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1 КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПРИВОДА 

1.1 Исходные данные к расчету 

Исходными данными являются следующие величины 

Таблица 1.1 – Исходные данные для проектирования 

Наименование параметра Обозначение Величина 

Мощность на ведущем валу транспортера N 1.8 кВт 

Частота вращения ведущего вала тр-ра n 110 об/мин 

Передаточное число редуктора u 2.5 

 

Согласно техническому заданию схема привода ленточного транспортера 

имеет вид: 

Ì   

 
Рисунок 1.1 – Схема привода ленточного транспортера 
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1.4 Расчет моментов и угловых скоростей на валах привода 

Мощность на ведущем валу редуктора 

P1 = Pдв ηм ηп = 2.20 × 0.98 × 0.99 = 2.13 кВт 

Мощность на ведомом валу редуктора 

P2 = P1 ηш ηп = 2.13 × 0,98 × 0,99 = 2,05 кВт 

Мощность на валу приводного барабана транспортера 

P3 = P2 ηк ηп = 2,05 × 0,95 × 0,99 = 1,93 кВт 

Соответственно угловые скорости вращения 

ω1 = ωдв = 73.3 рад/с n1 = 700 об/мин 

ω2 = ω1 / uр = 73.3 / 2.50 = 29,3 рад/с n2 = 280 об/мин 

ω3 = ω2 / uц = 29.3 / 2,55 = 11.5 рад/с n3 = 110 об/мин 

 

Тогда моменты на валах 

M1 = 
P1

ω1
 = 

2.13
73.3 = 29.1 Н×м 

M2 = 
P2

ω2
 = 

2.05
29.3 = 69.9 Н×м 

M3 = 
P3

ω3
 = 

1.93
11.5 = 167.4 Н×м 

1.5 Результаты кинематического расчета привода. 

Таблица 1.2. Результаты кинематического расчета привода 

Наименование 
элемента 

Мощность,
кВт 

Частота 
вращения, об/мин 

Угловая 
скорость, рад/сек 

Крутящий 
момент, Нм 

Вал двигателя 2,20 700 73.3 30.0 

Ведущий 
вал редуктора 2,13 700 73.3 29.1 

Ведомый 
вал редуктора 2,05 280 29.3 69.9 

Приводной 
вал транспортера 1,93 110 11.5 167.4 
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Минимальное значение напряжений 

σH min σH1 σH2,( ):=  = min (589, 517) = 517 МПа 

σF min σF1 σF2,( ):=  = min (299, 258) = 258 МПа 

σHmax min σH1max σH2max,( ):=  = min (2100, 1792) = 1792 МПа 

σFmax min σF1max σF2max,( ):=  = min (795, 685) = 685 МПа  

Соответственно допускаемые напряжения 

[σ]H = 517 МПа  [σ]F = 258 МПа 

[σ]Hmax = 1792 МПа  [σ]Fmax = 685 МПа 

2.1.2 Расчет межосевого расстояния 

Коэффициент режима нагрузки для режима работы III (средний нормаль-

ный) [1, стр. 11] 

X = 0.5 

Коэффициент для шевронных передач [1, рис. 2.4] 

ψa = 0.5 

Коэффициент отношения b2/d1 [1, стр. 11] 

ψd = 0.5 ψa (u + 1) = 0.5 × 0.5 × (2.25 + 1) = 0.875 

Начальный коэффициент концентрации нагрузки для схемы передачи «7», 

ψd = 0.875 и HB < 350 [1, табл. 2.3] 

KHβ
0 = 1.26 

Коэффициент концентрации нагрузки 

KHβ KHβ0 1 X−( )⋅ X+:=  = 1.26 × (1 – 0.5) + 0.5 = 1.13 

Коэффициент эквивалентности для режима работы III [1, табл. 2.3] 

KHE = 0.56 

Базовое число циклов нагружения 

NHG HB1
3:=  = 2903 = 2.439 × 107 

Для определения действительного числа циклов нагружения принимаем 

срок службы привода Lг = 5 лет, коэффициент суточного использования 

Kсут = 8/24 = 0.333 и коэффициент годичного использования Кгод = 5/7 = 0.714. 
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b2 = 35 мм 

Ширина шестерни 

 b1 = b2 + 5 = 35 + 5 = 40 мм 

2.1.3 Расчет модуля передачи 

Коэффициент для числа циклов нагружения, большим 108 равен [1, стр. 13] 

KFд = 1.00 

Эквивалентный момент на колесе 

TFE2 KFд M2⋅:=  = 1.00 × 69.9 = 69.9 Нм 

Для косозубых колес значение коэффициента [1, стр. 12] 

Km = 5.8 

Расчетный модуль передачи 

m
2 Km⋅ TFE2⋅

d2 b2⋅ σF⋅
:=  = 

2 × 5.8 × 69.9
0.1014 × 0.040 × 258 × 106 = 1.32 

Принимаем стандартное значение [1, стр. 13] 

m = 1.5 мм 

2.1.4 Расчет чисел зубьев колес и угла наклона 

Минимальный угол наклона зубьев шевронных колес  

βmin = 25 º 

Суммарное число зубьев 

zΣ
2 aw⋅ cos βmin( )⋅

m
:=  = 

2 × 140 × cos(25)
1.5  = 85.8 

Принимаем 

zΣ = 85 

Тогда действительный угол наклона зубьев 

β acos
zΣ m⋅

2 aw⋅
⎛
⎜
⎝

⎞

⎠
:=  = arccos 

⎝
⎜
⎛

⎠
⎟
⎞85 × 1.5

2 × 71  = 0.456R = 26.1º 

Число зубьев шестерни 

z1
zΣ

u 1+
:=  = 

85
2.5 + 1 = 24.3 = 24 
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Рисунок 2.1 – Схема действия усилия для косозубой цилиндрической передачи 

 

Окружная сила 

Ft
2 M2⋅

d2
:=  = 

2 × 199.7
224  = 1.783 кН 

Радиальная сила 

Fr Ft
tan α( )
cos β( )⋅:=  = 1.783 × 

tan(20º)
cos(7.66) = 0.655 кН 

Осевая сила 

Fa Ft tan β( )⋅:=  = 1.783 × tan(7.66) = 0.240 кН 

2.1.7 Проверка прочности по напряжениям изгиба 

Окружная скорость 

v π d1⋅ n1⋅:=  = 3.14 × 0.056 × 720 / 30 = 2.11 м/с 

При окружной скорости косозубых цилиндрических передач до 3 м/с до-

пускается использовать 9-ю степень точности. Для такой точности значение ко-

эффициента [1, стр. 14] 
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Проверка условия прочности по изгибным напряжениям для шестерни 

σF2 <= [σ]F2 

88.5 <= 299 

Условие прочности по изгибным напряжениям для шестерни выполняется. 

2.1.8 Проверка прочности по контактным напряжениям 

Значение коэффициентов для косозубых колес [1, стр. 15] 

KH = 2.7 × 105 

KHα = 1.1 

Коэффициент динамической нагрузки для 9-й степени точности, твердости 

зубьев до 350 HB и косых зубьев [1, табл. 2.9] 

KHv 1.03:=  
Действительные контактные напряжения 

σH
KH

aw u⋅

u 1+( )3KHα KHβ⋅ KHv⋅ THE2⋅

b2
⋅:=  = 

2.7 × 105

0.140 × 4 
(4 + 1)3 × 1.1 × 1.20 × 1.03 × 199.7

0.055  = 375 × 106 Па = 375 МПа 

Проверка условия прочности по контактным напряжениям 

σH <= [σ]H 

375 <= 517 

Условие прочности по контактным напряжениям выполнятся 

 

2.2 Расчет цепной передачи 

Принимаем число зубьев ведущей звездочки 

z1 13:=  

Тогда число зубьев ведомой звездочки 

z2 z1 uц⋅:=  = 13 × 2.25 = 29.25 

Принимаем 

z2 = 29 
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Скорость движения цепи 

v ω1
D1
2

⋅:=  = 18.9 × 0.1061 / 2 = 1.00 м/с 

Окружное усилие 

P
M1

0.5 D1⋅
:=  = 199.7 / (0.5 × 0.1061) = 3.76 кН 

Принимаем межосевое расстояние. 

aw = 30t = 30 × 25.4 =762 мм 

Длина цепи, выраженная в шагах 

Lt
2 aw⋅

t

z1 z2+

2
+

z2 z1−

2π

⎛
⎜
⎝

⎞
⎠

2
t

aw
⋅+:=  = 81.2 

Принимаем 

 Lt = 82 

Тогда действительное межосевое расстояние 

aw 0.25 t⋅ Lt
z1 z2+

2
− Lt

z1 z2+

2
−

⎛
⎜
⎝

⎞
⎠

2

8
z2 z1−

2π

⎛
⎜
⎝

⎞
⎠

2

⋅−+
⎡⎢
⎢⎣

⎤⎥
⎥⎦

⋅:=  =771.9 мм 

Принимаем 

 aw = 772 мм 

Длина регулировки 

 ε = 0.05 aw = 0.05 × 772 = 38.6 мм ≈ 40 мм 
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4 КОНСТРУКТИВНЫЕ РАЗМЕРЫ РЕДУКТОРА 

Толщина стенок корпуса 

 δ = 0,04 аw+ 1…5 = 0,04 × 140 + 1…5 = 6…10 мм 

Исходя из обеспечения необходимой жесткости, принимаем толщину 

 δ = 6 мм  

Толщина нижнего пояса корпуса редуктора 

 t = (2…2,5) δ = (2…2,5) × 6 = 12…15 мм 

Принимаем 

 t = 12 мм.  

Диаметры фундаментных болтов 

 dф = (1,5…2,5) δ = (1,5…2,5) × 6 = 9…15 мм 

Принимаем 

 dф = 10 мм. 

Диаметры болтов, крепящих крышку к корпусу  

 dк = (0,5…0,6) dф =(0,5…0,6) × 10 = 5…6 мм 

Принимаем  

 dк = 6 мм 

Диаметр болтов, крепящих крышки подшипников к редуктору 

 dп = (0,6…1,4) δ = (0,6…1,4) × 6 = 4…8 мм 

Принимаем 

 dп = 4 мм 
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6 ПОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ШПОНОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ 

Шпонки подбирают по таблицам ГОСТа в зависимости от диаметров вала 

и проверяют расчетом на смятие. 

6.1 Ведущий вал 

 Для консольной части вала d1 = 20 мм. По таблице [1, табл. 24.32] подби-

раем призматическую шпонку b×h = 6×6 мм. Длину шпонки берем из ряда стан-

дартных длин l = 28 мм. Расчетная длина шпонки 

 lр = l – b = 28 – 6 = 22 мм. 

Допускаемое напряжение смятия для ступицы ведомого шкива ременной 

передачи 

 [σсм] = 100 МПа 

Расчетное напряжение смятия 

 σсм = 
4,4 T1
d1 lp h = 

4,4 × 51,5
0,020 × 0,022 × 0,006 = 85,8×106 Па = 85,8 МПа 

 85,8 МПа < 100 МПа 

6.2 Ведомый вал. 

 Для консольной части вала d = 40 мм. По таблице [1, табл. 24.31] подби-

раем призматическую шпонку b×h = 12×8 мм. Длину шпонки берем из ряда 

стандартных длин l = 50 мм. Расчетная длина шпонки 

 lр = l – b = 50 – 12 = 38 мм.  

Допускаемое напряжение смятия для посадки втулки звездочки 

 [σсм] = 100 МПа 

Расчетное напряжение смятия 

 σсм = 
4,4 T3
d2 lp h = 

4,4 × 199.7
0,040 × 0,038 × 0,008 = 72,3×106 Па = 72,3 МПа 

 72,3 МПа < 100 МПа 

 Для посадочной части вала d = 55 мм. По таблице [1, табл. 24.31] подби-

раем призматическую шпонку b×h = 16×10 мм. Длину шпонки берем из ряда 

стандартных длин l = 36 мм. Расчетная длина шпонки 
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7 УТОЧНЕННЫЙ РАСЧЕТ ВАЛОВ 

7.1 Ведущий вал 

7.1.1 Определение усилий, действующих на вал 

На ведущий вал действуют силы от косозубой цилиндрической передачи и 

реакции опор подшипников. Осевая сила от зубчатой передачи воспринимается 

радиально-упорным шарикоподшипником. Радиальные силы – обоими под-

шипниками. Выполним расчет радиальных нагрузок в плоскости, проходящей 

через ось вала и результирующую силу от Ft и Fr 

FR = Ft
2 + Fr

2 = 1.7832 + 0.6552 = 1.900 кН 

Опоры расположены симметрично, но линия действия реакции радиально-

упорного подшипника расположена под углом 78º к оси вала. Поэтому расчет-

ная схема будет выглядеть следующим образом: 

4    9    5    3    4    7    

1    2    Å    

R    2    

F    R    

R    v    1     
Рисунок 7.1 – Расчетная схема ведущего вала 
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4    9    5    3    4    7    

R    2    R    v    1    

Ý    ï    þ    ð    à    
ï    î    ï    å    ð    å    ÷    í    î    é   
ñ    è    ë    û    

Ý    ï    þ    ð    à    
è    ç    ã    è    á    à    þ    ù    å    ã  î 
ì    î    ì    å    í    ò    à    

Ý    ï    þ    ð    à    
ê    ð    ó    ò    ÿ    ù    å    ã    î   
ì    î    ì    å    í    ò    à    

 

Рисунок 7.2 – Эпюры ведущего вала 

 

7.1.3 Определение действительных напряжений 

Поскольку быстроходный вал изготовлен совместно с шестерней, то его 

материал известен, для которой предел выносливости [1, стр. 99] 

 σ-1 = 0,43σв = 0,43 × 820 = 352 МПа 
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8 ПОДБОР ПОДШИПНИКОВ 

Подшипники качения подбираем по таблицам ГОСТа в зависимости от ве-

личины и направления действия нагрузки. 

Поскольку в условии указано, что передача нереверсивная, то можно уста-

навливать на каждый вал по одному подшипнику для восприятия осевой на-

грузки. Подшипники выбираются с учетом уже известных диаметров посадоч-

ных мест. 

Для ведущего вала посадочные места под подшипники 25 мм. Выбираем 

шариковый радиальный подшипник особо легкой серии №105 с динамической 

грузоподъемностью 11.2 кН (требуемая 0.913 кН) и упорно-радиальный под-

шипник легкой серии №36205 с динамической грузоподъемностью 13.1 кН 

(требуемая 0.987 кН). Поскольку динамическая грузоподъемность превышает 

требуемую более, чем в шесть раз, то расчет долговечности работы подшипни-

ков ведущего вала можно не выполнять. 

Для ведомого вала посадочные места под подшипники 45 мм. Выбираем 

шариковый радиальный подшипник особо легкой серии №109 с динамической 

грузоподъемностью 21.2 кН (требуемая 1.82 кН) и упорно-радиальный под-

шипник особо легкой серии №36109 с динамической грузоподъемностью 19.8 

кН (требуемая 1.17 кН). Поскольку динамическая грузоподъемность превышает 

требуемую более, чем в шесть раз, то расчет долговечности работы подшипни-

ков ведомого вала можно не выполнять. 

 



 

 
29

10 СМАЗКА РЕДУКТОРА 

Для уменьшения потерь мощности на трение и снижения интенсивности 

износа трущихся поверхностей, а также для предохранения их от заедания, за-

диров, коррозии и лучшего отвода теплоты трущиеся поверхности деталей 

должны иметь надежную смазку. 

10.1 Выбор схемы смазки 

В настоящее время в машиностроении для смазывания передач широко 

применяют картерную систему. В корпус редуктора или коробки передач зали-

вают масло так, чтобы венцы колес были в него погружены. При их вращении 

масло увлекается зубьями, разбрызгивается, попадает на внутренние стенки 

корпуса, откуда стекает в нижнюю его часть. Внутри корпуса образуется взвесь 

частиц масла в воздухе, которая покрывает поверхность расположенных внутри 

корпуса деталей. 

Картерную смазку применяют при окружной скорости зубчатых колес и 

червяков от 0,3 до 12,5 м/с, поэтому для смазки проектируемого редуктора вы-

берем такой тип смазки. 

10.2 Выбор смазочного материала 

Выбор смазочного материала основан на опыте эксплуатации машин. 

Принцип назначения сорта масла следующий: чем выше окружная скорость ко-

леса, тем меньше должна быть вязкость масла, чем выше контактные давления 

в зубьях, тем большей вязкостью должно обладать масло. Поэтому требуемую 

вязкость масла определяют в зависимости от контактного напряжения и окруж-

ной скорости колес. 

Для окружной скорости колес от 2 до 4 м/с и контактным напряжениям до 

600 МПа масло должно иметь кинематическую вязкость 28 × 10-6 м2/с [1, табл. 

11.1]. Выбираем масло И-30А [1, табл. 11.2]. 

Считают, что в двухступенчатой передаче при окружной скорости более 1 

м/с достаточно погружать в масло только колесо тихоходной ступени, поэтому 

уровень масла устанавливаем на высоте 5 мм от нижнего края зубчатого колеса. 
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Рисунок 10.2 – Пробка-щуп для залива и контроля уровня масла. 

 

10.5 Выбор уплотнительных устройств 

Уплотнительные устройства применяют для предохранения от вытекания 

смазочного материала из подшипниковых узлов, а также для защиты их от по-

падания извне пыли и влаги.  

Выбираем манжетные уплотнения. Манжетные уплотнения широко при-

меняют при смазывании подшипников жидким маслом. 
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