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Расчет и проектирование привода тележки кормораздатчика 
с одноступенчатым вертикальным цилиндрическим 

редуктором и ременной передачей 
 
 

Задание 31 
Вариант 3 

 

W=2.8 кН − сопротивление перемещению тележки; 

V=1.15 м/с − скорость перемещения тележки; 

DK=0.25 м − диаметр приводного колеса; 

β=10° − угол наклона ременной передачи; 

Ln=3500 часов − ресурс работы привода; 

α0=1.7 − коэффициент перегрузки; 

α1=1.0; α2=0.8; α3=0.3 − коэффициенты нагрузки;  

γ1=0.2; γ2=0.5; γ3=0.3 − коэффициенты продолжительности нагрузки. 
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Введение 

Редуктором называют механизм, состоящий из зубчатых или 

червячных передач, выполненный в виде отдельного агрегата и служащий 

для передачи вращения от вала двигателя к валу рабочей машины. 

Кинематическая схема привода может включать, помимо редуктора, 

открытые зубчатые передачи, цепные или ременные. Указанные механизмы 

являются наиболее распространенной тематикой курсового проектирования. 

Назначение редуктора − понижение угловой скорости и соответственно 

повышение вращающего момента ведомого вала по сравнению с ведущим. 

Механизмы для повышения угловой скорости, выполненные в виде 

отдельных агрегатов, называют ускорителями или мультипликаторами. 

Редуктор состоит из корпуса (литого чугунного или сварного 

стального), в котором помещают элементы передачи – зубчатые колеса, валы, 

подшипники и т.д. В отдельных случаях в корпусе редуктора размещают 

также устройства для смазывания зацеплений и подшипников (например, 

внутри корпуса редуктора может быть помещен шестеренный масляный 

насос) или устройства для охлаждения (например, змеевик с охлаждающей 

водой в корпусе червячного редуктора). 

Редуктор проектируют либо для привода определенной машины, либо 

по заданной нагрузке (моменту на выходном валу) и передаточному числу 

без указания конкретного назначения. Второй случай характерен для 

специализированных заводов, на которых организовано серийное 

производство редукторов. 

Кинематические схемы и общие виды наиболее распространенных 

типов редукторов представлены на рис. 1 и рис. 2. На кинематических схемах 

буквой "Б" обозначен входной (быстроходный) вал редуктора, буквой "Т" – 

выходной (тихоходный). 

Редукторы классифицируют по следующим основным признакам: типу 

передачи (зубчатые, червячные или зубчато-червячные); числу ступеней 
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(одноступенчатые, двухступенчатые и т.д.); типу зубчатых колес 

(цилиндрические, конические, коническо-цилиндрические и т.д.); 

относительному расположению валов редуктора в пространстве 

(горизонтальные, вертикальные); особенностям кинематической схемы 

(развернутая, соосная, с раздвоенной ступенью и т. д.). 

Возможности получения больших передаточных чисел при малых 

габаритах обеспечивают планетарные и волновые редукторы. 

Одноступенчатые цилиндрические редукторы 

Из редукторов рассматриваемого типа наиболее распространены 

горизонтальные (рис. 1.1).  

Рис. 1.1. Одноступенчатый 

горизонтальный редуктор с 

цилиндрическими зубчатыми 

колесами: 

 

Вертикальный одноступенчатый редуктор показан на рис. 1.2. 

 

Рис. 1.2. Одноступенчатый 

вертикальный редуктор с 

цилиндрическими колесами: 

 

Как горизонтальные, гак и вертикальные редукторы могут иметь колеса 

с прямыми, косыми или шевронными зубьями. Корпуса чаще выполняют 

литыми чугунными, реже – сварными стальными. При серийном 

производстве целесообразно применять литые корпуса. Валы монтируют на 

подшипниках качения или скольжения. Последние обычно применяют в 

тяжелых редукторах. 

Максимальное передаточное число одноступенчатого цилиндрического 

редуктора по ГОСТ 2185 – 66 umax=12,5. Высота одноступенчатого редуктора 
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с таким или близким к нему передаточным числом больше, чем 

двухступенчатого с тем же значением u. Поэтому практически редукторы с 

передаточными числами, близкими к максимальным, применяют редко, 

ограничиваясь u<6. 

Выбор горизонтальной или вертикальной схемы для редукторов всех 

типов обусловлен удобством общей компоновки привода (относительным 

расположением двигателя и рабочего вала приводимой в движение машины и 

т. д.). 

Одноступенчатые конические редукторы 

Конические редукторы применяют для передачи движения между 

валами, оси которых пересекаются обычно под углом 90°. Передачи с углами, 

отличными от 90°, встречаются редко. 

Наиболее распространенные типы конических редукторов показаны 

ниже. 

 

Одноступенчатый 

конический редуктор с 

горизонтальными валами 

 

Одноступенчатый 

конический редуктор с 

вертикальным ведомым валом  

Передаточное число u одноступенчатых конических варьируется, как 

правило, от u=2 до u=5 (в виде исключения u = 6.3). 

У редукторов с коническими прямозубыми колесами допускаемая окружная 

скорость (по делительной окружности среднего диаметра) v<5 м/с. При более 

высоких скоростях рекомендуют применять конические колеса с круговыми 

зубьями, обеспечивающими более плавное зацепление и большую несущую 

способность. 
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1. Выбор электродвигателя и кинематический расчет 

 

По таблице 1.1 [1, с.5] примем: 

− КПД пары цилиндрических зубчатых колес η1=0.97 [1, табл. 1.1]; 

−  коэффициент, учитывающий потери пары подшипников качения, η2=0.99 

[1, табл. 1.1]; 

− КПД открытой клиноременной передачи η3≈0.96; 

− КПД муфты η4= 0.99. 

Общий КПД привода определится как 

η=η1⋅η3⋅η2
2⋅η4

2= 0.97⋅0.96⋅0.992⋅0.992≈0.89. 

Угловая скорость вращения колеса определится как: 

ωК=ω3= 2.9
25.0

15.12

D

V2

K

=⋅=⋅
 рад/с. 

Требуемая мощность для преодоления сопротивления движению 

определится как: 

кВт   22.315.18.2VWPK ≈⋅=⋅= . 

 
Требуемый вращающий момент на колесах тогда выразится как: 

3
3

K

K
K 10 350мН  350

9.2

103.22P
T ⋅=⋅=⋅=

ω
= Н⋅мм. 

 

Эквивалентная, необходимая для передвижения тележки,  определится 

как 

( )
( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( ) ( ) T75.03.0T3.05.0T8.02.0T0.1004.0T7.1

TTT004.0T

L

LTLTLTL004.0T

tTT

2222

3
2

32
2

21
2

1
2

0

n

n3
2

3n2
2

2n1
2

1n
2

0

i
2

i)экв(вых

⋅≈⋅⋅+⋅⋅+⋅⋅+⋅⋅=

=γ⋅⋅α+γ⋅⋅α+γ⋅⋅α+⋅⋅α=

=
⋅γ⋅⋅α+⋅γ⋅⋅α+⋅γ⋅⋅α+⋅⋅⋅α

=

=⋅⋅α= ∑

 

Требуемая эквивалентная мощность электродвигателя  определится как 
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кВт.  .72Вт  107.2

89.0

2.935075.0T75.0T
P

3

KKK)экв(вых

)экв(TP

=⋅≈

≈⋅⋅=
η

ω⋅⋅=
η

ω⋅
=

 

Требуемая номинальная мощность электродвигателя  определится как 

мощность двигателя при уставновившемся режиме работы с наибольшей 

нагрузкой и будет равна 

кВт.  .623Вт  1062.3
89.0

2.90.1350T
P 3K1K

)ном(TP =⋅≈⋅⋅=
η

ω⋅α⋅=  

Учтем, что при пуске двигатель перегружается в α0=1.7 раз. 

Достаточно продолжительное время привод работает в условиях 

установившегося режима работы с нагрузкой в 1.0 от номинальной, поэтому 

выбирать электродвигатель по эквивалетной мощности нецелесообразно 

потому, что это может привести к перегреву электродвигателя. 

В табл. П.1 [1, с.390] по требуемой номинальной мощности Ртр(ном)=3.62 

кВт выбираем электродвигатель трехфазный короткозамкнутый серии 4А, 

закрытый, обдуваемый, с синхронной частотой вращения 750 об/мин 

4А132S8У3, с параметрами Рдв=4.0 кВт и скольжением 4.1% (ГОСТ 19523–

81). 

Перегрузочная способность двигателя равна ТП/ТН=1.8, что достаточно 

при пиковых пусковых нагрузках. 

Выбран электродвигатель с невысокой синхронной частотой вращения 

вследствие того, что должно быть обеспечено небольшое передаточное число 

ременной передачи. При занчительных передаточных числах ведомый шкив 

ременной передачи будет иметь большой диаметр и неизбежно будет 

задевать ведомый вал редуктора. 

Номинальная частота вращения двигателя nдв=750−30=720 об/мин, а 

угловая скорость ωдв= 4.75
30

72014.3

30

nдв ≈⋅=
π

 рад/с. 
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Возможные значения частных передаточных отношений для 

одноступенчатого косозубого редуктора iР=2÷6 и для ременной передачи 

iрем=2÷4; iобщ= iР⋅iрем=4÷24. 

Проверим общее передаточное отношение: 20.8
2.9

4.75
u

K

дв

общ ≈=
ω
ω

= . 

Частные передаточные числа можно принять: для косозубого редуктора 

по ГОСТ 2185–66 [1, с.36] uР=5, тогда для ременной передачи  

iрем=uрем= 64.1
5

20.8

u

u

р

общ ≈= . 

Частоты вращения и угловые скорости валов привода 

Ведущий вал 

привода (1) 
n1=nдв=720 об/мин. ω1=ωдв=75.4 рад/с. 

Ведущий вал 

редуктора (2) 
439

1.64

720

u

n
n

рем

1
2 ≈==  об/мин. 9.45

1.64

75.4

uрем

1
2 ≈=ω=ω  рад/с. 

Ведомый вал 

редуктора (3) 
nK=n3≈88 об/мин. ωK=ω3≈9.2 рад/с. 
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4А132S8У3 

Рдв , 

кВт 

nдв, 

об/мин 

S, 

% 

L1, 

мм 

Н, 

мм 

D, 

мм 

d1, 

мм 

l1, 

мм 

l2, 

мм 

l3, 

мм 

b, 

мм 

d, 

мм 

4.0 750 4.1 480 350 302 38 80 89 178 216 12 

 

 

Мощность на валу электродвигателя Р1 = 62.3P )ном(TP =  кВт. 

Мощность на ведущем валу редуктора 

44.396.099.062.3PP 3212 ≈⋅⋅=η⋅η⋅=  кВт. 

Мощность на ведомом валу редуктора (суммарная) 

3.397.099.044.3PP 1223 ≈⋅⋅=η⋅η⋅=  кВт. 

 

 

 

Вращающие моменты: 

на валу электродвигателя 3
3

1

1
1 10 48мН  48

75.4

103.62P
T ⋅=⋅≈⋅=

ω
=  Н⋅мм; 

на ведущем валу редуктора  3
3

2

2
2 10 75мН  75

45.9

103.44P
T ⋅=⋅≈⋅=

ω
=  Н⋅мм; 

на ведомом валу редуктора (на одном выходном конце) 

     3

3

вых

3

3 10180мН  180
9.2

2
103.3

2
P

T ⋅=⋅≈
⋅

=
ω

=  Н⋅мм. 
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2. Расчет зубчатых колес редуктора 

 

Выбираем материалы со средними механическими характеристиками 

(табл. 3.3) [1, с.34]: для шестерни сталь 45, термообработка – улучшение, 

твердость HB 230; для колеса – сталь 45, термообработка – улучшение, но 

твердость на 30 единиц ниже – HB 200 [1,с.34]. 

Допускаемые контактные напряжения 
]s[

K
][

H

HLblimH
H

σ
=σ , 

где  σH lim b – предел контактной выносливости при базовом числе циклов. 

По табл. 3.2  [1,с.34] для углеродистых сталей с твердостью поверхности 

зубьев менее HB 350 и термообработкой (улучшением) 

σH lim b=2HB+70; 

KHL– коэффициент долговечности; при числе циклов нагружения больше 

базового, что имеет место при длительной эксплуатации редуктора, 

принимают KHL=1; [sН]=1.1 [1,с.33]. 

Для косозубых колес расчетное допускаемое контактное напряжение 

[σH]=0.45([σH1]+ [σH2]); 

для шестерни [ ]
(

[ ]

(

.
σ H

HL

H

HB

s1
12 70)K 2 230 70)1

11
482=

+
= ⋅ + ≈  МПа; 

для колеса      [ ]
( )

[ ]
( )

.
σH

HL

H

HB K
s2

22 70 2 200 70 1
11

= + = ⋅ + ≈ 428 МПа. 

Тогда расчетное допускаемое контактное  напряжение 

[σН]=0.45(482+428)=410 МПа. 

Коэффициент, несмотря на симметричное расположение колес 

относительно опор, примем выше рекомендуемого для этого случая, так как 

со стороны ременной передачи действуют силы, вызывающие 

дополнительную деформацию ведущего вала и ухудшающие контакт зубьев. 
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b1

b2

β

d1

d2

b1

b2

d
2

d
a

2

d
f2

d
f1 d
1

d
a

1

Принимаем предварительно  по табл. 3.1 [1, c.32], как в случае 

несимметричного расположения колес, значение КНβ=1.25. 

Принимаем для косозубых колес коэффициент ширины венца по 

межосевому расстоянию 6.0
a

b

w
ba ==ψ  [1, c.36]. В этом случае коэффициент 

ширины для каждого колеса составит 0.3. 

Межосевое расстояние из условия контактной выносливости активных 

поверхностей зубьев определится как  

145
3.05410

1.2510180
)15(43

u][

KT
)1u(Ka 3

22

3

3

ba
22

H

H3
aw ≈

⋅⋅
⋅⋅+=

ψσ
+= β  мм, 

где для косозубых колес Ка=43, а передаточное число редуктора u=up=5. 

Ближайшее значение межосевого расстояния по ГОСТ 2185–66 aw=160 мм 

[1, c.36]. 

Нормальный модуль зацепления принимаем по следующей 

рекомендации: 

mn=(0.01÷0.02)aw=(0.01÷0.02)⋅160 =1.6÷3.2  мм; 

принимаем по ГОСТ 9563–60    mn=2.5 мм [1, с.36]. 
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Примем предварительно угол наклона зубьев β=10° и определим числа 

зубьев шестерни и колеса: 

21
2.5)15(

10cos1602

m)1u(

cosa2
z

n

w
1 ≈

⋅+
°⋅⋅=

+
β= . 

Принимаем z1=21; тогда z2=z1u=22⋅5=105. Принимаем z2=105. 

Уточненное значение угла наклона зубьев 

984.0
1602

2.5 )10521(

a2

m)zz(
cos

w

n21 =
⋅

⋅+=+=β ; 

β= arccos 0.984 =10°08′30′′. 

Основные размеры шестерни и колеса: 

Диаметры делительные: 33.53 21
0.984

2.5
z

cos

m
d 1

n
1 =⋅=

β
=  мм; 

мм.  67.266105
0.984

5.2
z

cos

m
d 2

n
2 =⋅=

β
=  

Проверка: 160
2

67.26653.33

2

dd
a 21

w =+=+=  мм. 

Диаметры вершин зубьев: 

da1=d1+2mn=53.33+2⋅2.5=58.33 мм; 

da2=d2+2mn=266.67+2⋅2.5=271.67 мм; 

ширина колеса        b2=ψbaaw=0.3⋅160=48 мм; принимаем b2=48 мм; 

ширина шестерни   b1= b2+4 мм=52 мм. 

Определяем коэффициент ширины шестерни по диаметру: 

0.1
53.33

52

d

b

1

1
bd ≈==ψ . 

Окружная скорость колес и степень точности передачи 

2.1
102

33.5345.9

2

d
v

3
12 ≈

⋅
⋅=ω=  м/с. 

При такой скорости следует принять 8-ю степень точности [1, с.32]. 

Коэффициент нагрузки 

KH=KHβKHα KHV. 



 

Формат А4 
Изм

. 
№ докум. Подпись Дата Лист 

Лист 

13 ДМ.РПСК.31.3.00.000 ПЗ И
н
в
. №

 п
о
д
л

. 
П
о
д
п
и
с
ь
 и

 д
а
та

 
В
за
м

. и
н
в
. №

 п
о
д
л

. 
В
за
м

. и
н
в
. №

 д
у
б
л

. 
П
о
д
п
и
с
ь
 и

 д
а
та

 

Значения KHβ даны в табл. 3.5 [1, c.39]; при ψbd≈1.0, твердости НВ≤350 и 

принятом несимметричном расположении колес относительно опор с учетом 

изгиба ведущего вала от консольной нагрузки с ременной передачи KHβ≈1.11.   

По табл. 3.4 [1, c.39] при V=1.2 м/c и 8-й степени точности KHα≈1.06. По 

табл. 3.6 [1, c.40] для косозубых колес при V ≤5 м/с имеем KHV= 1. 

Таким образом, KH=1.11⋅1.06⋅1≈1.18. 

Проверка контактных напряжений по формуле Герца: 

σH 330
548

)15(1.1810180

160

270

ub

)1u(K

a

270
2

33

2
2

3
H

w

≈
⋅

+⋅⋅=+⋅=  Н/мм2<[σН]= 

=410 МПа. 

Расчет считается удовлетворительным, если 

19%100
410

410330
%100

][

][

H

HH ≈⋅−=⋅
σ

σ−σ
%, что более допускаемой 

недогрузки в 15% [1, c.62]. 

Но учитывая, что при совместной работе зубчатых колес, насаженных 

на один вал, добиться равномерного распределения крутящего момента не 

возможно, пример рассчитанные параметры, которые обеспечат 

дополнительный запас прочности. 

Силы, действующие в зацеплении: 

окружная    Ft= 1406
53.33

1075

d
2

T2 3

1

2

≈⋅=
⋅

 H; 

радиальная  Fr = 520
038010cos

20tg
1406 

cos

tg
F

0t ≈
′′′

°=
β

α
 Н; 

осевая          Fa=Fttg β=1406⋅tg10°08′30′′≈252 H. 

Здесь α=20° − угол зацепления в нормальном сечении. 

Проверяем зубья на выносливость по напряжениям изгиба: 

σ σβ α
F

t F F F

n
F

F K Y Y K

bm
= ≤ [ ]. 
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Здесь коэффициент нагрузки KF= KFβ KFV [1, с.42]. 

По табл. 3.7 [1, c.43]  при ψbd≈1.0, твердости HB≤350 и  принятом 

несимметричном расположении зубчатых колес относительно опор  KFβ=1.23. 

По табл. 3.8 [1, c.43] KFV=1.1. Таким образом, коэффициент KF=1.23⋅1.1≈1.35; 

YF – коэффициент, учитывающий форму зуба и зависящий от эквивалентного 

числа зубьев ZV: 

у шестерни 22
0.984

21

cos

Z
Z

33
1

1V ≈=
β

= ; 

у колеса     110
0.984

105

cos

Z
Z

33
2

2V ≈=
β

= , тогда 

YF1=4.06 и YF2=3.6 [1, с.42]. 

Допускаемое напряжение  [ ]
[ ]

limσ
σ

F
F b

FS
=

°
. 

По табл. 3.9 [1, с.44]  для стали 45 улучшенной при твердости HB≤350 

σ°F blim =1.8HB. 

Для шестерни σ°F blim =1.8⋅230=415 MПа; для колеса σ°F blim =1.8⋅200=360 

MПа. 

[SF]= [SF]′ [SF]″ – коэффициент безопасности, где [SF]′ = 1.75 по табл. 3.9 

[1, с.44], [SF]″=1 (для поковок и штамповок). Следовательно [SF]= 1.75.            

Допускаемые напряжения: для шестерни  237
75.1

415
][ 1F ≈=σ  МПа; 

для колеса        206
75.1

360
][ 2F ≈=σ   МПа. 

Находим отношения 
[ ]σF

FY
: 

для шестерни 58
06.4

237 ≈  МПа; 

для колеса      2.57
6.3

206 ≈  МПа. 
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Дальнейший расчет следует вести для зубьев колеса, для которого 

найденное отношение меньше. 

Определяем коэффициенты Yβ и KFα 

93.0
140

10.26
1

140
1Y ≈−=°β−=β ; 

α

α
α ε

−−ε+=
4

)5n)(1(4
K F ; 

для средних значений коэффициента торцового перекрытия εα=1.5 и 8-й 

степени точности KFα=0.92. 

Проверяем прочность зуба колеса  ].[
mb

KYYKF
F

n2

FFFt
2F σ≤=σ αβ  

49
5.248

92.093.06.335.11406
2F ≈

⋅
⋅⋅⋅⋅=σ  MПа <[σF2]=252 МПа. 

Условие прочности выполнено. 
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3. Расчет клиноременной передачи 

 

Исходные данные для расчета: передаваемая мощность Р1=3.62 кВт; 

частота вращения ведущего шкива n1=720 об/мин; передаточное отношение 

ipем=1.64; скольжение ремня ε=0.015. 

По номограмме на рис 7.3 [1, c.134] в зависимости от частоты вращения 

меньшего шкива n1=720 об/мин и передаваемой мощности Р1=3.62 кВт 

принимаем сечение клинового ремня А (для уменьшения габаритов 

передачи). 

Вращающий момент на ведущем шкиве 3
1 10 48мН 48T ⋅=⋅= Н⋅мм; 

Диаметр меньшего шкива [1, c.130] 

14510910 48)43(T)43(d 3 33
1 ÷≈⋅÷=÷≈  мм. 

Согласно табл. 7.8 [1, c.133] с учетом того, что диаметр шкива для ремней 

сечения А не должен быть менее 100 мм, принимаем d1=100 мм. 

Диаметр большего шкива 

d2=ipемd1(1−ε)=1.64⋅100(1–0.015)≈162 мм. 

Принимаем d2=160 мм (первый ряд чисел по ГОСТ17383−73). 

Уточняем передаточное отношение 

62.1
)015.01(100

160

)1(d

d
i

1

2
p ≈

−
=

ε−
=  

Расхождение расчетного передаточного числа с требуемым  

2.1%100
64.1

64.162.1 ≈⋅−
%, 

что менее допускаемых  ±3% для передач общетехнического назначения. 

Окончательно принимаем диаметры шкивов d1=100 мм и d2=160 мм. 

Межосевое расстояние ар следует принять в интервале [1, c.130] 

 

amin=0.55(d1+d2)+T0=0.55(100+160)+8=151 мм; 
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amax=d1+d2=100+160=260 мм, 

где Т0=8 мм (высота сечения ремня [1, c.131]. 

Принимаем предварительно значение ар=4000 мм − наибольшее значение 

для увеличения срока службы ремня и для возможности монтажа двигателя 

согласно схеме. 

Расчетная длина ремня 

=
−

++π+=
p

2
12

21p a4

)dd(
)dd(5.0a2L  

1210
4004

)100160(
)160100(14.35.04002

2

≈
⋅
−++⋅+⋅=   мм. 

Ближайшее значение по стандарту [1, c.131] L=1400 мм. 

Уточненное значение межцентрового расстояния ap с учетом стандартной 

длины ремня L 

a L w L w yp = − + − −0 25 22. [( ) ( ) ],  

где w=0.5π(d1+d2)=0.5⋅3.14(100+160)≈408 мм;  

y=(d2−d1)
2=(160−100)2=3600; 

495]36002)4081400()4081400[(25.0a 2
p ≈⋅−−+−=  мм. 

При монтаже передачи необходимо обеспечить возможность уменьшения 

межосевого расстояния на 0.01L=0.01⋅1400=14 мм для облегчения надевания 

ремней на шкивы и возможность увеличения его на шкивы 

0.025L=0.025⋅1400=35 мм для увеличения натяжения ремней. 

Угол обхвата меньшего шкива 

°≈−−°=−−°=α 173
495

100160
57180

a

dd
57180

p

12
1 . 

Коэффициент режима работы, учитывающий условия эксплуатации 

передачи по табл. 7.10 [1, c.136]; 

для привода механизма общего назначения спокойной работе Ср=1.1. 

Коэффициент, учитывающий влияние длины ремня по табл. 7.9 [1, c.135]: 
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для ремня сечения А при длине L=1400 мм коэффициент СL=0.97. 

Коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата [1, c.135];  

при α1=173° коэффициент Сα≈0.99. 

Коэффициент, учитывающий число ремней в передаче: предполагая, что 

число ремней в передаче будет от 4 до 6 , примем Сz=0.9. 

Число ремней в передаче 

,
CCCP

PC
z

ZL0

p

α

=  

где Р0 − мощность, передаваемая одним клиновым ремнем, кВт [1, c.133]; для 

ремня сечения А при длине L=1700 мм, работе на шкиве d1=100 мм и i≈1.5 

мощность Р0≈0.91 кВт; 

1.5
0.999.097.00.91

0.162.3
z ≈

⋅⋅⋅
⋅=  

Принимаем z=6. 

Натяжение ветви клинового ремня 

F
PC C

zvC
vP L

0

2850= +
α

θ ,  

где скорость 77.3101004.755.0d5.0v 3
11 ≈⋅⋅⋅=ω= −  м/с; θ − коэффициент, 

учитывающий влияние центробежных сил; для ремня сечения А 

коэффициент 
2

2

м

cH
1.0

⋅=θ  [1, c.136].  

Тогда 

14577.31.0
99.077.36

97.01.162.3850
F 2

0 ≈⋅+
⋅⋅

⋅⋅⋅=  Н. 

Давление на валы  

1412
2

173
sin61452

2
sinzF2F 1

0B ≈⋅⋅⋅=α=  Н. 

Ширина шкивов ВШ  [1, с.138] 

10215)16(f2e)1z(Bш ⋅+−=+−= =95 мм. 
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Эскиз ведущего и ведомого шкивов 
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4. Предварительный расчет валов редуктора 

 

Предварительный расчет проведем на кручение по пониженным 

допускаемым напряжениям. 

 

Ведущий вал редуктора 

Учтем, что вал испытывает консольную нагрузку проведем расчет  вала 

при допускаемом напряжении [τк]=10 МПа. 

6.33
1014.3

107516

][

T16
d 3

3

3

K

2
1в ≈

⋅
⋅⋅=

τπ
=  мм. 

Приняли dв1=35 мм. 

Тогда dп1=40 мм – диаметр вала под подшипниками. 

Шестерни выполним за одно целое с валом с канавкой между ними для 

обеспечения выхода инструмента. 

 

Ведомый вал редуктора 

Учтем, что в случае проскальзывания или заедания одного из колес, 

большая часть крутящего момента будет передаваться через один из 

выходных концов вала, принимаем допускаемое напряжение [τк]=10 МПа. 

45
1014.3

1018016

][

T16
d 3

3

3

K

3
2B ≈

⋅
⋅⋅=

τπ
=  мм. 

Приняли  dв2=45 мм – диаметр вала под муфту. 

            dп2=50 мм – диаметр вала под подшипниками. 

            dк2=55 мм – диаметр вала под колесом. 

 

Для соединения концов валов редуктора и вала бараабана примем муфту 

МУВП−710−I−1 по ГОСТ 21424 − 75 с расточками под dв2=45 мм и крутящим 

моментом Тmax =250 Н⋅м [1, c.278]. 
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5. Конструктивные размеры шестерни и колеса редуктора 

 

Шестерню выполняем за одно целое с валом; ее размеры определены 

выше: d1=53.33 мм; da1=58.33 мм; b1=52 мм. 

Расстояние между полушевронами шестерни для выхода зубонарезного 

инструмента принимаем равным 10 мм. 

 

Колесо кованое d2=266.67 мм; da2=271.67 мм; b2=48 мм. 

Диаметр ступицы dст=1.6dк2=1.6⋅55=88 мм; длина ступицы 

lст=(1.2÷1.5)dк2= =(1.2÷1.5)⋅55=66÷82 мм, принимаем lст=48 мм – по ширине 

колеса. 

 

Толщина обода δо=(2.5÷4)mn=(2.5÷4)⋅2.5=6.25÷10 мм, принимаем δо=8 мм. 

 

Толщина диска C=0.3⋅b2=0.3⋅48=14.4 мм, принимаем С=15 мм. 
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6. Конструктивные размеры корпуса редуктора 

Толщина стенок корпуса и крышки: 

− δ=0.025aw+1=0.025⋅160+1=5 мм, принимаем δ=8 мм (наименьшая 

рекомендуемая толщина для литых деталей по технологии литья); 

− δ1=0.02aw+1=0.02⋅160+1=4.2 мм,  принимаем δ1=8 мм (наименьшая 

рекомендуемая толщина для литых деталей по технологии литья). 

Толщина фланцев (поясов) корпуса и крышки: 

− верхнего пояса корпуса и пояса крышки 

b=1.5δ=1.5⋅8=12 мм; b1=1.5δ1=1.5⋅8=12 мм; 

− нижнего пояса корпуса p=2.35δ=2.35⋅8=18.8 мм; 

− принимаем p=22 мм – под лапы для крепежа. 

 

Диаметр болтов:  

− фундаментных d1=(0.03÷0.036)aw+12=(0.03÷0.036)⋅160+12=16.8÷18 мм;  

− принимаем фундаментные болты с резьбой М16; 

− крепящих крышку к корпусу у подшипников  

d2=(0.7÷0.075)d1=(0.7÷0.75)16=11.2÷12 мм;  

− принимаем болты с резьбой М12; 

− соединяющих крышку с корпусом d3=(0.5÷0.6)d1=(0.5÷0.6)⋅16=8÷9.6 мм;  

− принимаем болты с резьбой М10. 
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7. Проверочный расчет подшипников 

 

Ведущий вал 

Из предыдущих расчетов имеем 

Ft=1406 H; Fr=520 H; Fa=252 H; d1=53.33 мм; 

из компоновки: l1=55 мм; l2=58 мм; l3=96 мм. 

Нагрузка от ременной передачи 

FВ⋅cos10°=1412⋅cos10°≈1395 H − усилие в горизонтальной плоскости; 

FВ⋅sin10°=1412⋅sin10°≈221 H − усилие в вертикальной плоскости. 

 

Определение реакций в опорах подшипников 

 

Учтем, что осевые усилия Fa взаимно компенсируются 

 

а) Вертикальная плоскость 

( ) ( ) 0l10sinFlFllFlllRM 3
0

B1r21r1211Y2 =⋅⋅−⋅++⋅+++⋅−=∑  – 

относительно опоры 2; 

( )( )

( )( ) H.   3949610sin1412555205855520
555855

1

l10sinFlFllF
lll

1
R

0

3
0

B1r21r
121

1Y

≈⋅⋅−⋅++⋅⋅
++

=

=⋅⋅−⋅++⋅⋅
++

=
 

( ) ( ) ( ) 0llll10sinFlFllFlllRM 3121
0

B1r21r1212Y1 =+++⋅⋅−⋅−+⋅−++⋅=∑  – 

относительно опоры 1; 

( ) ( )( )
( ) ( )( ) H.   8679655585510sin1412555205855520

555855

1
llll10sinFlFllF

lll

1
R

0

3121
0

B1r21r
121

2Y

≈+++⋅⋅+⋅++⋅⋅

⋅
++

=+++⋅⋅+⋅++⋅⋅
++

=
 

 

Проверка: 

 −RY1−RY2+Fr+Fr +FВ⋅cos30°=−394−867+520+520+1412⋅sin10°≈0. 
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б) Горизонтальная плоскость  

( ) ( ) 0l10cosFlFllFlllRM 3
0

B1t21t1211X2 =⋅⋅−⋅++⋅+++⋅−=∑  – 

относительно опоры 2; 

( )( )

( )( ) H.   6099610cos141255140658551406
555855

1

l10cosFlFllF
lll

1
R

0

3
0

B1t21t
121

1X

≈⋅⋅−⋅++⋅⋅
++

=

=⋅⋅−⋅++⋅⋅
++

=
 

 

( ) ( ) ( ) 0llll10cosFlFllFlllRM 3121
0

B1t21t1212X1 =+++⋅⋅−⋅−+⋅−++⋅=∑  – 

относительно опоры 1; 

( ) ( )( )
( ) ( )( ) H.   35989655585510cos141255140658551406

555855

1
llll10cosFlFllF

lll

1
R

0

3121
0

B1t21t
121

2X

≈+++⋅⋅+⋅++⋅⋅

⋅
++

=+++⋅⋅+⋅++⋅⋅
++

=
 

 

Проверка:  

−RX1−RX2+Ft+Ft+FB⋅sin30°=−609−3598+1406+1406+1412⋅cos10°≈0. 

 

Строим эпюры по характерным точкам. 

Вертикальная плоскость 

Mа=−RY1⋅l1=−394⋅0.055≈−21.7 Н⋅м; 

Mа’=−RY1⋅l1−
2

d
F 1

a  =−394⋅0.055−
2

05333.0
252 ≈−28.4 Н⋅м; 

M2=FВ⋅sin10°⋅l3=1412⋅sin10°⋅0.096≈21.2 Н⋅м; 

Mb=FВ⋅sin10°⋅(l1+l3)−RY2⋅l1=1412⋅sin10°⋅(0.096+0.055)−867⋅0.055≈ 

≈−14.3 Н⋅м; 

Mb’=FВ⋅sin10°⋅(l1+l3)−RY2⋅l1−
2

d
F 1

a = 

=1412⋅sin10°⋅(0.096+0.055)−867⋅0.055−
2

05333.0
252 ≈−21.1 Н⋅м. 
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Горизонтальная плоскость 

Ma=RX1⋅l1=609⋅0.055≈33.5 Н⋅м. 

M2=−FB⋅cos10°⋅l3=−1412⋅cos10°⋅0.096≈−134 Н⋅м. 

Mb=−FВ⋅cos10°⋅(l1+l3)+RX2⋅l1=−1412⋅cos10°⋅(0.096+0.055)+3598⋅0.055≈ 

≈−12.7 Н⋅м. 

 

Определяем суммарные радиальные реакции 

725394609RRP 222
1Y

2
1X1r ≈+=+=  Н; 

37008673598RRP 222
2Y

2
2X2r ≈+=+=  Н. 

Подбираем подшипники по более нагруженной опоре 2. 

Намечаем радиальные шариковые подшипники легкой серии 208 ГОСТ 

8338−75  [1, c.395]: d=40 мм; D=80 мм; В=18 мм; С=32.0 кН и С0=17.8 кН.  

Эквивалентная нагрузка равна 

PЭ= Pr=2754 Н. 

Расчетная долговечность  647
3700

32000

P

C
L

33

Э

≈






=







=  млн. об. 

Расчетная долговечность 3
6

2

6

h 106.24
43960

10647

n60

10L
L ⋅≈

⋅
⋅=⋅= ч, 

где n2=439 об/мин – частота вращения ведомого вала. 

 

Расчетная долговечность подшипников больше установленной по 

ГОСТ 16162-85 [1, c.307], равной 10000 часов и больше требуемой по 

заданию, равной 3500 часов. 
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Ведомый вал 

Из предыдущих расчетов имеем 

Ft=1406 H; Fr=520 H; Fa=252 H; d2=266.67 мм; 

из компоновки l4=66 мм; l5=75 мм. 

 

Определение реакций в опорах подшипников 

Учтем, что осевые усилия Fa взаимно компенсируются 

а) Горизонтальная плоскость  

Н.  1406FRR t4X3X ===  

 

б) Вертикальная плоскость 

Н.  520FRR r4Y3Y ===  

Строим эпюры по характерным точкам 

Горизонтальная плоскость. Ma=−RX3⋅l4=−1406⋅0.055≈−77.3 Н⋅м. 

Вертикальная плоскость. Ma=−RY3⋅l4=−520⋅0.055=−28.6 Н⋅м. 

Ma’=−RY3⋅l2+
2

d
F 2

a =−520⋅0.055+
2

26667.0
252 ≈5 Н⋅м. 

Определяем суммарные радиальные реакции 

15001406520RRPP 222
3Y

2
3X4r3r ≈+=+==  Н. 

Намечаем радиальные шариковые подшипники легкой серии 210 ГОСТ 

8338−75  [1, c.395]: d=50 мм; D=90 мм; В=20 мм; С=35.1 кН и С0=19.8 кН. 

Эквивалентная нагрузка равна 

PЭ= Pr=1500 Н. 

Расчетная долговечность  12813
1500

35100

P

C
L

33

Э

≈






=







=  млн. об. 

Расчетная долговечность 3
6

3

6

h 102426
8860

1012813

n60

10L
L ⋅≈

⋅
⋅=⋅= ч, 

где n3=88 об/мин – частота вращения ведомого вала. 
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Расчетная долговечность подшипников обоих валов больше 

установленной по ГОСТ 16162-85 [1, c.307], равной 10000 часов и больше 

требуемой по заданию, равной 3500 часов. 

Большая долговечность подшипников объясняется тем, что выходной 

вал редуктор вращается с невысокой скоростью. Долговечность 

подшипников напрямую зависит от быстроходности вала. Заменять 

подшипники на меньший типоразмер нецелесообразно в связи с 

незначительным выигрышем  в цене и габаритах. К тому же при 

эксплуатации привода на ведомом валу редуктора могут появиться 

консольные нагрузки вследствие плохой центровки приводимого механизма. 

Консольные нагрузки могут давать значительные неучтенные усилия на 

подшипники ведомого вала, что приводит к резкому снижению их ресурса. 
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b

d

t2
t1

h
d-

t1
d+

t2

8. Проверка прочности шпоночных соединений 

 

Материал шпонок - сталь 45 нормализованная. 

Напряжение смятия определим по формуле 

( )( ) ][
blthd

T2
см

1

max
см σ≤

−−
≈σ . 

 

 

 

 

Допускаемые напряжения смятия при стальной ступице [σсм]=100÷120 

МПа. 

Ведущий вал: Проверяем шпонку под шкивом клиноременной 

передачи: d=35 мм; b⋅h=10× 8 мм; t1=5 мм; длина шпонки l=80 мм; момент на 

валу T2=95⋅103 Н⋅мм; 

20
)10)(80535(8

10752 3

см ≈
−−

⋅⋅=σ  МПа <[σсм]. 

Ведомый вал. 

Проверяем шпонку под полумуфтой: d=45 мм; b⋅h=14× 9 мм; t1=5.5 мм; 

длина шпонки l=63 мм; момент на валу T3=180⋅103 Н⋅мм; 

47
)14)(635.545(9

101802 3

см ≈
−−

⋅⋅=σ  МПа <[σсм]. 

Проверяем шпонку под колесом d=55 мм; b⋅h=16× 10 мм; t1=6 мм; длина 

шпонки l=45 мм; момент на валу T3=180⋅103 Н⋅мм; 

56
)16)(45655(10

101802 3

см ≈
−−

⋅⋅=σ  МПа <[σсм]. 

Условие σсм <[σсм]=100 МПа [1, 170] выполнено для всех шпоночных 

соединений. 
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9. Уточненный расчет валов 

 

Ведущий вал 

Материал вала тот же, что и для шестерни – сталь 45, улучшение. По табл. 

3.3 [1, c.34] при диаметре заготовки до 90 мм (da1=58.33 мм) среднее значение 

σв=780 МПа. 

Предел выносливости при симметричном цикле изгиба 

σ–1≈0.43σв=0.43⋅780≈335 МПа. 

Предел выносливости при симметричном цикле касательных напряжений 

τ –1≈0.58σ–1=0.58⋅335≈193 МПа. 

 

Сечение А–А 

Диаметр вала в этом сечении 35 мм. Концентрация напряжений 

обусловлена наличием шпоночной канавки [1, c.165]: kσ= 1.78 и kτ=1.7; 

масштабные факторы εσ=0.86 и ετ=0.75 [1, c.166]; коэффициенты ψσ≈0.2 и 

ψτ≈0.1 [1, с.163, c.166]. 

Крутящий момент Т2=75⋅103 Н⋅мм. 

Изгибающий момент в горизонтальной плоскости 

53656381412xFM 1BАА =⋅==−  Н⋅мм. 

Момент сопротивления кручению (d=35 мм; b=10 мм; t1=5 мм) 

3
232

11
3

еттонK 108.7
35 2

)553( 5 10 

16

5314.3

d2

)td(bt

16

d
W ⋅≈

⋅
−⋅−⋅=−−π= мм

3. 

Момент сопротивления изгибу 

3
232

11
3

нетто 106.3
352

)535(510

32

3514.3

d2

)td(bt

32

d
W ⋅≈

⋅
−⋅−⋅=−−π=  мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

.84
107.8 2

1075 

W2

T
3

3

неттоK

2
vm ≈

⋅⋅
⋅==τ=τ  МПа. 
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Амплитуда нормальных напряжений изгиба 

9.14
103.6

53656

W

M
3

нетто

AA
v ≈

⋅
==σ −  МПа; среднее напряжение σm = 0 . 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям 

9.10
9.14

86.0

78.1
335

k
s

mv

1 ≈=
σψ+σ

ε

σ=
σ

σ

σ

−
σ . 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

0.17
     8.41.04.8 

 0.75 

1.7
193

k
s

mv

1 ≈
⋅+⋅

=
τψ+τ

ε

τ=
τ

τ

τ

−
τ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения А–А 

2.9
0.1710.9

0.1710.9

ss

ss
s

2222
≈

+
⋅=

+
=

τσ

τσ . 

 

Сечение Б–Б 

Концентрация напряжений обусловлена переходом от ∅35 мм к ∅40 мм: 

при 14.1
35

40

d

D ≈=  и 03.0
35

0.1

d

r ≈=  коэффициенты концентрации напряжений 

kσ=2.3 и kτ=1.36 [1, c.163]; масштабные факторы εσ=0.86 и ετ=0.75 [1, c.166]. 

Изгибающий момент в горизонтальной плоскости 

67776481412xFM 2BБ-Б =⋅==  Н⋅мм. 

Осевой момент сопротивления 

3
3

104.2
32

35 14.3
W ⋅≈⋅=  мм3. 

Полярный момент сопротивления 

33
p 104.810 2.42W2W ⋅=⋅⋅==  мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

5.4
10 8.4 2

1075
3

3

mv ≈
⋅⋅

⋅=τ=τ  МПа. 
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Амплитуда нормальных напряжений изгиба 

1.16
104.2

67776

W

M
3

ББ

v ≈
⋅

==σ −   МПа; среднее напряжение 0m =σ . 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

4.22
5.41.05.4

75.0

36.1
193

s ≈
⋅+⋅

=τ . 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям 

8.7
1.16

86.0

3.2
335

k
s

mv

1 ≈=
σψ+σ

ε

σ=
σ

σ

σ

−
σ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения Б–Б 

4.7
4.227.8

4.227.8

ss

ss
s

2222
≈

+
⋅=

+
=

τσ

τσ . 

 

Сечение В–В 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой подшипника с 

гарантированным натягом [1, c.166] dп=40 мм;  6.3
k =
εσ

σ и 56.2
k =
ετ

τ ; 

принимаем ψσ=0.2 и ψτ=0.1. 

Изгибающий момент в горизонтальной плоскости 

3
Г 10134M ⋅= Н⋅мм; 

изгибающий момент в вертикальной плоскости 

3
B 102.21M ⋅= Н⋅мм; 

суммарный изгибающий момент в сечении В–В 

32323
B-B 10136)102.21()10134(M ⋅≈⋅+⋅=  Н⋅мм. 

Осевой момент сопротивления 

3
33

103.6
32

4014.3

32

d
W ⋅≈⋅=π=  мм3. 
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Полярный момент сопротивления 

33
p 106.12103.62W2W ⋅=⋅⋅==  мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

.03
1012.62

1075.3

W2

T
3

3

p

2
mv ≈

⋅⋅
⋅==τ=τ  МПа. 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба 

21.6
106.3

10136

W

M
3

3
ВВ

v ≈
⋅
⋅==σ −  МПа; среднее напряжение 0m =σ . 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

2.24
0.31.00.32.56

193
k

s

mv

1 ≈
⋅+⋅

=
τψ+τ

ε

τ=
τ

τ

τ

−
τ . 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям 

3.4
6.213.6

335
k

s

mv

1 ≈
⋅

=
σψ+σ

ε

σ=
σ

σ

σ

−
σ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения В–В 

0.8
2.248.5

2.248.5

ss

ss
s

2222
≈

+
⋅=

+
=

τσ

τσ . 

 

 

Сводим результаты проверки в таблицу: 

Во всех сечениях S > [S]=2.5 [1, c.162]. 

Сечение А–А Б–Б B–B 

Коэффициент запаса s 9.2 7.4 4.3 
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Ведомый вал 

Материал вала – сталь 45, нормализованная σв=780 МПа [1, c.35]. 

Предел выносливости σ –1 =0.43⋅570=246 МПа и τ –1=0.58⋅246=142 МПа. 

 

Сечение А–А 

Диаметр вала в этом сечении 45 мм. Концентрация напряжений 

обусловлена наличием шпоночной канавки [1, c.165]: kσ=1.78 и kτ=1.7; 

масштабные факторы εσ=0.84 и ετ=0.71 [1, c.166]; коэффициенты ψσ≈0.2 и 

ψτ≈0.1 [1, с.163, c.166]. 

Крутящий момент Т3=180⋅103 Н⋅мм. 

Момент сопротивления кручению (d=45 мм; b=14 мм; t1=5.5 мм) 

3
232

11
3

еттонK 106.16
45 2

)5.545( 5.5 14 

16

4514.3

d2

)td(bt

16

d
W ⋅≈

⋅
−⋅−⋅=−−π= мм

3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

5.4
1016.6 2

10180 

W2

T
3

3

неттоK

3
vm ≈

⋅⋅
⋅==τ=τ  МПа. 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

5.10
     4.51.05.4 

 0.71 

1.7
142

k
s

mv

1 ≈
⋅+⋅

=
τψ+τ

ε

τ=
τ

τ

τ

−
τ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения А–А 

5.10ss ≈= τ . 

 

Сечение Б–Б 

Концентрация напряжений обусловлена переходом от ∅45 мм к ∅50 

мм: при 1.1
45

50

d

D ≈=  и 022.0
45

0.1

d

r ≈=  коэффициенты концентрации 

напряжений kσ=2.6 и kτ=1.65 [1, c.163]; масштабные факторы εσ=0.84 и 

ετ=0.71 [1, c.166]. 
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Осевой момент сопротивления 

3
3

108.95
32

45 14.3
W ⋅≈⋅=  мм3. 

Полярный момент сопротивления 

33
p 109.17108.952W2W ⋅=⋅⋅==  мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

0.5
10 9.17 2

10180
3

3

mv ≈
⋅⋅

⋅=τ=τ  МПа. 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

7.11
0.51.00.5

71.0

65.1
142

s ≈
⋅+⋅

=τ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения Б–Б 

7.11ss ≈= τ . 

 

Сечение В–В 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой подшипника с 

гарантированным натягом [1, c.166] dп=50 мм;  8.3
k

=
εσ

σ и 68.2
k

=
ετ

τ ; 

принимаем ψσ=0.2 и ψτ=0.1. 

Осевой момент сопротивления 

3
33

103.12
32

5014.3

32

d
W ⋅≈⋅=π=  мм3. 

Полярный момент сопротивления 

33
p 106.24103.122W2W ⋅=⋅⋅==  мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

3.7
1024.62

10180

W2

T
3

3

p

3
mv ≈

⋅⋅
⋅==τ=τ  МПа. 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 
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8.13
7.31.07.32.68

142
k

s

mv

1 ≈
⋅+⋅

=
τψ+τ

ε

τ=
τ

τ

τ

−
τ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения В–В 

8.13ss ≈= τ . 

 

Сечение Г–Г 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной канавки 

[1, c.165]: kσ=1.79 и kτ=1.7; масштабные факторы εσ=0.81 и ετ=0.69; d=55 мм; 

b=16 мм; t1=6 мм; коэффициенты ψσ≈0.2 и ψτ≈0.1 [1, с.163, c.166]. 

Изгибающий момент в горизонтальной плоскости 

3
Г 103.77M ⋅=  Н⋅мм; 

изгибающий момент в вертикальной плоскости 

3
В 106.28M ⋅=  Н⋅мм; 

суммарный изгибающий момент в сечении Г−Г 

32323
Г-Г 104.82)106.28()1077.3(M ⋅≈⋅+⋅=  Н⋅мм. 

Момент сопротивления кручению (d=55 мм; b=16 мм; t1=6 мм) 

3
23

неттоK 106.30
552

)655(616

16

5514.3
W ⋅≈

⋅
−⋅−⋅=  мм3. 

Момент сопротивления изгибу 

3
23

нетто 102.14
552

)655(616

32

5514.3
W ⋅≈

⋅
−⋅−⋅=  мм3. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений 

9.2
1030.62

10180

W2

T
3

3

неттоK

3
vm ≈

⋅⋅
⋅==τ=τ  МПа. 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба 

8.5
1014.2

1082.4

W

M
3

3

нетто

ГГ
v ≈

⋅
⋅==σ −  МПа; среднее напряжение σm = 0 . 

Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям 
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2.19
8.5

0.81

1.79
246

k
s

mv

1 ≈
⋅

=
σψ+σ

ε

σ=
σ

σ

σ

−
σ . 

Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

1.19
9.21.09.2

0.69

1.7
142

k
s

mv

1 ≈
⋅+⋅

=
τψ+τ

ε

τ=
τ

τ

τ

−
τ . 

Результирующий коэффициент запаса прочности для сечения Г−Г 

5.13
1.1919.2

1.1919.2

ss

ss
s

2222
≈

+
⋅=

+
=

τσ

τσ . 

Сводим результаты проверки в таблицу: 

 

Сечение А–А Б–Б В–В Г–Г 

Коэффициент запаса s 10.5 11.7 13.8 13.5 

 

Во всех сечениях S > [S]=2.5 [1, с.162]. 

 

 

 

10. Выбор посадок 

 

Посадки назначаем в соответствии с указаниями [1, табл. 10.13]. 

Посадка зубчатого колеса на вал H7/n6 по ГОСТ 25347-82. 

Посадка шкива клиноременной передачи на вал редуктора Н7/n6. 

Посадка полумуфты для соединения ведомого вала редуктора и 

приводимого механизма по Н7/n6. 

Шейки валов под подшипники выполняем с отклонением вала k6. 

Отклонения отверстий в корпусе под наружные кольца подшипников по Н7. 

Отклонение вала в месте посадки манжеты назначаем по d9. 

Посадки крышек подшипниковых узлов в узлы по Н7/h6. 
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11. Выбор сорта масла 

 

Смазывание зубчатого зацепления производится окунанием зубчатого 

колеса в масло, заливаемое внутрь корпуса до уровня, обеспечивающего 

погружение колеса примерно на 10 мм. Объем масляной ванны V определяем 

из расчета 0.25 дм3 масла на 1 кВт передаваемой мощности: 

V=0.25⋅3.62≈1 дм3. 

По табл. 10.8 [1, c.253] устанавливаем вязкость масла. При контактных 

напряжениях σH=330 МПа и скорости v=1.2 м/с рекомендуемая вязкость 

масла должна быть примерно равна 34⋅10–6 м2/с. По табл. 10.10 [1, c.253] 

принимаем масло индустриальное И– 30А (по ГОСТ 20799–75∗). 

Камеры подшипников заполняем пластичным смазочным материалом 

УТ–1 [c.203], периодически пополняем его закладкой во время текущих и 

плановых ремонтов.  

 

12. Сборка редуктора 

 

1. Собираем узел ведущего вала. 

а) надеваем на ведущий вал разбрызгиватели и мазеудерживающие 

кольца; 

б) напрессовываем на ведущий вал подшипники, предварительно 

нагретые в масле до 700 С. 

2. Собираем узел ведомого вала. 

а) вкладываем шпонку в паз ведомого вала; 

б) напрессовываем на ведомый вал предварительно нагретое в масле до 

700 С зубчатое колесо; 

в) надеваем на ведомый вал мазеудерживающие кольца; 
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г) напрессовываем на ведомый вал подшипники, предварительно 

нагретые в масле до 700 С. 

3. Вкладываем собранные узлы ведущего и ведомого валов в корпус 

редуктора, закрываем крышку, забиваем штифты и обтягиваем разъем 

корпуса. 

6. Закрываем крышки подшипниковых узлов, предварительно установив 

наборы регулировочных прокладок и вложив мазь в камеры подшипниковых 

узлов. 

7. Обтягиваем крышки подшипниковых узлов. 

8. Устанавливаем шпонки, смотровой лючок, маслоуказатель, пробку 

сливного отверстия. 

9. Заливаем масло в редуктор. 

10. После приработки редуктор готов к эксплуатации. 
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