
Указания к выполнению контрольной работы № 4

Пример решения задачи № 11

I. Выполнить кинематический расчет привода, состоящего из
двигателя, ременной передачи 1, цилиндрического редуктора 2, цепной
передачи 3 (рис. 4.16).
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Рис. 4.16
На рисунке: 1 – ременная передача; 2 – цилиндрический редуктор;
3 – цепная передача.

Дано: Pвых = 5 кВт; nвых = 30 об/мин.

Решение.  1. Определяем расчетную мощность двигателя:

общ

вых
расч h

=
PP ; ,3

подцпзпрпобщ h×h×h×h=h

,83,099,094,097,094,0 3
общ =×××=h

024,6
83,0
5

общ

вых
расч ==

h
=

PP  кВт » 6 кВт.

Значения КПД принимаем из табл. 4.3.

2. Выбираем электродвигатель. Прежде чем выбрать двигатель по



найденной мощности расчP , необходимо определить двn , приемлемое для
данного привода. Для этого вычисляем общее передаточное отношение
привода:
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Первоначально принимаем величины передаточных отношений
из табл. 4.4 методом подбора: 2рп =i ; 3цп =i ; 5зп =i ; 30352общ =××=i ;

из формулы
вых

дв
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n
i =   определяем 9003030выхобщдв =×=×= nin  об/мин.

Таблица 4.3

Передача КПД h Передача КПД h
Закрытая зубчатая с
цилиндрическими

колесами
0,97–0,98 Цепная закрытая 0,95–0,97

Закрытая зубчатая с
коническими колесами 0,96–0,97 Цепная открытая 0,90–0,95

Открытая зубчатая 0,96–0,97 Ременная с плоским
ремнем 0,96–0,98

Закрытая червячная при
числе заходов червяка:

Ременная с клиновым
и поликлиновым

ремнем
0,95–0,97

z1 = 1 0,70–0,75
z2 = 2 0,80–0,85
z3 = 4 0,80–0,95

Примечание. КПД подшипников качения hпод = 0,99 на пару подшипников.

Таблица 4.4

Передача Передаточное отношение i
Зубчатая с цилиндрическими колесами 3–6
Зубчатая с коническими колесами 2–4
Червячная 8–40
Цепная 3–6
Ременная 2–4



Принимаем двигатель 4А 132 M6; 5,7дв =P  кВт; 1000дв =n  об/мин.
Теперь уточняем передаточное отношение привода с числом оборотов

двигателя 1000дв =n  об/мин:

3,33
30

1000
вых

дв
общ ===

n
n

i .

Пересчитываем передаточное отношение ременной передачи (можно
цепной):
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Окончательно: 2,2=рпi ; 5=зпi ; 3=цпi .

3. Определяем мощность на каждом валу:

6расч1 == PP  кВт;

584,599,094,06подрп12 =××=h×h×= PP  кВт;

36,599,097,0584,5подзп23 =××=h×h×= PP  кВт;

99,499,094,036,5подцп34 =××=h×h×= PP » 5 кВт.

4. Определяем обороты каждого вала:
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5. Определяем угловую скорость каждого вала:
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6. Определяем моменты на валах:
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Пример решения задачи № 12

I. Выполнить проектный и проверочный расчеты для закрытой
цилиндрической прямозубой передачи. Для закрытых зубчатых передач
основным является расчет на контактную прочность. Расчет на изгибную
прочность зубьев является проверочным.

Для решения данной задачи воспользуемся результатами
кинематического расчета, выполненного в задаче №11 (см. п. 4.2.1).

Дано: 5зп =i ; 584,52 =P  кВт; 15,472 =w  c-1; 4,1182 =T  Нм;
36,53 =P  кВт; 43,93 =w  c-1; 4,5673 =T  Нм.

Решение: 1. Выбраем материал зубчатых колес и определяем
допускаемые напряжения для материалов зубчатых колес. Необходимые
данные берем из п. 4.2.1.

Частота нагружения зубьев шестерни в i раз больше, чем у колеса,
поэтому для шестерни выбираем более качественный материал. Твердость
материала шестерни должна быть на 20-30 единиц выше твердости колеса:

)3020(НВНВ 21 ¸+= .
Более технологично для шестерни и колеса выбирать один и тот же



материал, только с разной твердостью. Например, следующие сочетания:

сталь 45: 12090заг -=D  мм; 220НВ1 = , улучшение

250180заг -=D  мм; 200НВ2 = , улучшение;

сталь 40Х: 120заг =D  мм; 260НВ1 = , улучшение;

150120заг -=D  мм; 240НВ2 = , улучшение;

сталь 40ХН: 200заг =D  мм; 290НВ1 = , улучшение;

315200заг -=D  мм; 260НВ2 = , улучшение.
Пределы выносливости по контактным напряжениям вычисляем по

формулам:
70НВ2 11

+=sНО ; 70НВ2 22
+=sНО .

Пределы выносливости по изгибным напряжениям:

1НВ8,1
1
=sFО ; 2НВ8,1

2
=sFО .

Эти зависимости получены для базового числа циклов нагружения:
7

б 10=N  циклов.
Принимаем материал - сталь 40Х. Шестерня: 120заг =D  мм;
270НВ1 = ; улучшение. Колесо: 160заг >D  мм; 240НВ2 = ; улучшение.
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Вычисляем допускаемые контактные напряжения:
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где 2,11,1 -=НS - требуемый коэффициент безопасности. При улучшении или
нормализации 2,1=НS ; НLK - коэффициент долговечности, учитывающий



влияние срока службы и режима передачи. Для базового числа циклов
( 710=N ) 1=НLK .

Расчет прямозубых передач выполняем по меньшему значению Н][s .
Косозубые передачи рассчитывают по суммарному контактному

напряжению:
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7,434)458508(45,0][ =+=s Н  МПа.

Вычисляем допускаемые изгибные напряжения:
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где 8,1=FS  для литых колес; 3,2=FS  для поковки; 1=FLK  для базового
числа циклов.

2. При симметричном расположении шестерни относительно опор и
постоянной нагрузке принимаем коэффициент ширины венца колеса по
делительному диаметру 2,1=ybd  (табл. 4.5). Коэффициент ширины венца
колеса по межосевому расстоянию вычисляем по формуле
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Таблица 4.5

Расположение шестерни
относительно опор

Твердость рабочих поверхностей зубьев колеса

350НВ2 £ 350НВ2 >

Консольное 0,3-0,4 0,2-0,25

Симметричное 0,8-1,4 0,4-0,9

Несимметричное 0,6-1,2 0,3-0,6

Примечание. Большие значения при постоянной нагрузке.

По табл. 4.6, 4.7 находим коэффициенты bFK , bНK , которые
учитывают неравномерность распределения нагрузки по длине зуба.

При симметричном расположении шестерни и 2,1=ybd Þ 14,1=bFK ;
07,1=bНK .



3. Определяем межосевое расстояние передачи:
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Принимаем аw = 200 мм.
Расчетное значение межосевого расстояния, аw для нестандартных

редукторов округляем по ряду: Ra40: …80; 85; 90; 95; 100; 105; 110; 120; 125;
130, далее через 10 до 260 и через 20 до 420.

В формуле момент 1T - это момент на валу шестерни данной передачи.
Всем параметрам ведущей передачи приписываем индекс «1», а параметрам
ведомой детали - индекс «2». Если рассматривать весь привод, то номер вала
шестерни может иметь другой номер, как в п. 4.2.1, вал шестерни закрытой
передачи является вторым валом привода. То есть моментом ведущего вала
будет момент 4,1182 =T  Нм, и его подставляем в формулу wa  вместо 1T .
Значения bFK  даны в табл. 4.6, bНK - в табл. 4.7.

Таблица 4.6

Расположение
шестерни

относительно опор

Твердость
зубьев
колеса

12 / dbbd =j

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

Консольное, опоры -
шарикоподшипники

£ 350

> 350

1,16

1,33

1,37

1,7

1,64

-

-

-

-

-

-

-

Консольное, опоры -
роликоподшипники

£ 350

> 350

1,10

1,2

1,22

1,44

1,38

1,71

1,57

-

-

-

-

-

Симметричное
£ 350

> 350

1,01

1,02

1,03

1,04

1,05

1,08

1,07

1,14

1,14

1,3

1,26

-

Несимметричное
£ 350

> 350

1,05

1,09

1,1

1,18

1,17

1,3

1,25

1,43

1,42

1,73

1,61

-



Таблица 4.7

Расположение
шестерни

относительно опор

Твердость
НВ

12 / dbbd =j

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

Консольное, опоры -
шарикоподшипники

£ 350
> 350

1,08
1,2

1,17
1,44

1,28
-

-
-

-
-

-
-

Консольное, опоры -
роликоподшипники

£ 350
> 350

1,06
1,11

1,12
1,25

1,19
1,45

1,27
-

-
-

-
-

Симметричное £ 350
> 350

1,01
1,01

1,02
1,02

1,03
1,04

1,04
1,07

1,07
1,16

1,11
1,26

Несимметричное £ 350
> 350

1,03
1,06

1,05
1,12

1,07
1,2

1,12
1,29

1,19
1,48

1,28
-

4. Определяем модуль зубьев:

)02,001,0( ¸=m ×¸=× w )02,001,0(a 200 = 2 - 4 мм.

Принимаем стандартное значение модуля m = 3 мм (табл. 4.8).

Таблица 4.8

Ряды Модули, мм

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

2 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7 9 11 14 18 22 28

5. Вычисляем суммарное число зубьев:

3,133
3
20022

=
×

== w
S m

az ; 133=Sz .

Число зубьев шестерни и колеса:

16,22
6

133
15
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11 ==

+
=

+
= S

i
zz ; 221 =z ;

1112213312 =-=-= S zzz .

6. Определяем передаточное число цилиндрической передачи
(отклонение от i до 2 %):

04,5
22

111

1

2 ===
z
zu , что допустимо.



7. Вычисляем основные геометрические размеры передачи:

а) диаметры делительных окружностей:

6632211 =×== mzd  мм; 333311122 =×== mzd  мм;

б) фактическое межосевое расстояние

5,199
2
33366

2
21 =

+
=

+
=w

dda'  мм, что допустимо.

Расхождение w¢а с wa  до 2 %.

в) диаметры окружностей вершин:

726663266211
=+=×+=+= mdda  мм;

339633332333222
=+=×+=+= mdda  мм.

Полученные диаметры
1ad  и

2ad  должны соответствовать принятым
диаметрам заготовок,

г) ширина венца:

колеса: 8,795,1994,02 =×=×y= w
'

ba ab  мм; 802 =b  мм;

шестерни: )53(21 ¸+= bb  мм = 80 + 5 = 85 мм.

8. Окружная скорость зубчатых колес

55,1
2

)1066(15,47
2

3
11 =

××
=

w
=

-dv  м/c;

по табл. 4.9 принимаем 9-ю степень точности.
Таблица 4.9

Виды передач Виды зубьев
Степень точности

6-я 7-я 8-я 9-я
Предельная окружная скорость, м/с

Цилиндрическая
Прямые
Косые

15
30

10
15

6
10

3
6

Коническая Прямые 9 6 4 2,5



9. Вычисляем окружную силу:

3588
1066

4,11822
3

1

1 =
×
×

== -d
TFt  Н.

10. Принимаем коэффициенты динамической нагрузки: 2,1=HVK ;
4,1=FVK .

Для прямозубой передачи при v < 5 м/c и твердости зубьев £ НВ 350
2,1=HVK , 4,1=FVK ; при твердости зубьев > НВ 350 1,1=HVK , 2,1=FVK .

11. Расчетное контактное напряжение

МПа.458][МПа6,4472,107,1
510801066

)104,5(358810436

)1(10436

33
3

21

3

=s<=××
××××

+×
×=

=×
+

××=s

--

b HVHН KK
ubd

uFt

Перенапряжение допустимо до 5 %, недонапряжение допустимо
до 10 %.

2,2%100
458

8,447458
=×

-  %, что допустимо.

12. Выбираем коэффициент формы зуба по табл. 4.10
интерполированием.

Таблица 4.10

z или Vz 17 20 22 24 26 28 30 35 40

FY 4,26 4,07 3,98 3,92 3,88 3,81 3,79 3,75 3,7
z или Vz 45 50 65 80 100 150 300 Рейка

FY 3,66 3,65 3,62 3,6 3,6 3,6 3,6 3,6 3,63

Для шестерни: 221 =z ; 98,3
1
=FY .

Для колеса: 1112 =z ; 6,3
2
=FY .

Сравнительная характеристика прочности зубьев на изгиб:

шестерни: 01,53
98,3

211][

1

1 ==
s

FY
F  МПа;

колеса: 2,52
6,3

188][

2

2 ==
s

FY
F  МПа.



Проверочный расчет необходимо вести по колесу, зубья которого
менее прочны на изгиб.

13. Вычисляем расчетное напряжение изгиба в основании ножки зуба
колеса:

=××
×××

==s --b 4,114,1
1031080

35886,3 33
2

22 FVFFF KK
mb

FY t

= 85,9 МПа < 188][
2
=s F  МПа,

т. е. прочность зубьев колеса на изгиб обеспечена.

14. Схема сил в зацеплении (рис. 4.17).

Рис. 4.17
Силы, действующие в зацеплении, определяются по формулам:

3588
21

=== ttt FFF  Н;

,Н1306364,03588

20tg3588tg
21

=×=

=×=a=== w
o

tFFFF rrr

где wa - угол зацепления, для некорригированных передач o20=aw .

II. Выполнить проектный и проверочный расчеты для закрытой
цилиндрической косозубой передачи. Для решения данной задачи
воспользуемся результатами кинематического расчета, выполненного в
задаче № 11.

Дано: 5зп =i ; 584,52 =P  кВт; 15,472 =w  c-1; 4,1182 =T  Нм;
36,53 =P  кВт; 43,93 =w  c-1; 4,1182 =T  Нм;

Н][s = 434,7 МПа; [ ] 211
1
=s F  МПа; [ ] 881

2
=s F  МПа.

T2

1rF

T1
w1

2rF2tF 1tF

w2



Решение. 1. При симметричном расположении шестерни относительно
опор и постоянной нагрузке принимаем коэффициент ширины венца колеса
по делительному диаметру 2,1=ybd  (табл. 4.5). Коэффициент ширины венца
колеса по межосевому расстоянию вычисляем по формуле:

4,0
15
2,12

)1(
2

=
+
×

=
+
y

=y
i

bd
bа .

По табл. 4.6, 4.7 находим коэффициенты bFK , bНK .
При симметричном расположении шестерни и 2,1=ybd Þ 14,1=bFK ;

07,1=bНK .

2. Определяем межосевое расстояние передачи:

.м971,007,1
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Принимаем 180=wa  мм.
Расчетное значение межосевого расстояния аw для нестандартных

редукторов округляем по ряду: Ra40: …80; 85; 90; 95; 100; 105; 110; 120; 125;
130, далее через 10 до 260 и через 20 до 420.

3. Определяем модуль зубьев:

)02,001,0( ¸=m ×¸=w )02,001,0(a 180 = 1,8-3,6 мм.

Принимаем m = 3 мм (табл. 4.8).

4. Предварительно задаем угол наклона зубьев:

b = 10° (8° ≤ b ≤ 18°).

5. Вычисляем суммарное число зубьев:

118
3

10cos1802cos2 о
=

×
=

b
= w

S
nm

az .

Число зубьев шестерни и колеса:

7,19
6

118
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118
11 ==

+
=

+
= S

i
zz ; 201 =z ;

982011812 =-=-= S zzz .



Вычисляем фактический угол наклона зубьев:

.47,10;983,0
1802
1183

2
cos 0=b=

×
×

==b
w

S

a
zmn

6. Определяем передаточное число цилиндрической передачи
(отклонение от передаточного отношения i до 2 %):

9,4
20
98

1

2 ===
z
zu , что допустимо.

7. Вычисляем основные геометрические размеры передачи:

а) диаметры делительных окружностей:

04,61
983,0
203

cos
1

1 =
×

=
b

= mmzd  мм;

08,299
983,0
983

cos
2

2 =
×

=
b

= mmzd  мм;

б) фактическое межосевое расстояние:

06,180
2

08,29904,61
2

21 =
+

=
+

=
dda'

w  мм, что допустимо.

Расхождение w¢а с wa  до 2 %;
в) диаметры окружностей вершин:

67043204,61211
=×+=+= ma mdd  мм;

08,3053208,299222
=×+=+= ma mdd  мм.

Полученные диаметры
1ad  и

2ad  должны соответствовать принятым
диаметрам заготовок;

г) ширина венца колеса

7206,1804,02 =×=×y= w
'

ba ab  мм;

шестерни )53(21 ¸+=bb  мм = 72 + 3 = 75 мм.

8. Окружная скорость зубчатых колес

44,1
2

)1004,61(15,47
2

3
11 =

××
=

w
=

-dv  м/c,

по табл. 4.9 принимаем 9-ю степень точности.



9. Вычисляем окружную силу:

3879
1004,61

4,11822
3

1

1 =
×

×
== -d

TFt  Н.

10. Принимаем коэффициенты динамической нагрузки. Для косозубых
передач при v < 10 м/c, при твердости зубьев £ НВ 350 21,KK HvFv == ;
при > НВ 350 21,KHv = , 1,1=FVK .

11. Расчетное контактное напряжение

[ ] .МПа7,434МПа4272,107,112,1
510721004,61

)15(387910376

)1(10376

33
3

21

3

=s<=×××
××××

+×
×=

=××
+

×=s

--

ba

H

HvHH
t

H KKK
ubd

uF

Недонапряжение составило 2,5 %, что допустимо.

12. Вычисляем эквивалентные числа зубьев шестерни и колеса:

.05,21
47,10cos

20
cos 033

1
1

==
b

=
zzv

.16,103
47,10cos

98
cos 033

2
2

==
b

=
zzv

11. Выбираем коэффициент формы зуба по табл. 4.10
интерполированием.

Для шестерни 025,4
1
=FY .

Для колеса: 6,3
2
=FY .

Сравнительная характеристика прочности зубьев на изгиб:

шестерни 42,52
025,4

211][

1

1 ==
s

FY
F  МПа;

колеса 2,52
6,3

188][

2

2 ==
s

FY
F  МПа.

Проверочный расчет необходимо вести по колесу, зубья которого
менее прочны на изгиб.



12. Вычисляем расчетное напряжение изгиба в основании ножки зуба
колеса:

=××
×××

××==s --b 2,114,1
1031072

38796,39,09,0 33
2

22 FVFFF KK
mb
FY

m

t

= 79,6 МПа < 188][
2
=s F  МПа,

т. е. прочность зубьев колеса на изгиб обеспечена.

III. Выполнить проектный и проверочный расчеты для закрытой
конической прямозубой передачи. Для решения данной задачи
воспользоваться результатами кинематического расчета, выполненного в
задаче № 11.

Дано: 4кп =i ; 24,21 =P  кВт; 3,521 =w c-1; 83,481 =T  Нм;
7,434][ =s Н  МПа; 211][

1
=s F  МПа; 188][

2
=s F  МПа.

Решение.  1. Определяем расчетные коэффициенты. По табл. 4.5
4,0=ybd  при консольном расположении шестерни. По табл. 4.6, 4.7 –
22,1=bFK , 12,1=bHK  (подшипники роликовые).

2. Средний делительный диаметр шестерни

.мм7,73м0737,012,1
4

14
)107,434(4,085,0

83,487700

1
][85,0

7700

3
2

26

3
2

2
1

1

==×
+

×
×××

×=

=×
+

×
sy

×= bHK
i

iTd
Нbd

Принимаем 741 =d  мм.

Ширина зубчатого венца

6,29744,01 =×=y= db bd  мм » 30 мм.

Внешний делительный диаметр колеса

325
14

30744
1 22112

=÷÷
ø

ö
çç
è

æ

+
+=÷

÷
ø

ö
ç
ç
è

æ

+
+==

i

bdiidd ee  мм.



3. При числе зубьев шестерни 28181 -=z  рекомендуемые значения
производственного модуля

)9,25,4(
4)2818(

325
)2818(

2 ¸=
×¸

=
×¸

=
i

d
m e

e  мм.

Принимаем модуль по табл. 4.8 – 4=em  мм.
Вычисляем число зубьев колеса

25,81
4

3252
2 ===

e

e

m

d
z , принимаем 812 =z .

Пересчитываем фактическое значение
2ed :

3248142
'
2

=×=×= zmd еe  мм,

отклонение до 2 %.

4. Вычисляем число зубьев шестерни:

25,20
4
812

1 ===
i

zz ,

принимаем 201 =z .
Вычисляем передаточное число

05,4
20
81

1

2 ===
z
zu ,

отклонение от передаточного отношения i до 2 %.

5. Углы делительных конусов:

шестерни 25,0
4
11tg 1 ===d

u
; o04,141 =d ;

колеса ooo 96,7504,14902 =-=d .

6) Основные геометрические размеры передачи:
внешний делительный диаметр шестерни

8020411
=×== zmd ee  мм;



внешний делительный диаметр вершин зубьев:

шестерни 76,8776,78004,14cos4280cos2 111
=+=××+=d+= o

emdd eae  мм;

колеса 94,32594,132496,75cos42324cos2 222
=+=××+=d+= o

emdd eae  мм;

внешнее конусное расстояние

95,164
04,14sin2

204
sin2 1

1 =
×

×
=

d
=

o

zmR e
e  мм;

среднее конусное расстояние

95,149305,095,1645,0 =×-=-= bRR e  мм.

Необходимо проверить следующие рекомендации:

285,0£
eR

b ; emb 10£ ;

285,018,0
95,164

30
<==

eR
b ;  30 < 40, условия соблюдаются.

7. Средний модуль зацепления

636,3
20

04,14sin304sin

1

1 =
×

-=-=
o

z
bmm e

d  мм.

Фактический средний делительный диаметр шестерни

72,7220636,311 =×==¢ mzd  мм.

Средняя окружная скорость зубчатых колес

9,1
2

1072,723,52
2

3
11 =

××
=

¢×w
=

-d
v  м/с.

По табл. 4.9 принимаем 9-ю степень точности.

8. Окружная сила

1343
1072,72
83,4822

3
1

1 =
×

×
=

¢
= -d

TFt  Н.

9. Коэффициенты динамической нагрузки для прямозубых передач при
НВ £ 350, v £ 5 % - 2,1=НVK ; 4,1=FVK .



10. Расчетное контактное напряжение

=××
+

×
××××

××=

=××
+

×
×¢×

××=s

--

b

2,112,1
05,4

105,4
10301072,7285,0

134310436

1
85,0

10436

2

33
3

2

1

3
НVНН KK

u
u

bd
Ft

Н][МПа434,7МПа438 s=>= ,

перенапряжение составило 0,75 %, что допустимо.

11. Эквивалентное число зубьев

62,20
04,14cos

20
cos 1

1
1

==
d

=
o

zzV ; 3,333
96,75cos

81
cos 2

2
2

==
d

=
o

zzV .

По табл. 4.10 находим коэффициенты 07,4
1
=FY ; 6,3

2
=FY .

12. Напряжение изгиба в основании зуба шестерни и колеса

=××
××××

×=××
××

×=s --b 4,122,1
10636,3103085,0

134307,4
85,0 3311 FVFFF KK

mb
FY t

МПа211][МПа101
1
=s= Fp .

[ ] 1883,89
07,4

6,3101
2

1

21
2

=s<=
×

=
×s

=s F
F

FF
F Y

Y
 МПа.

IV. Выполнить проектный и проверочный расчеты закрытой
червячной передачи. Основным расчетом червячных передач как закрытых,
так и открытых является расчет по контактным напряжениям.

Для решения данной задачи воспользуемся результатами
кинематического расчета, выполненного в задаче №11.

Дано: 161 =i ; 72,31 =P  кВт; 3,501 =w  c-1; 9,731 =T  Нм.
Решение. 1. Во избежание подреза основания ножки зуба червячного

колеса принимаем 282 ³z . Оптимальным является 60502 -=z .
Принимаем 282 =z , тогда

75,1
16
282

1 ===
i

zz ,

для повышения КПД принимаем 21 =z , тогда

3216212 =×=×= izz .



2. Передаточное число передачи

16
2

32

1

2 ===
z
zu .

Фактическая угловая скорость червячного звена

2
11

2 с14,3
16

3,50
w===

w
=w¢ -

u
,

отклонение фактической угловой скорости от заданной не должно
превышать 2 %.

3. Выбираем материалы венца червячного колеса и червяка.

Для наиболее распространенных материалов венцов червячных колес
механические характеристики приведены в табл. 4.11.

Таблица 4.11

Марка
бронзы

или
чугуна

Способ
отливки

Предел
текучести

тs , МПа

Предел
прочности

вs , МПа

Твердость
НВ

БрОНФ Центробежный 170 285 100-120
БрОФ10-1 В кокиль 150 255 100-120
БрОФ10-4 В землю 140 225 80-100
БрАЖ9-4 Центробежный 200 490 120
БрАЖ9-4 В кокиль 200 490 100
БрАЖ9-4 В землю 200 392 100
СЧ12-28 То же - 118 143-229

Допускаемые контактные напряжения [ ]Нs  для оловянных бронз
определяют из условия сопротивления усталостному выкрашиванию рабочих
поверхностей зубьев по эмпирической формуле

[ ] [ ] НLНН К
0

s=s ,

где [ ] вН s=s )90,0...75,0(
0

- допускаемое напряжение при 107 циклов. Большие
значения рекомендуется применять при закаленных до твердости HRC 45
шлифованных червяках; вs - предел прочности бронзы (табл. 4.11);

HLК - коэффициент долговечности при расчете на контактную прочность.
Для базового числа циклов HLК = 1.



Допускаемые контактные напряжения [ ]Нs  для твердых бронз (БрАЖ9-
4 и др.) и чугунов принимаем из условия сопротивления заеданию в
зависимости от скорости скольжения (табл. 4.12).

Таблица 4.12

Материал [ ]Нs , МПа, при скорости скольжения скn , м/с

венца
колеса

червяка 0,25 0,5 1 2 3 4 6 8

БрАЖ9-4

Закаленная
сталь,

твердость
³ HRC 45

- 245 225 205 177 157 118 88

СЧ12-28 Сталь 45 137 117 88 68 - - - -

Допускаемые напряжения изгиба [ ]Fs  определяем по эмпирическим
формулам  в зависимости от материала венца червячного колеса и характера
нагрузки (табл. 4.13).

Таблица 4.13

Материал венца
колеса

Нереверсивная передача
(работа зубьев одной стороной)

Реверсивная
передача

Бронза [ ] FLF К)25,008,0( тв s+s=s [ ] FLF Кв16,0 s=s

Чугун [ ] ви12,0 s=sF [ ] ви07,0 s=sF

Примечания: 1. При закаленном и шлифованном червяке [sF] увеличивают на 25 %.
2. виs - предел прочности при изгибе. Для чугуна СЧ12-28 виs = 274 МПа.

Если к редуктору не предъявляются специальные требования, то в
целях экономии принимаем алюминиевую бронзу БрАЖ9-4 (отливка в
землю) с 200т =s  МПа, 392в =s  МПа. Выбранная бронза имеет
пониженные противозадирные свойства, поэтому для червяка принимаем
сталь 40Х с закалкой до твердости > HR C45 с последующим шлифованием и
полированием витков.

4. Допускаемые напряжения для материала венца колеса.
Ориентировочно принимаем скорость скольжения 5,3ск =v  м/c , для которой

167][ =s Н  МПа.



Для реверсивной передачи с закаленным и шлифованным червяком
принимаем:

4,78139216,025,116,025,1][ в =×××=×s××=s FLF K  МПа,

где 1=FLK  для базового числа циклов.

5. Задаем предварительно КПД передачи. При 21 =z  принимаем
8,0чп =h   (табл. 4.14).

Таблица 4.14

1z 1 2 3 4

h 0,7-0,75 0,75-0,82 0,82-0,87 0,87-0,92

Если ранее был принят другой КПД, то момент на червячном колесе 2T
пересчитывается с учетом нового и КПД по формуле

2

подчп1
2

w¢

h×h×
=

P
T .

6. Коэффициент нагрузки K принимаем:

K = 1 при постоянной нагрузке и 32 £v  м/с;
K = 1,1-1,4 при постоянной нагрузке и 32 >v  м/с.

Принимаем K = 1,2.

7. Предварительно задаем число модулей в делительном диаметре
червяка q = 10.

8. Вычисляем межосевое расстояние передачи из условия контактной
прочности:

=×

ú
ú
ú
ú

û

ù

ê
ê
ê
ê

ë

é

s×

×
×ú
û

ù
ê
ë

é
+³w 3 2

2

2

3
2

][

101701 KT

q
zq

za
Н

2037,02,15,939
10167

10
32

101701
10
32

3

2

6

3
=××

ú
ú
ú

û

ù

ê
ê
ê

ë

é

××

×
×úû
ù

êë
é += м = 203,7 мм.

Принимаем 204=wa  мм. Значение округляем до 2-го ряда. Ко второму
ряду относятся числа, заканчивающиеся на четные цифры.



9. Вычисляем модуль

71,9
3210

20422

2
=

+
×

=
+

=
zq

am w  мм.

Принимаем стандартное значение m = 10 мм.
Значения модулей 1-го ряда: 1; 1,25; 1,6; 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10; 16;

20 мм. Допускаются модули: 1,5; 3; 6; 12.
Уточняем значение q:

8,832
10
20422

2 =-
×

=-= w z
m
aq .

Принимаем стандартное значение q = 10.
Значения q - 1 ряд: 8; 10; 12,5; 16; 20; 25.
Фактическое межосевое расстояние передачи

210
2

)3210(10
2

)( 2 =
+

=
+

=¢w
zqma  мм.

10. Основные геометрические размеры червяка:
делительный диаметр

10010101 =×== qmd  мм;

диаметр вершин витков

120)210(10)2(
1

=+=+= qmda  мм;

диаметр впадин

76)4,210(10)4,2(
1

=-=-= qmd f  мм;

длина нарезанной части

2,129)3206,011(10)06,011( 21 =×+=+= zmb  мм.

Для шлифованного червяка полученную длину увеличиваем
приблизительно на 3m. Поэтому принимаем 1551 =b  мм.

Делительный угол подъема линии витка

2,0
10
2tg 1 ===g

q
z ; o31,11=g .

11. Основные геометрические размеры венца червячного колеса:
делительный диаметр

320321022 =×== mzd  мм.



диаметр вершин зубьев

340)232(10)2( 22
=+=+= zmda  мм;

наибольший диаметр

2Мad £ 355
22

106340
2

6

1
2

=
+
×

+=
+

+
z

mda  мм;

ширина венца при 21 =z

2b £ 0,75 9012075,0
1

=×=ad  мм.

12. Скорость скольжения

56,2
31,11cos2
101003,50

cos2

3
11'

ск =
×

××
=

g
w

=
-

o

dv  м/с.

13. Расчетное значение КПД - '
чпh .

Вычисляем КПД винтовой пары с учетом угла трения 'r , который
принимаем по табл. 4.15.

Зависимость угла трения 'r  от скорости скольжения скv  при работе
стального червяка с колесом из оловянной бронзы приведена в табл. 4.15.

Таблица 4.15

скv , м/с 'r скv , м/с 'r скv , м/c 'r

0,1 4°34¢-5°09¢ 1,5 2°17¢-2°52¢ 3 1°36¢-2°00¢

0,5 3°09¢-3°43¢ 2 2°00¢-2°35¢ 4 1°19¢-1°43¢

1,0 2°35¢-3°09¢ 2,5 1°43¢-2°17¢ 7 1°02¢-1°29¢

Примечание. При венце колеса из безоловянной бронзы табличные значения
увеличивают на 30-50 %.

Согласно примечанию к табл. 4.15 принимаем угол трения o2'=r , тогда

847,0
236,0

2,0
)'(tg

tgγ
вп ==

r+g
=h .

Вычисляем  КПД д. червячной пары:



797,0847,097,097,0впз.зрчп =××=h×h×h=h' ,

где 98,097,0p -=h - , КПД учитывающий гидравлические потери, связан-
ные с перемешиванием и разбрызгиванием масла; з.зh - КПД, учитыва-
ющий потери в зубчатом зацеплении. Так как бронзовый зуб червячного
колеса легко прирабатывается к виткам червяка, то принимают

98,097,0з.з -=h .

14. Вычисляем расчетный номинальный момент '
2T  на валу червячного

колеса:

935
14,3

99,0797,01072,3 3

2

под
'
чп1'

2 =
×××

=
w

hh×
= '

P
T  Нм.

Окружное усилие

3,5842
10320
93522

3
2

'
2

2
=

×
×

== -d
TFt  Н.

15. Расчетная скорость скольжения '
скv  отличается от предварительно

принятой, поэтому уточняем Н][s  по табл. 4.12.

185][ =s Н  МПа.

Вычисляем расчетное контактное напряжение:

1592,1
10100

935
10320
1048010480

33

3

1

'
2

2

3
=×

××
×

=×
×

=s --K
d
T

dН  МПа;

sН = 159 МПа < [s]H = 185 МПа,

недонапряжение составило 14 %, это допустимо. Для червячных передач
недонапряжение до 15 %.

16. Эквивалентное число зубьев червячного колеса

34
94,0

32
'3111cos

32
cos 33

2
2

===
g

=
o

zzv .

По табл. 4.16 выбираем коэффициент формы зуба 66,1
2
=FY .



Таблица 4.16

2vz 20 24 26 28 30 32 35 37 40 45 50 60 80 100 150 300

2FY 1,98 1,88 1,85 1,80 1,76 1,71 1,64 1,61 1,55 1,48 1,45 1,4 1,34 1,3 1,27 1,24

17. Расчетное напряжение изгиба

9
10101090

2,13,584266,17,07,0 33
2

2
22

=
×××

×××
=××=s --K

mb
F

Y t
FF  МПа < 4,78][

2
=s F  МПа,

следовательно, прочность на изгиб обеспечена.

Пример решения задачи № 13

I. Выполнить проектный и проверочный расчеты для открытой
цилиндрической прямозубой передачи. Для открытых зубчатых передач
основным является расчет на изгибную прочность. Для решения данной
задачи воспользуемся результатами кинематического расчета, выполненного
в задаче № 11.

Дано: 17,4оп =i ; 13,21 =P  кВт; 08,131 =w  c-1; 8,1621 =T  Нм;
22 =P  кВт; 14,32 =w  c-1; 9,6362 =T  Нм; [ ] 211

1
=s F  МПа;

[ ] 188
2
=s F  МПа.

Решение. 1. Принимаем число зубьев шестерни z1 = 20.

Число зубьев колеса

.84,4,8317,420 212 ==×=×= zпринимаемizz

2. Вычисляем передаточное число открытой передачи:

.2,4
20
84

1

2 ===
z
zu

3. Определяем фактическую угловую скорость передачи:

.c11,3
2,4
08,13 11

2
-==

w
=¢w

u

Отклонение от w2  допускается до 2 %.

4. Принимаем коэффициенты формы зуба (табл. 4.10):

шестерни UF1 = 4,07  при z1 = 20;
колеса UF2 = 3,6  при z2 = 84.



5. Вычисляем сравнительную характеристику прочности зубьев
шестерни и колеса на изгиб:

шестерни
[ ]

;МПа84,51
07,4

211

1

1 ==
U

s

F

F

колеса
[ ]

.МПа2,52
6,3

188

2

2 ==
U

s

F

F

Расчет передачи на изгибную прочность необходимо вести по
шестерне, зубья которой менее прочны.

6. Принимаем расчетные коэффициенты:
а) коэффициент ширины венца колеса ybd = 0,4 для консольного

расположения шестерни (табл. 4.5).
б) коэффициент неравномерности нагрузки КFb = 1,37 для консольного

расположения шестерни и шарикоподшипников (табл. 4.6).

7. Вычисляем модуль зубьев из условия прочности зубьев шестерни на
изгиб:

[ ]
=

sy
U×= 3 2

1

1
β

1
1

4,1 F
Fbd

F K
z
Tm

.мм2,437,1
10211204,0

8,16207,44,1 3 62 =
×××

×=

Принимаем m = 4,5 мм (табл. 4.8).

8. Определяем основные геометрические размеры передачи:

а) диаметры делительных окружностей:

;мм90205,411 =×== zmd

.мм378845,422 =×== zmd

б) диаметры окружностей вершин:

;мм995,4290211
=×+=+= mdda

.мм3875,42378222
=×+=+= mdda

в) межосевое расстояние

.мм5,238
2
38790

2
21 =

+
=

+
=w

dda



г) ширина венца:

колеса .мм36904,012 =×=y= db bd  Принимаем ширину венца колеса
b2 = 30 мм, так как ранее был завышен модуль передачи;

шестерни .мм35530мм)53(21 =+=¸+= bb

9. Вычисляем окружную скорость зубчатых колес:

59,0
2

109008,13
2

3
11 =

××
=

w
=

-dv  м/с.

По табл. 4.9 принимаем 9-ю степень точности изготовления зубчатых колес.

10. Определяем окружную силу

.H3618
1090

8,16222
3

1

1 =
×
×

== -d
TFt

11. Вычисляем расчетное напряжение изгиба в ножке зуба шестерни
( 350HBпри4,1 £=FvK  и прямозубой передаче):

=×
×××

=U=s --b
4,137,1

105,41030
361807,4 33

2
11 vFF

t
FF KK

mb
F

[ ] .МПа211МПа209
1Fs=<=

Недонапряжение составило 2 %, что допустимо.

12. Вычисляем расчетное напряжение в ножке зуба колеса:

[ ] .МПа188МПа185
07,4

6,3209
2

2

11
2 F

F

FF
F s=<=

×
=

U

Us
=s

Недонапряжение составило 1,6 %, что допустимо.

II. Выполнить проектный и проверочный расчеты для открытой
цилиндрической косозубой передачи.

Дано: 17,4оп =i ; 13,21 =P  кВт; 08,131 =w  c-1; 8,1621 =T  Нм;
22 =P  кВт; 14,32 =w  c-1; 9,6362 =T  Нм; [ ] 211

1
=s F  МПа;

[ ] 188
2
=s F  МПа.

Решение. 1. Принимаем число зубьев шестерни z1 = 20.
Число зубьев колеса

.84принимаем,4,8317,420 212 ==×=×= zizz



2. Вычисляем передаточное число открытой передачи:

.2,4
20
84

1

2 ===
z
zu

3. Определяем фактическую угловую скорость передачи:

.c11,3
2,4
08,13 11

2
-==

w
=¢w

u

Отклонение от w2  допускается до 2 %.
4. Принимаем коэффициенты формы зуба. Для этого вычисляем

эквивалентное число зубьев. Принимаем о13=b  (угол наклона зуба).

Шестерни ;6,21
924,0
20

cos3
1

1
==

b
=

zzv

колеса 9,90
924,0
84

cos3
2

2
==

b
=

zzv .

По табл. 4. 10 выбираем коэффициент формы зуба по эквивалентному
числу зубьев:

шестерни UF1 = 4,  при z1 = 21,6  (табл. 4.10);

колеса UF2 = 3,6,  при z2 = 90,9.

5. Вычисляем сравнительную характеристику прочности зубьев
шестерни и колеса на изгиб:

шестерни
[ ]

;МПа75,52
4

211

1

1 ==
U

s

F

F

колеса
[ ]

.МПа2,52
6,3

188

2

2 ==
U

s

F

F

Расчет передачи на изгибную прочность необходимо вести по
шестерне, зубья которой менее прочны.

6. Принимаем расчетные коэффициенты:

а) коэффициент ширины венца колеса ybd = 0,4, для консольного
расположения шестерни (табл. 4.5).

б) коэффициент неравномерности нагрузки КFb = 1,37, для консольного
расположения шестерни и шарикоподшипников (табл. 4.6).



7. Вычисляем модуль зубьев из условия прочности зубьев шестерни на
изгиб:

[ ]
=

sy
U×= 3 2

1

1
β

2
2

12,1 F
Fbd

F K
z
Tm

.мм34,337,1
10188204,0

8,1626,312,1 3 62 =
×××

×=

Принимаем m = 3,5 мм (табл. 4.8).

8. Определяем основные геометрические размеры передачи:

а) диаметры делительных окружностей:

;мм87,71
13cos
205,3

cos 0
1

1 =
×

=
b

=
zmd n

;мм85,301
13cos
845,3

cos 0
2

2 =
×

=
b

=
zmd n

б) диаметры окружностей вершин:

;мм87,785,3287,71211
=×+=+= na mdd

.мм85,3085,3285,301222
=×+=+= na mdd

в) межосевое расстояние

.мм36,190
2

85,30187,71
2

21 =
+

=
+

=w
dda

г) ширина венца:

- колеса .мм75,2887,714,012 =×=y= db bd   Принимаем ширину венца
колеса b2 = 35 мм;

- шестерни .мм40535мм)53(21 =+=¸+= bb

9. Вычисляем окружную скорость зубчатых колес:

47,0
2

1087,7108,13
2

3
11 =

××
=

w
=

-dv  м/с.

По табл. 4.9 принимаем 9-ю степень точности изготовления зубчатых колес.



10. Определяем окружную силу:

.H4536
1087,71

8,16222
3

1

1 =
×

×
== -d

TFt

11. Вычисляем расчетное напряжение изгиба в ножке зуба колеса
( 350HBпри2,1 £=FvK   и  косозубой передаче):

=×
×××

×=U×=s --b
2,137,1

105,31035
45366,39,09,0 33

2
22 vFF

t
FF KK

mb
F

[ ] .МПа188МПа2,197
2Fs=>=

Перенапряжение составило 4,6 %, что допустимо.
12. Вычисляем расчетное напряжение в ножке зуба шестерни:

[ ] .МПа211МПа1,219
6,3

42,197
1

2

12
1 F

F

FF
F s=>=

×
=

U

Us
=s

Перенапряжение составило 3,8 %, что допустимо.

III. Выполнить проектный и проверочный расчеты плоскоременной
передачи. Для ременных передач основным является расчет на тяговую
способность, а проверочным - расчет на долговечность ремня. Для решения
данной задачи воспользуемся результатами кинематического расчета,
выполненного в задаче № 11.

Дано: 22,2=рпi ; 61 =P  кВт; 6,1041 =w  c-1; 4,571 =T  Нм.
Решение.  1. Вычисляем диаметр малого шкива:

)5,2355,200(
6,104

106)061,0052,0()061,0052,0( 3
1

3
3

1

1
1 ¸=

×
×¸=

w
×¸=

PD  мм.

По табл. 4.17 принимаем 1D  = 200 мм.
2. Определяем скорость ремня

5,10
2

102006,104
2

3
11 =

××
=

w
=

-Dv  м/c.

3. Вычисляем диаметр большого шкива.
Принимаем коэффициент скольжения e = 0,01. При нормальном

режиме работы e = (0,01-0,02).

( ) ( ) 6,43901,0120022,2112 =-××=e-×= DiD  мм.

По табл. 4.17 принимаем 2D  = 450 мм.



Таблица 4.17

Диаметры шкивов D, мм
50, 63, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355, 400,
450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000

Ширина ремня b, мм Ширина шкива В, мм Стрелка выпуклости
обода шкива

32
40
50

40
50
63

0,3

63
71
80

71
80
90

0,4

90
100
112

100
112
125

0,5

125
140
160

140
160
180

0,6

Примечание. Толщина одной прокладки с резиновой прослойкой 1,5 мм, без
резиновой прослойки 1,25 мм.

4. Фактическое передаточное отношение

27,2
01,01

450
)1(

'
1

2 =
-

=
e-

=
D

Di ,

отклонение от i возможно до 2 %.

5. Межосевое расстояние. Для получения меньших габаритов
воспользуемся следующей формулой:

1300)200450(2)(2 12min =+=+= DDa  мм.

6. Расчетная длина ремня

.мм3,3632
13004

)200450(
2

)200450(14,313002

4
)(

2
)(2

2

2
1212

=
×
-

+
+

+×=

=
-

+
+p

+=
а
DDDDal



На сшивку длина ремня увеличивается на Dl = 100-400 мм.
Добавим Dl = 168 мм, тогда общая длина ремня

380016836320 =+=D+= lll  мм.

7. Число пробегов ремня

[ ] ,c5c89,2
632,3

5,10 11 -- ==== U
l
vU p что допустимо.

8. Уточнение межосевого расстояния не выполняем, так как ремень не
бесконечный, а сшивной.

9. Угол обхвата ремнем малого шкива

=-=
-

×-=
-

×-=a oooooo 96,10180
1300

2004505718057180 12
1 a

DD

= 169,04° > [ 1a ] = 150°, что верно.

10. Толщину ремня d для резинотканевых ремней определяем из
соотношения

40/1/ 1 £d D ; 5
40

200
40

1 ===d
D  мм.

По табл. 4.18 принимаем толщину ремня 5,4=d  мм (3 прокладки с
резиновыми прослойками 5,10 =d  мм).

Таблица 4.18

Ширина ремня
b, мм

20, 25, (30), 32,
40, 50, (60), 63,

(70), 71, (75)

80, (85), 90, 100,
112

(115), (120), 125,
140, (150), 160,
(175), 180, 200

т.д.

Число прокладок
z 3-5 3-6 4-6

11. Допускаемую приведенную удельную окружную силу в
резинотканевом ремне при 78,1=so  МПа вычисляем по формуле

22,2
200

5,481,945,25,481,945,2][
1

0 =
×

-=
×

-=
D

k  МПа.

12. Поправочные коэффициенты:

aС - коэффициент угла обхвата, 967,0=aC , определяем
интерполированием для соответствующего угла обхвата по табл. 4.19.



Таблица 4.19

Угол обхвата град,1a 180 170 160 150 140 130 120

aС для плоских ремней
для клиновых ремней

1,00
1,00

0,97
0,98

0,94
0,95

0,91
0,92

-
0,89

-
0,86

-
0,83

VС - скоростной коэффициент, вычисляем по формуле

996,05,100004,004,1004,004,1 22 =×-=-= vCV ;

рС - коэффициент нагрузки и режима работы (табл. 4.20), 9,0р =С  при
умеренных колебаниях;

Таблица 4.20

Характер
нагрузки

Спокойная С умеренными
колебаниями

Со значитель-
ными

колебаниями

Ударная и
резко

неравномерная

рС 1,0 0,9 0,8 0,7

qС - коэффициент, учитывающий вид передачи и ее расположение
(табл. 4.21), 8,0=qС  при вертикальном расположении передачи.

Таблица 4.21

Передача
Угол наклона линии центров шкивов передачи к

горизонту q , град

0-60 60-80 80-90

Открытая
Перекрестная

1,0
0,9

0,9
0,8

0,8
0,7

Допускаемая удельная окружная сила

54,1996,08,09,0967,022,2][][ рП =××××=×= qa vo CCCCkk  МПа.

13. Окружная сила

4,571
5,10

106 3
1 =

×
==

v
PFt  Н.

14. Площадь сечения А и ширина ремня b:



371
54,1

4,571
][ П

===×d=
k
FbA t  мм2.

4,82
5,4

371
==

d
=

Ab  мм.

По табл. 4.17 принимаем b = 80 мм и ширину шкива B = 90 мм.

15. Сила предварительного натяжения ремня

6411078,11080105,4 633
000 =×××××=sd=s= --bAF  Н.

16. Нагрузка на валы

1,1276
2

169sin6412
2

sin2 0 =××=
a

= FFn  Н.

IV. Выполнить проектный и проверочный расчеты клиноременной
передачи. Для ременных передач основным является расчет на тяговую
способность, а проверочным - расчет на долговечность ремня. Для решения
данной задачи воспользуемся результатами кинематического расчета,
выполненного в задаче № 11.

Дано: 22,2кр =i ; 61 =P  кВт; 6,1041 =w  c-1; 4,571 =T  Нм.
Решение. 1. Принимаем тип ремня по табл. 4.22.

Таблица 4.22

Передаваемая
мощность, кВт

Тип ремня при скорости, м/с

£ 5 5-10 > 10

£ 1
1–2
2–4

4-7,5
7,5–15
15–30
30–60

60–120
120–200
> 200

0, А
0, А, Б
А, Б
Б, В

В
-
-
-
-
-

0, А
0, А

0, А, Б
А, Б,
Б, В

В
Г, Д

Д
Д, Е

-

0
0, А
0, А
А, Б,
Б, В
В, Г
В, Г
Г, Д
Г, Д
Д, Е



При мощности 6 кВт и при скорости  5 м/с £ v £ 10 м/с выбираем
ремень типа Б. Этот ремень имеет 14=рb  мм; r = 10,5 мм; 1380 =A  мм2;

)6300800( -=l  мм (табл. 4.23).
Таблица 4.23

Тип ремня
Размеры сечения, мм

А0 , мм2
Расчетная

длина l
ремня, мм0b рb h

0
А
Б
В
Г
Д
Е

10
13
17
22
32
38
50

8,5
11
14
19
27
32
42

6
8

10,5
13,5
19

23,5
30

47
81
138
230
476
692

1170

400–2500
560–4000
800–6300

1800–10600
3150–15000
4500–18000

6300-18000

Примечание. Стандартный ряд предпочтительных расчетных длин l в мм: 400, 450,
500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000, 2240, 2500, 2800,
3150, 3550, 4000, 4500, 5000, 5600, 6300, 7100, 8000, 9000, 10000, 11200, 12500, 14000,
16000, 18000.

2. Принимаем диаметр малого шкива 1D  по табл. 4.24. Для получения
передачи с минимальными размерами принимаем 1401 =D  мм.

3. Скорость ремня

3,7
2

101406,104
2

3
11 =

××
=

×w
=

-Dv  м/с.

Выбранный ремень типа Б при этой скорости допускается.
4. Принимаем коэффициент скольжения 01,0=e .
Диаметр большого шкива

69,307)01,01(14022,2)1(12 =-×=e-= iDD  мм.

Диаметр 2D  выбираем из ряда (мм): 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140,
160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355, 400, 450 ,500, 560, 630, 710, 800, 900,
1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000, 2250, 2500, 2800, 3150, 3350, 4000.

Принимаем 3152 =D  мм.



Таблица 4.24

Диаметр малого
шкива D1 , мм Тип ремня

[ ] МПа,0k
При

МПа18,10 =s
При

МПа47,10 =s
71
80
³ 90

0
1,42
1,54
1,62

1,59
1,71
1,82

100
112
³ 125

А
1,48
1,58
1,67

1,64
1,76
1,87

140
160
³ 180

Б
1,48
1,64
1,71

1,64
1,84
2,01

200
224
250
³ 280

В

1,48
1,66
1,80
1,87

1,64
1,85
2,03
2,20

320
360
400
³ 450

Г

1,48
1,69
1,87
1,88

1,64
1,89
2,12
2,20

500
560
³ 630

Д
1,48
1,69
1,88

1,64
1,89
2,20

800
900

³ 1000
Е

1,48
1,70
1,88

1,64
1,91
2,20

5. Фактическое передаточное отношение

27,2
)01,01(140

315
)1(

'
1

2 =
-

=
e-

=
D

Di ;

отклонение от заданного 2,2 %, что допустимо.

6. Ориентировочно принимаем минимальное межосевое расстояние

2615,10)140315(55,0)(55,0 12 =++=++= hDDа  мм.



7. Расчетная длина ремня

.мм7,1265
2164

)140315(
2

)140315(14,32612

4
)(

2
)(2

2

2
1212

=
×
-

+
+

+×=

=
-

+
+p

+=
a
DDDDal

По табл. 4.23 принимаем l = 1400 мм.

8. Число пробегов ремня в секунду

2,5
101400
3,7

3 =
×

== -l
vU  с-1 < [U] = 10 с-1 для клиновых ремней.

9. Уточняем межосевое расстояние:

[ ]

мм.342
8

)140315(8)]140315(14,314002[)140315(14,314002

8
)(8)(2)(2

'

22

2
12

2
1212

=
--+-×++-×

=

=
--+p-++p-

=
DDDDlDDl

a

Полученное межосевое расстояние соответствует рекомендации

hDDaDD ++³¢³+ )(55,0)(2 1212 ,

910 мм ³ а¢= 342 мм ³ 261 мм.

10. Вычисляем угол обхвата ремнем малого шкива:

8,150
342

)140315(57180
'

)(57180 12
1 =

-×
-=

-×
-=a

o
o

o

a
DD

° > [ 1a ] = 120.

11. По табл. 4.24 принимаем 18,10 =s  МПа и [ 0k ] = 1,48 МПа.

12. Принимаем поправочные коэффициенты
по табл. 4.19 интерполированием 917,0=aC ;
по формуле 023,13,70005,005,10005,005,1 22 =×-=-= vCV ;
по табл. 4.20 8,0р =C .
по табл. 4.21 – 8,0=qC .
Вычисляем допускаемую удельную окружную силу:

89,08,08,0023,1917,048,1][][ р0П =××××== qa CCCCkk V  МПа.



13. Окружная сила

822
3,7

106 3
1 =

×
==

v
PFt  Н.

14. Площадь сечения и число ремней z:

6,923
89,0

822
][ п

0 ====
k
FAzA t  мм2;

69,6
138

6,923

0
===

A
Az ,  принимаем z = 7.

15. Сила предварительного натяжения ремней

9,11391018,1101387 66
0000 =×××××=s×=s= -AzAF  Н.

16. Сила давления на вал

2,2206
2

8,150sin9,11392
2

sin2 1
0 =×=

a
= FFn  Н.

V. Выполнить проектный и проверочный расчеты цепной передачи.
Основным критерием работоспособности цепных передач является
износостойкость шарниров цепи. Несущая способность цепных передач
может быть определена согласно условию, по которому давление в шарнирах
цепи не должно превышать допустимого. Для решения данной задачи
воспользуемся результатами кинематического расчета, выполненного в
задаче № 11.

Дано: мощность 35,51 =P  кВт; 43,91 =w  c-1; i = 3; 4,5671 =T  Нм.

Решение.  1. По табл. 4.25 для роликовой цепи принимаем число
зубьев малой звездочки 251 =z .

Вычисляем число зубьев большой звездочки:

12075325 max212 =£=×=×= zizz , условие соблюдается
Таблица 4.25

Тип цепи
Передаточное отношение i

1-2 2-3 3-4 4-5 5-6 > 6
Роликовая и
втулочная 31–27 27–25 25–23 32–21 21–17 17–15

Зубчатая 40–35 35–31 31–27 27-23 23-19 19-17



2. По табл. 4.26 интерполированием находим

43,33][ ц =р  МПа,

которое соответствует меньшему табличному значению для заданной
43,91 =w  с-1.

Таблица 4.26

Шаг цепи р, мм

][ цр , МПа, при угловой скорости меньшей звездочки

1w , рад/с

< 5,27 21 42 3 84 105 126 168

12,70–15,875
19,05–25,40
31,75–38,10

34,3
34,3
34,3

30,9
29,4
28,1

28,1
25,7
23,7

25,7
22,9
20,6

23,7
20,6
18,1

22,0
18,6
16,3

20,6
17,2
14,7

18,1
14,7

-

3. Согласно условиям работы принимаем

1дин =K ; 1=aK , 5,1с =K ; 1=qK ; 25,1р =K ; 1,1рег =K .

Рекомендации:
динK - коэффициент динамичности нагрузки, 1дин =K  при спокойной

нагрузке; 5,11дин -=K  при толчках;

aK - коэффициент межосевого расстояния, 1=aK  при рa )5030( ¸= ;
25,1=aK  при а < 25p; 8,0=aK  при рa )8060( ¸= .

сK - коэффициент способа смазки, 8,0с =K  при непрерывной смазке;
1с =K  при капельной смазке;

qK - коэффициент наклона линии центров звездочек к горизонту,
1=qK  при q < 60°; 25,1=qK  при q > 60°;

рK - коэффициент режима работы, 1р =K  при односменной работе;
25,1р =K  при двухсменной; 5,1р =K  при трехсменной;

регK - коэффициент способа регулирования натяжения цепи, 1рег =K
при регулировании отжимными опорами; 1,1рег =K  при регулировании
нажимными роликами или отжимании звездочками; 25,1рег =K  для
нерегулируемой передачи.

Вычисляем коэффициент эксплуатации:

93,225,125,125,15,111регрcдин =×××××== q KKKKKKK a .



4. Шаг цепи

2,35
1043,33251

93,24,5678,2
][

8,2 3 63
ц1

1 =
×××

×
×=

n
×³

pz
KTp  мм.

По табл. 4.27 принимаем цепь с шагом 1,38=p  мм, для которой
диаметр валика 12,110 =d  мм; ширина внутреннего звена 46,35=B  мм; вес
1 м цепи 55=q  Н/м.

Таблица 4.27

Шаг р, мм
Диаметр

валика d0, мм

Ширина
внутреннего
звена В, мм

Разрушающая
нагрузка Fp,

кН

Вес 1 м цепи
q, Н

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

4,45
5,08
5,96
7,96
9,55

11,12
12,72
14,29

11,3
10,11
17,75
22,61
27,46
35,46
37,19

44

18
23
25
50
70

100
130
160

7,1
8

15,2
25,7
37,3
55
75
97

5. Для выбранной цепи по табл. 4.28 максимальное значение угловой
скорости 501 =w max  с-1 > 43,91 =w  с-1, это условие должно выполняться.

Таблица 4.28

Число
зубьев

z1

Шаг р, мм

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

³ 15
Для роликовых и втулочных цепей

125 100 90 80 63 50 40 30

³ 17
330 265 220 165 132 - - -



6. Вычисляем среднюю скорость цепи:

43,1
14,32

43,925101,38
2

3
11 =

×
×××

=
p
w

=
-zpv  м/c.

7. Окружная сила, передаваемая цепью,

3748
43,1
1036,5 3

1 =
×

==
v
PFt  Н.

8. Расчетное давление в шарнирах принятой цепи

8,27
1046,351012,11

93,23748
33

0
ц =

×××
×

=== --Bd
KF

A
KFp tt  МПа.

8,27ц =p  < 43,33ц =p  МПа, условие выполнено.

9. Межосевое расстояние находим по формуле

15241,384040 =×== pa  мм.

Длина цепи в шагах

.мм585,131
1524

1,38
14,32
2575

2
7525

1,38
15242

22
2

2

2
1221

=×÷
ø
ö

ç
è
æ

×
-

+
+

+
×

=

=×÷
ø
ö

ç
è
æ

p
-

+
+

+=
a
pzzzz

p
al р

Принимаем 132=pl  мм.

10. Перечитываем межосевое расстояние при 132=рl  мм.

мм.1561
14,32
25758

2
7525132

2
7525132

4
1,38

2
8

224
'

22

2
12

2
2121

=
ú
ú

û

ù

ê
ê

ë

é
÷
ø
ö

ç
è
æ

×
-

×-÷
ø
ö

ç
è
æ +

-+
+

-×=

=
ú
ú
û

ù

ê
ê
ë

é
÷
ø
ö

ç
è
æ

p
-

×-÷
ø
ö

ç
è
æ +

-+
+

-×=
zzzzlzzlpa рр



Таблица 4.29

Наклон линии центров
звездочек к горизонту Характер нагрузки Bk

0-40°
Спокойная 1,15

Ударная 1,30

40-90°
Спокойная 1,05

Ударная 1,15

11. Натяжение цепи от провисания ведомой ветви

8,85561,15510 =××== aqkF f  Н,

где fk - коэффициент провисания, fk £ 40 для наклоненных к горизонту,
6=fk  для горизонтальных передач, 1=fk  для вертикальных передач.

12. Нагрузка на вал от натяжения цепи

8,44818,852374815,12 0ц B =×+×=+= FFkF t  Н,

где Bk - коэффициент нагрузки вала (табл. 4.29).

Указания к выполнению контрольной работы № 5

Пример решения задачи № 14

По заданным геометрическим параметрам вала (рис. 4.18), крутящему
моменту, размеру зубчатых колес требуется выполнить расчет вала на
статическую прочность и выносливость. Направление сил, действующих на
вал, определяется расположением сопряженных зубчатых колес, показанных
на рисунке тонкими линиями.

Дано: T = 200 Нм; d1 = 50 мм; d2 = 130 мм;
l1 = 50 мм; l2 = 40 мм; l = 150 мм.

Решение. I. Определяем силы, действующие в цилиндрической
прямозубой передаче и конической прямозубой передаче (рис. 4.18, а).



верт
AR

верт
ВR

2аМ

гор
AR

гор
ВR

Рис. 4.18



В цилиндрической прямозубой передаче

6667
1060
20022

3
1

1
=

×

×
==

-d
TFt  Н;

242720tan6667tan 0
11

=×=a= wtr FF  Н.

В конической прямозубой передаче

3077
10130
20022

3
2

2
=

×
×

== -d
TFt  Н;

.5,26;
tan

1tan о
1

1
2 =d

d
=d=i

5,4985,26sin20tan3077sintan оо
122

=×=da= wtr FF  Н;

3,9915,26cos20tan3077costan оо
122

=×=da= wta FF  Н.

II. Определяем ориентировочные диаметры выходных концов вала из
условия прочности при кручении:

[ ]t£=t
pW

Tmax
max ,

где tmax – максимальное касательное напряжение; Tmax – максимальный
крутящий момент; [t] – допускаемое касательное напряжение, принимается в
пределах [t] = 12-40 МПа; Wp ≈ 0,2d 3 – полярный момент сопротивления.

Для проектного расчета принимаем

[ ]t=3
max

2,0 d
T .

Откуда

[ ]3 max
2,0 t

=
Td .

Приняв [t] = 25 МПа, вычисляем диаметр выходного конца вала:

23 6вых 1042,3
10252,0

200 -×=
××

=d м.

Принимаем значение диаметра вала из стандартного ряда dвых = 34 мм.



III. Определяем диаметр вала в опасном сечении по третьей теории
прочности, так как при работе вал испытывает сложную деформацию изгиба
с кручением.

1. Составляем расчетную схему вала со всеми действующими на него
силами (рис. 4.18, б).

2. Определяем изгибающие моменты в вертикальной Мверт и в
горизонтальной М гор  плоскостях:

а) составляем расчетную схему от сил, действующих в вертикальной
плоскости. Подшипники заменяем шарнирными опорами: одна подвижная,
другая неподвижная (рис. 4.18, в).

Вычисляем величину опорных реакций:

0=å Am ; ( ) 0верт
21 221

=++-- lRМllFlF Вarr ;

( )
=

--+-
=

l

MllFlF
R

arr
В

221 21верт

( ) 9,872
15,0

43,6404,015,05,49805,02427
-=

--+×-
=  Н.

0=å Bm ; ( ) ;0
221 21

верт =++--- arrA МlFllFlR

( )
=

++--
=

l

МlFllF
R

arr
А

221 21верт

( ) 7,1055
15,0

4,6404,05,49805,015,02427
-=

+×+--
=  Н.

Для проверки правильности определения опорных реакций составляем
уравнение

09,8725,49824277,1055;0 вертверт
21

=--+-=+-+=å BrrAy RFFRF ;

б) составляем уравнения изгибающего момента в вертикальной
плоскости Мверт:

участок I, 0 £ z1 £ l1 = 0,05 м:

;1
вертверт zRМ A=

;0верт
01
==zМ

78,5205,07,1055верт
м05,01

-=×-==zМ  Нм;



участок II, 0 £ z2 £ (l - l1 - l2) = 0,06 м:

( ) 221
вертверт

1
zFzlRM rA ++= ;

78,5205,07,1055верт
02

-=×-==zМ Нм;

( ) 49,2906,0242706,005,07,1055верт
м06,02

=×++×-==zМ  Нм;

участок III, 0 £ z3 £ 0,04 м:

3
вертверт zRM B= ;

;0верт
03
==zM

9,3404,09,872верт
м04,03

-=×-==zM  Нм.

Эпюры М верт приведены на рис. 4.18, г;
в) составляем схему нагрузок в горизонтальной плоскости (рис. 4.18, д)

и вычисляем величину опорных реакций. Силы рисуем вертикально, так как
на расчетах это не отражается.

0=å Am ; ( ) ;0гор
21 21

=+-+- lRllFlF Вt t

( ) ( ) 13,34
15,0

04,015,0307705,0666721гор 21 -=
-×-×

=
--

=
l

llFlF
R tt

В  Н.

0=å Вm ; ( ) 021
гор

21
=---- lFllFlR ttA

;

( ) ( ) 13,3624
15,0

04,0307705,015,0666721гор 21 =
×--×

=
--

=
l

lFllF
R tt

А Н.

Составляем уравнения изгибающего момента в горизонтальной
плоскости М гор:

участок I, 0 £ z1 £ l1 = 0,05 м:

1
горгор zRM A= ;

0гор
01
==zM ;

2,18105,013,3624гор
м05,01

=×==zМ  Нм;



участок II, 0 £ z2 £ (l - l1 - l2) = 0,06 м:

( ) 221
горгор

1
zFzlRM tA -+= ;

2,18105,013,3624гор
02

=×==zM  Нм;

( ) 37,106,0666706,005,013,3624гор
м06,02

-=×-+×==zM  Нм.

участок III, 0 £ z3 £ 0,04 м:

3
горгор zRM B= ;

;0гор
03
==zM

37,104,013,34гор
м04,03

-=×--==zM  Нм.

Эпюра изгибающего момента в горизонтальной плоскости Мгор

приведена на рис. 4.18, е;

г) результирующую эпюру изгибающих моментов строим как
геометрическую сумму ординат от моментов в вертикальной и
горизонтальной плоскостях:

( ) ( )2гор2верт
рез МММ += .

Вычисляем значения ординат Мрез в граничных сечениях:

0)(рез =АМ ;

( ) ( ) 7,1882,18178,52 22
)(рез =+=

С
M  Нм;

( ) ( ) 95,3437,19,34 22
)(рез =+=DM  Нм;

0)(рез =ВМ .

Эпюра результирующего изгибающего момента - это ломаная линия в
пространстве.

Для удобства изображения радиусы-векторы  этой ломаной
разворачивают в одну плоскость. Если эпюры Мверт и Мгор на каком-либо
участке имеют вид треугольников с совпадающими вершинами, то на этом



участке эпюра Мрез будет очерчена прямой линией. На остальных участках
будет кривая с выпуклостью в сторону нулевой линии (4.18, ж);

д) строим эпюру крутящего момента (рис. 4.18, з). Вал имеет один
участок – CD, на котором 200кр == ТМ Нм.

е) значение приведенного момента вычисляем в характерных точках по
третьей теории прочности:

2
кр

2
резприв МММ III += ;

0)(прив =АМ ;

( ) ( ) 97,2742007,188 22
)(прив =+=СМ  Нм;

( ) ( ) 20320095,34 22
)(прив =+=DМ  Нм;

0)(прив =BМ .

Эпюра Мприв приведена на рис. 4.18, и. По эпюре Мприв устанавливается
опасное сечение вала. В данном случае опасным является сечение,
проходящее через точку С, т. е. под расположенное под цилиндрическим
зубчатым колесом;

ж) подбираем диаметр вала. Материал вала находится в плоском
напряженном состоянии от совместного действия изгиба с кручением.
Условие прочности записываем в следующем виде:

[ ]s£=s
xW

М прив
расч  ,

где Мприв = 274,97 Нм – приведенный момент в опасном сечении вала;
31,0 dWx » - осевой момент сопротивления; d – диаметр вала.

Материал вала при вращении испытывает действие переменных
напряжений. Вначале определяют ориентировочный диаметр вала по
некоторому условному допускаемому напряжению

[ ]
к
вs=s ,

где sв - предел прочности материала; к - коэффициент запаса прочности,
принимаемый равным 8—12.

Данный вал изготавливают из стали 45, для которой 800в =s  МПа:

[ ] 80
10
800

==s МПа.



Вычисляем величину момента сопротивления:

6
6

прив 1044,3
1080
97,274

][
-×=

×
=

s
=

М
Wx м3 = 3,44 мм3.

25,34,34
1,0

33 === xWd см = 32,5 мм.

Полученный диаметр округляем до ближайшего стандартного.
Принимаем d = 34 мм.

IV. Проверку прочности вала при переменных напряжениях
производим по тем же нагрузкам, по которым был выполнен расчет на
статическую прочность (см. п. III). Для расчета используем готовые эпюры
(рис. 4.18, г,  е). В опасном сечении (сечение, проходящее через точку С)
имеем:

Mрез = 188,7 МПа;
Мкр = 200 МПа;

d = 34 мм.
Концентраторами напряжений в опасном сечении являются галтель,

шпонка и напряженная посадка зубчатого колеса.
1. Вычисляем величину номинального напряжения от

результирующего изгибающего момента Mрез:

48
10341,0
7,188

1,0 933
резрез =

××
===s -d

M
W

M
 МПа.

Вычисляем величину номинального напряжения от крутящего момента
Мкр = Т.

4,25
10342,0

200
2,0 93

кркр =
××

===t -d

М
W
М

p
 МПа

Нормальные напряжения от изгибающего момента при вращении вала
меняются по симметричному циклу:

48max =s=s  МПа;

48min -=s-=s  МПа;

;0=sm

48=s=sа  МПа;

.1
max

min -=
s
s

=R



Касательные напряжения в нереверсивных валах меняются по
отнулевому циклу:

4,25max =t=t  МПа;

0min =t ;

7,125,0 =t=tm  МПа;

7,125,0 =t=ta  МПа;

.0
max

min =
s
s

=R

2. Устанавливаем величину пределов выносливости и коэффициентов:
а) пределы выносливости находим из табл. 4.30 для стали с пределом

прочности 800в =s  МПа:

3501 =s-  МПа; 2101 =t-  МПа;

Таблица 4.30

Марка
стали

Диаметр
заготовки,

мм

Твердость
НВ

sв sт s -1 t -1
ys ytМПа

20 60 145 400 240 170 100 0 0

45
Любой

120
80

200
240
270

560
800
900

280
550
650

250
350
380

150
210
230

0
0,1
0,1

0
0

0,05

40Х
Любой

200
120

200
240
270

730
800
900

500
650
750

320
360
410

200
210
240

0,1
0,1
0,1

0,05
0,05
0,05

40ХН Любой
200

240
270

820
920

650
750

360
420

210
250

0,1
0,1

0,05
0,05

б) коэффициенты влияния асимметрии цикла также находим из
табл. 4.30:

1,0=ys 0=yt .

в) концентраторами напряжений в опасном сечении являются галтель,
шпонка и напряженная посадка зубчатого колеса. Из табл. 4.31 для   стали 45
с 800в =s  МПа находим:



для галтели – ks = 2,28; kt = 2,37;

для шпонки – ks = 2,01; kt =1,88;

для посадки – ks = 2,09; kt = 1,71.

Для дальнейшего расчета принимаем ks = 2,28; kt = 2,37;

Таблица 4.31

sв,
МПа

Галтель Шпоночный
паз

Посадка
колец

подшипников
качения

Посадка деталей

напряженная скользящая

ks kt ks kt ks kt ks kt ks kt

400 2,07 2,12 1,51 1,20 1,94 1,57 1,45 1,26 1,26 1,14
500 2,12 2,18 1,64 1,37 2,15 1,71 1,61 1,39 1,40 1,23
600 2,17 2,24 1,76 1,54 2,36 1,88 1,77 1,50 1,54 1,32
700 2,23 2,30 1,89 1,71 2,58 1,99 1,94 1,60 1,68 1,49
800 2,28 2,37 2,01 1,88 2,69 2,13 2,09 1,71 1,81 1,50
900 2,34 2,42 2,14 2,05 3,00 2,29 2,26 1,81 1,96 1,59

1000 2,39 2,48 2,26 2,22 3,22 2,43 2,42 1,96 2,10 1,86

г) масштабные коэффициенты выбираем из табл. 4.32 для d = 34 мм и
углеродистой стали:

kM = 0,86; kM’ = 0,8;

д) коэффициенты состояния поверхности выбираем из табл. 4.33 для
чистовой обточки:

kП = kП’= 0,9.
Таблица 4.32

Диаметр вала,
мм

Углеродистые стали Легированные стали
kM kM’ kM kM’

20-30 0,91 0,89 0,83 0,89
30-50 0,86 0,80 0,75 0,80
50-70 0,86 0,75 0,69 0,75
70-100 0,74 0,73 0,66 0,73

100-150 0,69 0,69 0,61 0,69
150 ÷ 500 0,60 0,60 0,54 0,60



Таблица 4.33

Вид обработки
800в =s , МПа

40 80 120

Шлифование 1 1 1

Обточка чистовая 0,95 0,90 0,80

Обдирка 0,85 0,80 0,65

Необработанная
поверхность 0,75 0,65 0,45

3. Вычисляем фактический основной коэффициент запаса прочности:

;5,2

9,086,0
28,2480

3501 =

×
×+

=

×
s+sy

s
=

s
s

-
s

ПМ
ат kk

kS

;02,5

9,08,0
37,27,120

2101 =

×
×+

=

¢×¢
t+ty

t
=

t
t

-
t

ПМ
ат

kk

kS

.2,2

02,5
1

5,2
1

1
11

1

2222

0 =
+

=
+

=

ts nn

S

Коэффициент запаса прочности не вышел за допустимые пределы
S0 = 1,5-3, следовательно, диаметр пересчитывать не надо.

Пример решения задачи № 15

Рассчитать сварное нахлесточное соединение равнополочного уголка
75 ´ 75 ´ 8, 5,210 =z  мм (ГОСТ 8509-72) с косынкой (рис. 4.19). Нагрузка
осевая растягивающая переменная: 138max =F  кН, 46min =F  кН.  Сварка
ручная дуговая электродом Э50А. Материал уголка и косынки - сталь Ст3.

Решение.  1. Для уменьшения длины перекрытия уголка с косынкой
выбираем комбинированный угловой шов с нормальным сечением. Высоту
катета слева принимаем равной толщине полки уголка, т. е. R = 8 мм.



лl

флl1

флl2

А

А

b
0z

k

АА -

ц.т.

Рис. 4.19

2. Определяем допускаемое напряжение среза для сварного
соединения.

Для угловых швов при переменной нагрузке

,][65,0'][ рср s×g=t

где 82,0

101383
1046

3
4

1

33
4

1

3

3

max

min
=

××
×

-
=

-
=g

F
F .

Для стали Ст3 160][ р =s  МПа, следовательно,

8516565,082,0][65,0'][ рср =××=s×g=t  МПа.

3. Определяем общую расчетную длину всех швов

290
10851087,0

10138
'][7,0 63

3

ср

max
ш =

××××
×

=
t

= -R
Fl  мм.

4. Вычисляем размеры лобового и фланговых швов:
а) принимаем длину лобового шва, равной ширине полки уголка:

75л == bl мм;

б) суммарную длину фланговых швов:

21575290лшфл =-=-= lll  мм;

в) длину флангового шва у пера уголка:

62
75

5,212150фл
фл2 =

×
==

b
zl

l  мм;

1536221521 =-=-= флфлфл lll  мм.
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