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ВВЕДЕНИЕ 

 

Курсовой проект по деталям машин, выполняемый студентами при изу-

чении курса «Детали машин» или «Детали машин и основы конструирования», 

является первой в их инженерной деятельности самостоятельной конструктор-

ской работой. 

Объектом проектирования обычно являются приводы к различным ис-

полнительным механизмам, включающие в себя механические передачи, муф-

ты и детали, обслуживающие передачи (валы, оси, подшипники, корпусные де-

тали и др.). 

Цель проектирования - приобретение навыков принятия самостоятельных 

решений, изучение типовых деталей и узлов, являющихся общими для машин 

различного назначения, формирование конструкторского мышления, необхо-

димого в дальнейшем изучении профильных механических дисциплин. 

В данном пособии описаны методики расчета механических передач, 

включающие выбор материалов, проектные и проверочные расчеты, а также 

все необходимые для расчета справочные материалы. 

Настоящее пособие предназначено для студентов направлений БЭМ, 

БНТК, БЭТМ и специальностей НТС, ПТК, ЭСУ, и могут быть полезны для 

студентов других направлений и специальностей, выполняющих курсовой про-

ект по деталям машин. 

В основу методического пособия положены: ГОСТ 21354-87 «Передачи 

зубчатые цилиндрические эвольвентные внешнего зацепления. Расчѐт на проч-

ность», ГОСТ 1284.3-96 «Ремни приводные клиновые нормальных сечений. 

Передаваемые мощности», ГОСТ 13568-97 «Цепи приводные роликовые и вту-

лочные. Общие технические условия», и методические указания: Расчет зубча-

тых передач : методические указания по курсовому проектированию / cост. А. 

В. Фейгин. – Хабаровск: Изд-во Хабар. гос. техн. ун-та (Часть I), 1997.– 39 с; 

(Часть II), 2003-19 с; Расчет клиноременной передачи : методические указания 

к курсовому проектированию по деталям машин для студентов всех форм обу-

чения / сост. И. Г. Левитский. – Хабаровск : Изд-во Тихоокеан. гос. ун-та, 2008. 

– 20 с; Расчѐт и конструирование цепных передач: Методические указания к 

курсовому проектированию по деталям машин для студентов специальностей 

101200, 110400, 120100, 120200, 120900, 150200, 170400, 230100, 240100, 

240400, 240500, 260100, 260200 / Сост. В. М. Плисс – Хабаровск: Изд-во Тихо-

океан. гос. ун-та, 2005. – 36 с; Расчет цилиндрических червячных передач : Ме-

тодические указания к курсовому проектированию по деталям машин для сту-

дентов технических специальностей / Сост. В.М. Плисс. – Хабаровск : Изд-во 

Хабар. гос. техн. ун-та, 1998. – 36 с. 
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1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

 

 

Курсовой проект по дисциплине «Детали машин и основы конструирова-

ния» предполагает выполнение расчетной части, оформляемой в виде поясни-

тельной записки, и графической части, оформляемой в виде чертежей. 

В состав графической части при выполнении курсового проекта, как пра-

вило, входят: сборочный чертеж редуктора, общий вид привода и рабочие чер-

тежи деталей. 

Расчетная часть состоит из последовательно выполняемых расчетов: ки-

нематический и силовой расчет привода; расчет передач привода; ориентиро-

вочный расчет валов и выбор подшипников; расчет и подбор конструктивных 

размеров зубчатых колес и корпуса редуктора; проверочные расчеты валов, 

подшипников и шпоночных соединений; выбор смазки, соединительных муфт 

и посадок.  

Данное учебное пособие содержит методики расчетов и справочные ма-

териалы для выполнения обучающимися расчета передач привода, а также 

предшествующего ему кинематического и силового расчета привода. В состав 

механических приводов входят механические передачи.  

Механическими передачами называют механизмы, служащие для переда-

чи механической энергии на расстояние, как правило, с преобразованием ско-

ростей и моментов, а иногда с преобразованием видов (например, вращатель-

ное в поступательное) и законов движения [1].  

Все механические передачи можно разделить на передачи трением, кото-

рые в свою очередь можно разделить на передачи с непосредственным контак-

том (фрикционная) и с гибкой связью (ременная), и передачи зацеплением, ко-

торые также можно разделить на передачи с непосредственным контактом 

(зубчатая, червячная и винт-гайка) и с гибкой связью (цепная). Рассмотрим бо-

лее подробно передачи, встречающиеся в приводах, выдаваемых в качестве за-

даний на курсовое проектирование. 

 

 

1.1. Фрикционные передачи 

 

Во фрикционных передачах движение от ведущего звена к ведомому пе-

редается силами трения. Ограниченное применение таких передач связано с 

низкой несущей способностью, большими нагрузками на валы и опоры. Также 

эти передачи характеризуются отсутствием жесткой кинематической связи. 

Фрикционные передачи также используют для бесступенчатого регулирования 

скоростей, такие механизмы называют вариаторами. Вариаторы получили бо-

лее широкое распространение в машиностроении, чем обычные фрикционные 

передачи. В последние годы для бесступенчатого регулирования передаточного 
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отношения между двигателем и ведущими колесами автомобилей стали вне-

дрять клиноременные вариаторы. 

 

 

1.2. Ременные передачи 

 

В ременных передачах движение от ведущего шкива к ведомому переда-

ется через гибкое звено - ремень. По форме сечения ремня ременные передачи 

подразделяются на плоскоременные, клиноременные, поликлиновые, круглые. 

Плоскоременные передачи обладают низкой тяговой способностью и приме-

няются редко. Клиновые ремни имеют в сечении форму трапеции и контакти-

руют со шкивами боковыми поверхностями. За счет клина нормальная сила 

между ремнем и шкивом увеличивается, соответственно увеличивается сила 

трения в контакте и тяговая способность передачи. Одним из недостатков кли-

новых ремней является его большая радиальная высота, приводящая к появле-

нию больших нормальных напряжений при его изгибе на шкиве. Этот недоста-

ток отсутствует в поликлиновых ремнях, имеющих две и более клиновые до-

рожки и меньшую радиальную толщину. К достоинствам ременных передач 

относят: плавность и бесшумность работы; работа при больших скоростях; пе-

редача движения на большие расстояния; малая стоимость. Недостатки: боль-

шие нагрузки на валы и опоры; малая долговечность; низкая нагрузочная спо-

собность; неизбежность упругого проскальзывания ремня по шкиву; необхо-

димость натяжных устройств. 

 

 

1.3. Зубчатые передачи 

 

Зубчатая передача – это механизм, который с помощью зубчатого зацеп-

ления передает или преобразует движение с изменением угловых скоростей и 

моментов. Зубчатые передачи получили широкое применение в машинострое-

нии. Их применяют для передачи и преобразования энергии между параллель-

ными (цилиндрические), пересекающимися (конические) и перекрещивающи-

мися валами (зубчато-винтовые). Зубчатые передачи обладают следующими 

достоинствами: высокая несущая способность; надежность; долговечность; по-

стоянство передаточного отношения; высокий КПД. 

Цилиндрические зубчатые передачи по расположению зубьев подразде-

ляются на прямозубые, косозубые, шевронные и с круговым зубом. Также они 

могут быть внешнего и внутреннего зацепления. Наибольшее распространение 

получили косозубые цилиндрические передачи, которые, по сравнению с пря-

мозубыми, имеют большую (примерно на 15% ) нагрузочную способность и 

плавность зацепления. При этом косозубые колеса создают осевые силы, кото-
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рые дополнительно нагружают валы и опоры. По этой причине угол наклона 

зуба β в косозубых передачах не рекомендуется делать более 16°. 

Передачи коническими зубчатыми колесами применяются в том случае, 

если необходимо передать момент между валами, оси которых пересекаются. 

Обычно межосевой угол составляет 90
0
. Несмотря на то, что конические пере-

дачи сложнее цилиндрических в изготовлении и монтаже, имеют большую не-

равномерность распределения нагрузки по длине контактной линии и, следова-

тельно, меньшую нагрузочную способность (85% от цилиндрической), они 

имеют довольно широкое распространение, так как конструкция машин часто 

вынуждает располагать валы под углом. Конические передачи бывают с пря-

мыми, тангенциальными и, чаще всего, круговыми зубьями. Прямозубые кони-

ческие колеса более просты в изготовлении и применяются, как правило, в не-

ответственных или малоскоростных передачах. Конические передачи с круго-

вым зубом имеют большую нагрузочную способность и плавность, что позво-

ляет их применять при больших скоростях. 

 

 

1.4. Червячные передачи 

 

Червячная передача состоит из червяка, т.е. винта с трапецеидальной или 

близкой к ней по форме резьбой, и червячного колеса, т.е. зубчатого колеса с 

зубьями особой формы, получаемой в результате взаимного огибания с витка-

ми червяка. Достоинства червячных передач: возможность получения большо-

го передаточного отношения; плавность и бесшумность. Основным недостат-

ком червячных передач является использование более энергозатраного трения 

скольжения в контакте червяка и червячного колеса. В результате этого чер-

вячные передачи имеют относительно низкий КПД и требуют применения до-

рогих антифрикционных материалов. 

 

 

1.5. Цепные передачи 

 

В цепных передачах механическое движение от ведущей звездочке к ве-

домой передается гибким элементом – цепью, за счет сил зацепления. Цепь, как 

правило, изготавливают из металлических звеньев, подвижно соединенных ме-

жду собой и конструктивно позволяющих входить в зацепление со звездочка-

ми. Достоинства: постоянство передаточного отношения; широкий диапазон 

межосевых расстояний; достаточно высокий КПД; простота конструкции. Не-

достатки: необходимость натяжных устройств; малая долговечность, особенно 

при отсутствии постоянной смазки; неприменимы при больших скоростях; соз-

дают шум и вибрации. 
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2. КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ПРИВОДА 

 

 

Для выполнения курсового проекта обучающийся получает техническое 

задание, в котором представлены все необходимые исходные данные, описан 

перечень основных расчетов и чертежей, дан список рекомендуемых литера-

турных источников информации, отражены сроки выполнения. 

К исходным данным, выдаваемым на курсовое проектирование, относит-

ся схема привода, срок службы и режимы нагрузки, требуемые скоростные и 

силовые характеристики движения рабочего органа (ведомого вала) привода, и 

иногда геометрические параметры рабочего органа привода и частота враще-

ния вала электродвигателя.  

При выполнении расчетной части курсового проекта необходимо пред-

ставить наглядную исчерпывающую информацию о выполненных вычислени-

ях. Для этого необходимо выписывать каждую формулу, по которой ведется 

расчет, приводить обоснованные данные о всех выбранных параметрах (коэф-

фициенты, материалы и др.) расчета, отображать подстановку значений в фор-

мулу и полученный ответ. Расчетная часть должна иллюстрироваться необхо-

димыми рисунками и таблицами. Расчетная часть оформляется в виде поясни-

тельной записки. Более подробную информацию об оформлении пояснитель-

ной записки можно найти в [2].  
 

 

2.1. Схема привода 
 

Схема привода наглядно изображает структуру и состав привода. В схе-

ме, как правило, отображены: электродвигатель, передаточный механизм и ра-

бочий орган машины. В состав передаточного механизма могут входить откры-

тые и закрытые в корпусе механические передачи, и соединительные муфты.  

В задании на курсовой проект схема привода приводится в соответствии 

с ГОСТ 2.703-68 «ЕСКД. Правила выполнения кинематических схем». Услов-

ные обозначения кинематических схем приведены в табл. 2.1. 

При выполнении курсового проекта для упрощения индексации парамет-

ров звеньев передач и валов необходимо пронумеровать звенья передач. Звенья 

нумеруются по ходу движения механической энергии от электродвигателя к 

рабочему органу конвейера. На рис. 2.1 представлены примеры двух схем при-

водов с проставленной нумерацией звеньев передач. 

При нумерации валов им присваивают индексы в соответствии с разме-

щенными на них элементами передач. Например, если на валу расположен 

только шкив ременной передачи под индексом 1, то вал имеет индекс 1, а если 

на одном валу расположены шкив ременной передачи 2 и шестерня 3, то вал 

имеет индекс 23. 
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Таблица 2.1 
Условные обозначения элементов кинематических схем по ГОСТ 2.770-68 

Вал, ось  

Передача зубчатая 

цилиндрическая 

внешнего зацеп-

ления 

 

Подшипник на валу 
 

Передача зубчатая 

цилиндрическая 

внутреннего заце-

пления 

 

Муфта упругая 

 

Передача зубчатая 

коническая 

 

Муфта глухая 

 

Передача червяч-

ная 

 

Муфта плавающая 

 

Передача ремен-

ная 

 

Электродвигатель M
 

Передача цепная 

 
 

 

2.2. Выбор электродвигателя 

 

В заданиях на курсовой проект в качестве приводных используются 

трѐхфазные асинхронные электродвигатели переменного тока. Для того, чтобы 

правильно подобрать электродвигатель, необходимо знать потребную мощ-

ность 
ЭД

P  и частоту вращения вала электродвигателя 
ЭД

n  [3]. Если исходные 

данные не содержат эти значения, то прежде, чем выбрать по каталогу электро-

двигатель, их необходимо определить. 
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1

2 3

4

5

6

M

4 2 5

3 1 6

M

 

а б 
1-ведущий шкив ременной передачи;        

2-ведомый шкив ременной передачи;        

3-шестерня цилиндрической косозубой пе-

редачи; 4-колесо цилиндрической косозу-

бой передачи; 5- шестерня цилиндрической 

прямозубой передачи; 6-колесо цилиндри-

ческой прямозубой передачи 

 1-шестерня цилиндрической косозубой пе-

редачи; 2-колесо цилиндрической косозубой 

передачи; 3-шестерня цилиндрической косо-

зубой передачи; 4-колесо цилиндрической 

косозубой передачи; 5- ведущая звездочка 

цепной передачи; 6- ведомая звездочка цеп-

ной передачи 

 

Рис. 2.1. Схемы приводов 

 

2.2.1. Требуемая мощность электродвигателя, Вт, 

 

ОБЩ

Т

ЭД

P
P


       (2.1) 

где РТ – мощность на тихоходном валу привода, Вт; 
ОБЩ

  – общий коэффици-

ент полезного действия (КПД) привода [4]. 

В соответствии с исходными данными мощность на тихоходном валу 

может быть задана или определяется как  

vFP
TТ
     или    

TTТ
TP  ,     (2.2) 

где 
T

F  – тяговое усилие, Н; v  – скорость перемещения, м/с; 
T

T  – момент на ти-

хоходном валу, Н·м; 
T

  – угловая скорость тихоходного вала, рад/с. 

Общий КПД привода: 
k

п

m

мОБЩ
...  

3412
,    (2.3) 

где ,...,
3412

  – КПД отдельных передач; м
  – КПД муфты; т – число муфт; 

п
  

– 

КПД пары подшипников; k – число пар подшипников. 

Значения КПД указаны в табл. 2.2. 

Пример: для привода (схема на рис. 2.1, а), состоящего из двухступенча-

того цилиндрического редуктора и ременной передачи, общий КПД определя-

ется по формуле: k

п

m

мОБЩ
 

563412
. 
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Таблица 2.2 
КПД передач, подшипников, муфт 

Наименование Закрытая Открытая 

Передача зубчатая цилиндрическая  0,96…0,98 0,93…0,95 

Передача зубчатая коническая 0,95…0,97 0,92…0,94 

Передача червячная, при передаточном 

отношении 

     св. 30 

     св. 14 до 30 

     св. 8 до 14 

 

 

0,70…0,80 

0,75…0,85 

0,80…0,90 

 

Передача ремѐнная  0,94…0,96 

Передача цепная  0,95…0,97 0,90…0,91 

Передача фрикционная  0,90…0,96 0,70…0,80 

Подшипники качения (одна пара) 0,99 

Муфта соединительная 0,98 

 
2.2.2. Требуемая частота вращения вала электродвигателя ориентиро-

вочно равна  

 

ОБЩTЭД
unn  ,     (2.4) 

где 
T

n  – частота вращения тихоходного вала привода, об/мин;               

ОБЩ
u  – рекомендуемое общее передаточное отношение.  

Если величина 
T

n  в исходных данных не представлена, то ее определяют 

по одному из следующих выражений, об/мин: 

Б

T
D

v
n








100060
,     (2.5) 

tz

v
n

T





100060
,     (2.6) 




T

T
n

30
 ,      (2.7) 

где 
Б

D  – диаметр барабана, мм; z , t  – число зубьев и шаг тяговой звездочки, 

мм, соответственно. 

Рекомендуемое общее передаточное отношение  

...uuu
ОБЩ


3412

,     (2.8) 

где ,...u,u
3412  – передаточные отношения отдельных передач (табл. 2.3). 

Пример: для привода (схема на рис. 2.1, а), состоящего из двухступенча-

того цилиндрического редуктора и ременной передачи, общее передаточное 

отношение определяется по формуле: 
563412

uuuu
ОБЩ

 . 
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Таблица 2.3 
Рекомендуемые передаточные отношения передач 

Тип передачи Среднее значение Наибольшее значение 

Зубчатая цилиндрическая  3…5 10 

Зубчатая коническая 2…3 6 

Червячная 10…40 80 

Ремѐнная 2…4 6 

Цепная  1,5…3 4 

Фрикционная цилиндрическая 2…4 10 

 

По табл. 2.4 выбирается электродвигатель, отвечающий следующим ус-

ловиям  

РЭД  Р'ЭД, 

пЭД   п'ЭД, 

где РЭД – номинальная мощность выбранного электродвигателя, кВт; пЭД – фак-

тическая частота вращения вала выбранного электродвигателя, об/мин. 

То есть, выбирая электродвигатель, необходимо, чтобы его частота вра-

щения была ближайшей к п'ЭД, а мощность имела бы ближайшее большее зна-

чение к Р'ЭД.  

 

Таблица 2.4 
Технические характеристики двигателей АИР по ТУ 16-525. 564-84 

Мощ-

ность 

Р, кВт 
Тип 

пЭД,  

об 

мин 

dЭД, 

мм  
Тип 

пЭД,  

об 

мин 

dЭД,

мм  
Тип 

пЭД,  

об 

мин 

dЭД, 

мм  
Тип 

пЭД,  

об 

ми

н 

dЭД,

мм  

0,55 - - - 71А4 1375 19 71В6 915 19 - -  

0,75 71А2 2820 19 71В4 1350 19 80А6 920 22 90LА8 705 24 

1,1 71В2 2805 19 80А4 1395 19 80В6 920 22 90LB8 715 24 

1,5 80А2 2850 22 80В4 1395 22 90L6 925 24 100L8 702 28 

2,2 80В2 2850 22 90L4 1395 24 100L6 945 28 112MA8 709 32 

3 90L2 2850 24 100S4 1410 28 112MA6 950 32 112MB8 709 32 

4 100S2 2850 28 100L4 1410 28 112MB6 950 32 132S8 716 38 

5,5 100L2 2850 28 112M4 1432 32 132S6 960 38 132M8 712 38 

7,5 112M2 2895 32 132S4 1440 38 132M6 960 38 160S8
3 

727 48 

11 132M2 2910 38 132M4 1447 38 160S6
4 

970 48 160M8
3 

727 48 

15 160S2
1 

2910 42 160S4
2 

1455 48 160M6
5 

970 48 180M8 731 55 

18,5 160M2
1 

2910 42 160M4
2 

1455 48 180M6
3 

980 55 - - - 

22 180S2
1 

2919 48 180S4
3 

1462 55 - - - - - - 

30 180М2
1 

2925 48 180M4
1 

1470 55 - - - - - - 

 

Примечание: Отношение максимального вращающего момента к номи-

нальному Tmax/T = 2,2; для отмеченных знаками: 
1
 - Tmax/T= 2,7; 

2
 - Tmax/T= 

2,9; 
3
 - Tmax/T= 2,4; 

4
 - Tmax/T= 2,5; 

5
 - Tmax/T= 2,6. Пример условного обозначения 

двигателя мощностью Рдв = 11 кВт, частотой вращения пдв = 1447 об/мин: «Двига-

тель АИР 132М4 ТУ 16-525. 564-84.» 
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2.3. Кинематический и силовой расчет 

 

2.3.1. Уточнение передаточных отношений 

 

Фактическая частота вращения вала электродвигателя 
ЭД

n , как правило, 

не совпадает с требуемой 
ЭД

n , следовательно, после выбора конкретного элек-

тродвигателя передаточные отношения уточняются. 

Уточненное общее передаточное отношение 

T

ЭД

ОБЩ
n

n
u  .      (2.9) 

Учитывая, что общее передаточное отношение ...uuu
ОБЩ


3412

 является 

произведением передаточных отношений отдельных ступеней привода, то по-

лученное значение разбивается на заданное количество передаточных отноше-

ний. При разбивке по ступеням надо руководствоваться следующими сообра-

жениями. В цилиндрических редукторах передаточное отношение каждой по-

следующей передачи, начиная от электродвигателя, должно быть на 30% 

меньше, чем предыдущей. В коническо-цилиндрических редукторах переда-

точное число конической ступени выбирают равным не более 4 (рекомендуется 

2,5…3,15), а оставшееся передаточное отношение разбивают между остальны-

ми ступенями привода. Передаточные отношения открытых передач рекомен-

дуется принимать в интервале 2…3. Во всех случаях при разбивке передаточ-

ных отношений, рекомендуется чтобы их величины входили в интервал сред-

них значений (табл. 2.3). Более подробную информацию о разбивке передаточ-

ного отношения между ступенями редуктора можно найти в [3]. 

На данном этапе выполнения курсового проекта полученные передаточ-

ные отношения отдельных ступеней считают окончательными и используют в 

дальнейших расчетах.  

 

2.3.2. Мощности на валах 
 

Мощность на ведущем валу, Р1, кВт: 

- если вал электродвигателя соединен со входным валом редуктора через 

муфту (как на схеме рис. .2.1, б)  

    Р1 = Р'дв  М;      (2.10) 

- если на валу электродвигателя установлено звено передачи (например, 

шкив ременной передачи как на схеме рис. .2.1, а)    

Р1 = Р'дв.       (2.11) 

В расчет подставляется требуемая мощность двигателя. 

Мощность на каждом следующем валу, кВт 

Р23 = Р1  12  п;      (2.12) 

Р4 = Р23  34  п  и т.д.     (2.13) 
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2.3.3. Частоты вращения валов 
 

Частота вращения на ведущем валу, об/мин  

ЭД
nn 

1
.      (2.14) 

Частота вращения на каждом следующем валу, об/мин 

     
12

1

23
u

n
n  ;      (2.15) 

     
34

23

45
u

n
n    и т.д.      (2.16) 

Проверка: n4 = nвых (если nвых задана в исходных данных). 

 

2.3.4. Угловые скорости валов 

 

Скорости вращения валов, рад/с: 

     
30

1

1

n



 ;      (2.17) 

     
30

23

23

n



   и т.д.     (2.18) 

 

2.3.4. Крутящие моменты на валах 

 

Вращающие моменты на валах, Н  м 

     
1

1

3

1

10



P
T


 ;      (2.19) 

     
23

23

3

23

10



P
T


   и т.д.    (2.20) 

Результаты расчетов заносятся в табл. 2.5. 

 

Таблица 2.5 
Результаты кинематического расчета 

Переда- 

точное отно-

шение 

Вал Мощность  

Р, кВт 

Частота вра-

щения  

n, об/мин 

Скорость 

вращения  

, рад/с 

Вращ. мо-

мент  

Т, Н  м 

u12 = … 
1     

2-3 
    

u34 =… 

4-5     

u56 =… 
6     
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3. ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

В данном разделе представлены методики расчета передач прямозубыми 

и косозубыми цилиндрическими колесами и прямозубыми коническими коле-

сами. Пункты 3.1-3.3 выполняются при расчете всех зубчатых передач (кониче-

ских и цилиндрических). Пункт 3.4 рассматривает дальнейший расчет передач 

цилиндрическими колесами, а пункт 3.5 – коническими колесами. 

В методике расчета дается пример для следующей нумерации звеньев:     

1 – шестерня, 2 – колесо; соответственно, рассматриваемая передача 1-2. Если, 

рассчитываемая передача имеет другую нумерацию, допустим, передача 3-4, то 

соответственно, все величины, которые относятся к шестерне, должны иметь 

индекс 3, а колеса  4. Для передачи 5-6: 5 – шестерня, 6 – колесо. 

 

 

3.1. Выбор материалов 

 

Для изготовления зубчатых колес силовых передач применяют в основ-

ном углеродистые и легированные стали. При мелкосерийном производстве в 

неответственных передачах рекомендуется применять стали 40,45, 40Х с тер-

мообработкой улучшение или нормализация. Зубья таких колес хорошо прира-

батываются и не подвержены хрупкому разрушению, но имеют малую несу-

щую способность и соответственно большие габариты. Для уменьшения габа-

ритов в более ответственных передачах применяют легированные стали (40Х, 

40ХН, 35ХМ, 40ХНМА, 18ХГТ и др.) с термообработкой и твердостью поверх-

ности 45-62 HRC (табл. 3.1).  

Для равномерного изнашивания зубьев, при выборе материалов шес-

терни и колеса, твердость шестерни выбирается больше твердости колеса. 
 

Таблица 3.1 
Механические характеристики сталей, применяемых для изготовления зубчатых колес 

Марка ста-

ли 
Термообработка 

Твердость Предел 

прочности 

 в, МПа 

Предел те-

кучести 

 Т, МПа 
сердцевины поверхности 

40 

 

Нормализация 

Улучшение 

165…195НВ 

195…225НВ 

165…195НВ 

195…225НВ 

500 

700 

280 

400 

45 

 

Нормализация 

Улучшение 

185…215НВ 

235…265НВ 

185…215НВ 

235…265НВ 

600 

750 

340 

450 

40Х 

 

Улучшение 

Улучшение и за-

калка ТВЧ 

269…302НВ 

269…302НВ 

 

269…302НВ 

45…50НRC 

 

950 

950 

 

750 

750 

 

40ХН, 

35ХМ 

Улучшение и за-

калка ТВЧ 

269…302НВ 48…53НRC 950 750 

40ХНМА Улучшение и 

азотирование 

269…302НВ 50…56НRC 950 750 

18ХГТ Цементация и 

закалка 

240…300НВ 56…62НRC 980 780 
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Другие материалы можно выбрать из литературы [3]. 

Выбор материалов шестерни и колеса необходимо оформить в виде таб-

лицы (табл. 3.2). 

 

Таблица 3.2 
Основные характеристики материалов зубчатых колѐс 

Звено 
Марка 

стали 

Термо- 

обработка 

Твердость Предел 

прочности 

 в, МПа 

Предел те-

кучести 

 Т, МПа 
сердцевины поверхности 

Шестерня 1       

Колесо 2       

 

Примечание: при выполнении расчетов в формулы подставляется среднее 

значение твердости из интервала твердостей для выбранного материала. 

 

 

3.2. Определение допускаемых напряжений 

 

3.2.1. Определение допускаемых контактных напряжений 

 

В соответствии с ГОСТ 21354-87 допускаемые контактные напряжения 

предварительно определяются отдельно для шестерни  
1H

  и колеса  
2H

 : 

                
iH

iNilimH

iH

S

Z, 


90
,      (3. 1) 

где 
ilimH

  – предел контактной выносливости зубьев, Н/мм
2
 (выбирается по 

табл. 3.3); 

iH
S  – коэффициент безопасности. Для зубчатых колѐс с однородной структу-

рой (нормализация, улучшение, объѐмная закалка) материала 11,S
H
 , для зуб-

чатых колѐс с поверхностным упрочнением (закалка ТВЧ, азотирование, це-

ментация) 21,S
H
 ; 

iN
Z  – коэффициент долговечности 

6

iHE

ilimH

iN N

N
Z   при 

ilimHiHE
NN  , 

1
iN

Z  при 
ilimHiHE

NN   

но не более 2,6 для однородной структуры (нормализация, улучшение, объѐм-

ная закалка) материала  и 1,8 для поверхностного упрочнения (закалка ТВЧ, 

азотирование, цементация); 

ilimH
N  – число циклов напряжений, соответствующее длительной выносливости, 

рассчитывается отдельно для шестерни и колеса 
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42

30
,

iHBilimH
HN  , 

где 
iHB

H  – твердость поверхности зубьев, измеренная по методу Бринелля (в 

расчет подставляется среднее значение из интервала твердости для данного ма-

териала). Если твердость поверхности зубьев задана в единицах HRC (измерена 

по методу Роквелла),  

при HRCH
HRC

56  можно принять 
HRCHB

HH 10 ; 

при HRCH
HRC

56  принимается 6

lim
10120 

H
N ; 

iHE
N  – эквивалентное число циклов напряжений при расчете контактной вы-

носливости. 

Для постоянной нагрузки 


 tncN
iiiHE

60 . 

Для ступенчатой нагрузки  
ii

H

ii

iHE
tT

T

nc
N 


 3

3

60
 (пример расчета пред-

ставлен в Приложении А), 

где ni  – частота вращения рассчитываемого зубчатого колеса;  

сi – число вхождений в зацепление зуба рассчитываемого колеса за один его 

оборот (для передачи, состоящей из двух зубчатых колес с=1); 

ТН – максимальный (наибольший) из длительно действующих моментов (пус-

ковой момент в расчет не входит);  

Тi – момент, действующий в i-е время; 

ti – время действия i-го момента; ti определяется в долях от суммарного време-

ни 


t  работы передачи согласно графику нагрузки. 

Суммарное время работы передачи, час, 

сутгодгод
KKLt 


24365     (3. 2) 

где 
год

L  – срок службы передачи, годы; 

год
K  – коэффициент использования передачи в течение года; 

сут
K  – коэффициент использования передачи в течение суток. 

 

Таблица 3.3 

Определение значений 
limH

  

Способ термической и 

химико-термической 

обработки зубьев 

Средняя твѐр-

дость поверхно-

сти зубьев 

Стали Формула для расчѐта 

limH
 , Н/мм

2
 

1. Отжиг, нормализация 

или улучшение 
HBH

HB
350  

 

Углеродистые и 

легированные (40, 

45, 40Х и др.) 

702
lim


HBH

H  

2. Объемная и поверх-

ностная закалка 

HRC    38-50 

 
20017

lim


HRCH
H  

3. Цементация и нитро-

цементация 
HRCH

HRC
56  Легированные 

HRCH
H23

lim
  

  

4. Азотирование 550…750HV 1050
lim


H
  
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Допускаемые напряжения для зубьев шестерни и колеса различны ввиду 

разной твѐрдости поверхности. В качестве расчѐтных  
H

  для прямозубых ци-

линдрических и конических колѐс при небольшой (20÷30НВ) разности твѐрдо-

сти поверхности принимается меньшее значение (чаще всего колеса).  

Для косозубых и шевронных передач в качестве расчѐтного принимается 

[3]         
min

2

2

2

112
25,15,0

HHHH
  . Если неравенство не выполняется 

   
min12

25,1
HH

  , где  
minH

  - меньшее из значений  
1H

  и  
2H

 . 

 

3.2.2. Определение допускаемых напряжений при расчѐте зубьев на ус-

талостный изгиб 

 

В соответствии с ГОСТ 21354-87 допускаемые напряжения при расчете 

зубьев на усталостный изгиб определяются отдельно для шестерни  
1F

  и ко-

леса  
2F

 : 

 
iF

iNilimF

iF

S

Y
 ,           (3.3) 

где 
ilimF

  – предел выносливости зубьев при изгибе, Н/мм
2
 (выбирается по табл. 3.4); 

iF
S  – коэффициент безопасности (выбирается по табл. 3.4); 

iN
Y  – коэффициент долговечности 

Fq

iFE

ilimF

iN N

N
Y  , 

где 
6104 

ilimF
N  – число циклов напряжений, соответствующее длительной 

выносливости; 

iFE
N  – эквивалентное число циклов напряжений при расчете изгибной вынос-

ливости. 

 

Таблица 3.4 

Определение параметров 
limF

  и 
F

S  для зубчатых колѐс 

Сталь Способ 

обработки 

Твѐрдость 

поверхности 
limF

 ,  

Н/мм
2
 

F
S  

Углеродистая и легированная, содер-

жащая углерод более 0,15% (40, 45, 

40Х и т.д.) 

Нормализация, 

улучшение 

 

180…350 

НВ 

 

1,75ННВ 

 

1,7 

Легированная, содержащая углерод 

более 0,35-0,5%  и никель ≥1% (40ХН 

и т.д.) 

Закалка ТВЧ 48…58 HRC 680 1,7 

Легированная, содержащая углерод 

более 0,35-0,45%  (40Х и т.д.) 

Закалка ТВЧ 48…58 HRC 580 1,7 

Легированная (40ХНМА и т.д.) Азотирование 48…58 HRC 290+12ННRC 1,7 

Безникелевые легированные стали 

(18ХГТ и т.д.) 

Цементация и 

закалка 

56…63НRC 820 1,55 
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Для зубчатых колѐс с однородной структурой (нормализация, улучшение, 

объѐмная закалка) материала, и зубчатых колѐс со шлифованной переходной 

поверхностью, независимо от твѐрдости и термообработки их зубьев 6
F

q . 

Для зубчатых колѐс азотированных, а также цементированных с нешли-

фованной переходной поверхностью 9
F

q .  

Коэффициент долговечности должен не выходить за границы 

41 
N

Y  при 6
F

q ; 

5,21 
N

Y  при 9
F

q . 

При 1

iFE

ilimF

N

N
 принимается 1

iN
Y . 

Для постоянной нагрузки 


 tncNN
iiiHEiFE

60 . 

Для ступенчатой нагрузки  
i

q

iq

H

ii

iFE
tT

T

nc
N F

F





60

 (пример расчета пред-

ставлен в Приложении А). 

 

3.2.3. Определение допускаемых предельных напряжений при расчѐте     

на контактную и изгибную прочность по максимальным (пиковым) нагрузкам  

 

При расчѐте на контактную прочность допускаемое предельное напряже-

ние  
maxH

  зависит от способа химико-термической обработки зубчатого коле-

са. 

Для зубьев зубчатых колѐс, подвергнутых нормализации, улучшению или 

объѐмной закалке с низким отпуском. 

 
TmaxH

,  82 ,      (3.4) 

где 
T

  – предел текучести материала при растяжении (в расчет подставляется 

величина для менее прочного звена передачи), Н/мм
2
. 

Для зубьев зубчатых колес, подверженных цементации, а также контур-

ной закалке после нагрева ТВЧ 

 
HRCmaxH

H44 .      (3.5) 

При расчѐте на изгибную прочность допускаемое напряжение  определя-

ется отдельно для шестерни  
1maxF

  и колеса  
2maxF

 : 

 
iFM

iMlimF

imaxF

S


 ,         (3.6) 

где 
iMlimF

  – предельное значение напряжения, не вызывающее остаточных де-

формаций или хрупкого излома зуба, Н/мм
2  

(выбирается по табл. 3.5); 

iFM
S  – коэффициент безопасности (выбирается по табл. 3.5). 

 



 19 

 

 

Таблица 3.5 

Определение параметров 
MlimF

  и 
FM

S  для зубчатых колѐс 

Сталь Способ 

обработки 
MlimF

 ,  

Н/мм
2
 

FM
S  

Углеродистая и легированная, содержащая 

углерод более 0,15% (40, 45, 40Х и т.д.) 

Нормализация, 

улучшение 

6,5ННВ 

 

1,75 

Легированная (40Х, 40ХН и т.д.) Закалка ТВЧ 2500 1,1 

Легированная (40ХНМА и т.д.) Азотирование 1800 1,75 

Безникелевые легированные стали (18ХГТ и 

т.д.) 

Цементация и 

закалка 

2000 1,75 

 

 

3.3. Определение коэффициентов нагрузки 

 

Коэффициенты нагрузки находятся по следующим зависимостям: 

при расчѐте на контактную выносливость 

HVHH
KKK 


;        (3.7) 

при расчѐте на изгибную выносливость 

FVFF
KKK 


;        (3.8) 

где 
H

K , 
F

K  – коэффициенты неравномерности распределения нагрузки по 

длине зуба (ширине зубчатого венца) при расчѐте по контактным и изгибным 

напряжениям соответственно; 

HV
K , 

FV
K  – динамические коэффициенты (учитывают внутреннюю динамику 

передачи) при расчѐте по контактным и изгибным напряжениям соответствен-

но. 

 

3.3.1. Коэффициенты неравномерности распределения нагрузки по длине 

зуба 

 

При определении коэффициентов следует разделить передачи на две 

группы: прирабатывающиеся и неприрабатывающиеся. Зубчатые колѐса счи-

таются прирабатывающимися, если хотя бы одно из колѐс пары имеет твѐр-

дость рабочих поверхностей HBH
HB

350 . В остальных случаях колѐса счита-

ют неприрабатывающимися. Кроме того, значение коэффициента концентра-

ции нагрузки зависит от расположения зубчатых колѐс относительно опор. 

ГОСТ 21354-87 установлено 7 основных систем расположения элементов пере-

дач относительно опор.  

Пользуясь схемой привода (см. Задание на курсовое проектирование), 

необходимо определить к какой из схем на рис. 3.1 относится рассчитываемая 

передача. 
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Рис. 3.1. Схемы расположения зубчатых колес относительно опор 

 

Коэффициент отношения ширины зубчатого венца колеса к делительно-

му диаметру шестерни 
bd

  определяется по зависимости 

- для конических передач (при значении коэффициента ширины зубчатого 

венца 2850,K
be
 ) 

1166,0 2  u
bd

  

- для цилиндрических передач  

 15,0  u
abd

 , 

где 
a

  – коэффициент отношения ширины зубчатого венца колеса к межосе-

вому расстоянию, принимается по табл. 3.6; 

u  – передаточное отношение рассчитываемой передачи. 

Примечание. Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для пе-

редач с внешним зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

 

Таблица 3.6 

Рекомендуемые значения 
a

  

Расположение колѐс 

относительно опор 

Твѐрдость рабочих поверхностей зубьев 

HBH 350  HBH 350  

Симметричное 

 

Несимметричное 

 

Консольное 

0,4…0,5 

 

0,315…0,4 

 

0,2…0,25 

0,3…0,4 

 

0,25…0,315 

 

0,2…0,25 

Для шевронной передачи 0,6…1,2 0,6…0,8 

Для коробок передач 0,15…0,2 0,1…0,15 
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Ориентировочное значение коэффициентов концентрации нагрузки опре-

деляется из графиков на рис. 3.2. Цифры у кривых соответствуют номерам схем 

на рис. 3.1. 

 

H
K  при HB350H

1HB
  или HB350H

2HB
      H

K  при HB350H
1HB
  и HB350H

2HB
  

4
5
6

7

bd0

1 2 3


bd

7

6

5

432

1

0

1,5

1,4

1,3

1,2

1,1

1,0
0,4 0,8 1,2 1,6

1,0

1,1

1,2

1,3

1,4

1,5

0,4 0,8 1,2 1,6
 

 

F
K  при HB350H

1HB
  или HB350H

2HB
         F

K  при HB350H
1HB
  и HB350H

2HB
  

bd

7
6
5

4
32

1

00

1
2 3

4
5

6

7

bd

1,8

1,6

1,4

1,2

1,0
0,4 0,8 1,2 1,6

1,0

1,2

1,4

1,6

1,8

0,4 0,8 1,2 1,6

 
Рис. 3.2. Выбор коэффициентов концентрации нагрузки 

 

3.3.2. Динамические коэффициенты  

 

Значения коэффициентов 
HV

K  и 
FV

K  выбирают в зависимости от окруж-

ной скорости в зацеплении, точности изготовления передачи и твѐрдости зуба. 

При расчѐте прямозубых конических передач степень точности условно 

принимается на одну меньше фактической (например, если колѐса 6-й степени 

точности, то динамические коэффициенты выбирают по 7-й степени точности). 
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Ввиду того, что на этом этапе расчѐта ещѐ неизвестны размеры колѐс, 

при приближенном определении скорости в зацеплении можно пользоваться 

следующими зависимостями. 

Для передач цилиндрических 

3
2

21

aV
u

T

C

n
V


 .      (3.9) 

Для передач конических 

     3
2

21

u

T

C

n
V

V

 .      (3.10) 

где 
1

n  – частота вращения шестерни рассчитываемой пары колѐс, об/мин; 

СV – вспомогательный коэффициент (табл. 3.7); 

2
T  – момент на колесе рассчитываемой передачи, Н·м. 

 

Таблица 3.7 
Коэффициент СV 

Передача 
Термообработка 

У1+У2 ТВЧ1+У2 ТВЧ1+ ТВЧ 2 Ц1+Ц2 

Цилиндрическая: 

  -прямозубая 

  -косозубая 

 

Коническая прямозубаяьями 

 

1300 

1500 

 

800 

 

1400 

1600 

 

850 

 

1750 

1950 

 

1000 

 

1550 

1750 

 

900 

Примечание: У – улучшение; ТВЧ – поверхностная закалка токами высокой 

частоты; Ц – цементация. 

 

По табл. 3.8 выбирается степень точности передачи. 

 

Таблица 3.8 
Рекомендуемые степени точности 

Степень точности 

для передач 

Окружная скорость V, м/с 

цилиндрическая 

прямозубая 

цилиндрическая косозубая 

(шевронная) 

коническая пря-

мозубая 

6-я 12 – 20 20 – 30 8 – 12 

7-я 6 – 12 10 – 20 4 – 8 

8-я 2 – 6 4 – 10 1,5 – 4 

9-я до 2 до 4 до 1,5 

 

Обозначим: 

а)      HBH
HB

350
1
 ,  HBH

HB
350

2
  

или 

         HRCH
HB

45
1
 ,  HBH

HB
350

2
  

б)      HRCH
HB

45
1
 ,  HRCH

HB
45

2
  
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Тогда коэффициент 
HV

K  можно определить по табл. 3.9 (числитель –

прямозубые колѐса; знаменатель – косозубые). 

 

Таблица 3.9 

Коэффициент 
HV

K  

Степень 

точности 

Твердость V, м/с 

1 2 4 6 8 10 

6 - я а 1,03 

1,01 

1,06 

1,02 

1,12 

1,03 

1,17 

1,04 

1,23 

1,06 

1,28 

1,07 

б 1,02 

1,00 

1,04 

1,00 

1,07 

1,02 

1,1 

1,02 

1,15 

1,07 

1,18 

1,04 

7 - я а 1,04 

1,02 

1,07 

1,03 

1,14 

1,05 

1,21 

1,06 

1,29 

1,07 

1,36 

1,08 

б 1,03 

1,00 

1,05 

1,01 

1,09 

1,02 

1,14 

1,03 

1,19 

1,03 

1,24 

1,04 

8 - я а 1,04 

1,01 

1,08 

1,02 

1,16 

1,04 

1,24 

1,06 

1,32 

1,07 

1,4 

1,08 

б 1,03 

1,01 

1,06 

1,01 

1,1 

1,02 

1,16 

1,03 

1,22 

1,04 

1,26 

1,05 

9 - я а 1,05 

1,01 

1,1 

1,03 

1,2 

1,05 

1,3 

1,07 

1,4 

1,09 

1,5 

1,12 

б 1,04 

1,01 

1,07 

1,01 

1,13 

1,02 

1,2 

1,03 

1,26 

1,04 

1,32 

1,05 

 

Коэффициент динамичности нагрузки при расчѐте на усталостный изгиб 

FV
K  выбирается по табл. 3.10. 

 

Таблица 3.10 

Коэффициент 
FV

K  

Степень 

точности 

Твердость V, м/с 

1 2 4 6 8 10 

6 - я а 1,06 

1,02 

1,13 

1,05 

1,26 

1,1 

1,4 

1,15 

1,53 

1,2 

1,67 

1,25 

б 1,02 

1,01 

1,04 

1,02 

1,08 

1,03 

1,11 

1,04 

1,14 

1,06 

1,17 

1,07 

7 - я а 1,08 

1,03 

1,16 

1,06 

1,33 

1,11 

1,5 

1,16 

1,67 

1,22 

1,8 

1,27 

б 1,03 

1,01 

1,05 

1,02 

1,09 

1,03 

1,13 

1,05 

1,17 

1,07 

1,22 

1,08 

8 - я а 1,1 

1,03 

1,2 

1,06 

1,38 

1,11 

1,58 

1,23 

1,78 

1,23 

1,96 

1,29 

б 1,04 

1,01 

1,06 

1,02 

1,12 

1,03 

1,17 

1,05 

1,21 

1,07 

1,26 

1,08 

9 - я а 1,13 

1,04 

1,28 

1,07 

1,5 

1,14 

1,77 

1,21 

1,98 

1,28 

2,25 

1,35 

б 1,04 

1,01 

1,07 

1,02 

1,14 

1,04 

1,21 

1,06 

1,27 

1,08 

1,34 

1,09 
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3.4. Расчет цилиндрических зубчатых передач 

 

Цилиндрические передачи (рис. 3.3) применяются как в качестве передач 

редукторов (закрытые), так и в качестве отдельных передач без корпуса (от-

крытые). Проектным расчѐтом закрытых передач является расчѐт по контакт-

ным напряжениям. В случае, если передача открытая или закрытая, но с высо-

кой твѐрдостью колѐс > 50HRC, проектный расчѐт выполняется по напряжени-

ям изгиба. В данном учебном пособии приведена методика расчета зубчатых 

цилиндрических передач с исходным контуром по ГОСТ 13755-81 и коэффи-

циентом смещения Х=0. 

В пункте 3.4.1 представлена методика расчета цилиндрических зубчатых 

передач по контактным напряжениям (закрытых), а в пункте 3.4.2 – по напря-

жениям изгиба (открытых или закрытых, но с твѐрдостью колѐс > 50HRC).  

 

f 
2 2 a2

f 
1

1 a1

d d

d d d

d

1
2

a

b 2

1b
f 

1

1a1

dd d
1
2

a
b 2

1b

2

d d d

a2 f2

 
 

  а       б 

 
Рис. 3.3. Цилиндрическая зубчатая передача: а – с внешним зацеплением; б – с внутренним 

зацеплением 

 

3.4.1. Расчѐт передач цилиндрическими колѐсами по контактным на-

пряжениям 

 

Цель расчѐта: определение геометрических размеров передачи, выпол-

ненной в закрытом герметичном корпусе. Основной критерий работоспособно-

сти – контактная выносливость рабочих поверхностей зубьев. 

На основе предыдущих расчетов заполняется табл. 3.11 исходных дан-

ных. 
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Таблица 3.11 
Исходные данные для расчета 

Наименование Обозначение Размерность Где определено 

1. Крутящий момент на 

шестерне 
T 1 Н·м  

Из кинематического рас-

чета 

2. Крутящий момент на 

колесе 2Т  Н·м  
Из кинематического рас-

чета 

3. Передаточное число 

пары 12u   
Из кинематического рас-

чета 

4. Частота вращения ва-

ла шестерни 1n  об/мин 
Из кинематического рас-

чета 

5. Коэффициент шири-

ны зубчатого венца bd  
 Из расчета коэффициен-

тов нагрузки 

6. Допускаемое кон-

тактное напряжение  
 

12H
  Н/мм

2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

7. Допускаемые напря-

жения изгиба 
 

1F
  

 
2F

  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

8. Допускаемые пре-

дельные напряжения 
 

12maxH
  

 
1maxF

  

 
2maxF

  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

9. Коэффициенты на-

грузки 
H

K  

F
K  

 Из расчета коэффициен-

тов нагрузки 

 

Межосевое расстояние, мм: 

  
 

3
2

2

12

1212

1
1

a

H

H

aw

KT
uKa

u 











 ,   (3. 11) 

где Ка – вспомогательный коэффициент, для прямозубых передач Ка=495, для 

косозубых и шевронных  Ка=430; Т2 – момент крутящий на колесе, Н·м;  

КН – коэффициент нагрузки;  
H

 - допускаемое контактное напряжение, Н/мм
2
; 

u12 – передаточное число рассчитываемой передачи; а – коэффициент ширины 

зубчатого венца 

Примечание. Все величины, входящие в зависимость (3. 11), должны 

быть найдены на предшествующих стадиях расчета: в кинематическом расчете 

привода (u12; Т2); при выборе материалов и определении допускаемых напря-

жений    ; при определении коэффициента нагрузки  


 ;
a

. Выбор знака 

«±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним зацеплением; «−» 

для передач с внутренним зацеплением. 

Если предполагается использование стандартного редуктора, то получен-

ное значение межосевого расстояния при расчѐте по зависимости (3.11) следует 

округлять до стандартного значения по ГОСТ 2185−66. 

Если условие использования стандартного редуктора не ставится, то ок-

ругление следует произвести до ближайшего целого числа, отдавая предпочте-

ние числам, оканчивающимся на 0, 5, 2, 8, 4. 
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Модуль зацепления. Нормальный модуль в зацеплении цилиндрических 

колес определяется из следующего эмпирического соотношения: 

mn = (0,01 0,02) a w12.       (3.12) 

Примечание. Зависимость (3.12) не является теоретически точной, а в 

аппроксимированной форме отражает опыт проектирования машиностроитель-

ных передач. При ее использовании следует руководствоваться следующими 

соображениями: при твердости поверхности зубьев Н<НВ350 берется нижнее 

значение указанного интервала; при НВ350ННRС40 берется среднее значе-

ние интервала; при Н>НRС40 берется верхнее значение интервала. Для передач 

с внутренним зацеплением рекомендуется брать верхнее значение интервала. 

Полученное значение нормального модуля (mn) округляется до ближай-

шего стандартного по табл. 3.12. 

 

Таблица 3.12   
Нормальный модуль зацепления 

Ряд Нормальный модуль зацепления, мм 

 
1;   1,25;   1,5;   2;   2,5;   3;   4;   5;   6;   8;   10;   12;   16;   20 

2 1,375;   1,75;   2,25;   3,5;   4,5;   5,5;   7;   9;   11;   14;   18 

 

Предпочтительным является применение значений модуля зацепления 1-

го ряда. 

Число зубьев зубчатых колѐс. Суммарное число зубьев (для передач 

внутреннего зацепления – разности чисел зубьев) определяется из следующего 

соотношения:  

c
n

m

cosa 
12

2
,      (3.13) 

где 
c

  - суммарное число зубьев;  - угол наклона зубьев  

на делительном цилиндре.  

Для прямозубых передач угол  =0, соответственно, 1сos . Также 

при расчете прямозубых передач значения межосевого расстояния и модуля 

должны быть таковы, чтобы результат вычисления по формуле (3.13) был це-

лым числом. В противном случае необходимо пересмотреть подбор межосево-

го расстояния и модуля. 

Для косозубых передач, так как значение угла   является неизвестным, 

то предварительно задаются величиной  = 10
0
-16

0
, а затем уточняют. 

Для шевронных передач  предварительно задаются величиной  = 25
0
-

35
0
, а затем уточняют. 

Полученное при расчете по формуле (3.13) значение с  округляют до 

ближайшего целого числа с . 
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Для косозубых и шевронных передач уточняют значение соs  и угла  : 

     
12

2



a

m
сos с


  

12
2

arccos



a

m
с


        (3.14) 

Для обычных машиностроительных передач значение cos  при расчете 

по формуле (3.14) определяется с точностью до 5-го знака после запятой, а угол 

  с точностью до 1  . 

Число зубьев шестерни 

112

1





u

c  округляется до целого. 

Число зубьев колеса  

12  c
 округляется до целого. 

Для передач с внутренним зацеплением 
1

12

1





u

c  и 
12


c

. 

Примечание. Из условия неподрезания число зубьев на шестерне не 

должно быть меньше 17.  
Уточнение передаточного отношения. Для дальнейших расчетах уточ-

няется передаточное отношение 
1

2

12




u . 

Отклонение расчетного передаточного от ранее принятого 

%%
u

uu
u

табл

табл

3100
12

1212

12



 , 

где таблu
12

  ранее принятое передаточное отношение (из табл.2.5) 

Определение геометрических размеров зубчатых колѐс. Ширина зуб-

чатого венца колеса: 

b2 = aω12 · ψa    округляется до целого числа. 

Для снижения влияния погрешностей монтажа на величину поля зацеп-

ления ширина шестерни принимается больше ширины колеса на 5 мм: 

ммbb 521  . 

Для косозубых передач определяют минимальное значение угла   

2

min

4
arcsin

b

m
 , которое сравнивают с ранее полученной по формуле (3.14) ве-

личиной. Если условие 
min

   не выполняется, то необходимо увеличить 

предварительно принятое значение угла    и пересчитать начиная с формулы 

(3.14).  

Диаметры делительных окружностей: 

;
cos

1

1





m
d   

cos

2

2




m
d . 
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Диаметры зубьев колес должны быть рассчитаны с точностью до 0,001. 

Проверка межосевого расстояния: 

2

12

12

dd
a




 . 

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Диаметры окружностей вершин: 

.2

;2

22

11

mdd

mdd

а

а




 

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Диаметры окружностей впадин: 

.5,2

;5,2

22

11

mdd

mdd

f

f




 

Выбор знака « » определяет вид зацепления: «−» для передач с внешним 

зацеплением; «+» для передач с внутренним зацеплением. 

Проверочные расчѐты зацепления. После определения основных гео-

метрических размеров необходимо выполнить проверочные расчеты по кон-

тактным напряжениям, напряжениям изгиба и по предельным напряжениям с 

целью предотвращения возможных поломок. 

Уточняем значение окружной скорости, м/с: 

100060

11






nd
V


.
 

Если полученное значение скорости находится в другом диапазоне (табл. 

3.9 и 3.10) при выборе КHV и КFV, чем то, которое ориентировочно определено 

раньше (формула 3.9), следует уточнить новые значения КHV, КFV, КH и КF, и в 

проверочные расчеты подставлять уточненные значения КH и КF. 

Проверочный расчет по контактным напряжениям. 

Рабочие контактные напряжения определяются из зависимости, получае-

мой преобразованием формулы (3. 11) 

 
 

H

Ha

w

H

b

KTuK

a u





 2

2

3

12

3

1212

11
.   (3.15) 

Примечания. 1. В зависимость (3.15) момент 23  подставляется в Н·м, 

все линейные величины в мм. Невыполнение условия (3.15) не допускается. 

Допускается недогруз передачи до 15 %. 

2. Если при расчете полученное значение рабочих контактных напряже-

ний 
H

  существенно отличается от допускаемых  
H

 , это свидетельствует о 

наличии вычислительной ошибки либо при определении а  (3.11), либо при 

определении 
H

  (3.1). 

 



 29 

 

 

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Недогруз передачи 
 
 

%%
H

HH 15100 



. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба выполняется отдельно для 

зубьев шестерни 
1F

  и колеса 2F
 : 

 
iF

ii

iFFib

iF bmd

K







310
;    (3. 16) 

где 
i

  необходимо подставлять в Н·м; YFi - коэффициент формы зуба; Кb – 

вспомогательный коэффициент, для прямозубых передач Кb=2, для косозубых 

и шевронных  Кb=1,35. 

Для прямозубых передач коэффициент YFi выбирается по табл. 3.13    в 

зависимости от числа зубьев. 

Для косозубых и шевронных передач коэффициент YFi выбираются по 

табл. 3.13  в зависимости от приведенного числа зубьев колес: 

.
cos

;
cos

3

2
2

3

1
1















 

 

Таблица 3.13 
Некоторые значения коэффициентов формы зубьев YF (при Х = 0) 

Число зубьев Z (Zν) 17 20 25 30 35 40 50 60 70 80 100 200 

Коэффициент проч-

ности YF 

4,3 4,08 3,91 3,80 3,76 3,70 3,66 3,63 3,61 3,60 3,59 3,59 

 

Примечания. 1. При твердости зубьев меньше НВ 350 значения рабочих 

напряжений изгиба могут оказаться существенно меньше допускаемых, что яв-

ляется естественным для данных условий. 2. Если условие (3.16) не выполняет-

ся, необходимо увеличить модуль зацепления и произвести перерасчет, начи-

ная с формулы 3.13. 

Проверочный расчет по кратковременным перегрузкам. Проверяется из-

гибная прочность зубьев колеса и прочность рабочей поверхности зубьев при 

действии пикового (пускового)  Tmax момента. 

Статическая прочность поверхности зубьев 

 
maxH

max

HmaxH

T

T
 .     (3. 17) 
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Статическая прочность зубьев на изгиб проверяется отдельно у зубьев 

шестерни 
1maxF

  и колеса 
2maxF

 : 

 
imaxF

max

iFimaxF

T

T
 .    (3. 18) 

Отношение 


max  (коэффициент перегрузки) либо задается циклограммой 

нагрузки (задание на курсовой проект), либо может быть выбрано по каталогу 
электродвигателей. 

Силы, действующие в зацеплении. 

Окружная сила: 

2

3

2

21

102

d
FF

tt


 .     (3. 19) 

В зависимость (3.19) крутящий момент 
2

  подставляется в Н·м, а диаметр 

2d  - в мм. 

Радиальная сила в зацеплении: 

;cos/21 tgFFF trr              (3.20) 

где α – угол зацепления (для передач без смещения α=20°). 
Осевая сила в зацеплении: 

tgFFF taa  121 .             (3.21) 

Результаты расчета заносятся в табл. 3. 14. 
 

Таблица 3.14 
Результаты расчета передачи 

Наименование рассчитываемого пара-

метра 

Обозначение Размер-

ность 

Численное 

значение 

Межосевое расстояние 
12а  мм  

Модуль передачи  m  мм  

Делительный диаметр шестерни 
1d  мм  

Делительный диаметр колеса 
2d  мм  

Диаметр окружности выступов шестерни 
1ad  мм  

Диаметр окружности выступов колеса 
2ad  мм  

Диаметр окружности впадин шестерни 
1fd  мм  

Диаметр окружности впадин колеса 
2fd  мм  

Ширина зубчатого венца шестерни 
1b  мм  

Ширина зубчатого венца колеса 
2b  мм  

Степень точности передачи - -  

Угол наклона зуба   град  

Окружная сила в зацеплении 
1tF  Н  

Радиальная сила в зацеплении 
1rF  Н  

Осевая сила в зацеплении 
1aF  Н  
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3.4.2. Расчѐт передач цилиндрическими колѐсами на усталостный изгиб 

 

Если передача в герметичном корпусе (закрытая) выполнена с высокой 

твердостью поверхности зубьев Н50 НRС, проектный расчет выполняют по 

напряжениям изгиба. Аналогично поступают и в том случае, когда передача 

выполнена без корпуса (открытая). 

Цель расчета – определение основных геометрических размеров переда-

чи. 

Условие работоспособности передачи: 

  ,FF         (3.22)  

где 
F - напряжения изгиба. 

На основе предыдущих расчетов заполняется табл. 3.15 исходных дан-

ных. 

 

Таблица 3.15 
Исходные данные для расчета 

Наименование Обозначение Размерность Где определено 

1. Крутящий момент на 

шестерне 
T 1 Н·м  

Из кинематического рас-

чета 

2. Крутящий момент на 

колесе 2Т  Н·м  
Из кинематического рас-

чета 

3. Передаточное число 

пары 12u   
Из кинематического рас-

чета 

4. Частота вращения ва-

ла шестерни 1n  об/мин 
Из кинематического рас-

чета 

5. Коэффициент шири-

ны зубчатого венца bd   
Из расчета коэффициен-

тов нагрузки 

6. Допускаемые напря-

жения изгиба 
 

1F
  

 
2F

  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

7. Допускаемые пре-

дельные напряжения 
 

12maxH
  

 
1maxF

  

 
2maxF

  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

8. Коэффициенты на-

грузки 
H

K  

F
K  

 Из расчета коэффициен-

тов нагрузки 

 

Число зубьев зубчатых колѐс. 

Число зубьев шестерни Z1 принимается в интервале 17-25. Тогда число 

зубьев колеса: 

1212
u .     (3.23) 

Полученный результат округляют до ближайшего целого. 

Для косозубых и шевронных передач задаются углом β (10
0
-16

0
 для ко-

созубых, 25
0
-35

0
 для шевронных) наклона зуба на делительном диаметре и оп-

ределяют приведенное число зубьев шестерни 1  и колеса 2 : 
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




 3cos

i

i
.     (3.24) 

Коэффициенты формы зубьев шестерни и колеса 
1F  и 

2F  выбираются 

по табл. 3.13 в зависимости от Z1 и Z2 для прямозубых колес и в зависимости от 

1  и 
2  для косозубых и шевронных колес. 

Модуль зацепления. Из условия изгибной прочности определяем модуль 

зацепления 

 
3

2

1

1

Fibd

FiF

m
m




 ,     (3. 25) 

где m  = 12,6 для стальных прямозубых колес, m  = 11,2 для стальных 

косозубых колес; i - индекс того колеса, по которому ведется расчет. 

Примечание. Если колеса выполнены из одного материала, то расчет ве-

дется по шестерне, как более слабому элементу передачи. Тогда в зависимость 

(3.25) подставляется вместо i  индекс 1 (или 3, 5 в зависимости от нумерации 

передачи). Если материалы колес разные, то расчет ведется по тому из зубча-

тых колес пары, для которого больше отношение 
 F

F




; 

Тi - крутящий момент на i -том зубчатом колесе, Н·м; 

 Fi - допускаемые напряжения изгиба рассчитываемого зубчатого колеса, 

Н/мм
2
. 

Полученное при расчете по зависимости (3.25) значение модуля округля-

ется до ближайшего большего из стандартного ряда по табл. 3.12. 

Для косозубой и шевронной передачи по формуле (3.25) определяется 

величина нормального модуля. 

Определение геометрических размеров передачи. 

Межосевое расстояние: 

 
1212

cos2





m
a .     (3.26) 

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Для прямозубых передач угол  =0, соответственно, 1сos . Получен-

ное значение межосевого расстояния для прямозубых передач не следует ок-

руглять. 

Для косозубых и шевронных передач угол  10°−16°. Полученное зна-

чение межосевого расстояния для косозубых и шевронных передач следует ок-

руглить до ближайшего целого числа. Далее уточняют значение угла  : 

 

12

12

2
arccos




a

m 
       (3.27) 
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Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Для обычных машиностроительных передач значение угла   при расчете 

по формуле (3.27) определяется с точностью до 1  . В дальнейшие расчеты под-

ставляется уточненное значение угла наклона зубьев. 

Диаметры делительных окружностей для шестерни 
1

d  и колеса 
2

d : 






cos

m
d i

i
. 

Диаметры зубьев колес должны быть рассчитаны с точностью до 0,001. 

Проверка межосевого расстояния: 

2

12

12

dd
a




 . 

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Диаметры окружностей вершин: 

.2

;2

22

11

mdd

mdd

а

а




 

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Диаметры окружностей впадин: 

.5,2

;5,2

22

11

mdd

mdd

f

f




 

Выбор знака « » определяет вид зацепления: «−» для передач с внешним 

зацеплением; «+» для передач с внутренним зацеплением. 

Ширина зубчатого венца колеса: 

bd
db 

12
  округляется до целого числа. 

Для снижения влияния погрешностей монтажа на величину поля зацеп-

ления ширина шестерни принимается больше ширины колеса на 5 мм: 

ммbb 5
21
 . 

Для косозубых передач определяют минимальное значение угла   

2

min

4
arcsin

b

m
 , которое сравнивают с ранее полученной по формуле (3.27) ве-

личиной. Если условие 
min

   не выполняется, то необходимо увеличить 

предварительно принятое значение угла   и пересчитать начиная с формулы 

(3.27).  

Проверочные расчѐты зацепления. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба выполняется отдельно для 

зубьев шестерни 
1F

  и колеса 2F
 : 
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 
iF

ii

iFFib

iF bmd

K







310
.    (3.28) 

где 
i

   необходимо подставлять в Н·м; Кb – вспомогательный коэффициент, для 

прямозубых передач Кb=2, для косозубых и шевронных  Кb=1,35. 

Примечание. Невыполнение неравенства (3.28) не допускается. Если при 

расчете неравенство (3.28) не выполняется, то следует, проверив правильность 

расчетов по формулам (3.23-3.27), увеличить модуль передачи и пересчитать 

начиная с формулы (3.26). 

Проверочный расчет по максимальным напряжениям изгиба выполняется 

отдельно для зубьев шестерни 
1maxF

  и колеса 
2maxF

 : 

  imaxF

max

iFimaxF





 ;      (3. 29) 

Отношение 


max  (коэффициент перегрузки) либо задается циклограммой 

нагрузки (задание на курсовой проект), либо может быть выбрано по каталогу 

электродвигателей. 

Невыполнение неравенства (3.29) не допускается. 

Проверочный расчѐт по предельным контактным напряжениям для 

предотвращения пластической деформации 

 
 

maxH

maxHa

maxH

T

T

db

KTuK







2

22

212

3

1
,    (3. 30) 

где Ка – вспомогательный коэффициент,  

для прямозубых передач Ка=495,  

для косозубых и шевронных  Ка=430. 

В зависимость (3.30) момент 
2

  подставляется в Н·м, все линейные вели-

чины в мм. Невыполнение условия (3.30) не допускается.  

Выбор знака «±» определяет вид зацепления: «+» для передач с внешним 

зацеплением; «−» для передач с внутренним зацеплением. 

Силы, действующие в зацеплении. 

Окружная сила: 

2

3

2

21

102

d
FF

tt


 .     (3. 31) 

В зависимость (3.31) крутящий момент 
2

  подставляется в Н·м, а диаметр 

2
d  - в мм. 

Радиальная сила в зацеплении: 

;cos/21 tgFFF trr       (3. 32) 

где α – угол зацепления (для передач без смещения α=20°). 

Осевая сила в зацеплении: 

tgFFF taa  121 .     (3.33) 

Результаты расчета заносятся в табл. 3.14. 
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3.5. Расчет конических зубчатых передач 

 

В данном пособии представлен расчет передач прямозубыми конически-

ми зубчатыми колесами с межосевым углом 90
0
. Конические передачи (рис. 

3.4) применяются как в качестве передач редукторов (закрытые), так и в каче-

стве отдельных передач без корпуса (открытые). Проектным расчѐтом закры-

тых передач является расчѐт по контактным напряжениям. В случае, если пере-

дача открытая или закрытая, но с высокой твѐрдостью колѐс >50HRC, проект-

ный расчѐт выполняется по напряжениям изгиба. В данном учебном пособии 

приведена методика расчета зубчатых конических передач с исходным конту-

ром по ГОСТ 13754-81 и коэффициентом смещения Х=0. 

В пункте 3.5.1 представлена методика расчета конических передач по 

контактным напряжениям (закрытых), а в пункте 3.5.2 – по напряжениям изги-

ба (открытых или закрытых, но с твѐрдостью колѐс >50HRC). 

В методике расчета дается пример для следующей нумерации звеньев: 1 – 

шестерня, 2 – колесо, соответственно, рассматриваемая передача 1-2. Если, 

рассчитываемая передача имеет другую нумерацию, допустим, передача 3-4, то 

соответственно, все величины, которые относятся к шестерне, имеют индекс 3, 

а колеса  4. Для передачи 5-6: 5 – шестерня, 6 – колесо.  

 
d

e1m
1

d

1


2

b

m

eR
R

0,5b

I

I

e2

ae2

m2

d

d

d

 

Рис. 3.4. Коническая зубчатая передача 

 

3.5.1. Расчѐт передач прямозубыми коническими колѐсами по контакт-

ным напряжениям 

 

Цель расчѐта: определение геометрических размеров передачи, выпол-

ненной в закрытом герметичном корпусе. Основной критерий работоспособно-

сти – контактная выносливость рабочих поверхностей зубьев. 
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На основе предыдущих расчетов (пункты 3.1-3.3) заполняется таблица 

исходных данных. 

 

Таблица 3.16 
Исходные данные для расчета 

Наименование Обозначение Размерность Где определено 

1. Крутящий момент на 

шестерне 
T 1 Н·м  

Из кинематического рас-

чета 

2. Крутящий момент на 

колесе 2Т  Н·м  
Из кинематического рас-

чета 

3. Передаточное число 

пары 12u   
Из кинематического рас-

чета 

4. Частота вращения ва-

ла шестерни 1n  об/мин 
Из кинематического рас-

чета 

5. Допускаемое кон-

тактное напряжение  
 

12H
  Н/мм

2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

6. Допускаемые напря-

жения изгиба 
 

1F
  

 
2F

  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

7. Допускаемые пре-

дельные напряжения 
 

12maxH
  

 
1maxF

  

 
2maxF

  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
  

Н/мм
2
 

Из расчета допускаемых 

напряжений 

8. Коэффициенты на-

грузки 
H

K  

F
K  

 Из расчета коэффициен-

тов нагрузки 

 

Диаметр внешней делительной окружности колеса 

Из условия контактной выносливости рабочих поверхностей зубьев оп-

ределяется диаметр внешней делительной окружности колеса, мм: 

 
3

2

122

2
1730

H

н

e

u
d




 ,    (3.34) 

Примечание. Коэффициент 1730 в зависимости (3.34) получен из усло-

вия, что оба колеса стальные, коэффициент ширины зубчатого венца 

285,0
e

be
R

b
 и крутящий момент имеет размерность, Н·м. 

Полученное значение 2ed  округляется до ближайшего большего по ГОСТ 

12289–76 (табл. 3.17), создание которого объясняется достижением возможно-

сти централизованного изготовления заготовок. 

 

Таблица 3.17 

Стандартные значения 2ed , мм 

50 56 63 71 80 90 100 112 125 140 

160 180 200 225 250 280 315 355 400 450 

500 560 630 710 800 900 1000 1120 1250 1400 

 



 37 

 

Число зубьев зубчатых колес. Числом зубьев шестерни следует задать-

ся в интервале Z1 = 20…25. Число зубьев колеса определяется расчетом: 

Z2  = Z1· 12u . 

Полученное значение Z2 надо округлить до ближайшего целого. Для 

дальнейших расчетах уточняется передаточное отношение 
1

2

12



u . 

Модуль зацепления. Внешний окружной модуль 

2

2


 e

te

d
m .      (3.35) 

Примечание. По технологическому процессу нарезания зубьев кониче-

ских прямозубых колес округление полученного значения 
te

m  до стандартного 

не является обязательным. Для точного расчета геометрических параметров 

необходимо полученное значение mte записывать с точностью до тысячных мм 

(mte = Х,ХХХ). 

Определение геометрических размеров зубчатых колѐс. Необходимо 

определить геометрические размеры конических зубчатых колес и силы в заце-

плении по табл. 3.18. 

 

Таблица 3.18 
Основные геометрические размеры и силы в зацеплении 

Наименование Формула 
Подстановка 

и вычисление 

Число зубьев шестерни 
1

   

Число зубьев колеса 
2

   

Модуль зацепления 
2

2


 e

te

d
m  

 

Внешний делительный диа-

метр, мм 
11


tee

md  

22


tee
md  

 

Углы делительных конусов 
122

/ arctg  

2

0

1
90    

 

Внешнее конусное расстоя-

ние, мм 11
sin/

2

1


ee
dR   

 

Длина зуба, мм 
ebe

Rb   

285,0
be

 

 

Среднее конусное расстоя-

ние 
)5,01(

beem
RR    

Средний окружной модуль, 

мм 
e

m

tem
R

R
mm   
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Окончание табл. 3.18 
Наименование Формула Подстановка и вычисление 

Средний делительный диа-

метр, мм 
1


mmz

md  

2


mmz
md  

 

Внешняя высота головки зу-

ба, мм 
teae

mh    

Внешняя высота ножки зуба, 

мм 
tefe

mh 2,1   

Угол головки зуба 

e

te

aa
R

m
arctg

21
  

 

Угол ножки зуба 
e

te

ff
R

m,
arctg

21
21
  

 

Угол конуса вершин 

222

111

aa

aa








 

 

Угол конуса впадин 

222

111

ff

ff








 

 

Внешний диаметр вершин, 

мм 
111

cos2 
teeae

mdd   

222
cos2 

teta
mdd   

 

Окружная сила 

2

2
2

m

t
d

T
F   

 

Радиальная сила на колесе 

(осевая на шестерне), Н 
222

costgFFF
tar

   

Осевая сила на колесе (ради-

альная на шестерне), Н 
212

sin tgFFF
tru

   

 

Проверочные расчѐты зацепления. 

Уточняем значение окружной скорости, м/с: 

100060

11






nd
V m


.
 

Если полученное значение скорости находится в другом диапазоне (табл. 

3.9 и 3.10) при выборе КHV и КFV, чем то, которое ориентировочно определено 

раньше (формула 3.10), следует уточнить новые значения КHV, КFV, КH и КF, и 

в проверочные расчеты подставлять уточненные значения КH и КF. 

Проверочный расчет по контактным напряжениям: 

 
H

e

u
d











 122

3

2

1730
.    (3.36) 

Невыполнение неравенства (3.36) не допускается.  

Недогруз передачи 
 
 

%%
H

HH 15100 



. 



 39 

 

Если недогруз передачи более 15 %, это свидетельствует о наличии 

ошибки в вычислениях. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба для шестерни 
1F

  и колеса 

2F
 : 

  iF

mim

iFiF

iF mdb

,







310352
,    (3.37) 

где 
iF

  – коэффициенты прочности зубьев шестерни 
1F

  и колеса 
2F

 , кото-

рые выбираются по табл. 3.13 в зависимости от эквивалентного числа зубьев: 

   
i

i

i cos





. 

Примечание. В зависимость (3.37) момент подставляется в Н·м, а все 

линейные размеры в мм. 

Проверочный расчет по кратковременным перегрузкам: 

 
maxH

max

HmaxH

T

T
 ;     (3.38) 

  imaxF

max

iFimaxF





 ;     (3.39) 

Отношение 


max  (коэффициент перегрузки) либо задается циклограммой 

нагрузки (задание на курсовой проект), либо может быть выбрано по каталогу 

электродвигателей. 

 

3.5.2. Расчѐт передач коническими колѐсами по напряжениям изгиба 

 

Проектный расчет на усталостный изгиб выполняется для передач, вы-

полненных без корпуса (открытая), либо в герметичном корпусе (закрытая) с 

высокой твердостью поверхности зубьев Н50 НRС.  

На основе предыдущих расчетов (пункты 3.1–3.3) заполняется таблица 

исходных данных (по примеру табл.3.16). 

Число зубьев зубчатых колес. 

Числом зубьев шестерни следует задаться в интервале Z1 = 20…25. Число 

зубьев колеса определяется расчетом: 

Z2  = Z1· 12u . 

Полученное значение Z2 надо округлить до ближайшего целого. Для 

дальнейших расчетах уточняется передаточное отношение 

1

2




u . 
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Модуль зацепления. Определяется модуль зацепления на среднем дели-

тельном диаметре, для этого задаются коэффициентом ширины зубчатого вен-

ца 
m

 .  

Коэффициент ширины зубчатого венца (через средний модуль) 

be

be

m





5,01

5,0 2

2

2

1  ,    (3.40) 

где 285,0
e

be
R

b
 – коэффициент ширины зубчатого венца (через внешнее 

конусное расстояние). 

Средний модуль зацепления 

 
3

35,2

iFmi

iFiF

m
m




 ,    (3.41) 

где 
iF

  – коэффициент формы зуба (шестерни 
1F

  и колеса 
2F

 ), выбирается 

по табл. 3.13 в зависимости от эквивалентного числа зубьев 

i

i

i cos





.   

Примечание. Расчет ведется для более слабого элемента пары, который 

определяется по величине отношения 
 F

F




. Слабее тот элемент, для которого 

это отношение больше. Если слабее шестерня, то в зависимость (3.41) подстав-

ляются  
1221 ,,,  FF  ; в противном случае –  

2222 ,,,  FF  . Получен-

ное значение mm  до стандартного не округляется. 

Диаметр внешней делительной окружности колеса 

be

m

e

m
d






5,01

2

2
.     (3.42) 

Полученное значение 2ed  округляется до ближайшего большего по ГОСТ 

12289–76 (табл. 3.17). 

Модули зацепления. Определяется модуль на внешней делительной ок-

ружности 

2

2


 e

te

d
m ,      (3.43) 

Уточняется новое значение модуля в среднем сечении 

 
betem

mm  5,01 .     (3.44) 
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Примечания. Полученные значения 
tem  и 

m
m  округлять до стандартного 

не требуется. Для точного расчета геометрических параметров необходимо по-

лученные значения 
tem  и 

m
m  записывать с точностью до тысячных (например, 

mte = Х,ХХХ). 

Проверочные расчѐты зацепления. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба выполняется отдельно для 

зубьев шестерни 
1F

  и колеса 2F
 : 

  iF

mmi

iFFi

iF m

,







3

352
,    (3.45) 

Невыполнение условия (3.45) не допускается. 

Проверочный расчет по напряжениям изгиба при кратковременных пере-

грузках 

  imaxF

max

iFimaxF





 ,    (3.46) 

Отношение 


max  (коэффициент перегрузки) либо задается циклограммой 

нагрузки (задание на курсовой проект), либо может быть выбрано по каталогу 

электродвигателей. 

Проверочный расчет по контактным напряжениям при кратковременных 

перегрузках 

  max122

max

3

2

max

1730
H

e

H
u

T

T

d
 



















,   (3.47) 

Невыполнение условий (3.46) и (3.47) не допускается. 

Если условия (3.45) – (3.47) выполняются, то далее определяются геомет-

рические размеры передачи и силы в зацеплении, используя табл. 3.18.  
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4. ЧЕРВЯЧНЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

Расчет червячной передачи состоит из проектного, проверочного, геомет-

рического и расчета на нагрев. 

При проектном расчете определяются основные геометрические размеры 

передачи (рис. 4.1) и ее КПД. 

Рис. 4.1. Червячная передача 

 

В проверочном расчете проверяется работоспособность проектируемой 

передачи но контактным напряжениям и на изгиб зубьев колеса как при пере-

даче номинального вращающего момента, так и при перегрузках. 

В геометрическом расчете определяются размеры червяка и колеса, про-

ставляемые на рабочих чертежах, и некоторые другие справочные размеры. 

Расчет на нагрев выполняется в форме проверочного и заключается в оп-

ределении температуры нагрева масла в проектируемом редукторе. Этот расчет 

приводится после конструирования корпуса редуктора и оформляется в расчет-

но-пояснительной записке самостоятельным разделом. 

 

 

4.1. Проектный расчет 

 

Исходные данные для расчета червячной передачи (табл. 4.1) формиру-

ются по результатам кинематического расчета привода и выбора электродвига-

теля (раздел 2) и на основе исходных данных на курсовой проект. 
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В исходных данных и далее по тексту приняты обозначения: червяк 1, 

колесо 2. Обозначения звеньев проектируемой передачи выбираются из кине-

матической схемы механизма привода. Если, например, червячная передача 

будет располагаться от электродвигателя второй (пример на рис. 4.2), то червяк 

будет иметь индекс 3, колесо - 4. 

M

2 3

1 4

 
 

Рис. 4.2. Привод с червячной передачей:  

1-шестерня цилиндрической зубчатой передачи;  

2-колесо цилиндрической зубчатой передачи;  

3-червяк червячной передачи; 4-колесо червячной передачи 

 

4.1.1. Исходные данные 

 

Таблица 4.1 
Исходные данные  

Исходный параметр Обозначение, величи-
на, ед. измерения 

1. Номинальный вращающий момент на валу колеса Т2 = ...Н мм 

2. Частота вращения вала колеса п2 =...об/мин 

3. Частота вращения вала червяка п1 =...об/мин 

4. Передаточное число (отношение) u’12 = 

5. Предварительное значение КПД передачи η’12 =... 

6. Отношение максимального момента при пуске двигателя к 

номинальному 

Tmax/T = 

max In ом 
7. Календарный срок службы передачи (в годах) 

год
L  = 

8. Коэффициент годового использования 
год

K  =... 

9. Коэффициент суточного использования 
сут

K  = ... 

10. Режим нагружения (постоянный или  

      переменный − по графику нагрузки) 

 

  
11. Суммарное время работы передачи (в часах) 

сутгодгод
KKLt 


24365  

12. Расположение червяка относительно колеса (нижнее, верх-

нее, боковое) 

 

13. Серийность выпуска передач  

(индивидуальное, мелкосерийное, серийное) 
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Примечание. Знаком штрих ( ' ) здесь и далее отмечены предварительные 

значения параметров, требующие последующего уточнения. 
 

4.1.2. Цель расчета 

 

1. Выбрать материалы для червячной пары. 

2. Определить основные геометрические размеры колеса и червяка, обес-

печивающие работоспособность передачи при заданной нагрузке и режиме ра-

боты в течение заданного срока службы. 

3. Определить дополнительные геометрические размеры червяка и венца 

колеса, проставляемые на рабочих чертежах. 

4. Установить фактические значения КПД и передаточного отношения 

червячной пары. 

5. Определить силы в зацеплении, действующие на валы передачи. 

6. Определить температуру нагрева смазочного масла в редукторе. 

 

4.1.3. Критерии работоспособности и расчета 

 

Основными видами отказов червячных передач являются заедание, износ 

и усталостное выкрашивание. 

Заеданию наиболее подвержены передачи с колесами, изготовленными из 

твердых материалов: безоловянной бронзы, латуни и чугуна. 

Износ поверхностей зубьев колес имеет место во всех передачах, незави-

симо от материала. 

Усталостное выкрашивание является частым видом повреждения передач 

с колесами из мягкой оловянной бронзы, относительно стойкой к заеданию. 

Поэтому основным критерием расчета червячных передач должен стать 

расчет на контактную прочность и выносливость (при усталостном выкраши-

вании) поверхностей. Расчет по контактным напряжениям проводится в форме 

проектного и проверочного. 

В червячных передачах, так же как и в зубчатых, возможна усталостная 

поломка зубьев. Расчет зубьев по напряжениям изгиба выполняется как прове-

рочный.  

При действии кратковременных перегрузок необходим также провероч-

ный расчет зубьев па статическую прочность по контактным напряжениям и на 

изгиб. 

Расчеты и выбор допускаемых напряжений проводятся только для коле-

са, поскольку его материалы по прочностным характеристикам значительно ус-

тупают термообработанным сталям, из которых изготовлены червяки. 

 

4.1.4. Коэффициент эквивалентности нагрузки 
 

Учитывает относительную нагрузку передачи при режиме нагружения 

согласно графику нагрузки: 
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 3 3

iiHE
tTK  .      (4.1) 

Пример расчета коэффициента эквивалентности нагрузки по заданной в 

задании циклограмме приведен в Приложении А. 

При постоянной нагрузке коэффициент эквивалентности 1
HE

K . 

 

4.1.5. Ориентировочная скорость скольжения 

 

Скорость скольжения является одним из наиболее значимых факторов, 

влияющих на работоспособность передачи и выбор материалов червячной на-

ры. На данном этапе расчета скорость скольжения, м/с, ввиду отсутствия раз-

меров червяка и колеса, находится ориентировочно по эмпирической зависи-

мости  

3
24

1

10

5
T

n
V

CK
 ,     (4.2) 

где 
1

n  − частота вращения вала червяка, об/мин; 
2

T  − номинальный вращающий 

момент на колесе, Н·м. 

 

4.1.6. Выбор материала для червяка и колеса 

 

Работа червячных передач характеризуется повышенным скольжением и 

ухудшенными условиями для образования масляного слоя в зацеплении. По-

этому материалы червячной пары должны обладать хорошими антифрикцион-

ными и противозадирными свойствами, хорошо сопротивляться изнашиванию. 

Наилучшую стойкость к заеданию и износу имеет высокооловянная 

бронза (группа Iа, табл. 4.2 и 4.3) при работе со стальным, закаленным до высо-

кой твердости (56…63 HRC) червяком с прошлифованными и полированными 

витками. 

Хуже антизадирные свойства у бронзы с меньшим содержанием олова 

(группа Iб), однако ее стоимость примерно в два раза ниже. Такие бронзы при-

меняют в передачах со скоростью скольжения до 8 м/с. 

Следующую группу II составляют заменители оловянной бронзы − ла-

тунь и бронза безоловянная с пониженными антизадирными свойствами, при-

меняемые при скорости скольжения до 5…6 м/с и обязательно в парс с тверды-

ми (> 46 HRC) червяками. 

Группу III составляют относительно мягкие серые чугуны. применяемые 

при малых скоростях скольжения (до 2 м/с) и периодической работе привода. 

При выборе материала для колеса, кроме скорости скольжения, следует также 

учитывать режим нагружения, характеризуемый графиком нагрузки, т. е. усло-

вия работы передачи. Условия работы передачи учитываются коэффициентом 

эквивалентности 
HE

K . 
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Таблица 4.2 
Выбор группы материалов для колеса 

Ориентировочная скорость 

скольжения, 
CK

V  , м/с  
HE

K  

>0,4 0,2…0,4 0,1…0,2 <0,1 

5…10 Iа Iа Iб Iб 

3…5 Iа Iб IIа IIб 

2…3 Iб IIа IIб III 

<2 IIа IIб III III 

 

Таблица 4.3 
Характеристики материалов, применяемых для изготовления червячных колес 

Груп-

па 

мате-

риала 

 Марка материа-

ла 

Спо-

соб 

от-

ливки 

ГОСТ Предел 

проч-

ности 

 вр, 

МПа 

Предел 

теку-

чести 

 Т, 

МПа 

Твердость 

НВ 

Предел ис-

пользов. по 

скор. 

скольж., 

CK
V , м/с 

Iа БрО10Н1Ф1 

БрО10Ф1 

Ц 

П 

К 

613−79 

284 

220 

245 

167 

140 

200 

100…120 

80…100 

100…120 

≤25 

 

≤12 

Iб БрО6Ц6С3 

 

БрО5Ц5С5 

П 

К 

П 

К 

613−79 

147 

176 

147 

176 

90 

108 

80 

90 

60…75 ≤8 

IIа БрА9Ж3Л 

 

БрА10Ж4Н4Л 

П 

К 

Ц 

К, Ц 

493−79 

400 

500 

500 

600 

200 

200 

200 

200 

110 

110…140 

110…140 

170…225 

≤5 

IIб ЛЦ23А6Ж3Мц2 

ЛЦ38Мц2С2 

П 

К 

К 17711−80 

400 

450 

500 

245 

343 

260 

295 

330 

140 

140 

160 

165 

165 

80 

85 

≤4 

III СЧ15 

СЧ18 

СЧ20 

П 

П 

П 

1412−85 314* 

358* 

392* 

 163…210 

170…229 

170…229 

≤2 

 

Условные обозначения способов отливки: П − в песчаную форму (при 

единичном производстве); К − в кокиль; Ц − центробежный. Наиболее высокой 

износостойкостью обладают бронзы, отлитые центробежным способом. Звез-

дочкой указан предел прочности на изгиб  ви. 

При выборе материалов червяков следует пользоваться следующими ре-

комендациями:  

1. Червяки с улучшением следует применять в передачах малой мощно-

сти (до 3 кВт) или передачах, работающих с перерывами, со скоростью сколь-

жения 
CK

V  до 5 м/с и невысокими требованиями к массе и габаритным размерам 

(нешлифуемые червяки вида ZA, ZN ). 
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2. При работе с венцом колеса, изготовленным из безоловянной бронзы 

или латуни (табл. 4.3, группа материала IIа и IIб), червяк должен иметь твер-

дость не менее 46 HRC с последующим шлифованием и полированием витков. 

3. При серийном производстве силовых червячных передач нужно при-

менять только термообработанные червяки с твердостью 46...63 HRC) и после-

дующим шлифованием витков (червяки вида ZI, ZKI). 

4. Для ответственных силовых передач с непрерывным режимом работы 

или для передач, имеющих скорость скольжения 
CK

V ≥8 м/с, следует применять 

червяки цементуемых марок. 

Материалы, применяемые для изготовления червяков, приведены в табл. 

4.4. 

 

Таблица 4.4 
Материалы, применяемые для изготовления червяков 

Марка стали ГОСТ Характер термооб-

работки 

Твердость по-

верхности 

витков 

Предел 

прочности 

 в, МПа 

Предел те-

кучести 

 Т, МПа 

45 1050−88 Улучшение 192…240 НВ 750 450 

45Х 4543−71 Улучшение 230…285 НВ 800 650 

40ХН 4543−71 Улучшение 269…302 НВ 850 600 

40Х 4543−71 Закалка ТВЧ 45…50 HRC 900 750 

30ХГСА 4543−71 Закалка в масле 45…50 HRC 1500 1300 

40ХН 4543−71 Закалка ТВЧ 48…53 HRC 920 750 

18ХГТ 4543−71 
Цементация с за-

калкой в масле 
56…63 HRC 1000 800 

12ХН3А 4543−71 То же 56…63 HRC 850 700 

20Х 4543−71 То же 56…63 HRC 850 630 

38ХМЮА 4543−71 Азотирование 57…65 HRC 1050 900 

 

По установленной из табл. 4.2 группе материала из табл. 4.3 выбирается 

конкретная марка бронзы (латуни, чугуна) для колеса, а из табл. 4.4 материал 

для червяка. 

Характеристики выбранных материалов, термообработку и твердость 

витков червяка, а также вид червяка при оформлении расчета следует внести 

в таблицу по форме, представленной ниже (табл. 4.5). 

 

Таблица 4.5 
Материалы червячной пары 

Звено чер-

вячной пары 

Материал Термообра-

ботка, твер-

дость  

Предел 

прочности 

 в, МПа 

Предел те-

кучести 

 Т, МПа 

Вид червя-

ка 
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4.1.7. Допускаемые напряжения 

 

Контактные напряжения. В зависимости от материалов, из которых из-

готовлен червяк и колесо,  допускаемое контактное напряжение  H  опреде-

ляется по табл. 4.6. 

 

Таблица 4.6 

Допускаемые контактные напряжения (номинальные) для червячных колес  H , 

МПа 

Группа 

материала 

колеса 

Червяк цементованный, 

закаленный, шлифован-

ный,  

56…63 HRC 

Червяк закаленный при 

нагреве ТВЧ, шлифо-

ванный,  

45…53 HRC 

Червяк улучшенный 

≤350 НВ 

Iа 8 71090
HEВРV

N/,C   8 710850
HEВРV

N/,C 

 

− 

Iб 8 71090
HEВРV

N/,C   8 710850
HEВРV

N/,C 

 

8 710750
HEВРV

N/,C   

IIа 300−25
CK

V   275−25
CK

V   − 

IIб 275−25
CK

V   250−25
CK

V   − 

III − 200−35
CK

V   175−35
CK

V   

 

Примечания: 1. 
V

C  − коэффициент, учитывающий интенсивность изна-

шивания, выбирается по рис. 4.3. 

2. 
HE

N  − эквивалентное число циклов нагружения колеса или число цик-

лов нагружения  
2

N  при постоянной нагрузке. 

3. При расположении червяка вне масляной ванны (например, при верх-

нем расположении червяка) значения  H следует уменьшать на 15% (умно-

жить на 0,85). 

Эквивалентное число циклов нагружения зубьев колеса 

− при переменной нагрузке 74

222
102560   

t/t)T/T(tnN
iiHE

, 

− при постоянной нагрузке 7

22
102560 


tnNN

HE
. 

где Т2 – максимальный (наибольший) из длительно действующих моментов на 

колесе; Т2i – момент на колесе, действующий в i-е время; ti – время действия i-

го момента; ti определяется в долях от суммарного времени 


t  работы передачи 

согласно графику нагрузки. 

Пример вычисления 
HE

N  по графику нагрузки приведен в Приложении А. 

Если окажется, что 71025 
HE

N , то его принимают равным 71025 . 
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Рис. 4.3. График  определения 
V

C  

 

Допускаемое напряжение на изгиб. Для всех материалов, кроме чугуна, 

определяют изменения напряжений изгиба с учетом числа циклов нагружения 

зубьев. 

При работе зубьев колес одной стороны (нереверсивное вращение коле-

са) допускаемое напряжение на изгиб, МПа: 

  9
610080250

FEBPTF
N/),,(  ,    (4.3) 

где 
T

  и 
BP

 − пределы текучести и прочности бронзы при растяжении, МПа 

(табл. 4.3); 

FE
N  − эквивалентное число циклов нагружения зубьев по изгибной вы-

носливости 

− при переменной нагрузке  
 t/t)T/T(tnN

iiFE

94

222
60 , 

− при постоянной нагрузке 


 tnNN
FE 22

60 . 

Если в результате расчетов 610
FE

N , то его принимают равным 10
6
; если 

71025 
FE

N , то его принимают равным 71025 . 

Для чугунных колес при работе одной стороной зубьев  
ВИF

,  220 , 

где 
ВИ

  − предел прочности на изгиб, для чугунных колес в табл. 4.3 написан в 

графе 
BP

 . 

При работе зубьев обеими сторонами (передача с реверсом) все расчет-

ные значения  
F

  следует умножить на 0,8. 

Предельные допускаемые напряжения. Предельные (максимальные) 

допускаемые напряжения – контактные   maxH и на изгиб   maxF  – будут ис-

пользованы при проверке статической прочности зубьев. Находятся по форму-

лам, приведенным в табл. 4.7, в зависимости от группы материалов. 
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Таблица 4.7 

Предельные допускаемые контактные напряжения   maxH   

и напряжения изгиба   maxF  

Группа материала 

колеса 

Предельное допускаемое напряжение, МПа 

  maxH    maxF  

Iа, Iб 4
T

  0,8
T

  

IIа, IIб 2
T

  0,8
T

  

III 1,65
ВИ

  0,6
ВИ

  

 

4.1.8. Число витков червяка 
1

Z  и число зубьев колеса 
2

Z  

 

Число витков червяка 
1

Z  назначают в зависимости от передаточного чис-

ла передачи 
12

u  (ГОСТ2144-76): 

12
u    8…14      14…30   свыше 30 

1
Z        4           2         1 

Предварительное число зубьев колеса 

1212
uZZ  .      (4.4) 

Так как число зубьев должно быть целым, то полученное значение 
2

Z  ок-

ругляется до целого числа 
2

Z  в ближайшую сторону. 

 

4.1.9. Коэффициент нагрузки 

 

Учитывает концентрацию нагрузки по ширине венца колеса (коэффици-

ентом 


K ) и дополнительные динамические нагрузки, возникающие в зацепле-

нии (коэффициентом 
V

K ).  

На данном этапе расчета определяется ориентировочное значение коэф-

фициента нагрузки 

V
KKK 


.     (4.5) 

Ориентировочное значение динамического коэффициента 2111 ,...,K
V
 , а 

коэффициента концентрации  

 150 0 


K,K ,     (4.6) 

где 0


K  − начальный коэффициент концентрации нагрузки, определяемый 

по рис. 4.4. 
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Рис. 4.4. График для определения начального коэффициента  

концентрации нагрузки 
0


K  

 

4.1.10. Межосевое расстояние передачи 

 

Предварительное значение межосевого расстояния, мм, 

  
3

2

2610
H

TK
a




 ,     (4.7) 

где 
2

T  − вращающий момент на валу колеса, Н·мм;  H  − допускаемое кон-

тактное напряжение, МПа. 

Если предполагается проектирование стандартного редуктора, то полу-

ченное значение межосевого расстояния следует округлять до стандартного 

значения по ГОСТ 2144−76 (мм): 

1 ряд: 40; 50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 250; 315; 400; 500. 

2 ряд: 45; 56; 71; 90; 112; 140; 180; 224; 280; 355; 450. 

Значения ряда 1 следует предпочитать значениям ряда 2. 

Если условие проектирования стандартного редуктора не ставится, то по-

лученное расчетом межосевое расстояние округляют в большую сторону до 

целого числа, оканчивающегося на 0 или 5.  

 

4.1.11. Осевой модуль зацепления 

 

Предварительное значение модуля зацепления, мм,  

 
2

7141 Za,...,m  .     (4.8) 

Окончательное значения модуля принимается по стандарту (ГОСТ2144-

76) по табл. 4.8. 
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Таблица 4.8 
Сочетание модулей m и коэффициентов диаметра червяка q при Z1 = 1, 2 и 4  

(ГОСТ 2144-76) 

m, мм q m, мм q 

1,6 10; 12,5; 16; 20 6,3 8; 10; 12,5; 14; 16; 20 

2 8; 10; (12); 12,5; 16; 20 (7) (12) 

2,5 8; 10; (12); 12,5; 16; 20 8 8; 10; 12,5; 16; 20 

(3) (10); (12) 10 8; 10; 12,5; 16; 20 

3,15 8; 10; 12,5; 16; 20 (12) (10**) 

(3,5) (10); (12*); (14*) 12,5 8; 10; 12,5; 16; 20 

4 8; (9); 10; (12*); 12,5; 

16; 20 

(14) (8***) 

5 8; 10; 12,5; 16; 20 16 8; 10; 12,5; 16 

(6) (9); (10) 20 8; 10 

Примечание: * Только при числе витков червяка Z1 = 1 

** Только при Z1 = 1 и 2 

*** Только при Z1 = 2 

Значения m  и q, заключенные в скобки, являются менее предпочтительными. 

 

4.1.12. Коэффициент диаметра червяка 

 

Предварительно определяется по формуле 

2

2
Z

m

a
q  .     (4.9) 

В формулу подставляют стандартное значение модуля (мм). Полученное 

значение q  округляется до стандартного по табл. 4.8. 

Из условия обеспечения жесткости червяка минимально допустимое зна-

чение 
2

2120 Z,q
min
 . При выборе коэффициента диаметра червяка необходимо 

соблюдать условие 
min

qq  . 

 

4.1.13. Коэффициент смещения 

 

Находится при стандартных значениях m  и q по формуле 

2

2
qZ

m

a
x


 .     (4.10) 

Коэффициент смещения должен находиться в интервале значений 

11  x . Если это условие не выполняется, то необходимо, проверив расчеты 

в пунктах 4.10 – 4.12, изменением q  и 
2

Z  (на один, два зуба) добиться положи-

тельного результата или проконсультироваться с руководителем проекта. Ес-

ли 0x , то передача без смещения. 
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4.1.14. Уточнение параметров передачи 

 

Передаточное число и межосевое расстояние. Фактическое передаточ-

ное отношение 

1

2

12
Z

Z
u  ,      (4.11) 

где 
2

Z  – окончательно принятое число зубьев колеса. 

Отклонение передаточного числа 
12

u  от заданного в исходных данных 
12

u : 

%%
u

uu
u 4100

12

1212

12



 .    (4.12) 

Фактическое значение межосевого расстояния 

 xqZm,a 250
2

 .     (4.13) 

Фактическая скорость скольжения. Определим требуемые для расчета 

скорости скольжения начальный диаметр червяка, мм, 

 xqmd
w

2
1

      (4.14) 

и угол подъема линии червяка на начальном цилиндре, град, 













xq

Z
arctg

w
2

1 .    (4.15) 

Фактическая скорость скольжения, м/с, 

w

w

СК
cos

nd
V






4

11

106
,    (4.16) 

где 
1

n  – частота вращения червяка, об/мин. 

При несоответствии ранее выбранных по табл. 4.3 материалов фактиче-

скому значению 
СК

V  следует заново выбрать материалы червячной пары и по-

вторить расчеты начиная с п.4.1.7. 

Допускаемое контактное напряжение. Величина допускаемого кон-

тактного напряжения  H  также требует уточнения по п.4.1.7 при изменении 

величины скорости скольжения относительно ее ориентировочного значения 

СК
V  . 

Коэффициент нагрузки. Коэффициент концентрации нагрузки уточня-

ется по формуле 

 





11 2
Z

K ,     (4.17) 

где   – коэффициент деформации червяка, выбирается по табл. 4.9;   – отно-

шение средневзвешенного вращающего момента к номинальному согласно 

графику нагрузки: 

 
 ttTT

ii 22 .    (4.18) 

Пояснения параметров, входящих в формулу, указаны в Приложении А. 

При постоянной нагрузке 1  и 1


K . 
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Таблица 4.9 
Коэффициент деформации червяка θ 

Число 

витков 

червяка Z1 

Коэффициент диаметра червяка q 

(7,1) 8 (9) 10 12,5 14 16 20 

1 57 72 89 108 157 190 240 349 

2 45 57 72 86 125 152 190 276 

4 37 47 58 70 100 123 152 220 

 

По табл. 4.10 для червячной передачи выбирается степень точности (сте-

пень качества изготовления передачи). 

 

Таблица 4.10 
Рекомендации по выбору степени точности для силовых червячных передач 

Степень 

точности, 

ГОСТ 

3675-81 

Скорость 

скольжения 

CK
V , м/с 

Метод нарезания, термообработка, условия работы, об-

ласть применения 

6 5…25 Цементация и закалка или только закалка червяков с 

обязательным шлифованием и полированием витков 

червяка. Колесо нарезается шлифованными червячными 

фрезами. Обкатка под нагрузкой обязательна. Передачи 

станков средней точности, скоростные передачи регуля-

торов двигателей, передачи скоростные 

7 ≤10 Червяк закален, шлифован и полирован. Рекомендуется 

цементация и закалка. Колесо нарезается шлифованны-

ми червячными фрезами. Обкатка под нагрузкой. 

Транспортные и промышленные силовые передачи с по-

вышенными скоростями малым шумом, с повышенными 

требованиями к габаритам 

8 ≤5 Допускается червяк с твердостью ≤350 НВ, нешлифо-

ванный. Колесо нарезается шлифованной червячной 

фрезой или фасонным резцом «летучкой». Рекомендует-

ся обкатка под нагрузкой. Транспортные и промышлен-

ные силовые передачи со средними требованиями к шу-

му и габаритам, передачи подъемных и поворотных ме-

ханизмов 

9 ≤2 Червяк с ≤350 НВ, не шлифуется. Колесо нарезано лю-

бым способом. Неответственные передачи с низкими 

скоростями, с кратковременной работой или ручным 

приводом 

 

Коэффициент динамической нагрузки 
V

K  находится по фактической ско-

рости скольжения и степени точности по табл. 4.11. 

 

 



 55 

 

 

Таблица 4.11 
Коэффициент динамической нагрузки 

Степень точно-

сти по ГОСТ 

3675-81 

Коэффициент динамической нагрузки КV  

при скорости скольжения 
CK

V , м/с 

до 1,5 1,5…3 3…7,5 7,5…12 

6 − − 1 1,1 

7 − 1 1,1 1,2 

8 1…1,1 1,1…1,2 1,2…1,3 − 

9 1,2…1,3 − − − 

Примечание. Для степеней точности 8 и 9 меньшее из двух значений 
V

K  принимают в слу-

чае работы при средних и низких (для данного диапазона) скоростях 
CK

V , а также в случае 

обкатки передачи под нагрузкой. 

 

Коэффициент нагрузки окончательно рассчитывается по формуле 

V
KKK 


.     (4.19) 

КПД червячной передачи. В отличие от других типов передач (зубча-

тых, ременных, цепных) в червячной следует определять КПД, значение кото-

рого при выборе электродвигателя было задано ориентировочно. 

Находиться по формуле 

 
 




w

w

tg

tg
,..., 980950

12
,    (4.20) 

где 
w
  – угол подъема линии витка червяка на начальном цилиндре, град 

(см. п. 4.1.14); – приведенный угол трения в зацеплении (град), выбираемый 

из табл. 4.12 по фактической скорости скольжения 
СК

V , материалу венца колеса 

и твердости витков червяка. Числовым значением 0,95…0,98 косвенно учиты-

ваются дополнительные потери мощности на размешивание масла и трения в 

уплотнениях валов. 

Расчетный КПД следует сопоставить с предварительно принятым (см. 

табл. 4.1). Если разница в сравниваемых величинах КПД будет более 5%, сле-

дует внести коррективы в расчеты, начиная выбора электродвигателя (п. 2.2). 
  

 

4.2. Проверочные расчеты передачи 

 

4.2.1. По контактным напряжениям 

 

Целью расчета является проверка соответствия контактного напряжения 

проектируемой передачи с допускаемым значением  H , т.е. проверка условия 

 HH
 , где  H  берется из п. 4.14.3. 
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Таблица 4.12 
Приведенные коэффициенты трения f и углы трения   между стальным червя-

ком и червячным колесом (с учетом потерь в подшипниках) 

Скорость 

скольже-

ния 
CK

V , 

м/с 

Материал венца червячного колеса 

Оловянная бронза 
Безоловянная 

бронза, латунь 

Серый чугун 

Твердость рабочих поверхностей витков червяка 

HRC≥46 HRC<45 HRC≥46 HRC≥46 

f   f   f   f   

0,01 0,105 6°00' 0,12 6°50' 0,13 7°30' 0,17 9°40' 

0,10 0,08 4°30' 0,10 5°40' 0,11 6°20' 0,125 7°10' 

0,25 0,065 3°45' 0,08 4°30' 0,09 5°10' 0,095 5°30' 

0,50 0,055 3°10' 0,07 4°00' 0,08 4°30' 0,085 4°50' 

1,0 0,045 2°30' 0,057 3°15' 0,065 3°45' 0,070 4°00' 

1,5 0,040 2°20' 0,050 2°50' 0,055 3°10' 0,060 3°30' 

2,0 0,035 2°00' 0,045 2°30' 0,05 2°50' 0,055 3°10' 

2,5 0,030 1°40' 0,040 2°20' 0,045 2°30' − − 

3,0 0,027 1°30' 0,035 2°00' 0,040 2°20' − − 

4,0 0,025 1°25' − − 0,035 2°00' − − 

5,0 0,023 1°20' − − 0,030 1°40' − − 

7,0 0,020 1°10' − − − − − − 

10 0,017 1°00' − − − − − − 

15 0,015 0°50' − − − − − − 

Примечания: 1. Значения коэффициентов f  и углов трения   при твердости витков HRC≥46 

соответствуют шлифованным и полированным червякам при обильной смазке. 2. Для пере-

дач с чугунным колесом и стальным червяком с твердостью HRC<45 (термообработка − 

улучшение) значения f  и   увеличивают на 20% относительно указанных при HRC≥46 для 

серого чугуна. 

 

Фактическое контактное напряжение в зацеплении, МПа, 

1

3

2

2

10480

w

H

d

TK

d


 ,    (4.21) 

где  
22

zmd   − делительный диаметр колеса, мм; 
1w

d  − начальный диаметр 

червяка, рассчитанный в п. 4.14.2. 

Допускается превышение фактического напряжения относительно допус-

каемого не более 3%, а в меньшую сторону – до 15%, т.е.  

  031850 ,...,/
HH
 .      (4.22) 

Если условие 4.22 не выполняется, то необходимо проверить предыду-

щие расчеты и проконсультироваться с руководителем проекта. 
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4.2.2. По напряжениям изгиба 

 

Сопротивление зубьев колеса усталостному излому проверяется по сле-

дующему условию: 

 
F

w

wF

F

ddm

cosYTK







21

2
1538

,   (4.23) 

где 
F

Y − коэффициент формы зуба, выбирается по табл. 4.13 в зависимости от 

числа зубьев эквивалентного колеса 
V

Z : 

w

V

cos

Z
Z




3

2 .     (4.24) 

В большинстве случаев напряжения изгиба 
F

  имеют значительный за-

пас по отношению к допускаемому  
F

 . 

 

Таблица 4.13 
Коэффициент формы зуба червячного колеса YF 

ZV 28 30 32 35 37 40 45 50 60 80 100 

YF 1,80 1,76 1,71 1,64 1,61 1,55 1,48 1,45 1,40 1,34 1,30 

 

4.2.3. Проверка статической прочности зубьев 

 

Проверяется изгибная прочность зубьев колеса и прочность рабочей по-

верхности зубьев при действии пикового (пускового) Tmax момента. 

Статическая прочность зубьев на изгиб 

 
maxF

max

FmaxF

T

T
 , 

Статическая прочность поверхности зубьев 

 
maxH

max

HmaxH

T

T
  

Отношение 
T

T
max  (коэффициент перегрузки) либо задается циклограммой 

нагрузки (задание на курсовой проект), либо может быть выбрано по каталогу 

электродвигателей. 

 

 

4.3. Силы в зацеплении червячной передачи 

 

Усилие, действующее в полюсе зацепления, может быть разложено на 

три взаимно перпендикулярные составляющие (рис. 4.5): 

− окружная сила на колесе  
2t

F  (равная осевой силе на червяке 
1a

F )  

2

2

12

2

d

T
FF

at
 , 
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где момент на червячном колесе 
2

T  подставляется в Н·мм; 

− радиальная сила на колесе и червяке 

 tgFFF
trr 212

, 

где =20° − угол зацепления; 

− осевая сила на колесе 
2a

F  (равная окружной силе на червяке 
1t

F ) 

11212

2

12

2

w

ta

du

T
FF


 . 

Ft1

Fr1

Fa1

Fr2

Fa2Ft2

n2

n1  
Рис. 4.5. Силы в зацеплении (червяк имеет правое направление винтовой линии) 

 

 

4.4. Геометрический расчет передачи  

 

Тип червяка. Необходимо окончательно установить вид червяка, руко-

водствуясь рекомендациями в табл. 4.14. 

Определяются размеры, характеризующие форму нарезанной части чер-

вяка и венца червячного колеса в соответствии с ГОСТ 19650-74. Геометриче-

ский расчет проектируемой передачи желательно оформить в табличной форме 

(табл. 4.15). 

 



 59 

 

 

 

 

Таблица 4.14 
Рекомендации по выбору вида червяка 

Масштабность производства. Метод на-

резания и последующей обработки вит-

ков червяка. Твердость поверхности 

витков. 

Вид червяка 

1. Серийное и крупносерийное произ-

водство. Витки червяка получают фре-

зерованием или накаткой. Твердость 

46…63 HRC. Чистовая обработка вит-

ков – шлифование. Витки червяка шли-

фуют:  

• плоской стороной круга; 

• дисковым коническим кругом; 

• чашечным кругом с конической обра-

зующей; 

• коническим пальцевым кругом. 

2. Единичное и мелкосерийное произ-

водство. Твердость ≤ 350 НВ. Витки по-

лучают: 

•  нарезанием резцами или фрезами, 

червяк не шлифуется;  

 

• фрезерованием дисковыми кониче-

скими фрезами с прямолинейным про-

филем;  

• фрезерованием пальцевыми кониче-

скими фрезами 

 

 

 

 

 

 

 

Эвольвентный – ZI 

Нелинейчатый, образованный конусом,  ZK1  

Нелинейчатый – ZK3 

 

Нелинейчатый – ZK2 

 

 

 

Архимедов ZA при делительном угле подъема 

γ≤10°. Конволютные ZN1 при γ>8° и осевом 

модуле m≤5 мм; ZN2 при γ>8° и  m>5 мм 

Нелинейчатый – ZK1  

 

 

Нелинейчатый – ZK2 

 

 

 

 

4.5. Расчет червячного редуктора на нагрев 

 

Червячные передачи, вследствие повышенных потерь на трение, работа-

ют с большим тепловыделением. Нагрев масла до температуры, превышающей 

допустимую, приводит к резкому ухудшению его смазочных свойств и возник-

новению опасности заедания. 
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Таблица 4.15 
Основные геометрические размеры 

Параметр и обозначение Формула и указание Численное 

значение 

Исходные данные 

Модуль зацепления m, мм Из проектного расчета (п. 

4.11.) 

 

Коэффициент  диаметра червяка q Из проектного расчета (п. 

4.12.) 

 

Число витков червяка Z1 Из проектного расчета (п. 

4.8.) 

 

Передаточное число u12 Из проектного расчета (п. 

4.14.1.) 

 

Число зубьев колеса Z2 Из проектного расчета (п. 

4.8.) 

 

Вид червяка (ZI, ZA, ZN1, ZN2, ZK1) Принимается по табл. 4.14  

Межосевое расстояние Wa  мм  xqZm,a
W

250
2

   

Коэффициент смещения x  мм 
)qZ(,

m

a
x W 

2
50  

 

Геометрические параметры червяка 

Делительный диаметр d1 мм d1 = qm  

Начальный диаметр dw1 мм dw1 = m(q+2x)  

Диаметр вершин витков червяка  da1 мм da1 = d1 + 2m  

Длина нарезанной части червяка b1, мм Определяется по табл. 4.16  

Диаметр впадин витков червяка df1 df1 = d1-2.4m  

Геометрические параметры червячного колеса 

Делительный диаметр колеса d2 мм d2 = z2m  

Диаметр вершины зубьев колеса da2, мм da2 = d2+2m(1+x)  

Наибольший диаметр колеса daM2, мм daM2 = da2+6m/(z1+2)  

Диаметр впадин зубьев колеса df2, мм df2 = d2-2m(1.2-x)  

Ширина венца червячного колеса b2 , мм  b2 ≤0,75 da1 при Z1=1 или 2; 

b2 ≤0,67 da1 при Z1=4 

 

Условный угол обхвата 2 , град 













m,d

b
arcsin

a
50

22
1

2  
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Таблица 4.16 
Расчетные зависимости для определения длины нарезанной части червяка b1  

(ГОСТ 19650-74) 

Коэффициент смещения х Длина червяка при числе витков 

Z1 =1 или 2 Z1 =4 

–1,0 

–0,5 

0 

+0,5 

+1,0 

b1≥(10,5+0,06Z2)m 

b1≥(8+0,06Z2)m 

b1≥(11+0,06Z2)m 

b1≥(11+0,1Z2)m 

b1≥(12+0,1Z2)m 

b1≥(10,5+0,09Z2)m 

b1≥(9,5+0,09Z2)m 

b1≥(12,5+0,09Z2)m 

b1≥(12,5+0,1Z2)m 

b1≥(13+0,1Z2)m 

 

Примечание: Для фрезеруемых и шлифуемых червяков длину b1 увели-

чивают на 25 мм при модуле m < 10 мм, на 35…40 мм при m = 10…16 мм, на 50 

мм при m > 16 мм.  

При расчете на нагрев определяется средняя температура масла tM в кор-

пусе редуктора и сравнивается с допустимым значением [tM]: 

        
 

 
 

M

T

HE

M
t

AK

KP
tt 






1

1
121

0
, 

где 
0

t  – температура окружающего воздуха, обычно 
0

t  = 20 °С;  

P1 – мощность на валу червяка, Вт; 
12

  – КПД червячной передачи;  

HE
K  – коэффициент эквивалентности нагрузки (см. п. 4.4);  

T
K  = 12...16 Вт/(м

2
·°С) – коэффициент теплоотдачи (большие значения прини-

мают при хорошей циркуляции воздуха вокруг редуктора); А – площадь тепло-

отдающей поверхности корпуса, м
2
;   = 0,1...0,3 – коэффициент, учитываю-

щий теплоотвод от корпуса редуктора в металлическую раму или плиту (при 

установке редуктора на бетонном фундаменте   = 0). 

Предельно допустимая температура нагрева масла, применяемого для 

смазки редукторов, [tM] = 75...95 °С. Для редукторов с верхним расположением 

червяка [tM] = 75...80 °С, с нижним – [tM] = 85...95 °С. 

Площадь теплоотдающей поверхности корпуса можно ориентировочно 

определить по эмпирической формуле  
7120 ,aA  , 

где a– межосевое расстояние червячной передачи. 

Если окажется, что tM > [tM], то необходимо увеличить площадь теплоот-

дающей поверхности дополнительным оребрением корпуса. Ребра желательно 

располагать вертикально, поскольку нагретый воздух при естественном охлаж-

дении поднимается вверх. Теплоотдающая поверхность ребер принимается 

равной 50 % их обшей площади. 

Более эффективным способом охлаждения является обдув корпуса с по-

мощью вентилятора (крыльчатки, насаженной на вал червяка снаружи корпу-

са). 
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Температура масла в корпусе редуктора с вентилятором 

     
 

  
 

M

BTBBT

HE

M
t

AKAAK

KP
tt 






1

1
121

0
, 

где A,A
B

30  – площадь поверхности, обдуваемой вентилятором, м
2
; 

TB
K  – 

коэффициент теплоотдачи поверхности, обдуваемой вентилятором, Вт/(м
2
·°С). 

Коэффициент теплоотдачи 
TB

K  определяют по формуле 

      
 

428
7

4
3

1 B

TB

Dn
K


 , 

где 
1

n  – частота вращения вала червяка, об/мин; 
B

D  – наружный диаметр 

крыльчатки, мм, можно принять 
2

70 d,D
B
 ; 

2
d  – делительный диаметр чер-

вячного колеса, мм. 

Если искусственное охлаждение вентилятором не обеспечивает нормаль-

ный тепловой режим работы редуктора, то следует применить водяное охлаж-

дение или увеличить размеры редуктора. 

Расчет редуктора на нагрев выполняют после разработки конструкции 

корпуса (на этапе эскизной компоновки редуктора). 
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5. РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

В данном разделе приведены все данные, необходимые для выполнения и 

оформления расчета клиноременной передачи и основные данные для выпол-

нения чертежей шкивов. Если в проектируемом приводе необходимо использо-

вать плоскоременную передачу, то ее расчет можно провести по литературным 

источникам [9, 10]. 

Исходные данные для расчета клиноременной передачи (табл. 5.1) фор-

мируются по результатам кинематического расчета привода и выбора электро-

двигателя (раздел 2) и на основе исходных данных на курсовой проект. 

В исходных данных и далее по тексту приняты обозначения: меньший  

шкив 1, больший шкив 2.  

 

 

5.1. Геометрический расчет 

 

5.1.1. Исходные данные 

Таблица 5.1 
Исходные данные  

Исходный параметр Обозначение, величи-
на, ед. измерения 

1. Вращающий момент на ведущем шкиве Т1 = ...Н мм 

2. Частота вращения вала меньшего шкива п1 =...об/мин 

3. Частота вращения вала большего шкива п2=...об/мин 

4. Передаточное число (отношение) U’12 = 

5. Мощность передаваемая Р1 =...кВт 

6. Отношение максимального момента при пуске двигателя к 

номинальному 

Tmax/T = 

max In ом 
7. Календарный срок службы передачи (в годах) 

год
L  = 

8. Коэффициент годового использования 
год

K  =... 

9. Коэффициент суточного использования 
сут

K  = ... 

10. Режим нагружения (постоянный или  

      переменный − по графику нагрузки) 

 

  

11. Суммарное время работы передачи (в часах) 
сутгодгод

KKLt 


24365  

 

5.1.2. Цель расчета 

 

1. Определить геометрические размеры передачи (рис. 5.1). 

2. Подобрать сечение и длину ремня по ГОСТ 1284.3-80 и определить 

число ремней z в комплекте. 

3. Определить расчетную силу Fmax натяжения передачи (давление на ва-

лы). 

4. Определить размеры рабочей части ободов шкивов. 
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5. Определить окончательное значение передаточного отношения пере-

дачи. 

 
Рис. 5.1. Схема передачи 

 

5.1.3. Критерии работоспособности и расчета 

 

Критериями работоспособности клиноременных передач являются: 

1. Тяговая способность, обусловленная силами трения между ремнем и 

шкивами. Она ограничивается проскальзыванием ремня. 

2. Долговечность ремня, определяемая его выносливостью при действии 

переменного напряжения. Долговечность ограничивается усталостным разру-

шением ремня. 

Поскольку ГОСТ 1284.1.2.3-80 предусматривает ограниченое количество 

типоразмеров сечений ремней - Z (0); А; В (Б); С (В); D (Г); Е (Д); ЕО (Е) – со-

гласно ГОСТ 1284.3-80 (в скобках старые обозначения сечений), клиноремен-

ная передача рассчитывается по тяговой способности, определяемой мощно-

стью, передаваемой одним ремнем каждого сечения при заданной частоте вра-

щения n1 меньшего шкива с учетом влияния геометрических параметров и ус-

ловий работы передачи. Долговечность ремня по данной методике непосредст-

венно не вычисляется, однако она обеспечивается в приемлемых пределах пу-

тем ограничения передаваемой мощности и силы натяжения передачи 

 

5.1.4. Выбор сечения ремня 

 

Типоразмер сечения ремня выбирается в зависимости от мощности Р1 пе-

редаваемой передачей и частоты вращения n1 меньшего шкива. 

В пояснительную записку необходимо записать: при Р1 = … кВт и n1 = … 

об/мин согласно графику (рис. 5.2) принято сечение ремня …. 
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Рис. 5.2. Номограмма для выбора сечения ремня 

 

5.1.5. Диаметр меньшего шкива 

 

Значение d1 выбирается в зависимости от принятого сечения ремня. 

Наименьшее допустимое значение d1min = … мм определяется по табл. 5.2. 

Окончательно d1 следует принимать как правило, 2…3 размера по табл. 5.3 

больше, чем d1min. Например, для сечения А по табл. 5.2 d1min = 90мм. Следует 

принять по табл. 5.3 d1 равным 112 или 125). 

 

Таблица 5.2 
Минимально допустимые диаметры шкивов 

Сечение ремня Z А В С D Е ЕО 

Наименьший допустимый 

расчетный диаметр меньшего 

шкива, d1min, мм 

50 90 125 200 315 500 800 

 

Таблица 5.3 
Стандартные значения расчетных диаметров шкивов 

Ряд значений диаметров d1 , d2 

50; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224; 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500; 560; 

630; 710; 800; 900; 1000; 1120; 1250; 1400; 1600; 1800; 2000; 2240; 2500; 2800; 3150; 3550; 

4000 

 

5.1.6. Требуемое число ремней z  

 

Предварительное (ориентировочное) значение  

z ≥ Р1 ·Ср / (Сu ·Сα ·Сz ·CL ·P0), 

где Р1 = … кВт – передаваемая мощность;  

Сu – коэффициент передаточного отношения U12 (табл. 5.4); 

Ср – коэффициент режима работы (табл. 5.5); 
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Сα – коэффициент угла обхвата. Поскольку угол обхвата α на данном этапе рас-

чета неизвестен, ориентируясь на табл. 5.6, можно принять предварительно  

      Сα
/
 = 0,83. 

Сz  − коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки 

между ремнями. Поскольку число ремней z
/
 на данном этапе расчета неизвест-

но, ориентируясь на табл. 5.7, можно принять предварительно 

      Сz
/
 = 0,92. 

CL – коэффициент длины ремня. Поскольку длина ремня Lр пока неизвестна, 

ориентируясь на табл. 5.8, можно принять предварительно 

      CL = 0,9 

Ро – мощность, передаваемая одним ремнем при α = 180
о
, U12 = 1, Lр = Lо, где Lо 

– длина ремня, для которой согласно табл. 5.8 CL = 0,9. 

 

Таблица 5.4 
Стандартные значения расчетных диаметров шкивов 

u12. I 1,05 1,2 1,5 ≥ 3 

Сu I 1,03 1,07 1,10 1,14 

 

Таблица 5.5 
Коэффициент режима работы Ср 

Число смен 

работы рем-

ней См 

Характер нагрузки 

Пусковая, до 

120% номиналь-

ной. Рабочая на-

грузка почти по-

стоянна 

Пусковая, до 

150% номиналь-

ной. Слабые ко-

лебания рабочей 

нагрузки 

Пусковая, до 

200% номиналь-

ной. Значитель-

ные колебания 

рабочей нагруз-

ки 

Пусковая, до 

300% номиналь-

ной. Неравномер-

ная, ударная  на-

грузка 

1 1,1 1,2 1,3 1,4 

2 1,2 1,4 1,5 1,6 

3 1,5 1,6 1,7 1,8 

 

 

Таблица 5.6 
Коэффициент угла обхвата Сα 

α
0 

70 80 90 100 110 120 130 140 150 160 170 180 

Сα 0,56 0,62 0,68 0,73 0,78 0,82 0,86 0,89 0,92 0,95 0,98 1,00 

 

Таблица 5.7 
Коэффициент, учитывающий неравномерность  распределения нагрузки между рем-

нями Сz 

Число ремней в передаче z 1 2…3 4…6 > 6 

Сz 1 0,95 0,9 0,86 
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Таблица 5.8 
Коэффициент длины ремня CL 

Длина 

ремня Lр 
z А В С D Е 

400 0,87      

450 0,89      

500 0,91      

600 0,95 0,8     

670 0,91 0,82     

750 0,99 0,84     

800 1,00 0,85     

850 1,03 0,86     

1000 1,06 0,89 0,84    

1250 1,11 0,93 0,88    

1400 1,14 0,96 0,9    

1600 1,17 0,99 0,93    

1700 1,20 1,00 0,94    

1800 1,24 1,01 0,95 0,86   

2000 1,25 1,03 0,98 0,88   

2240 1,27 1,05 1,00 0,90   

2500 1,29 1,09 1,03 0,93   

2800  1,11 1,05 0,95   

3000  1,12 1,06 0,96   

3550  1,15 1,09 0,99 0,88  

3750  1,16 1,11 1,00 0,90  

4000  1,17 1,13 1,02 0,91  

4500   1,15 1,04 0,93  

5000   1,18 1,07 0,96 0,92 

6000   1,22 1,11 1,00 0,96 

7100    1,15 1,04 1,00 

8000    1,18 1,06 1,02 

8500    1,20 1,07 1,03 

9000    1,21 1,09 1,05 

10000    1,23 1,11 1,07 

12500     1,17 1,13 

 

Полученное значение z необходимо округлить в большую сторону до 

ближайшего целого числа. Если полученное количество ремней выходит за 

предельные значения (табл. 5.10), то после проверки расчетов необходимо про-

консультироваться с руководителем проекта. 
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Таблица 5.9 
Номинальная мощность, передаваемая одним ремнѐм Ро, кВт, 

при α = 180
о
, u12 = 1, Lр = Lо 

Сечение z Сечение А 

d1, мм 
Частота n1 об/мин 

700 950 1450 2800 d1, мм 700 950 1450 2900 

50 0,16 0,21 0,28 0,44 90 0,61 0,77 1,07 1,64 

63 0,27 0,34 0,48 0,78 100 0,74 0,95 1,32 2,05 

71 0,33 0,42 0,59 0,98 112 0,90 1,15 1,61 2,51 

80 0,40 0,51 0,72 1,20 125 1,07 1,37 1,92 2,98 

90 0,47 0,61 0,86 1,43 140 1,26 1,62 2,28 3,48 

100 0,54 0,71 1,00 1,65 160 1,51 1,95 2,73 4,06 

≥112 0,63 0,82 1,17 1,91 ≥180 1,76 2,27 3,16 4,54 

Сечение В Сечение С 

 700 950 1450 2900 200 3,69 4,58 5,84 - 

125 1,30 1,64 2,19 2,96 224 4,64 5,78 7,45 - 

140 1,64 2,08 2,82 3,85 250 5,64 7,04 9,04 - 

160 2,69 2,66 3,62 4,89 280 6,76 8,49 10,7 - 

180 2,53 3,22 4,39 5,76 315 8,09 10,0 12,4 - 

200 2,96 3,77 5,13 6,43 355 9,50 11,7 14,1 - 

224 3,47 4,42 5,97 - 400 11,0 13,5 15,5 - 

250 4,00 5,10 6,82 - ≥450 12,6 15,2 - - 

≥280 4,61 5,85 7,76 - - - - - - 

Сечение D Сечение Е 

315 11,2 14,1 - - 500 25,2 28,3 - - 

355 13,7 16,1 - - 560 31,6 33,4 - - 

400 17,1 20,0 - - 630 37,2 37,9 - - 

450 20,6 24,0 - - 710 42,8 - - - 

500 24,0 27,0 - - ≥800 47,9 - - - 

560 27,7 31,0 - - 

Сечение ЕО при n1≥ 700 об/мин не примени-

мо. 

630 31,7 34,2 - - 

710 35,6 36,3 - - 

≥800 39.1 - - - 

 

Таблица 5.10 
Число ремней в комплекте 

Сечение ремней Z А В С D Е ЕО 

z рекомендуемое 2…3 2…5 2…6 3…7 4…8 4…8 5…9 

z предельное 1…4 1…6 1…7 2…8 3…9 3…10 4…12 

 

5.1.7. Диаметр d2 большего шкива 

 

d2 = d1 ·U12 (1 – ε), 

где ε – коэффициент относительного скольжения. При номинальной нагрузке  

ε ≈ 0,015. 
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 Полученное значение d2 округлить до ближайшего стандартного значе-

ния по табл. 5.3.  

После выбора стандартных значений диаметров шкивов уточняют значе-

ние передаточного отношения 

u12 = d2 / (d1 (1 – ε)). 

  

5.1.8. Межосевое расстояние 

 

 При отсутствии конструктивных ограничений предварительное значение 

межосевого расстояния а
/
 определяется по эмпирической формуле 

а
/
 = Cа ·d2 , 

где Са – коэффициент, определяемый по табл. 5.11 

 

Таблица 5.11 
Коэффициенты Cа 

u12 1 2 3 4 5 6 

Са 1,5 1,2 1,0 0,95 0,9 0,85 

 

 Когда значение а обусловлено компоновкой привода, оно не должно вы-

ходить за следующие пределы: 

а
/
наим. = 0,55 (d1 + d2) + h, 

а
/
наиб. = 2 (d1 + d2), 

где h – высота сечения ремня (табл. 5.12). 

 

Таблица 5.12 
Размеры сечений ремней 

 
Сечение 

ремня 
Z А В С D Е ЕО 

Размеры 

сечений  

ар 8,5 

6 

2,1 

11 

8 

2,8 

14 

10,5 

4,0 

19 

13,5 

4,8 

27 

19 

6,9 

32 

23,5 

8,3 

42 

30 

11 
h 

y 

  

 Длина ремня, соответствующая межосевому расстоянию а
/
 и диаметрам 

шкивов d1 и  d2 , определяется по формуле 

L
/
 = 2 а

/
 + 0,5 π (d1 + d2) + [0,25 (d1 – d2)

2
/ а

/
]. 

 Полученное значение округляют в большую сторону до стандартного 

значения по табл. 5.8. Также по табл. 5.8 уточняется коэффициент СL. 

Уточненное значение межосевого расстояния а, соответствующее стан-

дартной длине ремня 

а = 0,25[(Lр – W)+ y)WL( 2
p  ], 

где W = 0,5π(d1 + d2),  у = 2(d1 – d2)
2
. 

Наименьшее а для надевания ремня 

анаим = а – 0,015 Lр. 
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Наибольшее а для компенсации вытяжки ремня 

анаиб = а + 0,03 Lр. 

 

 

5.1.9. Уточнение количества ремней 

 

Угол обхвата 

α = 180
0
 – [(d1 – d2) 57,3

0
/а]. 

Уточненные значения коэффициентов. 

При α = …     Сα = … (табл. 5.6) 

При z = …     Сz = … (табл. 5.7) 

При Lр = …    СL = … (табл. 5.8) 

Требуемое количество ремней 

z ≥ P ·Сp / (Сu ·Сα ·Сz ·СL ·Po). 

 Число z округляется до ближайшего большего целого числа. 

 

 

5.2. Силы в ременной передаче 

 

Сила предварительного натяжения одного ремня из комплекта ремней 

передачи, Н 

Fo
(1)

 = [850 P· СL ·Сp / z ·V ·Сα] + θ ·V
2
 , 

где P – передаваемая мощность, кВт; V – скорость ремня, м/с, 

V = π ·d1 ·n1 / 60, 

θ - погонная масса ремня (масса 1 м длины ремня), выбирается в зависимости 

от сечения ремня по табл. 5.13. 

 

Таблица 5.13 
Масса 1 м длины ремня 

Сечение  Z А В С D Е ЕО 

θ 0,06 0,10 0,18 0,3 0,6 0,9 1,5 

 

Сила предварительного натяжения одной ветви комплекта ремней пере-

дачи    Fo= Fo
(1)

 ·z. 

Натяжение ветвей комплекта ремней передачи, нагруженной номиналь-

ной мощностью Р1: 

а) натяжение F1 ведущей ветви комплекта ремней. 

F1 = Fo + (Т1 / d1 ); 

б) натяжение F2 ведомой ветви комплекта 

F2 = Fo – (Т1 / d1). 

Сила, действующая на валы 

2
2

0


 sinzFF

B
 



 71 

 

5.3. Размеры ободов шкивов (рис. 5.3) 

  

Наружные диаметры шкивов 

Di = di + 2с, 

где размер с выбирается по табл. 5.14. 

 

Таблица 5.14 
Размеры профиля канавок шкивов и допускаемые отклонения, мм 

Размеры про-

филя 

Сечение ремней 

Z А В С D Е 

с 2,5-0,3 3,5-0,3 5-0,5 6-0,6 8,5-0,8 10-1,0 

е 10+0,6 12,5+0,6 16+0,8 21+0,8 28,5+1,0 34+1,5 

t 12±0,3 15±0,3 19±0,4 25,5±0,5 37,0±0,6 44,5±0,7 

s 8±1 2

1
10



 
2

1
5,12



 
2

1
17



 
3

1
24



 
4

1
29



 

r 0,5 1,0 1,0 1,5 2,0 2,0 

fmin 6 6 8 10 12 15 

Угол канавки φ ± 1
о
 при расчетном диаметре d1, d2 

34
о 

63-74 90-112 125-160 200 - - 

36
о
 80-100 125-160 180-224 224-315 315-450 500-560 

38
о
 112-160 180-400 250-500 555-630 500-900 630-1120 

40
о
 180 450 560 710 1000 1250 

b при 

угле φ 

34
о
 10,0 13,0 16,6 - - - 

36
о
 10,1 13,1 16,7 22,7 32,3 - 

38
о
 10,2 13,3 16,9 22,9 32,6 38,6 

40
о
 10,2 13,4 17,0 23,1 32,9 38,9 

 

Внутренние диаметры ободов шкивов 

  D0 i = Di – 2(е + fmin),  (fmin см. табл. 5.14). 

 Угол φ при данном сечении определяется в зависимости от диаметра по 

табл. 5.14. Переменность φ объясняется расширением внутреннего основания 

сечения ремня за счет сжатия внутренних волокон при изгибе и уменьшением 

размера b  за счет растяжения наружных волокон ремня. Размер b определяется 

в зависимости от угла φ по табл. 5.14. 

Ширина обода шкива В  

  В = (z – 1) t  + 2s,    (t и s – из табл. 5.14). 

Расстояние между осями крайних канавок 

Н = (z – 1) t. 

 Расчет передачи завершается заполнением итоговой таблицы параметров 

передачи (табл. 5.15). 

 Размеры ступицы, ее положения относительно обода, а также форма и 

размеры центральной части шкива определяются конструктивными соображе-

ниями, а также требованиями ГОСТ 20889…20898-80. 
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Таблица 5.15 
Результаты расчета клиноременной передачи 1 – 2  

Наименование параметра Обозначение 
Единица измере-

ния 

Числовая вели-

чина 

Сечение ремней -   

Расчетная длина ремня Lp мм  

Число ремней z шт  

Диаметр расчетный шкива 1 d1 мм  

Диаметр расчетный шкива 2 d2 мм  

Передаточное отношение u12

   

Межосевое рас-

стояние 

номинальное а мм  

наименьшее для 

компенсации 

вытяжки ремня 

анаим мм  

наибольшее для 

компенсации 

вытяжки ремня 

анаиб мм  

Сила, действующая на валы FВ Н  

 

Условное обозначение ремня 

(для занесения в специфика-

цию) 

      Сечение 

   Расчетная длина ремня 

Материал – кордтканевый 

ремень 

 

 

 

 

Например  

Ремень В  (Б)  1800  Т  ГОСТ 1284.1-80 

0
D

c

H

t
b

s
r

D

m
in

f
e

B

d

 
 

Рис. 5.3. Обод шкива 
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6. ЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

В приводах общего назначения наибольшее применение получили при-

водные роликовые цепи типа ПР (однорядные) или 2ПР (двухрядные). Во всех 

случаях предпочтение отдается однорядным роликовым цепям ПР. 

Расчет цепной передачи выполняется, как правило, после расчета передач 

редуктора. 

Индексы ведущей и ведомой звѐздочек выбирают согласно их обозначе-

нию из кинематического расчѐта привода (раздел 1 пояснительной записки). В 

данной методике расчетамалой (ведущей) звѐздочке, согласно рис. 6.1, присво-

ен индекс 3, большей (ведомой) – 4. Оформление расчѐта рекомендуется вы-

полнять в последовательности, изложенной ниже. Таблицы и рисунки, отме-

ченные звѐздочкой (*), должны быть в пояснительной записке (ПЗ).  

 

 

6.1. Проектный расчет 

 

Цель расчѐта. Определение геометрических размеров передачи, удовле-

творяющих критериям работоспособности при заданных условиях эксплуата-

ции и передаваемой нагрузке. 

 
Рис. 6.1. Схема привода ленточного конвейера и цепной передачи 

 

Исходные данные. Исходные данные и условия эксплуатации, необхо-

димые для проектного расчѐта передачи, представлены в табл. 6.1. 

Критерии расчѐта и работоспособности. Основной критерий работо-

способности цепной передачи – износостойкость шарниров приводной цепи. 

Условие работоспособности шарниров цепи 

р  р, (6.1) 
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где р – давление на опорной поверхности шарниров при передаче номинальной 

нагрузки, Н/мм
2
; р – базовое допускаемое давление в шарнирах, обеспечи-

вающее ресурс цепи при оптимальных условиях работы и смазывания около 10 

000 ч. 

 

Таблица 6.1 
Исходные данные для расчѐта 

Исходный параметр и обозначе-

ние 

Численное значение и раз-

мерность 

Источник, примеча-

ние 

1. Вращающий момент на валу 

малой (ведущей) звѐздочки Т3 
Н  м 

Из кинематического 

расчѐта 

2. Мощность, передаваемая ма-

лой (ведущей) 

звѐздочкой Р3 

кВт 
Из кинематического 

расчѐта 

3. Частота вращения малой (ве-

дущей) звѐздочки n3 
об/мин 

Из кинематического 

расчѐта 

4. Передаточное число u34 – 
Из кинематического 

расчѐта 

5. Срок службы Lh ч 
Задание на проекти-

рование 

6. Условия эксплуатации: 

 

угол наклона линии центров 

звѐздочек к горизонту  

 

режим работы (число смен) Ссм 

 

характер передаваемой нагрузки 

 

 

 

предполагаемый способ регули-

ровки натяжения цепи 

(наличие натяжного устройства) 

 

 

град 

 

 

–– 

 

Равномерная;  

с небольшими толчками; с 

ударами  

и т. д. 

 

Натяжное устройство не 

предусмотрено; перемеще-

нием одной из опор; на-

тяжными звѐздочками 

 

 

Задание на проекти-

рование 

 

Задание на проекти-

рование 

 

Выбрать из табл. 1.2 

по виду исполни-

тельного механизма 

 

Выбрать один из 

способов 

 

Дополнительным критерием работоспособности является статическая 

прочность цепи по разрушающей нагрузке. 

 

6.1.1. Число зубьев ведущей звѐздочки 

 

Число зубьев малой (ведущей) звѐздочки Z3 определяют в зависимости от 

передаточного числа u34: 

Z3 = 31 – 2u34 , (6.2) 

При выборе зубьев предпочтительны нечетные числа. 
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6.1.2. Определение числа зубьев ведомой звѐздочки 

 

Число зубьев большой (ведомой) звѐздочки  

Z4 = Z3  u34, (6.3) 

Расчѐтное значение Z4 округляют до ближайшего целого числа, жела-

тельно нечетного. 

 

6.1.3. Фактическое передаточное число 

 

Определяют по отношению чисел зубьев: 

     
3

4

34

Z

Z
u  . 

 

6.1.4. Коэффициент эксплуатации 

 

Коэффициентом эксплуатации Кэ учитываются условия работы привод-

ной цепи, влияющие на интенсивность изнашивания шарниров и, соответст-

венно, срок службы цепи. Его представляют в виде произведения частных ко-

эффициентов: 

  Кэ = Кд  Ка  Кн  Кр  Креж  Ксм ,          (6.4) 

где  Кд – коэффициент динамической нагрузки, отражающий влияние харак-

тера передаваемой нагрузки на износ шарниров (табл. 6.2);  

Ка – коэффициент влияния длины цепи или межосевого расстояния пере-

дачи а (табл. 6.3). Рекомендуется принимать а = (30…50)tц, при этом прини-

мают Ка = 1; 

Кн – учитывает влияние наклона передачи к горизонту на износ шарни-

ров (табл. 6.3);  

Кр - коэффициент влияния вида регулировки натяжения цепи (табл. 6.3). 

Для тихоходных передач натяжение, как правило, нерегулируемое, а излишнее 

провисание ведомой ветви устраняется удалением одного или двух звеньев це-

пи;  

Креж – учитывает режим работы передачи, или число смен работы (табл. 6.3);  

Ксм – коэффициент, учитывающий влияние характера смазывания цепи. 

Так как цепные передачи в проектируемых приводах используются в качестве 

тихоходных передач от редуктора к рабочему органу и организация непрерыв-

ной смазки затруднительна (как и защиты от загрязнений), смазку цепи прово-

дят периодически и принимают Ксм=1,3…1,5. 
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Таблица 6.2 
Значения коэффициента динамической нагрузки Кд  

Исполнительный механизм, оборудо-

вание 

Характер работы цепной переда-

чи 

Коэффициент 

Кд 

Ленточные конвейеры, цепные транс-

портѐры с незначительными колеба-

ниями нагрузки 

Спокойная нагрузка  

без толчков 
1,0 

Конвейеры с колебаниями нагрузки Нагрузка с небольшими толчками 1,2…1,3 

Металлорежущее оборудование, су-

шилки, бумагоделательные машины, 

сушилки 

Работа с легкими и средними 

ударами 
1,4…1,5 

Прессы, дробилки прокатные станы 
Работа со средними ударами; 

пульсирующая нагрузка 
1,6 

Оборудование с реверсивными и 

ударными нагрузками. 

Сильные удары или удары со 

знакопеременной нагрузкой 
1,8 

 

6.1.5. Расчѐтный шаг цепи 

 

Предварительно шаг цепи (мм) находят по формуле tц  3,5 3
3

T ;  (Т3 в Нм). 

По табл. 6.4. в зависимости от tц  и частоты вращения ведущей звѐздочки 

n3 определяют допускаемое давление в шарнирах цепи р, Н/мм
2
. 

Расчѐтный шаг цепи определяют по формуле 

tц ≥ 28·
 

3
3

mpZ

TK

3

Э




, (6.6) 

где m – число рядов цепи (предварительно m =1). 

 

Таблица 6.3 
Коэффициенты, учитывающие условия эксплуатации цепной передачи 

Коэффициент Условия работы передачи 
Значение коэф-

фициента 

Коэффициент наклона 

передачи Кн 

Наклон линии центров звѐздочек: 

 ≤  60
о
; 

   60
о
 

 

1,0 

1,2 

Коэффициент регулиров-

ки натяжения цепи Кр 

Регулировка положения оси одной из звѐздочек (пе-

редвигающиеся опоры); 
1,0 

регулировка натяжными звѐздочками или нажимны-

ми роликами; 
1,1 

регулировка не предусмотрена 1,25 

Коэффициент режима 

работы Креж 

Односменная работа; 

двухсменная работа; 

трехсменная работа 

1,0 

1,25 

1,5 
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Таблица 6.4 
Допускаемое давление [р] в шарнирах роликовых цепей при Z3 = 17* 

Частота враще-

ния малой звез-

дочки n3,  

об/мин 

Значение [р], МПа, при шаге цепи рц, мм 

12,7 15,875 19,05 25,4 31,75 38,1 44,45 50,8 

 

50 

100 

150 

200 

300 

400 

500 

750 

1000 

1250 

 

 

46,5 

36,9 

32,2 

29,3 

25,6 

23,2 

21,6 

18,8 

17,1 

15,9 

 

 

43,2 

34,2 

29,9 

27,2 

23,7 

21,6 

20,0 

17,5 

15,9 

14,7 

 

 

40,6 

32,2 

28,1 

25,6 

22,3 

20,3 

18,8 

16,4 

14,9 

13,9 

 

 

36,9 

29,3 

25,6 

23,2 

20,3 

18,4 

17,1 

14,9 

13,6 

12,6 

 

 

34,2 

27,2 

23,7 

21,6 

18,8 

17,1 

15,9 

13,9 

12,6 

- 

 

 

32,2 

25,6 

22,3 

20,3 

17,7 

16,1 

14,9 

13,0 

- 

- 

 

 

30,6 

24,3 

21,2 

19,3 

16,8 

15,3 

14,2 

- 

- 

- 

 

 

29,3 

23,2 

20,3 

18,4 

16,1 

14,6 

- 

- 

- 

- 

 

Примечание: для других значений Z3 табличное значение [р] следует умножить на  kz = 1 + 

0,01(Z3-17) 
 

Расчетное значение шага округляют до ближайшего стандартного значе-

ния tц по табл. 6.6 и 6.7. 

 

Таблица 6.6 
Цепи приводные роликовые однорядные типа ПР (размеры в мм) 

Типоразмер цепи tц Ввн d d1 h b Q, кН q, кг/м 
Аоп, 

мм
2
 

ПР - 12,7 - 9 12,7 3,30 3,66 7,75 10 7 9,0 0,35 22,0 

ПР - 12,7 - 18,2 12,7 7,75 4,45 8,51 11,8 11 18,2 0,75 50,3 

ПР - 15,875 - 23 15,875 9,65 5,08 10,16 14,8 13 23 1 70,9 

ПР - 19,05 - 31,8 19,05 12,70 5,94 11,91 18,2 18 31,8 1,9 105,8 

ПР - 25,4 - 60 25,4 15,88 7,92 15,88 24,2 22 60 2,6 179,7 

ПР - 31,75 - 89 31,75 19,05 9,53 19,05 30,2 24 89 3,8 262,2 

ПР - 38,1 - 127 38,1 25,40 11,10 22,23 36,2 30 127 5,5 394 

ПР - 44,45 - 172,4 44,45 25,40 12,70 25,40 42,4 34 172,4 7,5 473 

ПР - 50,8 - 227 50,8 31,75 14,27 28,58 48,3 38 227 9,7 646 

  

6.1.6. Выбор приводной цепи 

 

Типоразмер цепи назначают по табл. 6.6 и табл. 6.7 (ГОСТ 13568-97) по 

выбранному шагу tц с учетом наибольшей рекомендуемой частоты вращения 

np малой звездочки (табл. 6.8), т. е. во избежание чрезмерных динамических 

нагрузок, возникающих при входе в зацепление шарниров цепи с зубьями ма-

лой звездочки, необходимо выполнение условия  

n3  nр. 
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Таблица 6.7 
Цепи приводные роликовые двухрядные типа 2ПР (размеры в мм) 

Типоразмер цепи tц Ввн d d1 А h b 
Q, 

кН 

q, 

кг/м 
Аоп, мм

2
 

2ПР - 12,70 - 31,8 12,7 7,75 4,45 8,51 13,92 11,8 11 31,8 1,4 105 

2ПР - 15,875 - 45,4 15,875 9,65 5,08 10,16 16,59 14,8 13 45,4 1,9 140 

2ПР - 19,05 - 64 19,05 12,7 5,96 11,91 22,78 18,08 17,75 64 2,9 200 

2ПР - 25,4 - 114 25,4 15,88 7,92 15,88 29,29 24,2 22 114 5 359 

2ПР - 31,75- 177 31,75 19,05 9,53 19,05 35,76 30,2 24 177 7,3 524 

2ПР - 38,1 - 254 38,1 25,4 11,1 22,23 45,44 36,2 30 254 11 788 

2ПР - 44,45 - 344 44,45 25,4 12,7 25,40 48,87 42,24 34 344,8 14,4 946 

2ПР - 50,8 - 453,6 50,8 31,75 14,27 25,58 58,55 48,3 38 453,6 19,1 1292 

 

Таблица 6.8 
Наибольшие значения частоты вращения меньшей звѐздочки 

Частота вращения, об/мин 
Шаг цепи tц, мм 

12,7 15,875 19,05 25,4 31,75 38,1 44,45 50,8 

n3 1250 1000 900 800 630 500 400 300 

 

После выбора цепи в ПЗ привести еѐ эскиз (рис. 6.2, 6.3.), указать еѐ ус-

ловное обозначение и привести еѐ основные параметры (по примеру табл. 6.9): 

шаг tц, диаметр валика d, диаметр ролика d1, расстояние между внутренними 

пластинами Ввн и рядами цепи А (для двухрядной цепи), высоту цепи (пласти-

ны) h, размеры b соединительных или переходных звеньев, статическую раз-

рушающую нагрузку Q (кН), массу 1 м цепи q (кг) и площадь опорной поверх-

ности шарнира цепи Аоп (мм2) в виде таблицы (например, для цепи приводной 

роликовой однорядной с шагом 38,1 мм и разрушающей нагрузкой 127 кН: 

«Цепь ПР – 38,1 – 127 ГОСТ 13568–97»):  

 

Таблица 6.9 
Пример заполнения таблицы параметров цепи 

Тип 

цепи 

tц, 

мм 

d, 

мм 

d1 , 

мм  

Ввн, 

мм 

А, 

мм 

h, 

мм 

b, 

мм 

Q, 

кН 

q, 

кг/м 

Аоп, 

мм2 

ПР 38,1 11,12 22,23 25,4 –– 36,2 58 127,0 5,5 394 

 

6.1.7. Предварительное межосевое расстояние 

 

При отсутствии конструктивных ограничений по габаритам оптимальное 

межосевое расстояние а по условию долговечности цепи принимают 

а = (30…50) tц , (6.7) 

где нижние значения для малых u34  1…2 и верхние для больших          

u34  3…4. 



 79 

 
Рис. 6.2. Цепь приводная роликовая однорядная типа ПР: 1 – валик; 2 – втулка; 3 – 

ролик; 4 – наружная пластина; 5 – внутренняя пластина; 6 – соединительное звено; 7 – пере-

ходное звено 

 

 
Рис. 6.3. Цепь приводная роликовая двухрядная типа 2ПР 

 

6.1.8. Число звеньев цепи 

 

При предварительном межосевом расстоянии а число звеньев цепи или 

длину цепи в шагах Lp определяют по формуле 

                   
a

tZZZZ

t

a
L

ц43

ц

P






















2

34

22

2
. 

(6.8) 

Полученное значение Lp округляют до целого и, желательно четного 

числа, чтобы обеспечить более равномерное изнашивание шарниров в сочета-

нии с нечѐтным числом зубьев ведущей и ведомой звѐздочек. 
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6.1.9. Уточнѐнное межосевое расстояние, длина цепи 

 

При принятом числе звеньев цепи межосевое расстояние передачи (мм) 


































 





2

3

2

44

2
8

224

ZZZZ
L

ZZ
L

t
a 43

P

3

P

ц
. (6.9) 

Для нормальной работы передачи ведомая ветвь должна иметь неболь-

шое провисание (f = (0,01…0,02)а), для чего расчѐтное значение межосевого 

расстояния уменьшают на (0,002…0,004)а. 

Монтажное межосевое расстояние  

          ам = а – (0,002…0,004) а, (6.10) 

Длина цепи L = Lр  tц, мм. Расчѐтные значения а и L не округляются. 

 

6.1.10. Диаметры делительных окружностей звѐздочек (мм) 

 











3

0

ц

Д

Z

180
sin

t
d

3
,         











4

0

ц

Д

Z

180
sin

t
d

4
 

 

6.1.11. Диаметры окружностей выступов звѐздочек (мм) 

 











3

0

цe

Z

180
ctg,tD 60

3
,     










4

0

цe

Z

180
ctg,tD 60

4
 

 

6.1.12. Диаметры окружностей впадин звѐздочек (мм) 

 

Df3 = dД3 – 2r,  Df4 = dД4 – 2r, 

где r = 0,5025 d1 + 0,05 мм (d1  – диаметр ролика цепи). 

 

 

6.2. Силы, действующие на цепную передачу 

 

Окружная сила Ft  (Н), передаваемая цепью, 

                         
V

Р
F

t

3 . (6.11) 

Здесь Р3 – мощность на валу ведущей звѐздочки, Вт; V – скорость движе-

ния цепи, м/с.  

Скорость движения цепи (м/с) 

     
100060

3






nZt
V

3ц . 
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Натяжение от провисания цепи под действием с тяжести Fg (Н) 

g gF k g q a   
,      (6.12) 

где kg − коэффициент, учитывающий провисание цепи, в зависимости от угла 

наклона линии центров звѐздочек  (град) (табл. 6.10. ); g = 9,81 м/с
2
 – ускоре-

ние свободного падения; q − масса одного метра цепи (кг); a – межосевое рас-

стояние передачи (м). 

 

Таблица 6.10 
Коэффициент kg 

ψ 0° 30° 45° 60° 90° 

kg 6 4,75 3,5 2,25 1 

 

Натяжение цепи от центробежных сил (Н) 

                                  Fц = q  V2. (6.13) 

Валы с установленными на них звѐздочками воспринимают усилие натя-

жения от провисания цепи и окружную силу: 

            
2â t gF F F 

 
 

 

6.3. Проверочные расчѐты передачи 

 

6.3.1. Проверка допустимой частоты вращения малой (ведущей) звѐз-

дочки 

 

Частота вращения ведущей звѐздочки не должна превышать значений, 

указанных в табл. 6.8. 

При невыполнении условия n3 ≤ n3 уменьшают шаг цепи с одновремен-

ным увеличением еѐ рядности. 

 

6.3.2. Проверочный расчѐт на износостойкость шарниров 

 

Условие износостойкости шарниров цепи 

 p
A

FK
p

ОП

tЭ 


 , (6.14) 

При оценке износостойкости шарниров допускается превышение расчѐт-

ного давления р относительно допускаемого до 5 %. 

Примечание: Для выполнения условия износостойкости шарниров воз-

можен вариант изменения коэффициента эксплуатации Кэ  варьированием зна-

чений частных коэффициентов. 
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6.3.3. Проверочный расчѐт на статическую прочность 

 

 Статическую прочность цепи на разрыв оценивают по условию 

 S
F

Q
S

max

t  , (6.15) 

где S – условный коэффициент запаса прочности; S − нормативный ко-

эффициент запаса прочности, выбираемый по табл. 6.11; Q – разрушающая на-

грузка проверяемой цепи, Н; Fmax – максимальное натяжение наиболее нагру-

женной (ведущей) ветви цепи (Н), определяемое по формуле 

Fmax = Кд · Ft + Fq + Fц, (6.16) 

где Кд – коэффициент динамической нагрузки (табл. 6.2); Fg − натяжение ветви 

от действия силы тяжести (провисания); Fц – натяжение от действия центро-

бежных сил. 

Невыполнение условия S  S не допускается. 

 

Таблица 6.11 
Нормативный коэффициент запаса прочности S приводных роликовых цепей  

при Z3 = 15…30 

Шаг цепи 

tц, мм 

Частота вращения малой звѐздочки n3, об/мин 

до 50 200 400 600 800 1000 1200 

12,7…15,875 7,0 7,8 8,5 9,3 10,2 11,0 11,7 

19,05…25,4 7,0 8,2 9,3 10,3 11,7 12,9 14,0 

31,75…38,1 7,0 8,5 10,2 13,2 14,8 16,3 - 

44,45…50,8 7,0 9,3 11,7 14,0 16,3 - - 

 

 

 

ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

 

Данное учебное пособие решает одну из важнейших задач по методиче-

скому обеспечению самостоятельной работы студентов технических специаль-

ностей при выполнении ими курсового проекта по деталям машин: расчет ме-

ханических передач привода. 

Представленные для расчета передач методики основываются на обще-

принятых на сегодня представлениях о физических процессах в разных переда-

чах и упрощены для целей выполнения учебного проекта. При этом даже с 

этими упрощениями, не затрагивающими основные принципы расчета, изло-

женными в ГОСТ 21354-87, ГОСТ 1284.3-96, ГОСТ 13568-97, ГОСТ2144-76, 

учебное пособие может быть использовано и инженерами при проектировании 

соответствующих механических передач. 
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Приложение А 

 

Пример определения эквивалентного числа циклов перемены контактных 

напряжений 
HE

N  и коэффициента эквивалентности нагрузки 
HE

K . 

Необходимо определить эквивалентное число циклов перемены напря-

жений 
HE

N  и коэффициент эквивалентности нагрузки 
HE

K  (определяется толь-

ко при расчете червячной передачи) при заданной циклограмме (рис. П1) и 

следующих исходных данных: Lгод=5лет; Ксут=0,4; Кгод=0,6. 
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Рис. П1. Циклограмма нагрузки 

 

При расчете зубчатых передач и червячных передач определяются: 

- определяется суммарное время работы  
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t ч. 

- эквивалентное число циклов перемены контактных напряжений  
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где 
i

n  – частота вращения того зубчатого колеса, для которого определяется 

допускаемое напряжение, об/мин; с – число вхождений в зацепление зуба рас-

считываемого колеса за один оборот. 

При расчете червячной передачи определяется коэффициент эквива-

лентности нагрузки 
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