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Реферат 

 

Требуется спроектировать привод ленточного конвейера по исходным 

данным. 

Схема привода показана на рисунке 1 

 

Рисунок 1 – схема привода 

1 – электродвигатель; 2 – плоскоременная передача; 3 –  редуктор; 

4 – муфта; 5 – приводной барабан; I, II, III, IV, V – валы.  

 
F = 8 кH – полезное усилие; 

v = 0,6м/с – скорость ленты; 

Dб = 340 мм – диаметр барабана; 

Кс = 0,35 – коэффициент использования в течении суток; 

Кг = 0,5 – коэффициент использования в течении года; 

Т = 9 лет – срок службы; 
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Введение 

 

Одним из важнейших факторов научно-технического прогресса, 

способствующих скорейшему совершенствованию общественного 

производства и росту его эффективности, является проблема повышения 

уровня подготовки специалистов. 

Решению этой задачи способствует выполнение курсового проекта по 

«Деталям машин» базирующегося на знаниях физико-математических и 

общетехнических дисциплин- математики, механики, сопротивления 

материалов, технологии металлов, черчения. 

Объектом курсового проектирования является одноступенчатый 

редуктор -механизм, состоящий из зубчатой передачи, выполненный в виде 

отдельного агрегата и служащий для передачи вращения от вала двигателя к 

валу рабочей машины. 

Назначение редуктора - понижение угловой скорости и соответственно 

повышение вращающего момента ведомого вала по сравнению с ведущим 

валом. 

Редуктор проектируется по заданной нагрузке (моменту на выходном 

валу) и передаточному числу без указания конкретного назначения, что 

характерно для специализированных заводов, на которых организовано 

серийное производство редукторов. 

Редукторы классифицируются по следующим признакам: 

по типу передач (зубчатые, червячные или зубчато-червячные, 

по числу ступеней (одноступенчатые, многоступенчатые); 

по типу колёс (цилиндрические, конические, коническо-

цилиндрические); 

по расположению валов в пространстве (горизонтальные, 

вертикальные). 
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1 Выбор электродвигателя привода 

 

 

 

Общий КПД привода 

подшмуфткос.зшев.зробщ   

где - КПД ременной передачи; р шев.з  - КПД шевронной передачи; 

 - КПД косозубой передачи; кос.з муфт  - КПД муфты;  - КПД пары 

подшипниковых опор. 

подш

80.099.097.096.096.097.0 42

общ   

Мощность на приводном валу: 

8.46.08000FP  кВт. 

Требуемая мощность электродвигателя: 

6
80.0

8.4P
P

общ

V
дв 


 кВт 

Выбираем электродвигатель АИРС100L2: P = 6.3 кВт; n = 2805об/мин.  

Угловая скорость барабана: 

53.3
34.0

6.02

D

2

б

5 





 рад/сек. 

Частота вращения приводного барабана: 

73.33
14.3

53.33030
n 5

5 






 об/мин. 

Передаточное число привода: 

16.83
73.33

2805

n

n
U

5

1
общ  . 

Разобъём на ступени: 

Выберем передаточное число шевронных колес , 

передаточное число косозубых колес 

4.3Uшев 

5Uкос  . 

Передаточное число ременной передачи: 
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89.4
54.3

16.83

UU

U
U

косшев

общ

рем 


  

Угловые скорости и частоты вращения на валах: 

2805nn 1дв  об/мин; 293.59
30

280514.3

30

n1
1 





  рад/сек. 

573.62
89.4

2805

U

n
n

рем

1
2  об/мин; 04.60

30

62.57314.3

30

n 2
2 





 рад/сек. 

168.71
4.3

62.573

U

n
n

шев

2
3  об/мин; 60.17

30

168.7114.3

30

n3
3 





 рад/сек. 

33.74
5

168.71

U

n
n

кос

3
4  об/мин; 53.3

30

74.3314.3

30

n 4
4 





  рад/сек. 

45 nn  , 45   

 

Определение мощности и крутящего момента на валах 

 

Крутящие моменты на  валах: 

77.1359
53.3

4800P
T

5

5
5 


 Нм 

99.1415
99.097.0

77.1359T
T

подшмуф

5
4 





 Нм 

39.310
99.096.05

99.1415

U

T
T

2

подш

2

кос.зкос

4
3 





 Нм 

06.96
99.096.04.3

39.310

U

T
T

подшшев.зшевр

3
2 





  Нм 

46.20
99.097.089.4

06.96

U

T
T

подшррем

2
1 





 Нм 

Мощности на валах: 

4800P5   Вт 

44.499853.399.1415TP 444  Вт  

5462.8660.1739.310TP 333  Вт  
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5767.4404.6006.96TP 222  Вт  

000659.29346.20TP 111  Вт 

 
     Лист

     

Изм Лист № докум Подпись Дата 

КП ДМ 01.00.00 ПЗ 
7 



2 Расчет зубчатых передач 

 

 

 

2.1 Расчет цилиндрической шевронной передачи 

 

 

Выбор материалов и термической обработки колес: 

для шестерни сталь 40Х, термообработка – улучшение, твердость  

269–302 НВ, средняя твердость  = 285;  02HB

для колеса сталь 40Х, термообработка – улучшение, твердость  

235–262 НВ, средняя твердость  = 250.  03HB

Определение допускаемых контактных напряжений: 

HNlimHH SZ][  , МПа 

где  – предел контактной выносливости при базовом числе циклов 

напряжений  

limH

для шестерни 64070285270HB2 02limH  МПа ;  

для колеса 57070250270HB2 03limH  МПа ;  

 SH – коэффициент запаса прочности, SH = 1,1;  

 ZN – коэффициент долговечности.  

75.0NNZ 20
KH0N   

где NH0 – базовое число циклов напряжений; 

NK  – Расчетное число циклов напряжений за весь срок службы 

передачи, при постоянном режиме нагружения.  

для шестерни : 
74.24.2

02H 1034.228530)HB(30N   

для колеса: 
74.24.2

03H 1071.125030)HB(30N   

Расчетное число циклов напряжений 

hK Lcn60N   
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где n – частота вращения шестерни, колеса, -1; 

я нереверсивной 

перед

 передачи, час; 

 мин

с – число зацеплений зуба за один оборот колеса. Дл

ачи с = 1;  

hL  – срок службы

h 24365L сг КKL  ; 

где L – число лет работы передачи, год;  

ия передачи, 

суток 

гK  – коэффициент годового использован

сК   – коэффициент использования передачи в течении 

1379735.05.0924365Lh   ч. 

Расчетное число циклов напряжений: 

для шестерни : 
7

2K 1048.47137971573.6260N   

для колеса: 
7

3K 1092.13137971168.7160N   

Коэффициент долговечности: 

для шестерни : 

75.086.01048.471034.2Z 20 77

2N   

для колеса: 

75.088.01092.131071.1Z 20 77

3N   

 

Допустимые контактные напряжения: 

для шестерни : 

36.5001.186.0640][ 2H  МПа 
 

для колеса: 

4651.188.0570][ 3H   МПа 

Расчетное допускаемое контактное напряжение ][ H  465 МПа 

Определение допускаемых напряжений изгиба: 
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FNAZRlimFF SYYYY][  , МПа , 

 



где – предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий 

базовому числу циклов напряжений; 

limF

для шестерни  7.49828575.1HB75.1 022limF  МПа 

для колеса 5.43725075.1HB75.1 033limF  МПа 

  – коэффициент запаса прочности,  = 1.7 FS FS

  – коэффициент, учитывающий влияние шероховатости переходной 

поверхности между зубьями,  = 1;  

RY

RY

  – коэффициент, учитывающий способ получения заготовки 

шестерни и колеса. Для поковок и штамповок = 1;  

ZY

ZY

  – коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения 

нагрузки. При нереверсивной передаче  = 1;  

AY

AY

1NNY 9
k0FN   

где  – базовое число циклов напряжений. Для сталей  = 0FN 0FN 6104    

 Так как расчетное число циклов напряжений для шестерни  и для колеса 

 больше базового числа циклов NF0 = 

2KN

3KN 6104  , то принимаем  = 1.0 . NY

Для шестерни 293.351/1.7111498.7][ 2F   МПа , 

для колеса 257.351/1.7111437.5][ 3F   МПа , 

Определение межосевого расстояния: 

 3 2

Hba

H2
aw

u

KT
)1u(Ka


 ,мм 

где  = 450 – вспомогательный коэффициент;  aK

 u – передаточное число,  

T2 – вращающий момент на шестерне, Нм, 

HK  – коэффициент нагрузки. Для косозубой передачи предварительно 

принимаем  = 1.2, HK

ba  – коэффициент ширины венца колеса. Для шевронных колес 

=0.75 ba
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51.117
46575.04.3

2.106.96
)14.3(450a 3

2w 



 мм 

Из ряда стандартных чисел принимаем =120 мм wa

Определение модуля передачи  

Минимальное значение модуля из условия прочности на изгиб 

 
3F3w

2m

ba

)1u(TK
m




 , мм 

где  - для косозубой передачи, 3

m 106.5K 

3b  - ширина венца колеса на  валу III, мм. 

9012075.0ab wba3  мм, 

851.0
257.3590120

)14.3(06.96106.5
m

3





 мм, 

Максимально допустимый модуль передачи 

    2.3)14.3(171202)1u(17a2m wmax  мм, 

Принимаем по ГОСТ 9563-80 стандартное значение окружного модуля 

m=2.5 мм. 

Определение суммарного числа зубьев шестерни и колеса. 

Минимальный угол наклона зубьев косозубых колес: 
o

3min 37.6)90/5.24arcsin()b/m4arcsin(   

Предварительно принимаем угол наклона зубьев o10 . 

Суммарное число зубьев: 

54.945.2/10cos1202mcosa2z o

ws   

Принимаем  95zs 

Определение числа зубьев шестерни и колеса. 

59.21)14.3(95)1u(zz s2   

Принимаем  = 22 > 2z 1610cos17cos17z o3

min21  , 

Так как  = 22 > 2z 18)2z( min2  , то зубчатые колеса изготовляются  

без смещения исходного контура ( 0xx 32  ).  

Число зубьев колеса 732295zzz 2s3  . 
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Уточнение передаточного числа 

32.322/73z/zu 23ф  . 

Отклонение от заданного передаточного числа  

  %3u%35.2%100
4.3

4.332.3
%100

u

uu
u

ф 





  

Уточнение угла наклона зубьев: 

98958.01202/)2273(5.2a2/)zz(mcos w23   

28.8  

Определение размеров зубчатых колес  

Делительные диаметры:  

шестерни 43.5428.8cos225.2cos/mzd 22  мм ;  

колеса 6.18028.8cos735.2cos/mzd 33  мм .  

Диаметры вершин зубьев:  

шестерни 43.595.2243.54m2dd 22a   мм ;  

колеса 6.1855.226.180m2dd 33a   мм .  

Диаметры впадин зубьев:  

шестерни 18.845.25.243.54m5.2dd 22f   мм ;  

колеса 174.355.25.26.180m5.2dd 33f  мм .  

Ширина зубчатого венца:  

колеса  = 90+b =90+34=124 мм (габаритная ширина) ; 3b

где b – ширина канавки для выхода червячной фрезы (при m =2.5мм, 

b=34 мм), 

шестерни   + 10 = 124 +10 = 134 мм . 2b  = 3b

Определение усилий в зацеплении.  

Окружная сила: 

.6735291043.5406.962dT2F 3

22t   Н. 

Радиальная сила:  

23.129828.8cos/20tg67.3529cos/tgFF 0

tr  . 

Осевая сила: 
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66.51328.8tg67.3529tgFF 0

ta  . 

Проверочный расчет передачи на контактную прочность 

][
ubd

)1u(KF
ZZZ 3H

32

Ht
HEH 


   МПа, 

где  = 190  – коэффициент, учитывающий механические свойства 

материалов сопряженных колес;  

EZ

 – коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных 

линий. Для косозубых колес. 

Z

874.067.1/1/1Z a   

a  – коэффициент торцевого перекрытия  

    67.128.8cos)73/122/1(2.388.1cos)z/1z/1(2.388.1 32a  ;  

ZH – коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 

зубьев. ZH = 2.5 ;  

uф = 3.32 – фактическое передаточное число;  

KH – коэффициент нагрузки KH = 1.2  

440.34
32.39043.54

)132.3(2.1.673529
5.2874.0190H 




 МПа 

34.440H  МПа 465][ H  МПа 

Условие выполнилось. 

Проверочный расчет передачи на выносливость при изгибе 

][YYY
mb

KF
FFS

3

Ft
F   ,МПа 

где  – коэффициент нагрузки,  = 1.5;  FK FK

FSY  – коэффициент, учитывающий форму зуба  

2

vvFS x092.0z/x9.27z/2.1347.3Y  , 

vz  – эквивалентное число зубьев колес;  

 х – коэффициент смещения;  

Y  – коэффициент, учитывающий наклон зуба,  = 1;  Y

Y – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев,  = 1.  Y

Для косозубых передач без смещения исходного контура 0xx 32  .  
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Для шестерни 07.422/2.1347.3Y 2FS  ;  

для колеса 65.373/2.1347.3Y 3FS  , 

Расчетное напряжение изгиба в зубьях шестерни 

293.35][МПа77.95114.07
5.290

5.1.673529
2F2F 




 МПа 

35.257][МПа89.85113.65
5.290

5.167.3529
3F3F 




 МПа 

 

 

2.2 Расчет цилиндрической косозубой передачи 

 
 
 

Выбор материалов и термической обработки колес: 

для шестерни сталь 40Х, термообработка – улучшение, твердость  

269–302 НВ, средняя твердость  = 285;  03HB

для колеса сталь 40Х, термообработка – улучшение, твердость  

235–262 НВ, средняя твердость  = 250.  04HB

Определение допускаемых контактных напряжений: 

HNlimHH SZ][  , МПа 

для шестерни 64070285270HB2 03limH  МПа ;  

для колеса 57070250270HB2 04limH  МПа ;  

75.0NNZ 20
KH0N   

 для шестерни : 
74.24.2

01H 1034.228530)HB(30N   

для колеса: 
74.24.2

02H 1071.125030)HB(30N   

Расчетное число циклов напряжений 

hK Lcn60N   

сгh КKL24365L  ; 

1379735.05.0924365Lh   ч. 
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Расчетное число циклов напряжений: 

для шестерни : 
7

3K 1097.1313797171.16860N   

для колеса: 
7

4K 1092.713797174.3360N   

Коэффициент долговечности: 

для шестерни: 

75.091.01097.131034.2Z 20 77

3N   

для колеса: 

75.096.01079.21071.1Z 20 77

4N   

 

Допустимые контактные напряжения: 

для шестерни : 

45.5291.191.0640][ 3H  МПа 

 
для колеса: 

497.451.196.0570][ 4H   МПа 

Расчетное допускаемое контактное напряжение 45.497][ H   МПа 

Определение допускаемых напряжений изгиба: 

 

FNAZRlimFF SYYYY][  , МПа , 

для шестерни  7.49828575.1HB75.1 033limF  МПа 

для колеса 5.43725075.1HB75.1 044limF  МПа 

 

для шестерни 293.351/1.7111498.7][ 3F   МПа , 

для колеса 257.351/1.7111437.5][ 4F   МПа , 

Определение межосевого расстояния: 

 
3

2

Hba

H

aw
u

KT
)1u(Ka


 ,мм 
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T = T3 /2 =310.39/2 =155.2 Нм – вращающий момент на шестерне, 

Т.к. у нас две одинаковые пары косозубых зубчатых колес, то 

крутящий момент, передаваемый каждой парой, будет в два раза меньше.  

HK  – коэффициент нагрузки. Для косозубой передачи предварительно 

принимаем  = 1.2, HK

ba  – коэффициент ширины венца колеса. При симметричном 

расположении косозубых колес относительно опор выбираем  = 0,315. ba

76.211
45.497315.05

2.1 155.2
)15(450a 3

2w 



 мм 

Из ряда стандартных чисел принимаем =215 мм wa

Определение модуля передачи  

Минимальное значение модуля из условия прочности на изгиб 

 4F4w

m

ba

)1u(TK
m




 , мм 

7073.67215315.0ab wba4  мм, 

6.1
257.3570215

)15(2.152108.6
m

3





 мм, 

Максимально допустимый модуль передачи 

    22.4)15(172152)1u(17a2m wmax  мм, 

Принимаем по ГОСТ 9563-80 стандартное значение окружного модуля 

m=3 мм. 

Определение суммарного числа зубьев шестерни и колеса. 

Минимальный угол наклона зубьев косозубых колес: 
o

4min 87.9)70/34arcsin()b/m4arcsin(   

Предварительно принимаем угол наклона зубьев o10 . 

Суммарное число зубьев: 

16.1413/10cos2152mcosa2z o

ws   

Принимаем . 142zs 

Определение числа зубьев шестерни и колеса. 
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67.23)15(142)1u(zz s3   

Принимаем  = 24 > 3z 1610cos17cos17z o3

min3  , 

Так как  = 24 > 3z 18)2z( min3  , то зубчатые колеса изготовляются  

без смещения исходного контура ( 0xx 43  ).  

Число зубьев колеса 11824142zzz 3s4  . 

Уточнение передаточного числа 

92.424/118z/zu 34ф  . 

Отклонение от заданного передаточного числа  

  %3u%67.1%100
5

592.4
%100

u

uu
u

ф 





 . 

Уточнение угла наклона зубьев: 

0.9906982152/)24118(3a2/)zz(mcos w34   

o82.7  
 

Определение размеров зубчатых колес  

Делительные диаметры:  

шестерни 68.7282.7cos/243cos/mzd 33  мм ;  

колеса 72.35782.7cos/1183cos/mzd 44  мм .  

Диаметры вершин зубьев: 

шестерни 68.783268.72m2dd 33a   мм ;  

колеса 72.3633272.357m2dd 44a   мм .  

Диаметры впадин зубьев:  

шестерни 18.5635.268.72m5.2dd 33f   мм ;  

колеса 22.50335.272.357m5.2dd 44f  мм .  

Ширина зубчатого венца:  

колеса  = 70 мм ;  4b

шестерни  =  + 5 = 70 + 5 = 75 мм . 3b 4b

Определение усилий в зацеплении.  

Окружная сила: 
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11.11341068.722.1552dT2F 3

33t   Н. 

 Радиальная сила:  

85.158382.7cos/20tg11.4311cos/tgFF 00

tr  H. 

Осевая сила: 

08.59282.7tg11.4311tgFF 0

ta  . 

Проверочный расчет передачи на контактную прочность 

][
ubd

)1u(KF
ZZZ 4H

43

Ht
HEH 


   МПа, 

Для косозубых колес. 767.07.1/1/1Z a   

a  – коэффициент торцевого перекрытия  

    7.182.7cos)118/124/1(2.388.1cos)z/1z/1(2.388.1 43a  ;  

ZH – коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей 

зубьев. ZH = 2.5 ;  

uф = 4.92 – фактическое передаточное число;  

KH – коэффициент нагрузки KH = 1.2  

304
92.47068.72

)192.4(2.14311.11
5.2767.0190H 




 МПа 

403H  МПа 45.497][ H  МПа 

Условие выполнилось. 

Проверочный расчет передачи на выносливость при изгибе 

][YYY
mb

KF
FFS

4

Ft
F   ,МПа 

2

vvFS x092.0z/x9.27z/2.1347.3Y  , 

Для шестерни 02.424/2.1347.3Y 3FS  ;  

для колеса 58.3118/2.1347.3Y 4FS  , 

Расчетное напряжение изгиба в зубьях шестерни 

35.293][МПа79.123114.02
370

5.111.4311
3F3F 




 МПа 
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35.257][МПа24.110113.58
370

5.111.4311
4F4F 




 МПа 
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3 Расчет валов 

 

 

 

Определение диаметров валов: 

 
2.0

T
d ,м 

Где   - допускаемые касательные напряжения    20 МПа 

Вал-шестерня: 




 3
62 10202.0

06.96
d 0.0289 м = 28.9 мм 

Принимаем мм 30d2 

Промежуточный вал 

0427.0
10202.0

39.310
d 3

63 


 м = 42.7 мм 

Принимаем мм 45d3 

Выходной вал 

0707.0
10202.0

99.1415
d 3

64 


 м = 70.7 мм 

Принимаем мм 70d3 

 

Расчет тихоходного вала IV на прочность 

 

Определяем реакции опор и строим эпюры изгибающих и вращающих 

моментов 

мм60L1  , мм219L2  мм60L3  , 32.3357.0/08.5922d/F2М 4a  кНм 

Вертикальная плоскость: 












0MMLF)LL(F)LLL(R;0M

0F2RR;0F

1r21r3212y1Ry

r2y1y
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0.79
)LLL(

LF)LL(F
R

321

1r21r
2y 




 кН 

79.0RF2R 2yr1y  кН 

Горизонтальная плоскость: 












0LF)LL(F)LLL(R;0M

0F2RR;0F

1t21t3212x1Ry

t2y1y
 

 

Рисунок 2 – расчетная схема и эпюры 

 

2.16
)LLL(

LF)LL(F
R

321

1t21t
2x 




 кН 

16.2RF2R 2xt1x  Н 

 

Изгибающие моменты: 

35.332.306.079.0MLRM 11yx  кНм 

кНм 13.006.016.2LRM 11xy    
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Крутящий момент T = 1.42 кНм 

Опасный участок под ступицей зубчатого колеса справа. 

Проверочный расчет по IV теории прочности 

 
x

экв

W

M
МПа 

где - эквивалентный момент  эквM

57.342.175.013.035.3T75.0MMM 2222

4

2

y

2

xэкв  кНм 

xW  - момент сопротивления  

3533

2x м1036.332/07.014.332/dW   

   - допускаемые напряжения изгиба вала,   120 МПа 

106
1036.3

3570
5






МПа <   120 МПа 
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4 Выбор и расчет подшипников 

 

 

 

Для приводного вала конструктивно принимаем диаметр посадочного 

места под подшипник d = 70 мм.  

Выбираем подшипник 214 ГОСТ 8338-75. У которого: 

С = 61.8 кН – динамическая грузоподъемность 

Номинальный ресурс подшипника 
3

10 P

C
L 






  

Где  3.279.016.2RRP 222

1y

2

1x  кН – эквивалентная нагрузка 

на подшипник. 

.1193991
2300

61800
L

3

10 





 млн оборотов 

В рабочих часах 

9582649.1711.19399
74.3360

10
L

n60

10
L

6

10

6

h10 


 часов 

Требуемый ресурс 79731Lh   

 9582649.17L h10  ч > 79731Lh  ч 
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5 Расчет  шпонок 

 
 

 

 

Ресунок 3 – схема нагружения шпонок 

 

У стандартных шпонок размеры b и h подобраны так, что нагрузку 

соединения ограничивают не напряжения среза, а напряжения смятия. 

Поэтому при расчётах обычно определяют см. Шпонки изготавливают со 

скруглёнными или плоскими концами. 

Для простоты расчёта допускают, что шпонка врезана в вал 

наполовину свей высоты, напряжения смятия см распределяются 

равномерно по высоте и длине шпонки, а плечо равнодействующей этих 

напряжений равно d/2, где d – диаметр вала. 

Рассматривая равновесие вала или ступицы при таких допущениях, 

получим условия прочности: 

   


 



thld

T2
dlh

T4
1рр

см
 

 
 



dlb

T2
р

 

где Т – крутящий момент 

 l – длина шпонки, мм 
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 h – высота шпонки, мм 

 b – ширина шпонки, мм 

 t1 – глубина врезания шпонки в вал. 

 Рабочая длина шпонки со скруглёнными концами равна bllр  , с 

плоскими: . llр 

[см] = 50…70 Н/мм2 – при непрерывном использовании редукторов с 

полной нагрузкой; 

 

  )th(d

Т2
l

1см

р 
  

Для Вала I – электродвигатель 

 

  61.14
)46(5028

100046.202

)th(d

Т2
l

1см1

р 






  мм 

 конструктивно примем 30 мм 

Для вала II  

 

  6.48
)57(5025

100006.962

)th(d

Т2
l

1см2

р 






 мм 

 

конструктивно примем 55 мм 

 

Для вала  III 

Шпонка под косозубой шестерней 

  7.37
)69(5055

10002.1552

2)th(d

Т2
l

1см3

р 






  мм 

конструктивно примем 70 мм 

 

Под шевронным колесом колеса 
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  2.75
)710(5055

100039.3102

)th(d

Т2
l

1см4

р 






  мм 

 

Конструктивно примем 120 мм 

Для вала  IV 

Шпонка на конце вала 

  3.134
)511(5060

100099.14152

)th(d

Т2
l

1см5

р 






  мм 

конструктивно примем 135 мм 

Шпонка под колесом косозубым 

  45.43
2)611(5075

100075.11492

2)th(d

Т2
l

1см'4

р 






  мм 

конструктивно примем 60 мм 
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6 Выбор муфты 

 

 

 

Для крутящего момента 1415.99 Нм выберем: 

 

Муфта упругая втулочно-пальцевая МУВП – 10 – 2000 – 60 – 1 – 60 – 4 У3: с 

номинальный крутящим моментом 2000 Нм и посадочными отверстиями 60 

мм и 60 мм. 

 
Мкр = 1415.99  Нм < [М] = 2000 Нм 
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7 Конструирование и расчет корпусных деталей 

 

 

Толщина стенки корпуса );мм(7М12,1 4
кр  наибольшее расстояние 

между внешними поверхностями деталей передач ;  расстояние 

между поверхностями стенок корпуса и поверхностями вращающихся колес 

мм480L 

);мм(113La 3   расстояние между дном корпуса и поверхностью  колес 

 .мм44a4b0 

Толщина пояса основания корпуса и крышки ;мм115,1b   толщина 

ребер ;мм685,0m 

;мм168а 

;мм10

 диаметр фундаментных болтов 

 диаметр болтов, соединяющих корпус с крышкой 

 толщина нижнего пояса корпуса 

036,0dф 

d66.0d ф2  .мм1635,2P   
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8 Смазка и смазочные устройства 

 
 

 

При картерной смазке уровень масла должен покрывать профиль зуба 

колеса, окружная скорость которого 1min   м/с. 

Окружная скорость тихоходного колеса: 

  ;1с/м63.02d min44т   

Окружная скорость шевронного колеса:   

;1с/м17.32d min33ш   

Вязкость масла ;с/м1060 26 сорт масла И-40 А ГОСТ 20799-88;  
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Заключение 

 

Целью данного курсового проекта - разработка привода. 

Курсовой проект состоит из пояснительной записки и графической 

части. 

В пояснительной записке проекта, в основной части рассматривается: 

Кинематический расчет, расчет зубчатой передачи, расчет вала на 

прочность, расчет шпонок. 
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