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ЗАДАНИЕ 
 

Рассчитать и спроектировать привод лебедки для монтажа линии электропередач, вклю-
чающий электродвигатель, муфты, редуктор (зубчатый или червячный), передачу (цепную 
или ременную) и тянущий барабан. 

Исходные данные: 
 

Схема 
№ 

     

H кВ  
Vб м/с  
Dб м  

i  
in      

 
 

 
 
 

Схема привода 
 
 

 
едуктором называют механизм, состоящий из зубчатых или червячных передач, вы-
полненных в виде отдельного агрегата и служит для передачи вращения от вала двига-

теля к валу рабочей машины. Кинематическая схема привода может включать помимо ре-
дуктора открытые зубчатые передачи, цепные или ремённые. 

Назначение редуктора – понижение угловой скорости и соответственно повышение вра-
щающего момента ведомого вала по сравнению с ведущим. 

Редуктор состоит из корпуса, в котором помещены механические передачи, валы, под-
шипники и т.д. 

Редуктор проектируют либо для привода определённой машины, либо по заданной на-
грузке (моменту на выходном валу) и передаточному числу без указания конкретного назна-
чения. 

Редукторы классифицируются по следующим основным признакам:  
− типу передачи (зубчатая, червячная и т.д.);  
− числу ступеней (одно-, двухступенчатые и т.д.); 
− типу зубчатых колес (цилиндрические, конические и т.д.); 
− относительному расположению валов редуктора в пространстве (горизонтальное, вер-

тикальное); 
− особенность кинематической схемы. 

 
1. РАСЧЁТ ВОЗДУШНОЙ ЛИНИИ ЭЛЕКТРОПЕРЕДАЧИ 

 
Определяем тянущие усилие лебедки. 
По условию задания, учитывая, что H =          (кВ) выбираем тип провода [1, табл. 4П, с. 

32].  
По отношению =

C
A                                 определяем допускаемое напряжение для мате-

риала провода [ ]σ  =                (дано) =             (МПа) по [1, табл. 4П, с. 34]. 
Принимаем [ ]σ  =                (МПа).  
Из условия прочности провода на растяжения определяем тянущее усилие (Р): 

Р 



 

 
[ ]σ≤=σ kF

F
P , 

 
где k = 0,7 – коэффициент снижения допускаемого напряжения; F – площадь поперечного 
сечения провода, мм2. 
 

=+= CAF  
 
Тогда 
 

[ ]≤σ≤ kFP  
 

Принимаем P =              . 
По условию задания диаметр барабана Dб =                   (м), линейная скорость движения 

провода Vб =                     (м/с).  
Исходя из этих данных определяем мощность на выходном валу привода, Nвых (Вт): 

 
== бвых PVN  

 
Определяем угловую скорость вращения барабана лебёдки, выхω  (рад/с).  

Известно, что 
2
бDrV ω=ω= , тогда  

 
==ω

б

б
вых

2
D
V  

 
Частота вращения выходного вала привода (nвых, об/мин) определяется, учитывая, 

что
30

nπ
=ω , тогда 

=
π
⋅ω

=
30вых

выхn  

 
Принимаем nвых =                                 . 
 

 
2. КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ РАСЧЁТ ПРИВОДА 

 
2.1. ПОДБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ 

 
Определяем общее передаточное отношение привода 

 
== побщ iii  

 
По условию задания iп – передаточное отношение передачи (цепной или ремённой), 

 
iп =                          ;  

 
i – передаточное отношение редуктора,  

 



 

i =                    . 
 

Известно, что 
вых

вх
общ n

ni = , тогда требуемая частота вращения вала электродвигателя (nвх, 

об/мин):  
 

 nвх = iобщ nвых = 
 

Определяем общий КПД привода: 
 

ηобщ = η ηп n
пкη  

 
ηп – КПД передачи; ηп =                          ;  n – число пар подшипников. 
 

η – КПД                           пары;   η = 
 
ηпк – КПД одной пары подшипников качения, ηпк = 0,99. 

Известно 
вх

вых
общ N

N
=η , тогда требуемая мощность электродвигателя 

 

=
η

=
общ

вых
вх

NN                                                         (кВт). 

 
Подбираем электродвигатель                                        . 

 
Nдв=                                          ;   nдв=    

2.2. КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЁТ ПРИВОДА 
 
Уточняем передаточное отношение привода: 

 

вых

дв
общ n

n
i =′ . 

 
Уточняем передаточное отношение передачи, принимая передаточное отношение редук-

тора i, тогда  
 

=
′

=′
i

i
i общ
п  

 
Определяем частоту вращения каждого вала привода. 
Вторая ступень (                                              передача): 

Ведомый вал: n2 = nвых = 
 

=
π

=ω
30

2
2

n  

 
Ведущий вал: n1 = n2 i′ = 

 



 

=
π

=ω
30

1
1

n  

 
Первая ступень: 

Ведомый вал: n2n = n1 = 
 

Ведущий вал: n1n = n1 =′пi  
 

2.3. СИЛОВОЙ РАСЧЁТ ПРИВОДА 
 
Определяем вращающие моменты на каждом вале привода. 
Вторая ступень: 

 

Ведомый вал: ===
вых

вых
вых2 55,9

n
NMM  

 
Ведущий вал: 

пк

2
1 ηη
=

i
MM  

Первая ступень: 
 

Ведомый вал: == 12 MM n  
 

Ведущий вал: =
η′

=
п

2
1

n

n
n i

MM  

 
3. РАСЧЁТ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 
3.1. ВЫБОР МАТЕРИАЛОВ ЧЕРВЯЧНОЙ ПАРЫ.  
ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМЫХ НАПРЯЖЕНИЙ 

 
В процессе работы червячной передачи осуществляется скольжение витков червяка по 

зубьям колеса. Поэтому для предупреждения заедания применяют специальные антифрик-
ционные пары – червяк из стали, венец червячного колеса из бронзы или антифрикционного 
чугуна. Выбираем для материала червяка – сталь 45, HRC ≥ 45. Венец червячного колеса из-
готовлен из бронзы АЖН-10-4-4. 

Определяем скорость скольжения в зацеплении: 
 

3
1

3105 MVS ω⋅= −  (м/с);   VS =  
 

Учитывая, что =′sV           м/с, принимаем допускаемое контактное напряжение для мате-
риала венца колеса =σHP            Н/мм2  (табл. 1П). 

Допускаемое напряжение на изгиб при длительном и постоянном режиме работы (t = 36 
000 ч) 

 
=σFP                                ,  [2, табл. 8.2, с. 74]. 

 
3.2. ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЁТ ПЕРЕДАЧИ 

 
Учитывая  передаточное отношение редуктора i =         , принимаем число заходов червя-

ка z1 =      ,  тогда число зубьев червячного колеса  
 



 

z2 = iz1 =                                                         , (табл. 2П). 
 

В проектном расчёте коэффициент диаметра червяка q принимают:  
q = 0,25z2 =  

Вращающий момент на валу червячного колеса M2 =                (Н·м). 
Из условия контактной прочности определяем межосевое расстояние передачи: 

[ ]
3

2

2
7

2
104,3)(

qz
Mqza

HPσ
⋅

+= , мм,  [2, с. 76] 

 
a =  
 

Определяем расчётный модуль зацепления (m, мм): 
 

qz
am
+

=
2

2 . 

 
Принимаем модуль, коэффициент диаметра червяка по ГОСТ 2144–76 (табл. 3П) из 

стандартного ряда:  m =          ,  q =            . 
Определяем коэффициент смещения инструмента для получения стандартного значения 

межосевого расстояния: 
 

=+−= )(5,0 2zq
m
ax  

 
3.3. ГЕОМЕТРИЧЕСКИЙ РАСЧЁТ ПЕРЕДАЧИ 

 
Определяем геометрические параметры передачи и сводим в табл. 1. 
 

1. Геометрический расчёт передачи (см. рис. 1) 
 

Червяк Колесо Наименование 
параметра формула значение, 

мм формула значение, 
мм 

Делительный  
диаметр 

)2(1 xqmd +=   22 mzd =   

Диаметр  
впадин 

mdd f 4,211
−=   )24,2( 22

xzmd f +−=   

Диаметр  
вершин 

mdda 211
+=   )22( 22

xzmda ++=   

 
Уточняем межосевые расстояния при стандартных значениях m и q: 

 
=

+
=

2
)( 2zqma  

Уточняем межосевое расстояние =
+
2

21 dda                                    , что соответствует стан-

дартному значению (табл. 4П). 
Длина нарезной части шлифованного червяка b1 (табл. 5П): 
 
 



 

z1 x c1 c2 k 
     

 
b1 = (c1+ c2 z2) m + k (мм);   b1 = 
 
 

Принимаем b1 =                                                                            . 
         

Ширина венца червячного колеса 
1

67,02 α≤ db ;  b2 ≤ 
Принимаем b2 =                                                                          .  
 
 

Наибольший диаметр колеса при z1 =                                      (табл. 6П): 
 

mdd M +≤ αα 22
; ≤α 2Md  

 
Принимаем =α 2Md  

 
 

Рис. 1. Червячные колёса: 
а и б – с напрессованным венцом; в – с привёрнутом венцом; г – цельнолитое;  

д – с фиксацией напрессованного венца винтом; С = 0,25; δ1 = δ2 = 2т;  
dст = (1,6…1,8) dв; lст = (1,2…1,7) dв; dвинт = (1,2…1,4) т; lвинт = (0,3…0,4) b2; f ≈ 0,2dвинт 

 
C =                          ;   δ1 = δ2 =                                ;    dст =                          ; 

 
lст =                         ;  dвинт =                                    ;    lвинт =                        . 

 
 

3.4. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ 
 
Уточняем скорость скольжения в зацеплении 

 
22

1
1

10019
qzmn

s +=ν′ , м/с;      sv′ =  

 



 

22
1

1

10019
qzmn

s +=ν′ , м/с;      =ν′s  

 
где n1 (об/мин) − частота вращения вала червяка, n1 = 

Уточняем допускаемое контактное напряжение (табл. 1П). При 
 

=ν′s                            м/с,   =σHP                           МПа. 
 

Уточняем КПД передачи η′  

=
ρ+γ

γ
=η′

)(tg
tg  

γ − делительный угол подъёма витка червяка, учитывая что z1 =         и  
q =                  определяем по (табл. 7П); ρ − приведённый угол трения;  
ρ = arctg( f ) =                                                ;  f − коэффициент трения скольжения. 

Определяем по (табл. 8П) при  
 

=′sV                       ;  f =                          ;  ρ =                                      . 
 

Уточняем момент на валу червяка: 
 

=
ηη′

= n
nki

MM 2
1  

 
Принимаем M1 = 

Определяем усилия в зацеплении, используя табл. 2. 
Окружная сила червяка 

1tF  равна и противоположна по направлению осевой силе на ко-
лесе 

2αF :  
 

=== α
1

12
21 d

MFFt  

 
Окружная сила на колесе 

2tF  равна и противоположна по направлению осевой силе чер-
вяка 

1αF :  
 

=== α
2

22
12 d

MFFt  

 
Радиальная сила равна по величине и противоположна по направлению:  
 

=α== tg
221 trr FFF  

 
α = 20° − угол профиля зуба в осевом сечении червяка. 

 
3.4.1. Расчёт на контактную выносливость  

зубьев червячного колеса 
 
Определяем действующие контактные напряжения: 



 

 

δ
=σ

kdd
kF

z t
H

21

н
м

2 , 

 
2. Усилия в червячном зацеплении 

 
 
zм = 380 МПа1/2 − коэффициент, зависящий от контактирующих материалов червячной пары 
(сталь-бронза); kн −коэффициент нагрузки: 

 
== βνkkkн  

 
βk  − коэффициент неравномерности распределения нагрузки по ширине венца; 1=βk  (при 
постоянной нагрузке) по [2, с. 82]; νk  − коэффициент динамической нагрузки. 

Назначаем 8-ю степень точности изготовления червячной пары.  
Тогда при  

 
=′sV                              ;  =νk                          (табл. 9П). 

 
δk  − коэффициент, учитывающий условный угол обхвата червяка колесом и угол подъёма 
линии витков червяка:  

 

=
γ

δ
=δ cos85

k  

 
Условный угол обхвата 
 



 

=










−
=δ

α md
b

5,0
arcsin2

1

2  

 
Условие контактной выносливости рабочих поверхностей зубьев колеса выполнено, так 

как HPH σ<σ , т.е.                                                      . 
 

3.4.2. Расчёт зубьев колеса на выносливость при изгибе 
 
Определяем напряжение изгиба в зацеплении: 
 

=γ=σ
δ )( 22 qmk
kF F

tFF  

 
нkkF =  − коэффициент нагрузки; =Fk                                     ;  γF − коэффициент учитывающий 

форму и повышенную прочность зуба колеса по [2, табл. 8.6, с. 77]. 
Число зубьев эквивалентного колеса  
 

=
γ

=ν 3
2

cos
zz                                 . 

 
При =νz                коэффициент формы зуба γF =                 (табл. 10П). Прочность зубьев 

на изгиб обеспечена, так как FPF σ<σ , т.е.                   . 
4. РАСЧЁТ ВАЛОВ 

 
4.1. ВЫБОР МАТЕРИАЛОВ ВАЛОВ 

 
Валы изготавливают из конструкционных сталей улучшенных и нормализованных. 
Примем, что валы изготовлены из стали 45, механические характеристики которой при-

ведены в табл. 3. 
 

 
 
 
 

3. Механические характеристики стали 45 
 

МПа Марка 
стали 

Твердость
HB впσ  тσ  тτ  1−τ  1−σ  σΨ  

Сталь 
45 

200 360 280 150 150 250 0,1 

 
В том случае, если ведущее звено передачи выполняется за одно целое с валом, то требо-

вания к материалу вала предъявляются исходя из требований, предъявляемых к материалу 
ведущего звена (вал-шестерня, червяк). 

 
4.2. ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЁТ ВАЛОВ.  

ПОДБОР ПОДШИПНИКОВ И ШПОНОК 
 
Ведомый вал. Вращающий момент на валу 2M =                                . 



 

Из условия прочности на кручение определяем диаметр выходного конца вала при [τ] = 
10…40 (МПа). Принимаем [τ] =                                  . 

 

[ ]τ≤=τ
рW

M крmax , 

16

3dWр
π

=  − полярный момент сопротивления сечения вала. 

Отсюда  
 

[ ]
3 кр16

τπ
≥

M
d ;   d ≥ 

 
Принимаем ближайшее значение из стандартного ряда d =                   . 
Диаметр вала  в сечении посадки подшипников  
 

dп = d + 5…10 (мм);   dп =                                                  . 
 

Диаметр вала в сечении посадки колеса 
 
 dв = dп + 5…10 мм;  dв =                                                    . 

Разрабатываем эскиз вала:  
 

 
 
                                                                                                          d 

        dп                                                dп   
                                                                                                                                                                                         
                                            dв  
                                                                                                                                                   
                     

                                                           
                        l1                        l1                      l2                                                                
 

 
 
Подбор подшипников. 
Учитывая, что вал воспринимает радиальные и осевые нагрузки, выбираем 

_____________________________________ подшипники. 
 
 
 
 

 
                                                  D              d 

 
 
 

                                               B 
 
Подбираем подшипник. 
 



 

D d B C e y 
№ подшипника 

мм кН 
       

 
Подбор шпонок. 
Для соединения валов с деталями, передающими вращение, применяют главным образом 

призматические шпонки, изготавливаемые из стали 45, стали СТ6. 
Выбираем призматическую шпонку  (        ×         ×          ), (табл. 11П). 
Длину шпонки выбираем таким образом, чтобы она была несколько меньше длины сту-

пицы (не менее 5…10 мм). 
Ведущий вал. Вращающий момент на валу М1 = 
Диаметр выходного конца вала  
 

[ ]
3 116

τπ
≥

Md ,   d ≥ 

 
Принимаем ближайшее значение из стандартного ряда d =                   . (В том случае, ес-

ли ведущий вал редуктора соединяется муфтой с валом электродвигателя, то диаметр выход-
ного конца редуктора принимается равным диаметру выходного конца вала электродвигате-
ля.) 

Диаметр вала в сечении посадки подшипников: 
 
dп = d + 5…10 (мм);   dп =  
 
Подбираем подшипник. 
 

D d B C e y 
№ подшипника 

мм кН 
       

 
Подбор шпонки: 
Выбираем призматическую шпонку (         ×          ×          )  

ГОСТ 23360–78. 
 

4.3. СОСТАВЛЕНИЕ РАСЧЁТНОЙ СХЕМЫ  
ВЕДОМОГО ВАЛА РЕДУКТОРА.  

 ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОПОРНЫХ РЕАКЦИЙ 
 
Расстояние между опорами l = 2l1, определяемое из условия 

 

15
2

10
2
ст

1 +++=
Bl

l ; 

l1 = 
 

Принимаем  l1 =                      ;  lст − длина ступицы;  
 
 

lст = (1,6…1,8) dв = 
 
 



 

В − ширина подшипника; l2 – расстояние от середины подшипника до  
середины шпоночного паза выходного конца вала. 

 
 

l2 =1,7d,  l2 = 
 
 

Принимаем  l2 = 
Консольное усилие Q на валу: 

 
2MkQ = , 

 
k = 125 − для цилиндрического редуктора; k = 250 − для червячного редуктора. 

Для составления расчётной схемы вал представляем в виде балки на двух опорах (шар-
нирно-подвижная и шарнирно-неподвижная). 

Все силы приводим к оси вала. 
Колесо 
 
                         y                                                    y 
     
                                     z                                               z 
 
                 x                                                    x                                                
                                                                                                                       

 

    ==
2
2

2 2

dFM t                               
2
2

22

dFm αα = = 

 
1.  Определяем реакции опор в плоскости YOZ (вертикальная плоскость): 
 
∑ = 0AM  
 
 
 
 
∑ = 0CM  
 
 
 
 
 
Проверка: ∑ = 0Y  

 
0

2
=±±± QRFR y

Cr
y
A  

 
 
 
 
1.1.  Составляем уравнение изгибающего момента Mx : 
 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.  Определяем реакции опор в плоскости XOZ (горизонтальная плоскость). Поскольку 

окружное усилие 
2tF  действует на вал симметрично относительно опор, реакции определя-

ются: 
 

===
2

2tX
C

X
A

F
RR                                    (Н).  

2.1.  Составляем уравнение изгибающего момента My : 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
3. Составляем уравнение крутящего момента Мz : 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 

4.4. ПОСТРОЕНИЕ ЭПЮР КРУТЯЩИХ И ИЗГИБАЮЩИХ МОМЕНТОВ 
 
4.4.1. Вертикальная плоскость YOZ  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
4.4.2. Горизонтальная плоскость XOZ 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
4.4.3. Эпюра крутящего момента Мz  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

4.5. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ВЕДОМОГО ВАЛА 
 

4.5.1. Проверочный расчёт вала на статическую прочность 
 
Расчёт ведем в опасном сечении, где возникает максимальный изгибающий момент. 
Опасное сечение _________, так как uu MM >  
 

MX MY MZ 
   



 

 
Максимальное напряжение в опасном сечении 

 

ос

max
pmax

W
M

=σ . 

 
Максимальный расчетный момент в опасном сечении 

 
=++= 222max

p ZYX MMMM                                      (Н·м), 
 

осW  − осевой момент сопротивления в опасном сечении 
 

32

3

ос
dW π

=                                                                    (мм3). 

 
Принимаем =σmax                            (МПа). 
Запас статической прочности 

 

=
σ
σ

=
σ

σ
=

maxmax

пред mn                                                                

 
Статическая прочность вала обеспечена, так как n > [n], [n] = 1,5…3 − требуемый запас 

прочности. 
 

4.5.2. Проверочный расчёт вала на усталостную прочность 
 
Расчёт ведем в сечении, где концентрация напряжений обусловлена наличием шпоноч-

ного паза (сечение ___ ). 
Принимаем, что нормальные напряжения меняются по симметричному циклу, а каса-

тельные – по пульсирующему. 
Симметричный цикл: 
σ    σmax                                                  изгσ=σa ; 
                                                                       0=σm ; 

                                                         t          изгminmax σ=σ=σ .  
 
                                                        
Амплитуда цикла  

 
==σ=σ

ос

изг
изг W

M
a  

 
Среднее напряжение 0=σm . 
Изгибающий момент в опасном сечении 

 
=+= 22

изг yx MMM  
 

осW  − осевой момент сопротивления опасного сечения вала, мм3: 
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−
−
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ос 232 d
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=σ=σ изгa  

 
 

Пульсирующий цикл: 
 
τ                  τmax                                                         

кр
max W

M z=τ  

                                           
                                                               t 
                 τmin = 0  
 

==τ=τ
кр2W

M z
ma  

 
крW  − момент сопротивления сечения вала при кручении 
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=
−

−
π

=
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кр 216 d
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Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям 

 

=
σ

βε

σ
=

σ

σ

−
σ

a
kn 1  

 
11, −− τσ  − предел выносливости стали при симметричном цикле изгиба и кручении, соответ-

ственно; aa τσ ,  − амплитуда цикла; mm τσ ,  − среднее напряжение; τσ kk ,  − эффективный ко-
эффициент концентрации нормальных и касательных напряжений по (табл. 12П); β − 
коэффициент, учитывающий влияние шероховатости поверхности, β = 0,9 по [3, с. 165];  

τσ εε ,  − масштабный фактор для нормальных и касательных напряжений по (табл. 13П). 
 
Принимаем:  
 

σ–1 τ–1 σν τν σт τт 
МПа 

kσ kτ εσ ετ ψτ ψσ β 

 
 
 

                

 
Материал вала – сталь 45, термообработка – улучшение. 
Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям 

 
=

τψ+τ
ε

τ
==
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τ

−
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m
knn 1  



 

 
Общий запас усталостной прочности 

 
=

+
=

τσ

τσ
22 nn

nnn  

 
Условие усталостной прочности  вала обеспечено, если n > [n], т.е.  

[n] ≥ 2,5 − требуемый запас прочности вала.  
 

5. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ПОДШИПНИКОВ ВЕДОМОГО ВАЛА 
НА ДИНАМИЧЕСКУЮ  ГРУЗОПОДЪЁМНОСТЬ 

 
Радиальные нагрузки подшипников: 
Опора А:  

 

( ) ( ) =+=
22

1
Y
A

X
Ar RRP  

 
Опора С:  

 

( ) ( ) =+=
22

2
Y
C

X
Cr RRP  

Осевые составляющие радиальных реакций конических подшипников: 
 

==
1

83,01 rePS  
 

==
2

83,02 rePS  
 

=− 12 SS  
 

=
2aF  

 
Осевые нагрузки подшипников определяются по табл. 14П:  

 
=

1aP  
 

=
2aP  

Определяем отношение 
rP

Pα и сравниваем с коэффициентом e . Осевые силы учитываются 

в том случае, если e
P
P

r
>α . 

=
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P
P

 

 

=
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Эквивалентная нагрузка 

 
( ) =+= σ Taz kkyPxVPPэкв  



 

 
x, y − коэффициенты радиальной и осевой нагрузки, соответственно; σk = 1,3 − коэффициент 
безопасности; kT = 1 − температурный коэффициент; V = 1 − коэффициент, учитывающий 
вращение колец (вращается внутреннее кольцо). 

Опора А:  
 
 

PЭ 
 
 

Опора С:  
 
 

PЭ 
 
 

Более нагружена опора              , для которой и ведем расчёт. 
Расчётная долговечность 

 

=







=

33,3

ЭP
CL                                                            , млн. об. 

 
Расчётная долговечность 

 

==
n

LLh 60
106

                                                                         , ч. 

 
n − частота вращения вала колеса; n =                                     . 

Подшипники подобрали верно, если его расчётная долговечность превышает срок служ-
бы редуктора (t = 36 000 ч). 

 
6. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЁТ ШПОНОК ВЕДОМОГО ВАЛА 

 
Шпонки призматические со скругленными торцами: размеры сечений шпонок и пазов и 

длины шпонок по СТ СЭВ 189–75 (рис. 2). 
Материал шпонок – сталь 45 нормализованная. 
 

 
Рис. 2. Распределение напряжений в шпоночном соединении 



 

 
 
Определяем напряжение смятия в шпоночном соединении: 

 

( ) р1в

2

см
см

2
lzhd
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Окружное усилие в соединении 
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M2 − вращающий момент на валу,  M2 =                                     ;  
F − площадь смятия, 

 
( ) =−= p1 lthF  

 
pl  − рабочая длина шпонки; 

 
=σсм  

 
Прочность  соединения обеспечена, так как [ ]смсм σ<σ . смσ  = = 100…120 МПа − допус-

каемое напряжение смятия для стали. 
 

7. ВЫБОР СМАЗКИ ДЕТАЛЕЙ РЕДУКТОРА 
 
Смазка зацепления и подшипников производится разбрызгиванием жидкого масла. По 

табл. [3, с. 253, табл. 10.8] устанавливаем вязкость  
масла. При скорости скольжения =νs            м/с, =σH              МПа и  
при температуре 50 °С рекомендуемая вязкость V =                  10–6 ⋅ м2/с. По [3, с. 253, табл. 
10.10] принимаем масло                                               по ГОСТ 20799–75. 

 
8. ТЕПЛОВОЙ РАСЧЁТ РЕДУКТОРА 

 
При работе редуктора потери мощности, вызванные трением в зацеплении и в подшип-

никах, перемешиванием и разбрызгиванием масла, приводят к нагреву деталей редуктора и 
масла. При нагреве редуктора вязкость масла резко падает, что приводит к нарушению ре-
жима смазывания. Нормальная работа редуктора будет обеспечена, если температура  масла 
не превысит допускаемой. 

Условие работы редуктора без перегрева при продолжительной работе 
 

( ) [ ]t
FK

Nttt
t

∆≤
η−

=−=∆
1ч

вм , 

 
tм − температура масла, °С; tв − температура окружающего воздуха, °С, принимают обычно tв 
= 20 °С; Nч =                (кВт) − подводимая мощность;  
η =                  − КПД редуктора. 

F = 20a1,7 =                                                                         м2  
 



 

– площадь теплоотводящей поверхности; a =             (мм) − межосевое расстояние;  Kt − ко-
эффициент теплопередачи. 

Считаем, что обеспечивается достаточно хорошая циркуляция воздуха и принимаем ко-
эффициент теплопередачи Kt ≈ 17 (Вт / (м2⋅°С)). 

Тогда 
 

∆t =                                                 °С. 
 
Допускаемый перепад температур [∆t] = 40…60°. Условие выполнено ∆t < [∆t]. 
Условие работы редуктора без перегрева при продолжительной работе выполнено. 
 

9. ВЫБОР И ОБОСНОВАНИЕ ПОСАДОК ОСНОВНЫХ ДЕТАЛЕЙ 
РЕДУКТОРА 

 
Посадки назначаем в соответствии с указаниями  [3, с. 263, табл. 10.13]. Посадка зубчатого 

колеса на вал H7 / p6 по СТ СЭВ 144–75. Посадка звёздочки передачи на вал редуктора 
H8 / h8. Шейки валов под подшипники выполняем с отклонением вала k6. Отклонения 
отверстий в корпусе под наружные кольца по H7. 

 
10. СБОРКА РЕДУКТОРА 

 
Перед сборкой внутреннюю полость корпуса тщательно очищают и покрывают 

маслостойкой краской. Сборку редуктора производят в соответствии с чертежом общего 
вида. Начинают сборку с того, что на червячный вал надевают крыльчатки и шариковые 
радиально-упорные подшипники, предварительно нагрев их в масле до 80…100 °С. 
Собранный червячный вал вставляют в корпус. 

Вначале сборки вала червячного колеса закладывают шпонку и напрессовывают колесо 
до упора в бурт вала; затем надевают распорную втулку и устанавливают роликовые 
конические подшипники, нагретые в масле. Собранный вал укладывают в основание корпуса 
и надевают крышку корпуса, покрывая предварительно поверхности стыка фланцев 
спиртовым лаком. Для центровки крышку устанавливают на корпус с помощью двух 
конических штифтов и затягивают болты. 

Закладывают в подширниковые сквозные крышки резиновые манжеты и устанавливают 
крышки с прокладками. 

Ввертывают пробку маслоспускного отверстия с прокладкой и маслоуказатель. Заливают 
в редуктор масло и закрывают смотровое отверстие крышкой с отдушиной. 

Собранный редуктор обкатывают и испытывают на стенде в соответствии с 
техническими условиями. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 

 
1П. Допускаемые контактные напряжения σНР  

для материала венца червячного колеса 
 

Бр. АЖН10-4-4 

VS 0,5 1 2 3 4 6 8 
HPσ  280 270 250 220 200 150 100 

 
2П. Параметры предпочтительных передач 

                                   
u 8 10 12,5 16 20 25 31,5 40 50 63 
z1 4 2 1 
z2 32 40 50 32 40 50 32 40 50 63 
q 8 10 12,5 8 10 12,5 8 10 12,5 16 

 
3П. Допускаемые сочетания m, q, z1 

 
Допускаемые сочетания  

m, q, z1 m, мм q z1 
m, мм q z1 

2 
2,5 

2 12 1; 2; 4 

3,15 
4 

2,5 12 1; 2; 4 

5 

8; 10; 12,5; 16; 18 1; 2; 4 

6,3 8; 10; 12,5; 14; 16; 20 1; 2; 4 
3 10; 12 1; 2; 4 

8 
10 

3,5 10 
12; 14 

1; 2; 4 
1 

12,5 
8; 10; 12,5; 16; 20 1; 2; 4 

16 8; 10; 12,5; 16 1; 2; 4 

4 
 
6 

9 
12 

9; 10 

1; 2; 4 
1 

1; 2; 4 

20 8; 10 1; 2; 4 
7 
12 
14 

12 
10 
8 

1; 2; 4 
1; 2 

2 
 



 

4П. Межосевое расстояние 
 

1-й 
ряд 40 50 63 80 100 125 160 200 250 315 

aω, 
мм 2-й 

ряд – – – – – 140 180 225 280 355 

 
 
 

5П. Значения σk  и τk  для валов с одной шпоночной канавкой 
 

b1 = (c1 + c2z2) m + k – при коэффициенте смеще-
ния инструмента χ Число витков чер-

вяка z1 
Коэффициенты 

0 –1 –0,5 +0,5 +1 

c1 11 10,5 8 11 12 
1 и 2 

c2 0,06 0,06 0,06 0,1 0,1 

c1 12,5 10,5 9,5 12,5 13 
3 и 4 

c2 0,09 0,09 0,09 0,1 0,1 

П р и м е ч а н и е.  Для шлифуемых и фрезеруемых червяков: m < 10 мм, 
k = 25 мм; m = 10…16 мм, k = 35…40 мм; m > 16 мм, k = 50 мм. 

 
 
 

Таблица 6П 
 

Число 
витков  

червяка z1 

Наибольший диаметр 
колеса 

2Mdα , мм 
Ширина венца червяч-
ного колеса b2, мм 

1 md 2
2
+≤ α  

1
75,0 α≤ d  

2(3) md 5,1
2
+≤ α  

1
75,0 α≤ d  

4 md +≤ α2
 

1
67,0 α≤ d  

 



 

Таблица 7П 
 

Углы подъёма γ  линии витка червяка на делительном цилиндре  
при коэффициенте диаметра червяка q z1 

14 12 12,5 10 9 8 

1 4°05′08′′ 4°45′49′′ 4°34′26′′ 5°42′38′′ 6°20′25′′ 7°07′30′′ 

2 8°07′48′′ 9°27′44′′ 9°5′25′′ 11°18′36′′ 12°31′44′′ 14°02′10′′ 

4 15°56′43′′ 18°26′06′′ 17°44′41′′ 21°48′05′′ 23°57′45′′ 26°33′54′′ 

П р и м е ч а н и е:  z1 − число витков червяка. 

 
 

Таблица 8П 
 

SV ′ , м/с 1 1,5 2 2,5 3 4 5 8 

   f 0,07 0,065 0,055 0,05 0,045 0,04 0,035 0,03 

  ρ  4°00′ 3°43′ 3°09′ 2°52′ 2°35′ 2°17′ 2°00′ 1°43′ 

 
 

Таблица 9П 
 

Коэффициент динамической нагрузки νk  
при скорости скольжения VS, м/с Степень точности 

ГОСТ 3675–56 
до 1,5 св. 1,5 св. 3 св. 7,5 св. 12 св. 18 

6 – – 1 1,1 1,3 1,4 

7 1 1 1,1 1,2 – – 

8 1…1,1 1,1…1,2 1,2…1,3 – – – 

9 1,2…1,3 – – – – – 

 
Таблица 10П 

 

νz  28 30 32 35 37 40 45 50 80 100 

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

 
 
 



 

Таблица 11П 
 

Bσ , МПа 
Коэффициенты 

600 700 800 900 

σk  1,60 1,75 1,80 1,90

τk  1,50 1,60 1,70 1,90

Прим е ч а н и е. 

( )
d

tdbtd
W

232

2
11

3

нетто
−

−
π

= ; 

( )
d

tdbtd
W

216

2
11

3

к_нетто
−

−
π

=  

 
 

12П. Значения εσ и ετ 
 

Диаметр вала d, мм 
Сталь 

20 30 40 50 70 100 200 

σε  0,92 0,88 0,85 0,82 0,76 0,70 0,61 
Углеродистая 

τε  0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 

Легированная σε , τε  0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 

 
 
 
 
 
 
 



 

 
13П. Призматические шпонки 

 
                                                           
                                                          b 
 
                                    2t  
 
                                                                             H 
 
                                    1t                                               2d t+  
                                                                   
                                                            d                        
                                                                    
                                                                             1d t−              
                                                                      
                                                                                                                                                    

Глубина паза Диаметр 
вала d Сечение шпонки b×h

вала t1 втулки t2
Фаска S × 45° 

Св. 10  до  
12 4×4 2,5 1,8 0,08…0,16 

»  12   »  17 5×5 3,0 2,3 
»  17   »  22 6×6 3,5 2,8 
»  22   »  30 8×7 4,0 3,3 

0,16…0,25 

»  30   »  38 10×8 5,0 3,3 
»  38   »  44 12×8 5,0 3,3 
»  44   »  50 14×9 5,5 3,8 
»  50   »  58 16×10 6,0 4,3 
»  58   »  65 18×11 7,0 4,4 

0,25…0,40 

»  65   »  75 20×12 7,5 4,9 
»  75   »  85 22×14 9,0 5,4 
»  85   »  95 25×14 9,0 5,4 
»  95   »  110 28×16 10,0 6,4 

0,40…0,60 

Прим е ч а н и я:  1. Длину шпонки выбирают из ряда: 6; 8; 10; 12; 
14; 16; 18; 20; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 110; 125; 
140; 160; 180; 200; … (до 500). 

2. Материал шпонок − сталь чистотянутая с временным сопротив-
лением разрыву не менее 590 МПа. 

3. Примеры условного обозначения шпонок:  
исполнение 1, сечение b×h = 20×12, длина 90 мм: 

Шпонка 20×12×90 ГОСТ 23360–78. 
То же, исполнение 2 

Шпонка 2-20×12×90 ГОСТ 23360–78. 
 



 

14П. Формулы для расчёта осевых нагрузок 
 

№ Условия нагружения Осевые нагрузки 

1 SI ≥ SII; 0
2
≥αF  

2 SI ≤ SII; III2
SSF −≥α  

II
SP =α ; 

2II I αα += FSP  

3 SI ≤ SII; III2
SSF −≤α  

 
                                               SΙ   
                               
                                     SΙΙ   
 
             

2
Fα                             SΙ  

 
                             SΙΙ      
    
                                                                                 
               

2
Fα              SΙ           

                  SΙΙ  
        
 

2I II αα −= FSP ; 
IIII

PP =α  
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