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ВВЕДЕНИЕ 

Учебное пособие (практикум) по дисциплине «Детали машин» состоит из 
8 практических работ. Основное внимание уделяется изучению методики рас- 1 
чета соединений деталей машин и конструирования элементов приводной стан- 
ции. 

Профессиональная подготовка будущих бакалавров зависит не только от 
объёма полученных знаний, но и от умения самостоятельно применить эти зна- 
ния на практике, умения анализировать научную и методическую литературу, 
делать выводы. 

Практическая работа также способствует формированию у будущих ба- 
калавров самостоятельных навыков в приобретении новых знаний и их исполь- 
зовании в своей будущей профессиональной деятельности, развивает творче- 
ские способности, является стимулом к самообразованию. 

Все практические работы взаимосвязаны друг с другом и в конечном ито- 
ге формируют общий подход к расчету деталей машин. Для этого теоретиче- 
ские вопросы, решение задач, получение практических заданий подаются в 
форме, аналогичной форме выполнения РГР. Порядок проведения практиче- 
ских занятий согласован с подачей лекционного материала. 

Выполнение практических работ необходимо для освоения профессио- 
нальной компетенции ОПК-8, ОПК-9: способен участвовать в проектировании 
технических объектов, систем и технологических процессов с учетом экономи- 
ческих, экологических, социальных и других ограничений. 
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ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ №1 

ЗАКЛЕПОЧНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ 

Цель работы. Получение навыков расчета заклепочных швов. 
Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате освоения 
темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участвовать в про- 
ектировании технических объектов, систем и технологических процессов с уче- 
том экономических, экологических, социальных и других ограничений. 
Актуальность темы. Заклепочные соединения являются незаменимыми и 
уникальными по ряду своих характеристик, которые рассмотрены в работе 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Заклепочные соединения в недалеком прошлом были основным видом 

неразъемных соединений. Однако в настоящее время они почти полностью вы- 
теснены сварными соединениями и применяются только там, где другие виды 
соединений невозможны. 

Заклепочное соединение осуществляется с помощью заклепок 
Расчет заклепочного шва заключается в определении диаметра и числа 

заклепок, шага заклепочного шва, расстояния заклепок до края соединяемой де- 
тали и расстояния между рядами заклепок. 

Рассмотрим простейший шов - одно- 
рядный односрезный нахлесточный, 
показанный на рисунке 4.3, где d - 0 

диаметр поставленной заклепки; δ - 
толщина листов; р - шаг заклепочного 
шва; е - расстояние заклепок до края 
листа; F - сила, действующая на закле- 
почный шов; [τ ] - допускаемое на- С 

пряжение на срез для заклепок; [σ ] - Р 

допускаемое напряжение на растяже- 
ние для листов; [σСМ] - допускаемое 
напряжение на смятие между заклеп- 
ками и листами и [τ ΄] - допускаемое С 

напряжение на срез для листов. 
Рисунок 1-Заклепочный шов 
Для данного заклепочного шва можно написать следующие условия 

прочности: 
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на срез для заклепки 
4 F 

   С ; (1) 

(2) 

С   2 d0 

на смятие между заклепкой и листом 
F 

;    СМ  СМ d0 

на растяжение и раздир листа по сечению а - а 
F 

    Р  ; (3) 
Р ( p d )  0 

на срез листа одновременно по двум сечениям b-b в предположении, что 
срез происходит по длине е – d /2, 0 

F 
 '     . (4) С d0 С 

2 
( e   

) 
2 

Из расчета по уравнениям прочности из условия равнопрочности разра- 
ботаны рекомендации 

Из уравнений (1) и (2) при [σ ] = 1,6 [τ ] следует, что диаметр заклепки СМ С 

d ≈ 2δ; соответственно принимают d =2δ. 0 0 

Из уравнений (1) и (3) при [σ ] = [τ ] и d =2δ следует, что шаг р ≈ 2,6 d ; Р С 0 0 

нa практике обычно округляют шаг до р = 3 d .. 0 

Из уравнений (1) и (4) при [τ΄ ] = 0,8 [τ ] и d =2δ получим е ≈ 1,5 d ; на С С 0 0 

практике принимают 
е = (1,5… 2,0) d . 0 

Таким же образом получают подобные соотношения для определения d , 0 

p и е для других типов прочных заклепочных швов. 
После определения по вышеуказанным соотношениям размеров закле- 

почного шва заклепки проверяют на срез: 
4  F   ; (5) 

(6) 

  С 
   С d 0 2 k 

и на смятие: 
F 

     , СМ  СМ d
0 min 

где F - сила, действующая на одну заклепку; k - число плоскостей среза 
заклепок; δmin - наименьшая толщина соединяемых элементов. 

Необходимое число заклепок z в шве при симметрично действующей на- 
грузке F определяют расчетом заклепок на срез по формуле 

4  F z  . (7) 
  d  k   2 

0 С 
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Расчет группового заклепочного соединения сводится к определению 
максимальной нагрузки, приходящейся на одну заклепку и расчету ее как оди- 
ночной. Расчетные схемы составляются по правилам для групповых резьбовых 
соединений. 

Пример расчета 

Стыковой шов пластин толщиной 
s и шириной b мм. Диаметр заклепок d 
мм, шаг заклепок р. число заклепок в 
ряду n. Материал пластин и заклепок 
Ст3 и Ст3 соответственно. 

1 . Найти максимальную переда- 
ваемую силу F. 

Дано: s = 6 мм, d= 12 мм, p = 24 
мм, b = 60 мм, n=2 ; 

Рисунок 2-Заклепочный шов 

Решение. 

. Разрушение вследствие разрыва материала пластин возможно для промежу- 1 

точной (основной) пластины. 

Максимальна разрывная сила в материале пластины. Уравнение прочности 
                  ,             

где d - диаметр отверстия, S=толщина пластины, [σ ] =допускаемое напряжение в p 

пластине, b - ширина пластины, n - число заклепок. 

Тогда A = (b - nd)S -площадь разрыва. 

Допускаемое напряжение для Ст3 из табл.2 и 3 

[ σ ] = σ /s =240/1,5 =160 MPa p T 

F= A × [σ ] = S× (b - n×d) [σ ] = 6 (60 - 2×12 )160=34560 N=34.5 kН p p 
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2 . Максимальная сила смятия для заклепки 

Уравнение прочности 
    

               
         

где d - диаметр заклепки , S - толщина пластины, n - число заклепок 
для смятия, [ σcм] - допускаемое напряжение смятия для пластины или заклеп- 
ки в зависимости от прочности материала. 

Допускаемое напряжение смятия 
Для стальных заклепок Ст3 из табл.2 и 3. 
[ σ ] = σ /s =200/1,25 =160 MPa. p T 

Из табл.2 
[ σ ] = 1,6[τ ]= 1,6× 0,6 [ σ ]= 1,6× 0,6 ×160=153,6 MPa cм cр P 

Известна площадь смятия для одной заклепки A =S d. 
Общая площадь 

A = n×d×S 
Допускаемая сила 
F = A×[ σ ] =n×d×S ×[ σ ] = 2×12×6 × 153,6 =22118,4Н =22,1kН cм cм 

3 . Максимальная сила среза заклепок 

Уравнение прочности 
  

                 

где τ – напряжение среза, [τ ]– допускаемое напряжение среза, A - cр cр 

площадь среза, i – число площадей среза заклепок. При п=2 число площадей 
среза заклепок i=п×2=2×2=4 

Допускаемое напряжение для стальных заклепок из табл.2 и 3. 
[ τ ]=0,6 [ σ ]= 0,6 ×160 = 100MPa cр P 

2 Площадь среза A = πd /4 
где d - диаметр заклепки. 
Допускаемая сила при срезе 

2 2 F = A i [τ ]= πd ×i [τ ] /4=3,14×12 × 4× 100 /4=45216 N = 45.2 kН cр cр 

Вывод. Минимальная сила разрушающая соединение определяется смяти- 
ем заклепок. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 
ЗАДАНИЕ 
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Задача. 1. Определить для за- 
клепочного соединении встык с 
двумя накладками максимальную 
передаваемую силу F. Нагрузка F 
приложена статически. 

Ширина полос и накладок в, 
толщина s, мм, материал заклепки и 
диаметр d (таблица 1). Количество 
заклепок п. 

Полосы и накладки изготов- 
лены из стали Ст 3, 

Таблица 1–Исходные данные 
Варианты 

1 

4 

2 

4 

3 

6 

4 

6 

5 

8 

6 

8 

7 8 9 10 

12 d,мм 

b, мм 

п 

10 10 12 

40 

2 

45 

3 

50 

2 

50 

3 

60 

2 

60 

2 

80 

3 

80 

3 

90 

3 

90 

3 

s, мм 2 2 3 3 4 4 5 5 6 6 
Мате- 
риал Ст3 Ст10 20 40 45 45 Ст3 Ст10 20 40 

Варианты 

1 1 12 

4 

13 

6 

14 

6 

15 

8 

16 

8 

17 

10 

60 

3 

18 

10 

60 

3 

19 

12 

50 

2 

20 

12 

60 

2 

d,мм 

b, мм 

п 

4 

80 

2 

80 

3 

90 

2 

90 

3 

50 

2 

50 

2 

δ, мм 2 2 3 3 4 4 5 5 6 6 
Мате- 
риал 4 0 20 Ст3 Ст10 Ст3 Ст10 20 40 45 20 

ВОПРОСЫ 

1 
2 

. Какие напряжения возникают в заклепочном шве. 

. Запишите уравнение прочности для расчета заклепочного соединения на 
срез. 
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3 . Запишите уравнение прочности для расчета заклепочного соединения на 
смятие. 

. Запишите уравнение прочности для расчета заклепочного соединения на 
отрыв. 

. Запишите уравнение прочности для расчета заклепочного соединения на 
отрыв. 

. Запишите уравнение прочности для расчета заклепочного соединения на 
раздир. 

4 

5 

6 
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Приложения 

Таблица 2– Соотношение допускаемых напряжений 

Соотношение 
Допускаемое напряжение на растяжение 
Допускаемое напряжение на срез 
Допускаемое напряжение на смятие 
Коэффициент запаса прочности S 

[σ ] = σ /s p T 

[τ ]=0,6 [ σ ] cр P 

[σ ] = 1,6 [τ ] СМ С 

1,2–1,6 

Таблица 3– Механические свойства материалов 

Материал Временный предел проч- Предел текучести Предел усталости 
ности, σ , МПа σ , МПа 

т 
σ-1 МПа в 

Сталь: Ст3 350-380 180-200 
200-240 

260 

120-160 
Ст10 380-470 

420 - 500 
500-600 
610-750 

710 

120-160 
120-160 
170-210 
190-250 
250-320 

2 0 
0 3 300 

4 5 360 
6 0Г 420 
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4 0Х 
0ХГСА 

730-1050 650-900 240 - 340 
340-500 3 1100-1700 850-1500 

Бронза: 
БрОФ10-1 
БрОЦС5-5-5 
БрАЖ9-4 
Ремень х/б 
Алюминий 

250 
200 

_ _ 
_ 
- 

40-50 
200 550 

[σ ] =36 Mpa p 

[σ ] =95 Mpa. p 

1 0 



  
  

ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ №2 

РЕЗЬБОВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ 
Цель работы. Получение навыка расчета резьбовых соединений. 
Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате освоения 
темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участвовать в про- 
ектировании технических объектов, систем и технологических процессов с уче- 
том экономических, экологических, социальных и других ограничений. 
Актуальность работы. Резьбовые соединения являются самыми распростра- 
нённым видом соединений. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ. 

Резьбовыми называют соединения, выполненные при помощи резьбы. К 
ним относят соединения при помощи болтов (винт с гайкой), винтов, шпилек и 
т. д. Это одно из старейших и наиболее распространенных видов разъемных со- 
единений. В настоящее время общее количество резьбовых соединений состав- 
ляет более 60 % от общего количества используемых соединений. 

Силы в винтовой паре 

Рисунок 1- К расчету момента на ключе Рисунок 2- Силы в резьбе 

При вращении ключа силой Fкл = Ft создается осевая сила F. При этом 
преодолеваются силы трения в резьбе и на торце гайки. 

По закону сохранения энергии работа всех полезных сил и равна силам 
сопротивления. Пусть Wк – работа по завинчиванию на ключе, Wп – работа 
подъема груза (осевой силой), Wтр – работа сил трения в резьбе и на торце 
гайки Wтр = Wр +Wт , 

Wк =Wп +Wтр = Wп +Wр +Wт. (1) 
Винтовая поверхность это развертка прямоугольного треугольника. 
Рассмотрим виток резьбы как наклонную плоскость 
р– шаг резьбы, d - средний диаметр резьбы, β – угол подъема винтовой 2 

линии, lp - длина витка резьбы, Dcp – средний диаметр опорной поверхности 
гайки 



  
  

d 0  D где D – размер гайки, d – диаметр отверстия под винт, Dср  , 0 2 
Силы действующие в резьбе 

Ft = Fкл –окружная сила (сила на ключе), F= Fз – осевая сила (затяж- 
ки), Fтр – сила трения, f – коэффициент трения (f = tg ρ), ρ – угол трения 

Работа сил на одном обороте витка в соответствии с приложением этих 
сил на рисунке 2. 

Работа по завинчиванию на ключе 
Wк = Ft ·Lк ·2π. 

Lк – длина рычага или ключа, 
Работа подъема груза (осевой силой), 

Wп = F ·p = F ·πd · tgβ. з з 2 

Работа сил трения в резьбе 
Wр =Fтр ·lp = f ·F ·cosβ ·πd / cosβ = F ·πd · tgρ, з 2 з 2 · 

на торце гайки 
Wт = Fтр ·(Dcp/2·) 2π= f ·F π. 

После подстановки этих формул в (1) получим 

(2) 

(3) 

Для трапецеидальной и треугольной метрической резьбы 

 /cos( / 2) - приведенный угол трения для треугольной резьбы, где ' 

α – угол профиля резьбы. 
Откуда 

(4) 

При стандартном ключе длиной Lкл = (15÷20)d и параметрах резьбы: β = 
0 ’ 2 ,5 , d ≈ 0,9d, D ≈ 1,4d, f ≈ f ≈ f ≈ 0,1÷0,2 из выражения (4) следует, что 2 ср T 

F ≈ (60÷100)Fкл. 
Таким образом, резьбовые соединения обеспечивают выигрыш в силе в 

указанных пределах, что обеспечивает легкость сборки и высокую надежность 
этих соединений 

2 . Пример расчета резьбовых соединений 
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Задача № 1. Болт М20 затягивается гаечным ключом, длина рукоятки кото- 
рого L = 20d. Сила рабочего на ключе F = F =160 Н. Материал винтовой пары р кл 

– сталь 45 (σ = 360 МПа). Т 

Определить силу затяжки болта F , если коэффициент трения в резьбе и на а 

торце гайки f = f = 0,15. Найти КПД винтовой пары, выигрыш в силе и прове- р т 

рить условие самоторможения. 
Решение 
Для болта М20 (табл.2) 
Шаг резьбы р = 2,5 мм, d = 2 

1 8,376 мм, D = 30 мм, d = 21 мм. 0 

Суммарный момент на ключе 
T  T T  0, 5d F tg(  ')  P T 2 a 

С другой стороны 
T T  F L 1602020  64103  K P 

Рисунок 3 – Расчетная схема 

Следовательно 

F  L  0, 5d F tg(   ')  0, 5d F f P 2 a cp a T 

Здесь и далее сила затяжки обозначается F как осевая сила F з а 

Отсюда 
2 T F  , a 

    
') (d / d ) f ] 

d [tg( 2 cp 2 T 

где угол подъема винтовой линии 
tg  p / d  2,5 / 3,1418, 376  0, 0433. 2 

  arctg0,0433 2, 480. 
Приведенный угол трения 
 '  arctgf '  arctg( f '/ cos( / 2))  arctg(0,15 / cos(600 / 2)) 9, 820 . 

Средний диаметр 
d  (D d ) /  2  (30 21) / 2  25, 5мм cp 0 

Отсюда 
2 64103 Fa  16351, 2H 

18, 376[tg(2, 480 9, 820  
) (25, 5 /18, 376) 0,15] 

 
Выигрыш в силе 

F / F 16351,1 / 160 102, 2. a P 

К.п.д. винтовой пары 
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 tg / tg(  ')  tg2, 480 / tg(2, 480 9, 820 )  0,1986. 
Т.к. угол ρ' > ψ, то условие самоторможения выполняется. 

Задача № 2 По условию предыдущей задачи из расчета на срез и смятие 
проверить резьбу на прочность. Материал винтовой пары сталь 45, предел те- 
кучести σ = 360 МПа. т 

. 
Допустимое напряжение смятия 

[ σ ] = 0,8σ = 0,8×360 = 288 МПа, до- см т 

пустимое напряжение среза [τcp] = 
0 ,4σ = 0,4×360 = 144 МПа. т 

По ГОСТ 5927-70 высота гайки с 
резьбой М20 Н = 16 мм. По ГОСТ 
9 150-81 внутренний диаметр резьбы d1 
= 17,294 мм, шаг резьбы р = 2,5 мм 

Рисунок 4 – Схема нагружения 
резьбы 

1 . Напряжения среза в резьбе 
F 16351,1 

cp    25МПа [cp ]. a 

 d HK 3,14 17, 294 16 0, 75    1 m 

где К = 0,75 – коэффициент полноты резьбы. m 

2 . Напряжения смятия в резьбе 
4 F 416351,1 

    32, 22МПа  [см ]. a 
см  (d  2  d 2 ) z 3,14(202 17, 2942 ) 6,4    1 

где z = H/p = 16/2,5 = 6,4 число витков резьбы гайки. 
Таким образом прочность резьбы обеспечена. 

Таблица 1 – Характеристики материалов резьбовых деталей 

Предел Предел Класс Марки сталей 
прочности 
болтов 

прочности 
МПа 

, текучести 
МПа 
200 
240 
300 
360 
640 
900 

, болт гайка 

3 
4 
5 
6 
8 
1 

.6 

.6 

.6 

.6 

.8 
0.9 

300…490 
400…550 
500…700 
600…800 
800…1000 
1000…1200 

Ст3; 10 
20 
30; 35 
35; 45; 40Г 15 
35Х; 38ХА 20; 35; 45 
40Г2; 40Х; 35Х 

Ст3 
Ст3 
10 
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3 0ХГСА 38ХА 
Таблица 2–Размеры резьбы 

Шаг Диаметр резьбы 
Резьбы р d наружный d средний d внутренний 2 1 

0 
0 
0 
0 
0 
0 
0 
0 
1 
1 
1 
1 
2 
2 
2 
2 
2 
3 
3 
3 
3 
4 
4 
4 
4 

,40 
,45 
,45 
,50 
,60 
,70 
,75 
,80 

2,0 
(2,2) 
2,5 
3,0 
(3,5) 
4 
(4,5) 
5 
6 
8 
10 
12 
(14) 
16 
(18) 
20 
(22) 
24 
(27) 
30 
(33) 
36 

1,740 
1,908 
2,208 
2,675 
3,110 
3,546 
4,013 
4,480 

1,567 
1,713 
2,013 
2,459 
2,850 
3,242 
3,688 
4,134 

5,350 
7,188 
9,026 

4,918 
6,647 
8,376 

,25 
,50 
,75 10,863 

12,701 
14,701 
16,376 
18,376 
20,376 
22,051 
25,051 
27,727 
30J27 
33,402 
36,402 
39,077 
42,077 

10,106 
11,835 
13,835 
15,294 
17,294 
19,294 
20,752 
23,752 
26,211 
29,211 
31,670 
34,670 
37,129 
40,129 

,5 
,5 
,5 

,5 
,5 

(39) 
42 
(45) 

,5 
,5 

3 . Вопросы и задания 
Задание 

Задача № 1. Болт затягивается га- 
ечным ключом, длина рукоятки кото- 
рого L = 20d. Сила рабочего на ключе 
F = 160 Н. Материал винтовой пары – р 

сталь. 
Определить силу затяжки болта F , а 

если коэффициент трения в резьбе и на 
торце гайки f = f = 0,15. Найти КПД р т 

винтовой пары, выигрыш в силе и про- Рисунок 5 – Расчетная схема 
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верить условие самоторможения. 
Исходные данные 
Вели- 
чина 

Варианты 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Болт М10 М12 М20 М24 М18 М22 М20 М18 М12 М10 
Сталь Ст3 Ст10 15 30 

4 
35 
5 

45 
6 

20 
7 

35 
8 

Ст3 Ст10 
9 10 1 2 3 

Болт М22 М20 М18 М12 
Ст3 Ст10 15 30 

М10 М12 М20 М24 М18 М10 
35 45 20 35 Ст3 Ст10 Сталь 

Задача № 2 По условию предыдущей задачи из расчета на срез и смятие 
проверить резьбу на прочность 

Задача № 3. Определить диаметр 
резьбы станочного прихвата (рисунок 
1 0) по данным таблицы 12. 

Недостающими данными задаться 
самостоятельно. 

Рисунок 6 – Расчетная схема 
Варианты 

Величина 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
F, кН 4,0 

120 
100 

11 

4,2 
125 
110 

12 

4,5 
130 
120 

13 

5,0 
40 

5,2 
45 

5,5 
50 

5,8 
60 

6,0 
70 

6,2 
85 

6,5 
100 
150 

20 

а, мм 
b, мм 125 

14 
125 

15 
130 

16 
135 

17 
140 

18 
145 

19 Варианты 
F, кН 6,5 

120 
100 

6,2 
125 
110 

6,0 
130 
120 

5,8 
40 

5,2 
45 

5,0 
50 

4,5 
60 

4,2 
70 

4,0 
85 

5,5 
100 
150 

а, мм 
b, мм 125 125 130 135 140 145 

Вопросы 
1 
2 
3 

. Какой выигрыш в силе обеспечивают резьбовые соединения. 

. Как определить кпд резьбового соединения. 

.Виды разрушения резьбы. 
СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 

1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 

рия: Бакалавр. Базовый курс. 
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2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 

пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 

ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ №3 

РЕЗЬБОВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ. РАСЧЕТ РЕЗЬБОВОГО СОЕДИНЕ- 
НИЯ, НАГРУЖЕННОГО СИЛАМИ, СДВИГАЮЩИМИ ДЕТАЛИ В 

ПЛОСКОСТИ СТЫКА 

Цель работы. Получение навыка расчета резьбовых соединений. 
Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате освоения 
темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участвовать в про- 
ектировании технических объектов, систем и технологических процессов с уче- 
том экономических, экологических, социальных и других ограничений. 
Актуальность работы. Рассмотрены особенности расчета резьбовых соеди- 
нений, определяющие их применимость для типовых случаев. 

Теоретическая часть. 
Условием надежности этого соединения является отсутствие сдвига дета- 

лей в стыке. Конструктивно соединение может быть выполнено в 2-х вариан- 
тах: 

а) винт поставлен с зазором. 

Рисунок 1 – Болтовое соединение, работающее на сдвиг (болт поставлен с зазором) 
В этом случае внешняя нагрузка F уравновешивается силами трения Fтр в 

стыке, которые создаются затяжкой винта F равной осевой силе действующей з 
вдоль оси болта Fа 

F  F fzi, (1) 

(2) 

(3) 

тр з 

где f – коэффициент трения в стыке; z – число болтов; i – число стыков. 
Условие работоспособности этого соединения 

F  FK , тр з 

где Кзат = 1,2 ÷ 1,5 – коэффициент запаса затяжки. 
Из уравнений (2.14) и (2.15) следует, что 

FK  F fzi , з з 

Откуда необходимое усилие затяжки 
1 7 



  
  

К F (4) Fз  з , 
fzi 

В результате действия этого усилия тело винта растягивается и условие 
прочности будет определяться усилием затяжки Fз 

,34F
з 

5,2К
з 
F (5) 1 

    , 
 d1 2 d1 2 fzi 

При выполнении проектного расчета обычно находят внутренний диа- 
метр резьбы 

(6) 5 ,2К F d  з 
. fzi  1 

б) винт поставлен без зазора. 
В этом случае затяжка отсутствует, винт поставлен в отверстие детали 

без зазора (легкой запрессовкой), поэтому отверстие обрабатывают под раз- 
вертку. 

Рисунок 2 – Болтовое соединение, работающее на сдвиг (болт поставлен без за- 
зора) 

Тело винта будет работать на срез и смятие. Условие прочности на срез 
4 F (7) 

     . ср 
 

d zi 
2 ср 

где d–наружный диаметр болта; i – число стыков; z – число болтов. 
При выполнении проектного расчета определяют диаметр стержня болта 

(8) 4 F d0  . 
zi  

   
 ср 

Условие прочности на смятие 
F (9) 

   см . см 
 d h 0 i 

где h – наименьшая толщина соединяемых деталей. i 

Сравнивая оба варианта следует отметить, что для первого варианта диа- 
метр винта будет в несколько раз больше, т. к. усилие затяжки болта будет зна- 
чительно превосходить сдвигающую силу. Например, при f = 0,2; К = 1,5; i = 1, з 

z = 1: 

1 8 



  
  

(10) К F 
Fз  з  7,5F . 

fzi 
Однако соединение по второму варианту будет приблизительно в 10 раз 

дороже из-за дополнительной механической обработки отверстия и стыков со- 
единяемых деталей. На практике чаще болты устанавливают с зазором. Соеди- 
нение без зазора используют там, где необходимо уменьшить диаметр болта. 

Пример расчета 
: 

Пример 1. Рассчитать болты 
дисковой муфты. Передаваемая муф- 
той мощность N = 40 кВт; частота 
вращения соединяемых муфтой валов 
3 00 об/мин; диаметр окружности цен- 
тров болтов (расстояние между болта- 
ми, расположенными на одном диа- 
метре) D = 240 мм; число болтов z = 4; 0 

материал болтов — сталь СтЗ. Нагруз- 
ка статическая. 

Рис. 2 Болтовое соединение дисковой 
муфты:1 - полумуфта; 2 - болт; 3 - 
шпонка; 4 - вал 

Расчет болтов выполнить для двух 
случаев установки их в отверстия по- 
лумуфт без зазора и с зазором 

1 . Вращающий момент, передаваемый муфтой, 
Т = N/ω, 

где Т-в Нм; N — в Вт; 
ω = π n/30 рад/с; 

3 Т = N/ (π n/30) = 40×10 ×30/(3,14×300)= 1270 Нм. 

2 .Расчетный момент равен вращающему моменту, умноженному на коэффици- 
ент запаса, T = кТ. При спокойной работе рекомендуется принимать к = р 

1 ,0...1,5. В соответствии с заданным статическим приложением нагрузки берем 
к = 1,0. 
3 . Окружная сила, действующая на болты от вращающего момента 

3 Q = 2T /D = 2 • 1,27 • 10 /0,240 = 10,6 кН. p 0 

4 . Сила, приходящаяся на один болт (окружная сила в плоскости стыка) 
F = Q/z = 10,6/4 = 2,65 кН. 
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5 .Определим допускаемые напряжения для стали Ст3 при σ = 200 МПа (см. т 

табл. ) и неконтролируемой затяжке. Для случая установки болта с зазором 
предполагаем предварительно, что диаметр болта соответствует резьбе М16 — 
М30, и по таблице принимаем коэффициент запаса S = 3. 

Тогда [σ ] = σ /S = 200/3 = 65 МПа; р т 

[ τ ] = 0,4 σ = 0,4∙200 = 80 МПа; 
cp 

т 

[ σ ] = 0,8 σ = 0,8∙200 = 160 МПа. 
см 

т 

6 .Рассчитаем болт, установленный без зазора 
4 F 

   ср  ср 
 

d i 
2 

здесь d – диаметр болта, i =1, так как болт срезается по одной плоскости стыка 

Отсюда 
4 F 4  2.65103 

3.14  6 80 
d    65mm 

 
i  Принимаем болт М8. 

Из условия работы на смятие необходимая толщина дисков полумуфт 
F 

    см см  d h 0 i 

где – толщина дисков полумуфт 
F 2,65103 h    2,07мм 

d   8160 0 см 

Толщину дисков полумуфт принимаем из конструктивных соображений 
(h>8...10 мм). 

Но если толщина дисков полумуфт известна, то следует вычислить на- 
пряжения смятия σ и сравнить их с допускаемыми [σ ]. см см 

7 .Рассчитаем внутренний диаметр резьбы болта, поставленного с зазором, 
приняв коэффициент трения между стальными полумуфтами f =0,15 и коэффи- 
циент запаса от сдвига полумуфт в стыке при статических условиях работы К = з 

1 ,5; 
Условие передачи крутящего момента 

F  FK , тр з 

Сила трения между соединяемыми полумуфтами создается силой затяжки 
F  F fzi, тр з 

где f=0,15 – коэффициент трения, z=6 -число болтов, i =1 - число плоскостей 
сдвига. 
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FK  F fzi Следовательно з з 

К F F  з 
з fzi 

Условие прочности 
1 ,34F 5,2К F 

      з з 

 d1 2 d1 2 fi 
Необходимый диаметр болта 

5 
  
,2К F 
fi  

5,2 1,5 2,65103 d1    26мм з 

3,1 4 0,1 5 1 120    
По таблице выбираем болт с ближайшим большим внутренним диаметром d = 1 

2 6,752 мм: резьба М30 (d - 30 мм; р = 3 мм). 
Очевидно существенное преимущество болтов, устанавливаемых без зазора 
(сравнить М8 и МЗО). 

Вопросы и задание 

Задание 
Рассчитать болты дисковой муфты по исходным данным (табл.3) 
Таблица 3– Исходные данные 
Ва Часто- Материал N, кВт Ва- Час- 

тота 
вра- 
щения 
1400 
1200 
1000 
800 
600 
400 
200 
1000 
400 

Мате- N, кВт 
ри- та болтов риант риал 

бол- 
тов 

ант враще- 
ния 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 

500 
600 
700 
800 
900 
1000 
1100 
1200 
1300 
1400 
1500 
1600 

Ст3 
20 

30ХГСА 
20 
Ст3 
40Х 

30ХГСА 
20 
40Х 
Ст3 
20 

30ХГСА 

13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
10 
11 
12 
13 
14 

13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 
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ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ №4 
ПРЕССОВОЕ СОЕДИНЕНИЕ. 

Цель работы. Получение навыка расчета прессовых соединений 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате освоения 
темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участвовать в про- 
ектировании технических объектов, систем и технологических процессов с уче- 
том экономических, экологических, социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Прессовое соединение является наиболее простым, де- 
шевым и оригинальным видом соединений 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Это условно неразъемное соединение, т. к. его можно разбирать без раз- 

рушения, но повторная сборка-разборка снижает надежность. 
Натяг образуется за счет положительной разности диаметра вала и отвер- 

стия во втулке (рисунок 1 а). 
N = A – B > 0 (1) 

После сборки соединения диаметр d становится общим для вала и втулки. 
При этом на поверхности контакта развивается нормальное давление р (рису- 
нок 1 б), которое является следствием упругих и упругопластических деформа- 
ций деталей соединения при сборке. Как следствие давления в контакте также 
развивается сила трения, которая обеспечивает полную неподвижность соеди- 
нения при действии внешних сил. 

б) 
Рисунок 1 – Соединение с натягом: а) до запрессовки; б) после запрессовки 

Сборка соединения с натягом может производиться: прессованием (за- 
прессовкой); нагревом охватывающей детали; охлаждением охватываемой де- 
тали; гидрозапрессовкой. 

Запрессовка – наиболее распространенный и несложный способ сборки. 
Основной недостаток – срез (смятие) неровностей поверхностей при запрессов- 
ке и уменьшение шероховатости поверхности, что снижает прочность соедине- 
ния. 

Нагрев охватывающей детали (до 230 ºС) распространенный способ. Не- 
достаток – возможно коробление деталей, появление окалины и изменение 



  
  

структуры при более высокой температуре, поэтому рекомендуется нагревать 
детали в машинном масле. 

Охлаждение охватываемой детали (до -79 ºС – углекислота, до 196 ºС па- 
рами жидкого азота) очень выгодно применять для посадки малых деталей на 
большие (массивные) детали. 

При гидрозапрессовке осуществляется нагнетание масла под давлением в 
зону контакта. Этот метод наиболее эффективен при сборке деталей больших 
диаметров и конических соединений. Недостаток – требует специального обо- 
рудования. 

Подбор посадки с натягом зубчатого колеса на пустотелый вал (рису- 
нок 2). 

Исходные данные: Т - вращающий 
момент на колесе, Нм; F – осевая си- a 

ла, Н; d - диаметр соединения, мм; d - 1 

диаметр отверстия пустотелого вала, 
мм; d - условный наружный диаметр 2 

втулки (ступицы колеса.), мм; l - длина 
сопряжения, мм; материалы соединяе- 
мых деталей и шероховатость поверх- 
ностей. Рисунок 2- Посадка с натягом зубчато- 

го колеса 

При одновременном нагружении соединения вращающим моментом Т и 
осевой силой F расчет условно ведут по равнодействующей силе F , состав- a Σ 

ляющими которой являются окружная сила T и осевая сила Fa 

 2 T 2 
  Fa2 . (1) F   

 d  
Осевую силу F , действующую в зацеплении, в расчет не принимают: как a 

показывает анализ, после приведения сил F и F к диаметру d соединения, t a 

влияние осевой силы оказывается незначительным (с учетом силы F давление a 

увеличивается для цилиндрических и червячных колес в 1,005 раза, а для кони- 
ческих колес с круговым зубом в 1,02 раза). 

Поэтому можно принимать 

Подбор посадок производят в следующем порядке. 

2 4 



  
  

1 ) Среднее контактное давление (МПа) 

P 2 10 K F /( d l f )   3       , (2)  

где K - коэффициент запаса сцепления; f - коэффициент трения. 
При действии на соединение изгибающего момента М требуемое давле- И 

ние определяют по выражению 
K 12 M 

 И . (3) P 
 d l 
  2 Для предупреждения снижения несущей способности вследствие неста- 

бильности коэффициента трения и контактной коррозии (изнашивания поса- 
дочных поверхностей вследствие их микроскольжения при действии перемен- 
ных напряжений, пиковых нагрузок, особенно в период пуска и останова) или 
для уменьшения ее влияния в соединениях с натягом следует предусматривать 
определенный запас сцепления K, который принимают K = 2,0…4,5. 

Для определения числовых значений коэффициента трения f можно вос- 
пользоваться данными таблицы 1 в которой приведены значения коэффициента 
трения в случае соединения с валом, изготовленным из стали. 
Таблица 1- Коэффициента трения 

Способ 
сборки 

Сталь Чугун Алюминие- 
вые и маг- 
ниевые 

Латунь Пластмассы 

сплавы 
Механиче- 
ский 

0,06…0,13 0,07… 0,12 0,02… 0,06 0,05… 0,10 0,6… 0,5 

Тепловой 0,14… 0,16 0,07… 0,09 0,05… 0,06 0,05… 0,14 - 

2 ) Расчетный теоретический натяг (мкм): 

 103  P  d  C E  C E , (4) 1 1 2 2 

где C , С - коэффициенты жесткости: 1 2 

2 
 d  2  d 1 

1 

  1  1       d  ; (5) d    
2 

C     
 

C
2  2 

2 1 2 
 d  d   1   1      d   d  2 

5 5 здесь Е - модуль упругости, МПа: для стали - 2,1∙10 ; чугуна - 0,9∙10 ; оловян- 
5 5 ной бронзы - 0,8∙10 ; безоловянной бронзы и латуни - 10 ; 

 - коэффициент Пуассона: для стали - 0,3; чугуна - 0,25; бронзы, латуни - 
0 ,35. 
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Индекс «1» для охватываемой детали (вала), индекс «2» для охваты- 
вающей детали (втулки). 

3 ) Поправка на обмятие микронеровностей (мкм) 
u = 5,5·(Ra + Ra ), (6) 1 2 

где Ra и Ra - средние арифметические отклонения профиля поверхностей. 1 2 

Значения Ra , мкм принимают согласно чертежу детали или по таблице 2, где 
приведены рекомендуемые значения параметра шероховатости Ra для поса- 
дочных поверхностей отверстий и валов. 
Таблица 2 - Параметр шероховатости Ra 

Отверстие Вал 
Интервалы Квалитет точности 

размеров, мм 6,7 

0,8 

1,6 

8 9 6, 7 
Ra, мкм 

0,8 

8 9 

Свыше 18 до 50 
Свыше 50 до 120 
Свыше 120 до 500 

1,6 

3,2 

3,2 
3,2 

0,8 1,6 
1,6 0,8 1,6 

3,2 1,6 

4 ) Поправка на температурную деформацию (мкм). При подборе посадки 
зубчатых венцов червячных колес, которые нагреваются при работе передачи 
до относительно высоких температур, учитывают температурные деформации 
центра и венца колеса, ослабляющие натяг 

t 103  d t 20  t 20   0 0 . (7) 2 2 1 1 

Здесь t и t - средняя объемная температура соответственно обода центра 1 2 

и венца колеса. Значения коэффициентов  , 1/°С: для стали - 12∙10 ; чугуна - -6 

- 6 -6 1 0∙10 ; бронзы, латуни - 19∙10 . 
5 ) Минимальный натяг (мкм), необходимый для передачи вращающего 

момента, 

Nmin   u  . (8) t 

6 ) Максимальная деформация (мкм), допускаемая прочностью охваты- 
вающей детали, 

max Pmax P , (9) 

где 

    2 
d 

P  0,5  1    ; (10) 
max T     d      2 

2 6 



  
  

максимальное давление, допускаемое прочностью охватывающей детали ( - T 2 
предел текучести материала охватывающей детали, МПа). 

7 ) Максимальный натяг (мкм), допускаемый прочностью охватывающей 
детали (ступицы, венца и др.), 

 N  u . (11) max max 
8 ) Выбор посадки. По значениям [ N ]min и [ N ]max выбирают по таблице 

одну из посадок, удовлетворяющих условиям (11) и (12). 

Приводимые в таблице значения минимального и максимального N
min 

Nmax вероятностных натягов подсчитаны по формулам, учитывающим рассеи- 
вание размеров вала и отверстия и, как следствие, рассеивание величины натя- 
га. 

Рисунок 3- Графическое изображение расположения минимального N
min 

и максимального Nmax натягов 

9 ) Для выбранной посадки определяют силу запрессовки или температу- 
ру нагрева детали. 

Сила запрессовки, Н 
F   d l  P  f , П max П 

(12) 
(13) P  N u  P  , МПа где max max 

- 
- 
Pmax - давление от натяга Nmax выбранной посадки; 
f - коэффициент сцепления (трения) при прессовании (таблица 3). 
П 

Таблица 3 

2 7 



  
  

Материал со- 
единения 

Сталь - 
сталь 
0,20 

Сталь- чугун Сталь - бронза, Чугун - бронза, 
латунь латунь 

fП 0,14 0,10 0,08 
1 0) Температура нагрева охватывающей детали, °С для обеспечения за- 

зора при сборке 
N

max  Zсб (14) t  2 00  
0  d  3 1 2 

Z где - зазор для удобства сборки, мкм; этот зазор принимают в зави- сб 
симости от диаметра вала d по таблице 4: 
Таблица 4 

d, мм св. 30 до 80 св. 80 до 180 св. 180 до 400 

1 0 15 20 Z
сб , мкм 

Температура нагрева должна быть такой, чтобы не происходило струк- 
турных изменений в материале. Для стали [t] = 230… 240°С, для бронзы [t] = 
1 50… 200°С. 

Пример решения 
Косозубое цилиндрическое коле- 

со передает на вал номинальный вра- 
щающий момент Т = 400 Н м. На зубья 
колеса действуют силы: окружная F = t 

4 000 H; радиальная F , =1500 H и осе- r 

вая F = 1000 Н; точка приложения a 

этих сил расположена в середине зуб- 
чатого венца колеса на диаметре dw. 
Размеры деталей соединения даны на 
рисунке. Материал колеса и вала: сталь 
4 0Х, термообработка - улучшение, 
твердость поверхности 240... 260 НВ, 
пределы текучести   = 650 T T2 1 

МПа. Сборка осуществляется запрес- 
совкой. Требуется подобрать стан- 
дартную посадку для передачи задан- 
ной нагрузки. Рисунок 3- Зубчатое колесо в сборе с 

валом 
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Решение. 
1 Коэффициент запаса сцепления принимаем K = 3 , так как на соедине- 

ние действуют циклические напряжения изгиба. Напряжения изменяются по- 
тому, что силы F , F и F в пространстве неподвижны, а соединение вал-колесо t r a 

вращается. 
2 Коэффициент трения f = 0,08 (см. таблица 1), так как детали соедине- 

ния стальные без покрытий и сборка осуществляется под прессом (запрессов- 
ка). 

3 Действующий на соединение изгибающий момент от осевой силы Fa 
на колесе равен 

M = F d / 2 = 1000200 / 2 = 100 Нм = 100000 Нмм. И a w 

4 Необходимое давление для передачи вращающего момента Т и осевой 
силы F определяем по формулам (1) и (2) a 

2 
 2 T 2   

2 100 
 K     Fa 2 3   10002 

 d   0,06  P
1 
  = 47,5 МПа. 

    f d l 3,1 4 0,08 60 56 
  

 
Для дальнейшего расчета в качестве необходимого давления P выбираем 

P = P = 47,5 МПа. 1 

6 Расчетный теоретический натяг определяем по формуле Ляме (4) 
  C C 

E 
 103 Pd   . 1 2 

2 
  E   1 

Посадочный диаметр соединения d = 60 мм (см. рисунок 3), вал сплош- 
= 0,3; E = 2,110 МПа; сту- 5 ной стальной с параметрами: d = 60 мм; d = 0; 1 1 1 

пица (зубчатое колесо) стальная с параметрами: d = 95 мм; d = 60 мм;  = 0,3; 2 2 

E = 2,110 МПа, здесь условно принимают наружный диаметр d охватываю- 5 
2 2 

щей детали равным диаметру ступицы зубчатого колеса. 
Тогда по формулам (5) коэффициенты 

d 2 2   0   
1 1  1  

 d   60 = 1 – 0,3 = 0,7; С1        
2 0,3 
 

2 1 
 d   0  1 1  1   60  d      

 2 
d 
d 

  2 1 

1 

 6 0 1    
   95 = 2,63. 
 2      С2    

0,3 
2 2 

 602   d 
d 

1   
 95       2   

При этих параметрах потребный расчетный теоретический натяг равен (4) 
2 9 



  
  

 0,7 2,63  
 103 47,560   = 45,2 мкм. 

 2 ,1105 2,1 105   
6 Поправка на обмятие микронеровностей (6) составляет 

u = 5,5·( Ra + Ra ) = 5,5·(0,8 + 1,6) = 13,2 мкм, 1 2 

где Ra = 0,8, Ra = 1,6 согласно табл. 2. 1 2 

7 Температурную поправку принимаем равной нулю. Минимальный t 
натяг, требуемый для передачи заданной нагрузки, равен (8) 

Nmin    и  = 45,2 + 13,2 + 0 = 58,4 мкм. t 
8 Давление на поверхности контакта, при котором эквивалентные на- 

пряжения в ступице колеса достигают значения предела текучести материала 
ступицы  = 650 МПа, находим по формуле (10) T 2 

    2   602  d МПа.     р]max  0,5   1  0,5  650 1     195,4 [ T     d   95          2 

9 Расчетный натяг, соответствующий давлению [P] , т. е. натяг, при 
max котором эквивалентные напряжения у внутренней поверхности ступицы дос- 

тигнут предела текучести материала ступицы, составляет (9) 
4 5,2 = 185,9 мкм. [ ]  [P ]  195,4  

P 47,5 max max 

1 0 Максимально допустимый натяг (11) по условию отсутствия зон пла- 
стических деформаций у охватывающей детали (ступице зубчатого колеса) ра- 
вен 

Nmax = [max] + и = 185,9 + 13,2 = 199,1 мкм 
1 1 Для образования посадок принимаем систему отверстия. 

По величине N и N принимаем посадку 
max 

min 

N ≥ N ; N ≤ N 
max 

. min Р min Р max 
1 2 В таблице 10.15[1] из числа рекомендуемых стандартных посадок 

пригодна посадка Ø 60 Н7/u7 , для которой вероятностный минимальный натяг 
N = 66 мкм больше минимального натяга, требуемого для передачи задан- Р min 

ной нагрузки, N = 58,4 мкм, а максимальный вероятностный натяг N = min 

08 мкм меньше максимального натяга по условию отсутствия пластических 
деформаций у ступицы колеса N = 199,1 мкм. 

Р max 

1 
max 

Вопросы и задание 
Задание 

Задача 1. Рассчитать цилиндрическое соединение с натягом, состоящее из вала, 
выполненного из стали 45, и шестерни, изготовленной из стали40ХН (рисунок 

3 0 



  
  

4 ). Диаметр вала под шестерней d, ширина шестерни b, диаметр окружности 

Варианты 
1 2 

40 
45 
100 
120 

3 
45 
40 
105 
140 

4 
50 
60 
110 
150 

5 
45 
50 
115 
160 

6 
50 
40 
120 
170 

7 
30 
30 
125 
180 

8 
35 
40 
130 
190 

9 
50 
50 
135 
200 

10 
55 
60 
140 
210 

d, мм 
b, мм 
d , мм 

35 
30 
90 
100 

f 
T, Н·м 
впадин шестерни d , и передаваемый шестерней момент T приведены в таблице f 

5 . Недостающими данными задаться 
Таблица 5- Исходные данные 

Рисунок 4 Рисунок 5 

Задача 2. Рассчитать цилиндрическое соединение с натягом, состоящее 
из зубчатого венца 1 червячного колеса, выполненного из бронзы БрА9Ж3Л и 
центра колеса 2 , выполненного из чугуна СЧ10. Посадочная поверхность диа- 
метром d длиной l. Диаметр отверстия для вала в центре колеса d , диаметр ок- 1 
ружности впадин зубчатого венца d ; а передаваемый червячным колесом мо- f 
мент Т (рисунок 5, таблица 6). 
Таблица 6- Исходные данные 

Варианты 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

d, мм 150 160 180 180 190 260 200 280 220 170 
d , мм 
l, мм 

55 
30 

60 
45 

65 
40 

50 
60 

75 
50 

80 
60 

70 
40 

85 
50 

90 
70 

95 
60 

1 

d , мм 
T, Н·м 

190 
200 

200 
250 

225 
340 

240 
280 

255 
260 

320 
320 

265 
280 

330 
300 

285 
320 

240 
310 

f 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 

1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 
под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

3 1 



  
  

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 

3 2 



  
  

ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №5 
ПЕРЕДАЧА ВИНТ – ГАЙКА 

Цель работы: Изучение основ силового и прочностного расчета винто- 
вых передач 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате ос- 
воения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участво- 
вать в проектировании технических объектов, систем и технологических про- 
цессов с учетом экономических, экологических, социальных и других ограни- 
чений. 

Актуальность темы. Винтовые передачи обеспечивают уникальную 
возможность преобразования вращательного движения в поступательное. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Эта передача предназначена для преобразования вращательного движе- 

ния в поступательное, а также для создания больших осевых сил (прессы, дом- 
краты, тиски и т. п.) и точных перемещений (механизмы подачи станков, уста- 
новочные и регулировочные механизмы). 

Материалы винта и гайки должны представлять антифрикционную пару, 
т. е. иметь низкий коэффициент трения и повышенное сопротивление износу. 
Материал винта, кроме того, должен обладать высокой прочностью и жестко- 
стью. Этим условиям отвечает сочетание материалов: сталь-бронза. Винты ча- 
ще изготавливают из стали 45, 50 и др. В ответственных передачах применяют 
легированную сталь 40Х, 40ХГ, 65Г, подвергнутую термообработке. Гайки от- 
ветственных передач изготавливают из оловянных бронз типа БрО10Ф1, 
БрО6Ц6С3 и др. В тихоходных передачах используют антифрикционный чугун 
АЧВ-1, АЧС-3, АЧК-2 или серый чугун СЧ15, СЧ18. 

Основным критерием работоспособности винтовых передач является из- 
носостойкость. Расчет на износостойкость выполняют как проектировочный. 
Винт также проверяют на прочность и устойчивость. 

Расчет передачи на износостойкость ведут, предполагая, что нагрузка по 
виткам резьбы распределяется равномерно. Тогда давление в резьбе 

F
a (1) q   q 

 d hz 2 

где F – осевая сила; d – средний диаметр резьбы; h – рабочая высота профиля; a 2 

z = Н/р – число витков резьбы в гайке (где Н – высота гайки), [q]- допускаемое 
давление : для пары сталь-бронза [q] =8…13 Мпа, для пары сталь-чугун [q] 
= 5…9 Мпа. 

Пример расчета винтовой передачи 

Определить размеры винта и гайки домкрата. Нагрузка F = 50 кН. a 



  
  

Материал винта сталь 45, термообработка – нормализация, материал гай- 
ки – бронза БрОФ10-1. 

Решение 
Определим геометрические параметры резьбы. 
Выбираем конструкцию гайки как цельную, 

коэффициент высоты гайки ψ = 1,8. Резьба трапе- Н 

цеидальная, коэффициент ψ = 0,5. Для пары незака- h 

ленная сталь-бронза допустимое давление [р] = 9 
МПа. 

Средний диаметр резьбы 

50103 F d    44, 34мм. a 
2 

       p 1,8 0,5 9  h 

Принимаем по ГОСТ 9484-81 (см. таблицу 2) трапе- 
цеидальную резьбу с наружным диаметром d = 48 мм 
и шагом p = 8 мм Рисунок 1 – Расчетная 

Внутренний и средний диаметр резьбы схема 

d  d  p  488  40мм, 1 

d  d 0,5p  480,58  44мм. 2 

Проверим условие самоторможения. 
Для большего выигрыша в силе принимаем однозаходную резьбу. Угол 

подъема винтовой линии 
tg  p /d 8/ 44  0, 0579. 2 

0 Откуда ψ = arctg ψ = arctg 0,0579 = 3,314 . 
При периодической смазке коэффициент трения f = 0,1. Тогда приведен- 

ный угол трения 
 300 

2 
 '  arctgf '  arctg[ f /(cos )]  arctg[0,1/(cos )]  5, 910. 

2 
' Так как ρ > ψ условие самоторможения обеспечено. 

К.п.д. винтовой пары 
  tg / tg( ')  tg3, 3140 / tg(3, 3140 5, 910)  0, 356, 

что меньше 50 %. 
Определим размеры гайки. 
Высота гайки 

H  d 1,844  79, 2мм, г H 2 

принимаем Н = 80 мм. г 

3 4 



  
  

Число витков резьбы гайки z = H/p = 80/8 = 10 ≤ zmax = 10. 
Наружный диаметр гайки при [σ ] = 34...44 р 

МПа: 
5 , 2F 5, 2 50 103 D   d2   482  66,14мм. a 

    40   p 

Принимаем D = 68 мм. 
Диаметр буртика гайки при [σсм] = 35...45 МПа: 

4 F 450103 Рисунок 40 – Расчетная 
схема 

a Dб   D2   682  78, 84мм, 
  40 см 

принимаем D = 80 мм. б 

Толщина буртика δ = (0,25...0,3)Н = (0,25...0,3)80 = 20...24 мм, г 

принимаем δ = 22 мм. 
Прочность резьбы на срез 

F
a 50103 

    9, 8МПа, ср          d H K K 3,14 48 80 0, 65 0, 65 г m 

что меньше допустимого значения [τср] = 20...25 МПа. 
4 . По результатам расчета выполнить чертеж гайки с указанием основных 

размеров. 
Вопросы и задания 

Задание 
Задача № 1. Рассчитать винт и гайку 

пресса (рисунок 2). 

На винт действует продольная сила F. 

Тип резьбы, материал винта и гайки при- 

нять самостоятельно. 

Исходные данные к задаче приведены 

в таблице 1. 

Рисунок 2 – Расчетная схема Таблица 1 – Исходные данные к задаче 

Варианты 
Величина 
F, кН 
Материал 

1 
6,0 
с-б 

2 
6,5 
с-ч 

3 
7,0 
с-б 

4 
7,5 
с-б 

5 
8,0 
с-ч 

6 
8,5 
с-б 

7 
9,0 
с-б 

8 
9,5 
с-ч 

9 10 
10,0 10,5 
с-б с-б 

Варианты 
Величина 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 
F, кН 20,0 16,0 15,0 12,0 11,0 11,5 12,5 13,5 17,0 18,0 
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Материал с-б с-ч с-б с-б с-б с-ч с-б с-б с-б с-б 
Таблица 2– Трапецеидальная резьба (ГОСТ 9484-81) 

Вопросы 
1 
2 
3 

. Критерий работоспособности винтовой передачи. 

. Условие прочности гайки. 

. Какие профили резьб предпочтительны для винтовых механизмов. 
СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №6 

КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ РАСЧЕТ ПРИВОДНЫХ СТАНЦИЙ 

Цель работы: Изучение основ кинематического и силового расчета мно- 
гоступенчатых приводных станций. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате ос- 
воения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участво- 
вать в проектировании технических объектов, систем и технологических про- 
цессов с учетом экономических, экологических, социальных и других ограни- 
чений. 

Актуальность темы. Данная тема раскрывает кконструкцию приводной 
станции типовой машины и порядок их расчета. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 

Большинство современных технологических машин создают по схеме: 
энергетическая машина – передаточный механизм – исполнительный орган 
машины – система управления. При этом основным источником энергии вра- 
щательного движения в настоящее время являются электродвигатели. 

Электротехническая промышленность для общемашиностроительного 
применения выпускает асинхронные электродвигатели типа АИР с синхронной 

- 1 -1 -1 частотой вращения п = 3000 мин , п = 1500 мин , п = 1000 мин и п = 750 с с с с 
-1 мин , технические характеристики которых приведены в таблице 1. 

Таблица 1 – Технические характеристики электродвигателей типа АИР… 
Мощность Тип дви- Частота 

вращения, 
мин-1 

Тип дви- 
гателя 

Частота 
враще- 
ния, мин- 

Тип дви- 
гателя 

Частота 
враще- двигателя 

кВт 
гателя 

ния, 
1 мин-1 

1 
1 
2 
3 
4 
5 

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

71В2 
80А2 
80В2 
90L2 

2805 
2850 
2850 
2850 
2850 
2850 

80A4 
80B4 

1395 
1395 
1395 
1410 
1410 
1432 

80B6 
90L6 

920 
925 
945 
950 
950 
960 

90L4 100L6 
100S4 
100L4 
112M4 

112MА6 
112MВ6 

132S6 
100S2 
100L2 

Любая передача (рисунок 1) состоит из ведущего 1 и ведомого 2 звеньев. 
Передачу характеризуют следующие основные и производные параметры: 

- 1 -1 мощность Р (кВт), угловая скорость ω (с ) или частота вращения п (мин ), мо- 



  
  

мент вращения Т (Н·м), коэффициент полезного действия (КПД) η и передаточ- 
ное отношение и. 

Рисунок 1 – Кинематика зубчатой механической передачи 
Важнейшей характеристикой любой механической передачи является пе- 

редаточное отношение, которое показывает, во сколько раз угловая скорость ω 
(или частота вращения п) одного звена больше или меньше угловой скорости 
(частоты вращения) другой передачи. Передаточное отношение, определяемое 
в направлении потока мощности от ведущего звена 1 к ведомому 2, имеет вид 

u  /  n / n . (1) 
12 1 2 1 2 

При значении и >1 такие передачи называют понижающими, процесс 
преобразования частоты вращения – редуцированием, а передачу, выполненную 
в закрытом корпусе – редуктором. Передаточное отношение можно выразить 
через диаметры, или число зубьев, тогда формула будет иметь вид d

2 
z

2 u   . (2) d1 z1 
Если кинематическая характеристика выражается отношением числа 

зубьев, то это называют передаточным числом. Передаточное число в отличие 
от передаточного отношения всегда положительное и не может быть меньше 
единицы. 

Привод может включать несколько передаточных механизмов (ступеней). 
При этом значение общего передаточного отношения определяется произведе- 
нием передаточных отношений отдельных кинематических ступеней привода 

uобщ  u u ...u (3) 
1 2 n 

При разбивке общего передаточного отношения следует руководство- 
ваться стандартными значениями передаточных чисел. (таблица 1.2). 

Таблица 2 – Стандартные значения передаточных чисел (ГОСТ 2185-66) 
Тип передачи Передаточные числа 

Цилиндрическая и 
коническая 

1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 6,3; 8,0 (1-й ряд) 
1,4; 1,8; 2,24; 2,8; 3,55; 4,5; 5,6; 7;1 (2-й ряд) 

8; 10; 12,5; 16; 20; 25; 31,5; 40; 50 (1-й ряд) Червячная 
1 1,2; 14; 18; 22,4; 28; 35,5; 45; 56 (2-й ряд) 
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Примечание. 1-й ряд следует предпочитать 2-му, фактические значения переда- 
точных чисел и не должны отличаться от номинальных более чем на 2,5 % при ф 

и ≤ 4,5 и на 4 % при и > 4,5. 

Для ременных и цепных передач рекомендуется принимать передаточные 
числа в пределах 1,5…4. 

Если к ведущему валу передачи подвести мощность Р , то с ведомого 1 

можно будет отобрать мощность Р , которая несколько меньше затраченной Р 2 1 

(следствие потерь на трение и др. сопротивления). Эти потери выражаются ко- 
эффициентом полезного действия 

  P / P (4) . 2 1 

Общий КПД многоступенчатой последовательно соединенной передачи 
определяют по формуле 

 ... , (5) . общ 1 2 n 

где n – общее число ступеней передачи. 
Значения к.п.д. отдельных передач приведены в таблице 3. 

Таблица 3 – Значения к.п.д. механических передач 
Механическая передача КПД 

Зубчатая: 
цилиндрическая 
коническая 
червячная: 

z = 1 

0,97…0,98 
0,96…0,97 

0,7…0,75 
0,75…0,85 

0,8…0,9 
0,95…0,97 
0,9…0,95 

0,99 

1 

z = 2 
1 z = 4 
1 Ременная 

Цепная 
К.п.д. пары подшипников 

К.п.д. муфты 0,98 

К.п.д. характеризует качество передачи. Потеря мощности – показатель 
непроизводительных затрат энергии – косвенно характеризует износ деталей 
передачи, так как потерянная в передаче мощность превращается в теплоту и 
частично идет на разрушение рабочих поверхностей. 

С уменьшением полезной нагрузки КПД значительно снижается, так как 
возрастает относительное влияние постоянных потерь (близких к потерям хо- 
лостого хода), не зависящих от нагрузки. 

Окружная скорость v ведущего или ведомого звена (м/с) 

3 9 



  
  

  d / 2, (6) 

(7) 
или 

  dn / 60, 
- 1 где ω – угловая скорость, с ; d – диаметр шкива, колеса, звездочки, червяка 

-1 (мм); п – частота вращения, мин . 
Окружная сила передачи F (H) t 

Ft  P /  2T / d , (8) 
где Р — мощность (Вт). 

Вращающий момент на ведущем валу, Нм, 
T P / 30P /n . (9) 

1 1 1 1 1 

Вращающий момент на ведомом валу, Нм, 
T T u. (10) 

2 1 

Вращающий момент Т ведущего вала является моментом движущих сил, 1 

его направление совпадает с направлением вращения вала. Момент Т ведомого 2 

вала – момент сил сопротивления поэтому его направление противоположно 
направлению вращения вала. 

Рисунок 2 – Схема привода лен- 
точного конвейера: 1 – электро- 
двигатель; 2 –ременная переда- 
ча; 3 – редуктор цилиндриче- 
ский одноступенчатый; 4 – цеп- 
ная передача; 5 – лента конвей- 
ера; 6 – барабан конвейера 

Передаточное число привода реализуют применением в силовой цепи 
многоступенчатых однотипных передач, а также передач разных видов (рису- 
нок 2). 

Нагруженность деталей зависит от места установки передачи в силовой 
цепи и распределения общего передаточного числа между отдельными переда- 
чами. По мере удаления по силовому потоку от двигателя в понижающих пере- 
дачах нагруженность деталей растет. Следовательно, в области высоких частот 
вращения (и соответственно малых вращающих моментов) целесообразно при- 

4 0 



  
  

менять передачи с относительно низкой нагрузочной способностью (например, 
ременных), а в областях низких частот вращения (и соответственно больших 
вращающих моментов) целесообразно применять передачи с высокой нагру- 
зочной способностью (например, зубчатых или цепных). 

Так, в приводе на рисунке 2, состоящем из ремённой, зубчатой и цепной 
передач, вариант размещения «двигатель – ременная передача – зубчатая пере- 
дача – цепная передача – исполнительный орган» предпочтительнее других ва- 
риантов. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Выполнить силовой и кинематический расчет приводной станции, пока- 

занной на рисунке 3. 

Исходные данные: 
мощность на валу машин: 
Р = 1,8 кВт ; м 

частота вращения вала ма- 
- 1 шины: n = 125мин . м 

Рисунок 3 – Приводная станция: 
1 –электродвигатель;2–клиноременная 
передача; 3 – редуктор 

Общий кпд приводной станции (таблица 3): 
 2 

3  0,950,970, 992  0,903, 0 1 2 

где η = 0,95 – кпд ременной передачи; η = 0,97 – кпд цилиндрической переда- 1 2 

чи; η = 0,99 – кпд пары подшипников. 3 

Требуемая мощность электродвигателя 
Р
М 

0 
1,8 P   1, 993кВт. ТР 0, 903 

По каталогу подбираем электродвигатель ближайшей большей мощно- 
сти. По таблице 1 выбираем асинхронный короткозамкнутый электродвигатель 
мощностью 2,2 кВт. 

Согласно этой таблице подобной мощностью обладают сразу три элек- 
тродвигателя: АИР80B2, АИР90L4 и АИР100L6. Эти двигатели отличаются 

-1 -1 -1 частотой вращения вала ротора (2850 мин , 1395 мин , 945 мин соответствен- 
но) и габаритными размерами. Как показывает практика, для обеспечения оп- 
тимальных массогабаритных характеристик одноступенчатых цилиндрических 
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и конических редукторов, рекомендуется использовать электродвигатели вто- 
рого и третьего типа. Исходя из этого принимаем электродвигатель типа 

- 1 АИР90L4 мощностью 2,2 кВт и частотой вращения ротора n = 1395 мин (при дв 

необходимости тип двигателя может быть изменен). 
* Для червячных редукторов рекомендуется использовать высоко- 

-1 скоростные электродвигатели на 1500 и 3000 мин . 
Общее передаточное число приводной станции 

n
дв 1395 

125 
u   11,16. 0 nм 

Произведем разбивку общего передаточного числа по ступеням привод- 
ной станции. Это число может быть определено как произведение двух переда- 
точных чисел: 

u  u u , 0 1 2 

где u – передаточное число ременной передачи; u – передаточное число зубча- 1 2 

той передачи. 
В это уравнение входит две неизвестные величины, поэтому одним зна- 

чением надо задаться. Поскольку для зубчатых передач значения передаточных 
чисел стандартизованы, то по таблице 1.2 принимаем передаточное число ци- 
линдрической передачи u = 5 (рекомендуется принимать в пределах 2...8). То- 2 

гда передаточное число ременной передачи 
u u /u 11,16/ 5 2, 232, 1 0 2 

что входит в рекомендуемый диапазон значений для ременных передач (uрем = 
1 ,5…4). 

Выполним кинематический расчет приводной станции. Для этого опреде- 
лим частоту вращения валов приводной станции: 

- 1 вала электродвигателя: n = 1395 мин ; дв 
- 1 ведущего вала редуктора: n = n /u = 1395/2,232 = 625 мин ; 1 дв 1 

-1 ведомого вала редуктора: n = n /u = 625/5=125 мин , что соответствует 2 1 2 

исходным данным. 
Крутящие моменты на валах приводной станции: 

на валу электродвигателя: 
3 0РТР 301, 993103 T   13, 65Нм; дв  nдв  3,14 1395 

на ведущем валу редуктора: 
Т Т u  13, 652, 2320, 95  28, 95Hм; ; 1 дв 1 1 

на ведомом валу редуктора: 
Т  Т u 2  28, 9550,970, 992 137, 6Hм. 2 1 2 2 
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Проверка: 
301,8103 30Р

М 

 nМ T   137, 6Нм, 2  3,14 125 
что соответствует полученному ранее значению. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
Выполнить кинематический и силовой рас- 

чет приводной станции, включающей электродви- 
гатель 1, ременную передачу 2 и редуктор 3 по ис- 
ходным данным, представленным в таблице 1.4, 
где: Р – мощность на валу машины; n – частота Схема 1. Редуктор цилиндриче- 

ский 
м м 

вращения вала машины; 
Для этого необходимо: 

1 

2 

. Определить общий к.п.д. приводной стан- 

. Найти требуемую мощность на валу элек- 
ции. 

тродвигателя. 
3 
4 

. Подобрать стандартный электродвигатель. 

. Определить общее передаточное число Схема 2. Редуктор конический 
приводной станции 

5 . Произвести разбивку общего передаточно- 
го числа по ступеням приводной станции. 

6 . Определить частоту вращения валов при- 
водной станции. 

7 . Найти крутящие моменты на валах при- 
водной станции с учетом к.п.д. 

8 . Выполнить проверочный расчет. 

Схема 3. Редуктор червячный 

Таблица 1.5 – Исходные данные к расчету 
-1 -1 Вари № схе- Р , кВт n , мин Вари- 

ант* 
№ схе- 
мы 

Р , кВт n , мин м м м м 

ант* мы 

1 1 2,9 120 15 3 2,38 37 
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2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 

2 
3 
1 
2 
3 
1 
2 
3 
1 
2 
3 
1 
2 
3 

3,4 
1,8 

118 
52,5 
106 

133,9 
36 

16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 
25 
26 
27 
28 
29 

1 
2 
3 
1 
2 
3 
1 
2 
3 
1 
2 
3 
1 
2 

2,65 
3,6 

125 
116 
86 3,2 2,4 

3,8 3,72 
3,84 
2,22 
3,62 
3,46 
1,63 
3,72 
2,54 
2,43 
2,91 
2,68 

138 
162 
46 

2,35 
3,6 127 

108,6 
31 

3,4 110 
130 
33 

3,33 
3,4 1 0 

1 
2 
3 
4 
5 

107,6 
130 
30 

1 
1 
1 
1 
1 

2,6 162 
94 1,65 

2,86 
2,95 
2,38 

98 32 
112 
37 

128 
115 

* Вариант подбирается по номеру студента в списке группы. 

ВОПРОСЫ: 
1 
2 
3 

. В чем разница между редуктором и мультипликатором? 

. Что такое передаточное число? 

. Как определяют передаточное число и КПД многоступенчатой переда- 
чи? 

4 . Как изменяются от ведущего к ведомому валу такие характеристики 
передачи как мощность, вращающий момент, частота вращения? 

5 . Как определяется КПД зубчатых передач? 
6 . Каковы особенности определения КПД червячных передач? 
СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 

1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 
под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №7 
ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМЫХ НАПРЯЖЕНИЙ ДЛЯ РАСЧЕТА 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ И КОНИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

Цель работы: изучение методики расчета цилиндрических зубчатых 
передач. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате ос- 
воения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участво- 
вать в проектировании технических объектов, систем и технологических про- 
цессов с учетом экономических, экологических, социальных и других ограни- 
чений. 

Актуальность темы. Допускаемые напряжения являются базовой со- 
ставляющей уравнения прочности. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Расчет на прочность эвольвентных цилиндрических зубчатых передач 

регламентирован ГОСТ 21354-87. В предлагаемом материале изложена методи- 
ка расчета на прочность цилиндрических зубчатых передач, отличающаяся от 
стандартного расчета рядом упрощений, мало влияющих на конечные резуль- 
таты для большинства практических случаев, приведены примеры расчета и не- 
обходимые справочные материалы. 

Выбор материалов и термической обработки зубчатых колес. Мате- 
риалы для изготовления зубчатых колес и необходимую твердость выбирают в 
зависимости от условий эксплуатации и требований к габаритам передачи. Ос- 
новными материалами колес силовых передач являются термически обрабаты- 
ваемые конструкционные углеродистые и легированные стали. Выбор марок 
сталей для изготовления зубчатых колёс и виды их термообработки производят 
по данным таблицы 2.1 и рекомендациям таблицы 2.2. В качестве расчётного 
параметра принимают среднюю твёрдость материала: 

шестерни  HB  0, 5(НВ 1min  НВ1max ) , 1ср 

колеса  НВ  0, 5(НВ  НВ2max ). 
2min 

2 ср. 

При этом для более равномерного изнашивания зубьев и лучшей их при- 
работки, разность средних твердостей рабочих поверхностей зубьев шестерни и 
колеса должна составлять: 

НВ  НВ  20...50 – для прямозубых колёс; 1ср. 2ср. 

НВ1ср.  НВ2ср.  70 – для косозубых колёс. 

В косозубых и шевронных передачах шестерню рекомендуется изготов- 
лять из материала с твёрдостью  45, а колесо – НВ<350, что способствует HRC 
снижению габаритов и металлоёмкости зацепления. 



  
  

Таблица 1 – Механические свойства сталей 

Марка 
стали 

Термо- 
обработ- 
ка 

Твердость 
HRC HB 

 Т 
МПа 

, , в 
МПа 

3 
4 
4 
5 

5 
0 
5 
0 

Н 
Н 
Н 
Н 
Н 

163…192 НВ 
168…204 НВ 
179…207 НВ 
179…228 НВ 
210…230 НВ 

550 
590 
600 
640 
600 

270 
300 
340 
350 
350 4 0Х 

4 0 
5 

У 
У 
У 
У 
У 
У 
У 

192…228 НВ 
235…262 НВ 
269…302 НВ 
269…302 НВ 
235…262 НВ 
269…302 НВ 

270 НВ 

700 
780 
900 
920 
800 
920 
980 

400 
540 
750 
750 
670 
790 
880 

4 
4 0Х 

4 0ХН 
3 
3 
5ХМ 
5ХМ 

3 

3 

5ХГСА 

4 0Х 
0ХН 
5ХМ 

У+ТВЧ 
У+ТВЧ 
У+ТВЧ 
ТВЧ 

45…50 269…302 
269…302 
249…302 
240…280 
240…280 

900 
920 
920 
890 
1800 

750 
750 
790 
720 

1400 

4 48…53 
48…53 
40…52 
46…53 

3 
4 5 

5ХГСА ТВЧ 
Н – нормализация; У – улучшение; ТВЧ – закалка т.в.ч.; 

Таблица 2 – Рекомендуемое сочетание материалов шестерни и колеса 
цилиндрических и конических передач 

Для колёс с прямыми зубьями: Для колёс с косыми зубьями: 
Параметр 

Материал 

HB  НВ2ср.  20...50 
ср. 

HB1ср.  НВ2ср.  70 1 
шестерня 

Сталь 35, 40, 45, 50, 40Х, 
0ХН, 35ХМ 

колесо шестерня колесо 

Сталь 40Х, 40ХН, 20Х, 
4 35ХМ, 30ХГСА, 38ХМЮА 

Термооб- 
работка 

Улучшение Нормализация 
Улучшение 

Улучшение + 
закалка ТВЧ 

Улучшение 

При необходимости по таблице 3 единицы твёрдости в HRC переводят в 
единицы НВ, а промежуточные значения находят методом интерполирования. 

Таблица 3 – Соотношение твердости материала в HRC и HB 
HRC 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 
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НВ 200 250 290 330 375 430 483 540 600 670 

Определение допускаемых напряжений. Допускаемые контактные на- 
пряжения при расчётах на прочность определяют отдельно для материала шес- 
терни  и колеса   по формуле H1 H 2 

  (1) K / S , H H 0 HL H 

 где – предел контактной выносливости (таблица 4); S – коэффициент H 0 H 
безопасности (таблица 4); K HL – коэффициент долговечности. 

Коэффициент долговечности вычисляют по формуле 
(2) K  N / N , 6 

HL H0 HE 

N где – базовое число циклов перемен напряжений; N HE – эквивалентное H 0 

N число циклов перемен напряжений. Значение 
симости от твёрдости материала колес. 

находят по таблице 5 в зави- H 0 

Таблица 4 – Значение предела выносливости и коэффициента безопасности 
Термо- 
обра- 

Твёрдость 
поверхности 

зубьев 

Группа сталей  , Н
0 SH 

МПа ботка 
Н и У 
ОЗ 

180…350 НВ 40, 45, 40Х, 40ХН, 35ХМ 2 НВср+70 
18 HRCср+150 
17 HRCср.+200 
17 HRCср.+200 

1050 

1 

1 

,1 

.2 

45…35 HRC 
45…63 HRC 

40Х, 40ХН, 35ХМ и пр. 
40Х, 40ХН, 35ХМ и пр. 
40Х, 40ХН, 35ХМ и пр. 
40Х, 38ХМЮА и пр. 
20Х, 25ХГТ и пр. 

ТВЧ 
У+ТВЧ 45…53 HRC 

А 
Ц 

50…67 HRC 
55…63 HRC 23 HRCср. 

Таблица 5 – Зависимость базового числа циклов от твердости материала 
HB

ср  250 300 350 400 450 500 550 600 

143 

2 00 

NH 0 106 1 0 16,5 25 36,4 50 68 87 114 

Эквивалентное число циклов перемен напряжений при постоянном ре- 
жиме работы 

N  60n ct, (3) 
HE1 1 

n – 1 где – частота вращения ведущего вала, мин ; t – срок службы передачи в 1 

часах; c – число колёс, находящихся в зацеплении (с = 1). 
4 7 



  
  

Срок службы передачи в часах 
t  Г 36524К К , (4) 

сут год 

где Г – срок службы передачи в годах; Ксут – коэффициент использования пе- 
редачи в течение суток; Кгод – коэффициент использования передачи в течение 
года. 

Эквивалентное число циклов перемен напряжений для материала колеса 
 N /u, (5) NHE2 HE1 

где u – передаточное число. 
N  N  H Если в результате расчета окажется , то принимают  1. KHL HE 0 

Значения K HL ограничены пределами: 
1  K HL  2,4 – при объемном упрочнении (нормализация, улучшение); 
1  K HL 1,8 – при поверхностном упрочнении (ТВЧ, азотирование, цемен- 

тация). 
По выражению (1) находят   и   для материала шестерни и ко- H1 H 2 

леса. Для прямозубых цилиндрических и конических колёс, а также косозубых 
с небольшой разностью твёрдостей зубьев (до 20...50 НВ), в качестве расчетно- 
го значения принимают   =  . H H 2 

При значительной разности твёрдостей зубьев (до 70 НВ и выше) в каче- 
стве расчётного значения для цилиндрических косозубых и шевронных колёс, 
а также конических колёс с круговыми зубьями, принимают контактное на- 
пряжение 

 1 ,23   цилиндрические;  
   , 45([ ] [ 

  
  H 2 0 H 2 ]) (6) H H1 
   1,15 конические.  H 2 

Если это неравенство не выполняется, то в качестве расчетного напряже- 
ния для цилиндрических косозубых и шевронных колёс принимают 
H 1,23  ,  H 1,15  а конических – . H 2 H 2 

Допускаемые напряжения изгиба 
F  K K / S , (7) 

F0 FC FL F 

где – предел выносливости зубьев при изгибе (таблица 6); S – коэффи- F 0 F 
циент безопасности (таблица 6); – коэффициент, учитывающий двусто- KFC 

роннее приложение нагрузки (для нереверсивных передач K  1 , ревер- FC 
сивных – KFC 

,
 

,
 ); KFL – коэффициент 

долговечности. 
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Коэффициент долговечности зависит от твёрдости материала зубьев: при 
твёрдости НВ 350 

K  N / N (8) 

(9) 

6 при этом  1 K  2,1; FL F 0 FE FL 

FL 

при твёрдости НВ > 350 
K  N / N 9 при этом  1 K 1,63. FL F 0 FE 

Таблица 6 – Значение предела выносливости и коэффициента безопасности 
Термо- Твёрдость по- Группа стали  , F 0 обработ- верхности зубь- SF 

МПа ка ев 
Н и У 
ОЗ 

180…350 НВ 
35…45 НRC 
45…55 HRC 
56…63 HRC 
45…55 HRC 
50…67 HRC 
55…63 HRC 

40, 45, 40Х и др. 
40Х, 40ХН, 35ХМ и др. 
40Х, 40ХН, 35ХМ и др. 

35ХМ, У6 

1,8 НВ 
550 

ТВЧ 
У+ТВЧ 
У+ТВЧ 

А 

550 1,75 
900 

40Х, 40ХН и др. 650 
40Х, 38ХМЮА и др. 

20X, 25XГТ и др. 
12HRC+300 

750 
1 ,5 

Ц 

Базовое число циклов для всех сталей имеет одинаковую величину – 
N   4 106. Эквивалентное число циклов N FE определяют по выражениям, F 0 N

FE  N
F 0 аналогичным (4) и (5). При неограниченном сроке службы и при- 

нимают K FL  1. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Рассчитать допускаемые напряжения для косозубой передачи односту- 

пенчатого цилиндрического редуктора общего назначения по следующим ис- 
ходным данным: крутящий 

момент на ведомом валу редуктора Т = 2 

5 26 Нм; частота вращения ведущего вала 
- 1 n = 480 мин ; частота вращения ведомо- 1 

- 1 го вала n = 120 мин ; передаточное чис- 2 

ло u = 4; срок службы передачи в годах 2 

L = 8,2; коэффициент суточного исполь- Г 
Рисунок 2.5 –. Приводная станция: 1 
электродвигатель; 2 –клиноре- 

менная передача; 3 – редуктор 

зования Ксут = 0,52; коэффициент годо- 
вого использования Кгод = 0,81. – 

Решение 
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Желая получить оптимальные габариты редуктора и обеспечить взаим- 
ную приработку зубьев цилиндрических колес, принимаем по таблице 1 для из- 
готовления зубчатых колес одну и ту же марку стали – сталь 40ХН, но с раз- 
личной термообработкой. Для шестерни – улучшенная поковка с закалкой ТВЧ 
поверхности зубьев до твердости 48…53HRC, а для колеса – улучшенная по- 
ковка с твердостью 269…302 НВ 

В качестве расчетного принимаем среднее значение твердости материала 
колес, как наиболее вероятное: для материала шестерни: 

HRC  0,5(48 53)  50, 5HRC ; 1ср 

для материала колеса: 
HB  0, 5(269  302)  285, 5HB. 2 ср 

Определяем по формуле (2.1) допускаемые контактные напряжения 

   K / S , H H 0 HL H 

где по таблице 4: 
 17HRC1ср  200 1750,5 200 1058, 5МПа – предел контактной вы- H 01 

носливости материала шестерни; 
  2НВ2ср  70  2285,5 70  641МПа – предел контактной выносли- H 02 

вости материала колеса; 
S = 1,2 и S = 1,1 – коэффициент безопасности для материала шестерни и ко- H1 H2 

леса. 
KHL – коэффициент долговечности. Вычисляем по формуле (2): 

K  N / N , 6 
HL H0 HE 

N где – базовое число циклов перемен напряжений; – эквивалентное NHE H  0 

число циклов перемен напряжений. 
N Значение находим по таблице 5 в зависимости от твёрдости мате- H 0 

риала колес. По таблице 3 значению твердости 50,5HRC для материала шестер- 
ни, соответствует примерное значение твердости 490НВ, поэтому по таблице 5 

7 NH01 = 8,32·10 ; для материала колеса при HB = 285,5НВ имеем NH02 = 2ср 
7 2 ,24·10 . 
Эквивалентное число циклов перемен напряжений по выражению (3): 

NHE1  60n1ct , 

n - 1 c где = 480 мин – частота вращения шестерни; – число колёс, находящихся 1 

в зацеплении (с = 1); t – срок службы передачи в часах. 
По выражению (2.4) 
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t  Г 36524К К , сут год 

где Г – срок службы передачи в годах; Ксут – коэффициент использования пере- 
дачи в течение суток; Кгод – коэффициент использования передачи в течение 
года: 

t 8,2365240, 520,8130256час. 
Отсюда число циклов перемен напряжений для шестерни: 

NHE1  60480130256  87,14107. 
Число циклов для материала колеса по формуле (5): 

NHE2  N / u  87,14107 / 4  21, 78107. HE1 2 

N  N N  NH 02 , то принимаем K 1 K 1 
. 

Так как и и HE1 H 01 HE2 HL1 HL2 

С учетом этих данных, имеем: 
     1 058, 5 1/1, 2 882МПа, H1 

     6 41 1/1,1 582, 7МПа. H 2 

Расчетное значение допускаемого контактного напряжения для косозу- 
бых цилиндрических колес находим по формуле (6): 

          0, 45( ) 0, 45(882 582, 7) 659МПа H Н1 Н 2 
1 

,23 
  1, 23 582, 7 716, 72МПа.   Н 2 

Принимаем в качестве расчетного значение напряжения [σ ] = 659 МПа. Н 
Допускаемое напряжение изгиба определяем по выражению (7): 

 K K / S , F F 0 FC FL F 

где по таблице 6: σF01 = 650 МПа – предел изгибной выносливости материала 
шестерни (сталь 40Х, У+ТВЧ, HRC48...53); σF02 = 1,8НВ2ср = 1,8·285,5 = 514 
МПа – предел изгибной выносливости материала колеса; S = S = 1,75 – ко- F1 F2 

эффициент безопасности; K = K = 1 – для нереверсивных и длительно рабо- FC FL 

тающих передач. 
Отсюда 

   65011/1,75371МПа,    1   F
2 F 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 
ЗАДАНИЯ 
По результатам практической работы № 6 выполнить расчет допускае- 

мых контактных и изгибных напряжений закрытого цилиндрического зубчато- 
го зацепления (схема 1). 
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Материал колес, вид термообработки, срок службы, коэффициент суточ- 
ного и годового использования принять по таблице 7 в соответствии личным 
вариантом. 

Таблица 7 – Исходные данные 
Вари- Срок Материал (термобработка) 
ант служ- 

бы, 
Ксут Кгод 

Шестерня Колесо 

год 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 

7,2 
6,8 
7,5 
8,1 
5,6 
7,3 
6,5 
7,8 
6,8 
7,5 
5 

0,68 
0,75 
0,82 
0,62 
0,82 
0,72 
0,79 
0,67 
0,77 
0,66 
0,68 
0,75 
0,82 
0,62 
0,82 
0,72 
0,79 
0,67 
0,77 
0,66 

0,72 
0,56 
0,47 
0,53 
0,64 
0,61 
0,72 
0,59 
0,65 
0,75 
0,75 
0,72 
0,56 
0,47 
0,53 
0,64 
0,61 
0,72 
0,59 
0,65 

сталь 45 (У) 
сталь 40Х (У+ТВЧ) 

сталь 20Х (Ц) 

сталь 45 (Н) 
сталь 40Х (У) 
сталь 40ХН (У) 
сталь 50 (Н) сталь 40ХН (У) 

сталь 45 (ТВЧ) сталь 35ХМ (У) 
сталь 40Х (У+ТВЧ) сталь 35ХГСА (У) 

сталь 40Х (У) 
сталь 45 (ТВЧ) 
сталь 20Х (Ц) 
сталь 20Х (Ц) 
сталь 45 (У) 

сталь 50 (Н) 
сталь 35ХМ (У) 
сталь 40ХН (У) 
сталь 40ХН (У) 
сталь 45 (Н) 

1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
2 

0 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
0 

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

сталь 40Х (У+ТВЧ) 
сталь 20Х (Ц) 
сталь 40ХН (У) 
сталь 45 (ТВЧ) 

сталь 40Х (У) 
сталь 40ХН (У) 
сталь 50 (Н) 

сталь 35ХМ (У) 
сталь 40Х (У+ТВЧ) сталь 35ХГСА (У) 

сталь 40Х (У) 
сталь 45 (ТВЧ) 
сталь 20Х (Ц) 
сталь 20Х (Ц) 

сталь 50 (Н) 
сталь 35ХМ (У) 
сталь 40ХН (У) 
сталь 40ХН (У) 

ВОПРОСЫ: 
1 . Какие допущения принимаются при расчёте зубьев на контактную проч- 
ность? 
2 
3 

. Разница между базовым и эквивалентным числом циклов нагружения. 

. Что влияет на величину допускаемых напряжений. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №8 
ПРОЕКТНЫЙ И ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ 

ЗУБЧАТЫХ ЗАЦЕПЛЕНИЙ 

Цель работы: изучение методики расчета цилиндрических зубчатых 
переда 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Цилиндрические зубчатые передачи являются 
наиболее распространённым видом передач. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Проектный расчёт предусматривает определение геометрических пара- 

метров зубчатых передач по допускаемым контактным напряжениям. При этом 
используются исходные данные: Т и Т – номинальные крутящие моменты 1 2 
на ведущем и ведомом валах, Нм; n и n – частоты вращения ведущего и 1 2 

-1 ведомого вала, мин ; u – передаточное число. 
Межосевое расстояние передачи определяют по выражению: 

T  K 
K u 1    3 

2 H , аw  (1) 
a 

   u 2 2 
ba H 

где – вспомогательный коэффициент (для прямозубых колёс К =490 косо- Ka а 

  b / a зубых и шевронных – К =430; – коэффициент ширины венца коле- а ba 2 w 

са (принимается из ряда ГОСТ 2185-66: 0,1; 0,125; 0,16; 0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 
0 ,63; 0,8; 1,0; 1,25 и с учетом рекомендаций таблицы 1);   расчётное до- H 

пускаемое контактное напряжение, МПа; Т – крутящий момент на колесе, Нм 2 

(в передачах с раздвоением мощностей следует принимать Т /2); u – переда- 2 

K  коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба. точное число; H 

Таблица 1 – Рекомендуемые значения коэффициента ψba 
Расположение колес 

относительно опор или 
вид передачи 

Твёрдость рабочих поверхностей зубьев 

НВ <350 или НВ и НВ  350 НВ и НВ >350 2 1 2 1 2 



  
  

Симметричное 
Несимметричное 
Консольное 

0,315…0,5 
0,25…0,4 
0,2…0,25 
0,4…0,63 
0,1…0,2 

0,25…0,315 
0,2…0,25 
0,15…0,2 
0,315…0,5 
0,1…0,15 

Шевронные передачи 
Открытые передачи 

K Коэффициент определяется по графику (рисунок 1) в зависимости от H  

твёрдости материала шестерни и колеса, расположения колёс относительно 
  0,5ba(u 1). опор и коэффициента  d 

Знак плюс в выражении следует принимать при внешнем зацеплении, а 
знак минус – при внутреннем. 

Полученное значение межосевого расстояния согласуют со стандартным 
рядом (ГОСТ 2185-66): 40; 50; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 146; 160; 180; 200; 
2 24; 250; 260; 280; 300; 315; 400 мм или округляют для нестандартных редук- 
торов по ряду Ra40: 80; 85; 90; 95; 100; 105; 110; 120; 125; 130 мм и т. д. 
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Рисунок 1– График для определения значений коэффициентов KHβ и KFβ 
(цифры у кривых соответствуют приведенным выше схемам передач) 

Модуль зацепления находят по формуле 

K T 103      u 1 
m  m  m 2 , (2) n 

    u a b w 2 F 2 

где Кm– вспомогательный коэффициент (для прямозубых колёс Кm=6,8, косо- 
b  a зубых и шевронных – Кm=5,8; – ширина колеса, мм 

(уточняется по 
2 ba w 

ряду Ra40); F2  – допускаемое напряжение изгиба материала колеса, МПа 
(определено выше). 

Полученное значение модуля увеличивают в 1,2…1,8 раза и округляют в 
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большую сторону по стандартному ряду (таблица 2). 
Таблица 2– Стандартные значения модуля (ГОСТ 9563-60) 
Ряд Значения модуля, мм 

1 
2 

-й ряд 
-й ряд 

1,0; 1,5; 2; 2,5; 3,0; 4,0; 5,0; 6,0; 8,0; 10,0 
1,25; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7,0; 9,0 

Первый ряд следует предпочитать второму. 

m 1 При твёрдости материала колеса < 350НВ необходимо принимать 
мм, а при твёрдости материала хотя бы одного из колёс > HRC45 – m 1,5 
мм. 

Для прямозубых передач число зубьев шестерни и колеса находят по 
формулам: 

z  z u. z  2a / m(u 1)  z 17, 2 1 1 w min (3) 
При необходимости значение z и z округляют до целого числа и прове- 1 2 

ряют межосевое расстояние 
a  mz  z / 2, (4) 

w 1 2 

u  z / z В заключение уточняют фактическое передаточное число , ф 1 2 

 4%. которое не должно отличаться от заданного более чем на 
У косозубых и шевронных передач принимают соответственно угол на- 

0 250, и определяют число зубьев шестерни и колеса:   10 и   клона зубьев 
2 a cos z   z

min 
 17, z  z u. w 

1   2 1 () (u 1) m n 

Значения z и z округляют до целых чисел, и определяют фактический 1 2 
угол наклона зубьев с точностью до третьего знака после запятой: 

 arccos0,5(z  z )  m / a  (6) ф 1 2 n w 
0 0 Этот угол должен находиться в пределах 8 ÷ 18 для косозубых и 25 ÷ 40 

для шевронных колес. При необходимости варьируют число зубьев. 
По таблице 3 определяют размеры зубчатых колес. 

– 

Таблица 3 – Геометрические параметры цилиндрических зубчатых колес 
Параметры Передача 

прямозубая Косозубая 
Делительный 
диаметр 

d = mz1 d =mz / cos 1 1 1 

d = mz2 
2 

d =mz / cos  2 2 
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Диаметр впадин 
зубьев 

d =d + 2m d =d + 2m a1 1 a1 1 

d =d + 2m d =d + 2m a2 2 a2 2 

Диаметр впадин 
зубьев 

d =d – 2,5m d =d – 2,5m f1 1 f1 1 

d =d – 2,5m d =d – 2,5m f2 2 f2 2 
Ширина венца: 

шестерни b =b + (2 ÷ 4)мм 1 2 b =b + (2 ÷ 4)мм 1 2 
b = a   2 ba w b = a

w 2 ba колеса 

Уточняют фактическое передаточное число u = z / z , которое не ф 2 1 

должно отличатся от заданного более чем на ± 4 %. 
Значения b и b согласуют с рядом чисел Ra40. Значения диаметров ко- 1 2 

созубых и шевронных колёс определяют до третьего знака после запятой. 
Следует отметить, что к проектному расчёту зубчатых передач следует 

подходить творчески и анализировать полученные результаты. Так, например, 
из выражения (1) следует, что габариты цилиндрической передачи можно 
уменьшить несколькими путями: 

- 
- 
увеличением коэффициента ширины венца колеса; 
применением материалов с более высокими механическими характери- 

стиками. 
Варьируя в известных пределах значениями этих параметров, можно оп- 

тимизировать геометрические параметры проектируемой зубчатой передачи и 
добиться нужных результатов. 

При значительной разности твердости материала шестерни и колеса (что 
характерно для косозубых передач) проектный расчет следует выполнять с ис- 
пользованием выражения (2). Этот случай может иметь место при расчетном 
контактном напряжении, превышающем 800...850 МПа. 
Проверочный расчёт цилиндрических передач. 

Контактные напряжения проверяют по формуле 

u 1 T 103 K K K (u 1)   Z Z Z ф 2 H  H H ф   , (7) H M H  2a3  H u
ф w ba 

где Z = 275 – коэффициент, учитывающий механические свойства материала M 

колёс; Z  коэффициент формы сопряженных поверхностей зубьев (для H 
прямозубых передач Z  1,76, а косозубых и шевронных определяется по H 
формуле: Z H  2 cos / sin 2 , где  – фактический угол наклона зубьев, ф ф 

 = 200 – угол зацепления); – коэффициент суммарной длины контактных Z 
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линий (для прямозубых колёс Z = 0,9, а косозубых и шевронных определяется ε 

Z  1/  по формуле , где – коэффициент торцового перекрытия: 

 1  1 
  1,8 8  3,2(  ) cos ф , где знак плюс используется при внешнем заце- z z  

2 
 1 

плении, а минус – внутреннем); – коэффициент неравномерности распре- KH 

деления нагрузки между зубьями. Определяется по рисунку 5а в зависимости 
v  d n / 6 104 от окружной скорости колёс , (м/с) и степени точности из- 1 1 

K готовления передачи (таблица 4). Для прямозубых колёс KH 1; – коэф- Hv 
фициент динамической нагрузки. Зависит от окружной скорости колёс и точно- 
сти передачи (таблица 5). 

Таблица 4 – Степень точности изготовления зубчатых колес 
Степень Окружные скорости колёс, м/с 

прямозубых не прямозубых точности 
цилиндри- конических цилиндриче- конических 
ческих ских 

6 
7 
8 
9 

до 15 
до 10 
до 6,0 
до 2,0 

до 12 
до 8,0 
до 4,0 
до 1,5 

до 30 
до 15 
до 10 
до 4,0 

до 20 
до 10 
до 7,0 
до 3,0 

Примечание: девятую степень точности назначают для открытых тихо- 
ходных передач. 

По формуле (7) выполняют вычисления, находят  и полученные зна- H 
чения сравнивают с  . При этом допускается недогрузка передачи H 
          не более 10 % и перегрузка – не более 5 %. H H H H 
При необходимости изменяют ширину венца колеса, межосевое расстояние, 
материал колёс, вид термообработки и весь расчёт выполняют снова. 

Рисунок 5 – Графики для определения коэффициентов К (а) и К (б) Нα Fα 
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(цифры у кривых соответствуют степени точности изготовления передач) 

Рисунок 6 – Графики для определения коэффициента формы зуба YF 
(для некорригированных передач следует использовать кривую x = 0) 

Проверочный расчёт на изгибную выносливость зубьев колес выполняют 
по формуле 

где значения 

2 T 103Y Y Y K K K 
  2 F   F F F    , (7) F 2 

1  m3 
F z u 1,2 

ф вd 

T (Нм), z ,u ,m(мм), , F 1и  определены выше; Y – F 2 1 ф вd  F 2 

коэффициент формы зуба шестерни и колеса (определяется по графику на ри- 
сунке 6 в зависимости от числа зубьев z и z для прямозубых колёс, и по экви- 1 2 

z  z / cos3  , валентному числу зубьев для косозубых и шевронных колёс:  1 1 ф 

z  z / cos3  ); Y
  коэффициент перекрытия зубьев: для прямозубых и ко-  2 2 ф 

созубых колёс предварительно можно принять Y 1; Y – коэффициент на-   

клона зубьев: для прямозубых колес Y  1, для косозубых: Y 1  1 ;  K F 
– коэффициент неравномерности распределения нагрузки по длине контактной 
линии (определяется по графикам на рисунке 4); – коэффициент динами- KF 

ческой нагрузки (таблица 5); KF – коэффициент неравномерности распреде- 
ления нагрузки между зубьями (определяется по графику на рисунке 5 б). 

Таблица 5 – Коэффициент динамической нагрузки 
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KH K  F 

окружная скорость колёс v,(м/с) 
1 5 10 15 20 1 5 10 15 20 

HB иНВ2 1,02 1,1 1,2 1,3 1,4 1,02 1,1 1,2 1,3 1,4 1 

6 

7 

 3 50 1,01 1,06 1,08 1,12 1,16 1,01 1,06 1,08 1,12 1,16 
1,96 
1,38 1,51 

НВ илиНВ 1,03 1,16 1,32 1,48 1,48 1,06 1,32 1,64 – 1 2 

 350 1,01 1,06 1,13 1,19 1,26 1,03 1,13 1,26 

НВ иНВ2 1,02 1,12 1,25 1,37 
1,01 1,05 1,1 1,15 

1,5 
1,2 

1,02 1,12 1,25 1,37 
1,15 

1,5 
1,2 

1 
1,01 1,05 1,1  350 

НВ илиНВ 1,04 1,2 1,4 1,6 1,8 1,08 1,4 1,8 – – 1 2 

 350 1,02 1,08 1,16 1,24 1,32 1,03 1,16 1,32 1,48 1,64 

НВ иНВ2 1,03 1,15 1,3 1,45 1,6 1,03 1,15 1,3 1,45 1,6 
1 

8 

9 

1,01 1,06 1,12 1,18 1,24 1,01 1,06 1,12 1,18 1,24  350 
НВ илиНВ 1,05 1,24 1,48 1,72 1,96 1,1 1,48 1,96 – – 1 2 

 350 1,02 1,1 1,19 1,29 1,38 1,04 1,19 1,38 1,58 1,77 

НВ иНВ2 1,03 1,17 1,35 1,52 1,7 1,03 1,17 1,35 1,52 1,7 
1 

1,01 1,07 1,14 1,21 1,28 1,01 1,07 1,14 1,21 1,28  350 
НВ илиНВ 1,06 1,28 1,56 1,84 – 1,11 1,56 – – – 

– 
1 2 

 350 1,02 1,11 1,22 1,34 1,45 1,04 1,22 1,45 1,67 

Примечание: Значения в числителе относятся к прямозубым передачам, а 
в знаменателе – косозубым 

После этого находят отношение 
(8)  /Y ,    / YF1 и F1 F 2 F  2 

и в зависимости от того, какое отношение имеет меньшее значение, производят 
проверочный расчёт на изгибную выносливость по материалу шестерни или 
колеса (чаще это зуб колеса). 

Если в результате вычислений расчетное напряжение окажется на 
5 ...10 % выше допустимого значения, то надо увеличить модуль зацепления, 
уточнить число зубьев z и z , и выполнить проверочный расчёт на изгибную 1 2 
выносливость снова, не меняя межосевое расстояние. 
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ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Рассчитать косозубую передачу одноступенчатого цилиндрического ре- 

дуктора общего назначения по исходным данным из практической работы № 6: 
крутящий 

Допускаемые напряжения для рас- 
чета передачи принять из практической 
работы № 7 

Рисунок 7 – Приводная станция: 1 – 
электродвигатель; 2 –клиноре- 
менная передача; 3 – редуктор 

Решение 
Межосевое расстояние передачи находим по выражению : 

   2 

T  K
H 

  [ ], аw  K u 1  
3 a 2 
  2 u H 2 

2 ba H 

где К = 43 – постоянный коэффициент для косозубых колес; ψ = 0,4 – коэф- а ba 

фициент при симметричном расположении колес (таблица 1); KHβ – коэффици- 
ент неравномерности распределения нагрузки по длине зуба. 

По графику (на рисунке 1, а) коэффициент KHβ =1,04 при симметричном 
расположении колес относительно опор, НВ ≤ 350 и коэффициенте 2 ср 

  0,5ba(u 1)  0,50,4(41) 1. bd 

Отсюда 

5 26103 1, 04 а  43(4 1)3 123мм, w , 4  6592 42  0 
По стандартному ряду ГОСТ 2185-66 принимаем а = 125 мм. w 

Ширина зубчатого венца колеса: b = ψ ·а = 0,4·125 = 50 мм. 2 ba w 

Ширина зубчатого венца шестерни: b = 1,12· b = 1,12·50 = 56 мм. 1 2 

Нормальный модуль зацепления по формуле : 

5 ,8 T 103 u 1 5,8 526 103 (4 1)          
  2 2   2,1мм. m mn 

      4 125 50 293    u a b 2 w 2 F 2 

Принимаем по ГОСТ 9563-60 (таблица 2) стандартное значение m = 2,5 
мм. 
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 100 и определим Принимаем предварительно угол наклона зубьев 
число зубьев шестерни по формуле : 

a
w 
cos  2125cos100 2 z1   19, 7. 

(u2 1) mn 
  

  
(4 1) 2,5 z  z u 19,74  78, 78. Тогда для колеса 2 1 2 

Округляем и принимаем z = 20 и z = 78. 1 2 

Найдем фактический угол наклона зубьев по выражению 
ф  arccos0,5(z  z )  m / a  arccos0,5(20  78)  2,5 /12511,4780. 1 2 n w 

Фактическое передаточное число 
u = z /z = 98/20 = 3,9. 2 ф 2 1 

Отклонение от заданного передаточного числа 
Δu = (u – u )/u = (4 – 3,9)/4 = 0,025 ≈ 2,5% < 4%. 2 ф 

Геометрические параметры зубчатых колес. 
Параметр Расчетные значения 

0 Делительный 
диаметр 

d =mz /cos  =2,5·20/cos11,478 = 51,02 мм. 1 1 
0 d =mz / cos =2,5·78/cos11,478 = 198,98 мм.  2 2 

Диаметр вершин 
зубьев 

d =d +2m = 51,02 + 2·2,5 = 56,02 мм. a1 1 

d =d +2m = 198,08 + 2·2,5 = 203,98 мм. a2 2 

Диаметр впадин 
зубьев 

d =d - 2,5m = 51,02 – 2,5·2,5 = 44,77 мм. f1 1 

d =d - 2,5m = 198,98 – 2,5·2,5 = 192,73 мм. f2 2 

Межосевое расстояние передачи 
a  0, 5(d d )  0,5(51, 02198, 98) 125мм, w 1 2 

соответствует принятому ранее значению, поэтому расчет выполнен правильно. 

Рисунок 8 – Схема цилиндрического колеса 
Проверочный расчет зубчатой передачи. 
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Окружная скорость колес 
v  d n / 6104  3,14198,98120 / 6104 1,25м / с. 2 3 

При такой скорости назначаем 8-ю степень точности изготовления колес 
(таблица 4), что позволит снизить динамические нагрузки. 

Силы в зацеплении: 
3 окружное усилие – F = 2T /d = 2·526·10 / 198,98 = 5286 Н; t 2 2 

0 0 радиальная сила – F = F tgα/cosβ = 5286·tg20 /cos11,47 = 1964 Н; r t 
0 осевое усилие – F = F tgβ = 5286·tg11,47 = 1072 Н. a t 

Расчетное контактное напряжение по выражению 

u 1 T 103 K K K (u 1) 
  Z Z Z 2ф 2 H H H 2ф 

  [ ], H M H  2a3  H u
2 ф w ba 

где Z = 275 – коэффициент, учитывающий механические свойства материала M 

колёс: 

Z  2cos / sin 2  2 cos11, 4780 / sin(2200) 1, 746  коэффици- H ф 

ент формы сопряженных поверхностей зубьев; 
Z  1/  1/1, 72  0, 762 – коэффициент суммарной длины кон- 

тактных линий, где ε – коэффициент торцового перекрытия: α 

  1,8 8  3,2(1 / z 1/ z )cos   1 2 ф 

 1,8 8  3,2(1 / 20 1/ 78)cos11,478  1,72; 0 

KH = 1,06 – коэффициент неравномерности распределения нагрузки между 
зубьями. Определяем по графику на рисунке 5, а при 8-й степени точности из- 
готовления колес и окружной скорости 1, 25 м/с; 
KHv = 1,03 – коэффициент динамической нагрузки. Определяем по таблице 5 
для косозубых колес при 8-й степени точности и НВ < 350. 

ср 
2 

Отсюда 

3 , 91 526103 1,041, 031,06(3, 9 1) 
  2751, 7460, 746  613МПа. H 21253 0,4 3 ,9 

Проверочный расчёт на изгибную выносливость зубьев колес производим 
по формуле 

2 T 103Y Y K K K 
  2 F  F F F    , F 2  m3 

F 1,2 z u 1 2ф вd 
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где Y – коэффициент формы зубьев шестерни и колеса, который находится по F 
z  z / cos3   20/ cos3 11,4780  21,27; эквивалентному числу зубьев:  1 1 ф 

z  z / cos3   78 / cos3 11, 4780  82, 9.  2 2 ф 

В этом случае Y = 4,02, Y = 3,6 (для кривой x = 0 по рисунке 6 ); 
F1 F2 Y – коэффициент, учитывающий угол наклона зубьев 

Y 1(1/  ) 1(1/11, 4780 )  0, 913 ,  ф 

K F 1,1– коэффициент концентрации нагрузки. Определяем по графику на 

рисунке 1в при симметричном расположении колес относительно опор, НВ < 2 ср 

  0, 5 (u 1)  0,50, 4(3, 9 1) 1 3 50 и коэффициенте ; bd ba 2ф 

KF 1,05– коэффициент динамической нагрузки. Определяем по таблице 5 для 
косозубых колес при 8-й степени точности и НВ < 350; 2 ср 

K F  1,1 – коэффициент неравномерности распределения нагрузки. 
Определяем по графику на рисунке 5 б при 8-й степени точности изготов- 

ления колес и окружной скорости 1, 25 м/с. 
Сравнительная характеристика прочности зубьев на изгиб: 

  / Y  314 / 4,02  7 8,1МПа; F 1 F1 

   /Y  293 / 3,6  81,4МПа. F 2 F 2 

Прочность зубьев шестерни оказалась ниже прочности зубьев колеса, по- 
этому проверяем на прочность зубья шестерни: 

2 526103 4,020, 9131,11,051,1 
   201, 25МПа     314МПа. F1 2    3 F 2 0 3,9 1 2,5 1 

Таким образом, прочность зубьев на контактную и изгибную выносли- 
вость обеспечена. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
По результатам практической работы № 6 и 7 выполнить расчет закры- 

того цилиндрического зубчатого зацепления на прочность (схема 1). 

ВОПРОСЫ: 
1 . Какие допущения принимаются при расчёте зубьев на контактную проч- 
ность? 

. По какой расчётной схеме выполняется расчёт зубьев? 2 
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3 . Какое минимальное число зубьев допускается для шестерни цилиндрической 
и конической передач? 

. Какое максимальное передаточное число рекомендуется для одной пары раз- 
личных видов зубчатых передач? 
4 

5 
6 

. Где применяются прямозубые цилиндрические передачи? 

. Каким образом в прямозубой передаче можно уменьшить контактные напря- 
жения? 
7 
8 

. Какие преимущества и недостатки дает увеличение модуля зуба? 

. Какие зубья прочнее на изгиб – колеса или шестерни? 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 9 

ПРОЕКТНЫЙ И ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ КОНИЧЕСКИХ 
ЗУБЧАТЫХ ЗАЦЕПЛЕНИЙ 

Цель работы: изучение методики расчета конических зубчатых передач. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Конические зубчатые передачи являются наиболее 
распространённым видом передач, позволяющим поворачивать движение на 

0 0 . 9 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Расчет на прочность конических зубчатых передач регламентирован 

ГОСТ 21354-87. Однако практическое использование этого расчета из-за боль- 
шого числа факторов и их сложной взаимосвязи, вызывает у студентов опреде- 
ленные трудности. В предлагаемом материале изложена методика расчета на 
прочность конических зубчатых передач, отличающаяся от стандартного расче- 
та рядом упрощений, мало влияющих на конечные результаты для большинства 
практических случаев, приведены примеры расчета и необходимые справочные 
материалы. 

Проектный расчёт конических передач. Выбор материала для изготов- 
ления конических зубчатых колёс и определение допускаемых контактных и 
изгибных напряжений производится по методике, аналогичной цилиндриче- 
ским зубчатым передачам, изложенной в предыдущем разделе. 

Проектный расчёт конических передач производится на основании из- 
вестных данных: Т (Нм), [σ ] (МПа), u . 2 H 2 

Внешний делительный диаметр колеса определяется по формуле 

T 103 u  K
H  165  2 , de2 (1) 3 

   2 
H H 

где – коэффициент неравномерности распределения нагрузки по длине KH 

зуба. Определяется по графикам, приведенным на рисунках 1б и 1в. На этих ри- 
сунках номера кривых соответствуют схемам передач на рисунке 1 а, и приня- 
ты обозначения опор: 1Ш – шариковые опоры, 1Р – роликовые опоры. Рисунок 
1 б используется при твёрдости материала хотя бы одного из колёс  а HB 350, 
рисунок 3.1, в – при HB и HB  350; Θ – коэффициент, учитывающий вид 1 2 Н 
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конических колёс. Для прямозубых колёс   0,85. Для колёс с круговыми H 
зубьями: 

при HB и НВ  350 коэффициент   1,22  0,21u ; 1 2 Н 

  1,13 0,1 3u при HB  350 и НВ  350 коэффициент ; 1 2 Н 

  0,81 0,15u при HB и НВ  350 коэффициент . 1 2 Н 

d Полученное значение e2округляют до стандартного значения: 50; 63; 
8 0; 100; 125; 160; 200; 250; 280; 315; 355; 400; 450; 500 мм и т. д. 

Рисунок 1 – Графики для определения коэффициента КНβ конических 
передач с прямыми зубьями (сплошные линии) и круговыми зубьями (штрих 
пунктирные линии) при коэффициенте  Kbe 0,285 

Далее определяют углы делительных конусов, град 
 arctgu; (2)   90 0 2; 2 1 

внешнее конусное расстояние (мм) (не округляя до целого числа) 
R  d / 2sin ; (3) 

(4) 

e e2 2 

ширину зубчатого венца (мм) (округляя до целого числа по ряду Ra40) 
b  K R  0, 285R ; be e e 

внешний окружной модуль (мм) 

6 8 



  
  

(5) 1 4T 103 KH 
 2 , m (m ) e te 
F   d b e2 F 2 

где – коэффициент неравномерности распределения нагрузки по длине зу- KF 

ба: K F  11,5(K  H 1) ;  – коэффициент вида конических колёс. Для пря- F 
мозубых колёс   0,85, а для колёс с круговыми зубьями: F 

  0,94  0,08u при HB и НВ  350 коэффициент ; 1 2 F 

  0,85  0,043u при HB  350 и НВ  350 коэффициент ; 1 2 F 

при HB и НВ  350 коэффициент   0,65  0,1 1u ; 1 2 F 

   – допускаемое напряжение изгиба (МПа) для материала колеса. F 2 
Значение модуля, определенное с точностью до трех знаков после запя- 

той, можно не округлять до стандартной величины. Рекомендуется принимать 
m (m )  1,5мм . e te 

Число зубьев шестерни и колеса определяют по формулам 
z  d / m (m ), z  z / u (6) 

2 e2 e te 1 2 

и округляют до целого значения. При этом из условия отсутствия подрезания 
зубьев для прямозубых колёс следует принимать z ≥ z = 18, а для колёс с 1 min 
круговыми зубьями 

z  z 17 cos cos3 ,   350. (7) где 1 min 1 n n 

Уточняют фактическое передаточное число u = z / z , которое не ф 2 1 

должно отличаться от заданного на ± 4 %. 
При невыполнении этого условия изменяют значения z и z . 1 2 
Уточняют углы делительных конусов 

2  arctgu ;   2. (8) 90 0 
ф 1 

Определяют геометрические параметры передачи с прямыми зубьями: 
внешний делительный диаметр 

d  m z ; d  m z e1 e 1 e2 e 2 

d до ± 4 %); (при этом допускается отклонение 
внешнее конусное расстояние 

e2от стандартного значения 

R  0,5 d  2  d 2
e2 

e1 
; e 

ширину зубчатого венца 
b  0,285Re (уточняют по ряду Ra40); 

среднее конусное расстояние 
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R  R  0,5b ; e 
средний модуль 

m R e  m  0,857me ; 
R e 

средние делительные диаметры шестерни и колеса 
d  mz ; d  mz ; 1 1 2 2 

внешняя высота головки и ножки зуба 
h  m h 1, 2m ; ; ae e fe e 

внешние диаметры вершин зубьев 
dae1  d  2m cos ; d  d  2m cos . e1 e 1 ae2 e2 e 2 

Все вышеуказанные параметры вычисляют с точностью до 0,001 мм. 
Как следует из выражения (1), регулировать геометрические параметры 

конической передачи можно путем изменения крутящего момента на колесе 
или варьированием значений допускаемых контактных напряжений. Следует 
отметить, что коническая передача с круговыми зубьями обладает нагрузочной 
способностью на 25...30 % выше, чем передача с прямыми зубьями, и этот фак- 
тор необходимо учитывать при компоновке редуктора. 
Проверочный расчёт конических передач. Целью проверочного расчёта явля- 
ется подтверждение правильности выбора табличных величин, коэффициентов 
и полученных результатов, а также определение соотношения между расчёт- 
ными и допускаемыми напряжениями. 

Контактные напряжения определяют по формуле 

2Т 103 К К K u 2 
ф 1    

   2 н нv н 
  , (9) м н 

H  н d u b 1 ф Н 

где значения Т Нм, bмм,d мм ,  МПа, u ,  , – определе- К 2 1 ф н н н 

ны выше для каждого вида передач; 
м  275 – коэффициент, учитывающий механические свойства материала ко- 
лёс;  – коэффициент формы сопряженных зубьев. Для прямозубых колес н 
принимают н 1,76, а с круговыми зубьями определяют по формуле: 

0  35 коэффициент Z H  1,6 ); н  2cos / sin 2 (при п п 
 
 

– коэффициент длины контактных линий. Для прямозубых колёс 

 (4 ) / 3    1 / , а для колёс с круговыми зубьями , где   

коэффициент торцового перекрытия, 
 1 ,88 3,2 (1/ z ) (1/ z ) cos ,     v1 v2 п 
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z z где и  2 – эквивалентное число зубьев: для прямозубых колёс 1 

z  z / cos z  z / cos ,  . 1 1 1 2 2 2 

для колес с круговыми зубьями 

 z /соs cos   3 z  z / соs cos3  ; z
 1 1 1 п ,  2 2 2 п 

– коэффициент динамической нагрузки. Определяется по таблице 7.5 пу- Кнv 
тём понижения точности на одну степень по сравнению с фактическим значе- 
нием, принимаемым по таблице 7.4 в зависимости от окружной скорости колес, 
(м/с) 

V  d n / 60103; 1 1 1 

К – коэффициент распределения нагрузки между зубьями. Для прямозубых Н 

К  1 передач , для колёс с круговыми зубьями принимается по графику Н 

(рисунок 2.3, а) в зависимости от окружной скорости и степени точности пере- 
дачи. 

 Производят вычисления по выражению (9) и сравнивают значения и н 
       . При недогрузке передачи свыше 10 % и перегрузке переда- н н н 

     чи свыше 5 %, следует изменить ширину венца колеса, увеличить н н 
d диаметр или назначить другие материалы для колёс и вид термообработки. e2 

Проверочный расчёт конических колёс на изгибную выносливость про- 
изводят по формуле 

2 103T Y Y K K K 
  2  F 2 F Fv 

F
    

F 2 
(10) F 2 F d bmuф 

1 

mmte мм    
, d мм , F , 

1 

u где значения Т Нм, bмм, , KF оп- ф 2 

ределены выше; YF – коэффициент формы зубьев. Определяется по графику 
на рисунке 7.6 в зависимости от эквивалентного числа зубьев при коэффициен- 
те смещения х = 0; Y – коэффициент наклона зубьев. Для прямозубых колёс 
Y  1 , а для колес с круговыми зубьями 

Y 1 /140 (11) 
 п 

KFv – коэффициент динамической нагрузки. Определяется по таблице 7.5 с 
понижением точности на одну степень по сравнению с фактическим значением, 

K определённым по таблице 7.6; F – коэффициент распределения нагрузки 
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K 1 между зубьями. Для прямозубых передач , а с круговыми зубьями – F  
определяют по графику на рисунке 7.5 б. 

После определения значения σF2 по выражению (10) находят значение 

   Y /Y   . (3.12) 
F1 F 2 F1 F 2 F1 

Если имеет место перегрузка свыше 5 %, то увеличивают модуль зацеп- 
ления m (m ), пересчитывают значения зубьев z и z и повторяют провероч- e te 1 2 
ный расчет на изгибную выносливость без изменения делительного диаметра 
колеса de2. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 

Рассчитать приводную станцию: 
крутящий момент на ведомом валу ре- 
дуктора Т = 235 Нм; частота вращения 2 

-1 ведомого вала n = 206 мин ; переда- 2 

точное число u = 2,5; срок службы пе- 2 

редачи в годах L = 8,2; коэффициент Г 

суточного использования Ксут = 0,52; 
Рисунок 2 – Приводная станция: коэффициент годового использования 

Кгод = 0,81. Величину допускаемых на- 
пряжений принять из практической 
работы №7 

1 – электродвигатель; 2 –клиноременная 
передача; 3 – редуктор конический 

Проектный расчет зубчатой передачи. Для изготовления зубчатых ко- 
лес принимаем одну и ту же марку стали – сталь 40ХН, но с различной термо- 
обработкой. Для шестерни – улучшенная поковка с закалкой ТВЧ поверхности 
зубьев до твердости 48…53HRC 

         1 058, 5 1/1, 2 882МПа, 641 1/1,1 582, 7МПа. H1 H 2 

Расчетное значение контактных напряжений 

          0, 45( ) 0, 45(882 582, 7) 659МПа H Н1 Н 2 

1 
,23 

  1, 23 582, 7 716, 72МПа.   Н 2 

Допускаемые изгибные напряжения 
    65011/1, 75  371МПа,        1   2 

 514 1 1/1, 75 293МПа. F F 
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Внешний делительный диаметр колеса определяем по формуле 

T 103 u  K 165  2 2 H  , de2 3 

   2 
H H 

В этом выражении коэффициент неравномерности распределения нагруз- 
ки по длине венца зубчатого колеса KHβ определяем по графику на рисунке 1 б, 
т. к. НВ ≤ 350. При использовании шариковых опор и коэффициенте ширины 2 

зубчатого венца 

 0,166 u2 2 1  0,166 2, 52 1  0, 45, d 

по кривой 1ш находим KHβ = 1,1. 
Для прямозубых конических колес коэффициент Θ = 0,85. Н 

Отсюда 

2 35103 2,51,1 de2 165 197мм. 3 
0,85 6592  

Принимаем стандартное значение de2 = 200 мм. 
Углы делительных конусов по выражению (3.2) 

 900   900  68,20  21,80. 2  arctgU  arctg2,5  68, 20; 2 1 2 

Внешнее конусное расстояние по формуле (3.3) 
R  d / 2 sin  200 / 2sin 68,20 107,7мм. e e2 2 

Ширина зубчатого венца по формуле (3.4) 
b  K R  0,285R  0,285107,7  30,69мм, 2 be e е 

принимаем b = 32 мм. 2 

Тогда по выражению (3.5) внешний окружной модуль 
4T

2 
10

3 
K

F 1 4 235 103   1,15 1 mе    2, 374мм, 
F d b F 2 0, 85 200 32 293    e2 2 

K   
1 (K 

 1)1,5 1 (1,1 1) 1,5 1,1 5       коэффициент концентрации где F H 

F  0,85 нагрузки; 
изгиба. 

коэффициент вида конических колес по напряжениям 

По стандарту принимаем m = 2,5 мм. e 

Число зубьев шестерни и колеса по выражению 
z  d / m  200 / 2,5  80;z  z /u 80/ 2,5  32. 2 e2 e 1 2 2 

Фактическое передаточное число 
u = z / z = 80/32 = 2,5 – совпадает с исходным, 2 ф 2 1 

поэтому углы делительных конусов не изменятся: 
 900   900  68,20  21,80.  arctgu2ф  arctg2,5  68, 20 ; 2 1 2 
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Рисунок 3 –Схема конического зацепления 
Делительные диаметры зубчатых колес 

d  m z  2,532  80мм; e1 e 1 

d  m z  2,580  200мм; e2 e 2 

Внешнее конусное расстояние 

R  0,5 d 2  d 2  0,5 802  2002 107, 7мм. e e1 e2 

Среднее конусное расстояние 
R  R 0,5b 107,7 0,532  91,7мм; e 

Средние делительные диаметры колес 
d  0,857d  0,85780  68,56мм; 1 e1 

d  0,857d  0,857200 171,4мм. 2 e2 

Проверочный расчет конической передачи. 
Расчетное контактное напряжения по выражению 

2Т 103 К К K u 2 
2ф 1   

 
  2 н нv н 

  [ ], м н 
H  H d u нb 1 2ф 

где м  275 – коэффициент, учитывающий механические свойства материала 
колёс;  =1,76 – коэффициент формы сопряженных зубьев; н 

  (4  ) / 3   (4 1, 74) / 3   0, 868 – коэффициент суммарной длины 
контактных линий при коэффициенте торцового перекрытия 

   1, 88 3,2 1/ z 1/ z        1 2 

 1 ,88 3, 2(1/ 32 1/ 80) 1, 74;    
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Кнv=1,16 – коэффициент динамической нагрузки. Определяем по таблицам 7.6 
и 7.5 при 6-й степени точности изготовления и окружной скорости 

V  d n / 60103  3,14171,4516/ 6104  4,63м / с; 1 2 2 

= 1,0 – коэффициент распределения нагрузки между зубьями (рисунок 5а). Кн 

Отсюда 

2 751,760, 868 2235103 1,11,161,0 2, 52 1 
   597, 2МПа  [ ]. H   H 6 8, 56 2,5 0, 85 32 

Проверочный расчёт конических колёс на изгибную выносливость вы- 
полняем по формуле (3.10) 

2 103T Y Y K K K 
  2  F 2 F Fv F    , F 2 

F F d bm u 2 
1 е 2ф 

где Y – коэффициент формы зубьев (для заданного числа зубьев по графику F 
на рисунке 7.6 при х = 0 принимаем: Y =3,85 и Y = 3,74); Y = 1 – коэффи- F1 F2 

циент, учитывающий угол наклона зубьев; K Fv 1,1 3 – коэффициент динамиче- 
ской нагрузки (таблица7.5); KF 1,0 – коэффициент, учитывающий распреде- 
ление нагрузки между зубьями (рисунок 5 б). 

Отсюда 
2 103 23513,741,151,131,0 

  196МПа; F  2 
    0 ,85 68,56 32 2,5 2,5 

 Y /Y 
F 2 F1 F 2 

 196 3, 85 / 3, 74 201, 75     F 2  
293МПа. 

F1 

Таким образом, прочность зацепления обеспечена, как по контактным на- 
пряжениям, так и по напряжениям изгиба. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
По результатам практической работы № 6 выполнить расчет закрытого 

конического зубчатого зацепления на прочность (схема 2). 
Материал колес, вид термообработки, срок службы, коэффициент суточ- 

ного и годового использования принять по таблице 1 в соответствии личным 
вариантом. 

Таблица 1 – Исходные данные 
Ва- 
ри- 
ант 

Срок 
служ- 
бы 

Материал (термообработка) 
Р , n , 

мин-1 
Ксут Кгод м м 

шестерни колеса кВт 
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* 
1 

L, лет 
3,4 118 7,2 0,68 0,72 сталь 40Х 

(У+ТВЧ) 
сталь 40Х (У) 

2 
3 

3,8 
3,4 

133,9 
108,6 

6,8 
7,5 

0,75 
0,82 

0,56 сталь 40ХН (У) сталь 50 (Н) 
сталь 35ХГСА 

(У) 
0,47 

0,53 

0,64 

0,61 

сталь 40Х 
(У+ТВЧ.) 

4 

5 

6 

2,6 

2,95 

3,6 

130 

112 

116 

8,1 

5,6 

7,3 

0,62 

0,82 

0,72 

сталь 35ХГСА 
(У) 

Сталь 40ХН (У) 

сталь 35ХГСА 
(ТВЧ) 

сталь 40ХН (У) 

сталь 40ХН (У) сталь 35ХМ 
(У+ТВЧ) 

7 
8 

3,84 
3,46 

162 
130 

6,5 
7,8 

0,79 
0,67 

0,72 
0,59 

сталь 40Х (У) 
сталь 40Х (А) 

сталь 50 (Н) 
сталь 35ХГСА 

(У) 
9 2,54 

2,68 
94 6,8 

7,5 
0,77 
0,66 

0,65 сталь 45 (ТВЧ) сталь 35ХМ (У) 
0,75 сталь 40Х (У) сталь 50 (Н) 1 0 115 

* Вариант подбирается по номеру студента в списке группы. 
ВОПРОСЫ: 
1 
2 

. В каких случаях применяют конические зубчатые передачи? 

. Какими преимуществами обладают конические колеса с круговыми 
зубьями по сравнению с прямозубыми? 

. Какими недостатками обладают конические колеса с круговыми зубья- 
ми по сравнению с прямозубыми? 

. Является ли модуль зацепления постоянной величиной для конических 
зубчатых колес? 

3 

4 

5 . Какое максимальное передаточное число рекомендуется для одной па- 
ры зубчатых конических передач? 

6 
7 
8 

. Какие усилия возникают в зацеплении конических колес? 

. Как направлены силы, действующие в зацеплении конических колес? 

. По какому сечению зуба производят расчет на контактную выносли- 
вость и изгиб конических колес? Какой модуль характеризует размеры этого 
сечения? 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 10 
ПРОЕКТНЫЙ И ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНЫХ 

ЗУБЧАТЫХ ЗАЦЕПЛЕНИЙ 

Цель работы: изучение методики расчета червячных зубчатых передач. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Червячные зубчатые передачи являются наиболее 
распространённым видом передач, позволяющим поворачивать движение на 

0 9 0 при повышенном передаточном отношении. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 

Червяки изготавливаются из тех же марок сталей, что и зубчатые колёса. 
Наилучшее качество работы передач обеспечивают червяки, изготовленные из 
цементированных сталей (20Х, 12ХН3А, 18ХГТ) с твёрдостью после закалки 
5 7…64 HRC, и сталей 45, 40Х, 40ХН с поверхностной или объёмной закалкой 
до твёрдости 45…56 HRC. При этом необходима шлифовка и полировка рабо- 
чих поверхностей витков червяка. 

Червячные колёса изготавливаются преимущественно из бронзы. Марка 
V бронзы выбирается в зависимости от скорости скольжения 

чение которой ориентировочно определяется по выражению 
s , ожидаемое зна- 

(1) V  4,3104 n T , 3 
s 1 2 

-1 где n –частота вращения червяка, мин ; T – крутящий момент на колесе, Нм. 1 2 
В таблице 1 приведены механические характеристики некоторых бронз и 

чугунов, которые условно делятся на три группы: 
группа I – оловянистые бронзы (применяются при скоростях скольжения 

выше 5 м/с); 
группа II – безоловянистые бронзы (применяются при скоростях сколь- 

жения от 2 м/с до 5 м/с); 
группа III – серые чугуны (при скоростях скольжения до 2 м/с). 
Червячные колёса чаще изготавливают составными: венец из бронзы, а 

колёсный центр из стали, реже – из чугуна. 
Допускаемые контактные напряжения (МПа) для колёс из оловянистых 

бронз (группа I), определяют по выражению 



  
  

     (2) 0 ,9  C K , н в v HL 2 

где  – предел прочности бронзы при растяжении (таблица 4.1); – коэффи- C в v 
циент, учитывающий износ зубьев колёс (таблица 2); K HL – коэффициент дол- 
говечности. 

Таблица 1 – Материалы для червячных колес 
Группа Марка бронзы Способ 

отливки 
σ , σ , Скорость скольже- в т 

ния, м/с МПа МПа 
I БрОФ10-1 К 

З 
275 
230 
290 
200 
530 
500 
425 
700 
650 
335 
315 

200 
140 
170 
90 

БрОФН 
БрОЦС6-6 
БрАЖ9-4 

Ц 
К 
Ц 
К 
З 

> 5 

II 245 
230 
195 
460 
430 

– 

2…5 
БрАЖН10-4 Ц 

К 
З III СЧ18 

СЧ15 
< 2 

З – 
Примечание: cпособ отливки: Ц – центробежный; К – в кокиль; З – в землю 

C Таблица 2 – Зависимость коэффициента от скорости скольжения v 

, м/с 1 2 3 4 5 6 7  8 Vs 

1 ,33 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0.80 Cv 

Коэффициент долговечности находят по зависимости 
(3) K  107 / NHE2 , 8 

HL 

N где – эквивалентное число циклов перемен напряжений для зубьев чер- HE2 

вячного колеса. При постоянном режиме работы 
N  60n t, (4) 

HE2 2 
-1 где n – частота вращения червячного колеса, мин ; – срок службы переда- t 2 

чи, час. 
Срок службы передачи в часах 
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t  Г 36524К К , (5) 
сут год 

где Г – срок службы передачи в годах; Ксут – коэффициент использования пе- 
редачи в течение суток; Кгод – коэффициент использования передачи в течение 
года. 

Если в результате расчета окажется, что N HE2  107 , то принимают 
K HL  1. При неограниченном сроке службы передачи или N HE2  25107 

принимают K  0,67 . HL 

Допускаемые контактные напряжения (МПа) для колёс из безоловяни- 
стых бронз и чугунов определяют из условия сопротивления зубьев заеданию, 
и в зависимости от скорости скольжения находят по выражениям: 

для безоловянистых бронз (группа II) 
   300  25V , (6) н s 2 

для серого чугуна (группа III) 
   275  25V s , (7) н 2 
V где скорость скольжения находят по выражению (1). s 

Допускаемые напряжения изгиба для всех марок бронз и латуней при не- 
реверсивной передаче определяют по зависимости 

    0, 25  0,08 K (8) , F 2 T в FL 

а для реверсивной передачи 
    0,16 K (9) , F 2 в FL 

где  и – предел прочности при растяжении и предел текучести бронзы в T 
(таблица 1); 

KFL – коэффициент долговечности, который находится по формуле 
(10) K FL  9 106 / N FE 2 , , 

N Величину определяют по выражению (4.4). Если окажется, что FE2 

06 , то принимают K FL NFE  1  1. При неограниченном сроке службы пере- 

N  25107  дачи или принимают K 0,543 . FE2 FL  

Для чугунов 
    0,12 K , (11) F 2 bu FL 

где bu – предел прочности чугуна при изгибе (таблица 1). 

Проектный расчёт червячной передачи. Расчёт производится на осно- 
вании известных величин: T Нм,  H 2 

(МПа) 
, u. 

2 

7 9 



  
  

Межосевое расстояние передачи (мм) определяют по формуле 
(12) a  61 T 103 /[ ]2 , 3 , w 2 H 2 

Полученное значение согласуют со стандартным рядом (ГОСТ 2144-76): 
0, 50, 63, 80, 100, 125, 140, 160, 180, 200, 250, 315, 400 мм. 

Число зубьев колеса находят по выражению 
4 

z  z u, 2 1 

где z – число заходов червяка, которое зависит от передаточного числа (табли- 1 
ца 3). 
Таблица 3 – Зависимость числа заходов червяка от передаточного числа 

u от 8 до 14 от 14 до 30 свыше 30 

z1 4 2 1 

Модуль зацепления (мм) определяют по формуле 
m  (1, 4 1,7)a / z (3) , w 2 

и согласуют со стандартными значениями (ГОСТ 2144-76): 2,5; 3,15; 4,0; 5,0; 
6 ,3; 8,0; 10,0; 12,5; 16,0 мм (1-й ряд); 3,0; 3,5; 6,0; 7,0; 12,0 (2-й ряд). 

Коэффициент диаметра червяка находят по зависимости 
q  0,212  0,25z2 , (14) 

и согласуют со стандартными значениями (ГОСТ 2144-76): 6,3; 8,0; 10,0; 12,5; 
1 6,0; 20,0 (1-й ряд); 7,1; 9,0; 11,2; 14,0; 18,0 (2-й ряд). 

Для получения стандартной передачи можно воспользоваться данными, 
a m q приведенными в таблице 4. Если невозможно получить сочетание , , , w 

z и z , указанное в этой таблице, а необходимо сохранить заданное межосевое 1 2 
расстояние, то применяют червячные передачи со смещением (червяк нарезает- 
ся без смещения, а смещаются зубья колеса). 

При заданном межосевом расстоянии коэффициент смещения находят по 
формуле 

x  (a / m)  0,5q  z . (15) 
w 2 

По условию отсутствия подрезания зубьев колеса рекомендуется прини- 
мать 1 X  1. Если это условие не выполняется, то изменяют значение z в 2 
пределах 1…2 зуба, и определяют фактическое передаточное число 
u = z / z , которое может отличаться от заданного в пределах ± 4 %. ф 2 1 

Таблица 4 – Основные параметры цилиндрических червячных передач 

8 0 



  
  

Межосевое Модуль Коэффициент 
a m, мм q z : z = u расстояние w 2 1 

, мм 
5 0 2,5 

2 
8 

10 
8 

32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
50 : 4; 50 : 2; 50 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 50 : 1 
46 : 4; 46 : 2; 46 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
50 : 4; 50 : 2; 50 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
46 : 4; 46 : 2; 46 : 1 
32 : 4; 32 : 2; 32 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 
40 : 4; 40 : 2; 40 : 1 

6 
8 

3 
0 

3,15 
4 8 

1 00 

25 

40 

5 8 
4 10 

10 
12,5 
16 
10 
8 

1 

1 

5 
4 
5 
5 

1 
2 

60 
00 

8 
10 
8 

8 
10 
8 2 50 12,5 

1 0 10 
12,5 
16 
10 
8 

8 
2 

4 

5 

80 

00 

00 

10 
1 0 
20 
1 6 10 

10 20 

Геометрические параметры червяка и колеса находят по формулам: 
делительный диаметр 

d  mz d  qm; , 1 2 2 

начальный диаметр 
dw1  mq  2x; d  mz , w2 2 

диаметр вершин витков червяка и зубьев колеса 
d  d  2m; d  d  2m(1 x), a1 1 a2 2 

диаметр впадин витков червяка и зубьев колёса 
d  d  2,4m; d  d  2m(1, 2+x), f 1 1 f 2 2 

наибольший диаметр колеса 
d am2  d  6m /(z  2), a 2 1 

8 1 



  
  

длина нарезной части червяка 
b  12  0,1z m  25мм z  1; 2; при 1 2 1 

b  13  0,1z m  25мм z  4; при 2 2 1 

ширина венца червячного колеса 

b  0,75d z  1; 2; при 2 a1 1 

b  0,67d z  4. при р 2 a1 1 

Проверочный расчёт червячной передачи. Проверочный расчёт червяч- 
ной передачи выполняется для подтверждения правильности выбора табличных 
величин, коэффициентов и полученных результатов в проектном расчёте. При 
неудовлетворительном результате следует изменить параметры передачи. 

Первоначально уточняется коэффициент полезного действия червячной 
передачи 

ф  tg / tg(  ), (16) 

где  – делительный угол подъёма витка червяка;  – угол трения. 
Угол подъема витка червяка находят по формуле 

tg  z / q (17) 

(18) 

1 

Угол трения зависит от фактической скорости скольжения (м/с) 
Vsф d n / (60 10 cos ),  3  1 1 

и определяется по данным таблицы 4.5. 
Таблица 5 – Значения угла трения 

   V , м /с V , м /с V , м / с sф sф sф 
0 0 0 0 0 0 0 ,1 

,5 
,0 

4 30'– 5 10' 1,5 2 20'– 2 50' 3,0 1 30'– 2 00' 
0 0 0 0 0 0 0 

1 
3 10'– 3 40' 2,0 

2,5 
2 00'– 2 30' 4,0 

7,0 
1 20'– 1 40' 

0 0 0 0 0 0 2 30'– 3 10' 1 40'– 2 20' 1 00'– 1 30' 

Уточняют вращающий момент на колесе 
T  T u  (19) , 2 ф 1 ф ф 

и допускаемые контактные напряжения (МПа) для безоловянистых бронз и чу- 
гуна 

H 2 ф  275  25Vsф .     3 00 25V , H 2 sф ф 

Для оловянистых бронз [σ ] = [σ ] , т. е. сохраняют свои значения. Н2 Н2 ф 
Проверяют контактные напряжения для зубьев червячного колеса 

8 2 



  
  

 3  1 70q (z / q) 1 
   T 103 K K  [ ] , (20) 2 

H 2  2ф H HV H 2 ф , z2 aw   

q, z ,   a (мм), (МПа) где значения T (Нм), определены выше; w 2 H 2 2 ф 

коэффициент концентрации нагрузки. При постоянной нагрузке K H 

  1 z /  (1 x), где   3  При переменной – KH 
 1. 

– коэффициент де- K H 2 

формации червяка (таблица 6); x – коэффициент, отражающий характер нагруз- 

ки (x ≈ 0,6); – коэффициент динамической нагрузки. При скорости KHV 

скольжения   1, при   1,1... 
1,3. 

Vs 3м / с K HV Vs 3м /с K HV 

Таблица 6 – Зависимость коэффициента деформации червяка от z и q 1 

Число за- q=8 q=9 q=10 q=11 q=12 q=12.5 q=14 
ходов, z1 

1 
2 
4 

72 
57 
47 

89 
71 
58 

108 
86 

127 
102 
82 

147 
118 
95 

157 
125 
101 

190 
152 
123 70 

По результатам расчёта допускается недогрузка передачи не более 15 % 
и перегрузка до 5 %. Если эти условия не выполняются, необходимо изменить 
материал колеса. 

Проверка по напряжениям изгиба ведётся по выражению 
(21) 1 ,5T 103Y K K cos 

     , 2 F 2 F FV 
F 2 F 2 d d m 1 2 

где значения T (Нм), d (мм) , d (мм) , m(мм) , (град) – определены 2 1 2 
выше; YF 2 – коэффициент формы зуба колеса. Определяется по таблице 7 

z  z / cos3 в зависимости от эквивалентного числа зубьев колеса . v2 2 

Коэффициенты KF и имеют те же значения, что и , т. KFV KHV K H 
е.  ,  . K F K H KFV KHV 

Таблица 7 – Коэффициент формы зуба червячного колеса 
YF 2 YF 2 YF 2 YF 2 ZV 2 ZV 2 ZV 2 ZV 2 

2 
2 
2 
2 

0 
4 
6 
8 

1,98 
1,88 
1,85 
1,80 

30 
32 
35 
37 

1,76 
1,77 
1,64 
1,61 

40 
45 
50 
60 

1,55 
1,48 
1,45 
1,40 

80 1,34 
1,30 
1,27 
1,24 

100 
150 
300 
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Как правило, проверка по напряжениям изгиба обеспечивает положи- 
тельный результат. При невыполнении условия (21) следует увеличить модуль 
зацепления или применить более прочный материал. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Рассчитать червячную передачу одноступенчатого редуктора общего на- 

значения по следующим исходным данным: крутящий момент на червячном 
колесе Т = 292 Нм; частота вращения 2 

-1 червяка n = 1440 мин ; частота враще- 1 
- 1 ния червячного колеса n = 72 мин ; пе- 2 

редаточное число u = 20; срок службы 2 

передачи в годах L = 8,2; коэффициент Г 

суточного использования Ксут = 0,52; ко- 
эффициент годового использования Кгод 
= 0,81. Рисунок 1 – Приводная станция: 

1 – электродвигатель; 2 – 
клиноременная передача; 3 – ре- 

дуктор 

Проектный расчет передачи. 
По таблице 4.3 при u = 20 принимаем число заходов червяка z = 2, тогда 2 1 

число зубьев колеса z = z · u = 2 · 20 = 40. 2 1 2 

Ориентировочное значение скорости скольжения по формуле 
v  4,3104 n Т  4,3104 14403 292  4,12м / с. 3 

s 1 2 

При такой окружной скорости принимаем по таблице 4.1 для венца чер- 
вячного колеса безоловянистую бронзу БрА9ЖЗЛ (отливка в кокиль). 

В качестве материала червяка принимаем сталь 20Х, термообработка – 
улучшение заготовки до НВ300…400, цементация и закалка витков до 
HRC57…63 с последующей шлифовкой и полировкой. 

Допускаемые контактные напряжения для безоловянистых бронз опреде- 
ляем по формуле (4.6): 

    300  25V s = 300 – 25·4,12 = 197МПа. н 2 
Допускаемые напряжения изгиба по выражению (4.8) 

     0, 25T  0, 08в  K , F FL 2 

где σ = 500 МПа, σ = 230 МПа – предел прочности и предел текучести мате- в т 

риала колеса; 
КFL – коэффициент долговечности. Определяется по выражению 
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K  106 / N , 9 , FL FE2 

где NFE2 – эквивалентное число циклов перемен напряжений: 
N 60n t , HE1 2 

- 1 где n = 72 мин – частота вращения червячного колеса; t – срок службы пере- 2 

дачи в часах: 
t  L36524К К , сут год 

где L – срок службы передачи в годах; Ксут – коэффициент использования пере- 
дачи в течение суток; Кгод – коэффициент использования передачи в течение 
года: 

t  8,2365240,520, 81  30256час. 
Отсюда эквивалентное число циклов перемен напряжений: 

NHE1  607230256 130, 7106. 
Тогда 

KFL  9 106 /130, 7106  0, 582 , 
что входит в рекомендуемый предел 0,543 < KFL <1. 

Отсюда допускаемое напряжение изгиба 
    0, 25  0,08 K = (0,25·230 + 0,08·500)·0,582 = 56,8 МПа, F 2 T в FL 

Межосевое расстояние передачи по выражению (4.12): 
T

2 
10 3 292103 aw  61  61 120, 8мм. 3 

н 2 
2 1972 

По ГОСТ 2144-76 принимаем a = 125 мм. w 

Предварительное значение модуля зацепления 
m = (1,4…1,7)a / z = (1,4…1,7)·125 / 40 = 4,4…5,3 мм. w 2 

По ГОСТ 2144-76 принимаем m = 5 мм. 
Предварительное значение коэффициента диаметра червяка 

q ≥ 0,25z = 0,25 · 40 = 10. 2 

Принимаем по ГОСТ 2144-76 q = 10. 
Значения a , z , z , u , m и q рекомендуется согласовать с данными таб- w 1 2 2 

лицы 4.4. 
Геометрические параметры червячной передачи: 

делительные диаметры 
d  qm 105  50мм; d  mz  5 40  200мм; 1 2 2 

диаметры вершин витков червяка и зубьев колеса 
d  d 2m502560мм; d a 2  d 2  2m 200 2 5 210мм;     a1 1 

диаметры впадин витков червяка и зубьев колеса 
8 5 



  
  

d  d  2,4m  50  2,45  38мм; f 1 1 

d  d  2,4m  200  2,4 5  188мм; f 2 2 

    

1 p 

2 

b1 

b2 

Рисунок 2 – Схема червячного 
колеса 

Рисунок 3 – Схема червяка 

наибольший диаметр колеса 
d am2  d  6m /(z  2)  210  6 5 /(2  2)  217,5мм; a 2 1 

длина нарезной части червяка 
b  11 0,06z m  25  (11 0,06  40) 5  25  92мм; 1 2 

ширина венца червячного колеса 
b  0,75d  0,7560  45мм. 2 a1 

Проверочный расчет червячной передачи 
Угол подъема витка червяка 

tg  z / q  2 /10  0,2; 1 

следовательно 
 arctg0,2 11, 31 0 . 

Фактическая скорость скольжения 
V  d n /(60103 cos )  3,14501440 /(60103 cos11,310 )  3,9м / с. sф 1 1 

Уточним коэффициент полезного действия червячной передачи 
ф  tg / tg( )  tg11, 310 / tg(11, 310 1, 50 )  0, 88, 

где =1,5 – делительный угол подъёма витка червяка при скорости скольже- 0 

ния 3,9 м/с (таблица 5). 
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Уточним допускаемые контактные напряжения 
    300  25V  300  253,9  202,5МПа. . H 2ф sф 

Действительное контактное напряжение для зубьев червячного колеса 
3 

   

 
1 70q (z / q) 1 

  2  T 103 K K   H 2 2ф H HV z2 aw  

1 70 10   (40 /10) 1 
125 

 3 
  292 103 1 1,1 187МПа         202, 5МПа.  Н 40   2ф 

K   коэффициент концентрации нагрузки; 1 KHV 1,1 где коэффици- H 

ент динамической нагрузки. 
Расчетное напряжение изгиба в зубьях колеса 

1 ,5T 103Y K K cos 
 

 

 2 F 2 F FV  F 2 d d m 1 2 

1 ,5292103 1,5211,1cos11, 310 
14, 
36МПа 

   , 
  F 2 5 0 200 5 

где YF 2 = 1,52 – коэффициент формы при эквивалентном числе зубьев колеса 
z  z / cos3   40 / cos311,31 0  42,4. v2 2 

Таким образом, прочность зацепления обеспечена, как по контактным на- 
пряжениям, так и по напряжениям изгиба. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 
ЗАДАНИЯ 
По результатам практической работы № 6 выполнить расчет закрытого 

червячного зубчатого зацепления на прочность (схема 3). 
Материал колес, вид термообработки, срок службы, коэффициент суточ- 

ного и годового использования принять по таблице 8 в соответствии личным 
вариантом. 

Таблица 8 – Исходные данные 
Вари- Срок 

службы 
L, лет 

Материал 
ант* Р , n , 

мин-1 
Ксут Кгод м м 

червяка колеса кВт 
1 
2 
3 
4 
5 

1,8 52,5 
36 

7,2 
6,8 
7,5 
8,1 
5,6 

0,68 
0,75 
0,82 
0,62 
0,82 

0,72 
0,56 
0,47 
0,53 
0,64 

выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 

2,35 
3,33 
1,65 
2,38 

31 
30 
37 
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6 
7 
8 
9 

2,4 86 
46 
33 
32 
38 

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

0,72 
0,79 
0,67 
0,77 
0,66 

0,61 
0,72 
0,59 
0,65 
0,75 

выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 
выбрать самостоятельно 

2,22 
1,63 
2,43 
3,25 1 0 

* Вариант подбирается по номеру студента в списке группы. 

ВОПРОСЫ: 
1 
2 
3 

. В чём заключается принцип действия червячной передачи? 

. Каковы достоинства и недостатки червячных передач? 

. Почему червячные передачи не рекомендуют применять при больших мощ- 
ностях? 
4 
5 

. Из каких соображений выбирают число заходов червяка? 

. Почему червячная передача работает с повышенным скольжением? Как 
скольжение влияет на работу передачи? 

. Почему КПД червячной передачи меньше, чем у зубчатой передачи? Спосо- 
бы его повышения? 
6 

7 
8 

. Какие материалы и почему применяют для изготовления червяка? 

. Какие материалы и почему применяют для изготовления венца червячного 
колеса? 

. Почему при расчете на прочность за основу принимают свойства материала 
червячного колеса? 
9 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 11 

ИЗУЧЕНИЕ МЕТОДИКИ РАСЧЕТА И КОНСТРУИРОВАНИЕ 
ВАЛОВ РЕДУКТОРНЫХ МЕХАНИЗМОВ 

Цель работы: изучение методики расчета и проектирования валов 
редукторных механизмов. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Расчет валов является определяющим для 
последующего расчета подшипников, шпонок, размеров зубчатых колес. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Одним из промежуточных этапов проектирования механических передач 

является предварительный (ориентировочный) расчет и конструирование валов 
редукторного механизма. 

Основной расчетной нагрузкой валов являются вращающие T и изгибаю- 
щие M моменты, они вызывают кручение и изгиб вала. 

Влияние сжимающих и растягивающих сил мало и, как правило, не учи- 
тывается. Для выполнения расчета вала необходимо знать его конструкцию 
(места приложения нагрузки, расположение опор и т.п.). В то же время разра- 
ботка конструкции невозможна без хотя бы приближенной оценки его диамет- 
ров. Задача заключается в определении диаметров выходных концов валов, по- 
садочных мест подшипников и зубчатых колес, заплечиков (буртиков) под 
подшипники качения и зубчатые колеса. 

На начальном этапе диаметры участков валов определяются из расчета на 
чистое кручение по пониженному допускаемому напряжению [τкр], без учета 
влияния напряжений изгиба. 

Рисунок 1 – Схема ведущего вала 
На рисунке 1 показан ведущий (быстроходный) вал цилиндрического ре- 

дуктора, состоящий из отдельных участков: 1 – выходной конец вала; 2 – уча- 
сток вала под подшипник (шип); 3 – упорный буртик (заплечник), предназна- 
ченный для фиксации в осевом направлении подшипника; 4 – шестерня (вы- 



  
  

полняется за одно целое с валом, если расстояние с ≤ 3m, где m – модуль зацеп- 
ления). 

Диаметры отдельных участков этого вала определяют по эмпирическим 
формулам: 

(1) d  (7...8) T ; d  d 3r,   
d 2t; 

3 d
п1 в1 Б б1 п1 

где d – диаметр выходного конца вала; d – диаметр вала под подшипником; в1 п1 

d – диаметр буртика; t – высота заплечника; r – радиус галтели; Т – момент б1 Б 

крутящий на быстроходном валу, Н·м. 
Если выходной конец вала соединяется с валом электродвигателя при по- 

мощи ременной передачи, то dв1 необходимо увеличить на 5...6 мм. 
Если выходной конец вала соединяется с валом электродвигателя при 

помощи муфты, то рекомендуется принимать d ≥ (0,8…1,0)d , где d – диа- в1 дв дв 

метр вала электродвигателя (определяется по справочным данным). 
Ведомый (тихоходный) вал редуктора (рисунок 2) имеет конструкцию, 

аналогичную ведущему валу, только участок вала под зубчатое колесо (dк2) вы- 
полняется отдельно от колеса. 

Рисунок 2 – Схема ведомого вала 
Диаметры участков ведомого вала определяются по выражениям: 

(2) d  (5...6) T ; d  d 3r; d  d  3 f ,   2t; 3 d
п2 

d
в2 в2 Т к2 п2 б2 к2 

где d – диаметр выходного конца вала; d – диаметр вала под подшипником; в2 п2 

d – диаметр вала под колесом; d – диаметр буртика; t – высота заплечника; r к2 б2 

– радиус галтели; f – размер фаски; Т – момент крутящий на ведомом (тихо- Т 

ходном) валу редуктора, Н·м. 
Вычисленные значения диаметров округляют в ближайшую большую 

сторону в соответствии с рядом чисел Ra40: 10; 11; 12; 13; 14; 15; 16; 17; 18; 19; 
2 0; 21; 22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 34; 36; 38; 40; 42; 45; 48; 50; 52; 55; 60; 63; 65; 

0; 75; 80; 85; 90; 95; 100; 105; 110; 120; 125; 130; 140; 150 мм. 
Диаметр вала под подшипником, должен быть кратен цифре пять (20, 25, 

0, 40, 45 мм и т. д.). 

7 

3 
Высота заплечника, радиус галтели и размер фаски принимают в зависи- 

мости от диаметра вала d по таблице 1. 
Таблица1 – Значения параметров t, r, f 
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d, мм 17-22 24-30 32-38 40-44 45-50 52-58 60-65 67-75 80-85 90-95 
t, мм 3 

1,5 

1 

3,5 

2 

3,5 

2,5 

1,2 

4 4 

3 

4,5 

3 

4,6 

3,5 

2 

5,1 

3,5 

2,5 

5,6 

3,5 

2,5 

5,6 

4 r, мм 2,5 

1,2 f, мм 1 1,6 2 3 

В качестве материала для осей и валов чаще всего применяют углероди- 
стые и легированные стали (прокат, поковки и реже стальные отливки), так как 
они обладают высокой прочностью, способностью к поверхностному и объем- 
ному упрочнению. Также применяют высокопрочный модифицированный чу- 
гун и сплавы цветных металлов (в приборостроении). Для неответственных ма- 
лонагруженных конструкций валов и осей применяют углеродистые стали без 
термической обработки. Ответственные тяжело нагруженные валы изготовляют 
из легированной стали 40ХНМА, 25ХГТ и др. Без термической обработки при- 
меняют стали 35 и 40, Ст5, Ст6, 40Х, 40ХН, ЗОХНЗА, с термической обработ- 
кой – стали 45, 50 и др. 

Практически конструкции валов разрабатываются параллельно с опреде- 
лением диаметров и назначением подшипников. При этом определяются рас- 
стояния между точками приложения нагрузок и возникновения опорных реак- 
ций. После определения опорных реакций и построения эпюр изгибающих и 
вращающих моментов выполняется проверочный расчет разработанной конст- 
рукции и, при необходимости, вносятся изменения. 

На рисунке 3 в качестве примера представлен ведущий и ведомый вал 
цилиндрического редуктора. 

а) 
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б) 

Рисунок 3 – Примеры конструктивного исполнение валов: а – ведущий 
вал в сборе с подшипниками; б – ведущий вал; в – ведомый вал 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Рассчитать валы одноступенча- 

того цилиндрического редуктора, 
входящего в состав приводной стан- 
ции (рисунок 4), если на этих валах 
действуют крутящие моменты: Т = 1 

1 37 Н·м; Т = 526 Н·м. (Величина 2 

крутящих мометов рассчитана в 
практической работе №6) Рисунок 4 – Схема приводной 

станции 
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Прежде чем приступить к расчету, необходимо сконструировать ведущий 
вал в соответствии со схемой, показанной на рисунке 1. 

Определим диаметр выходного конца ведущего вала по выражению (1) 

d  (7...8) T  (7...8)3 137  36,1...41, 24мм. 3 
в1 1 

где Т – крутящий момент на быстроходном валу редуктора 1 

Учитывая, что на выходном конце ведущего вала расположен шкив ре- 
менной передачи, из ряда чисел Ra40 принимаем верхнее значение диаметра 
вала – dв1 = 40 мм. 

Диаметр вала под подшипником 
d  d  2t  4023,5  47мм, п1 в1 

где по таблице 1 при dв1 = 40 мм значение t = 3,5 мм. 
Так как под подшипниками диаметры валов кратны цифре 5, то принима- 

ем dп1 = 45 мм. 
Диаметр буртика за подшипником 

d  d 3r  4533  54мм. б1 п1 

где по таблице 1 при dп1 = 45 мм значение r = 3 мм. 
Принимаем по ряду Ra40 dб1 = 55 мм. 
Расчет ведомого вала редуктора выполняем по той же методике, что и для 

ведущего вала. Принципиальное отличие конструкции ведомого вала заключа- 
ется в наличии посадочного места под зубчатое колесо (рисунок 2). Поэтому на 
схеме появляется участок вала с диаметром d и упорный бурт диаметром d . к2 б2 

Определим диаметр выходного конца вала: 

d  (5...6) T  (5...6)3 526  40, 36...48, 43мм. 3 
в2 2 

По ряду Ra40 принимаем dв2 = 48 мм. 
Диаметр вала под подшипником 
d  d  2t  48 24  56мм, п2 в2 

где по таблице 5.1 при dв2 = 48 мм t = 4 мм. 
Так как под подшипниками диаметры валов кратны цифре 5, то принима- 

ем dп2 = 55 мм. 
Диаметр вала под колесом: 

d  d  3r  55 33  64мм. к2 п2 

Принимаем по ряду Ra40 dк2 = 65 мм. 
Диаметр буртика за колесом 

d  d  3 f  65 32  71мм, б2 к2 

где f = 2 мм при dк2 = 65 мм по таблице 1. 
Принимаем по ряду Ra40 dб2 = 70 мм. 
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По этим данным можно разработать конструкцию и выполнить рабочий 
чертеж ведущего и ведомого вала редуктора. При этом учитываются дополни- 
тельные конструктивные элементы, выполняемые на поверхности вала: фаски, 
проточки, галтели и т.д. По аналогичной методике рассчитываются валы кони- 
ческих и червячных передач. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
В соответствии с личным вариантом и результатами кинематического и 

силового расчета приводной станции (практическая работа № 6): 
1 
2 

) Выполнить проектный расчет ведущего и ведомого вала редуктора. 
) Сделать эскизы валов 
ВОПРОСЫ 
1 . Какая разница между валом в осью и какие деформации испытывают 

вал и ось при работе? 
2 
3 
4 
5 

. В чем состоит расчет валов на статическую прочность? 

. В чем состоит расчет валов на жесткость? 

. В чем состоит расчет валов на колебания? 

. Каковы основные критерии работоспособности валов и осей и какими 
параметрами их оценивают? 

. По каким напряжениям выполняют проектный расчет вала и почему 
при этом уменьшают допускаемые напряжения? 

. Какова цель проектировочного расчета, какой обычно диаметр вала оп- 
ределяют и почему? 

6 

7 

8 . Укажите наиболее распространенные марки сталей, применяемых для 
изготовления валов и осей. 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 12 

ОСОБЕННОСТИ КОНСТРУИРОВАНИЯ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ, 
КОНИЧЕСКИХ И ЧЕРВЯЧНЫХ КОЛЕС 

Цель работы: изучение методики проектирования зубчатых колес 
редукторных механизмов. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Знание принципов конструирования зубчатых 
колес с учетом известных размеров валов, позволяет получать прочные, 
долговечные и экономически выгодные конструкции. 

ТЕОРЕТИЧЕСКОЕ ОБОСНОВАНИЕ 
Конструкцию стального зубчатого колеса выбирают в зависимости от его 

диаметра, от масштабов производства и от конкретных условий производителя. 
Поэтому жестких универсальных правил конструирования колёс не существует. 
Однако есть рекомендации и некоторые усреднённые соотношения. 

В общем случае зубчатые колёса всех типов редукторов состоят из пяти 
основных конструктивных элементов: зубчатого венца; обода колеса; диска ко- 
леса; ступицы; отверстия для вала. При малых диаметрах колёс – диск, обод и 
ступица колеса составляют единое целое. 

Форма зубчатого колеса может быть плоской или с выступающей ступи- 
цей. Как правило, в одноступенчатых редукторах колёса делают со ступицей, 
выступающей в обе стороны. 

Конструирование цилиндрических и конических колес. При конструи- 
ровании цилиндрических и конических зубчатых колес диаметром до 600 мм 
следует учитывать материал, из которого они будут изготовлены, требуемый 
диаметр и способ получения заготовки. 



  
  

Рисунок 1 – Конструкции цилиндрических (а) и конических (б)зубчатых колес 
В единичном и мелкосерийном производстве цилиндрические зубчатые 

колеса диаметром до 200 мм и конические колеса диаметром до 120 мм обычно 
изготавливают из круглого проката. В крупносерийном и массовом производст- 
ве зубчатые колеса диаметром до 600 мм выполняют цельнометаллическими 
(коваными, штамповаными, литыми) или составными. 

Основными конструктивными элементами цилиндрических и конических 
зубчатых колес являются (рисунок 6.1): ступица 1, диск 2, обод 3. На внешнем 
контуре обода нарезаются зубья 4. Для снижения массы колес в диске выпол- 
няются сквозные отверстия 5. 

Ширина цилиндрического зубчатого колеса b (рисунок 1, а), его внешний 
диаметр d и остальные размеры зацепления определяются в результате проч- а 

ностного расчета передачи. Также предварительно определяется расчетный 
диаметр вала под колесом – d . С учетом значений этого параметра находят: в 

диаметр ступицы колеса – d = (1,6…1,7)d ; ст в 

длину ступицы колеса – l = (0,8…1,5)d ≥ b; ст в 

толщину диска – С = (0,2…0,3)b; 
толщину обода – δ = (2,5…3)m ≥ 0,02d. 0 
В местах перехода диска к зубчатому венцу и ступице выполняют штам- 

0 повочные уклоны γ = 7 и радиусы закруглений r ≥ 5 мм. 
Ширина b конического зубчатого колеса (см.практ.работа 9 ), его внешний 

диаметр d и внешнее конусное расстояние R определяются в результате ае e 

прочностного расчета передачи. Также предварительно определяется расчет- 
ный диаметр вала под колесом – d . С учетом значений этого параметра нахо- в 

дят: 
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диаметр ступицы колеса – d = (1,5…1,6)d ; ст в 

длину ступицы колеса – l = (0,9…1,3)d ; ст в 

толщину диска – С = (0,2…0,4)b или С = (0,1…0,17)R ; e 
толщину обода – δ = (1,8…3,0)m, но не менее 10 мм. 0 

С учетом значений этих геометрических параметров производится конст- 
руирование цилиндрических и конических зубчатых колес. 

Конструирование вал-шестерни. Возможны два конструктивных испол- 
нения шестерён зубчатых передач: 

– 
– 
за одно целое с валом (вал – шестерня); 
отдельно от него (насадная шестерня). 

Качество (жесткость, точность и т.д.) вала-шестерни оказывается выше, а 
стоимость изготовления ниже, чем вала и насадной шестерни, поэтому боль- 
шинство шестерен редукторов выполняют за одно целое с валом. Насадные 
шестерни применяют, например, в тех случаях, когда по условиям работы шес- 
терня должна быть подвижной вдоль оси вала. На рисунке 2 показаны конст- 
рукции вала-шестерни: a – быстроходной (с небольшим передаточным числом) 
и б – тихоходной (промежуточный вал) ступеней двухступенчатого редуктора. 
Обе конструкции обеспечивают нарезание зубьев со свободным входом и вы- 
ходом инструмента. 

Рисунок 2 – Конструкции вал-шестерни 
При больших передаточных числах наружный диаметр, как правило, мало 

отличается от диаметра вала, и вал-шестерни конструируют по рисунку 3, а, б. 
В этом случае зубья нарезают на поверхности вала. Выход фрезы определяют 
графически по её наружному диаметру D . Диаметр фрезы принимают в зави- ф 

симости от модуля по таблице 1. 
Таблица 1 – Зависимость диаметра фрезы от модуля 

m, мм 2…2,5 2,5…2,75 3…3,75 4…4,5 5…5,5 6…7 

D , мм 70 80 90 100 112 125 ф 
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Рисунок 3 – Нарезание зубьев на поверхности вала 
По возможности следует избегать подобного конструктивного исполне- 

ния вала-шестерни, т.к. возникают сложности при нарезании зубьев. 
Конструирование червячных колес. По условиям работы червячной па- 

ры зубья червячного колеса должны изготавливаться из антифрикционного ма- 
териала, поэтому с целью экономии цветного металла эти колеса выполняют 
составными: диск и ступица из стали или серого чугуна, а венец – из бронзы 
или латуни. 

Чаще всего червячные колёса изготовляют составными: центр (ступица с 
диском) – из серого чугуна или стали; зубчатый венец (обод) – из антифрикци- 
онного материала (бронзы). Соединение венца с центром должно обеспечивать 
передачу большого вращающего момента и сравнительно небольшой осевой 
силы. 

Рисунок 4 – Конструкции червячных зубчатых колес 

Конструкция червячного колеса и способ соединения с центром зависят 
от объёма выпуска. При единичном и мелкосерийном производстве и неболь- 
ших размерах колес (dае2 ≤ 300мм) зубчатые венцы с центром соединяют посад- 
кой с натягом. При постоянном направлении вращения червячного колеса на 
наружной поверхности центра предусматривают буртик, на который направля- 
ют осевую силу (рисунок 4 а). Соединение венца с центром можно выполнять 
без буртика (рисунок 4 б). 
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В соединениях с относительно небольшим натягом по стыку венца и цен- 
тра устанавливают винты (гужоны), обычно три штуки по окружности. При 
больших размерах колёс (dае2 ≥ 300мм) крепление венца к центру можно осуще- 
ствлять болтами, поставленными без зазора (рисунок 4 в). В этом случае венец 
предварительно центрируют по диаметру D. Необходимо также обеспечить на- 
дёжное стопорение гайки от самоотвинчивания (пружинные стопорные шайбы 
применять не рекомендуется). 

В крупносерийном и массовом производстве применяют биметалличе- 
ские червячные колеса бронзовый венец которой отливается в форме с предва- 
рительно вставленной в нее чугунной ступицей. Для гарантированной фикса- 
ции ступицы внутри венца на ее внешней заливаемой поверхности выполняют 
выступы. Ширина червячного колеса b и параметры зубьев определяются в ре- 2 

зультате прочностного расчета передачи. Также предварительно определяется 
расчетный диаметр вала под колесом – d. С учетом значений этого параметра 
находят: 

диаметр ступицы колеса – dст = (1,6…1,8)d; 
длину ступицы колеса – lст = (1,2…1,8)d; 
толщину диска – С = (0,2…0,35)b ; 2 

толщину обода венца – s = 2m+0,05b ; 2 

толщину обода колесного центра – s = 1,25s; 
ширину буртика: – h = 0,15b ; Рисунок 5 – Конструкция 

биметаллического колеса 
2 

высоту буртика: – t = 0,8h. 
В местах перехода диска к ободу и сту- 

пице выполняют штамповочные уклоны γ = 
70 и радиусы закруглений r ≥ 5 мм. 

С учетом значений этих геометрических параметров производится конст- 
руирование червячных зубчатых колес. 

Толщину и размеры пазов наплавленного венца биметаллического колеса 
(рисунок 6.5) принимают: s = 2m; b = (0,3…0,5)b ; h = (0,3…0,4)b. 2 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Определить конструктивные размеры цилиндрического зубчатого колеса, 

если диаметр вала под колесом d = 52 мм, ширина колеса b = 64 мм, модуль m к2 2 

= 4 мм. 

Решение. 
Диаметр ступицы колеса: 

1 00 



  
  

d = (1,6…1,7)d = (1,6...1,7)·52 = ст к2 

8 3,2...88,4 мм, 
принимаем dст = 85 мм. 
Длина ступицы колеса: 

l = (0,8…1,5)d = (0,8...1,5)·52 = ст к2 

4 1,6...78 мм, 
принимаем lст = 64 мм. 
Толщина диска: 
С = (0,4…0,45)b = (0,4...0,45)·64 = 2 

2 5,6...28,8 мм, 
принимаем С = 26 мм. 
Толщина обода: 
δ = (2,5...3)m ≥ (2,5...3)·4 = 10...12 мм, 

0 принимаем δ = 12 мм. 0 

По этим данным можно выполнить 
рабочий чертеж колеса. 

Рисунок 6 – Схема колеса 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
В соответствии с личным вариантом и результатами проектного расчета 

зубчатых передач (практические работы № 6, 8, 9,10) и валов редуктора (прак- 
тическая работа № 11) определить конструктивные размеры зубчатого колеса. 

ВОПРОСЫ 
1 
2 
3 
4 
5 
6 

. Назовите основные методы изготовления заготовок зубчатых колес. 

. С какой целью выполняют штамповочные и литейные уклоны? 

. Почему вводятся ограничения на диаметр и длину ступицы колеса? 

. Почему вводятся ограничения на толщину обода и диска колес? 

. Почему червячные колеса выполняют составными? 

. Назовите основные способы соединения венца и колесного центра чер- 
вячных колес. 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – Се- 
рия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 13 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОПОРНЫХ РЕАКЦИЙ ВАЛА. 

Цель работы: ознакомление с подшипниками качения и изучение 
методики их подбора. Понятие о типах подшипников качения; знание 
последовательности и порядка их подбора. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Знание методики расчета опорных реакций 
позволяет определить наиболее нагруженные участки валов и выполнить расчет 
подшипников. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Подшипники служат опорами для валов и вращающихся осей, восприни- 

мают радиальные и осевые нагрузки, приложенные к валу, и передают их на 
корпус машины. При этом вал должен фиксироваться в определенном положе- 
нии и легко вращаться вокруг заданной оси. Во избежание снижения КПД ма- 
шины потери в подшипниках должны быть минимальными. 

Основными критериями работоспособности подшипников качения явля- 
ются долговечность по усталостному выкрашиванию и статическая грузоподъ- 
емность по пластическим деформациям. 

Расчет на долговечность выполняют для подшипников, вращающихся с 
- 1 частотой вращения n > 10 мин . Не вращающиеся подшипники или медленно 

-1 вращающиеся (с частотой вращения n < 10 мин ) рассчитывают на статическую 
грузоподъемность. 

При проектировании машин подшипники качения не конструируют и не 
рассчитывают, а подбирают из числа стандартных по каталогу. 

На первой стадии расчета при выборе типа подшипника, помимо величи- 
ны и направления нагрузки и требуемой долговечности, учету подлежат сле- 
дующие факторы: характер нагрузки (постоянная, переменная, вибрационная 
или ударная), состояние окружающей среды (влажность, запыленность, нали- 
чие паров кислот и т. п.) и ее температура, необходимость обеспечения высокой 
точности вращения и жесткости подшипникового узла. Некоторые из указан- 
ных факторов учитываются коэффициентами, входящими в величину приве- 
денной нагрузки, другие непосредственно влияют на выбор типа подшипника 
или конструкцию подшипниковых узлов. 

При подборе подшипников необходимо в первую очередь определить 
опорные реакции. 
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При этом надо иметь в виду, что даже небольшое уменьшение динамиче- 
ской грузоподъемности по сравнению с требуемой приводит к резкому сниже- 
нию расчетной долговечности. 

При подборе подшипников используется значительное количество спра- 
вочных материалов, поправочных коэффициентов и других параметров, поэто- 
му при выполнении расчетов желательно использовать соответствующие лите- 
ратурные источники. Подробная методика подбора подшипников содержится в 
литературном источнике [1]. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 

Задача № 1. По результатам практи- 
ческой работы № 6 и № 8,9,10 подобрать 
подшипники для ведомого вала редукто- 
ра. 

Расстояние между опорами принять 
равным 0,75d (где d - делительный 2 2 

диаметр колеса). Диаметр вала под под- 
шипниками принять из практической ра- 
боты № 5. 

Рисунок 7.3 – Схема приводной 
станции 

-1 Пример: Т = 526 Н·м; n = 120 мин ; 2 2 
0 d = 55 мм; d = 200 мм; β = 11,47 ; п2 2 

d = 55 мм. 
п 

Определим усилия в зацеплении колес: 
3 окружное усилие: F = 2T /d = 2·526·10 / 200 = 5286 Н; t 2 2 

0 0 радиальная сила: F = F tgα/cosβ = 5286·tg20 /cos11,47 = 1964 Н; r t 
0 осевое усилие: F = F tgβ = 5286·tg11,47 = 1072 Н. a t 

Расстояние между опорами: a + b = 0,75·200 = 150 мм. 
Составим расчетную схему. Для этого введем систему координат xOyz, 

обозначим опору, в сторону которой направлено осевое усилие цифрой 2, и 
приложим усилия к зубчатому колесу и опорам вала. 
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Рисунок 7.4 – Расчетная схема ведомого вал 
Определим реакции опор: 
в плоскости xOz: 
R  R  F / 2  5286 / 2  2643H . x1 x 2 t 

в плоскости yOz: 
Σm(2) = 0: 
R (a b)  F b  0,5F d  0; y1 r a 2 

F b  0,5 F d 196475  0,51072200 R    271H . . r a 2 
y1 a b 

 
 75 75 

Σm(1) = 0: 
R (a  b)  F a  0, 5d  F  0; y 2 r 2 a 

F a  0, 5d  F 196475  0,52001072 R    1693H . . r 2 a 
y 2 a b 

 
 75 75 

Проверка: 
ΣY = 0; R  F  R  2711964 1693  0. (F) y1 r1 y2 

Определим суммарные реакции опор (радиальные нагрузки): 

Rr1  R2  R2  26432 271 2  2656, 86H; x1 y1 

Rr2  R2  R2  26432 16932 3138, 7H. x2 y2 

Осевая нагрузка R = F = 1072 H. a a 
ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
В соответствии с личным вариантом и результатами проектного расчета 

зубчатых зацеплений (практическое занятие № 6,8,9,10 рассчитать опорные ре- 
акции для ведущего и ведомого валов редуктора 

ВОПРОСЫ 
1 . Алгоритм определения опорных реакций 
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2 
3 

. Принцип расчета суммарных реакций в опорах. 

. Условие определений опорных реакций. 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: учебное по- 

собие. – 2-е издание, перераб. и дополн. – Калининград: Янтарный сказ, 2002. – 
54 с. 4 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 14 

ИЗУЧЕНИЕ МЕТОДИКИ ПОДБОРА ПОДШИПНИКОВ РЕДУКТОРНЫХ 
МЕХАНИЗМОВ 

Цель работы: ознакомление с подшипниками качения и изучение 
методики их подбора. Понятие о типах подшипников качения; знание 
последовательности и порядка их подбора. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Подшипники являются важнейшим элементом при 
конструировании редукторов 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
При подборе подшипников возможны следующие варианты последова- 

тельности расчета: 
1 
2 
3 

.Намечают тип подшипника и схему установки подшипников валу. 

.Определяют радиальную и осевую нагрузки подшипника. 

.С учетом условий нагружения подшипника определяют его приведен- 
ную нагрузку. 

4 
5 
.Задаются желаемой долговечностью подшипника. 
. Расчетным путем определяют требуемую динамическую грузоподъем- 

ность подшипника. 
6 . Выбирают конкретный тип подшипника, который имеет динамическую 

грузоподъемность не ниже требуемой. 
При этом надо иметь в виду, что даже небольшое уменьшение динамиче- 

ской грузоподъемности по сравнению с требуемой приводит к резкому сниже- 
нию расчетной долговечности. 

При выборе подшипника должен быть учтен необходимый по условию 
прочности диаметр вала. Это связано с тем, что встречаются случаи, когда 
для обеспечения требуемой долговечности подшипника приходится увеличи- 
вать диаметр вала по условию прочности. 

Уточняют нагрузки подшипника и по табличному значению динамиче- 
ской грузоподъемности определяют расчетную долговечность. Если окажется, 
что она значительно отличается от требуемой, выбирают подшипник другого 
типоразмера и повторяют расчет. Назначают класс точности подшипника с уче- 
том требований к точности вращения вала. При отсутствии специальных требо- 
ваний принимают класс точности 0. 

Часто подшипники предварительно выбирают по конструктивным сооб- 
ражениям. Тогда расчетом проверяют их долговечность (ресурс). Под номи- 



  
  

нальной долговечностью (расчетным сроком службы) понимают срок службы 
подшипников, в течение которого не менее 90 % из данной группы при одина- 
ковых условиях должны проработать без появления признаков усталости ме- 
талла. 

При подборе подшипников используется значительное количество спра- 
вочных материалов, поправочных коэффициентов и других параметров, поэто- 
му при выполнении расчетов желательно использовать соответствующие лите- 
ратурные источники. Подробная методика подбора подшипников содержится в 
литературном источнике [1]. 

Задача № 1. По результатам практи- 
ческой работы № 13 подобрать подшип- 
ники для ведомого вала редуктора. 

Диаметр вала под подшипниками 
принять из практической работы № 11. 
Пример: d = 55 мм, п 

Радиальная нагрузка на опоры 
Рисунок 1 – Схема приводной 

станции 
R =2656,86H, R =3138,7H r1 r2 

Осевая нагрузка R F = = 1072 H a a 

По стандарту (см. таблицу 1) принимаем в качестве опор роликопод- 
шипники конические радиально-упорные однорядные легкой серии 7211 с 

0 углом контакта 15 . Размеры подшипника d × D × B = 55 × 100 × 23 мм, базо- 
вая статическая грузоподъемность С = 57,9 кН, базовая динамическая грузо- 0 r 

подъемность С = 46,1 кН, коэффициент осевого нагружения е = 0,41, коэффи- r 

циент осевой нагрузки Y = 1,46. Установка подшипников – враспор. Принима- 
0 ем, что подшипники эксплуатируются при температуре до 100 С и нагрузке, 

сопровождаемой легкими толчками и кратковременными перегрузками до 125 
% . В этом случае динамический коэффициент К = 1,2 (таблица 9.4 [1]), темпе- б 

ратурный коэффициент К = 1 (таблица 9.5 [1]). Т 

Таблица 1 – Роликоподшипники конические однорядные (ГОСТ 27365-87) 
Размеры Грузоподъемность, 

кН 
Факторы на- 

грузки 
e 

Обозначение 
d D 

47 
52 
62 
72 
80 
85 
90 
100 

B C0r Cr Y* 
7 
7 
7 
7 
7 
7 
7 
7 

204 
205 
206 
207 
208 
209 
210 
211 

20 
25 
30 
35 
40 
45 
50 
55 

15,5 
16,5 
17,5 
18,5 
20,0 
21,0 
22,0 
23,0 

19,1 
23,9 
29,8 
35,2 
42,4 
42,7 
52,9 
57,9 

13,3 
17,9 
22,3 
26,3 
32,7 
33,4 
40,6 
46,1 

0,36 
0,36 
0,36 
0,37 
0,38 
0,41 
0,37 
0,41 

1,67 
1,67 
1,65 
1,62 
1,56 
1,45 
1,60 
1,46 
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7 
7 
7 
7 
7 
7 
7 
7 
7 
7 

212 
214 
215 
216 
217 
218 
219 
220 
224 
230 

60 
70 
75 
80 
85 
90 
95 
100 
120 
150 

110 
125 
130 
140 
150 
160 
170 
180 
215 
270 

24,0 
26,5 
27,5 
28 
28 
31 
32 
34 
41 
45 

72,2 
95,9 
97,6 
106,0 
109,0 
141,1 
145,0 
162,0 
252,0 
330,0 

58,4 
82,1 
84,5 
95,2 
91,4 
125,0 
131,0 
146,0 
237,0 
300,0 

0,35 
0,37 
0,39 
0,42 
0,43 
0,38 
0,41 
0,40 
0,39 
0,37 

1,71 
1,62 
1,55 
1,43 
1,38 
1,56 
1,48 
1,49 
1,55 
1,62 

* При отношении R /VR ≤ e коэффициенты X=1, Y=0; при отношении a r 

R /VR > e коэффициент X=0,4, а коэффициент Y принимается из таблицы. a r 

Определим осевые составляющие радиальных реакций (таблица 1): 
R  0, 83eR  0, 830, 412656,86  904,13H; s1 r1 

R  0, 83eR  0,830, 413138, 7 1067,86H. s2 r2 

Составим схему внешних усилий, действующих на подшипники (рисунок 

2 ). 

Рисунок 2 – Схема нагружения под- 
шипников 

Рис. 3 – Результирующая схема на- 
гружения 

Определим результирующие осевые нагрузки используя данные табли- 

цы 2. 

Таблица 2 – Формулы для определения осевой нагрузки 

Схема установки под- Соотношение сил Осевая нагрузка 
шипников 
Враспор R ≥ R ; R ≥ 0 Ra1 = R s1 s2 a s1 

R < R ; R ≥ R – R R = R + R s1 s2 a s2 s1 

s1 

a2 s1 a 
Врастяжку R < R ; R < R – R R = R – R ; R = R s1 s2 a s2 a1 s2 a a2 s2 

Т. к. R < R и R > R – R , то согласно таблице 2 осевые состав- s1 s2 a s2 s1 

ляющие радиальных нагрузок: 

R = R = 904,13 H; a1 s1 

R = R + R = 904,13 + 1072 = 1976,13 H. a2 s1 a 
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Определим эквивалентные динамические нагрузки, действующие на под- 
шипники. 

Отношение осевой нагрузки к радиальной для опоры 1: 
R

a1  904,13 
12656,86 

 0, 34  e. . VR r1 

В этом случае коэффициент X = 1, Y = 0, поэтому эквивалентная динами- 
ческая радиальная нагрузка по таблице 9.1[1]: 

R  XVR K К 112656, 861,213188, 23Н , E1 r1 б Т 

где К = 1,2 – коэффициент динамической нагрузки; К = 1 – температурный б т 

коэффициент. 
Отношение осевой нагрузки к радиальной для опоры 2: 

R
a2 1976,13 

  0, 63  e. . 
VRr2 13138, 7 

В этом случае (по таблице 1) коэффициент X = 0,4, Y = 1,46. Тогда эквива- 
лентная динамическая радиальная нагрузка 
R  (XVR YR )K K  (0, 413138, 7 1, 461976,13)1, 21 4968, 75H E2 r2 a2 б T 

Определим долговечность подшипника под более нагруженной опорой 2: 

 3,333  3,333 1 0 6 C
r 106 46100 L  а а 10, 65 151338,8ч     , 1 0h 1 23  6 0n R 60 120 4968, 75   2  E 2  

где а – коэффициент надежности. При безотказной работе подшипников и γ = 1 

9 0 %, а = 1 [1, стр. 140]; а – коэффициент, учитывающий влияние качества 1 23 

подшипника на качество его работы. При обычных условиях работы для кони- 
ческих подшипников а = 0,65 2 3 

Полученное значение долговечности подшипника значительно превыша- 
ет рекомендуемый ресурс (25…40 тыс. часов). В этом случае рекомендуется 
изменить тип подшипника, серию подшипника или, в крайнем случае, умень- 
шить диаметр вала под подшипником. 

8 . Принимаем подшипники радиальные шариковые № 211 по таблице 3 
или К27 [1]. 
Таблица 3. Параметры подшипников радиальных однорядных (ГОСТ 27365- 
8 7)* 

Размеры Грузоподъемность, 
кН Обозначение 

d D B Cr C0r 
6,2 
6,95 
10,0 

2 
2 
2 

04 
05 
06 

20 
25 
30 

47 
52 
62 

14 
15 
16 

12,7 
14,0 
19,5 
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2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2 

07 
08 
09 
10 
11 
12 
13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 

35 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 
75 
80 
85 
90 
95 
100 

72 
80 
85 

17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 
25 
26 
28 
30 
32 
34 

25,5 
32,0 
33,2 
35,1 
43,6 
52,0 
56,0 
61,8 
66,3 
70,2 
83,2 
95,6 
108,0 
124,0 

13,7 
17,8 
18,6 
19,8 
25,0 
31,0 
34,0 
37,5 
41,0 
45,0 
53,0 
62,0 
69,5 
79,0 

90 
100 
110 
120 
125 
130 
140 
150 
160 
170 
180 

Для рассматриваемых подшипников отношение 

, 
поэтому коэффициент влияния осевого нагружения е=0,24 (таблица 4) 

Отношение осевой нагрузки к радиальной для опоры 2, 
здесь Ra2 =Fa 

Тогда коэффициент осевого нагружения Y определяем методом линейной ин- 
терполяции для радиальных подшипников Y=1,8 

Таблица 4 – Значения коэффициентов e и Y 
Шарикоподшипники радиальные Шарикоподшипники радиально-упорные 

однорядные однорядные 
R /C e R /(VR ) > e α0 R /C e R /(VR ) > e a 0r a r a 0r a r 

X Y X Y 
0 
0 
0 
0 

,014 
,028 
,056 
,084 

0,19 
0,22 
0,26 
0,28 
0,30 
0,34 
0,38 
0,42 
0,44 

2,3 0,014 
0,029 
0,057 
0,086 
0,11 

0,30 
0,34 
0,37 
0,41 
0,45 
0,48 
0,52 
0,54 
0,54 

1,81 
1,62 
1,46 
1,34 
1,22 
1,13 
1,04 
1,01 
1,00 

1,99 
1,71 
1,55 
1,45 
1,31 
1,15 
1,04 
1,00 

12 
0 ,11 

,17 
,28 
,42 
,56 

0,56 0,45 
0 0,17 
0 
0 
0 

0,29 
0,43 
0,57 
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Примечание: при R /(VR ) ≤ e принимают X = 1 и Y = 0 a r 

Эквивалентная динамическая радиальная нагрузка на наиболее нагружен- 
ный подшипник 
R =(XV R + YR )К К =(0,56· 1· 3138.7+1,8·1072)·1,2· 1=4423.9Н E2 r2 a б T 
где V= 1 коэффициент учитывающий, что вращается внутреннее кольцо, К = б 

1 ,2 – коэффициент динамической нагрузки; К = 1 – температурный коэффици- T 

ент, R – радиальная нагрузка на более нагруженную опору 2, R – осевая сила. r2 a 
Определим долговечность подшипника под опорой в часах 

а = 0,75 для нормальных условий. 23 
3 Это соответствует заданной долговечности в 25…50∙ 10 часов 

По приведенной методике подбираются подшипники для конического и 
червячного редуктора. При этом в исходной схеме (рисунок 1) цилиндрическое 
колесо следует заменить, соответственно, на коническое или червячное. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
Задача № 1. В соответствии с личным вариантом и результатами проект- 

ного расчета зубчатых зацеплений (практическое занятие № 8,9,10), предвари- 
тельного расчета валов (практическое занятие № 11), определения опорных ре- 
акций (практическое занятие № 13), подобрать подшипники для ведомого вала 
редуктора. 

ВОПРОСЫ 
1 . Из каких деталей состоят подшипники качения? Каково назначение се- 

паратора в подшипнике?. 
2 . Что такое серии подшипников, и как они влияют на габаритные разме- 

ры, грузоподъемность и быстроходность подшипников? 
3 . Объясните маркировку подшипников качения. Определите тип и раз- 

меры подшипников, имеющих условные обозначения: 208, 2208 и 36208. 
4 
5 
6 
7 

. Что такое динамическая и статическая грузоподъемности подшипника? 

. Из каких материалов изготавливают детали подшипников? 

. Укажите основные причины выхода из строя подшипников качения. 

. Какую нагрузку называют эквивалентной динамической? 
1 11 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА № 15 

ИЗУЧЕНИЕ МЕТОДИКИ РАСЧЕТА ШПОНОЧНЫХ И 
ШЛИЦЕВЫХ СОЕДИНЕНИЙ 

Цель работы: ознакомление с основами видами шпоночных и шлицевых 
соединений, изучение методики их расчета. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате 
освоения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен 
участвовать в проектировании технических объектов, систем и 
технологических процессов с учетом экономических, экологических, 
социальных и других ограничений. 

Актуальность темы. Шпоночные и шлицевые соединения являются 
важнейшим элементом для конструирования валов и редукторов. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Каждая машина и механизм состоит из деталей, число которых зависит от 

их сложности и размеров. Чтобы выполнять свои функции в машине детали со- 
единяются между собой определенным образом, образуя подвижные и непод- 
вижные соединения. Например, соединение коленчатого вала двигателя с ша- 
туном, поршня с гильзой цилиндра (подвижные соединения). Соединение што- 
ка гидроцилиндра с поршнем, крышки разъемного подшипника с корпусом 
(неподвижное соединение). 

Подвижные соединения определяют кинематику машины, а неподвижные 
– позволяют расчленить машину на отдельные блоки, элементы, детали. 

С точки зрения общности расчетов все соединения делят на две большие 
группы: неразъемные и разъемные соединения. 

Шпоночные и шлицевые соединения относятся к разъемным соединени- 
ям и служат для закрепления на валу (или оси) вращающихся деталей (зубча- 
тых колес, шкивов, муфт и т. п.), а также для передачи вращающего момента от 
ступицы детали 1 к валу 2 или, наоборот, от вала к ступице (рисунок 1). 

Шпоночные соединения. Шпонка представляет собой третье тело, уста- 
навливаемое в пазы вала и ступицы. Она служит для передачи вращающего 
момента между валом и ступицей. Шпоночные пазы на валах получают мето- 
дом фрезерования, а в ступицах – методом протягивания. 

На практике чаще применяют призматические шпоночные соединения 
(рисунок 1 а). Шпонка выполняется в форме бруса (призмы). Рабочими у приз- 
матической шпонки являются более узкие, боковые грани. Шпонка погружена в 
паз вала на глубину ≈0,6h, а в радиальном направлении между шпонкой и сту- 
пицей предусмотрен зазор (рисунок 1 б). 

Шпонка (рисунок 2) с округленными торцами (исполнение 1) имеет ус- 
тойчивую посадку в пазу вала, однако сложна в изготовлении. Основное при- 



  
  

менение имеет шпонка с плоскими торцами (исполнение 2) как более техноло- 
гичная. Шпонку с одним закругленным торцом (исполнение 3) иногда приме- 
няют в соединениях на концевых участках вала, где паз прорезан на выход (до 
торца вала). 

Рисунок 1 – Соединение призматической шпонкой 
Рисунок 2 – Конструкции призматических шпонок 
Сегментные шпонки (рисунок 3) по сравнению с призматическими, ха- 

рактеризуются рядом преимуществ, прежде всего, меньшей концентрацией на- 
пряжений в пазу вала и более устойчивым положением шпонки в глубоком пазу 
вала. Недостатки соединения сегментной шпонкой: низкая нагрузочная способ- 
ность из-за ограниченной длины шпонки; значительное ослабление вала. По- 
этому сегментные шпонки применяют значительно реже призматических. 

Рисунок 3 – Соединение сегментной шпонкой 
Расчет на прочность призматических шпонок. Расчет шпоночного со- 

единения является проверочным и проводится на смятие и срез шпонки в пред- 
положении равномерного распределения давления по поверхностям контакта 
шпонки с сопряженными деталями. Смятие происходит на боковой поверхно- 
сти шпонки: примерно половина грани шпонки по высоте сминается валом, 
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вторая половина противоположной грани сминается ступицей детали. Срез 
шпонки происходит по посадочной поверхности вала и ступицы. 

У стандартных шпонок размеры b и h зависят от диаметра вала и подоб- 
раны так, что нагрузку соединения ограничивают не напряжения среза, а на- 
пряжения смятия, поэтому основным критерием работоспособности этих со- 
единений является прочность на смятие боковых граней шпонки (рисунок 6). 

Рисунок 6 – Расчетная схема 
Условие прочности на смятие 

F 2T      
см 

t 
см 

   A d (h t )(l b) (1) см 1 

где Т – передаваемый крутящий момент; d – диаметр вала; b×h×t – размеры 1 

сечения шпонки (ГОСТ 23360-78); l – длина шпонки; [σсм] – допустимое напря- 
жение на смятие. 

Параметры шпонки выбираем по таблице 1. 
Таблица1 – Шпоночные соединения с призматическими шпонками (ГОСТ 
2 3360-78) 
Диаметр вала d, Сечение шпонки, Фаска, 

мм 
Глубина паза, мм Длина, 

мм мм l, мм 
b h вал, t1 ступицы, 

t
2 

Свыше 12 до 17 
Свыше 17 до 22 
Свыше 22 до 30 
Свыше 30 до 38 
Свыше 38 до 44 
Свыше 44 до 50 
Свыше 50 до 58 
Свыше 58 до 65 
Свыше 65 до 75 

5 5 
6 
7 
8 

0,25…0, 3 
3,5 
4 

2,3 10…56 
14…70 6 4 2,8 

3,3 
3,3 

8 18…90 
10 
12 
14 
16 
18 
20 

5 22…110 
28…140 
36…160 
45…180 
50…200 
56…220 

0,4…0,6 
9 5,5 

6 
3,8 
4,3 
4,4 
4,9 

10 
11 
12 

7 
7,5 
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Свыше 75 до 85 
Свыше 85 до 95 

22 
25 

14 0,6…0,8 9 5,4 63…250 
70…280 

Длины шпонок должны выбираться из ряда: 6; 8; 10; 12; 14; 16; 18; 20; 22; 25; 
2 8; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 110; 125; 140; 160; 180; 200; 220; 
2 50; 280; 320; 360; 400; 450; 500 мм/ 
Пример условного обозначения шпонки исполнения 1, размеры b=16 мм, h=10 
мм, l=50мм: 
Шпонка 16×10×50 ГОСТ 23360-78. 

Стандартные шпонки изготовляют из специального сортамента среднеуг- 
леродистой чисто тянутой стали с σ ≥ 600 МПа, чаще всего из стали 45 или в 

Ст6. В нагруженных соединениях применяют шпонки из легированных сталей 
(например, из стали 40Х с термической обработкой до 37...47 HRC). Термиче- 
ски обработанные шпонки шлифуют по рабочим граням. 

Примерные допускаемые напряжения смятия для шпоночных соедине- 
ний: 

– 
– 
при стальной ступице [σсм]= 130...200 МПа; 
при чугунной ступице [σ]см = 80... 110 МПа. 

Большие значения принимают при постоянной нагрузке, меньшие при 
переменной и работе с ударами. При реверсивной нагрузке [σсм] снижают в 1,5 
раза. 

Шлицевые (зубчатые) соединения можно рассматривать как многошпо- 
ночные, в которых шпонки как бы изготовлены заодно с валом. Рабочими по- 
верхностями являются боковые стороны зубьев. В последние годы, в связи с 
общим повышением напряжений в деталях машин, шлицевые соединения по- 
лучили самое широкое распространение взамен шпоночных. 

Рисунок 7 – Шлицевое (зубчатое) соединение: 1 – вал; 2 – ступица 
Шлицевые соединения образуются выступами – зубьями на валу, входя- 

щими во впадины (шлицы) соответствующей формы в ступице. 
По форме профиля различают зубья: прямобочные, эвольвентные и тре- 

угольные и, соответственно, различают типы шлицевых соединений, показан- 
ные на рисунок 8. 
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Рисунок 8 – Типы шлицевых соединений: а) – с прямобочными шлицами; 
б) с эвольвентными шлицами; в) с треугольными шлицами 

Центрирование по диаметрам обеспечивает более высокую соосность ва- 
ла и ступицы, а центрирование по боковым граням обеспечивает более равно- 
мерное распределение нагрузки по зубьям. По характеру соединения различа- 
ют: неподвижные – для закрепления детали на валу; подвижные - допускающие 
перемещение детали вдоль вала (например, блока шестерен коробки передач 
станка). 

Наибольшее распространение в машиностроении получили прямобочные 
зубчатые соединения. Их применяют в неподвижных и подвижных соединени- 
ях. Стандартом предусмотрены три серии прямобочных шлицевых соединений 
– легкая, средняя и тяжелая, отличающиеся одна от другой высотой и числом 
зубьев. В таблице 2 приведены параметры зубчатых (шлицевых) соединений. 

Таблица 2 – Соединения шлицевые прямобочные (ГОСТ 1139-80) 

Расчет зубчатых соединений на прочность. Основными критериями 
работоспособности зубчатых (шлицевых) соединений являются сопротивления 
рабочих поверхностей смятию и изнашиванию в результате относительных пе- 
ремещений, обусловленных деформациями и зазорами. 
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В зависимости от диаметра вала d выбирают параметры зубчатого соеди- 
нения, после чего соединение проверяют на смятие. Проверку зубьев на срез не 
производят. 

При расчете допускают, что по боковым поверхностям зубьев нагрузка 
распределяется равномерно, но из-за неточности изготовления в работе участ- 
вует только 75 % общего числа зубьев (т.е. коэффициент неравномерности рас- 
пределения нагрузки между зубьями ψ = 0,75). 

Условие прочности на смятие: 
F 2T 

     см t 
см 

 (2) A dср zhl см 

где Т – вращающий момент на валу; ψ = 0,75; z – число зубьев (принимается по 
ГОСТ); h = 0,5(D – d) – высота поверхности контакта зубьев; dcp = 0,5(D + 
d) – средний диаметр соединения, мм; l – рабочая длина зубьев, мм; [σ]см – до- 
пускаемое напряжение на смятие боковых граней зубьев. 

Допустимое напряжение смятия для неподвижных соединений с незака- 
ленными зубьями [σ ] = 30…70 МПа, а с закаленными зубьями [σ ] = см см 
8 0…150 МПа. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Задача № 1. Подобрать по ГОСТ 
2 3360-78 призматическую шпонку и 
найти ее длину. Передаваемый мо- 
мент Т = 420 Нм, диаметр вала d = 52 
мм. Материал вала – сталь 30, термо- 
обработка – нормализация. Допус- 
каемое напряжение на смятие [σ

см
] Рисунок 12 – Расчетная схема 

= 100 МПа. 

При диаметре вала d = 52 мм по таблице 1 размеры поперечного сечения 
шпонки: b×h×t = 16×10×6 мм. Из формулы (1) необходимая длина шпонки: 1 

2 Т 2420103 l  b  16  56, 38мм 
d (h t )[ ] 52(10 6)100 1 см 

Из стандартного ряда длин шпонок: 20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 
7 0...100 мм принимаем l = 63 мм. 
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Задача № 2. Подобрать по ГОСТ 1139-80 
неподвижное зубчатое соединение 
(средней серии) блок-шестерни с валом и 
проверить его на прочность. Передавае- 
мый крутящий момент Т = 2000 Нм, на- 
ружный диаметр D = 60 мм, длина блок- 
шестерни l = 50 мм. Материалом соеди- 
нения – сталь 45, термообработка – 
улучшение, [σсм] = 80...120 МПа. 

Рисунок 13 – Расчетная схема 

Из таблицы 2 при наружном диаметре 60 мм принимаем прямобочное 
шлицевое соединение средней серии с размерами d×D×z = 52 × 60 × 8 мм, 
фаска f = 0,5 мм. 

Условие прочности шлицевых(зубчатых) соединений по напряжениям 
смятия: 

2 Т 22106 
см    79, 36МПа, 

dср z h l 
    

56 8 3 50 0, 75     
где средний диаметр dср = 0,5(d + D) = 0,5(52 + 60) = 56 мм; 
рабочая высота зуба 

h = [0,5(D – d)] – 2f = [0,5(60 – 52)] – 2×0,5 = 3 мм. 
Прочность соединения обеспечена, так как σ < [σ ] = 100 МПа. см см 

По результатам практической работы № 11 выполнить расчет шпоночных 
соединений ведущего и ведомого вала редуктора. 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 
ЗАДАНИЯ 

Задача № 1. Подобрать по ГОСТу 
призматическую шпонку и проверить 
ее на прочность. Значения передавае- 
мого крутящего момента и диаметр ва- 
ла указаны в таблице 4. Материалом 
шпонки и вала задаться самостоятель- 
но. 

Рисунок 14 – Расчетная схема 

Таблица 3 – Исходные данные к задаче № 1 

Варианты 
Величина 1 

960 
68 

2 
854 
62 

3 
920 
65 

4 
754 
58 

5 6 7 8 
700 
55 

9 
800 
60 

10 
900 
64 

Т, Н·м 
d, мм 

875 1020 856 
64 
Варианты 
15 16 

75 60 

Величина 11 12 13 14 17 18 19 20 
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Т, Н·м 
d, мм 

960 
62 

854 
68 

920 
58 

754 
68 

875 1020 856 
75 64 55 

700 
60 

800 
64 

900 
60 

Задача № 2. Подобрать по ГОСТу подвиж- 
ное зубчатое соединение блок-шестерни с 
валом и проверить его на прочность (рису- 
нок 23). Передаваемый момент Т и наруж- 
ный диаметр вала D заданы в таблице 25. 
Материалом соединения задаться само- 

стоятельно. Ширину блок-шестерни L найти 
из условия прочности на смятие. 

Рисунок 15 – Расчетная схема 

Таблица 4 – Исходные данные к задаче № 2 

Варианты 
Величина 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Т, Нм 
D, мм 

620 
45 

640 
48 

720 
50 

740 
52 

800 
55 

820 
58 

900 
60 

920 
66 

960 1000 
70 75 

Варианты 
15 16 
875 1020 856 
64 75 60 

Величина 11 
960 
68 

12 
854 
62 

13 
920 
65 

14 
754 
58 

17 18 
700 
55 

19 
800 
60 

20 
900 
64 

Т, Нм 
D, мм 

ВОПРОСЫ 
1 . Для чего предназначены шпоночные соединения? 

. Назовите основные виды шпоночных соединений и дайте сравнительную ха- 2 
рактеристику. 
3 
4 
5 
6 
7 

. По какому критерию рассчитываются шпоночные соединения? 

. Почему шпонки рассчитывают по напряжениям смятия, а не среза? 

. Дайте классификацию шлицевых соединений. 

. Какова конструкция и основное назначение шлицевых соединений? 

. Какими достоинствами обладают шлицевые соединения по сравнению со 
шпоночными? 
8 . Как производят проверочный расчет прямобочного шлицевого соединения? 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Детали машин и основы конструирования: учебник для бакалавров / 

под ред. Г.И. Рощина, Е.А. Самойлова. – М.: Изд-во Юрайт, 2013. – 415 с. – 
Серия: Бакалавр. Базовый курс. 

2 . Хруничева Т.В. Детали машин: типовые расчеты на прочность: учебное 
пособие. – М.: ИД «ФОРУМ»: ИНФРА-М, 2011. – 224 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №16 

РАЗРАБОТКА И ВЫПОЛНЕНИЕ РАБОЧИХ 
ЧЕРТЕЖЕЙ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 

Цель работы: Приобрести навыки выполнения рабочих чертежей дета- 
лей. 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате ос- 
воения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участво- 
вать в проектировании технических объектов, систем и технологических про- 
цессов с учетом экономических, экологических, социальных и других ограни- 
чений. 

Актуальность темы. Разработка и выполнение рабочих чертежей зуб- 
чатых колес является важнейшим элементом обучения студента чтению черте- 
жей. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Общие сведения. Чертежом детали называют документ, содержащий 

изображение детали и данные, необходимые для её изготовления и контроля. 
Рабочие чертежи разрабатывают на все детали (кроме покупных и стандарт- 
ных), входящие в состав изделия. 

Рабочие чертежи деталей разрабатываются в соответствии с ГОСТ 2.109- 
7 3. Качество изготовления чертежей деталей влияет на сроки, стоимость и ка- 
чество изготовления деталей и машины в целом. 

Рабочие чертежи деталей выполняют карандашом на чертежной бумаге 
стандартного формата (таблица 1) по ГОСТ 2.301-68 в натуральном виде в 
масштабе 1 : 1( масштабы представлены в таблице 2). Чертежи содержат: изо- 
бражение детали с нанесенными размерами; предельные отклонения размеров; 
допуски формы и расположения; параметры шероховатости поверхностей; тех- 
нические требования; технические параметры; основную надпись. На рабочих 
чертежах деталей не допускается помещать технологические указания. В виде 
исключения можно указывать: совместную обработку, притирку, развальцовку. 

Таблица 1 – Форматы чертежей 
Формат А0 А1 А2 А3 А4 

Размеры формата, мм 841×1189 594×841 420×594 297×420 210×197 

Таблица 2 – Масштабы изображения* 
Масштаб 1 ː 2 

2 ː 1 

1 ː 2,5 

2,5 ː 1 

1 ː 4 

4 ː 1 

1 ː 5 

5 ː 1 

1 ː 10 

10 ː 1 
уменьшения 
Масштаб 
увеличения 



  
  

* Натуральное изображение детали выполняется в масштабе (1 ː 1). 
На листах стандартного формата помещают основную надпись по форме 1 

(рисунок 1) в правом нижнем углу. На последующих листах помещают основ- 
ную надпись по форме 2а (рисунок 2). 

Рисунок 1 – Основная надпись по форме 1 (ГОСТ 2.104-68) 

Рисунок 2 – Основная надпись по форме 2а (ГОСТ 2.104-68) 
В графах основной надписи (номера граф указаны в скобках) приводят: 1 

– наименование изделия; 2 – обозначение детали; 3 – обозначение материала по 
ГОСТ; 4 – литеру документа (в учебных документах в левой колонке простав- 
ляют букву «У»); 5 – массу детали; 6 – масштаб; 7 – порядковый номер листа; 8 
– общее количество листов; 9 – сокращенное название ВУЗа, шифр группы. 

В графе «Разраб.» указывают фамилию и инициалы студента, его подпись 
и дату. В графе «Пров.» указывают фамилию и инициалы преподавателя, его 
подпись и дату. Остальные графы оставляют свободными. 

Изображение детали. Ниже излагаются общие правила и рекомендации 
по разработке и выполнению рабочих чертежей деталей. 

Деталь изображают на чертеже в том положении, в котором её устанавли- 
вают на станке, в частности ось детали тела вращения (вал, зубчатое колесо, 
шкив, стакан и др.) располагают параллельно основной надписи. 

Количество изображений (видов, разрезов и сечений) должно быть мини- 
мальным, обеспечивающим полное представление об устройстве, взаимодейст- 
вии его составных частей, сборке и регулировке. Тела вращения (валы, зубча- 
тые колеса) чаще выполняются в одну проекцию, дополненную выносными 
элементами. 
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Размеры, приводимые на чертежах деталей, условно делят на: функцио- 
нальные, определяющие качественные показатели изделия (размеры сборочных 
размерных цепей; сопряжённые размеры; диаметры посадочных мест валов для 
зубчатых, червячных колёс, муфт, подшипников и других деталей; размеры 
резьб на валах для установочных гаек, диаметры расположения винтов на 
крышках подшипников); свободные (размеры несопряженных поверхностей); 
справочные. 

Основной принцип задания размеров на чертежах состоит в следующем: 
функциональные размеры задают на чертежах деталей, взяв их из чертежа 

сборочной единицы (редуктора, коробки передач и др.) и из схем размерных 
цепей; 

свободные размеры задают с учётом технологии изготовления и удобства 
контроля; 

справочные размеры не подлежат выполнению по данному чертежу. Их 
указывают для удобства пользования чертежом, при изготовлении детали их не 
контролируют. Справочные размеры отмечают звёздочкой* и в технических 
требованиях делают запись: *Размеры для справок. 

На чертеже должно быть задано минимальное количество размеров, но 
достаточное для изготовления и контроля детали. Каждый размер следует 
приводить на чертеже лишь один раз или, при крайней необходимости, повто- 
рять на других изображениях как справочный. 

Не допускается наносить размеры в виде замкнутой цепи, за исключени- 
ем случаев, когда один из размеров указан как справочный. 

Для всех размеров на рабочем чертеже детали указывают предельные от- 
клонения, иначе они становятся неопределенными для производства. Исключе- 
ние составляют справочные размеры, размеры, разделяющие зоны различной 
степени точности, шероховатости или термообработки одной и той же поверх- 
ности, размеры фасок, галтелей, длины нарезаемой части винтов и других по- 
добных 

Помимо указанных размеров на чертеже изделия также указывают: пре- 
дельные отклонения формы и расположения поверхностей; шероховатость 
поверхностей и обозначение термической обработки. 

Предельные отклонения размеров. Сведения о допусках и посадках изу- 
чаются в дисциплине «Метрология, стандартизация и сертификация». Подроб- 
ные указания по определению и простановке этих параметров на рабочих чер- 
тежах деталей содержатся в литературных источниках [1, 2]. На рабочих чер- 
тежах зубчатых колес чаще указывается предельное отклонение размеров от- 
верстия под вал. 

Предельные отклонения формы и расположения поверхностей. По- 
грешности формы и расположения поверхностей возникают при обработке де- 
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талей вследствие деформаций оборудования, инструмента и деталей, неодно- 
родности материала заготовки и других причин. 

Допуски формы и расположения поверхностей указывают на чертежах 
условными обозначениями в соответствии с ГОСТ 2.308-79. Эти обозначения 
состоят из графического символа, обозначающего вид допуска, числового зна- 
чения допуска в миллиметрах и буквенного обозначения базы или поверхности, 
с которой связан допуск расположения. На чертежах условное обозначение ука- 
зывают в прямоугольных рамках. 

На рабочих чертежах зубчатых колес чаще указывается допуск цилинд- 
ричности для центрального сквозного отверстия и допуск перпендикулярности 
торцовой поверхности ступицы колеса относительно базы А. 

Шероховатость поверхностей. ГОСТ 2789-73 устанавливает следую- 
щие параметры шероховатости поверхностей: Ra – среднее арифметическое от- 
клонение профиля; Rz – высота неровностей профиля по десяти точкам. Чаще 
используют параметр Ra. 

Подробные указания по определению и простановке этих параметров на 
рабочих чертежах деталей содержатся в литературных источниках [1, 2]. 

Технические требования располагают над основной надписью, а при не- 
достатке места левее основной надписи. Они содержат: 

1 . Требования к материалу, заготовке, термической обработке и к свойст- 
вам материала готовой детали (НВ, HRC). 

2 . Указания о размерах (размеры для справок, радиусы закруглений, углы 
и др.). 

3 
4 

. Общие допуски размеров, формы и расположения 

. Допуски формы и взаимного расположения поверхностей, на которые в 
ГОСТ 2.308-79 нет условных графических знаков. 

. Требования к качеству поверхности (указания об отделке, покрытии, 5 
шероховатости). Для размеров и предельных отклонений, приводимых в техни- 
ческих требованиях, обязательно указывают единицы измерения. 

Таблица параметров зубчатых колес. Располагается в правой верхней 
части листа (рисунок 3). 

На рисунках 4, 5, 6 приводятся примеры рабочих чертежей цилиндриче- 
ских, конических и червячных колес, которые выполняются в следующей по- 
следовательности: 

а) по результатам практической работы № выполнить изображение коле- 
са, соответствующему техническому заданию; 

б) обозначить базу А – внутреннюю посадочную поверхность ступицы 
колеса; 
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Рисунок 3 – Таблица параметров зубчатых колес 
в) проставить диаметральные размеры колес; 
г) на сопрягаемые линейные и диаметральные размеры задать поля до- 

пусков, а на размер шпоночного паза назначить верхнее отклонение + 0,2 мм; 
д) нанести на чертеже условное обозначение допусков формы и располо- 

жения поверхностей; 
е) проставить на чертеже колеса условные обозначения шероховатости 

поверхностей и назначить параметры шероховатости. На остальные, не указан- 
ные на чертеже поверхности, назначается шероховатость – Ra 6,3 мкм; 

ж) составить технические требования в указанном выше порядке. 
3 ) заполнить таблицу параметров зубчатых колес. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ ЗАДАНИЯ 
Выполнить рабочие чертежи цилиндрического, конического и червячного 

зубчатого колеса. Ниже показаны образцы выполнения рабочих чертежей. 
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Рисунок 4 – Рабочий чертеж цилиндрического колеса 
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Рисунок 5 – Рабочий чертеж конического колеса 
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Рисунок 6 – Рабочий чертеж червячного колеса 
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ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЯ 

ЗАДАНИЯ 
В соответствии с техническим заданием по результатам практических ра- 

бот № 8,9,10 выполнить рабочий чертеж цилиндрического, конического или 
червячного колеса с соблюдением норм ЕСДП и ЕСКД. 

ВОПРОСЫ 
1 . Назовите основные нормы и правила ЕСКД при выполнении рабочих 

чертежей деталей. 
2 
3 

. Какие проставляются размеры на рабочих чертежах деталей? 

. Назовите основные отклонения размеров, формы и расположения по- 
верхностей. 

4 . Какие данные заносятся в таблицу параметров на рабочих чертежах 
цилиндрических колес? 

5 . На каких поверхностях указываются шероховатости на рабочих черте- 
жах деталей? 

6 
7 

. Какие данные заносятся в основную надпись на чертежах? 

. Расшифруйте данные, которые заносятся в обозначения документа, 
проставляемого в графе 2 основной надписи рабочих чертежей деталей? 

3. Какие данные заносятся в технические требования? 1 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Шейнблит А.Е. Курсовое проектирование деталей машин: учебное по- 

собие. – 2-е издание, перераб. и дополн. – Калининград: Янтарный сказ, 2002. – 
54 с. 4 

2 . Дунаев П.Ф., Леликов О.П. Конструирование узлов и деталей машин: 
учеб. пособие для студентов высш. учеб. заведений. – 11-е изд. стер. – М.: Из- 
дательский центр «Академия», 2008. – 496 с. 
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ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №17 
ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОНСТРУКТИВНЫХ ПАРАМЕТРОВ 

КОРПУСА РЕДУКТОРА. СБОРОЧНЫЙ ЧЕРТЕЖ РЕДУКТОРА 

Цель работы: Изучение устройства редуктора и основных конструктив- 
ных схем 

Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате ос- 
воения темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участво- 
вать в проектировании технических объектов, систем и технологических про- 
цессов с учетом экономических, экологических, социальных и других ограни- 
чений. 

Актуальность темы. Данная тема позволяет студенту составить пред- 
ставление о взаимосвязи основных систем, обеспечивающих работоспособ- 
ность редуктора 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Корпус редуктора ( рис. 1) служит для размещения и обеспечения задан- 

ного взаимного расположения в нем деталей и узлов передач, для организации 
системы смазки и охлаждения, предохранения деталей от загрязнения, воспри- 
ятия усилий, возникающих в зацеплении зубчатых колес при работе редуктора. 
Он должен быть достаточно прочным и жестким, так как при значительных де- 
формациях корпуса возможны перекосы валов и расположенных на них дета- 
лей. Поэтому для повышения жесткости стенок корпуса используют ребра, рас- 
положенные у приливов под подшипниковые гнезда. Корпус чаще выполняют 
разъемным, состоящим из основания (картера) и крышки. При конструирова- 
нии червячных и легких зубчатых редукторов иногда применяют неразъемные 
корпуса со съемными крышками. Корпусные детали имеют сложную форму, 
поэтому в большинстве случаев их получают методом литья, а при единичном 
и мелкосерийном производстве – методом сварки. 

Наиболее распространены отливки из чугуна марок СЧ15, СЧ18 и т.п., 
что объясняется хорошими литейными свойствами чугуна, относительно низ- 
кой стоимостью и хорошей обрабатываемостью материала. 

Конструктивные параметры корпуса редуктора определяем по рекомен- 
дациям [1, табл. 10.2] и используя значение межосевого расстояния а =125 мм. w 

Толщина стенки корпуса и крышки редуктора: 
 0, 025аw 1  0, 025125 1  4,125мм, принимаем δ = 8 мм; 
 0, 02а 1 0,021251 3,5мм, принимаем δ = 8 мм; 1 1 w 

Толщина верхнего пояса корпуса 
b = 1,5δ = 1,5 · 8 = 12 мм. 



  
  

Рисунок 1 – Схема корпуса цилиндрического редуктора 
Толщина нижнего пояса крышки 

b = 1,5δ = 1,5 · 8 = 12 мм. 1 1 

Толщина нижнего пояса корпуса 
p = 2,35δ = 2,35 · 8 = 18,8 мм, принимаем р = 20 мм. 
Толщина ребер корпуса и крышки 
m = (0,85…1)δ = (0,8…1)·8 = 5,6…8 мм, принимаем m = 7 мм; 
m = (0,85…1)δ = (0,85…1)·8 = 5,6…8 мм, принимаем m = 7 мм. 1 1 1 

Диаметр фундаментных болтов: 
d = (0,03…0,036)а + 12 мм = (0,03…0,036)·125 + 12 = 15,75…16,5 мм, 1 w 

принимаем болт с резьбой М16. 
Диаметр болтов у подшипников: 

d = (0,7…0,75)d = (0,7…0,75)·16 = 11,2…12 мм, 2 1 

принимаем болт с резьбой М12. 
Диаметр болтов соединяющих крышку и корпус: 

d = (0,5…0,6)d = (0,5…0,6)·16 = 8…9,6 мм, 3 1 

принимаем болт с резьбой М10. 
Диаметр болтов крепящих смотровую крышку: 

d = (0,3…0,4)d = (0,3…0,4)·16 = 4,8…6,4 мм, 5 1 

принимаем болт с резьбой М6. 
Ширина верхнего и нижнего пояса корпуса редуктора 
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К = 2 d +(8…10)=2·16+10=42мм 1 1 

К = 2 d +(8…10)=2·10+10=30 мм 3 3 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЕ 

ЗАДАНИЕ 
В соответствии с техническим заданием по результатам практических ра- 

бот № 8,9,10,11: 
. Рассчитать размеры конструктивных элементов корпуса редуктора 
. Выполнить рабочий чертеж цилиндрического, конического или чер- 

1 
2 

вячного редуктора с соблюдением норм ЕСДП и ЕСКД. 

Приложение. Сборочные чертежи редукторов. 

ВОПРОСЫ 
1 
2 

. Что определяет конструктивные параметры корпуса редуктора. 

. Что используется для расчета толщины верхнего и нижнего пояса кор- 
пуса редуктора. 

3 
4 

. От чего зависит диаметр подшипниковых болтов. 

. Из чего изготавливается корпус редуктора. 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Чернавский, С. А. Курсовое проектирование деталей машин: учебное 

пособие / С. А. Чернавский, К. Н. Боков, И. М. Чернин и др. – 3-е изд. – М. : 
ООО ТИД "Альянс", 2005. – 416 с. 

Приложение 1 . Цилиндрический редуктор 
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Приложение 2 Червячный редуктор 



  
  

Приложение 3. Конический редуктор 



  
  

ПРАКТИЧЕСКАЯ РАБОТА №18. 
РАСЧЕТ КЛИНОРЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ 

Цель работы: Получить навык расчета клиноременной передачи 
Знания, умения и владения, приобретаемые студентами в результате освоения 
темы, формируется в рамках компетенции ОПК-2– способен участвовать в про- 
ектировании технических объектов, систем и технологических процессов с уче- 
том экономических, экологических, социальных и других ограничений. 
Актуальность темы. Клиноременные передачи относятся к наиболее распро- 
странённым передачам определяющим технологические возможности привода. 

ТЕОРЕТИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ 
Ременные передачи относятся к категории быстроходных передач. 

Исходными данными для расчета ременных передач являются номинальная 
мощность и номинальная частота вращения двигателя или условия 
долговечности ремня. 

В разрабатываемом проекте конструируются ременные передача 
открытого типа с ремнем клинового сечения. 

Расчет ременных передач проводится в два этапа: первый – проектный 
расчет с целью определения геометрических параметров передачи; второй – 
проверочный расчет ремней на прочность. 

Пример проектного расчета ременной передачи 

Выполнить расчет клиноременной пере- 
дачи по следующим исходным данным: 
мощность на ведущем шкиве Ртр = 2,75 
кВт; частота вращения ведущего шкива 

- 1 n = 1425 мин ; передаточное число u дв 1 

= 2,2. 
Рисунок 1 –. Приводная станция: 1 – 
электродвигатель; 2 –клиноре- 
менная передача; 3 – редуктор 

Площадь сечения ремня зависит от мощности, передаваемой ведущим 
-1 шкивом (Р = 2,75 кВт) и его частоты вращения (n = n = 1425 мин ). По тр дв 1 

номограмме (рис.2а) выбираем ремень нормального сечения типа А. Согласно 
или (рис. 2б) высота сечения ремня h = 8 мм, площадь сечения (табл.1) А = 81 

2 мм . 



  
  

Рисунок 2– Номограмма 

Определяем минимально допустимый диаметр ведущего шкива, который зави- 
сит от выбранного сечения ремня. 

Таблица 1- Минимально допустимый диаметр ведущего шкива площадь 
сечения ремня 
Сечение ремня Z A В C D E УО УА УБ 

d ,мм 
A, мм 

63 90 125 200 355 500 63 90 140 
47 81 138 230 476 691 56 98 159 

min 
2 

По таблице .1 для ремней нормального сечения типа А принимаем d1min= 90 мм. 
В целях повышения срока службы ремней увеличиваем диаметр ведущего 

шкива до ближайшего большего значения из стандартного ряда (ГОСТ 17383- 
7 3 * ) 
Примечание. Стандартный ряд диаметров шкивов, мм (ГОСТ 17383-73 * ) 

4 0 45 
80 200 224 250 280 315 355 400 450 500 560 630 710 800 

00 1000 1120 1250 1400 1600 1800 2000 

50 56 63 71 80 90 100 112 125 140 160 
1 

9 
Принимаем d = 100 мм. 1 

Определяем диаметр ведомого шкива 
d = d ·u ·(1– ε), 2 1 1 

где u – передаточное число ременной передачи; ε – коэффициент скольжения, 1 

ε = 0,01. 
d = 100·2,2·(1 – 0,01) = 217,8 мм. 

2 По стандартному ряду (ГОСТ 17383-73 *) принимаем d = 224 мм. 2 

Определяем фактическое передаточное число и проверяем его отклонение 
от заданного 

d 224 u    2, 26 2 

d (1) 100(1 0, 01) ф1 
1 
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u u 2, 26  2,2 
u  ф1 1 100%  100%  2, 7%, 

u1 2,2 
что меньше допустимого значения 3%. 

Определяем минимальное ориентировочное межосевое расстояние 
amin1 ≥ 0,55·(d + d ) + h, = 0,55·(100 +224 ) + 8 = 186,2 мм. 1 2 

Определяем максимальное ориентировочное межосевое расстояние 
amax1 ≥ d + d =100 +224 = 324 мм. 1 2 

С целью удобства размещения натяжного устройства принимаем а = 300 мм. 1 

Определяем расчетную длину ремня 

(d  d )2  l  2a  (d  d )  2 1 

4a р 1 2 1 ; 2 1 

(224 100)2 3 ,14 
2 

l  2300  (224 100)  1121, 5мм. р 4300 
По стандартному ряду длин ремня принимаем l = 1120 мм. 

Примечание. Стандартный ряд длины ремня 400, 450, 500, 560, 630, 710, 
8 00, 900,1000,1120,1250,1400, 1600, 1800, 2000 

Уточняем значение межосевого расстояния при l = 1120 мм. Фактическое 
межосевого расстояния 

1      a
1 
ф 

d
2  d1    (d

2  1  
2 
   2  d1  2 

 2 l 2l d ) 8 d ; 8   

1      2 1120 3,14 224 100       2 1120 3,14(224 100)     
2 
  8 224 100    2 299, 2мм. a1ф 8   

Определяем угол обхвата ремнем ведущего шкива 
d  d 

1 18057 120 2 1 ; a
1 
ф 

2 24 100 
1 18057 156, 40. 

2 99, 2 
Определяем скорость ремня 

  d1 
 n   3 ,14 100 1425 v  1   7, 46м / с, 

6 0000 60000 
что меньше допустимого значения для клиновых ремней [v] = 25 м/с [2, c. 88]. 

Определяем частоту пробегов ремня 
v 
l 

7, 46 
1,12 

U    6, 66с1, 

-1 что меньше допустимого значения [U] = 30c [2, c. 88]. 
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Определяем допускаемую мощность, передаваемую одним клиновым 
ремнем 

[ P ] = [P ]·C ·C ·C ·C , п 0 p α l z 

где [P ] –; С – коэффициент динамичности нагрузки; С – коэффициент влия- 0 р α 

ния угла обхвата; С – коэффициент влияния расчетной длины ремня к базовой; l 

С – коэффициент числа ремней. 
z 

Таблица 2- Допускаемая приведенная мощность, передаваемая одним 
клиновым ремнем 

Для определения допустимой приведенной мощности при скорости ремня 
v = 7,46 м/с воспользуемся методом линейной интерполяции. 
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Для этого из таблицы 2 для клинового ремня типа А, при диаметре веду- 
щего шкива d = 100 мм и скорости ремня 5 и 10 м/с выбираем значения приве- 1 

денной мощности: 
Окружная скорость, v, м/с Приведенная мощность, [P ], 0 

кВт 
0,95 5 ,0 

7 ,46 [P ] 0 

1 0 1,6 
Отсюда искомая приведенная мощность: 

7 ,465 [ P ]  0,95 (1,60, 95) 1, 27кВт. 0  
0 5 

1 
Коэффициент динамичности нагрузки при умеренных колебаниях С = р 

0 ,9. 
Для определения влияния коэффициента угла обхвата С воспользуемся α 

таблицей 3 и методом интерполяции. С =0,934 α 

Таблица 3- Коэффициент угла обхвата 
1 
1 
80 170 160 150 140 130 120 110 100 90 
,0 0,98 0,95 0,92 0,89 0,86 0,82 0,78 0,73 0,68 0,62 0,56 

80 70 

Коэффициент влияния расчетной длины ремня к базовой С также опре- l 

деляем методом линейной интерполяции. С =0.908 l 

Таблица 4. Значения коэффициента С для клиновых ремней L 

Сечение ремня 
О(Z) А(A) Б(B) В(C) 

4 
5 
5 
7 
9 

00 0,79 
00 0,81 
60 0,82 0,79 
10 0,86 0,83 
00 0,92 0,87 0,82 

1 
1 
1 
1 
2 
2 
2 
2 

000 0,95 0,90 0,85 
250 0,98 0,93 0,88 
500 1,03 0,98 0,92 
800 1,06 1,01 0,95 0,86 
000 1,08 1,03 0,98 0,88 
240 1,10 1,06 1,00 0,91 
500 1,30 1,09 1,03 0,93 
800 1,11 1,05 0,95 

Коэффициент влияния числа ремней определяем по таблице 5 
Таблица 5. Коэффициент влияния числа ремней 
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z 1 2…3 4…6 >6 
0,95 0,9 0,85 1 

При ожидаемом числе ремней z = 2 или 3 принимаем С = 0,95. z 

Отсюда 
[ P ] = 1,27·0,9·0,934·0,908·0,95 = 0,921 кВт. 

п Определяем количество ремней 
P 2 ,75 

 тр  z  z 2, 986. 
  P 0, 921 п 

Принимаем z = 3. 

Проверочный расчет ременной передачи 
Определяем силу предварительного натяжения одного клинового ремня 

8   8 50 2, 75 0, 908 
 тр 

50 P C
l 
 105, 4Н . F 0     

3 7, 46 0, 934 0,9 
  z v C C  p 

Определяем окружную силу, передаваемую комплектом клиновых 
P
тр 
1000 2 ,75 1000  Ft    3 68, 6Н . 
v 7, 46 

Определяем силу давления ремней на вал 
 1 56, 4 F  2  F  z  sin 1   2 105, 43sin  619H . оп 0 2 2 

Проверяем прочность одного клинового ремня по максимальным напря- 
жениям в сечении ведущей ветви [2, с. 91]: 

        max 1 и v р , 
где σ – напряжения растяжения, 1 

F F 1 05, 4 368, 6 1  0  t 
   2, 06МПа; 

A 2 z  A1 81   
2 3 81 2 где А = 81 мм – площадь сечения ремня типа А. 

σ – напряжения изгиба, 
и h 8   E   401  3, 2МПа; и и d1 00 

2 где Е = 40 Н/мм – модуль упругости материала ремня; h = 8 мм – высота сече- и 

ния ремня типа А. 
σ – напряжения от центробежных сил, 
ν 
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    v 2 106 1 106 250 7, 462   0, 07МПа; v 

где ρ = 1250 кг/м – плотность материала ремня, 3 

[ σ] – допускаемое напряжение растяжения: [σ] = 10 МПа. p p 
Тогда 

max  2,063,20, 07  5, 33МПа 10МПа. 
Следовательно, прочность ремня обеспечена. 
Определяем долговечность работы ремней: 

  m 8 
N

0 
7200

U 
 9 107 T   N     13759час,        5,33 7200 6, 66 max 

где σ = 9 МПа – предел выносливости при числе циклов N = 10 для клиновых 7 
N 0 

ремней; m – показатель степени, для клиновых ремней m = 8. 
Это приемлемо для ременных передач. 

Часть 2. Конструирование винтового натяжного устройства 

В машинах общего назначения обычно используют периодическую ре- 
гулировку натяжения ремней. 

При монтаже натяжных устройств необходимо выполнять следующие 
монтажные требования: 
1 . Максимальный прогиб ремня, 

f = 1,55a/100, мм 
где F, Н - прогибающее усилия на середине межосевого расстояния a: 
− 
− 
для нового ремня F = (1,3F +C)/16; 0 

для работающего ремня F = (F +C)/16, где F – предварительное натяжение 0 0 

ремня, Н, С – коэффициент жёсткости ремня в зависимости от его сечения. 

Сечение ремня: О; А; Б; В; Г; 
Коэффициент С: 7; 10; 15; 22; 35. 

2 . Непараллельность осей шкивов, мм на 100 мм межосевого расстояния: 
− 
− 
для клиновых ремней не более 1 мм; 
для поликлиновых не более 0,5 мм; 

− для зубчатых ремней ≤ 0,7 при n < 1500 об/мин, ≤ 0,5 при n > 1500 об/мин. 

3 . Смещение рабочих поверхностей шкивов, мм на 100 мм межосевого расстоя- 
ния: 
для клиновых ремней не более 0,2 мм; − 
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− для поликлиновых не более 0,15 мм. 

1 . Натяжное устройство (рис. 1), состоящее из двух плит – неподвижной пли- 
ты 1, закрепленной на раме привода, и подвижной 2, перемещающейся по 
неподвижной плите. Электродвигатель крепят к подвижной плите винтами 3. 
Для винтов 4 в подвижной плите сделаны пазы, в неподвижной плите – резь- 
бовые отверстия. Диаметры винтов 4 соответствуют ширине пазов. Переме- 
щение подвижной плиты 2 по неподвижной плите 1 осуществляется при по- 
мощи толкающих винтов 5. 

Рисунок 3 - Натяжное устройство с толкающим винтом 

3 . В следующем устройстве для натяжения ремня электродвигатель монтирует- 
ся на раме (на фундаменте) через специальные салазки (рис. 3). Салазки снаб- 
жены пазами под болты крепления электродвигателя. Размеры салазок приве- 
дены в табл. 1. Перемещение электродвигателя по салазкам осуществляется при 
помощи толкающих винтов 1 при ослабленном болтовом креплении 2 лап элек- 
тродвигателя и последующей фиксации электродвигателя с помощью болтово- 
го крепления. 
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Рисунок 4 - Натяжное устройство с салазками 
Таблица 5– Размеры салазок для установки электродвигателя 

Размеры салазок для установки электродвигателя, мм 

Болты Масса, 
кг 

Тип a a1 B1 B2 C d1 d2 h1 h2 h3 l крепления 
двигателя 

С-3 
С-4 
С-5 
С-6 
С-7 

16 38 
18 45 
25 65 
25 65 
30 90 

370 
430 
570 
630 
770 

440 410 М12 
540 470 М12 
670 620 М16 
770 720 М16 
930 870 М20 

12 
14 
18 
18 
24 

15 44 
18 55 
22 67 
26 74 
30 88 

36 42 
45 50 
55 72 
60 75 

3,8 М1035 
М1240 
М1655 
М1660 
М2075 

5,3 
12,5 
17,5 

70 105 31,0 

ВОПРОСЫ И ЗАДАНИЕ 

ЗАДАНИЕ 
1 
2 

. Рассчитать клиноременную передачу по исходным данным (таблица 6). 

. Выбрать тип и сконструировать натяжное устройство для ременной передачи 
по результатам практической работы. 

Таблица 6 – Исходные данные к расчету 
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Вариант Передаточное число Рм, кВт 
2,9 

n , мин-1 м 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 

1,8 
2,5 
3,0 
1,5 
2,4 
3,2 
1,8 
2,5 
3,0 
1,5 
2,4 
3,2 
1,8 
2,5 
3,0 
1,8 
2,5 
3,0 
1,5 
2,4 
3,2 
1,8 
1,8 
2,5 
3,0 

120 
118 
52,5 
106 

133,9 
36 

3,4 
1,8 
3,2 
3,8 
2,35 
3,6 
3,4 
3,33 
3,4 
2,6 
1,65 
2,86 
2,95 
2,38 
2,65 
3,6 

127 
108,6 
31 

107,6 
130 
30 
98 
112 
37 

1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
1 
2 
2 
2 
2 
2 
2 

0 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
0 
1 
2 
3 
4 
5 

125 
116 
86 
138 
162 
46 
110 
130 
33 

2,4 
3,72 
3,84 
2,22 
3,62 
3,46 
1,63 
3,72 162 

ВОПРОСЫ 

1 

2 

3 

4 

5 

6 

7 

8 

. Что определяет выбор типоразмера ремня. 

. Какова цель расчета клиноременной передачи. 

. Как определить диаметр ведомого шкива. 

. Что учитывается при расчете допускаемой нагрузки на один ремень. 

. Какие напряжения рассчитывают при проверке ремня на прочность. 

. Типы натяжных устройств. 

. Преимущества и недостатки основных типов натяжных устройств. 

. Что определяет максимальный прогиб ремня 

СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 
1 . Дунаев, П. Ф. Конструирование узлов и деталей машин: учеб. Пособие для 
студентов высш. учеб. заведений / П. Ф. Дунаев, О. П. Леликов. – 11-е изд. сте- 
реотип. – М. : Изд. центр "Академия", 2008. – 496 с. 

2 . Шейнблит, А. Е. Курсовое проектирование деталей машин: учеб. пособие / 
А.Е. Шейнблит. – Калининград: Янтарный сказ, 2002. – 454 с. [2, с. 91] 
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Введение 
В соответствии с государственным образовательным стандартом, лабораторные 
работы и практические тренинги по дисциплине «Детали машин» проводятся в 
5 -м семестре. Количество и время занятий, выделенное для их реализации ус- 
тановлено в соответствующих рабочих программах. 
В методических указаниях основное внимание уделяется основам расчета и 
проектирования деталей машин. Это позволит студентам изучить типовые узлы 
и детали и получить соответствующие навыки для их проектирования. 
Цель практических занятий - консолидировать, углубить и обобщить теорети- 
ческие знания, полученные учащимися в процессе слушания лекционного курса 
и самостоятельного изучения конкретных тем. 
Студентам разрешается выполнять работу только после инструктажа по техни- 
ке безопасности и подписания журнала безопасности. Экспериментальная часть 
лабораторной работы проводится под руководством преподавателя и сотрудни- 
ка кафедры, ответственного за безопасность. 
По завершении эксперимента студенты подают отчет в соответствии с требова- 
ниями данного руководства. 
Лабораторные работы и практические занятия защищаются в устной форме на 
основе отчета. Утвержденные отчеты по каждой работе остаются у студентов 
до тех пор, пока они не завершат все лабораторные работы и практические за- 
нятия. В конце семестра все отчеты собираются в журнал лабораторных работ и 
практических занятий, на основе которых сдается зачет. 

Содержание 
Лабораторные работы 

1 
2 
3 
4 
5 
6 

. Цилиндрические зубчатые передачи. Геометрия 

. Цилиндрические зубчатые передачи. Силы в зацеплении 

. Червячные зубчатые передачи. Геометрия 

. Червячные зубчатые передачи. Силы в зацеплении 

. Конструкции подшипников качения 

. Изучение конструкции и определение основных характеристик зубчатых ре- 
дукторов 
7 
8 
9 

. Сварные соединения 

. Метрические резьбы 

. Предохранительные муфты 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 1 

Геометрия цилиндрических зубчатых передач 

1 .1 Цель работы 
Ознакомление на практике с конструктивными особенностями зубчатых 
передач. Определение геометрических параметров зубчатых передач. 
Определение усилий, действующих в зубчатых передачах. 

1 .2 Формируемые компетенции 
Способность работать самостоятельно (ОПК-1). 
Способность принимать участие в инженерных разработках среднего уровня 
сложности в составе коллектива (ПК-25). 

1 .3 Теоретическое обоснование 

Все термины, определения и обозначения, а также методы расчета 
геометрических параметров зубчатых передач стандартизованы. 
Меньшее из пары зубчатых колес называют шестерней, а большее – колесом. 
Геометрическим параметрам шестерни присваивают индекс «1», а колеса – «2». 
В передачах зацеплением отношение большего числа зубьев z к меньшему z в 2 1 

паре зацепляющихся звеньев называют передаточным числом 
z u  2  1. (1.1) 
z 1 

1 .3.1 Геометрические параметры и усилия в зацеплении прямозубых 
цилиндрических колес 

Основным геометрическим параметром зубчатых колес является окружной 
модуль зубьев: 

m  p  , (1.2) 
где p – делительный окружной шаг. 
Значения модуля стандартизованы в интервале от 0,05 до 100 мм. Некоторые 
значения модуля приведены в следующей таблице. 
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Таблица 3.1 – Значения модуля 

Ряды Модуль, мм 
1 -й 1; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 7; 8; 10; 12; 16; 20; 25 

1 ,125; 1,375; 1,6; 1,75; 2,25; 2,75; 3,15; 3,5; 4,5; 5,5; 5,7; 6,3; 9; 11; 2 -й 1 2,5; 14; 18; 22 
Примечание – При назначении модуля следует предпочитать 1-й ряд 
Исходя из значений модуля и числа зубьев (z), определяются остальные 
геометрические параметры зубчатых прямозубых колес. Для передач без 
смещения (рис. 3.1): 
высота головки зуба, мм 

h  m  h*  m , (1.3) 

(1.4) 

a a 
* * где h – коэффициент высоты головки зуба, по стандарту h =1; a a 

высота ножки зуба, мм 
  hf  m h  *  *  c 1,25m , a 

* где с =0,25 – коэффициент радиального зазора. 
Здесь и далее индексы «а» относятся к окружности вершин или головок зубьев, 
«f» – к окружности впадин или ножек зубьев. 
Высота зуба, мм 

h  h  h  2,25m . (1.5) a f 

Делительный диаметр, мм 

Диаметр вершин зубьев, мм 
d  m  z . (1.6) 

(1.7) d  d  2h  m z  2. a a 

Диаметр впадин, мм 
d  d  2h  m z  2,5. (1.8) 

(1.9) 

f f 

Межосевое расстояние, мм 
d  d m a  1 2  z  z ,  1 2 2 2 

где d и d – делительные диаметры шестерни и колеса соответственно. 1 2 
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O2 T 

N 

П 

N 

T 
O1 

Рис. 3.1 – Зубчатое зацепление 

1 .3.2 Геометрические параметры и усилия в зацеплении 
косозубых цилиндрических колес 

У косозубых колес зубья расположены под углом  к образующей делительного 
диаметра (рис. 3.3). Рекомендуемые значения этого угла составляют 8…18 – у 
косозубых и 25… 40 – у шевронных колес. 

T N 

  

 
 N T 

Рис. 3.2 – Косозубая передача 
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Нарезание косозубых колес производится тем же инструментом, что и 
прямозубых. Поэтому профиль косого зуба в нормальном сечении N – N 
совпадает с профилем прямого зуба, имеющего равный модуль. Шаг (p ) и n 

модуль (m ) косозубых колес в этом сечении также имеют стандартные n 

значения (таблица 3.1), а высота головки, ножки и всего зуба определяется по 
тем же формулам, как и у прямозубых колес. 
В торцовом сечении T – T геометрические параметры зависят от угла : 
окружной (торцовый) шаг зубьев, мм 

p  p cos  , (1.10) 

(1.11) 

(1.12) 

t n 

окружной (торцовый) модуль, мм 

делительный диаметр, мм 
m  m cos , t n 

d  m  z  m  z cos  t n 

диаметр вершин зубьев, мм 

диаметр впадин, мм 

 z  d  d  2h  m   2, (1.13) a a n cos    

 z  d  d  2h  m   2,5, (1.14) 

(1.15) 

f f n cos    
межосевое расстояние, мм 

d  d a  1 2  
m

n 
z  z .  1 2 2 2cos  

1 .4 Оборудование и материалы 

Для выполнения лабораторной работы студентам выдают: 
1 
2 
3 

. Методические указания. 

. Макет зубчатого зацепления (шестерня с колесом). 

. Штангенциркуль. 

1 .5 Указания по технике безопасности 
Студенты допускаются к выполнению работ только после прохождения 
инструктажа по технике безопасности, запись о котором производят в журнале 
по ТБ. Экспериментальная часть лабораторных работ проводится под 
руководством преподавателя и сотрудника кафедры, ответственного за технику 
безопасности. 
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При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, 
проводимом ответственным сотрудником кафедры. 

1 .6 Указания по порядку выполнения работы 
1 . Определить число зубьев шестерни и колеса, рассчитать передаточное 

число. 

2 . Штангенциркулем измерить высоту зуба h и определить модуль m 
(нормальный модуль m ) зацепления и согласовать его значение со n 

стандартным рядом. 

3 . У косозубых колес измерить торцовый шаг зубьев p , рассчитать t 

торцовый модуль m и определить угол наклона зубьев . t 

4 . Рассчитать геометрические параметры зубчатого зацепления: d ; d ; 1 2 

d ; d ; d ; d ; a . a1 a2 f1 f2  

5 . Результаты оформить в виде отчета к лабораторной работе. 
1 .7 Содержание отчета и его форма 

Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 
2 
3 
4 
5 

. Порядковый номер отчета и наименование работы. 

. Цель работы. 

. Таблицу с результатами измерений и расчетов. 

. Расчетную часть. 

.Чертеж зубчатого колеса. 
Пример оформления таблицы с результатами измерений и расчетов 
представлен в Приложении. 

1 .8 Контрольные вопросы для защиты работы 

1 
2 
3 

. Какие материалы применяют для изготовления зубчатых колес? 

. Каким видам термообработки и с какой целью подвергают зубчатые колеса? 

. Каким основным видам разрушения подвергаются зубья закрытых и 
открытых передач? 
4 
5 

. Назовите основные геометрические параметры зубчатых колес. 

. Каким преимуществом обладают косозубые цилиндрические передачи по 
сравнению с прямозубыми и чем это обусловлено? 

. Какие усилия возникают в зацеплении прямозубых, косозубых и шевронных 
колес? 
6 
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1 .9 Список литературы 
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. Иванов, М. Н. Детали машин : учебник / М. Н. Иванов, В. А. Фино–генов. – 
3-е изд., испр. - Москва : Высшая школа, 2010. – 408 с. 
. Техническая механика: в 4-х кн. / под ред. Д.В. Чернилевского. Кн. 4. Детали 
машин и основы проектирования: учебное пособие / Д.В. Чернилевский. – М.: 
Машиностроение, 2012. – 160 с. – Доступно: http://e.lanbook.com/index.php – 
Сайт издательства "Лань". 

Отчет к лабораторной работе 

Лабораторная работа № 1 

Геометрия цилиндрических зубчатых передач 

1 . Цель работы. 
1 . Изучить конструктивные элементы цилиндрических зубчатых колес и мето- 
ды определения их геометрических параметров. 
2 . Получить навыки выполнения рабочих чертежей цилиндрических колес. 

1 . Размеры зубчатых колес 
Таблица 1 
№ Наименование парамет- Формула для 

определения 
Число- Едини- 
вые ца 
значе- измере- 
ния ния 

пп ра Обозн. 

Число зубьев: шестерни 
колеса 

z1 
z2 1 

2 Передаточное число u 

Модуль: нормальный 
окружной 

m мм 
3 mt 

Угол зацепления  

 

градус 

градус 

4 

5 Угол наклона зубьев 

Диаметр делительной 
окружности: шестерни 

колеса 
d1 
d2 

мм 
мм 

6 
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Диаметр окружности 
вершин: шестерни da1 

da2 
мм 
мм 

7 
колеса 

Диаметр 
впадин: шестерни 

колеса 

окружности 
df1 
df2 

мм 
мм 

8 

9 Межосевое расстояние aW мм 

2 . Эскиз зубчатого колеса в 2-х проекциях 

Работу выполнил: ________________ Работу принял с оценкой: ___________ 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 2 
Определение сил в цилиндрических зубчатых передачах 

2 .1 Цель работы 
Ознакомление на практике с конструктивными особенностями зубчатых 
передач. Определение усилий, действующих в зубчатых передачах. 

2 .2 Формируемые компетенции 
Способность работать самостоятельно (ОПК-1). 
Способность принимать участие в инженерных разработках среднего уровня 
сложности в составе коллектива (ПК-25). 

2 .3 Теоретическое обоснование 

Все термины, определения и обозначения, а также методы расчета 
геометрических параметров зубчатых передач стандартизованы 
Силы в прямозубом зацеплении 
Силы, действующие в зацеплении, принято прикладывать к полюсу зацепления 
(рис. 2.1). При этом нормальную силу F раскладывают на окружную F и n t 

-1 радиальную F . По заданным значениям P (кВт) и n (мин ) определяют r 1 1 

крутящий момент на шестерне, Нм: 
 3 3 0P 10 T  1 (2.1) 1 

  n1 
и силы в зацеплении, Н 

2 T F  1 , (2.2) 

(2.3) 

t d1 
F  F tg , r t  

Т2 

Ft П 

Fn 

Т1 Fr 
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Рисунок 2.1. – Силы в прямозубом зацеплении 
Силы в косозубом зацеплении 

А 

А-А 

Fr 

Fa 

F  n 
F' t 

F' t F  t 

А 
Рисунок 2.2 – Силы в косозубом зацеплении 

В косозубых передачах нормальную силу Fn раскладывают на три 
составляющие (рис. 4.2), Н: 

Окружную 

2 T1 , F  (2.4) 

(2.5) 

t d 1 

радиальную 

и осевую 

F tg F  Ftg  t  , 
r t  

cos 

F  F tg  . (2.6) 

(2.7) 

a t 

В свою очередь, нормальную силу определяют по формуле, Н 
F

t F  . n cos  cos 
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F  F cos , (2.8) 

(2.9) 

n t  

где  – угол зацепления. В передачах без смещения  =20.   

Крутящий момент на колесе, Нм: 
T  T  u  2 

пп 
, 2 1 зп 

где u – передаточное число передачи;  – КПД зубчатого зацепления ( = зп зп 

0 ,96…0,97 – для закрытых и  = 0,93…0,95 – для открытых передач);  – зп пп 

КПД пары подшипников качения (пп = 0,99…0,995). 
2 .4 Оборудование и материалы 

Для выполнения лабораторной работы студентам выдают: 
1 
2 
3 

. Методические указания. 

. Макет зубчатого зацепления (шестерня с колесом). 

. Штангенциркуль. 

2 .5 Указания по технике безопасности 
Студенты допускаются к выполнению работ только после прохождения 
инструктажа по технике безопасности, запись о котором производят в журнале 
по ТБ. Экспериментальная часть лабораторных работ проводится под 
руководством преподавателя и сотрудника кафедры, ответственного за технику 
безопасности. 
При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, 
проводимом ответственным сотрудником кафедры. 

2 .6 Указания по порядку выполнения работы 
5 . Определить число зубьев шестерни и колеса, рассчитать передаточное 

число. 

6 . Штангенциркулем измерить высоту зуба h и определить модуль m 
(нормальный модуль m ) зацепления, согласуя его значение со стандартным n 

рядом. 

7 . У косозубых колес измерить торцовый шаг зубьев p , рассчитать t 

торцовый модуль m и определить угол наклона зубьев . t 

8 . Рассчитать геометрические параметры зубчатого зацепления: d ; d По 1 2. 

заданным значениям числа оборотов n и мощности P на валу шестерни 1 1 

(таблица 4.1) определить крутящие моменты на валах и силы, действующие в 
зацеплении. 
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9 . Вычертить силы в зубчатом зацеплении. 

. Результаты оформить в виде отчета к лабораторной работе. 

Таблица 2.1 – Исходные данные к силовому расчету зацепления 

6 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

50 n , 
1 

об/мин 
5 00 450 

3,4 

400 

3,2 

350 

3,0 

300 

2,8 

250 

2,6 

200 

2,4 

150 

2,2 

100 

2,0 P , кВт 
1 

3,6 1,8 

2 .7 Содержание отчета и его форма 

Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 
2 
3 
4 

. Порядковый номер отчета и наименование работы. 

. Цель работы. 

. Таблицу с результатами измерений и расчетов. 

. Расчетную часть. 
1 . Схему сил, действующих в зубчатом зацеплении. 

Пример оформления таблицы с результатами измерений и расчетов 
представлен в Приложении . 

2 .8 Контрольные вопросы для защиты работы 

1 
2 
3 

. Какие материалы применяют для изготовления зубчатых колес? 

. Каким видам термообработки и с какой целью подвергают зубчатые колеса? 

. Каким основным видам разрушения подвергаются зубья закрытых и 
открытых передач? 
4 
5 

. Назовите основные геометрические параметры зубчатых колес. 

. Каким преимуществом обладают косозубые цилиндрические передачи по 
сравнению с прямозубыми и чем это обусловлено? 

. Какие усилия возникают в зацеплении прямозубых, косозубых и шевронных 
колес? 
6 

2 .9 Список литературы 

1 
1 
2 

. Иванов, М. Н. Детали машин : учебник / М. Н. Иванов, В. А. Фино–генов. – 
3-е изд., испр. - Москва : Высшая школа, 2010. – 408 с. 
. Техническая механика: в 4-х кн. / под ред. Д.В. Чернилевского. Кн. 4. Детали 
машин и основы проектирования: учебное пособие / Д.В. Чернилевский. – М.: 
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Машиностроение, 2012. – 160 с. – Доступно: http://e.lanbook.com/index.php – 
Сайт издательства "Лань". 

Отчет к лабораторной работе 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 4 
Определение сил в цилиндрических зубчатых передачах 

1 
1 

. Цель работы 

.Ознакомление на практике с конструктивными особенностями зубчатых 
передач. 
2 . Определение усилий, действующих в зубчатых передачах. 

2 
2 

. Содержание 

.1 Таблица заданных и расчетных параметров 
Обозн. Формула Резуль- Размер- 

тат ность 
Геометрия 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 

z1 
z2 
u 
h1 
mn 
β 
d1 
 

Силы, действующие в зацеплении 
1 
2 
3 

P1 
n1 
T1 

4 F = 
t1 

5 
6 

F = a1 

F = 
r1 

7 

8 

F = n1 

T2 
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2 .2 Схема сил в зубчатом зацеплении 

Работу выполнил: ________________ 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 3 

Геометрия червячной передачи 

3 .1. Цель работы 
Ознакомление на практике с конструктивными особенностями червячных 
передач. Определение геометрических параметров элементов червячных 
передач. 

3 .2 Формируемые компетенции 
Способность работать самостоятельно (ОПК-1). 
Способность принимать участие в инженерных разработках среднего уровня 
сложности в составе коллектива (ПК-25). 

3 .3 Теоретическое обоснование 
Червячная передача – это зубчато-винтовой механизм, движение в котором 
передаётся по принципу винтовой пары. Ведущим звеном чаще является червяк 
(винт), а ведомым – червячное колесо. Червячные передачи относятся к 
механическим передачам с перекрещивающимися под углом 90 осями валов. 
Основные достоинства червячных передач: плавность хода и бесшумность; 
компактность и сравнительно небольшая масса; возможность большого 
редуцирования 
кинематическая 

и получения самотормозящей 
недостаткам данных 

передачи; 
передач 

высокая 
относят: точность. К 

сравнительно низкий КПД и значительное тепловыделение; повышенный износ 
и склонность к заеданию; необходимость применения антифрикционных 
материалов. 
В качестве материала вала червяка рекомендуется применять легированные 
стали с поверхностной или объемной закалкой с твердостью более 45 HRC. Для 
повышения КПД передач венцы червячных колес изготавливают из бронз. При 
скорости скольжения в зацеплении v более 5 м/с применяют оловянистые s 

бронзы (Бр.ОФ10-1, Бр.ОНФ и т.п.); при 2 v 5 рекомендуется использовать s 

безоловянистые бронзы (Бр.АЖ9-4Л, Бр.АЖН10-4-4Л и др.). Если v  2, то s 

колеса можно изготавливать цельными из чугуна (СЧ-15, СЧ-18 и др.). 
Основными геометрическими параметрами червяка (рис. 5.1) являются: 

- угол профиля витка в поперечном сечении – 2 = 40 ; 

- расчетный шаг червяка – p =  m; 
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- ход линии витка – p = z p, где z – число заходов червяка (z h 1 1 1 

= 1; 2 и 4); 

- 

- 

- 

высота головки витков червяка – h = m; a 

высота ножки витков червяка – h = 1,2m; f 

делительный диаметр червяка 

m  z d  1  m q , (5.1) 1 tg 
где  – делительный угол подъема линии витка; q – коэффициент диаметра 
червяка. 

    

p 

b1 

Рис. 3.1 – Червяк 

Значения m и q регламентированы стандартом. Предпочтительные значения 
приведены ниже (таблица 3.1). 

Таблица 5.1 – Значения m и q 

m, мм 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10; 12,5; 16; 20; 25 
8; 9; 10; 11,2; 12,5; 14; 16; 18; 20 q 

Во избежание получения тонких червяков рекомендуется принимать q 0,25z , 2 

где z – число зубьев колеса 2 

z  z u , (3.2) 2 1 

где u – передаточное число. Выбирается из стандартного ряда: 8; 10; 12,5; 16; 
0; 25; 28; 31,5; 40; 50; 63; 80. 
Диаметры вершин и впадин витков червяка: 
2 
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d  d  2h  mq  2; (3.3) 
(3.4) 

a1 1 a 

d  d  2h  mq  2,4. f 1 1 f 

Геометрические параметры червячного колеса (рис. 3.2), мм: 
d  mz ; делительный диаметр (3.5) 

(3.6) 
(3.7) 

2 2 

диаметр вершин зубьев: d  d  2h  mz  2 a2 2 a 2 

диаметр впадин зубьев: d  d  2h  mz  2,4 f 2 2 f 2 

1 

2 

b2 

Рис. 5.2 – Червячное зацепление: 1 – венец червячного колеса; 
2 – основание колеса 

Наибольший диаметр (d ) и ширину венца колеса (b ) рассчитывают по aM2 2 

формулам, приведенным в таблице 5.3. 
Межосевое расстояние определяют по формуле, мм: 

d  d m a  1 2  q  z . (3.8)  2 2 2 
Стандартные межосевые расстояния установлены для типовых червячных 
редукторов и выбираются из ряда: 40; 50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 225; 250; 
2 80; 315; 355; 400; 450; 500 мм. 
В некоторых случаях, для соответствия межосевого расстояния стандартному 
значению или при заданном межосевом расстоянии изготавливают червячные 
передачи со смещением. При этом смещение инструмента применяют только 
при изготовлении колеса, а червяки всегда выполняют без смещения. 

3 .4 Оборудование и материалы 

Для выполнения лабораторной работы студентам выдают: 
1. Методические указания. 
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2 
3 

. Макет червячного зацепления (червяк с колесом). 

. Штангенциркуль. 

5 .5 Указания по технике безопасности 
Студенты допускаются к выполнению работ только после прохождения 
инструктажа по технике безопасности, запись о котором производят в журнале 
по ТБ. Экспериментальная часть лабораторных работ проводится под 
руководством преподавателя и сотрудника кафедры, ответственного за технику 
безопасности. 
При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, 
проводимом ответственным сотрудником кафедры. 

3 .6 Указания по порядку выполнения работы 
1 . У выданной модели червячного зацепления определяют число заходов 
червяка, число зубьев колеса и находят передаточное число. 

2 . Штангенциркулем измеряют высоту профиля витка червяка и 
рассчитывают осевой модуль зацепления, которое согласуют со стандартом. 

3 . Измеряют наружный диаметр червяка da1 и рассчитывают коэффициент 
диаметра червяка (3.3), которое согласуют со стандартом. 

4 . Определяют основные геометрические параметры червяка и червячного 
колеса по выражениям (3.1...3.10). 

5 

6 

. 

. 

Вычерчивают чертеж зубчатого колеса. 

Результаты оформляют в виде отчета к лабораторной работе. 

3 .7 Содержание отчета 
Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 
2 
3 
4 
5 

. Порядковый номер отчета и наименование работы. 

. Цель работы. 

. Таблицу с результатами измерений и расчетов. 

. Расчетную часть. 

. Схему сил, действующих в червячном зацеплении. 
3 .8 Контрольные вопросы 

1 

2 

. 

. 

Из каких соображений выбирают число заходов червяка? 

Из какого материала изготавливают червяки и венцы 
червячных колес, и какие факторы влияют на выбор материала? 

3 . Назовите достоинства и недостатки червячных передач. 
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4 . Какие соотношения существуют между усилиями, 
действующими в червячной передаче? 

5 . Почему червячные передачи не рекомендуется применять при 
больших мощностях? 

3 .9 Список литературы 
1 
1 
2 

. Иванов, М. Н. Детали машин : учебник / М. Н. Иванов, В. А. Фино–генов. – 
3-е изд., испр. - Москва : Высшая школа, 2010. – 408 с. 
. Техническая механика: в 4-х кн. / под ред. Д.В. Чернилевского. Кн. 4. Детали 
машин и основы проектирования: учебное пособие / Д.В. Чернилевский. – М.: 
Машиностроение, 2012. – 160 с. – Доступно: http://e.lanbook.com/index.php – 
Сайт издательства "Лань". 

Отчет к лабораторной работе 
Лабораторная работа № 3 

Геометрия червячной передачи 

Цель работы. 1. Изучить конструктивные элементы червячных зубчатых колес. 
2 . Получить навыки выполнения рабочих чертежей червячных колес. 

2 
2 

. Содержание 

.1 Основные геометрические размеры 

№ Наименование пара- Обо Формула для 
определения 

Числовые 
значения 

Разм. 
пп метра зн. 
1 Число заходов червя- 

ка 
z1 

2 
3 
4 
5 

Число зубьев колеса 
Передаточное число 
Модуль 

z2 
u 
m 
da1 

мм 
Диаметр окружно- 
сти вершин червяка 
Коэф. диаметра чер- 
вяка 

q 6 

7 
Диаметр делитель- мм 

мм 
ной окружности: d1 

d2 червяка 
колеса 
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Диаметр окружно- 
сти вершин: червяка 

колеса 

da1 мм 

мм 
8 

9 

da2 

df1 Диаметр окружно- 
сти впадин: червяка мм 

колеса df2 
aW 

мм 
мм 1 

1 

0 Межосевое расстоя- 
ние 

1 Делительный угол  градус подъёма линии витка 

3 . Эскиз зубчатого колеса 

Работу выполнил: ________________ Работу принял: _______________ 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 4 

Силы в червячной передаче 

4 .1. Цель работы 
Ознакомление на практике с конструктивными особенностями червячных 
передач. Определение геометрических параметров элементов червячных 
передач. Определение усилий, действующих в червячных передачах. 

4 .2 Формируемые компетенции 
Способность работать самостоятельно (ОПК-1). 
Способность принимать участие в инженерных разработках среднего уровня 
сложности в составе коллектива (ПК-25). 

4 .3 Теоретическое обоснование 
Червячная передача – это зубчато-винтовой механизм, движение в котором 
передаётся по принципу винтовой пары. Ведущим звеном чаще является червяк 
(винт), а ведомым – червячное колесо. Червячные передачи относятся к 
механическим передачам с перекрещивающимися под углом 90 осями валов. 
Основные достоинства червячных передач: плавность хода и бесшумность; 
компактность и сравнительно небольшая масса; возможность большого 
редуцирования 
кинематическая 

и получения самотормозящей 
недостаткам данных 

передачи; 
передач 

высокая 
относят: точность. К 

сравнительно низкий КПД и значительное тепловыделение; повышенный износ 
и склонность к заеданию; необходимость применения антифрикционных 
материалов. 
В качестве материала вала червяка рекомендуется применять легированные 
стали с поверхностной или объемной закалкой с твердостью более 45 HRC. Для 
повышения КПД передач венцы червячных колес изготавливают из бронз. При 
скорости скольжения в зацеплении v более 5 м/с применяют оловянистые s 

бронзы (Бр.ОФ10-1, Бр.ОНФ и т.п.); при 2 v 5 рекомендуется использовать s 

безоловянистые бронзы (Бр.АЖ9-4Л, Бр.АЖН10-4-4Л и др.). Если v  2, то s 

колеса можно изготавливать цельными из чугуна (СЧ-15, СЧ-18 и др.). 
Основными геометрическими параметрами червяка (рис. 5.1) являются: 

- угол профиля витка в поперечном сечении – 2 = 40 ; 

- расчетный шаг червяка – p =  m; 

- ход линии витка – p = z p, где z – число заходов червяка (z h 1 1 1 

= 1; 2 и 4); 
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- 

- 

- 

высота головки витков червяка – h = m; a 

высота ножки витков червяка – h = 1,2m; f 

делительный диаметр червяка 

m  z d  1  m q , (4.1) 1 tg 
где  – делительный угол подъема линии витка; q – коэффициент диаметра 
червяка. 

    

p 

b1 

Рис. 4.1 – Червяк 

Значения m и q регламентированы стандартом. Предпочтительные значения 
приведены ниже (таблица 4.1). 
Диаметр окружности вершин червяка 

d  d  2h  mq  2 (4.2) a1 1 a 

Таблица 4.1 – Значения m и q 

m, мм 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10; 12,5; 16; 20; 25 
8; 9; 10; 11,2; 12,5; 14; 16; 18; 20 q 

Во избежание получения тонких червяков рекомендуется принимать q 0,25z , 2 

где z – число зубьев колеса 2 

z  z u , 2 1 

где u – передаточное число. Выбирается из стандартного ряда: 8; 10; 12,5; 16; 
0; 25; 28; 31,5; 40; 50; 63; 80. 
Делительный диаметр колеса: 
2 

d  mz ; (4.3) 2 2 

В червячной передаче действуют следующие силы (рис. 4.2), Н: 
окружная сила на червяке, равная осевой силе на колесе 
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F  F  2T d ; (4.4) 

(4.5) 

t1 a2 1 1 

окружная сила на колесе, равная осевой силе на червяке 
F  F  2T d ; t 2 a1 2 2 

а) б) 

Рис. 6.2 – Схема сил в зацеплении червячной передачи 

радиальная сила на червяке, равная радиальной силе на колесе 
F  F  F tg ; (4.6) 

(4.7) 

r1 r 2 t 2 

нормальная сила 
F  F cos cos , n t 2 

где Т – крутящий момент на червяке, Нмм; Т – крутящий момент на колесе, 1 2 

Нмм. 
 3 3 0P 10 T  1 , (4.8) 1 

  n1 
- 1 где Р – мощность на червяке, кВт; n – частота вращения червяка, мин . 1 1 

T  T u , (4.9) 2 1 чп 

где чп – КПД червячной передачи с учетом потерь в подшипниках. 
 tg tg , (4.10) 

чп 

где  – угол трения в зацеплении, значение которого определяют по 
таблице 4.2, предварительно рассчитав скорость скольжения в зацеплении vs 

 d n v  1 1 . (4.11) s 3 6 010 cos 

Таблица 4.2 – Значения угла  

vs , м/с 
,01 
,1 

 vs , м/с 
2,5 

 
0 617…651 

434…509 
143…217 

0 3 136…200 
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0 ,25 343…417 
309…343 
235…309 
217…252 
200…235 

4 
7 

126…143 
102…129 
055…122 
048…109 

0 ,5 
1 10 

15 1 ,5 
2 

4 .4 Оборудование и материалы 

Для выполнения лабораторной работы студентам выдают: 
1 
2 
3 

. Методические указания. 

. Макет червячного зацепления (червяк с колесом). 

. Штангенциркуль. 

4 .5 Указания по технике безопасности 
Студенты допускаются к выполнению работ только после прохождения 
инструктажа по технике безопасности, запись о котором производят в журнале 
по ТБ. Экспериментальная часть лабораторных работ проводится под 
руководством преподавателя и сотрудника кафедры, ответственного за технику 
безопасности. 
При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, 
проводимом ответственным сотрудником кафедры. 

4 .6 Указания по порядку выполнения работы 

1 .У выданной модели червячного зацепления определяют число заходов 
червяка, число зубьев колеса и находят передаточное число. 
.Штангенциркулем измеряют высоту профиля витка червяка и рассчитывают 
осевой модуль зацепления, согласуя полученное значение со стандартом. 
.Измеряют наружный диаметр червяка и рассчитывают коэффициент диаметра 
червяка по выражению (4.2), согласуя его значение со стандартом. 
.Определяют основные геометрические параметры червяка и червячного 
колеса по выражениям (4.1...4.10). 
.По заданной мощности и частоте вращения на червяке определяют скорость 
скольжения в зацеплении и КПД передачи. 
.Определяют частоту вращения колеса, крутящие моменты на валах и силы в 
зацеплении (по исходным данным, приведенным в таблице 4.3). 
.Результаты оформляют в виде отчета к лабораторной работе. 

2 

3 

4 

5 

6 

7 
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Таблица 4.3 – Исходные данные к силовому расчету зацепления 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

2945 1460 956 1435 

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

n , 
1 

об/мин 
2 920 1450 965 

3,2 

2950 1440 

3,0 2,8 

950 

2,6 P , кВт 
1 

3,6 3,4 

4 .7 Содержание отчета 
Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 
2 
3 
4 
5 

. Порядковый номер отчета и наименование работы. 

. Цель работы. 

. Таблицу с результатами измерений и расчетов. 

. Расчетную часть. 

. Схему сил, действующих в червячном зацеплении. 
4 .8 Контрольные вопросы 

6 

7 

. 

. 

Из каких соображений выбирают число заходов червяка? 

Из какого материала изготавливают червяки и венцы 
червячных колес, и какие факторы влияют на выбор материала? 

8 . Назовите достоинства и недостатки червячных передач. 

9 . Какие соотношения существуют между усилиями, 
действующими в червячной передаче? 

1 0. Почему червячные передачи не рекомендуется применять при 
больших мощностях? 

4 .9 Список литературы 
1 
1 
2 

. Иванов, М. Н. Детали машин : учебник / М. Н. Иванов, В. А. Фино–генов. – 
3-е изд., испр. - Москва : Высшая школа, 2010. – 408 с. 
. Техническая механика: в 4-х кн. / под ред. Д.В. Чернилевского. Кн. 4. Детали 
машин и основы проектирования: учебное пособие / Д.В. Чернилевский. – М.: 
Машиностроение, 2012. – 160 с. – Доступно: http://e.lanbook.com/index.php – 
Сайт издательства "Лань". 

Отчет к лабораторной работе 
ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 4 

Силы в червячной передаче 
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1 
1 

. Цель работы 

. Ознакомление на практике с конструктивными особенностями червячных 
передач. 
2 
2 

. Определение усилий, действующих в червячных передачах. 

. Содержание. 

2 .1 Таблица заданных и расчётных параметров червячного зацепления 

Обозн. Формула Резуль- Размер- 
тат ность 

Геометрия 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 

z1 
z2 
u 
h1 
m 
dа1 
q 
d1 
 

1 0  
Силы, действующие в зацеплении 

1 
2 
3 

P1 
n1 
T1 

4 Ft1 

5 
6 

Fa1 
Fr1 

7 Fn1 

8 
9 

T2 
чп 

2 .2 Схема сил в зацеплении 
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Работу выполнил: ________________ 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 5 
Подшипники качения 

5 .1 Цель и содержание работы 
1 . Изучить конструктивные элементы подшипников качения и их функцио- 
нальное назначение. 

. Получить навыки выбора типа подшипника и выполнения схем подшипников 
качения. 
2 

5 .2 Теоретическая часть 
Подшипники являются опорами для валов, снижают трение в опорах, воспри- 
нимают и передают нагрузки на корпус машины. От качества подшипников в 
значительной степени зависит надежность машины. 

Подшипник качения – это готовый 
узел, состоящий из наружного 1 и 
внутреннего 3 колец, тел качения 2 
(шариков или роликов) и сепарато- 
ра 4, разделяющего и направляюще- 
го тела качения. 
По роду воспринимаемой нагрузки 
подшипники делятся на радиаль- 
ные, радиально – упорные и упор- 
ные. 

Рисунок 5.1 – Подшипниковый узел 
По форме тел качения – на шариковые и роликовые. По числу рядов тел качения 
– на одно- и многорядные. По способу самоустановления – на самоустанавли- 
вающиеся и несамоустанавливающиеся. В зависимости от нагрузочной способ- 
ности – подшипники сверхлегкой, особо легкой, легкой, средней и тяжелой се- 
рии. 
На рисунке 5.2 изображены основные типы подшипников качения. Радиальные 
шариковые подшипники (рисунок 6, а) наиболее простые и дешевые, поэтому 
широко распространены в машиностроении. 
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Рисунок 5.2 – Типы подшипников качения 
Самоустанавливающиеся шариковые (рисунок 5.2б) и роликовые (рисунок 5.2е) 
сферические подшипники способны компенсировать значительные перекосы 

0 валов (до 2…3 ). Шариковые (рисунок 5.2 в) и роликовые (рисунок 5.2д) ради- 
ально-упорные подшипники способны воспринимать комбинированные ради- 
ально-осевые нагрузки. Радиальный роликовый подшипник (рисунок 5.2 г) 
имеет более высокую нагрузочную способность по сравнению с шариковым, но 
плохо работает при перекосах валов. Игольчатый подшипник (рисунок 5.2 ж) 
обладает высокой радиальной грузоподъемностью при небольших радиальных 
размерах. Шариковый упорный подшипник (рисунок 5.2 и) воспринимает толь- 
ко осевые нагрузки. 
Все подшипники качения стандартизированы и характеризуются условным обо- 
значением, состоящим из ряда цифр и букв, на пример: 5 – 2308Л. 
Последние две цифры справа, умноженные на 5, показывают внутренний диа- 
метр d подшипника (08 × 5 = 40 мм). Исключение составляют подшипники с d 
≤ 17 мм. Для них цифры справа: 00; 01; 02; 03 соответствуют диаметрам: 10; 
1 2; 15; 17 мм. 
Третья цифра справа обозначает серию подшипника по диаметру: 1 – особо 
легкая; 2 – легкая; 3 – средняя; 4 – тяжелая; 5 – легкая широкая; 6 – средняя 
широкая. 
Четвертая цифра справа обозначает тип подшипника: 0 – радиальный шарико- 
вый (иногда не проставляется); 1 – радиальный шариковый сферический; 2 – 
радиальный с короткими цилиндрическими роликами; 3 - радиальный ролико- 
вый сферический; 4 – радиальный роликовый игольчатый; 5 - радиальный ро- 
ликовый с витыми роликами; 6 – радиально-упорный шариковый; 7 – радиаль- 
но-упорный роликовый; 8 – упорный шариковый; 9 – упорный роликовый. 
Цифра через тире перед основным обозначением указывает класс точности 
подшипника: 0, 6, 5, 4, 2 (в порядке возрастания точности и стоимости). 
Буква, проставленная правее основного обозначения, характеризует отличи- 
тельные признаки подшипника. Например: Б – сепаратор из безоловянистой 
бронзы; Е – сепаратор из пластичных металлов; Л – сепаратор из латуни; Ш – 
специальные требования по шуму; Ю – детали изготовлены из коррозионно- 
стойкой стали. 

5 
Методические указания. 
Штангенциркуль. 

. 3 Аппаратура и материалы 
1 
2 
3 Образцы подшипников качения. 

5 .4 Указания по технике безопасности 

1 75 



  
  

При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, прово- 
димом ответственным сотрудником кафедры. 

5 .5 Методика и порядок выполнения работы 
1 По заданным образцам изучить конструктивные элементы подшипников ка- 
чения и установить их функциональное назначение. 
2 
3 
Установить тип подшипников и расшифровать их условное обозначение. 
Найти конструктивные размеры элементов подшипниковых узлов путем пря- 

мых измерений. 
По результатам измерений выполнить чертеж подшипниковых узлов, исполь- 

зуя схемы, показанные на рисунке 6. 
4 

5 .6 Содержание отчета и его форма 
Теоретическую и экспериментальную работу оформить в специальном бланке 
(приложение А) в последовательности, указанной в предыдущем разделе. 

5 .7 Контрольные вопросы 
1 
2 
3 
4 

Для чего предназначены подшипники качения ? 
Из каких элементов состоят подшипники качения ? 
По каким признакам классифицируются подшипники качения ? 
Для чего подшипникам присваиваются условные обозначения ? 

Отчет к лабораторной работе 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 5 
Изучение конструктивных элементов 

подшипников качения 
1 
1 
2 
3 
2 
1 
2 
3 

. Цель работы: 

. Изучить конструктивные элементы подшипников качения. 

. Изучить функциональное назначение элементов подшипников, 

.Получить навыки выполнения схем подшипников. 

. Порядок выполнения работы: 

. Измерить основные конструктивные размер подшипника. 

. Сделать эскиз подшипника по заданному образцу с соблюдением размеров. 

. Определить тип подшипника и объяснить его характеристики по условному 
обозначению. 

Таблица 1. Геометрические размеры 

№ Наименование Обозначение Размер 
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1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

Наружный диаметр D 
H 
d 

Внутренний диаметр (посадочный) 
Толщина наружного кольца (max/min) 
Толщина внутреннего кольца (max/min) 
Диаметр тела качения 
Ширина 

h 
db 
B 
β Угол 

Таблица 2. Расшифровка номера подшипника №…. 

№ 
1 

Цифры (с конца) Декодировка 

2 
3 
4 
5 

3 . Эскиз подшипника с размерами 

Работу выполнил: 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 6 
Изучение конструкции, определение основных параметров зубчатых 

редукторов 

8 .1 Цель работы 
Ознакомление на практике с конструктивными особенностями редукторов. 
Определение основных параметров редукторов. Кинематический и силовой 
расчёт редуктора. 

8 .2 Формируемые компетенции 
Способность работать самостоятельно (ОК-8). 
Способность принимать участие в инженерных разработках среднего уровня 
сложности в составе коллектива (ПК-3). 

8 .3 Теоретическое обоснование 
Редуктором называют агрегат (механизм, заключённый в корпус), содержащий 
передачи зацеплением с постоянным передаточным отношением и 
предназначенный для понижения скорости вращения и увеличения 
вращающего момента. 
Такой же агрегат, но соединённый тихоходным валом с двигателем, называют 
мультипликатором. 
Редуктор общемашиностроительного применения предназначен для привода 
различных машин и механизмов, и удовлетворяет комплексу технических 
требований, общему для большинства случаев применения, имеет малую 
трудоёмкость изготовления и себестоимость. Специальные редукторы 
(авиационные, судовые, автомобильные и др.) выполняют с учётом 
специфических требований, характерных для отдельных отраслей 
промышленности. 
Чаще всего применяют цилиндрические редукторы, изображённые на рис. 6.1 (а 
– е). Они имеют высокие нагрузочную способность и КПД. Если компоновка 
машины требует ортогонального расположения входного и выходного валов, 
применяют конические или коническо-цилиндрические двухступенчатые рис. 6.1 
(ж – з) и трёхступенчатые редукторы. При соосном расположении 
исполнительного органа и двигателя рациональны планетарные и волновые 
редукторы, которые могут обеспечивать высокие ресурс и передаточное 
отношение при низком уровне шума. 
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Рис. 8.1. Наиболее распространённые схемы зубчатых редукторов: а – 
одноступенчатый; б – двухступенчатый развёрнутый; в – двухступенчатый 
соосный; г – двухступенчатый с раздвоенной ступенью; д – трёхступенчатый 
развёрнутый; е – трёхступенчатый с раздвоенной промежуточной ступенью; ж 
– конический; з – коническо-цилиндрический 

Рис. 8.2. Схемы червячных редукторов: а – одноступенчатый; 
б – двухступенчатый; в – червячно-цилиндрический 
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Редукторы, в которых использованы червячные передачи, – червячные 
цилиндрические, глобоидные, червячно-цилиндрические и цилиндрическо- 
червячные – могут обеспечивать высокое передаточное число при низком 
уровне шума, но имеют низкие КПД и ресурс. 
В редукторах общепромышленного применения предусмотрена возможность 
варьировать положение выходных валов, при этом в одном и том же корпусе 
подбором зубчатых пар в широком диапазоне можно получать различные 
передаточные числа. Конструктивные варианты, осуществляемые без 
изменения корпуса, называют исполнениями редуктора. 
Важнейший характеристический размер, в основном определяющий 
нагрузочную способность, габариты, массу редуктора, называют главным 
параметром редуктора. Главный параметр цилиндрических и червячных 
редукторов – межосевое расстояние a тихоходной ступени, планетарных –  

радиус r водила, конических – номинальный внешний делительный диаметр de2 
колеса, волновых – внутренний диаметр d гибкого колеса. 2 

Реальный диапазон передаточных отношений (чисел) редукторов – от 1 до 
1 000. Значения передаточных отношений должны соответствовать ряду R20 
предпочтительных чисел (ГОСТ 8032-84). 
Обозначения передач: Ц – цилиндрическая, П – планетарная, К – коническая, Ч 
– червячная, Г – глобоидная, В – волновая. Если одинаковых передач две или 
более, то после буквы ставят соответствующую цифру. Широкие редукторы 
обозначаются буквой Ш, узкие – У, соосные – С. Редукторы с раздвоенной 
ступенью обозначаются буквой Ш. Если валы расположены в одной 
горизонтальной плоскости, в обозначении это не отражается. Если все валы 
расположены в вертикальной плоскости, в обозначении типа редуктора 
добавляют индекс В, если ось выходного вала вертикальна – добавляют букву 
Т, если ось быстроходного вала вертикальна – добавляют букву Б. 
Условное обозначение редуктора должно включать обозначения передач в 
порядке их размещения в направлении от двигателя, значения главного 
параметра, номинального передаточного числа (отношения), обозначение 
варианта 
регламентирующего тип, основные параметры и размеры редуктора. Пример 
условного обозначения коническо-цилиндрического двухступенчатого 

сборки редуктора и обозначение стандарта или ТУ, 

редуктора с главным параметром – межосевым расстоянием тихоходной 
ступени 250 мм, передаточным числом 20, вариантом сборки 42, категории 
точности 1: Редуктор КЦ1-250-20-42-1 ГОСТ Р 50891-96. 
Основная энергетическая характеристика редуктора – момент на выходном 
валу: 
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Tвых  
Pвх  u , (6.1) 
 вх 

где Pвх – мощность на быстроходном валу; вх – угловая скорость 
быстроходного вала; u – передаточное число редуктора;  – КПД редуктора. 

u  u u ...u , (6.2) 1 2 n 

где u , u , … u – передаточные числа передач редуктора; 1 2 n 

   ... m , (6.3) 1 2 n пк 

где  ,  , … – КПД передач, последовательно расположенных в редукторе, 1 2 n 

пк – КПД опор одного вала, m – количество последовательно расположенных 
валов. Ориентировочные значения КПД передач приведены в таблице 9.1. 

Таблица 6.1 – Ориентировочные значения КПД передач 
Вид передачи 

Закрытая зубчатая 
КПД 

с цилиндрическими колёсами 
с коническими колёсами 

Открытая зубчатая 

0,96…0,98 
0,93…0,95 
0,92…0,95 

Червячная закрытая 
с однозаходным червяком 
с двухзаходным червяком 
с четырёхзаходным червяком 

0,65…0,75 
0,75…0,8 
0,85…0,9 

Рассмотрим конструкцию одноступенчатого цилиндрического редуктора (рис. 
6.3, а). Редуктор состоит из литого корпуса 1 и крышки 2. Материалом для 
корпуса служит чугун марки СЧ15 или СЧ21, алюминиевый сплав марки 
АК5М2, реже – литьё из углеродистых сталей 15Л, 20Л. Иногда корпусные 
детали делают сварными. Корпус и крышка редуктора соединены винтами 3 и 
коническими штифтами 19. В верхней части крышки имеется отверстие для 
осмотра зацепления и заливки масла в редуктор. Отверстие закрывают 
крышкой – отдушиной 4, которую крепят к крышке корпуса винтами 5. Для 
контроля уровня масла служит пробка 7. Сливают масло через отверстие в 
нижней части корпуса 1, которое закрывают пробкой 8. Вытекание смазочного 
материала на внешнюю сторону редуктора предотвращается манжетными 
уплотнениями 11. 
Вал-шестерня 9 (быстроходный вал редуктора) вращается на двух конических 
роликоподшипниках 10. Шестерня находится в зацеплении с зубчатым колесом 
1 3, соединённым с выходным валом 16 посредством шпонки 17. Тихоходный 
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вал также вращается на двух конических подшипниках 18. Подшипниковые 
узлы закрывают закладными крышками 12 и 14. Крышки могут быть и 
накладными, т. е. привёртываться к корпусу винтами. Регулирование 
подшипников осуществляется набором тонких (0,1 мм) металлических 
прокладок 15. 

Рис. 6.3. Конструкция одноступенчатого цилиндрического редуктора 
Для обеспечения плотности стыка плоскость разъёма корпус – крышка при 
сборке покрывают пастой «герметик». Для облегчения снятия крышки при 
разборке в её фланец ввинчивают отжимной винт 6. 
Кинематическая схема редуктора приведена на рис. 6.3, б. 

6 .4 Оборудование и материалы 
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Для выполнения лабораторной работы студентам выдают: 
1 

2 

3 

. 

. 

. 

Методические указания. 

Макет редуктора. 

Штангенциркуль. 

6 .5 Указания по технике безопасности 
Студенты допускаются к выполнению работ только после прохождения 
инструктажа по технике безопасности, запись о котором производят в журнале 
по ТБ. Экспериментальная часть лабораторных работ проводится под 
руководством преподавателя и сотрудника кафедры, ответственного за технику 
безопасности. 
При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, 
проводимом ответственным сотрудником кафедры. 

6 .6 Указания по порядку выполнения работы 
1 . Изобразить кинематическую схему заданного редуктора. 

Определить тип редуктора, передаточные числа передач и общее передаточное 
отношение редуктора. 

2 

3 

4 

. 

. 

. 

Штангенциркулем измерить главный параметр редуктора. 

Записать условное обозначение редуктора. 

По заданным значениям частоты вращения n и мощности P на 1 1 

входном валу (таблица 6.2) определить частоты вращения, мощности и 
вращающие моменты на валах редуктора. 

5 . Описать 
подшипниковых узлов, 
регулирования подшипников. 

особенности конструкции 
смазочных 

корпуса, крышек 
способ уплотнений, устройств, 

6 . Результаты оформляют в виде отчета к лабораторной работе. 

Таблица 6.2 – Исходные данные для расчёта 

Вариант 1 2 3 4 5 

950 

4 

6 7 

720 

4 

8 9 10 
n , 

1 

об/мин 
2 880 2850 1430 1420 955 

3,0 

700 

0,75 

550 

3,2 

540 

0,55 P , кВт 
1 

5,5 2,2 1,1 4 

6 .7 Содержание отчета и его форма 
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Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 

2 

3 

4 

5 

. 

. 

. 

. 

. 

Порядковый номер отчета и наименование работы. 

Цель работы. 

Кинематическую схему редуктора и его обозначение. 

Расчетную часть. 

Описание особенностей конструкции заданного 
редуктора. 

6 .8 Вопросы для защиты работы 

1 
2 

. Как определить передаточное число одной ступени и всего редуктора? 

. По каким признакам можно отличить быстроходный вал редуктора от 
тихоходного? 

. Почему в плоскость разъёма корпус – крышка редуктора не устанавливают 
резиновую прокладку? 
4 

6 
7 
8 

. Какие способы смазки подшипников применяются в редукторах? 

. Какими способами регулируют осевой зазор в подшипниках? 

. Какие передачи требуют регулировки при сборке? 
6 .9 Список литературы 

1 
1 
2 

. Иванов, М. Н. Детали машин : учебник / М. Н. Иванов, В. А. Фино–генов. – 
3-е изд., испр. - Москва : Высшая школа, 2010. – 408 с. 
. Техническая механика: в 4-х кн. / под ред. Д.В. Чернилевского. Кн. 4. Детали 
машин и основы проектирования: учебное пособие / Д.В. Чернилевский. – М.: 
Машиностроение, 2012. – 160 с. – Доступно: http://e.lanbook.com/index.php – 
Сайт издательств 

Форма отчета 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА №6 

Изучение конструкции и определение основных параметров зубчатых редукто- 
ров 

1 
1 
2 

. Цель работы. 

. Изучение конструкции редуктора. 

. Расчет основных параметров. 
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2 . Основные параметры зубчатого редуктора 

Параметр Обозначение Формула Результат 
Тип редуктора 

Условное обозначение 
Общее передаточное число 

Передаточное число: 
u0 

1 
2 

-й ступени u1 
u2 -й ступени 

Межосевое расстояние: 
1 
2 

-й ступени a
w1 

-й ступени a
w2 

Мощность на ведущем валу Р1 
Частота вращения ведущего 

вала n1 
К.п.д.: 

1 
2 

-й ступени η1 
η2 -й ступени 

Частота вращения: 
ведущего вала n1 

n2 
n3 

промежуточного вала 
ведомого вала 

Крутящие моменты: 
на ведущем валу Т1 

на промежуточном валу 
на ведомом валу 

Т2 
Т3 

3 

4 

. Кинематическая схема редуктора 

. Описать принцип действия и конструктивные особенности редуктора 
(корпуса, подшипниковых узлов, способа смазки, регулировки и т. д.): 
_ 
_ 
_ 
_ 
_ 

___________________________________________________________________ 
___________________________________________________________________ 
___________________________________________________________________ 
___________________________________________________________________ 
___________________________________________________________________ 
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_ 
_ 

___________________________________________________________________ 
_____________________________________________________ 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 7 
Сварные соединения 

1 .1. Цель работы 
Ознакомление с основными типами сварных соединений и сварных швов. Изу- 
чение методики расчета сварных соединений при различных видах нагруже- 
ния. Определение нагрузочной способности заданных сварных соединений. 
1 .2 Формируемые компетенции 
Способность работать самостоятельно (ОПК-1). 
Способность принимать участие в инженерных разработках среднего уровня 
сложности в составе коллектива (ПК-25). 

7 .3 Теоретическое обоснование 
Основным критерием работоспособности сварных соединений является проч- 
ность при различных видах нагружения. Для данных неразъемных соединений 
условие прочности в общем виде выглядит так: 
- для нормальных напряжений (растяжения или сжатия) 

   ; (7.1) 

(7.2) 
- для касательных напряжений (сдвиг, срез или кручение) 

  , 
где  и  – фактические (расчетные) напряжения в опасном сечении; 
[ 
 ] и [ ] – допускаемые напряжения для сварного соединения. 

7 .3.1. Расчет сварных соединений со стыковыми швами 
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Для сварных соединений, выполненных стыковыми швами (стыковые и тавро- 
вые соединения с разделкой кромок), опасным сечением является околошовная 
зона (зона термического влияния). Поэтому расчет на прочность таких соеди- 
нений принято выполнять по размерам деталей в этой зоне. В этой связи свар- 
ные соединения, представленные ниже (рис.1.1), характеризуются следующими 
условиями прочности при нагружении растягивающей или сжимающей силой 

  F A  F b   ; (7.3) F 

При нагружении изгибающим моментом 
  M W  6 M  b 2   ; (7.4) 

(7.5) 
M 1 1 1 1 

  M W  6 M  b2   , M 2 2 2 2 

где b и  – ширина и толщина детали; 
W и W – моменты сопротивления опасных сечений для варианта а и варианта 1 2 

б. 

Рис.7.1. Сварные соединения со стыковыми швами: а – стыковое; 
б – тавровое с разделкой кромок 

Условие прочности в общем виде при действии всех трех силовых факторов 
можно записать как 

     , (7.6)  F M 1 M 2 

где  – суммарное напряжение, получающееся при сложении (вычитании) на-  

пряжений в различных точках опасного сечения. 

7 .3.2. Расчет сварных соединений с угловыми швами 
Основные геометрические характеристики углового шва (рис. 2) – катет k и вы- 
сота h. У нормального шва катеты равны, поэтому 

h  k sin45o  0,7k . (7.7) 
В большинстве случаев (при   3 мм) принимают k = . В инженерной прак- 
тике принято, что опасное сечение проходит через шов по сечению m – m. 
Поэтому расчет сварных соединений с угловыми швами проводят по касатель- 
ным напряжениям . 
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Рис. 7.2. Геометрия углового сварного шва 

Для сварных соединений, представленных ниже (рис. 7.3), условия прочности 
при нагружении: 
- силой 

  F A  F 2b 0,7k  ; (7.8) 

(7.9) 

F 

- моментом 
  M 2W  6 M 2b2 0 ,7 k  , M 

где W – момент сопротивления опасного сечения швов для варианта а 1 

и W для варианта б 2 

М2 = M/2W = 6M/(2b(0,7k)2) = [ ] (7.10) 2 

Рис. 7.3. Схемы нагружения сварных соединений выполненных угловым швом: 

а – нахлесточное; б – тавровое 

Условия прочности нахлесточного сварного соединения с фланговыми швами 
(рис. 7.4) при нагружении: 
- силой 

  F A  F 2l 0,7k  ; (7.11) 

(7.12) 

F 

- моментом (при l < b) 
  M W  M 0,7 klb  . M 
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Рис. 7.4. Нахлесточное соединение с фланговым швом 

Стыковое сварное соединение труб (Рисунок 7.5), нагруженное крутящим мо- 

ментом, рассчитывают по условию прочности на кручение 

T T 

Рисунок 7.5 – Стыковое соединение труб 

T T T 

Рисунок 7.6– Применение угловых швов при сварке труб 
При использовании стыкового шва 

T 
    кр , (7.13) 

(7.14) 

кр W p 

где W – полярный момент сопротивления поперечного сечения трубы. p 

Так как сечение трубы имеет форму кольца, то 

W  0,2d  d  3 3 
p 2 1 
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При использовании углового шва соединения труб разного диаметра или трубы с 
плоскостью рассчитывают по условию прочности на срез 

T 
    ср , (7.15) ср W p 

Опасное сечение данного соединения представляет собой усеченный конус с 

образующей 0,7k. Но при расчете делают упрощение, и момент сопротивления 

определяют как для поверхности в виде кольца. 

  3  . (7.16) W  0 2 d ,  , 
1 4k 

d 3 
1 p 1 

7 .3. Расчет допускаемых напряжений 
Допускаемые напряжения для сварных соединений определяют по формулам 

, [ ] = 0,65[] · ∙∙ (7.27) 
       р 

 р 

где [] – допускаемое напряжение растяжения для материала деталей;  – ко- р 

эффициент прочности сварного шва (таблица 7.1);  – коэффициент пониже- 
ния допускаемых напряжений. 
Допускаемое напряжение для материала детали 

 
    , (7.18) Т 

S р 

где  – предел текучести материала деталей (таблица 7.2); Т 

[ S] = 1,2 ÷ 1,8 – коэффициент запаса прочности. 
Коэффициент  учитывает метод сварки 

Таблица 7.1 – Значения коэффициента  

Метод сварки 
Коэффициент  

Автоматическая под флюсом, ручная электродами 
Э42А и Э50А, контактная стыковая 1 

Ручная дуговая электродами Э42 и Э50, газовая сварка 
Контактная точечная и шовная 

0,9 
– 

Таблица 7.1 – Предел текучести малоуглеродистых, среднеуглеродистых и низ- 
колегированных сталей для сварных конструкций 

Вариант 
Марка 
стали 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 

Ст3 

230 

Ст5 

270 

10 20 40 45 10Г2 10Г2С1 16Г2АФ 

250 380 410 Предел 260 250 300 360 
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текучести, 
МПа 

Коэффициент  учитывает характер нагрузки (переменная или постоянная). 
При постоянной нагрузке принимают  = 1. 

7 .4 Оборудование и материалы 

Для выполнения лабораторной работы студентам выдают: 
. Настольный макет с образцами сварных соединений различных 
видов. 
. Штангенциркуль. 

1 

2 

7 .5 Указания по технике безопасности 

Студенты допускаются к выполнению работ только после прохождения 
инструктажа по технике безопасности, запись о котором производят в журнале 
по ТБ. Экспериментальная часть лабораторных работ проводится под 
руководством преподавателя и сотрудника кафедры, ответственного за технику 
безопасности. 
При выполнении лабораторной работы студенты должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструктажем на рабочем месте, 
проводимом ответственным сотрудником кафедры. 

7 .6 Указания по порядку выполнения работы 

1 . Ознакомиться с основными типами сварных соединений теоретически и на 
макетах. 

. Выполнить эскизы сварных соединений, предложенных преподавателем, и 
определить их размеры при помощи штангенциркуля. 

. Для заданных материалов деталей, вида нагрузки и типа шва рассчитать до- 
пускаемые напряжения для сварного шва. 

. По заданию преподавателя рассчитать для выбранных соединений допускае- 

2 

3 

4 
мую нагрузку (силу, изгибающий или крутящий моменты) при определенных 
видах сварки и типах электрода. 
5 . На выполненных эскизах показать направление векторов, рассчитанных си- 
ловых факторов. 

. Результаты представить в виде отчета к лабораторной работе. 
Подготовиться к защите лабораторной работы. 
6 
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7 .7 Содержание отчета 

Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 
2 
3 
4 
5 
6 

. Порядковый номер отчета и наименование работы. 

. Цель работы. 

. Эскизы сварных соединений. 

. Таблицу с исходными и расчетными параметрами. 

. Расчетную часть. 

. Выводы. 

7 .8 Контрольные вопросы 

1 
2 
3 

. Перечислить основные виды сварных соединений. 

. Какие сечения стыковых сварных швов вам известны? 

. Чем принципиально отличается методика расчета на прочность сварных со- 
единений, выполненных стыковыми и угловыми швами? 

. От каких факторов зависит прочность шва при действии статической и пере- 
менной нагрузки? 
4 

5 
6 
7 

. Показать на эскизах опасное сечение углового шва. 

. Чем фланговые швы отличаются от лобовых? 

. Какие допущения делаются при расчете угловых швов на изгиб? 
7 .9 Список литературы 

1 . Иванов, М. Н. Детали машин : учебник / М. Н. Иванов, В. А. Финогенов. - 13- 
е изд., испр. - Москва : Высшая школа, 2010. - 408 с. 
2 . Техническая механика: в 4-х кн. / под ред. Д.В. Чернилевского. Кн. 4. Детали 
машин и основы проектирования: учебное пособие / Д.В. Чернилевский. – М.: 
Машиностроение, 2012. – 160 с. – Доступно: http://e.lanbook.com/index.php – 
Сайт издательства "Лань". 

Образец оформления отчета 
ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 7 

Сварные соединения 

1 
1 
2 

. Цель работы 

. Ознакомление с основными типами сварных соединений и сварных швов. 

. Изучение методики расчета сварных соединений при различных видах на- 
гружения. 
3. Определение нагрузочной способности заданных сварных соединений. 
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2 

2 

. Содержание 

.1 Таблица 1 - Определение допустимого напряжения сварного шва 

Параметр Величина, 
размерность 

Материал деталей 
Предел текучести стали, Т 
Коэффициент безопасности , [S] 
Метод сварки 
Марка электродов 
Коэффициент прочности шва ,  
Допускаемое напряжение для стали [ ] р 

Понижающий коэффициент  
Допускаемое напряжение для сварного шва [̀ ] р 

Допускаемое напряжение для сварного шва [τ`ср] 

2 .2 Таблица 2 - Допустимая нагрузка для сварного соединения 

Схема сварного соединения 
(в двух проекциях) 

Результаты измерений и 
расчетов 

1 . Стыковое соединение Толщина деталей s, мм 
Длина шва l, мм 
Допускаемая 
нагрузки 

величина 
сварное на 

соединение , [F], kН 
2 . Нахлесточное соединение Толщина деталей s, мм 

Длина шва l, мм 
Катет шва , k = s, мм 
Допускаемая 
нагрузки 

величина 
сварное на 

соединение , [F], kН 

3 . Тавровое соединение Толщина деталей s, мм 
Длина шва l, мм 
Катет шва , k = s, мм 
Плечо действия силы, a, мм 
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Допускаемая 
нагрузки 

величина 
сварное на 

соединение, [P], kN 

2 .3 Расчетыs: 

Работу выполнил__________ Работу принял__________ 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 8 

Метрическая резьба 

1 

2 

. Цель и содержание работы. 
. Изучение основных видов резьбы и резьбовых соединений. 

. Изучение методов расчета резьб. 
1 

8 .2. Теоретическая часть. 

.2.1 Геометрия резьбы 8 

Резьба получается путем нарезания или прокатки на наружной поверхности ци- 
линдрического стержня канавки вдоль винтовой линии. Для гаек, резьба наре- 
зана на внутренней поверхности отверстий вдоль спиральной линии. 

Резьба может выполняться на цилиндрических или конических поверхно- 
стях. Геометрической основой резьбы является винтовая линия. Винтовая ли- 
ния – это место расположения точек гипотенузы треугольника ОАВ навернуто- 
го на цилиндр (рисунок 1). 
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Рисунок 8.1 – Схема винтовой линии 

Согласно рисунку, угол подъема винтовой линии 
tg  p /(d ) (8.1) 2 

где р - шаг резьбы; d – средний диаметр резьбы. 2 

В многозаходных резьбах вместо шага подставляют ход резьбы p = p·n, где n – h 

число заходов резьбы (1, 2, 3…). 

Рисунок 8.2– Геометрия метрической резьбы. 

Основные геометрические параметры резьбы стандартизированы и имеют сле- 
дующие обозначения: d – наружный (номинальный) диаметр резьбы; d – внут- 1 

ренний диаметр резьбы; d – средний диаметр резьбы; h – высота рабочего про- 2 

филя резьбы; р – шаг резьбы; р – ход резьбы; α – угол профиля резьбы; β – угол h 

подъема винтовой линии. 

8 .2.2 Расчет резьбы 

Рассмотрим пример. При заданном болте M6 материал болта - сталь 3. 

Рисунок 8.3 – Схема нагружения резьбы 

Решение 
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Определим максимальную растягивающую нагрузку на болт. 

Допустимое напряжение при растяжении. 

Из таблицы 8.1 следует, что предел текучести стали 3 σ = 200 МПа. Из табли- T 

цы 8.2 следует, что коэффициент безопасности [s]=4 

[ σ ] = σ /[s] = 200/4 = 50 MPa. p T 

1 . Определим максимальную нагрузку на растяжение болта 
Уравнение прочности по эквивалентным напряжениям 

σ ≤ [σ ] экв p 

σ = 1,3F /A экв a 

Коэффициент 1,3 берется с учетом трения в резьбе 
Площадь опасного сечения 

2 A = π d /4 1 

где d =5,35 мм из таблицы 8.3 1 

Максимальная растягивающая нагрузка после подстановки 
2 2 F = [σ ] A/1,3 =[σ ] · π· d /1,3· 4=50· 3,14· 5.35 /1,3· 4 =1088,2 Н a p p 1 

2 . Определим максимальную нагрузку на срез резьбы 

Допустимое напряжение при срезе 

[ τ ] = 0,4 σ = 0,4×200 = 80 MPa cp Т 

Уравнение прочности 
τ ≤[τ ] cp cp 

τcp = Fa/A 
после подстановки 

F
a 

    
 d HККm 1 

где Fa - осевая или затягивающая сила, d - диаметр внутренней резьбы, H - 1 

высота гайки H = 0.8d; K - коэффициент заполнения резьбы (для треугольной 
резьбы K ≈ 0,87); Km ≈ (0,6 ÷ 0,7) - коэффициент распределения нагрузки вдоль 
резьбы, [τcp] - допустимый предел прочности на срез. 
Максимальная нагрузка на срез 

F =[τ ] · π ·d ·H· K· K =80 ·3,14· 5,35· 0.8 ·6· 0.87· 0.6=3367.3H a cp 1 m 

3 . Определим максимальную нагрузку на смятие резьбы 
Допускаемое напряжение 

[ σ ] = 0,8 σ = 0,8×200 = 160 MPa см Т 

Уравнение прочности 
σ ≤ [σ ] см см 

σсм = F /A a 
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Площадь опасного сечения 
2 2 A =z π (d - d ) /4 1 

где z = 6 - количество витков резьбы гайки, d - внутренний диаметр резьбы, d - 1 

диаметр наружной резьбы. 
Максимальная нагрузка на смятие 

2 2 2 2 F =[σ ] · z· π· (d - d ) /4 =160· 6 ·3.14· (6 -5.35 )/4=5559.6H a см 1 

8 .3. Оборудование и материалы 
Для лабораторных занятий студенты получат: 
1 
2 
3 

. Методические материалы. 

. Образцы болтов и винтов. 

. Мерительный инструмент. 

8 .4. Инструкции по безопасности 
При проведении лабораторных занятий ученики должны соблюдать правила 
техники безопасности в соответствии с инструкцией на рабочем месте, прово- 
димой ответственным сотрудником кафедры. 

8 .5. Методология и порядок работы 
1 
2 

. Изучите основные типы резьб и резьбовых соединений. 

. Сделайте эскизы резьбовых соединений, заданные преподавателем. (Угол β 
определяется путем отпечатка на бумаге). 
Измерьте их размеры с помощью штангенциркуля. Покажите тип нагружения. 
3 . Вычислите допустимое напряжение для резьбы. Даны материалы болтов, тип 
нагрузки. 
4 
5 
6 

. Вычислите допустимую нагрузку на резьбу. 

. Подготовьте отчет для лабораторных работ. 

. Будьте готовы защищать лабораторную работу. 
болта. 
Приложение 
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Taбл 8.1. Механические свойства Taбл 8.3. Основные размеры резьбы 
сталей Шаг 

Р 
Диаметр резьбы 

d на- d сред- d внут- 1 2 

ружный ний ренний Вар. Материал Предел 
прочности σт 

0 
0 
0 
0 
0 
0 
0 

,40 
,45 

2,0 1,740 
1,908 

1,567 
1,713 

, МПа 
200 
220 
240 
300 
360 
420 

(2,2) 1 
2 

Сталь: Ст3 
,45 2,5 
,50 

2,208 2,013 10 
20 3,0 2,675 2,459 3 

,60 
,70 
,75 

(3,5) 
4 

3,110 2,850 4 30 
3,546 3,242 5 45 

(4,5) 
5 

4,013 3,688 6 60Г 
7 40Х 

30ХГСА 
650-900 0,80 

1 
4,480 4,134 

8 850-1500 6 5,350 4,918 
1 ,25 8 7,188 6,647 

Taбл 8.2. Коэффициент безопасности 1,50 10 9,026 8,376 
1 ,75 

2 
12 10,863 

12,701 
14,701 
16,376 
18,376 
20,376 
22,051 
25,051 
27,727 

10,106 
11,835 
13,835 
15,294 
17,294 
19,294 
20,752 
23,752 
26,211 

Материал (14) 
16 болтаt Диаметр болта, мм 

...16 16...30 30...6 
0 

2 
6 2 ,5 

,5 
,5 

(18) 
20 2 

Стали (25, 30, 4...3 3..2 2...1,3 
2 (22) 

24 
3 5, 45, etc.) 
Стали 40X, 

0XH, etc. 

3 5...4 4...2,5 2,5 
3 (27) 

30 
4 

3 ,5 

8 .6. Вопросы к защите работы 
1 
2 
3 
4 
6 
7 
8 

. Что вы понимаете по одно и двухзаходными резьбами? 

. Определите следующее обозначение: (d), (d ), (d ), (p) и (h). 1 2 

. Объясните метод определения максимальной нагрузки на срез резьбы. 

. Объясните метод определения максимальной нагрузки на смятие резьбы. 

. Что такое болт М 16. 

. Как определить допустимое растягивающее напряжение? 

. Нарисуйте область опасного среза среза резьбы. 
9 . Объясните способ определения размера болта при нагрузке вдоль оси 

Отчет к лабораторной работе 
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Лабораторная работа № 8 
Метрическая резьба 

1 .Цель работы: 1. Ознакомиться с основными типами резьбовых соединений. 
. Определение несущей способности резьбовых соединений. 2 

2 
2 
.Содержание работы 
.1. Эскиз резьбовой детали 

2 .2. Основные геометрические размеры. 
Высота головки H= 
Длина стержня L= 
Длина резьбовой части l= 

Средний диаметр 
Шаг резьбы 

d = 2 

p = 
h = Высота резьбы 

Наружный диаметр 
Внутренний диаметр 

d = Угол подъема винтовой линии β = 
Угол профиля резьбы α = d = 

1 

2 
2 
2 
2 
2 

.3. Расчет резьбы на прочность. 

.3.1 Расчет резьбы на растяжение. 

.3.2 Расчет резьбы на срез. 

.3.3. Расчет резьбы на смятие 

.3.4. Расчет тела болта на растяжение с кручением 

Выводы; 

Работу выполнил:__________________ 
ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА № 9 

Предохранительные муфты 

Цель работы 
Изучение конструкций пружинно-предохранительных муфт, теоретическое оп- 
ределение моментов их срабатывания. 

9 .1 Теоретическая часть 
Предохранительные муфты размыкают кинематическую цепь при возрастании 
вращающего момента на валу, где они установлены выше допустимого значе- 
ния, предохраняя тем самым звенья машины от поломок. Величина необходи- 
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мого момента срабатывания определяется по прочностным возможностям наи- 
более слабого звена в машине. При снижении вращающего момента кинемати- 
ческая цепь снова замыкается. 
Муфты имеют возможность регулирования величины момента срабатывания и 
должны обеспечивать его высокую точность, которая характеризуется способ- 
ностью разъединять кинематическую цепь всегда при одном и том же заданном 
вращающем моменте. Одной из основных характеристик предохранительных 
муфт является коэффициент точности срабатывания, равный отношению 
предельных значений моментов, при которых срабатывает муфта: 

(9.1) k  T max /T min T сраб сраб 

Величина коэффициента точности k ≥ 1. Чем ближе k к единице, тем надёж- Т Т 

нее работает муфта. Следует заметить, что место расположения муфты в маши- 
не значительно влияет на точность отключения привода при превышении пре- 
дельной нагрузки на исполнительном органе. Её целесообразно располагать в 
непосредственной близости от места приложения нагрузки, если это значитель- 
но не усложняет конструкцию машины. 
Способность муфты к автоматическому восстановлению соединения и интен- 
сивность тепловыделения при её проскальзывании характеризует коэффициент 
остаточного момента, равный отношению момента при проскальзывании сра- 
ботавшей муфты к среднему моменту срабатывания: 

k  T /T (9.2) 
0 сраб ост 

На практике применяются следующие типы муфт: 
а) пружинно-кулачковая муфта (рисунок 9.1) используется при небольших 
скоростях вращения, незначительных крутящих моментах и маховых массах 
соединяемых валов. Обычно коэффициент точности k этих муфт изменяется в Т 

пределах 1,25...1,5 из-за непостоянства жёсткости пружин и сил трения. 
Уменьшить k можно конструктивно, выполнив шаг расположения и размеры Т 

кулачков переменными. 
Муфта состоит из втулки 1, на которой установлены ведущая 2 и ведомая 3 по- 
лумуфты. При этом ведущая полумуфта установлена в подшипнике скольжения 
4 , позволяющем ей вращаться относительно втулки 1 после срабатывания муф- 
ты. В осевом направлении полумуфта 2 фиксируется крышкой 5. Штифты 6 
служат для соединения полумуфты с зубчатым колесом лабораторной установ- 
ки и передачи вращающего момента. Ведомая полумуфта 3 установлена при 
помощи подвижного в осевом направлении шпоночного соединения с двумя 
шпонками 7, которые передают вращающий момент на втулку 1. Для прижатия 
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полумуфты 3 к полумуфте 2 служит пружина 8, длина которой регулируется 
гайкой 9 и фиксируется контргайкой 10. 

а) 

б) 
Рисунок 9.1 – Схема (а) и общий вид (б) пружинно-кулачковой 

муфты 
Соприкасающиеся поверхности полумуфт имеют торцевые кулачки, развёртка 
профиля которых показана на рисунке 9.1. При передаче через муфту момента 
больше расчётного полумуфта 3 будет смещаться вдоль втулки 1 за счёт появ- 
ляющейся осевой составляющей силы на кулачках, превышающей силу упруго- 
сти пружины. Торцевые кулачки выйдут из зацепления и кинематическая цепь 
механизма разорвётся. 
Вращающий момент с муфты на ведомый вал установки передаётся посредст- 
вом шпоночного соединения, для чего втулка 1 имеет шпоночный паз. 
б) пружинно-шариковая муфта (рисунок 9.2). В этой муфте трение скольже- 
ния на кулачках частично заменено трением качения на шариках. Эти муфты 
проще в изготовлении. Однако они не долговечны при передаче больших на- 
грузок из-за износа каналов в местах соприкосновения их с шариками. 
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Величина окружной силы на муфте зависит от взаимного расположения шари- 
ков, определяемого углом α. 

Рисунок 9.2 – Пружинно-шариковая муфта 

Конструкция и работа данной муфты аналогичны кулачковой (рисунок 9.1). 
При нагружении ведущей полумуфты 2 номинальным моментом вращение пе- 
редаётся через шарики 7 на ведомую полумуфту 3 и далее через шлицевое со- 
единение на втулку 1 и на ведомый вал установки. При возрастании момента 
выше расчётного давление на шарики возрастает, пружина 8 сжимается, полу- 
муфта 3 смещается по шлицам втулки 1 и размыкает кинематическую цепь. 
Приводной вал останавливается, а шарики проскакивают при относительном 
вращении полумуфт, издавая стук. 

в) конусная фрикционная муфта (рисунок 9.3). В этой муфте движение от ве- 
дущей 2 к ведомой 3 полумуфте передаётся за счёт силы трения, возникающей 
между коническими поверхностями полумуфт. Коническая часть 11 ведомой 
полумуфты выполнена из текстолита и закреплена к ней с помощью винтов. 
По аналогии с кулачковой, в конусной фрикционной муфте пружина 8 регули- 
руется на величину момента срабатывания гайкой 9 с контргайкой 10, что обес- 
печивает необходимое усилие прижатия. При перегрузке ведомой полумуфты 
усилия пружины недостаточно для создания увеличенной окружной силы на 
поверхности трения полумуфт, которые проскальзывают относительно друг 
друга. При этом полумуфта 3, втулка 1 и ведомый вал установки останавлива- 
ются, а полумуфта 2 продолжает вращаться в подшипнике скольжения 4. 
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Рисунок 9.3 – Конусная фрикционная муфта 
г) дисковая фрикционная муфта (рисунок 9.4) . В этой муфте передача вра- 
щающего момента от ведущей 2 к ведомой 3 полумуфте осуществляется за счёт 
момента трения, создаваемого в дисковом фрикционе. Он образован поверхно- 
стями трения полумуфт, между которыми расположены фрикционные диски. 
При этом диски с фрикционными накладками 7 установлены на шлицевой час- 
ти втулки 1, чередуясь со стальными дисками 11, которые внешними шлицами 
закреплены в ведущей полумуфте 2. 

Рисунок 9.4 – Дисковая фрикционная муфта 
В испытываемой муфте фрикционных дисков четыре, поверхностей трения – 
пять. Принцип действия дисковой муфты аналогична конусной фрикционной 
муфте. В сухих дисковых муфтах коэффициент точности k = 2,5; в масляных – Т 

k = 1,5 из-за непостоянства сил трения. 
Т 

9 .4 Оборудование и материалы 

1 
2 

. Модели предохранительных муфт. 

. Штангециркуль. 
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9 .5 Указания по технике безопасности 

К работе допускаются студенты, прошедшие инструктаж по технике безопасно- 
сти при выполнении работ в лабораториях кафедры «Техническая эксплуатация 
автомобилей», инструкция приведена в Приложении М. Прохождение инструк- 
тажа фиксируется преподавателем в специальном журнале. 

9 .6 Указания по порядку выполнения работы 

1 
2 

. Получить у преподавателя модель муфты. 

. Получить у преподавателя значения показателей: тип муфты и величину мо- 

Т ном 
мента срабатывания из ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 24, 26 Н·м. сраб 

Т ном 
3 . Замерить геометрические размеры и рассчитать для данного значения сраб 

необходимое осевое усилие пружины Pпр , Н. 
Для кулачковой муфты 

2 Т ном 
  D Рпр  сраб 
tg(    ) к f , (9.3) к Dн  d  

где α = 45° – угол наклона рабочей поверхности кулачков; φ = 5…6° – угол к 

трения на кулачках; D – диаметр наружной поверхности кулачков, м; d – диа- к 

метр вала, направляющего подвижную полумуфту, м; f = 0,14 –приведённый 
коэффициент трения в шпоночном соединении. 
Для шариковой муфты 

2 Т ном 
  D 

d 
Рпр  сраб 

tg(    ) f , (9.4) D   
где D – диаметр расположения шариков, м; d – диаметр вала, направляющего 
подвижную полумуфту, м; f = 0,15 – приведённый коэффициент трения в шли- 
цевом соединении; φ = 5…6° – приведённый угол статического трения в шари- 
ках; α – угол наклона касательной в точке соприкосновения шариков и оси 
муфты, град, 

  arcsin (dш   р) / d ,  (9.5) ш 
где d – диаметр шарика, мм; h – высота выступающей части шариков, мм. ш 

Для конусной фрикционной муфты 
2Т ном sin 

Рпр  сраб , (9.6) D f  ср 0 
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где α = 20° – половина угла, при вершине конуса; Dср – средний диаметр кон- 
такта фрикционных поверхностей, м; f = 0,25 – коэффициент трения на рабо- 0 

чих поверхностях (сталь – текстолит). 
Для дисковой фрикционной муфты 

2Т ном 

Рпр  сраб , (9.7) D z f   ср 0 

где Dср – средний диаметр контакта дисков, м; z – количество поверхностей 
трения; f = 0,3 – коэффициент трения на рабочих поверхностях. 0 

9 .7 Содержание отчета 

Отчет к лабораторной работе включает в себя: 
1 
2 
3 
4 
5 

. Порядковый номер лабораторной работы и наименование работы. 

. Цель работы. 

. Эскиз конструкции муфты. 

. Расчетную часть. 

. Выводы. 

9 .8 Контрольные вопросы 

1 
2 

. Каково назначение предохранительных муфт? 

. Какие отличительные черты имеют кулачковые, шариковые, конусные фрик- 
ционные и дисковые фрикционные предохранительные муфты? 

. Какова последовательность настройки пружинной предохранительной муфты 
на заданный момент срабатывания? 

. Что характеризует коэффициент точности срабатывания предо-хранительной 
муфты? 

. Что характеризует коэффициент остаточного момента предохранительной 
муфты? 

. Где целесообразнее располагать предохранительные муфты в ки- 
нематической цепи машины (в начале, в середине, в конце)? 

. Как замеряется момент срабатывания и остаточный момент предохранитель- 
ной муфты при проведении лабораторной работы? 

. Какие характеристики предохранительной муфты получаем в результате 
проведения лабораторной работы? 

3 

4 

5 

6 

7 

8 
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Форма отчета 
Лабораторная работа № 9 
Предохранительные муфты 

1 
1 
2 

.Цель работы 

.Изучение конструкций пружинно-предохранительных муфт, 

.Теоретическое определение моментов их срабатывания. 

2 
2 
.Содержание работы 
.1. Эскиз конструкции муфты 

2 

2 

2 

.2 Исходные данные 

.3. Основные геометрические размеры. 

.3. Расчет осевого усилия пружины 

Выводы; 

Работу выполнил:__________________ 
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