

материала венца колеса значение [<УН] следует уменьшить на 15%.
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_______________________________ __________ ____ _______________ Продолжение табл. 1П.36
2. Допускаемые напряжения изгиба [<7^J (МПа) при расчете зубьев колеса
на сопротивление усталости при изгибе.

Для материалов венцов из оловянных и безоловянных бронз [(T^J
принимают:

а) передача нереверсивная (приводы ленточных и цепных конвейеров, 
элеваторы и пр.)

[<7>] = (0,08СГа + 0 ,2 5 0 )) У„;
б) передача реверсивная (приводы индивидуальные)

[or,] =0,1 « Г А .
где СГВ, <7Т - МПа (см. табл. 1П.35); Y„ - коэффициент долговечности при 

расчете зубьев на сопротивление усталости при изгибе

При этом должно выполняться условие
0,54 < Yn <1.

Если получилось Уд,<0,54, то принимают Уд, =0,54; если получилось yw>l, то 
следует принять YN = 1.

Эквивалентное число циклов нагружения зубьев червячного колеса за весь 
срок службы привода Lh:

Nfb = KF£N,
где KFE -  коэффициент эквивалентности при расчете зубьев на сопротивление 
усталости при изгибе:

Типовой режим нагружения..... 0 1 2 3 4 5
KFE...................................................1 0,2 0,1 0,04 0,016 0,004

N = 60n2Lh - см. выше п. 1.1.
3. Предельно допускаемые контактные напряжения [<Х„ ] (МПа) при
расчете передачи на контактную прочность при кратковременной 
перегрузке:

а) оловянные бронзы
[0-„mJ  = 4O-r ;

б) безоловянные бронзы
K-1-20V-

4. Предельно допускаемые напряжения изгиба [crFm„] (МПа) при расчете 
передачи на изгибную прочность при кратковременной перегрузке.

Для оловянных и безоловянных бронз
[0V „J  = O ,8aT.
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Рекомендуемые сочетания m,q и г,
Таблица 1П.37

Уравнения для определения длины нарезаемой части червяка й.
Коэффициент

смещения
X

Расчетные уравнения при г.

1 и 2 4

-1,0 й, > (l0,5 + z,) т й, ^ (10,5 + г,) т
-0,5 й, > (8 + 0,06г ,) т й, ^ (9,5 + 0,09z2) т

0 й, > (ll +0 ,06z2) т й, > (12,5 + 0,09г3) т
+0,5 й, > ( l l  + 0,lz3) т й, >(12,5 + 0 ,Ц )  т
+1,0 й, > ( l2  + 0 ,lz ,)  т й, > (l3  + 0,lz2) т

Примечания:
1. Для фрезеруемых и шлифуемых червяков при т<  10.чм й, увеличивают на 

25 мм, при т = 10....16 мм -н а35 ...40  мм в связи с возможным искажением 
профиля витка при входе и выходе режущего инструмента.

2. При промежуточных значениях х величину й, определяют для двух крайних 
значений х рассматриваемого диапазона и в качестве расчетной величины й,

__принимают наибольшее из двух значений.__________________________ _
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Таблица 1П.39
Рекомендации по определению модуля т 

(прямозубой) и тп (косозубой и шевронной) 
цилиндрической передачи

Рекомендации А.Т. Скойбеды и др. [2 ]:
а) при Я , < 350 НВ  и Н г <, 350 НВ

m (m j = (0,01...0,02) aw:

б) п р и  Я ,>  45ЯЛСэ и  Я 2 < 350 НВ

т(т„) = (0,0125...0,025) aw\
в) п р и  Я , > 45HRCj и  Я 2 > 451 IRCэ

m (m j=  (0,016...0,0315) aw.

Рекомендации М.Н. Иванова [ 3 ]:
а) высоконагруженные точные передачи, валы, опоры и корпуса повышенной 
жесткости:

при Я  < 350 НВ
тМ  =  ( 0 ,0 2 . . . 0 ,0 3 ^ ^ :  

при Я > 350 НВ
4 ^ ) = ( 0 , 0 3 . . . 0 , 0 5 ) ^ ^ :

б) обычные передачи редукторного типа в отдельном корпусе с достаточно 
жесткими валами и опорами (и другие аналогичные):

п р и  Я  < 350 НВ
т М  = (0,03...0,05^^: 

при Я  > 3 5 0  НВ
m(mJ  =  (°.0 5 . . . 0 ,0 7 ) ^ ^ :  .

в) грубые передачи, например, с опорами на стальных конструкциях (крановые 
и т.п.), а также открытые передачи, передачи с консольными валами, 
подвижные колеса коробок скоростей

т М  =(0,07...0,1 К , % .

Примечания:

1. В указанных рекомендациях меньшие значения принимаются для зубчатых 
колес, работающих в типовом режиме 0 с малыми перегрузками и высокими 
скоростями, большие —при средних скоростях и типовых режимах 
нагружения 1.. .5, значительных перегрузках и возможности абразивного 
изнашивания.

2. Для силовых передач рекомендуется т(/и„)>1,5 мм.
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Номограммы для предварительного выбора 
клиновых ремней

Таблица 1П.40
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Клиновые ремни
Таблица 1П.41

Основные 
размеры,

мм.

Клиновой ремень 
нормального сечения

Клиновой ремень 
узкого сечения

Z ( 0 ) А {л ) В{Б) spziyo) б р а {у а ) S P B (y s )

WP (br) 8,5 11 14 8,5 11 14
w  ( У 10 13 17 10 13 17
T { h ) 6 8 11 8 10 13
Площадь 
сечения А, мм2

47 81 138 56 95 158

Предельное 
значение /, мм

400

2500

560

6300

800

6300

630

3550

800

4500

1250

8000
Масса 1м
ДЛИНЫ q,  к г / м

0,06 0,105 0,18 0,07 0,12 0,20

f / o l m i i b  М М 63 90 125 63 90 140
Вращающий 
момент на 
быстроходном 
шкиве Ту ,
Н ■ м

<25 11...70 40...190 <150 90...400 300...2000

Примечания:
1. В скобках обозначение, которое не рекомендуется для дальнейшего

использования в расчетах.
2. / -расчетная длина ремня на уровне нейтральной линии.
3. Стандартный ряд длин I, мм:
400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120,1250,1400,1600, 1800, 
2000,2240,2500, 2800, 3150, 3550, 4000, 4500, 5000,5600, 6300, 7100, 
8000, 9000, 10000, 11200, 12500, 14000, 16000, 18000.
4. dP -  минимально допустимый диаметр ведущего (малого) шкива._______
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364 Таблица 1П.42
Размеры литых и точеных шкивов для клиновых ремней

Тип ремня Сечение
ремня

t b Р / h Значение а, град
34 36 38 40

Размеры, мм Расчетные диаметры шкивов dr , мм

Клиновой 2 2,5 8,5 12 8 7 63...71 80... 100 112...160 180
нормального А 3,3 11 15 10 8,7 125...160 180...400 450
сечения В 4,2 14 19 12,5 10,8 ,125... 160 180...224 250...500 560

Клиновой SPZ 2,5 8,5 12 8 10 63...80 - >80 -
узкого SPA 3,0 11 15 10 13 90...118 - >118 -

сечения SPB 4,0 14 19 12,5 17 140...190 - >190 -
Примечания:
1. Расчетные диаметры шкивов ^выбираю т из стандартного ряда: 63,71, 80, 90,100,112, 125, 140,160, 180, 200, 224,

250, 280, 315, 355,400, 450, 500,630, 710, 800, 900, 1000 мм.
2. Размеры: de - d + 2 t \  S = (l,l...1,3) h - для чугунных шкивов; 5 = (0,94...1, l l )  h -для стальных шкивов; С = (1,2...1,3) S; 

dCT =  1 ,6 4 -для чугуна; dcr = 1 ,5 5 4 -для стали; Z(T =(1,2...1,5) d; В = ( п - l)p  + 2 / ,  где п - число канавок на шкиве



Таблица 1П.43
Допускаемая приведенная мощность [р0], кВт, передаваемая одним

клиновым ремнем

Тип
ремня

Сечение;
10 , и м

Диаметр
ведущего
шкива
d p\, мм

Скорость ремня V, м/с

2 3 5 10 15 20 25 30

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

71 - 0.37 0,56 0,95 1,22 1,37 1,40 -

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

1320 90 - 0,49 0,67 1,16 1,56 1,73 1,90 1,85
100 - 0,51 0,75 1,25 1,69 1,94 2,11 2,08
112 - 0,54 0,80 1,33 1,79 2,11 2,28 2,27

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

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

ремень А 112 - 0,74 1,05 1,82 2,39 2,74 2,82 2,50
нормаль- 1700 125 - 0,80 1,15 2,00 2,66 3,10 3,27 3,14
ного 140 - 0.87 1,26 2,17 2,91 3,42 3,67 3,64
сечения 160 0,97 1,37 2,34 3,20 3,78 4,11 4,17

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

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

В 160 - 1,16 1,83 3,15 4,13 4,73 4,88 4,47
2240 180 - 1,28 2,01 3,51 4,66 5,44 5,76 5,53

200 - 1,40 2,10 3,73 4,95 5,95 6,32 6,23
224 - 1,55 2,21 4,00 5,29 6,57 7,00 7,07
63 - 0,68 0,95 1,50 1,80 1,85 - -

Клино- 71 - 0,78 1,18 1,95 2,46 2,73 2,65 -

вой SPZ 80 - 0,90 1,38 2,34 3,06 3,50 3,66 -

ремень 1600 90 - 0,92 1,55 2,65 3,57 4,20 4,50 4,55
узкого 100 - 1,07 1,66 2,92 3,95 4,72 5,20 5,35
сечения 112 - 1,15 1,80 3,20 4,35 5,25 5,85 6,15

.125 - 1,22 1,90 3,40 4,70 5,70 6,42 6,85
90 - 1,08 1,56 2,57 - - - -

100 - 1,26 1,89 3,15 4,04 4,46 - -

SPA 112 - 1,41 2,17 3,72 4,88 5,61 5,84 -

2500 125 - 1,53 2,41 4,23 5,67 6,0 7,12 7,10
140 1,72 2,64 4,70 6,3 7,56 8,25 8,43
160 - 1,84 2,88 5,17 7,03 8,54 9,51 9,94

SPB 140 - 1,96 2,95 5,00 6,37 - - -

3550 160 - 2,24 3,45 5.98 7,88 9,10 9,49 -

180 - 2,46 3,80 6.70 9,05 10,6 11,4 11,5
200 - 2,64 4,12 7,3 10,0 11,9 13,1 13,3
224 - 2.81 4,26 7,88 10,7 13:0 14,6 15,1

Примечание: 1„ -  базовая длина ремня.
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Таблица 1П.44
Коэффициент угла обхвата а , на ведущем (меньшем) шкиве для клиновых

ремней Са
Угол 

обхвата 
«,, град

180 170 160 150 140 130 120 110 100 90

Са 1 0,98 0,95 0,92 0,89 0,86 0,82 0,78 0,73 0,68

Таблица 1П.45
Коэффициент передаточного числа С„

Передаточное 
число и

1 U 1,2 1,4 1,8 >2,5

с и 1 1,04 1,07 1,1 1,12 1,14

Таблица 1П.46
Коэффициент режима нагрузки Ср

Производство

Характер нагрузки

Спокойная
(ленточные
конвейеры,
станки с
непрерывным
процессом
резания)

Умеренные
колебания
(цепные
конвейеры,
станки-
автоматы)

Значительные
колебания
(реверсивные
приводы,
станки
строгальные и
долбежные,
конвейеры
винтовые и
скребковые,
элеваторы)

Ударная или
резконеравно -
мерная
(подъемники,
ножницы,
молоты,
винтовые
прессы)

Односменное 1,0/1,2 1,1/1,3 1,2/1,4 1,3/1,5
Двухсменное 1,1/1,4 1,2/1,5 1,3/1,6 1,5/1,7
Трехсменное 1,4/1,6 1,5/1,7 1,6/1,9 1,7/2,0
Примечание. В числителе -значения Срдля электродвигателей переменного 
тока общепромышленного применения и двигателей постоянного тока
шунтовых , в знаменателе -  значения Ср для электродвигателей переменного 
тока с повышенным пусковым моментом и для двигателей постоянного тока 
сериесных.
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ПРИЛОЖЕНИЕ 2П [1,13]
Таблица 2П.1

Концы валов цилиндрические (из ГОСТ 12080-66), мм

Исполнение 1 - длинные 
Исполнение 2 - короткие

1-й ряд 2-й ряд исполнение
1 2

16; 18 19 40 28
20; 22 24 50 36
25; 28 ......... . 60 42
32; 36 30 80 58
40 ; 45 42 ; 48 110 82
50; 55 52 ; 56 ПО 82

60 63 ; 65 140 105
70 71 ; 75 140 105

8 0 ; 90 85 ; 95 170 130
100; ПО • ■ 120 210 165

125 ■ - 210 165
140 130; 150 250 200

160; 180 170 300 240

Примечания:
1 .Размер фаски f  (мм) рекомендуется принимать:

d.... 20...30 30...50 50...70 70...120 
f.... 1,0 1,6 2,0 2,5

2. Размеры канавки для выхода шлифовального круга см. табл.2П.4.
3. При курсовом проектировании рекомендуется принимать концы валов 

исполнения 2 - короткие.
4. Размеры шпонки см. табл. 2П.9___________________________________
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Таблица 2П.2

Концы валов конические ( из ГОСТ 12081 -72 ), мм

Номинальный 
диаметр d

Исполнение

d\ dl h /з1 2

1-й ряд 2-й ряд Л / /| /

20 ; 22 24 50 36 36 22 М12 X 1,25 Мб 9 11,3
25 ;28 - 60 42 42 24 М 16х 1,5 М8 14 15,7
32; 36 30 ; 35 80 58 58 36 М20 X 1,5 М10 17 19

- 38 80 58 58 36 М24Х2 М12 20 22,3
40 42 110 82 82 54 М 24х2 М12 20 22,3

45;50;56 48 ; 55 НО 82 82 54 М36Х2 М16 26 28,5
63 60; 65 140 105 105 70 М42 х 3 М20 32 35
71 70 ; 75 140 105 105 70 М48 х 3 М24 36 39,3
80 85 170 130 130 90 М56 х 4 МЗО 44 47,9
90 - 170 130 130 90 М64 х 4 МЗО 44 47,9
95 170 130 130 90 М64Х4 МЗО 44 47,9
100 - 210 165 165 120 М72 X 4 М36 54 63
110 - 210 165 165 120 М80 X 4 М42 63 74

- 120 210 165 165 120 М90Х4 М42 63 74
125 210 165 165 120 М90 х 4 М48 72 84

Примечания : I . При курсовом проектировании принимаются концы валов
исполнения 2 -  короткие. 2.Размеры b, h, ti и t2 см. табл. 2П.9
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Таблица 2П.З
Галтели, фаски и канавки

Размеры в мм
20...30 30...40 40...50 50...80 80...120 120. .150 150...250

0,6 0,6 1,0 1,6 2,0 2,5 3,0
f | 1,0 1,2 1,6 2,0 2,5 3,0 4,0

Наибольший размер галтели rm*x вала в зависимости от координаты 
фаски г подшипника

Внутреннее 
кольцо подшипника

Размеры в мм
Г 1,5 2,0 2,5 3,0 3,5

Ппшх 0,6 1 1 ____ h i_____ _____ 2 , 2

Канавки в отверстиях корпусов

Размеры в мм
D D, R R,

Св.10 до 50 D+0,5 0,5
Св.50 до 100 D+0,5 1,5 0,5

Св 100 D+1,0 1,0

Примечание. Диаметр D6.„ принимается по табл. 2П 17
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Таблица 2П.4

Канавки на валах для выхода шлифовального круга

Размеры в мм

d св. 10 до 50 св.50 до 100 св. 100
ск 3 5 8
Лк 0,25 0,5 0,5
Г к 1,0 1,6 2,0

Таблица 2П.5

Канавки на валах для выхода резьбонарезного инструмента

Размеры в мм

Размеры
канавки

Ск

0,5
d-1,5

1,25

0,5
d-1,8

Шаг резьбы
1,5

0,5
d-2,2

1,75

0,5
d-2,5

1,5
0,5
d-3
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Таблица 2П.6

Гайки круглые шлицевые (из ГОСТ 11871-88), мм

Резьба d D 2>i Я Ъ А с<

М20х 1,5* 34 27 8 5 2,5 1.0
М22х 1,5 38 30 10 5 2,5 1.0
М24 х 1,5 * 42 33 10 5 2,5 1,0
М27 х 1,5 45 36 10 5 2,5 1,0
МЗОх 1,5 48 39 10 5 2,5 1,0
МЗЗх 1,5 52 42 10 6 3,0 1,0
МЗбх 1,5* 55 45 10 6 3,0 1,0
М39х 1,5 60 48 10 6 3,0 1,0
М42х 1,5* 65 52 10 6 3.0 1,0
М45 х 1,5 70 56 10 6 3,0 1,0
М48х 1,5 75 60 12 8 4,0 1,0
М52х 1,5 80 65 12 8 4,0 1,0
М56х2,0* 85 70 12 8 4,0 1,6
М60 х 2,0 90 75 12 8 4,0 1,6
М64х2,0* 95 80 12 8 4,0 1,6
М68х2,0 100 85 15 10 5,0 1,6
М72х2,0* 105 90 15 10 5,0 1,6
М76х2,0 110 95 15 10 5,0 1,6
М80х2,0* 115 100 15 10 5,0 1,6
М85х2,0 120 105 15 10 5,0 1,6

Примечания : 1.Предпочтительные размеры отмечены звёздочкой «*».
2.Пример условного обозначения гайки диаметром резьбы <7=64мм, с 

мелким шагом резьбы 2 мм, с полем допуска 6Н:
Гайка М64 X 2 -  6Н ГОСТ 11871-88
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Таблица 2П.7

Стопорные многолапчатые шайбы (из ГОСТ 11872-89), мм

Резьба d D Х>. / Ь h 5

М20х 1,5 20,5 37 27 17 4,8 4 1,0
М22х 1,5 22,5 40 30 19 4,8 4 1,0
М24х 1,5 24,5 44 33 21 4,8 4 1,0
М27х 1,5 27,5 47 36 24 4,8 5 1,0
МЗОх 1,5 30,5 50 39 27 4,8 5 1,0
МЗЗ х 1,5 33,5 54 42 30 5,8 5 1.6
МЗбх 1,5 36,5 58 45 33 5,8 5 1,6
М39х 1,5 39,5 62 48 36 5,8 5 1,6
М42х 1,5 42,5 67 52 39 5,8 5 1,6
М45 х 1,5 45,5 72 56 42 5,8 5 1,6
М48х 1,5 48,5 77 60 45 7,8 5 1,6
М52 х 1,5 52,5 82 65 49 7,8 6 1,6
М56х2,0 57,0 87 70 53 7,8 6 1,6
М60 х 2,0 61,0 92 75 57 7,8 6 1,6
М64 х 2,0 65,0 97 80 61 7,8 6 1,6
М68х2,0 69,0 102 85 65 9,5 6 1,6
М72 х 2,0 73,0 107 90 69 9,5 7 1,6
М76х2,0 77,0 112 95 73 9,5 7 1,6
М 80х2,0 81,0 117 100 76 9,5 7 1,6
М 85х2,0 86,0 122 105 81 9,5 7 1,6

Пример обозначения шайбы для гайки круглой шлицевой с резьбой М64 X 2, из 
материала группы 21 без покрытия:

Шайба 64.21 ГОСТ 11872-89
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Таблица 2П.8

К анавки под язычок стопорной шайбы, мм

Резьба,
d

«1 а2
найм.

д3
найм.

Я4
найм.

</i
наиб.

М20 х 1,5 6 2 3,5 1,0 16,5
М22 х 1,5 6 2 3,5 1,0 18,5
М24 х 1,5 6 2 3,5 1,0 20,5
М27 х 1,5 6 3 4,0 1,5 23,5
МЗОх 1,5 6 3 4,0 1,5 26,5
МЗЗ х 1,5 6 3 4,0 1,5 29,5
МЗбх 1,5 6 3 4,0 1,5 32,5
М39х 1,5 6 3 4,0 1,5 35,5
М42 х 1,5 ■ 8 3 5,0 1,5 38,5
М45 х 1,5 8 3 5,0 1,5 41,5
М48 х 1,5 8 3 5,0 1,5' 44,5
М52х 1,5 8 3 5,0 1,5 48,0
М56х2,0 8 3 5,0 1,5: 52,0
М60х2,0 8 3 6,0 1,5 56,0
М64 х 2,0 8 3 6,0 1,5 ' 60,0
М68 х 2,0 8 3 6,0 1,5 64.0
М72х2,0 10 5 6,0 1,5 68,0
М76х2,0 10 5 6,0 1,5 72,0
М80х2,0 10 5 6,0 2,0 75,0
М85х2,0 10 5 6,0 2,0 80,0
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Таблица 2П.9

Шпонки призматические по ГОСТ 23360-78

1р~радочоп длина шпонки

Размеры в мм

Диаметр вала, 
d

Сечение шпонки Глубина паза
Ь Л вала

t\
ступицы

*2

Св. 12 до 17 5 5 3 2,3
св. 17 до 22 6 6 3,5 2,8
св. 22 до 30 8 7 4 53
св. 30 до 38 10 8 5 3,3
свг38 № 44 12 8 5 3,3
св. 44 до 50 14 9 5,5 3,8
св. 50 ДО 58 16 10 6 4,3
св. 58 до 65 18 11 Л - 4,4
св. 65 до 75 20 12 7,5 4,9
св. 75 до 85 22- 14 9 5,4
св. 85 до 95 25. 14 9 5,4

св. 95 до 110 28 16 10 6,4
св. 110 до 130 32 18 11 7,4
св. 130 до 150 36 20 12 8,4
св. 150 до 170 40 22 13 9,4Ог»ебо до 200 45 25 15 10,4

Примечания : 1 .Длины призматических шпонок I (мм) выбирают из ряда : 10; 12; 14;
16; 18; 20; 22; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 110; 125; 140; 160; 180; 200; 
220; 250; 280; 320; 360; 400; 450; 500.

2. Примеры условного обозначения : исполнение 1, b х  И х / =14 х 9 х 100:
Шпонка 14Х9Х 100 ГОСТ23360-78.

То же, исполнение 2:
________ Шпонка 2 - 14 X 9 х 100 ГОСТ 23360-78_______________________________________
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Таблица 2П.10

Манжеты резиновые армированные для валов (ГОСТ 8752-79)

Размеры в мм 

Тип I Тип 2

элементы манжет:
1 - корпус из дензомасло- стой пои реьины; 2 -  к о р 
ка  с {стальное кольце)-,
3 - пружина браслетная ; 
4 - пыльник о Виде д о 
полнит ельной кромки

d D , h\ hi

15; 16 30 7
17 32 7 _

18; 19 35 7 -

20;21;22 40 10 14
24 41 10 14
25 42 10 14
26 45 10 14

30;32 52 10 14
35;36;38 58 10 14

40 60 10 14
42 62 10 14
45 65 10 14

48;50 70 10 14
52 75 10 14

55;56;58 80 12 16
60 85 12 16

63;65 90 12 16
70;71 95 12 16

75 100 12 16
80 105 12 16
85 110 12 16

90;95 120 12 16
100 125 12 16
105 130 12 16
110 135 12 16
115 145 12 16
120 150 12 16
125 155 12 16

Пример обозначения манжеты типа 1 для вала диаметром </=60, наружным 
диаметром D\ = 85 мм :

Манжета 1 - 60 X 85 ГОСТ 8752 - 79.

Примечание . Манжету типа 2 используют при высокой запылённости 
среды
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Таблица 2П.11

Подшипники шариковые радиальные однорядные (ГОСТ 8338-75)

Г рузоподъёмность, кН
Условное

обозначение d D В г
ПОДШИПНИКОВ динамическая статическая

С г Сог

Лёгкая серия

200 10 30 9 1 5,9 2,65
201 12 32 10 1 6,89 3,1
202 15 35 11 1 7,8 3,55
203 17 40 12 1 9,56 4,5
204 20 47 14 1,5 12,7 6,2
205 25 52 15 1,5 14,0 6,95
206 30 62 16 1,5 19,5 10,0
207 35 72 17 2 25,5 13,7
208 40 80 18 2 32,0 17,8
209 45 85 19 2 33,2 18,6
210 50 90 20 2 35,1 19,8
211 55 100 21 2,5 43,6 25,0
212 60 110 22 2,5 52,0 31,0
213 65 120 23 2,5 56,0 34,0
214 70 125 24 2,5 61,8 37,5
215 75 130 25 2,5 66,3 41,0
216 80 140 26 3 70,2 45,0
217 85 150 28 3 89,5 53,0
218 90 160 30 3 95,6 62,0
219 95 170 32 3,5 108,0 69,5
220 100 180 34 3,5 124,0 79,0
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Продолжение табл.2П.11

377

Условное
обозначение
подшипника

d D В Г

Грузоподъёмность, кН

динамическая
С г

статическая
Сог

Средняя серия

300 10 35 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 29,1 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 25 2,5 52,7 30,0
310 50 100 27 3 61,8 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
316 80 170 39 3,5 124,0 80.0
317 85 180 41 4 133,0 90,0
318 90 190 43 4 143,0 99,0
319 95 200 45 4 153,0 110,0
320 100 215 47 4 174,0 132,0



Таблица 2П.12

Подшипники шариковые радиальные сферические двухрядные (ГОСТ 5720-75)

Условное 
обозначе
ние под
шипника 
типа 1000

d D В Г

Г рузоподъём- 
ность, кН

Факторы приведенной 
нагрузки*

дина
мичес

кая
С г

стати
ческая

С о г
е

У при

Го
F
—  <  е
F ,

F

F >e

Лёгкая серия

1200 10 30 9 1,0 5,53 1,37 0,321 1,960 3,033 2,053
1201 12 32 10 1,0 5,59 1,50 0,334 1,884 2,915 1,973
1202 15 35 11 1,0 7,41 2,04 0,332 1,896 2,935 1,986
1203 17 40 12 1,5 7,93 2,42 0,307 2,052 3,176 2,150
1204 20 47 14 1,5 9,95 3,18 0,273 2,306 3,570 2,416
1205 25 52 15 1,5 12,1 4,00 0,271 2,324 3,597 2,435
1206 30 62 16 1,5 15,6 5,80 0,244 2,576 3,987 2,699
1207 35 72 17 2,0 15,9 6,60 0,230 2 ,T i l 4,236 2,867
1208 40 80 18 2,0 19,0 8,55 0,219 2,870 4,442 3,007
1209 45 85 19 2,0 21.6 9,60 0,212 2,972 4,599 3,113
1210 50 90 20 2,0 22,9 10,8 0,214 3,134 4,850 3,283
1211 55 100 21 2,5 26,5 13,3 0,195 3,232 5,002 3,386
1212 60 ПО 22 2,5 30,2 15,5 0,185 3,407 5,273 3,569
1213 65 120 23 2,5 31,2 17,2 0,170 3,705 5,734 3,882
1214 70 125 24 2,5 34,5 18,7 0,179 3,509 5,431 6,676
1215 75 130 25 2,5 39,0 21,5 0,175 3,596 5,566 3,767
1216 80 140 26 3,0 39,7 23,5 0,160 3,944 6,105 4,132
1217 85 150 28 3,0 48,8 28.5 0,171 3,689 5,710 3,865
1218 90 160 30 3,0 57,2 32,0 0,168 3,758 5,815 3,936
1220 100 180 34 3,5 68,9 40,5 0,173 3,634 5,625 3,808
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Продолжение табл.2П.12

Условное 
обозначе
ние под
шипника 
типа 1000

d D В Г

Г рузоподъём- 
ность, кН

Факторы приведенной 
нагрузки*

дина
мичес

каясг

стати
ческая

С 0г

е

Y при

Го
R С7

Г ' аа
1 5

d
'S

0
о

Средняя серия

1300 10 35 11 1,0 7,25 2,00 0,330 1,910 2,956 2,000
1301 12 37 12 1,5 9,36 2,60 0,348 1,811 2,803 1,897
1302 15 42 13 1,5 9,56 2,80 0,334 1,885 2,917 1,975
1303 17 47 14 1,5 12,5 3,66 0,328 1,918 2,968 2,009
1304 20 52 15 2,0 12,5 3,66 0,291 2,291 3,352 2,269
1305 25 62 17 2,0 17,8 6,0 0,279 2,257 3,492 2,364
1306 30 72 19 2,0 21,2 7,7 0,256 2,458 3,804 2,575
1307 35 80 21 2,5 25,1 9,8 0,245 2,570 3,978 2,693
1308 40 90 23 2,5 29,6 12,2 0,241 2,614 4,046 2,739
1309 45 100 25 2,5 37,7 15,9 0,248 2,538 3,928 2,659
1310 50 НО 27 3,0 43,6 17,5 0,235 2,676 4.141 2,803
1311 55 120 29 3,0 50,7 22,5 0,234 2,696 4,173 2,824
1312 60 130 31 3,5 57,2 26,5 0,225 2,800 4,334 2,934
1313 65 140 33 3,5 61,8 29,5 0,226 2,785 4,311 2,918
1314 70 150 35 3,5 74,1 35,5 0,224 2,813 4,354 2,947
1315 75 160 37 3,5 79,3 38,5 0,222 2,837 4,390 2,972
1316 80 170 39 3,5 88,4 42,0 0,216 2,918 4,515 3,056
1317 85 180 41 4,0 97,5 48,5 0,217 2,898 4,485 3,036
1318 90 180 41 4,0 117.0 56,0 0,224 2,817 4,360 2,951
1320 100 215 47 4,0 143,0 72,0 0,236 2,673 4,137 2,800

Лёгкая широкая серия

1500 10 30 14 1 7,28 1,76 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 9,45 0,33 1.9 2,96 1,99
1509 45 85 23 2 23,4 10,7 0,31 2,06 3,19 2,16
1510 50 90 23 2 23,4 11,5 0,29 2,2 3,41 2,31
1516 80 140 33 3 48,8 27,0 0,24 2,49 3,85 2,61

*Примечание. При
Д а .

R r С X_1
при ч

нГ>е Х=0,65.
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Таблица 2П.13

Подшипники шариковые радиально-упорные однорядные (ГОСТ 831-75)

Условное
обозначение
подшипника d D В Г П

Грузоподъёмность, кН

динамическая 
Сг типа

статическая 
Сог типа

а  =12° а  = 26° 36000 46000 36000 46000

i . Лёгкая серия

36202 46202 15 35 11 1 0,3 8,15 8,25 3,83 3,65
36203 - 17 40 12 1 0,3 12,0 - 6,12 -
36204 46204 20 47 14 1,5 0,5 15,7 14,8 8,31 7,64
36205 46205 25 52 15 1,5 0,5 16,7 15,7 9,10 8,34
36206 46206 30 62 16 1,5 0,5 22,0 21,9 12,0 12,0
36207 46207 35 72 17 2 1 30,8 29,0 17,8 16,4
36208 46208 40 80 18 2 1 38,9 36,8 23,2 21,3
36209 46209 45 85 19 2 1 41,2 38,7 25,1 23,1
36210 46210 50 90 20 2 1 43,2 40,6 27,0 24,9
36211 46211 55 100 21 2,5 1,2 58,4 50,3 34,2 31,5
36212 46212 60 110 22 2,5 1,2 61,5 60,8 39,3 38,8
36213 46213 65 120 23 2,5 1,2 - 69,4 - 45,9
36214 - 70 125 24 2,5 1,2 80,2 - 54,8 -
36215 46215 75 130 25 2,5 1,2 - 78,4 - 53,8
36216 46216 80 140 26 3 1,5 93,6 87,9 65,0 60,0
36217 46217 85 150 28 3 1,5 101,0 94,4 70,8 65,1
36218 46218 90 160 30 3 1,5 118,0 111,0 83,0 76,2
36219 - 95 170 32 3,5 2 134.0 - 95,0 -

- 46220 100 180 34 3,5 2 - 148,0 - 107,0
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Таблица 2П.14

Подшипники роликовые радиальные с короткими цилиндрическими роликами
(ГОСТ 8328-75)

Размеры в мм

Условное обоз
начение под

шипника типа
d D В Г Г \

Грузоподъёмность, кН

динамическая
Сг

статическая
Сог

2000 12000

Лёгкая серия

2206 12206 30 62 16 1,5 1,0 22,4 ? 12,0
2207 12207 35 72 17 2,0 1,0 31,9 17,6
2208 12208 40 80 18 2,0 2,0 41,8 24,0
2209 12209 45 85 19 2,0 2,0 44,0 25,5
2210 12210 50 90 20 2,0 2,0 45,7 27,5
2211 12211 55 100 21 2,5 2,0 56,1 34,0
2212 12212 60 110 22 2,5 2,5 64,4 43,0
2213 12213 65 120 23 2,5 2,5 76,5 51,0
2214 12214 70 125 24 2,5 2,5 79,2 51,0
2215 12215 75 130 25 2,5 2,5 91,3 63,0
2216 12216 80 140 26 3,0 3,0 106,0 68,0
2217 12217 85 150 28 3,0 3,0 119,0 78,0
2218 12218 90 160 30 3,0 3,0 142,0 105,0
2220 12220

Оо

180 34 3,5 3,5 183,0 125,0

Средняя серия

2305 12305 25 62 17 2,0 2,0 28,6 15,0
2306 12306 30 72 19 2,0 2,0 36,9 20,0
2307 12307 35 80 21 2,5 2,0 44,6 27,0
2308 12308 40 90 23 2,5 2,5 56,1 32,5
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Продолжение табл.211.14

Условное обоз
начение под

шипника типа
d D В Г П

Грузоподъёмность, кН

динамическая
Сг

статическая
Сог

2000 12000

2309 12309 45 100 25 2,5 2,5 72,1 41,5
2310 12310 50 п о 27 3,0 3,0 88,0 52,0
2311 12311 55 120 29 3,0 3,0 102,0 67,0
2312 12312 60 •• 130 31 3,5 3,5 123,0 76,5
2313 12313 65 140 33 3,5 3,5 138,0 85,0
2314 12314 70 150 35 3,5 3,5 151,0 102,0
2315 12315 75 160 37 3,5 3,5 183,0 125,0
2316 12316 80 170 39 3,5 3,5 190,0 125,0
2317 12317 85 180 41 4,0 4,0 212,0 146,0
2318 12318 90 190 43 4,0 4,0 242,0 160,0
2319 12319 95 200 45 4,0 4,0 264,0 190,0
2320 12320 100 215 47 4,0 4,0 303,0 220,0

Примеры конструкций
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Таблица 2П.15

Подшипники роликовые конические однорядные (ГОСТ 333-79)

Размеры в мм

Условное 
обозначе
ние под
шипника

d D Г В С Г Г\

Грузоподъём
ность, кН

Факторы приве
денной нагрузки

дина
миче
ская

С,

стати
ческая

С  or

е Y Го

Лёгкая серия а = 12° + 16“

7202 15 35 12,0 11 9 1,0 0,3 10,5 6,1 0,451 1,329 0,731
7203 17 40 13,5 12 11 1,5 0,5 14,0 9,0 0,314 1,909 1,050
7204 20 47 15,5 14 12 1,5 0,5 21,0 13,0 0,360 1,666 0,916
7205 25 52 16,5 15 13 1,5 0,5 24,0 17,5 0,360 1,666 0,916
7206 30 62 17,5 16 14 1,5 0,5 31,0 22,0 0,365 1,645 0,905
7207 35 72 18,5 17 15 2,0 0,8 38,5 26,0 0,369 1,624 0,893
7208 40 80 20,0 19 16 2,0 0,8 46,5 32,5 0,383 1,565 0,861
7209 45 85 21,0 20 16 2,0 0,8 50,0 33,0 0,414 1,450 0,798
7210 50 90 22,0 21 17 2,0 0,8 56,0 40,0 0,374 1,604 0,882
7211 55 100 23,0 21 18 2,5 0,8 65,0 46,0 0.411 1,459 0,802
7212 60 ПО 24,0 23 19 2,5 0,8 78,0 58,0 0,351 1,710 0,940
7214 70 125 26,5 26 21 2,5 0,8 96,0 82,0 0,369 1.624 0,893
7215 75 130 27,5 26 22 2,5 0,8 107,0 84,0 0,388 1,547 0,851
7216 80 140 28,5 26 22 3,0 1,0 112,0 95,0 0,421 1,426 0,784
7217 85 150 31,0 28 24 3,0 1,0 130,0 109,0 0,435 1,380 0,759
7218 90 160 33,0 31 26 3,0 1,0 158,0 125,0 0,383 1,565 0,861
7219 95 170 35,0 32 27 3,5 1,2 168,0 131,0 0,407 1,476 0,812
7220 100 180 37,5 34 29 3,5 1,2 185,0 146,0 0,402 1,493 0,821

Средняя серия а = 10 ч- 14“

7304 20 52 16,5 16 13 2,0 0.8 26.0 17,0 0,296 2,026 1,114
7305 25 62 18,5 17 15 2,0 0,8 33,0 23,2 0,360 1,666 0,916
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Продолжение табл. 2П. 15

Условное 
обозначе
ние под
шипника

d D Г В С Г п

Грузоподъём
ность, кН

Факторы приве
денной нагрузки

дина
миче
ская

Сг

стати
ческая

С,г

е Y Го

7306 30 72 21,0 19 17 2,0 0,8 43,0 29,5 0,337 1,780 0,979
7307 35 80 23,0 21 18 2,5 0,8 54,0 38,0 0,319 1,881 1,035
7308 40 90 25,5 23 20 2,5 0,8 66,0 47,5 0,278 2,158 1,187
7309 45 100 27,5 26 22 2,5 0,8 83,0 60,0 0,287 2,090 1,150
7310 50 ПО 29,5 29 23 3,0 1,0 100,0 75,5 0,310 1,937 1,065
7311 55 120 32,0 29 25 3,0 1,0 107,0 81,5 0,332 1,804 0.992
7312 ., 60 130 34,0 31 27 3,5 1,2 128,0 96,5 0,305 1,966 1,081
7313 ■ '" Я Г 140 36,5 33 28 3,5 1,2 146,0 112,0 0,305 1,966 1,081
7314 70 150 38,5 37 30 3,5 1,2 170,0 137,0 0,310 1,937 1,065
7315 75 160 40,5 37 31 3,5 1,2 180,0 148,0 0,328 1,829 1,006
7317 85 . 180 45,0 41 35 4,0 1,5 230,0 195,0 0,314 1,909 1,050
7318 90 190 47,0 43 36 4,0 1,5 250,0 201,0 0,319 1,881 1,035

Средняя серия * а = 25° + 29°

27306 30,0 72 21,0 19 14 2,0 0,8 35,0 20,6 0,721 0,833 0,458
27307 - 35,0 80 23,0 21 15 2,5 0,8 45,0 29,0 0.786 0,763 0,420
27308 40,0 90 25,5 23 17 2,5 0,8 56,0 37,0 0,786 0,763 0,420
27310 50,0 ПО 29,5 29 19 3,0 1,0 80,0 53,0 0,797 0,752 0,414
27311 55,0 120 32,0 29 21 3,0 1,0 92,0 58,0 0,814 0,737 0,504

-. 27312 : 60,0 130 34,0 31 22 3,5 1,2 105,0 61,0 0,699 0,858 0,472
27313 65,0 140 36,5 33 23 3,5 1,2 120,0 70,0 0,753 0,796 0,438
27315- ■ 75,0 160 40,5 37 26 3,5 1,2 150,0 93,5 0,826 0,726 0,400

. 2 7 3 1 7  ; 85,0 180 45,0 41 30 4,0 1,5 180,0 146,0 0,764 0,785 0,432

* По ГОСТ 7260-81
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Таблица 2П.16

Подшипники роликовые конические однорядные с упорным бортом 
на наружном кольце ( ГОСТ 3169 - 8 1 )

Услов
ное обо
значе

ние по
дшип
ников

d D D , т В С Т\ а Г Г\

Г рузоподъ- 
емность, кН

Факторы
приведенной

нагрузки

дина
миче
ская

С

ста
тиче
ская
Oh-

е Y Y0

67204 20 47 51 15,25 14 12 6,25 3 1,5 0,5 21 13 0,36 1,65 0,92

67207 35 72 77 18,5 17 15 7,25 4 2 0,8 38,5 26 0,37 1,62 0,89

67208 40 80 85 19,75 20 16 7,75 4 2 0,8 46,5 32 0,38 1,56 0,86

67510 50 90 96 24,75 23 20 9,25 4,5 2 0,8 62 53,5 0,42 1,43 0,78

67512 60 ПО 117 29,75 28 24 10,75 5 2,5 1,0 94 74 0,39 1,53 0,84

67513 65 120 127 32,75 31 27 11,75 6 2,5 1.0 119 97 0,37 1,62 0,89

13-131
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Таблица 2П.17

Диаметры буртиков (заплечиков) d б.п валов и D б.п корпусов для подшипников 
радиальных шариковых: однорядных (ГОСТ 8338 - 75) и сферических двухрядных 
(тип 1000, ГОСТ 5720 - 75), а также радиальных роликовых: с короткими 
цилиндрическими роликами (типы 2000 и 12000, ГОСТ 8328 - 75) и сферических 
двухрядных (ГОСТ 24696 - 81)

(1 D d б.п >
не менее

d б.п» 
не более

^  б.П >
не более

^  б.П »
не менее

а ,
не менее

Лёгкие серии подшипников

20 47 25 25,5 42 _ 2
25 52 30 30,5 47 - 2
30 62 35 36 57 - 2
35 72 42 - 65 - 2
40 80 46,5 47,5 73 - 2
45 85 52 53 78 - 2
50 90 57 - 83 - 2
55 100 63 - 91 - 3
60 ПО 68 - 101 - 3
65 120 73 74 111 . 3
70 125 78 - 116 - 3
75 130 83 85 121 - 3
80 140 90 92 129 _ 3
85 150 95 97 139 - 3
90 160 100 103 149 - 3
95 170 106 109 158 155 3
100 180 111 115 168 162 3
105 190 116 120 178 175 3
110 200 121 125 188 184 3
120 215 131 138 203 197 3
130 230 143 150 216 209 4
140 250 153 160 236 228 4
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Продолжение табл.2П.17

d 0 d б.П 1 
не менее

d б . п »

не более
D б.п » 

не более
D б.п •> d , 

не менее не менее

Средние серии диаметроп

20 52 26,5 _ 45 2
25 62 31,5 32,5 55 2
30 72 36,5 39 65 2
35 80 43 44 71 2
40 90 48 50,5 81 80 2
45 100 53 56 91 89 2
50 ПО 60 63 99 98 2
55 120 64,4 67 111 109 3
60 130 71 - 118 116 3
65 140 76 78 128 125 3
70 150 81 85 138 136 3
75 160 86 90 148 144 3
80 170 91 98 158 155 3
85 180 98 103 166 163 3
90 190 103 108 176 172 3
95 200 109 ■ 115 186 180 3
100 215 113 122 201 195 3
105 225 118 128 211 205 3
ПО 240 123 135 226 215 3
120 260 133 145 246 232 4

Примеры конструкций

Прадильно Недопустимо
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Таблица 2П.18

Диаметры буртиков (заплечиков) d б.п валов и D б.п корпусов для роликовых 
конических однорядных подшипников по ГОСТ 333 - 79 и ГОСТ 3169 - 81 (только 
лёгкой серии)

Размеры в мм

d б.п » d б.п 3 d вт > ^ б .п  э ■̂ б.п 3
Узкие серии Широкие

серии
d D н е

менее
не

более
не

более
н е

менее
н е

более
н е

менее
«1,
не

менее

« 2 ,

не
менее

не
менее

« 2 ,
не

менее

Лёгкие серии диаметров

20 47 26 30 26 39 41 43,5 3 3 - -

25 52 31 35 31 44 46 48,5 3 3 - -

30 62 36 41 37 53 55 58,5 3 3 3 4
35 72 42 48 43 61 65 68,5 4 3 4 5
40 80 47 55 48 68 72 75,5 4 3,5 4 5,5
45 85 52 61 53 73 78 81,5 4 4,5 4 5,5
50 90 57 65 57 79 82 86,5 4 4,5 4 5,5
55 100 64 72 63 87 90 90,5 5 4.5 5 5,5
60 ПО 69 79 69 96 100 105,5 5 4,5 5 5,5
65 120 74 86 75 105 ПО 115 6 4,5 6 5,5
70 125 79 90 80 ПО 115 120 6 5 6 6
75 130 84 96 85 115 120 125 6 5 6 6
80 140 90 105 90 124 130 134 6 6 6 7
85 150 95 110 96 132 140 142,5 7 6,5 7 8,5
90 160 100 117 102 140 150 152,5 7 6,5 7 8,5
95 170 107 125 110 148 155 163 7 7,5 7 10
100 180 112 135 114 155 165 170 7 8 7 10
105 190 117 140 122 165 175 181 9 9 7 10
ПО 200 122 145 125 171 185 190 9 9 9 10
120 215 132 160 135 187 200 205 11 9,5 10 11,5
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Продолжение табл.2П. 18

d D
d б.П > 

не
менее

d б.п» 
не

более

d .  т,
не

более

•̂ б.П >
не

менее

-̂ б.П ) 
не

более

D ВТ >
не

менее

Узкие серии Широкие
серии

не
менее

«2,
не

менее

аи
не

менее

«2,
не

менее

Средние серии диаметров

20 52 27 33 27 43 45 48,5 3 3 3 4
25 62 32 41 33 53 55 58,5 3 3 4 5
30 12 37 47 38 61 65 68 3 4,5 5 5,5
35 80 44 53 43 68 71 76 5 4,5 5 7,5
40 90 49 60 50 76 80 86 5. 5 5 8
45 100 54 68 55 85 90 95 ■ 5' J 5 5 8
50 110 60 74 61 94 100 105 5 6 5 9
55 120 65 81 67 103 110 114 5 6,5 5 10,5
60 130 72 90 72 112 118 124 5 7,5 6 11,5
65 140 77 96 78 121 128 132 6 8 6 12
70 150 82 100 83 129 138 142 6 8 7 12
75 160 87 108 91 138 148 152 6 9 7 13
80 170 92 118 97 147 158 160 6 9,5 7 13,5
85 180 99 125 102 155 166 167 7 10,5 12 14
90 190 104 130 108 163 175 178 7 10,5 12 14
95 200 109 138 115 172 185 187 7 11,5 12 16,5
100 215 114 147 121 183 200 202 7 12,5 12 17,5
105 225 120 154 128 193 - 210 12 12,5 12 17,5
110 240 124 165 135 205 220 225 14 12,5 14 19,5
120 260 134 175 145 219 235 240 14 13,5 14 19,5

Примеры конструкций
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Таблица 2П.19

Кольца пружинные упорные плоские наружные эксцентрические 
( из ГОСТ 13942 - 86 ) и канавки для них, мм

Канавка

Диаметр 
вала d d\ В Г наиб

Допус
каемая 
осевая 

сила, кН

S Ь 1

20 18,6 1,4 0,1 10 1,2 3,2 3
22 20,6 1.4 0,1 11 1,2 3,2 3
23 21,5 1,4 0,1 12 1,2 3,2 3
24 22,5 1,4 0,1 13 1,2 3,6 о

25

25 23,5 1,4 о д 14 1,2 3,6 3
26 24,5 1,4 0.1 14 1,2 4,0 3
28 26,5 1,4 0,1 16 1,2 4,0 3
29 27,5 1,4 0,1 16 1,2 4,0 3
30 28,5 1,4 0,1 17 1,2 4,0 3
32 30,2 1,4 0,1 21 1,2 4,4 3
34 32,2 1,4 0,1 22 1,2 4,4 3
35 33,0 1,9 0,2 26 1,7 4,9 6
36 34,0 1,9 0,2 27 1,7 4,9 6
37 35,0 1,9 0,2 28 1,7 4,9 6
38 36,0 1,9 0,2 29 1,7 4,9 6
40 37,5 1,9 0,2 38 1,7 5,5 6
42 39,5 1,9 0,2 39 1,7 5,5 6
45 42,5 1,9 0,2 42 1,7 5,5 6
46 43,5 1,9 0,2 43 1,7 5,5 6
48 45,5 1,9 0,2 45 1,7 5,5 6
50 47,0 2,2 0,2 57 2,0 6.0 6
52 49,0 2,2 0,2 59 2,0 6,0 6
54 51,0 2,2 0,2 61 2,0 6,0 6
55 52,0 2,2 0,2 62 2,0 6,0 6

Кольцо
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Продолжение табл.2П. 19

391

Канавка Кольцо

Диаметр Допус-
вала d d\ В Г наиб каемая S Ь /

осевая
сила, кН

56 53.0 2,2 0,2 64 2,0 6,0 6
58 55,0 2,2 0,2 66 2,0 6,5 6
60 57.0 2,2 0,2 68 2,0 6,5 6
62 59,0 2,2 0,2 71 2,0 6,5 6
65 62,0 2,8 0,3 74 2,5 6,5 6
68 65,0 2,8 0,3 78 2,5 7,0 6
70 67,0 2,8 0,3 80 2,5 7,0 6
72 69,0 2,8 0,3 82 2,5 7,0 6
75 72,0 2,8 0,3 86 2,5 8,0 6

Обозначение кольца для вала 0  d  = 30 мм :
Кольцо 30 ГОСТ 13942- 86.

Примеры конструкций



Таблица 2П.20

Кольца пружинные упорные плоские внутренние эксцентрические (по ГОСТ 13941 
86) и канавки для них, мм

392

Канавка Кольцо

Диаметр Допус-
отверс
тия d

rfi В Г наиб каемая 
осевая 

сила, кН

S Ь L

40 42,5 1,9 0,2 40 1,7 4,2 12
42 44,5 1,9 0,2 42 1,7 4,2 12
45 47,5 1,9 0,2 45 1,7 4,2 14
46 48,5 1,9 0,2 45 1,7 4,5 14
47 49,5 1,9 0,2 47 1,7 4,5 14
48 50,5 1,9 0,2 48 1,7 4,5 14
50 53,0 1,9 0,2 60 1,7 4,3 14
52 55,0 1,9 0,2 62 1,7 5,1 16
54 57.0 1,9 0,2 64 1,7 5,1 16
55 58,0 1,9 0,2 66 1,7 5,1 16
56 59,0 1,9 0,2 67 1,7 5,1 16
58 61,0 1,9 0,2 69 1,7 5,1 16
60 63,0 1,9 0,2 72 1,7 5,1 16
62 65,0 1,9 0,2 74 1,7 5,1 16
65 68,0 1,9 0,2 78 1,7 5,1 16
68 71,0 1,9 0,2 81 1,7 5,1 16
70 73,0 1,9 0,2 84 1,7 6,1 16
72 75,0 1,9 0,2 86 1,7 6,1 18
75 78,0 1,9 0,2 89 1,7 6,1 18
78 81,0 2,2 0,2 93 2,0 6,1 18
80 83,5 2,2 0,2 112 2,0 6,1 18
82 85,5 2,2 0,2 114 2,0 6,1 18
85 88,5 2,2 0,2 118 2,0 6,1 20
88 91,5 2,2 0,2 123 2,0 6,1 20



Продолжение табл.2П.20

Канавка Кольцо

Диаметр
rf.

Допуе-
отверс
тия d

В Т наиб каемая 
осевая 

сила, кН

S Ь L

90 93,5 2,2 0,2 125 2,0 7,3 20
92 95,5 2,2 0,2 128 2,0 7,3 20
95 98,5 2,2 0,2 133 2,0 7,3 20
98 101,5 2,2 0,2 137 2,0 7,3 20
100 103,5 2,2 0,2 139 2,0 7,3 20
102 106 2,8 0,3 163 2,5 7,3 22
105 109 2,8 0,3 168 2,5 7,3 22
108 112 2,8 0,3 173 2,5 8,5 22
ПО 114 2,8 0,3 175 2,5 8.5 22
112 116 2,8 0,3 178 2,5 8,5 22
115 119 2,8 0,3 183 2,5 8,5 22
120 124 2,8 0,3 191 2,5 8,5 22
125 129 2,8 0,3 198 2,5 9,7 22
130 134 2,8 0,3 206 2,5 9,7 24

Пример обозначения кольца для отверстия d = 80 мм: Кольцо 80 ГОСТ 13941 -86.

Примеры конструкций
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Таблица 2П.21

Стальные уплотнительные шайбы, мм

Диаметры
подшипника

Общие
размеры

Исполнение 1 Исполнение 2

d D S И D, d d , d : D d 2

20 47 0,3 2 41,2 20 29 25,7 41 37
20 52 0,3 2 44,8 20 33 27,2 52 40
25 52 0,3 2,5 47 25 36 31,5 52 42
25 62 0,3 2,5 54,8 25 40 32,2 62 47
30 62 0,3 2,5 56,2 30 44 36,3 62 47
30 72 0,3 2,5 64,8 30 48 37,2 72 56
35 72 0,3 2,5 64,8 35 48 43 72 56
35 80 0,3 2,5 70,7 35 54 45 80 65
40 80 0,3 3 72,7 40 57 48 80 62
40 90 0,3 3 80,5 40 60 51 90 70
45 85 0,3 3 77,8 45 61 53 85 68
45 100 0,3 3 90,8 45 7 5 ^ 56 100 80
50 90 0,3 3 f 82,$ 50 67 57,5 90 73
50 110 0,3 3 98,9 50 80 62 110 86
55 100 0,3 3 90,8 55 75 64,5 100 80
55 120 0,3 3 108 55 89 67 120 93
60 ПО 0,3 3 100,8 60 85 70 110 85
60 130 0,3 3 117,5 60 95 73 130 102
65 120 0,3 3 110,5 65 90 74,5 120 95
65 140 0,3 3,5 127,5 65 100 72,5 140 110
70 125 0,3 3,5 115,8 70 95 79,5 125 102
70 150 0,5 3,5 137 70 110 82,6 150 120



Продолжение табл.2П.21

Диаметры Общие Исполнение 1 Исполнение 2
подшипника размеры

d D S h D, d d , d 2 D d 2

75 130 0,5 3,5 120,5 75 100 85 130 105
75 160 0,5 3,5 147 75 ПО 87,2 160 125

Примеры конструкций
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Шайбы (из ГОСТ 11371-78), мм
Таблица 2П.22

Номинальные диа-
метры резьбы бол- d 1 d2 S
та, винта, шпильки

6 6,4 12,5 1,6
8 8,4 17,0 1,6
10 10,5 21,0 2,0
12 13,0 24,0 2,5
14 15,0 28,0 2,5
16 17,0 30,0 3,0
18 19,0 34,0 3,0
20 21,0 37,0 3,0
22 23,0 39,0 3,0
24 25,0 44,0 4,0

Примечания: 1. Пример условного обозначения шайбы исполнения 1 для кре-
нежной детали диаметром 12 мм, установленной толщины, из материала группы 02
(сталь ВСт 3), с покрытием 02 толщиной 9 мкм:

Шайба 12.02 В Ст 3.029 ГОСТ 11371-78 .
2. Стандарт предусматривает шайбы исполнения 2 -  с фасками

Таблица 2П.23
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Продолжение табл. 2П.23

Примечание. Пример условного обозначения пружинной шайбы для болта, винта, 
шпильки диаметром резьбы 12 мм из стали 65Г, с покрытием 02 толщиной 9 мкм:

Шайба 12.65 Г. 029 ГОСТ 6402-70

Концевые шайбы (из ГОСТ 14734 -  69), мм
Таблица 2П.24

Обозначе
ние D Н Л±0,2 (1 d2 с Do d, d,K7 1 Л

Болт по 
ГОСТ 

7798-70

Штифт
по

ГОСТ
3128-70

7019—0623 32 9 24...28
7019—0625 36 10 28...32
7019—0627 40 с 10 4,5 1,0 32...36 Мб 18 12 М6х167019-70629 45 J 12 0,0 36...40 4т6 х 12
7019—0631 50 16 40...45
7019—0633 56 16 45...50

7019—0635 63 20 50...55
7019—0637 67 20 55...60
7019—0639 71 25 60...65
7019—0641 75 6 25 9,0 5,5 1,6 65...70 М8 5 22 16 М8х20 5т6 х 16
7019—0643 85 28 70...75
7019—0645 90 28 75...80

Примечание. Пример условного обозначения концевой шайбы D -50 мм: 
Шайба 7019-0631 ГОСТ 14734 -69 .
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Штифты конические (из ГОСТ 3129—70), мм
Таблица 2П.25

d 6 8 10 12

I

оосм 25...50 30...60 35...70

Примечания:
1. Размер / в заданных пределах брать из ряда чисел 20, 25, 30, 35,40, 45, 50, 

55, 60, 65, 70, 75, 80.
2. Пример условного обозначения конического штифта d=  10 мм, /= 50 мм:

Штифт 10x50 ГОСТ 3129-70 .

Таблица 2П.26
Штифты конические с внутренней резьбой (из ГОСТ 9464—79), мм

d 8 10 12 16

d, М5 Мб М8 М10
l, 9 10 12 16
l 25...50 30...60 35...70 40...80

Примечания:
1. Размер / в заданных пределах брать из рада чисел, приведенных в табл.2 П.25.
2. Пример условного обозначения конического штифта с внутренней резьбой и 

размерами штифта ¢/=10 мм, /=60 мм:
_______________________ Штифт 10x60 ГОСТ 9464 -  79.____________________________
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Штифты цилиндрические (из ГОСТ 3128 -  70), мм
Таблица 2П.27

d 6 8 10 12 16

С 1 1,2 1,6 1,6 2
1 ю о о 25...50 30...60 35...70

ОооО

Примечания:
1. Размер I в заданных пределах брать из ряда чисел, приведенных в табл.2 П.25.
2. Пример условного обозначения штифта <зИ Отв, 1 = 60 мм:

Штифт 1 ОотбхбО ГОСТ 3128 -  70.

Таблица 2П.28

Технические требования к крепежным резьбовым деталям

Класс прочности

0 в , МПа СГт, МПа

Марка стали

Болта,
винта,

Ш П И Л Ь 

КИ

гайки

U •>!'

Болт, винт, 
шпилька гайка

3.6 4 300...490 . 200 С тЗ; 10
СтЗ4.6

5 400...550
240 20

4.8 320 0; Юкп
5.6

6 500... 700
300 30; 35

10
5.8 400 10*; Юкп*; 20
6.6

8 600...800
360

35; 45; 40Г . 15 ".
6.8 480
8.8

10
800... 1000 640 35**;35Х;38ХА; 45Г

20; 35; 45
9.8 900...1000 720 35Х; 38ХА; 45Г

10.9
12

1000...1200 900 40Г2; 40Х; 30ХГСА; 
16ХСН 35 X; 38 ХА

12.9 1200...1400 1080 35ХГСА
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Продолжение табл. 2П.28

Примечания: 1. Классы прочности болтов, винтов и шпилек при нормальной 
температуре установлены ГОСТ 1759.4 -  87. Класс прочности обозначен двумя числа
ми, разделенными точкой. Первое из этих чисел, умноженное на 100, определяет

минимальную величину Ов в МПа, второе число, умноженное на 10, -  отношение От к

Ов в процентах. Произведение чисел, умноженное на 10, определяет От в МПа.
2. Для гаек из углеродистых нелегированных и легированных сталей при 

нормальной температуре установлены по ГОСТ 1759.5 -  87 следующие классы 
прочности: 4; 5; 6; 8; 9; 10; 12-д л я  гаек с номинальной высотой Н > 0,8 d; 04; 05 -  для 
гаек с номинальной высотой 0,5 < Н < 0,8 d .

3. * Для болтов, винтов и шпилек с d < 12 мм.
4. ** Для болтов, винтов и шпилек с d < 16 мм.
5. Крепежные изделия выпускаются грубой точности (класс С), нормальной 

точности (класс В) и повышенной точности (класс А) без покрытия или с покрытиями.
6. Условное обозначение видов покрытий крепежных деталей:

Вид покрытия Условное обозначение вида покрытия:
а) по ГОСТ 9.306 -  85 б) цифровое

Цинковое, хроматированное Ц.Хр 01
Кадмиевое, хроматированное Кд.Хр 02
Многослойное: медь -  никель М.Н 03
Многослойное: медь -  никель -  хром М. Н. X. б 04
Окисное, пропитанное маслом Хим. Оке. прм 05
Фосфатное, пропитанное маслом Хим. Фос. прм 06
Оловянное О 07
Медное М 08
Цинковое Ц 09
Цинковое, горячее Гор. Ц 09
Окисное, наполненное хроматами Ан. Оке. нхр 10
Окисное из кислых растворов Хим. Пас 11
Серебряное Ср 12
Никелевое Н 13

7. Толщину покрытия для определенного материала выбирают по ГОСТ 9.303 -  84.
8. По ГОСТ 1759.0 -  87 полные условные обозначения болтов, винтов и шпилек из 
углеродистых сталей классов прочности 3.6 ... 6.8, гаек из углеродистых сталей 
классов прочности 4...8 и 04 должны содержать следующие сведения (например):

Болт А2 М12 х 1,5 LH - 6gx60.58.C. 029 ГОСТ ... , 
где Болт -  наименование детали; А -  класс точности (класс точности В не указывают 
если предусмотрены на данное изделие классы точности А и В); 2 -  исполнение 
(исполнение 1 не указывают); М12 -  тип и номинальный диаметр резьбы; 1,5 -  мелкий 
шаг резьбы в мм (крупный шаг резьбы не указывают); LH -  левая резьба (для правой не 
указывают); 6g -  поле допуска резьбы; 60 -  длина болта; 58 -  класс прочности (точку 
между цифрами не ставят) или группа; С -  указание о применении спокойной стали 
(при обозначении изделия, изготовленного из автоматной стали, после числа, 
обозначающего класс прочности, указывают букву А); 02 -  цифровое обозначение вида 
покрытия (без покрытия не указывают); 9 -  толщина покрытия (9 мкм); ГОСТ ..._____
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Продолжение табл. 2П.28

9. В условном обозначении болтов, винтов и шпилек классов прочности 8.8 и 
выше и гаек классов прочности 05, 8 и выше изделий из коррозионно-стойких, 
жаростойких, жаропрочных и теплоустойчивых сталей вместо указания о 
применении спокойной стали обозначают марку применяемой стали.

10. Если стандартом на конкретные болт, винт или шпильку предусмотрено три
класса точности, то в условном обозначении перед исполнением ставят 
соответствующую букву (А, В или С).________________________________________

Таблица 2П.29

Диаметры и шаги метрической резьбы 
(выборка из ГОСТ 8724 -  81)

Диаметр d, мм
Ш аг Р, мм

крупный мелкий

6 1 0,75; 0,5
8 1,25 1; 0,75; 0,5
10 1,5 1,25; 1; 0,75; 0,5
12 1,75 1,5; 1,25; 1; 0,75; 0,5
14* 2 1,5; 1,25; 1; 0,75; 0,5
16 2 1,5; 1; 0,75; 0,5
18* 2,5 2; 1,5; 1; 0,75; 0,5
20 2,5 2; 1,5; 1; 0,75; 0,5

22* 2,5 2; 1,5; 1; 0,75; 0,5
24 3 2; 1,5; 1; 0,75

27* 3 2; 1,5; 1; 0,75
30 3,5 2; 1,5; 1; 0,75
33* 3,5 (3); 2; 1,5; 1; 0,75
36 4 3;2 ; 1,5; 1

39* 4 (3);2; 1,5; 1
42 4,5 (4); 3; 2; 1,5; 1
45* 4,5 (4); 3; 2; 1,5; 1
48 5 (4); 3; 2; 1,5; 1
52* 5 (4); 3; 2; 1,5; 1
56 5,5 4; 3; 2; 1,5; 1

60* (5,5) 4; 3; 2; 1,5; 1
64 6 4; 3;2; 1,5; 1
68* 6 4; 3; 2; 1,5; 1
72 - 6; 4; 3; 2; 1,5; 1

Примечания : 1. Резьбы, диаметры которых не отмечены звездочками составляют 
первый ряд, отмеченные звездочками - второй ряд.

2. Следует предпочитать первый ряд.
3. Стандарт предусматривает 3-й ряд.
4. Шаги резьб, заключенные в скобки, по возможности не применять.
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Таблица 2П.30

М етрическая резьба (ГОСТ 24705 -  81)

Размеры, мм

Диаметр d Ш агР
Диаметр резьбы

d = D di =  D2 II di

6 1 6 5,350 4,917 4,'773
6 0,75 6 5,513 5,188 5,080
6 0,5 6 5,675 5,459 5,387
8 1,25 8 7,188 6,647 6,466
8 1 8 7,350 6,917 6,773
8 0,75 8 7,513 7,188 7,080
8 0,5 8 7,675 7,459 7,387
10 1,5 10 9,026 8,376 8,160
10 1,25 10 9,188 8,647 8,466
10 1 10 9,350 8,917 8,773
10 0,75 10 9,513 9,188 9,080
10 0,5 10 9,675 9,459 9,387
12 1,75 12 10,863 10,106 9,853
12 1,5 12 11,026 10,376 10,160
12 1,25 12 11,188 10,647 10,466
12 1 12 11,350 10,917 10,773
12 0,75 12 11,513 11,188 11,080
12 0,5 12 11,675 11,459 11,387
14 2 14 12,701 11,835 11,546
14 1,5 14 13,026 12,376 12,160
14 1,25 14 13,188 12,647 12,466
14 1 14 13,350 12,917 12,773
14 0,75 14 13,513 13,188 13,080
14 0,5 14 13,675 13,459 13,387
16 2 16 14,701 13,835 13,546
16 1,5 16 15,026 14,376 14,160
16 1 16 15,350 14,917 14,773
16 0,75 16 15,513 15,188 15,080
16 0,5 16 15,675 15,459 15,387
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Продолжение табл. 2П.30

Диаметр d Ш аг Р
Диаметр резьбы

d - D d2 — D% d3
18 2,5 18 16,376 15,294 14,933
18 2 18 16,701 15,835 15,546
18 1,5 18 17,026 16,376 16,160
18 1 18 17,350 16,917 16,773
18 0,75 18 17,513 17,188 17,080
18 0,5 18 17,675 17,459 17,387
20 2,5 20 18,376 17,294 16,933
20 2 20 18,701 . 17,835 17,546
20 1,5 20 19,026 18,376 18,160
20 1 20 19,350 18,917 18,773
20 0,75 20 19,513 19,188 19,080
20 0,5 20 19,675 19,459 19,387
22 2,5 22 20,376 19,294 18,933
22 2 22 20,701 19,835 19,546
22 1,5 22 21,026 20,376 20,160
22 1 22 21,350 20,917 20,773
22 0,75 22 21,513 21,188 21,080
22 0,5 22 21,675 21,459 21,387
24 3 24 22,051 20,752 20,319
24 2 24 22,701 21,835 21,546
24 1,5 24 23,026 22,376 22,160
24 1 24 23,350 22,917 22,773
24 0,75 24 23,513 23,188 23,080

Таблица 2П. 31

Болты с шестигранной головкой класса точности А (ГОСТ 7805 -  70); 
болты с шестигранной уменьшенной головкой класса точности А (ГОСТ 7 8 0 8 - 70)

Размеры в мм
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Продолжение табл. 2П.31

Головка болта

/ /о
/о = / при

/ <,* ГОСТ 7805 -70 ГОСТ 7808 -  70

S Н D S II D
6 10 4,0 11,0 — — — 00 vo О 18 20
8 13 5,5 14,4 12 5 13,2

Оооо 22 25
10 17 7,0 18,9 14 6 15,5 10...150 26 30
12 19 8.0 21,1 17 7 18,9 14...150 30 32

(И ) 22 9,0 24,5 19 8 21,1 16...150 34 38
16 24 10,0 26,8 22 9 24,5 18...150 38 40

(18) 27 12,0 30,2 24 10 26,8 20...150 42 45
20 30 13,0 33,6 27 И 30,2 25...150 46 50

(22) 32 14,0 35,8 30 12 33,6 30...150 50 55
24 36 15,0 40,3 32 13 35,8 32...150 54 60

(27) 41 17 45,9 36 15 40,3 35...150 60 65
30 46 19,0 51,6 41 17 45,9 40...150 66 70
36 55 23,0 61,7 50 20 56,1 50...150 78 85
42 65 26,0 73,0 60 23 67,4 55...150 90 100
48 75 30,0 84,3 70 26 78,6 65...150 102 110
Примечания: 1. Класс А -  повышенной точности. 2. Болт исполнения 1 -  без 

отверстий в головке и стержне. 3. Размер d в скобках по возможности не применять.
4. Размер 1 в указанных пределах брать из следующего ряда чисел: 10,12,14,16, 20, 
25,30,35, 40 ,45,50, 55,60, 65,70, 75, 80, 90, 100, 110, 120, 130, 140, 150 мм.
5. Пример условного обозначения болта по Г'ОСТ 7805 -  70 при d = 12 мм, длиной 
/ = 60 мм, класса прочности 6.6, исполнения 1 с крупным шагом резьбы поля 
допуска 6g, с покрытием 05 (окисное, пропитанное маслом) в соответствии с 
рекомендациями, изложенными в табл. 2П.28:
____________________Болт М12 -  6g х 60.66.05 ГОСТ 78 0 5 -7 0 ___________________

Таблица 2П.32
Болты класса точности А с шестигранной уменьшенной головкой для отверстий 

из-под развертки по ГОСТ 7817 -  80
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Продолжение табл.2П.32

d d, S

—

Я

—

e d: h r / l-h / l- l2

6 7 10 4 11,0 4 1,5 0,5 18. ..35 12 38. .75 15
8 9 12 5 13,2 5,5 1,5 0,5 28. ..35 15 38. .80 18
10 11 14 6 15,5 7 2 0,6 30. ..35 18 110. .120 25

38.. .150 20
12 13 17 7 18,9 8,5 2 0,8 32.. .105 22 110. .180 28

(14) 15 19 8 21,1 10 3 0,8 40.. .105 25 110. .200 30
16 17 22 9 24,5 12 3 1,0 45.. .105 28 110. .200 32

(18) 19 24 10 26,8 13 3 1,0 55.. .105 30 110. .200 35
20 21 27 11 30,2 15 4 1,0 55.. .105 32 110. .200 38

(22) 23 30 12 33,6 17 4 1,0 55.. .105 35 110. .200 40
24 25 32 13 35,8 18 4 1,2 60.. .105 38 110. .200 45

(27) 28 36 15 40,3 21 5 1,2 70.. .105 42 110. .200 48
30 32 41 17 45,9 23 5 1,2 75.. .210 50 220. .240 60
36 38 50 20 56,1 28 6 1,6 90.. .210 55 220. .300 65
42 44 60 23 67,4 33 7 1,6 110. ..210 65 220. .300 75
48 70 26 78,6 38 8 1,6 120. ..210 70 220. .300 80
Примечания: 1. Размер I в указанных пределах брать из следующего ряда чисел: 

20, 25, 30, 35, 40, 45, 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80, 90, 100, 110, 120, 130, 140, 150, 160, 
170, 180,190, 200, 220, 240, 260, 280, 300 мм.

2. Размер d, заключенный в скобки, по возможности не применять.
3. Пример условного обозначения болта при d =  12 мм, длиной / = 50 мм класса 

прочности 10.9 из стали 40Х с крупным шагом резьбы поля допуска 6g без 
покрытия:
___________________БолтМ12 -6gx50.109.40X ГОСТ 7 8 1 7 -8 0 _______________

Таблица 2П.ЗЗ

Винты с цилиндрической головкой и шестигранным углублением «под ключ» класса 
точности А (ГОСТ 11738 -  84)

Размеры в мм
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Продолжение табл. 2П.ЗЗ

d D Я S / U 1 h
1<Н
при
/<

6 10 6 5 10...60 18 ____ _ 20
8 13 8 6 12...80 22 — — 25
10 16 10 8 16...100 26 ____ ____ 30
12 18 12 10 18...120 30 130 36 30

(14) 21 14 12 20...120 34 130 38 40
16 24 16 14 25...120 38 130...160 44 40
20 30 20 17 30...120 46 130...200 52 50
24 36 24 19 35...120 54 130...200 60 60
30 45 30 22 55...120 66 130...200 72 70
36 54 36 27 70...120 78 130...200 84 85
42 63 42 32 80...120 90 130...200 96 95
48 72 48 36 90...120 102 130...200 108 ПО

Примечания: 1. Размер / в указанных пределах брать из следующего ряда чисел: 
10, 12, 14, 16, 20, 25 ,30 ,35 ,40 , 45,50, 60, 65, 70, 75, 80, 90, 100, ПО, 120, 130, 140, 
150, 160,170,180, 190, 200 мм.

2. Винты с диаметрами d, заключенными в скобки, по возможности не приме
нять.

3. Механические свойства винтов должны соответствовать классам прочности 8.8 
и 12.9. Допускается изготовлять винты с механическими свойствами, 
соответствующими классам прочности 5.6; 6.6; 6.8 и 10.9.

4. Винты должны изготовляться с покрытиями: окисным, пропитанным маслом 
(05); цинковым хроматированным (01) и кадмиевым хроматированным (02).
Толщина покрытий 6...9  мкм. Допускается изготавливать винты без покрытия.

5. Примеры условных обозначений в соответствии с рекомендациями табл.
2П.28:

5.1. Винт с диаметром резьбы <7=12 мм, с крупным шагом резьбы поля 
допуска 6g, длиной / = 25 мм, класса прочности 6.6 с покрытием 05:

Винт М12 -  6gx25.66.05 ГОСТ 11738 -  84.
5.2. То же,класса прочности 10.9, из стали 40Х:

В интМ 12- 6gx25.109.40Х.05 ГОСТ 11738-84
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Таблица 2П.34

Винты с цилиндрической головкой классов точности Л и В по ГОСТ 1491 -  80

________________________________Размеры в мм________________________________

d D Н 1 h l0 ~ l
при l <

6 10 4

О00 18 20
8 13 5 12...60 22 25
10 16 6 20...70 26 30
12 18 7 25...80 30 30
16 24 9 30...90 38 40
20 30 11 40...120 46 50

П римечания: 1. Размер / в указанных пределах брать из следующего ряда 
чисел: 10, 12, 14, 16, 20, 25, 30, 35, 40, 45, 50, 60, 65, 70, 75, 80, 90, 100, 110 мм.

2. Примеры условных обозначений винтов:
2.1. Винт класса точности А, диаметром резьбы d =  12 мм, с крупным 

шагом резьбы, с полем допуска 6g, длиной I = 40 мм, класса прочности 5.6 без 
покрытия:

Винт А. М12 -  6g х 40.56 ГОСТ 1491 -  80.
2.2. То же, класса точности В с покрытием 05:

Винт В. M 1 2 -6 g x  40.56.05 ГОСТ 1491 -8 0 .
2.3. Условные обозначения винтов для других технических требований, 

предъявляемых к ним, см. табл. 2П.28.

407



Таблица 2П.35

Винты установочные с прямым шлицем классов точности Л и В: с коническим 
концом (из ГОСТ 1476 -93); с цилиндрическим концом (из ГОСТ 1478-93)

Размеры в мм

Общие размеры По ГОСТ 1476-93 
(рис. 1) По ГОСТ 1478 - 93 (рис 2)

d Ь И С 1, / о т ... до d,
г, не 

более h h  от...до

5 0,8 1,8 1,0 — 5 —  25 3,5 0,3 2,5 8 —  25
6 1,0 2,0 1,0 2,5 6 —  30 4,5 0,4 3,0 8 —  35
8 1,2 2,5 1,6 3,0 8 —  40 6,0 0,4 4,0 10 —  40
10 1,6 3,0 1,6 4,0 10 —  50 7,5 0.5 4,5 12 —  50
12 2,0 3,5 1,6 5,0 12 —  50 9,0 0,6 6,0 14 —  50

Примечания: 1. Ряд длин I и h винтов; 6; 8; 10; 12; (14); 16; (18); 20; (22); 25;
(28); 30; 35; 40; 45; 50 мм.

2. Длины / и h , приведенные в скобках, применять не рекомендуется.
3. Примеры условных обозначений:

3.1. Винт с коническим концом по ГОСТ 1476 -  93 класса точности А, с диа
метром резьбы d =  12 мм, с полем допуска 6g, длиной / = 40 мм, класса прочности 
14Н, без покрытия:

Винт А. М12 -  6g х 40.14Н ГОСТ 1476 -  93.
3.2. То же, класса точности В с покрытием 05:

Винт В. M l2 -  6g х 40.14Н.05 ГОСТ 1476-93
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Таблица 2П.36

Шпильки с ввинчиваемым концом длиной Id (ГОСТ 22032 -  76),* l,25d 
(ГОСТ 22034 -  1 Ь );Ц А  (ГОСТ 22036 -  76)

Размеры в мм

d 8 10 12 16 20

/. 8; 10; 14 10; 12; 16 12; 15; 20 16; 20; 25 20; 25; 32

/ /о

16 10 12 - — —

20 14 16 - - —

25 19 18 18 — -

30 22 22 22 - -

35 22 26 26 26 -

40 22 26 30 30 30
45 22 26 30 34 34
50 22 26 30 38 38
55 22 26 30 38 42

60 до 150 22 26 30 38 46
Примечания: 1. Размер / от 60 до 150 мм брать из ряда чисел: 60: 65: 70: 75: 

80; 90; 100; 110; 120; 130; 140; 150 мм.
2. Пример условного обозначения шпильки с диаметром резьбы d ~ 12 мм, с

крупным шагом резьбы поля допуска 6g, длиной 1 = 100 мм, с ввинчиваемым
концом 1\ = 1,25 d , класса прочности 6.6 с покрытием 05 в соответствии с 
рекомендациями, изложенными в табл. 2П.28:

Шпилька M 1 2 -6 g x  100.66.05 ГОСТ 22 0 3 4 -7 6
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Таблица 211.37

Гайки шестигранные с уменьшенным размером «под ключ» класса точности А 
(из ГОСТ 2524 -  70), мм

d 8 10 12 16 20 24

S 12 14 17 22 27 32
D 13,2 15,5 18,9 24,5 30,2 35,8
Н 6,5 8 10 13 16 19

Примечания: 1. Пример условного обозначения гайки исполнения 1 диаметром 
резьбы d = 12 мм, с крупным шагом резьбы, с полем допуска 6Н, класса прочности 
5, без покрытия:

Гайка М 12-6Н .5  ГОСТ 2524-70 .
2. То же, с покрытием 05:

Гайка М 12-6Н .5.05 ГОСТ 25 2 4 -7 0

Таблица 2П.38

Отверстия под установочные винты 
(поГОСТ 12415-80), мм

410



Таблица 2Г1 39

Муфты упругие втулочно-пальцевые по ГОСТ 21424 -  93

Номи-
наль- Размеры в мм
ный

враща
-ющнй
момент

т,
Н м

d ;d , D

/цкл
(тип I)

пган
(тип II)

L
Тип 1 Тип П ь В d Cr а

Исп.
1

Исп.
2

Исп.
1

Исп.
2

Исп.
1

0сп ,
2

Исп.
1

Исп.
2

31,5 16; 19 90 40 28 30 18 84 60 84 60 16 20 32 4

. 20: 22; 24 ' W 50 .36 38 г г 104 7<Г 104 76 /if> j 1о В8 ■

125
25; 28 120 60 42 44 26 125 89 125 89 18 32 50 5

30 120 80 58 60 38 165 121 165 121 18 32 56 5

250
32; 35; 36; 

38 140 80 58 60 38 165 121 165 121 18 32 67 5

40, 42; 45 140 НО 82 85 56 225 169 225 169 18 32 75 5

500 40; 42; 45 170 110 82 85 56 225 \ ( к 225 169 18 32 80 5

710
45; 48; 50 190 110 82 85 56 226 170 226 170 24 40 95 6

55; 56 190 110 82 85 56 226 170 226 170 24 40 95 6

1000
50; 55; 56 220 110 82 85 56 226 170 226 170 24 40 100 6
60; 63; 65; 

70 220 140 105 107 72 286 216 286 216 24 40 120 6

2000
63; 65; 71; 

75 250 140 105 107 72 288 218 288 218 30 48 130 8

80; 85; 90 250 170 130 135 195 348 268 348 268 30 48 150 8

411



Продолжение табл. 2П.39

Примечания: 1. Муфты выпускаются: типа I с цилиндрическим отверстием (на 
концы валов по ГОСТ 12080 -  60); типа II с коническим отверстием (на концы валов 
по ГОСТ 12081 -7 2 ) .

2. Полумуфты каждого типа имеют: исполнение 1 -  на длинные концы валов; 
исполнение 2 -  на короткие концы валов.

3. Допускается сочетание полумуфт разных типов и исполнений с разными 
диаметрами посадочных отверстий в пределах одного и того же номинального 
вращающего момента Т.

4. Пример условного обозначения муфты с номинальным вращающим моментом 
Т=710 Н м: одна из полумуфт диаметром d = 48 мм типа I исполнения 1; другая -  
диаметром 45 мм типа II исполнения 2, климатического исполнения У (работа в 
районах с умеренным климатом) категории размещения 3 (работа в закрытом 
помещении):

Муфта упругая втулочно -  пальцевая 
7 1 0 -4 8 -1 .1  - 4 5 - 1 1 ,2 -У З  ГОСТ 21424 -  93 _______________

Таблица 2П 40

М уфты упругие втулочно-пальцевые 
по ГОСТ 21424-93

Т ,Н м 31,5 63 125 250 500 710 1000 2000

Частота вращения 
п, мин’1 (не более) 6350 5700 4600 3800 3600 3000 2850 2300

С мещение 
осей валов 
(не более)

радиальное
А, мм 0,2 0,3 0,4

угловое 
у, град 1°30' Г00'

осевое 
А., мм 3

Дополни- 
тельные 
размеры 

(см. рис. в 
табл.2П.39)

do 20 20 28 28 28 36 36 48

1вт 13 13 26 26 26 33 33 41

dn 10 10 14 14 14 18 18 24

Do 63 71 90 105 130 140 160 200

число пальцев 4 6 4 6 8 8 10 10
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Таблица 2П.41

М уфты упругие с торообразной оболочкой вогнутого профиля 
по ГОСТ 20884 -  93

Размеры, мм
Номи
наль
ный
вра
ща

ющий
момент

т,
Н м

d ;d , D

L, не более

Ц̂ИЛ 1кон

До-
пус-
кае-
мая
час
тота
вра
ще
ния,

с 1

Допускаемое 
смещение полумуфг

Z/цид L koh

ра- 
ди- 
аль- 

ное А, 
мм

угло
вое у

осе
вое

Ъ
мм

40
18; 19; 20; 

22; 24 130 120 100 38 26
86 1,0 2е 1,6

25 135 100 44 28

63
22; 24

150
130 105 38 26

80
2,0 2°30' 2,5

25,28 140 110 44 28
30 175 135 60 40

100 25; 28 170 145 115 44 28 7030; 32; 35, 36 180 140 60 40

160 30;32;35; 36; 
38 190 190 150 60 40 61,6

2,5 3° 3,0
250 32; 35; 36; 38 220 200 155 60 40 53,040, 42, 45 245 200 80 60
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Продолжение табл. 2П.41

Номи
наль
ный
вра
ща

ющий
момент

т,
Нм

d; <h D

L, не более

Хцил Хкон

До-
пус-
кае-
мая
час
тота
вра
ще
ния,
с'1

Допускаемое
смещение
полумуфт

Х/ЦКЛ Хкон

ра-
ДИ- 
аль- 

ное А, 
мм

уг
ло

вое у

осе
вое

К
мм

400
36; 38

260

210 170 60 40

47,3 2,5 3°30' 3,6
260 210 84 6040; 42, 45; 48; 

50

630
45; 48; 50; 53; 

55; 56 300 275 225 84 60 42,0

3,2 4° 4,0
1000

55; 56;
340

290 240 84 60 37,7
60; 63; 65, 70, 

71 330 270 108 75 31,7

1600 65; 70; 71, 75- '350 325 260 108 75
34,8 3,5 5° 5,080; 85 375 300 132 95

2500 75 410 345 280 108 75 31,5

4,0 5° 30' 6,0
80; 85; 90; 95 395 320 132 95 31,5

4000
85; 90; 95

460
415 340 132 95 25

100; 105; 110; 
120 485 400 168 125 25

6300
100, 105; 110; 

120; 125 540 510 420 168 125 22 5,0 5° 30' 7,0
130 585 485 204 155

10000 110; 120; 125 620 535 450 168 125
19,2

6,0 6°

8,0130; 140; 150 610 510 204 155

16000
125

710
510 485 168 125

18 9,0130; 140; 150 645 545 204 155
160; 170; 180 720 605 244 185

Примечания: 1. Данные муфты, как и втулочно-пальцевые по ГОСТ 21424 -  93, 
выпускаются типов 1 и П, и исполнений 1 и 2 (см. примечание к табл. 2П 39, п. 1...4). 

2. В данной таблице размеры /щц и /юн приведены для коротких валов.___________
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Установка деталей на валах ступенчатой формы
Таблица 2П.42
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Продолжение табл. 2П.42 
-

Примечания:
1. Аб.к -  высота буртика для упора детали (колеса); И6п -  высота буртика 

для упора подшипника; / — размер фаски; г -  радиус галтели.
2. Перепад диаметров ступеней вала стандартами не регламентирован. 

Его назначают из условия, чтобы ширина К упорного пояска была не 
менее 1.. .2 мм. Переходный участок между двумя ступенями разных 
диаметров выполняют в виде канавки для выхода шлифовального 
круга (что рекомендуется в курсовом проекте) или галтели. В первом 
случае (рис. 1) размеры фасок/ на торцах ступицы колеса (эго 
относится также к полумуфтам муфт, шкивам и звездочкам) 
рекомендуется принимать в зависимости от диаметра d отверстия в 
ступице: d = 20...30 мм /= 1 ,0м м ; ¢/=30...40 мм /=1 ,2м м ;
¢/ = 40...50 мм /= 1 ,6м м ; ¢/ = 50...80 мм /= 2 ,0м м ; ¢/=80...120
мм / =  2,5 мм; ¢/= 120...150 мм / =  3,0 мм; ¢/= 150...250 мм /= 4 ,0  
мм; ¢/ = 250...500 мм /= 5 ,0м м . Во втором случае (рис. 2), для 
обеспечения упора детали в буртик по плоскости должно быть 
определенное соответствие размера фаски/ и радиуса галтели г, 
которые рекомендуется принимать по табл. 2П.З.

3. Размер канавки для выхода шлифовального круга (рис. 1) принимают 
по табл. 2П.4.

4. Размеры фасок/ на валах (рис. 1 и 2) принимают по табл. 2П.1 
(примечание 1).

5. Высоту буртика /г6к принимают из условия Л6к» (1,5...2)/^ здесь/ - 
размер фаски в отверстии ступицы детали (колеса). Тогда диаметр 
буртика вала для упора детали (колеса) </бк = d + 2/i6.K, здесь d -  
диаметр отверстия в ступице детали (колеса).

6. Диаметр буртика вала для упора подшипника d6.„ принимают по табл. 
2П. 17 или 2П. 18 в зависимости от типа устанавливаемого подшипника.

7. Нельзя допускать упора деталей фасками или кромками, как показано 
на рис. 3. В данном случае невозможно обеспечить точное положение 
детали и передачу усилия вследствие ненадежности кромочного 
контакта.
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Таблица 2П.43
Конструкция вала-шестсрни с участками выхода фрезы 

при нарезании зубьев цилиндрической передачи

мм
Степень

ТОЧНОСТИ

передачи

-Pib
Модуль т п

2...2,5 2,5...2,75 3...3,75 4...4,5 5...5,5 6...7
7 90 1 0 0 1 1 2 125 140 160

ОС
О 70 80 90 1 0 0 1 1 2 125

Примечание. Длину участка /„„* определяют графически.

Цилиндрические концы валов со шлицами
Таблица 2П.44

мм
d 2 0 . . . 2 2 25...28 32...38 42...48 54...65 72...92

о* 63 70 80 90 1 0 0 1 1 2

Примечания: l . -  диаметр шлицевых фрез для прямобочных шлицев средней
серии. 2. Длину участка /вых определяют графически. 3. Длину конца вала / и размер 
фаски/ -  см. табл. 2П. 1. 4. Высоту буртика hf, принимают: h,, < 0,5 hm„ -  для 
прямобочных шлицевых соединений; hf,< 0,25 h„,„ -  для эвольвентных шлицевых 
соединений.
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Таблица 2П.45
Ирямобочные шлицевые соединения (из ГОСТ 1139-80)

а)

_ я \

<>) Y

Щ

Основ
ные
размеры

d, мм

21 23 26 28 1 32 36 42 46 52 56 62 I 72 82 92 1 02

Легкая серия
D,mm - 26 30 32 36 40 46 50 58 62 6 8 78 8 8 98 108

- 6 6 6 8 8 8 8 8 8 8 10 10 10 10
Ь,мм - 6 6 7 6 7 8 9 10 10 12 12 12 14 16
f,MM - 0,3 0,3 0,3 0,4 0,4 0,4 0,4 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5

Средняя серия
D, мм 25 28 32 34 38 42 48 54 60 65 72 82 92 102 112
Z 6 6 6 6 8 8 8 8 8 8 8 10 10 10 10
Ь, мм 5 6 6 7 6 7 8 9 10 10 12 12 12 14 16
f, мм 0,3 0,3 0,4 0,4 0,4 0,4 0,4 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5

Тяжелая серия
D, мм 26 29 32 35 40 45 52 56 60 65 72 82 92 102 115
Z 10 10 10 10 10 10 10 10 16 16 16 16 2 0 2 0 2 0
Ь, мм 3 4 4 4 5 5 6 7 5 5 6 7 6 7 8
f, мм 0,3 0,3 0,4 0,4 0,4 0,4 0,4 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5

Таблица 2П.46
Эвольвентные шлицевые соединения (из ГОСТ 6033-80)

Mo-
дуль
m,
мм

Номинальный диамет]р D, мм
20 | 25 | 30 | 35 | 40 | 45 | 50 | 55 | 60 | 65 70 ] 75 I 80 I 85 1 90 1 95 1 1 0 0

Число зубьев z
0 ,8 23 30 36
1,25 14 18 2 2 26 30 34 38
2 ,0 16 18 21 24 26 28 31 34 36 38
3,0 17 18 2 0 2 2 24 25 27 28 30 32
5,0 15 16 18 18
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Конструкции валов червяков
Таблица 2П.47

Вариант 1
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Конструкции червячных колес
Таблица 2П.48

Рис. 2
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Геометрические размеры червячной передачи
Таблица 2П.49

КЗ



-0>мю Соотношения размеров элементов подшипников при их вычерчивании
Таблица 2П. 50



ПРИЛОЖЕНИЕ ЗП [1,13]

Таблица ЗП.1

Корпус коническо-цилиндрического двухступенчатого 
редуктора

423



Продолжение табл. ЗП.1
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Таблица ЗП.2

Вариант конструкции средней части корпуса редуктора

Примечание. 8|=Ю,96; /ф = (2...2,2)8; 6=1,58; Ь\ = 1,5 Si; / =  (0,4. ..0,5)6; h\ = 0,58; 
Ппрт(П) = 1,25 Эцп) + 10 мм; S , / - cm. табл. ЗП.20; d , dz, do, t\ -  см. табл. ЗП.8; Li, L2, L4 -  
см. табл. ЗП.22
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Таблица ЗП.З

Нижняя часть корпуса цилиндрического двухступенчатого соосного редуктора
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Продолжение табл. ЗН.З
Установка подшипников 

в средней опоре

Вариант конструкции

Примечания: 1. d  -  по табл. ЗП.8 приложения ЗП. 2. Диаметр прилива соответству
ющего подшипникового гнезда D/^^n.n = 1,25 D^rui + 10 мм, здесь индексы Б, П и Т 
относятся соответственно к быстроходному, промежуточному и тихоходному валам. 
3. О, -  по табл. 2П.17 приложения 2П. 4. q =  (1,0...1,2)5. 5. S -  по табл. ЗП.20
приложения ЗП. 6. бет = Вб + Вт + g. 7. -  по табл. ЗП.22 приложения ЗП. 8. Высота
йф.к принимается конструктивно с целью получения размера бфК и 2,35 d. 
9 . Dnp се__  Dnp.T____________________________________________________________________________________________
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Таблица ЗП.4

Ю
Конструктивное исполнение фланцев корпуса редуктора



429

Продолжение табл. ЗГ1.4



■tbw
о Корпус редуктора с рёбрами

Таблица ЗП.5



431

Таблица ЗП.6

Нижняя часть корпуса цилиндрического двухступенчатого 
редуктора типоразмера 5Ц2 -  160 (материал -  чугун СЧ 15 ГОСТ 1412 -  85)



432

Продолжение табл. ЗП.6



433

Продолжение табл. 311.6



434

Продолжение табл. 3116

1. Обработку по размерам в квадратных скобках 
производить совместно с дет. .. .

2. Детали применять совместно.
3. Неуказанные литейные радиусы 8 мм.
4. Неуказанные литейные у клоны по ГОСТ 3212- 

80.
5. Предельные отклонения угловых размеров ±1 °.
6 . Н 14, h i 4, ± t2/2______________________________



Таблица ЗП.7

Корпус мотор-редуктора типа 5 МЦС (материал АК 3 М2 ГОСТ 1583 -  93)
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иwО)
Продолжение табл. ЗП.7

И - И



Продолжение табл. ЗП.7
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Продолжение табл. ЗП.7

В -В  О

1. 75НВ.
2. Неуказанные литейные радиусы 1 мм.
3. Неуказанные литейные уклоны 30'.
4. * Размер для контроля.
5. Обработку по размерам в квадратных скобках производить совместно с д е т ....

Детали применять совместно.
6 . Н14, hl4, + 12/2.
7. При совместной обработке допуск параллельности осей отверстий Ж относительно Е в 

общей плоскости -  0,032 мм.
8 . Клеймить.
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Фланец подшипниковой бобышки
Таблица ЗГ1.8

Размеры в мм
Диаметр резьбы стяжного винта 
(болта) d M12 MM M16 M18 M20 M22 M24

Диаметр цековки D a 2 2 24 28 30 34 36 40

Глубина цековки t 0,5 ...1 ,0
Диаметр отверстия под 
цилиндрическую головку винта d2 2 0 24 26 30 34 36 40

Глубина отверстия под головку винта 16 18 21 23 26 28 31
Диаметр отверстия под стяжной болт 
(винт) <k 14 16 18 20 2 2 24 26

Выбор диаметра резьбы d  стяжного болта (винта)
Мсжосевое расстояние 

тихоходной ступени а\ут» мм <160 160...220 220...280 280...350 350...400

d, мм М12 M14 M16 M18 M20
Примечания: 1. Высота Л'принимается конструктивно. 

2. Размер L4 см. табл. ЗП.22.
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Фланец корпуса редуктора
Таблица ЗП.9

Крепление стяжными болтами с 
шестигранной уменьшенной головкой 

класса точности А 
(ГОСТ 7808-70)

Крепление стяжными винтами с 
цилиндрической головкой и 

шестигранным углублением “под ключ” 
класса точности А (ГОСТ 11738 -  84)

Примечания: 1. Диаметр резьбы d  стяжного болта (винта) для соединения фланца 
корпуса редуктора принимают таким же, как и для фланца подшипниковой бобышки (см. 
табл. ЗП.8 ).

2. Размеры Du, d i, t, t\ и do см. табл. ЗП.8 , размер L4 -  по табл. ЗП.22.

Пример конструкции
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Таблица ЗП. IО

Ниша для установки стяжных винтов

Примечания: 1. Is -  полная длина винта.
2. Размеры d, do и t] -  см. табл. ЗП.8 .
3. L4 -  см. табл. ЗП.22
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А-ьW Конструкция места крепления корпуса редуктора к раме
Таблица ЗИЛ I

Рис. 1

А - А

Примечания:
1. Диаметр d$ болтов для крепления корпуса редук
тора к раме (фундаментных болтов) d$ «  1,25 d, где 
d -  диаметр стяжных винтов (табл. ЗП.8).
2. d0 -  по табл. ЗП.22 (3-й ряд) в зависимости от dff.
3. Dp и / -  см. табл. ЗП.8
4. Число п фундаментных болтов для всех типов ре
дукторов . п=4  ПрИ а ш  <_250 мм;

п=6 при aw г> 250 мм,
где awт -  межосевое расстояние тихоходной ступени.
5. Высота h„:

h0 = 2,5 (d$ + 8 ) -  для болтов;
________ hp = (2...2,5 )d ± -для шпилек._______________

Рис. 2



Таблица ЗП.12

Вариант крепления корпуса редуктора к раме

Болт Мб М8 мю М12 М14 М16 М18 М20 М22 М24 М27

rfo 6,6 9 11 13 15 17 19 22 24 26 30

В 16 16 20 30 30 30 40 40 40 50 50

Н 5,8 5,8 6,2 7,3 7,3 7,3 8,4 8,4 8,4 9,5 9,5

Н \ 4,9 4,9 5,1 5,7 5,7 5,7 6,2 6,2 6,2 6,8 6,8
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Фиксирование кры ш ки корпуса штифтами
Таблица ЗП.14

Примечания: 1. Диаметр штифтов dm к (0,7.. .0,8) d, где d -  диаметр стяжных болтов 
(винтов) (см. табл. ЗП.8).

2. Количество устанавливаемых штифтов: конических с внутренней резьбой (ГОСТ 
9464 -  79) -г 2 штифта; цилиндрических (ГОСТ 3 1 2 8 -7 0 ) -4  штифта (по одному со 
стороны каждой стенки корпуса редуктора в стык крышки и нижней части корпуса).
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Проушины
Таблица ЗП.15

Проушины крышки Проушины нижней части корпуса j

Рис. 3

Рис. 5
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Таблица ЗП.16

Крышки люков и пробки - отдушины
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Маслосливные пробки и маслоуказатели
Таблица ЗП.17
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Продолжение табл. ЗИЛ 7

МаслоуУказатели жезловые (щупы)

_A ff  Примеры конструкций

Рис. 2 П
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Таблица ЗП.18
Маслоуказатели из прозрачного материала

Di d2 D3 Н

32 50 60 12

50 70 80 16

Вариант исполнения

15-131 449



Таблица ЗП.19
Крышки подшипниковые привертные
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Продолжение табл. ЗП.19

Рис. 5 Рис, 6

Рис. 7 Рис. 8

D , мм 50...62 63...95 100...145 150...200
8

Диаметр винта d „  мм Мб М8 М10 М12
Число винтов п . 4,

Размеры других элементов: §: = Н + 0 ,8 бкр (при креплении крышки винтами с 
цилиндрической головкой); 62 = (0,9... Г,0)бкр; c&d; 83 = 1,2 8 кр (для болтов);
£)ф = £> + (4,0...4,4)4S; сп = (1,0...1,5)с„, где ск-с м . табл. 2П.4; 40 - см. табл. ЗП.22
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Таблица ЗП.20
Крышки подшипниковые закладные
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Продолжение табл. ЗГ1.20
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Таблица ЗП.21

Стаканы подшипников
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Таблица ЗП.22
Глубина завинчивания винта, запасы резьбы и глубины 

сверления, выход конца винта из гайки и диаметр отверстия

Размеры, мм

Диаметр
резьбы

d

Запас 
внутрен
ней резь- 

бы полно
го сече
ния (без 
сбега) L i

Запас глубины 
сверления L 3 при 

недорезе a min

Выход 
конца 

винта из 
гайки 

К

Диаметр отверстия d 0

1-й
ряд

2-й
ряд

3-й
ряднорма

льном
корот

ком
длин
ном

6 2 8 6 12 1,5...2,5 6,4 6,5 7
8 2,5 10,5 6,5 14,5 1,5...2,5 8,4 9 10
10 3 12 7 16 2...3 10,5 11 12
12 3,5 14,5 8,5 19,5 2...3 13 14 15
14 4 15 9 20 2,5...4 15 16 17
16 4 15 9 20 2,5...4 17 18 19
18 5 17 11 23 2,5...4 19 20 21
20 5 17 11 23 2,5...4 21 22 24
22 5 17 11 23 2,5...4 23 24 26
24 6 21 13 28 3...5 25 26 28
27 6 21 13 28 3...5 28 30 32
30 7 24 15 32 3...5 31 33 35

Примечания: 1. Глубина завинчивания винта Lj: в стальные детали Li«rf,B чугунные 
и силуминовые L|=1,5 d. 2. При курсовом проектировании диаметр отверстия dr, 
рекомендуется принимать по ряду 2 , запас глубины сверления L3-  при недорезе ат,„ нор
мальном. 3. Размеры в таблице приведены для диаметра d резьбы с крупным шагом
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-ьСПо> Варианты соединения корпуса редуктора с фланцем электродвигателя исполнения 1М 3081
Таблица ЗГ1.23



Продолжение табл. ЗГ1.23
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Швеллеры стальные горячекатаиные 
(из ГОСТ 8420-89)

Таблица ЗП.24

Номер
профиля

А ь ■V /г ___ *|___ А, мм2 Масса
1 М, КГ

ММ

5 50 32 4,4 7,0 6,0 2,5 11, б 616 4,84
6,5 65 36 4,4 7,2 6,0 2,5 12,4 751 5,90
8 80 40 4,5 7,4 6,5 2,5 13,1 898 7,05
10 100 46 4,5 7,6 7,0 3,0 14,4 1090 8,59
12 120 52 4,8 7,8 7,5 3,0 15,4 1330 10,4
14 140 58 4,9 8,1 8,0 3,0 16,7 1560 12,3
16 160 64 5,0 8,4 8,5 3,5 18,0 1810 14,2
18 180 70 5,1 8,7 9,0 3,5 19,4 2070 16,3
20 200 76 5,2 9,0 9,5 4,0 20,7 2340 18,4
22 220 82 5,4 9,5 10,0 4,0 22,1 2670 21,0
24 240 90 5,6 10,0 10,5 4,0 24,2 3060 24,0
27 270 95 6,0 10,5 11,0 4,5 24,7 3520 27,7
30 300 100 6,5 11,0 12,0 5,0 25,2 4050 31,8
33 330 105 7,0 11,7 13,0 5,0 25,9 4650 36,5
36 360 ПО 7.5 12,6 14,0 6,0 26,8 5340 41,9
40 400 115 8,0 13,5 15,0 6,0 27,5 6150 48,3

П р и м е ч а н и я : 1. Швеллеры изготовляют с уклоном внутренних граней 4...10 % (а) и с параллель
ными гранями полок (б). 2. А —  площадь поперечного сечения. 3. я> —  расстояние от центра масс до 
наружной грани стенки. 4. Пример обозначения швеллера профиля 12 с уклоном внутренних граней 
полок из стали СгЗ:

Швеллер 12 ГОСТ 8240-89 
Cm 3 ГОСТ 535-88

то же с параллельными гранями полок:

Швеллер
12 П ГОСТ 8240-89 
Cm 3 ГОСТ 535-88
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