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Приведенный расчет позволяет определить направления даль-
нейших исследований шнекопоршневых нагнетательных устройств. 
В настоящее время шнековые устройства (прессы) применяются как 
на строительных объектах, так и в производстве строительных ма-
териалов. Однако такие устройства имеют основной недостаток – 
низкое прессующее давление и неизбежность частых ремонтов. 

Основными направлениями дальнейших исследований при соз-
дании шнекопоршневых устройств являются:  

• оптимизация конструктивных параметров; исследование зави-
симости давления от шага винта, его хода, диаметров и осевых 
сил толкателя и винта; 

• выбор и исследование на долговечность наиболее ответственного 
узла, такого как уплотнение винта, поскольку величина прессую-
щего давления, как показала практика исследований шнековых 
прессов на Брестском КСМ, зависит именно от этого узла; 

• исследование долговечности и надежности шнекопоршневых 
устройств по результатам эксплуатации, их диагностика и опре-
деление оптимального режима эксплуатации. 
 

Заключение. Установка корпуса со шнеком в разгрузочном пат-
рубке подвижно позволяет: 

• повысить производительность нагнетательных устройств в 1,5 
раза. 

• повысить величину прессующего давления на 30% соответст-
венно качество формуемых изделий, если такое устройство бу-
дет использоваться как пресс. 
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Введение. Курсовой проект по деталям машин предполагает изу-
чение основ расчета и проектирования, начиная с простейших эле-
ментов машин общего назначения. При этом значительный объем 
расчетной части проекта приходится на передачи зацеплением (зубча-
тые и червячные). Для эвольвентных цилиндрических зубчатых пере-
дач внешнего зацепления основные расчетные зависимости для рас-
чета на прочность установлены ГОСТ 21354-87, для конических зубча-
тых и червячных передач такие стандарты отсутствуют. Однако ука-
занный стандарт [1], а также другие литературные источники [2–4], 
широко используемые при курсовом проектировании, приводят фор-
мулы с разными единицами одинаковых физических величин, в ре-
зультате чего не соблюдаются правила независимости расчетных 
формул от системы единиц физических величин. По этой причине 
профессор М.Н.Иванов [5] считает, что такие расчетные зависимости 
нецелесообразно использовать в учебном процессе. Основываясь на 
рекомендациях [5], на кафедре технической эксплуатации автомоби-
лей УО «БрГТУ» была разработана методика упрощенного расчета 
передач зацеплением [6] и соответствующее программное обеспече-
ние, что позволяет студентам более глубоко уяснить сущность выпол-
няемых расчетов и лучше изучить методику расчета зубчатых и чер-
вячных передач, работающих в закрытых корпусах. 

 

Эвольвентные цилиндрические зубчатые передачи. Проект-
ный расчет данных передач ГОСТ 21354-87 [1] рекомендует начи-
нать с ориентировочного определения диаметра начальной окруж-

ности шестерни 1wd (мм) или межосевого расстояния wa (мм): 

 [ ]23
1 2 ( 1) /( )β= − ψ σw d H bd Hd K T K u u , (1) 

 [ ]2 23
1 2( 1) /( )β= + ψ σw a H ba Ha K u T K u , (2) 

где dK  и aK  вспомогательные коэффициенты: для прямозубых 

передач 770dK = , 495aK = ; для косозубых и шевронных 

передач 675dK = , 430aK = ; 2T  – вращающий момент на 

колесе рассчитываемой зубчатой пары, Н⋅м; βHK  – коэффициент 

концентрации нагрузки; u  – передаточное число; 1/=bd w wb dψ , 

/=ba w wb aψ , коэффициент рабочей ширины передачи wb  отно-

сительно соответственно межосевого расстояния wa  или начально-

го диаметра шестерни 1wd ; [ ]Hσ  – допускаемые контактные на-

пряжения для зубчатой пары в сборе, МПа. 

В формулах (1) и (2) разные единицы физических величин: 2T  в 

Н⋅м, 1wd  и wa  – в мм, [ ]Hσ  – в МПа. 

По нашему мнению, с методической точки зрения при учебном 
проектировании не следует в расчетных зависимостях на прочность 
для передач зацеплением выносить из-под знака радикала приведен-
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ный модуль упругости прE  материалов контактируемых зубьев шес-

терни и колеса (для стальных зубчатых колес 
52 1 10⋅прE = ,  МПа), 

на что неоднократно обращал внимание и проф. М.И. Иванов [5]. 
Поэтому при проектном расчете цилиндрических прямозубых 

зубчатых передач внешнего зацепления межосевое расстояние wa  

(мм) рекомендуется определять по формуле 

( )( ) [ ]( )223
20 82 0 87 1 β ψ σw пр H A ba Ha = , ... , u + E T K K / u .(3) 

При проверочном расчете этих передач на сопротивление кон-
тактной усталости активных поверхностей зубьев для определения 

расчетных контактных напряжений Hσ  (МПа) в полюсе зацепления 

предлагается формула  

 ( ) ( )11β υσ =H пр t H H A w wE F K K K u + / b d u . (4) 

В формулах (3) и (4): 2T  – в Н⋅мм; tF  – окружная сила в зацеп-

лении, Н ( 2 22t wF = T /d  или 1 12t wF = T /d ); υHK  – коэффициент, 

учитывающий внутреннюю динамическую нагрузку в зацеплении и 

принимаемый по таблицам [5; 6]; AK  – коэффициент, учитывающий 

внешнюю динамическую нагрузку; wb  и 1wd  – в мм. 

Для цилиндрических косозубых зубчатых передач формулы для 

определения wa  и σH  имеют вид: 

( )( ) [ ]( )223
20 74 0 76 1 ψ σw пр Hb A ba Ha = , ... , u + E T K K / u ,(5) 

 ( ) ( )11β υσH Hb пр t H H A w w= Z E F K K K u + / b d u , (6) 

где βHZ  – коэффициент повышения нагрузочной способности косо-

зубой зубчатой передачи в сравнении с прямозубой зубчатой пере-

дачей ( 1βHZ < ) [5; 6]: 

 β α αβ εH HZ = cos K / , 

здесь β  – угол наклона косого зуба на длительном цилиндре; 

αHK  – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 

зубьями при расчете на сопротивление контактной усталости активных 

поверхностей зубьев; αε  – коэффициент торцового перекрытия зубьев. 

При учебном курсовом проектировании в формулах (4) и (6) ре-

комендуется принимать 1 1wd = d  как для зубчатых передач, вы-

полненных без смещения инструмента, так и со смещением. 
Расчет цилиндрических зубчатых передач на сопротивление ус-

талости зубьев при изгибе проводят отдельно для шестерни 1 и 
колеса 2 по условию: 

 ( ) ( ) ( )1 2 1 2 1 2/( )β υ βσ = t F F A F nF FSF K K K Y Y b m , (7) 

где ( )1 2FSY  – коэффициент, учитывающий форму зуба и концентра-

цию напряжений; βFY  – коэффициент повышения прочности косо-

зубой передачи по напряжениям изгиба в сравнении с прямозубой 

передачей (для косозубой передачи 1βFY < , для прямозубой 

1βFY = ). 

 

Коническая зубчатая передача. Габариты конической зубчатой 
передачи определяют в основном размеры конического колеса. 
Поэтому при проектировании данной передачи предварительно 

определяют внешний делительный диаметр колеса 2ed  (мм): 

 ( ) [ ]( )2
3

2 22 8 3 1 β ν σe пр H A H Hd = , ... , E T K K u/ , (8) 

где νH  – коэффициент, учитывающий влияние вида зубьев кониче-

ской передачи при расчете ее на сопротивление контактной усталости. 

При проверочном расчете конической передачи на сопротивле-
ние контактной усталости активных поверхностей зубьев расчетные 

контактные напряжения σH  (МПа) рекомендуется определять по 

формуле: 

 ( )11βσ νH пр t H A H m= E F K K u + / bd u , (9) 

где b  – ширина венца передачи ( 1 2b = b = b ), мм; 1md  – сред-

ний делительный диаметр шестерни, мм. 

Расчетные напряжения σF  (МПа) при изгибе в опасном сечении 

зуба шестерни и колеса конической передачи: 

 ( ) ( ) ( )1 2 1 2 /t F F A F nmF FSF K K K Y bmβ υσ = ν . (10) 

 

Червячная передача с цилиндрическим червяком. Проекти-
рование червячной передачи, как и зубчатой, начинают с определе-

ния межосевого расстояния wa  (мм): 

 ( ) ( )[ ]2
3

2 2 20 62 1  σ
 w пр Ha = , q/z + E T / q/z , (11) 

где q  – коэффициент диаметра червяка; 2z  – число зубьев чер-

вячного колеса; 
51 26 10⋅прE = ,  МПа – приведенный модуль 

упругости материалов контактируемых витков стального червяка и 

зубьев из бронзы червячного колеса; 2T  – в Н⋅мм; [ ]σH  – в МПа. 

Так как червячная передача проектируется для определенного 

передаточного отношения i, то, приняв число витков (заходов) чер-

вяка 1z , определяют число зубьев червячного колеса 2z  и затем из 

условия жесткости червяка, определяемого соотношением 

( ) 20 22 0 4q = , ... , z , принимают стандартное значение q . 

Рекомендуемый диапазон 2 0 22 0 40q/z = , ... ,  позволяет 

также величину wa  предварительно определять по упрощенной 

формуле: 

 ( ) [ ]23
2118 1 25 σw пр Ha = , ... , E T / . (12) 

Расчетные контактные напряжения для червячной передачи 

 ( )2 1 20 94σ γH w пр t w w= , cos E F K/ d d , (13) 

где γw  – угол подъема витка червяка на начальном цилиндре; 

2 2 22 /=t wF T d  – окружная сила на червячном колесе, Н; К – ко-

эффициент нагрузки; 1wd , 2wd  – начальные диаметры. 

Проверочный расчет передачи по напряжениям изгиба проводят 
только для зубьев червячного колеса. При этом следует принимать 
во внимание дуговую форму зуба, а также то обстоятельство, что во 
всех сечениях, кроме среднего, зуб червячного колеса нарезается 
как бы с положительным смещением. 

Наиболее удобной для определения расчетных напряжений из-

гиба σF  (МПа) в опасном сечении червячного колеса является 

формула [5] при коэффициенте формы зуба 2FY , ширине венца 

колеса 2b  и модуле m : 

 ( )2 2 20 7σ γF t F w= , F KY / b mcos . (14) 

Возможно также определение напряжений σF  и по формуле, 

полученной при торцовом коэффициенте перекрытия в средней 

плоскости червячного колеса 1 9αε = , : 

 ( )2 2 10 81σ γF t F w w= , F KY cos / d m . (15) 

 

Программное обеспечение для расчета закрытых передач 
зацеплением. Для реализации вышеизложенного подхода к расчету 
зубчатых и червячных передач при выполнении курсового проекти-
рования по дисциплине «Детали машин» было разработано про-
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граммное обеспечение (ПО) на базе системы MathCAD, которое 
позволяет выполнять прочностной проектный и проверочный расче-
ты, а также геометрический расчет цилиндрических, конических и 
червячных передач. 

ПО представляет собой документ MathCAD, в котором изложена 
методика расчета в соответствии с методическим пособием [6], пред-
ставлены необходимые справочные данные в виде таблиц, графиков 
и рисунков, а также приведен пример расчета. При выполнении проек-
тирования передач студент вводит свои исходные данные, выбирает 
самостоятельно в соответствии с рекомендациями материал и термо-
обработку деталей передачи, необходимые поправочные коэффици-
енты, при этом происходит автоматический пересчет данных в приме-
ре расчета. Такой подход позволяет самостоятельно изучить методику 
расчета закрытых передач зацеплением, при этом рутинные расчет-
ные операции автоматизированы, что снижает трудоемкость и повы-
шает качество выполнения курсового проекта. 

На основе пособия [6] было разработано электронное средство 
обучения, которое представляет собой гипертекстовый документ, в 
котором содержится вышеизложенная методика расчета передач с 
удобной системой ссылок, и этот документ возможно просматривать с 
помощью Web – браузера. Студенты могут использовать данное элек-
тронное средство обучения в локальной вычислительной сети универ-
ситета либо через Internet, что возможно для студентов-заочников. 

 

Заключение. Предлагаемая методика упрощенного расчета за-
крытых передач зацеплением при курсовом проектировании по де-

талям машин обеспечивает более глубокое изучение основ расчета 
этих передач, так как в более доступной для студента форме пока-
зывает взаимосвязь и влияние различных факторов на параметры 
проектируемой передачи.  

Разработанная методика упрощенного расчета, ПО и электрон-
ные средства обучения внедрены в учебный процесс и используют-
ся студентами машиностроительного факультета БрГТУ при выпол-
нении курсового проекта по дисциплине «Детали машин», что со-
кращает затраты времени на выполнение проекта и повышает эф-
фективность учебного процесса. 
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РАСЧЕТ ПРОДОЛЬНОЙ МОДИФИКАЦИИ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 
ПЛАНЕТАРНЫХ ПЕРЕДАЧ ТИПА 2К-Н 

 
Введение. Для нормальной работы зубчатой передачи под на-

грузкой по ГОСТ 1643-81 требуется обеспечить суммарное пятно 
контакта, как часть активной боковой поверхности зуба зубчатого 
колеса в собранной передаче после вращения под нагрузкой, уста-
навливаемой конструктором. При этом предполагается, что пятно 
контакта не выходит на торцовую кромку зуба, а располагается на 
средине боковой поверхности зуба (рис. 1). 

 
Рис. 1. Пятно контакта по ГОСТ 1643-81 

 

Имеется также группа зубчатых колес, для которых конструктив-
но закладывается возможность изменения положения оси под на-

грузкой, например, плавающие солнечные шестерни планетарных 
передач типа 2К-Н, и для которых обеспечение нормального поло-
жения пятна контакта является актуальной проблемой. 

В качестве уравнительных устройств в конструкции планетарных 
передач по схеме 2К-Н наиболее часто применяется плавающее 
центральное колесо (рис. 2), однако в этом случае рекомендуется 

плечо качания L принимать равным не менее 4b для уменьшения 

возможных углов перекоса γ [1, 2]. 

 
Рис. 2. Схема центральной плавающей солнечной шестерни в пла-

нетарной передачи типа 2К-Н 
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