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1. Кинематический и силовой расчет привода 

 

1.1 Определение передаточного отношения привода 

и разбивка его по ступеням 

 

 Определим мощность, потребляемую конечным рабочим органом: 

  
η
VGP ⋅
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86,0

18,022 ⋅
=P  = 4,6 кВт. 

 В результате трения часть подводимой мощности при передаче 

момента от ведущего вала привода к ведомому теряется, что учитывается 

введением коэффициента полезного действия (КПД) привода. На первом 

этапе расчета значения КПД отдельных передач принимаются из 

диапазона [1, стр. 15]: 

цилиндрическая закрытая передача  0,96…0,98; 

пара подшипников    0,975…0,985; 

муфта      0,985…0,995. 

 Для заданной кинематической схемы значение общего КПД привода 

можно определить по формуле: 
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3

3
2

2
1 ηηηη ⋅⋅=  , 

где η1 – КПД цилиндрической передачи, 

 η2 – КПД пары подшипников, 

 η3 – КПД муфты, 
232 )995,0...985,0()985,0...975,0()98,0...96,0( ⋅⋅=η = 0,83…0,90. 

 Учитывая значение КПД привода, требуемая мощность двигателя 

составит: 

Рдв = Р / η;           (1.2) 

Рдв = 4,6 / (0,83…0,90) = 5,1…5,3  кВт. 



Действительная частота вращения выходного вала из формулы (1.3): 
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Отклонение от значения технического задания: 
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−
=∆n  = -1,3 %, что, согласно [2, стр. 3], допустимо. 

Примем количество лет работы – 10, тогда время работы передачи: 

t = 24 · Ксут ·365 ·Кгод · Lг,       (1.8) 

t = 24 · 0,4 ·365 · 0,5 · 10 = 17640 часов. 



 

Частота вращения промежуточного вала редуктора: 

n2 = nа / u1,         (1.14) 

n2 = 950 / 5  = 190 об/мин. 

  

В качестве итога кинематического расчета составим таблицу 1. 

 

Таблица 1. «Кинематические показатели механического привода» 

 

Вал Крутящий 

момент, Н⋅м 

Частота вращения, 

об/мин 

входной редуктора 53,4 950

промежуточный редуктора 254 190

выходной редуктора 821 54,3

 



 ZV – коэффициент, учитывающий окружную скорость, 

 учитывая принятую скорость вращения вала электродвигателя, 

 возможно предполагать окружную скорость до 5 м/с, тогда 

  ZV1 = ZV2 = 1,0; 

 ZN – коэффициент долговечности, 

 m

HE

HG
N N

NZ = ,           

 NHG – базовое число циклов, 

 NHG1 = (НВ)3,         

 предварительно переводим HRC=45 ед. в HB  = 430 ед. [2, стр. 17] 

NHG1 = 4303  = 8·107; 

NHG2 = 3403  = 4·107; 

NHE1 – эквивалентное число циклов шестерни, 

NHE1 = 60·n1·t·eH, 

eH – коэффициент эквивалентности, который определяется по  

гистограмме нагружения 
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Tmax – наибольший из длительно действующих моментов, 

Ti – каждая последующая ступень нагрузки, действующая в течение 

времени ti. Первая ступень гистограммы, равная по нагрузке  

Тпик  = θпик · Т при подсчете числа циклов не учитывается. Эта 

нагрузка при малом числе циклов оказывает упрочняющее действие 

на поверхность, ее используют при проверке статической прочности; 

m  - степень кривой усталости, 

m  = 6; 

еН = 13·0,25 + 0,73·0,25 = 0,34; 



Поскольку передача косозубая, принимаем КН = 1,3. Коэффициент 

ширины зубчатого колеса, согласно рекомендациям [2, стр. 6], принимаем 

по верхнему пределу диапазона ψа = 0,4. 

Для закрытой передачи, если одно из колес имеет твердость меньше 

НВ=350 ед., проектный расчет проводится на усталостную контактную 

прочность для предотвращения выкрашивания в течение заданного срока 

службы: 
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где Ка = 410 для косозубых передач, 
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⋅+⋅=wa  = 102,2 мм, 

из стандартного ряда [2, стр. 17] принимаем aw = 100 мм. 

 Для зубчатых колес при твердости хотя бы одного колеса до НВ=350 

ед. рекомендуется выбирать [1, стр. 7] нормальный модуль из следующего 

соотношения: 

 m = (0,01…0,02)·aw,        (2.4) 

 m = (0,01…0,02)·100 = 1…2 мм. 

 В первом приближении следует стремиться к выбору минимального 

модуля, поэтому принимаем m = 1 мм. 

 Для раздвоенной пары предварительно задаемся углом наклона 

зубьев β = 30° и рассчитываем число зубьев шестерни: 
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 Поскольку число зубьев должно быть целочисленным принимаем 

Z1= 28, тогда Z2 = Z1·u1 = 28·5 = 140. 



 Поскольку передача косозубая, выполним проверку ширины по 

достаточности осевого перекрытия [2, стр.9]: 
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 Рассчитываем торцовую степень перекрытия: 
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 Рассчитываем окружную скорость в зацеплении колесной пары 

быстроходной ступени: 
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950333,3314,3 ⋅⋅
=V  = 1,67 м/с. 

 Поскольку скорость действительно не превышает величины 5 м/с, 

уточнять допускаемые напряжений не требуется. Колесо выполняем с 8-ой 

степенью точности [1, стр.9], шестерню – с 7-ой степенью, однако после 

поверхностной закалки ТВЧ возникающие деформации переведут 

параметры шестерни в 8-ую степень точности. 



Zε – коэффициент учета суммарной длины контактных линий, 

для косозубой передачи 

α
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46,1
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=εZ  = 0,828; 

ZH – коэффициент формы сопряженных поверхностей, 

выбирается согласно [1, стр.21], 

ZH = 2,18; 

Ft – окружное усилие  
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Отклонение действительного контактного напряжения от расчетного 

составит: 
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Согласно [2, стр. 11] полученное значение является приемлемым. 

Проверка по усталостным напряжениям предотвращает появление 

усталостных трещин у корня зуба в течение заданного срока службы и, как 

следствие, поломку зуба. Допускаемые напряжения изгиба: 
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где σFlim – предел выносливости на изгиб, согласно [2, стр. 22], для 

шестерни с поверхностной закалкой поверхности σFlim1 = 500 Мпа, 

для улучшенных зубьев колеса 

 σFlim2 = 1,75·НВ = 1,75·250 = 437 Мпа; 



поскольку эквивалентные числа циклов и шестерни и колеса больше 

соответствующих базовых, коэффициент долговечности равен 

единице (длительно работающая передача): 

YN1 = YN2  = 1,0; 

SF – коэффициент запаса прочности, примем повышенным  

SF1 = SF2 = 2,2; 

11082,111
2,2

500][ 1 ⋅⋅⋅⋅⋅=Fσ  = 246 Мпа; 

11082,111
2,2

437][ 2 ⋅⋅⋅⋅⋅=Fσ  = 215 Мпа. 

Рабочие напряжения изгиба определяются отдельно для шестерни и 

колеса: 
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где YFS  - коэффициент формы зуба, для передач с х = 0, 
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 ZV – эквивалентное число зубьев, 
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2,1347,32 +=FSY  = 3,52; 

 Yε – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев в зацеплении, 

 для косозубой передачи 
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3 Расчет тихоходной ступени редуктора 

 

3.1 Проектный расчет тихоходной ступени редуктора 

 

 Для прямозубой передачи принимаем одинаковый способ 

термообработки: для шестерни улучшение до твердости НВ = 250 ед., для 

колеса – улучшение до твердости НВ = 235 ед. Проводим вычисления по 

формуле (2.1): 
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где σHlim – предел контактной выносливости, 

 для улучшенных зубьев шестерни и колеса 

σHlim1 = 2·HB + 70 

  σHlim1 = 2·250 + 70 = 550 Мпа; 

σHlim2 = 2·HB + 70 

  σHlim2 = 2·235 + 70 = 510 Мпа; 

 ZR1 = ZR2 = 0,9; 

  ZV1 = ZV2 = 1,0; 

 ZN – коэффициент долговечности, 
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 NHG – базовое число циклов, 

 NHG1 = 2503 = 1,6·107; 

NHG2 = 2353 = 1,3·107; 

NHE1 – эквивалентное число циклов шестерни, 

NHE1 = 60·n1·t·eH, 

NHE1 = 60·190·17640·0,34 = 6,8·107, 



Число зубьев рассчитывается по формуле (2.5) с учетом того, что 

β=0°, cosβ=1: 
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число зубьев колеса 

Z2 = Z1·u1 = 40·3,5 = 140. 

Делительные диаметры шестерни и колеса вычисляем по формулам 

(2.6) и (2.7) с точностью до третьего знака после запятой: 

1
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1
⋅

=d  = 100,000 мм; 

1
1405,2

2
⋅

=d  = 350,000 мм. 

Выполняем проверку по формуле (2.8): 

2
350100+

=wa  = 225 мм – верно. 

Рассчитываем геометрические параметры передачи: 

- диаметры выступов 

 da1 = d1 + 2·m = 100 + 2·2,5 = 105 мм, 

 da2 = d2 + 2·m = 350 + 2·2,5 = 355 мм; 

- диаметры впадин 

 df1 = d1 – 2,5·m = 100 – 2,5·2,5 = 93,75 мм, 

 df2 = d2 – 2,5·m = 350 – 2,5·2,5 = 343,75 мм; 

- расчетная ширина колеса 

bw = 225·0,315 = 70,9 мм, 

из стандартного ряда принимаем bw = 71 мм. 



KH = 1,05 · 1,05 · 1,0  = 1,11, 

KF = 1,1 · 1,0 · 1,0 = 1,21. 

Проверка по контактным напряжениям (2.13) 
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где Zε – коэффициент учета суммарной длины контактных линий, 

для прямозубой передачи 
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ZH – коэффициент формы сопряженных поверхностей, 

выбирается согласно [1, стр.21], 

ZH = 2,5; 
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Отклонение действительного контактного напряжения от расчетного 

составит (2.14): 
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Согласно [2, стр. 11] полученное значение является приемлемым. 

Допускаемые напряжения изгиба (2.15): 
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где σFlim – предел выносливости на изгиб, согласно [2, стр. 22] 



SF – коэффициент запаса прочности, примем повышенным  

SF1 = SF2 = 2,2; 

11013,111
2,2

437][ 1 ⋅⋅⋅⋅⋅=Fσ  = 201 Мпа; 

11013,111
2,2

411][ 2 ⋅⋅⋅⋅⋅=Fσ  = 189 Мпа. 

Рабочие напряжения изгиба определяются отдельно для шестерни и 

колеса (2.16): 

βεσ YY
mb
YFK FStF

F ⋅⋅
⋅
⋅⋅

= , 

где YFS  - коэффициент формы зуба, для передач с х = 0, 
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 ZV – эквивалентное число зубьев, для прямозубой передачи ZV = Z  

 
40

2,1347,31 +=FSY  = 3,8; 

 
140

2,1347,32 +=FSY  = 3,56; 

 Yε – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев в зацеплении, 

 для прямозубой передачи Yε = 1; 

 Yβ – коэффициент угла наклона зуба; 

 Yβ1 = Yβ2 = 1; 
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Таким образом, зубья шестерни и колеса удовлетворяют 

требованиям  изгибной прочности. Действительный запас усталостной 

изгибной прочности для наименее прочной детали (2.17): 

2,2
123
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⋅=FДS  = 3,38. 



4. Предварительный расчет валов редуктора и выбор подшипников 

 

 Предварительный расчет выполняем по пониженным допускаемым 

напряжениям. Диаметр выходного конца входного вала при допускаемом 

напряжении [τ]к = 20 Мпа: 

 3
11 8 Tdв ⋅= ,         (4.1) 

 3
1 4,538 ⋅=вd = 30,1 мм. 

 Из стандартного ряда принимаем dв1 = 30 мм. Вследствие малого 

значения делительного диаметра шестерен, нарезаемых непосредственно 

на входном валу, использовать ступенчатую конструкцию вала 

невозможно, поэтому диаметр вала под подшипниками и в месте нарезки 

шестерен также 30 мм. 

 Диаметр конца промежуточного вала ([τ]к = 22 Мпа): 

3
22 7 Td п ⋅= , 

3
2 2547 ⋅=пd = 44,3 мм. 

 Из стандартного ряда принимаем dп2 = 45 мм, тогда диаметр вала в 

месте посадки колес быстроходной ступени dк2 = 55 мм, шестерня 

тихоходной ступени, с целью упрощения изготовления привода, 

нарезается непосредственно на валу. В качестве опор входного и 

промежуточного валов используем роликоподшипники радиальные с 

короткими цилиндрическими роликами, средней серии. 

Диаметр конца выходного вала ([τ]к = 20 Мпа): 
3

3 6 Тdв ⋅= , 

3
3 8216 ⋅=вd = 56,62 мм. 

Из стандартного ряда принимаем dв3 = 56 мм, тогда диаметр вала под 

подшипниками dп3 = 65 мм, диаметр выходного вала в месте установки 

колеса – dк3 = 80 мм. В качестве опор используем шарикопшипники. 



Определяем горизонтальные и вертикальные составляющие реакции 

опор, пользуясь рисунком 1: 

RAx = RБх = Ft / 2 = 1602 / 2 = 801 Н; 

β
α
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tgFFRR trБyAy ⋅=== , 

°
°

⋅==
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201602 tgRR БyAy = 694 Н. 

Суммарные реакции опор определяется как векторные суммы 

составляющих: 

( ) ( )22
AyAхrБrA RRRR +== ,       (5.1) 

22 694801 +== rБrA RR = 1060 Н. 

Желаемая долговечность подшипника L’10ah = 17640 часов, частота 

вращения ведущего вала -  n = 950 об/мин. Радиальная реакция опоры – RrА 

= 1060 Н. Возможны кратковременные перегрузки до 150 % номинальной 

нагрузки. Условия эксплуатации подшипников – обычные. Ожидаемая 

температура работы – до 50°С. 

 Эквивалентная динамическая нагрузка, при отсутствии осевой 

составляющей определяется по формуле: 

ТБrАЕА ККRXVR ⋅⋅⋅⋅=  ,        (5.2) 

где КБ – коэффициент динамичности нагрузки, 

 КБ = 1,4 для заданных условий работы; 

 КТ – температурный коэффициент, до 100° С, 

 КТ = 1; 

14,1106011 ⋅⋅⋅⋅=ЕАR  = 1484 Н. 



 
Рисунок 2 К определению реакций опор промежуточного вала 

 

 



Желаемая долговечность подшипника L’10ah = 17640 часов, частота 

вращения промежуточного вала -  n = 54,3 об/мин. Радиальная реакция 

опоры – RrА = 2703 Н. Возможны кратковременные перегрузки до 150 % 

номинальной нагрузки. Условия эксплуатации подшипников – обычные. 

Ожидаемая температура работы – до 50°С. 

 Эквивалентная динамическая нагрузка, при отсутствии осевой 

составляющей определяется (5.2): 

14,1270311 ⋅⋅⋅⋅=ЕАR  = 3785 Н. 

Расчетная долговечность подшипника опоры А (5.3): 

nR
CaL

p

E

r
ah 60

105

2310 ⋅⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅= ,  

где Cr – грузоподъемность, для подшипника № 313 [3] 

 Cr = 92300 Н; 

 р – показатель степени, для шарикоподшипников 

 р = 3; 

3,5460
10

3785
923006,0

533,3

10 ⋅
⋅⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅=ahL  = 267060 часов. 

Повышенный ресурс подшипников выходного вала обусловлен 

низкой частотой вращения данного вала, почти статическим режимом 

работы. 



 3,0

85
551

85
551

2

2

2 +

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+

=C = 2,44. 

 Рассчитываем деформацию деталей: 
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⎠

⎞
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⎛
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2

2

1

1310
E
C

E
Cpdδ ,         (6.4) 

где Е1 и Е2 – модули упругости материала вала и колеса соответственно, 

 Е1 = Е2 = 2,1·105 Н/мм2; 

⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
⋅

+
⋅

⋅⋅⋅= 55
3

101,2
44,2

101,2
7,0105543δ = 35 мкм. 

 Поправка на обмятие микронеровностей принимается исходя из 

конструктивных особенностей [4]: 

Ra1 = 1,6 мкм; Ra2 = 2,5 мкм,  

тогда поправка составит 

u = 5,5·(Ra1 + Ra2),          (6.5) 

u = 5,5·(1,6 +2,5) = 23 мкм. 

 Минимальный необходимый натяг: 

[N]min = δ + u,          (6.6) 

[N]min = 35 + 23 = 58 мкм. 

 Максимально допустимый натяг определяем по менее прочной 

детали (колесу), предварительно определив максимально допустимое 

давление: 
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где δТ2 = 750 Мпа для стали 40ХН; 
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5517505,0][ p = 218 Мпа. 



Проведем расчет на смятие всех шпоночных соединений. 

1. Для изготовления корпуса полумуфт используется конструкционная 

сталь; передаваемый момент Т = 53,4 Н⋅м; диаметр вала в месте крепления 

d = 30 мм (определен ранее); принятая из стандартного ряда [4] длина 

шпонки l = 50 мм; остальные параметры шпонки, обусловленные 

диаметром вала: 

b = 8 мм, h = 7 мм, t1 = 4 мм. 

Подстановка численных значений в формулу (6.10) дает: 

9028
)47()850(30

104,532 3

<=
−⋅−⋅

⋅⋅
=смσ  - верно. 

2. Материал колеса тихоходной ступени – конструкционная сталь; 

передаваемый момент Т = 821 Н⋅м, диаметр вала в месте крепления d = 80 

мм; принятая из стандартного ряда длина шпонки [4] l = 63 мм; остальные 

параметры шпонки, обусловленные диаметром вала: 

b = 22 мм, h = 14 мм, t1 = 9 мм. 

Подстановка численных значений в формулу дает (6.10): 

140100
)914()2263(80

108212 3

≤=
−⋅−⋅

⋅⋅
=смσ  - верно. 

3. Для изготовления корпуса полумуфт используется конструкционная 

сталь; передаваемый момент Т = 821 Н⋅м; диаметр вала в месте крепления 

d = 56 мм (определен ранее); принятая из стандартного ряда [4] длина 

шпонки l = 70 мм; остальные параметры шпонки, обусловленные 

диаметром вала: 

b = 16 мм, h = 10 мм, t1 = 6 мм. 

Подстановка численных значений в формулу дает (6.10): 

140136
)610()1670(56

108212 3

<=
−⋅−⋅

⋅⋅
=смσ  - верно. 

Итак, все шпоночные соединения обладают достаточным запасом 

прочности на смятие. 
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