
3 

Содержание 

 

Введение…………………………………………………………………4 

1. Исходные данные и последовательность выполнения курсового 

проекта…………..……………………………………………………….4 

1.1. Исходные данные для курсового проектирования…….…....4 

1.2. Последовательность выполнения проектных работ над ре-

дуктором…………………………………………………………………7       

2.Определение основных кинематических и энергетических пара-

метров редуктора………………………………………………………..9  

2.1. Выбор электродвигателя……………………………………....9 

2.2. Определение передаточного числа редуктора и разбивка его 

между ступенями редуктора…………………………………………..10 

2.3. Определение частот вращения зубчатых колес и моментов 

на валах редуктора……………………………………………………..12 

3. Расчет зубчатых передач…………………………………………....13 

3.1. Выбор материала и способов упрочнения зубьев колес…...13 

3.2. Допускаемые контактные напряжения ……………….. ……13  

3.3. Допускаемые напряжения изгиба…………………………...15 

3.4. Проектировочный расчет тихоходной передачи………………..16  

3.5. Проверка зубьев тихоходной передачи на выносливость 

 по  контактным напряжениям………………………………………..20 

3.6. Проверка зубьев колѐс тихоходной передачи по напряжени-

ям изгиба………………………………………………………………..22  

3.7. Проектировочный расчѐт быстроходной передачи………...23 

4. Разработка эскизного проекта редуктора………………………….23 

4.1. Диаметры валов и выбор подшипников…………………….24 

4.2. Соединение вал – ступица…………………………………...28 

4.3. Конструкция элементов зубчатых колес……………………29 

4.4. Смазывание трущихся поверхностей редуктора и уплотне-

ния ……………………………………………………………………...30 

4.5. Компоновка редуктора. Конструирование корпуса……..…36 

5. Проверочный расчет вала…………………………………………..48 

6.Расчет (подбор) подшипников на долговечность………………….48  

Список литературы…………………………………………………….51 

Приложение А. Форма задания на курсовой проект………………...52 

Приложение Б. Последовательность выполнения задания на курсовое 

проектирование………………………………………………………..53 



4 

Введение 
 

Методические указания “Проектирование цилиндрических зуб-

чатых редукторов ” предназначены для студентов специальностей 

130200 (160301) “Авиационные двигатели и энергетические уста-

новки” и 130300 (160901) “Техническая эксплуатация летательных 

аппаратов и двигателей” в качестве руководящих и информацион-

ных материалов в процессе курсового проектирования цилиндриче-

ского двухступенчатого редуктора общемашиностроительного при-

менения.  

Выбор в качестве объекта проектирования редуктора общема-

шиностроительного применения обусловлен большим количеством 

справочной и другой специальной литературы, наличие которой су-

щественно облегчает самостоятельную работу студентов над проек-

том. При этом на примере двухступенчатого цилиндрического ре-

дуктора отрабатываются алгоритмы конструирования и расчета ос-

новных элементов механизмов и машин: зубчатых цилиндрических  

колес, валов, опор, соединений, корпусов, узлов смазки и уплотне-

ний. Указанные элементы являются неотъемлемой частью любого 

авиационного редуктора. 

При этом в редукторах и приводах авиационных изделий подав-

ляющее большинство (около 97%) зубчатых передач, это цилиндри-

ческие передачи. Безусловно, при проектировании зубчатых передач 

для ЛА необходимо обеспечить при высоком уровне нагруженности 

малую относительную массу и минимальные габариты конструкции,  

что накладывает определенные особенности на их проектирование, 

но при этом общие задачи проектирования и расчета в области ре-

дукторостроения сохраняются. 

Предлагаемые указания включают в себя задания на курсовые 

проекты и порядок работы с исходными данными. В них изложена 

последовательность выполнения расчетной части проекта с одно-

временной эскизной проработкой конструкции редуктора. 

 

1. Исходные данные и последовательность выполнения   

курсового проекта 

1.1. Исходные данные для курсового проектирования 

 
Исходными данными для курсового проектирования редуктора 

являются: 
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а) кинематическая (принципиальная) схема редуктора из схем на 

рис.1.1;  

б) вращающий момент на выходном конце тихоходного вала  

редуктора TТ; 

в) частота вращения тихоходного вала редуктора пТ; 

г) длительность работы под нагрузкой  Lh; 

д) режим нагружения в виде графика нагрузки из графиков на 

рис.1.2.  

Параметры задания принимаются по табл. 1.1 и  рис.1.1 и 1.2  

Дополнительно в задании могут выдаваться следующие пара-

метры: 

а) пространственное расположение валов редуктора заданной 

схемы; 

б) форма корпуса редуктора (с гладкими наружными стенками - 

подшипниковые бобышки и ребра внутри, с выступающими конст-

руктивными элементами); 

в) концевые участки входного и выходного валов редуктора 

(цилиндрические по ГОСТ 12080-66, конические по ГОСТ 12081-

72); 

г) крышки подшипниковых узлов (закладные, накладные); 

д) маслоуказатель (жезловой, круглый, трубчатый, крановый); 

е) пробка сливного отверстия (с цилиндрической резьбой; с ко-

нической резьбой; с магнитным уловителем). 
 

Таблица 1.1 

Варианты параметров для заданий 

Варианты Момент      

Tт Нм 

Частота вра-

щения 

nт    мин 1  

Длительность 

работы Lh  ч 

Режим 

нагрузки 

1 2 3 4 5 

1 200 130 5000 рис.1.2, а 

2 250 125 5000 рис.1.2, б 

3 300 120 5000 рис.1.2, в 

4 350 115 6000 рис.1.2, г 

5 400 110 6000 рис.1.2, а 

6 450 105 8000 рис.1.2, а 

7 500 100 8000 рис.1.2, б 

8 550 95 9000 рис.1.2, в 

9 600 90 9000 рис.1.2, г 

10 650 85 10000 рис.1.2, а 
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Продолжение табл. 1.1 

1 2 3 4 5 

11 700 80 10000 рис.1.2, б 

12 750 75 11000 рис.1.2, в 

13 800 70 11000 рис.1.2, г 

14 850 65 12000 рис.1.2, а 

15 900 60 12000 рис.1.2, б 

16 950 55 13000 рис.1.2, в 

17 1000 50 13000 рис.1.2, г 

18 1050 45 14000 рис.1.2, а 

19 1100 40 14000 рис.1.2, б 
 

 

0    1    0    2    0    3    

0    4    0    5    0    6    
 

Рис.1.1 Кинематические схемы редукторов 
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Рис. 1.2. Режимы нагружения 

 

1.2. Последовательность выполнения проектных работ над     

редуктором          

 

Предлагается следующий порядок выполнения работ по расчету 

и конструированию редуктора: 

а) определить КПД редуктора, требуемую мощность электро-

двигателя и выбрать электродвигатель; 

б) определить передаточное число редуктора и передаточные 

числа ступеней составляющих  его передач; 

в) определить частоты вращения и крутящие моменты на валах 

редуктора; 

г) выбрать, исходя из конструктивных и технологических сооб-

ражений, марки материалов зубчатых колес;                     

д) с учетом режима нагружения, материалов и видов термообра-

ботки колес вычислить фактическое значение допускаемых напря-

жений [σH] и[σF] для зубчатых колес быстроходной и тихоходной 

передач;                                          

е) выполнить проектировочный расчет тихоходной передачи 

(расчет основных геометрических параметров передачи – межосево-

го расстояния, модуля, диаметров и ширин зубчатых колес); 
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ж) выполнить проверочный расчет на статическую прочность по 

контактным и изгибным напряжениям зубьев тихоходной передачи; 

з) выполнить проектировочный расчет быстроходной передачи; 

и) определить предварительные значения диаметров валов, а 

также произвести предварительный выбор типа и размеров подшип-

ников по диаметрам валов под подшипники и характеру внешней 

нагрузки; 

к) выполнить расчет на валах соединения вал – ступица зубчато-

го колеса и определить длины ступиц зубчатых колес, а также дли-

ны шпонок на концевых участках валов и выбрать длины концевых 

участков; 

л) определить расстояния между деталями редуктора и выпол-

нить компоновочный эскиз редуктора в 2-х проекциях и масштабе 

1:1; 

м) определить основные размеры элементов зубчатых колес, 

корпуса, шпоночных, шлицевых и резьбовых соединений; 

н) выбрать способ смазки опор качения и зубчатых колес по ве-

личине окружной скорости передачи; 

о) выбрать тип уплотнения валов и определить их конструктив-

ные размеры; 

п)  определить длины валов и их отдельных участков. 

Выполнение пунктов и, к, л, м, н, о выполнять параллельно с уточ-

нением компоновочного чертежа; 

р) составить расчетную схему промежуточного вала, вычислить 

реакции в опорах, построить эпюры изгибающих и крутящих мо-

ментов; 

с) проверить работоспособность подшипников опор промежу-

точного вала по заданной долговечности; 

т) выполнить проверочный расчет промежуточного вала на ста-

тическую и усталостную прочность; 

у) оформить пояснительную записку к курсовому проекту в со-

ответствии с СТО УГАТУ 002-98, которая должна содержать: 

 -   задание на проект; 

 -   описание спроектированной конструкции (работа узлов, по-

рядок сборки, смазка и т.п.); 

- окончательные варианты всех расчетов, снабженные расчет-

ными эскизами, схемами и т.п.; 

- список литературы. 
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 ф) выполнить графическую часть проекта, которая должна со-

держать: 

-  сборочный чертеж редуктора с проработкой всех его узлов; 

-  чертеж промежуточного вала редуктора и относящегося к не-

му зубчатого колеса; 

- спецификацию к сборочному чертежу. 
 

 

 2. Определение основных кинематических и энергетических 

параметров редуктора 

 

2.1. Выбор электродвигателя 

 

 Для выбора электродвигателя определяют его требуемую мощ-

ность и частоту вращения. 

Потребляемую  мощность РТ (кВт) на выходном валу редуктора 

по крутящему моменту TТ  (H м) и частоте вращения nТ   (мин 1 ) оп-

ределяют по формуле: 

 

9550

ТТ
Т

nТ
Р

    .                                            (2.1) 

 

Тогда требуемая мощность (кВт) электродвигателя: 

                                         

р

Т
.д.т

Р
Р

 ,                                              (2.2) 

 

где ηP- КПД редуктора. 

Коэффициент полезного действия двухступенчатого редуктора 

определяют с учетом потерь в отдельных парах кинематической це-

пи  

 

                              м
3
п

2
3р .                                            (2.3) 

 

Здесь ηЗ - КПД зубчатой передачи, ηП - КПД пары подшипников, 

ηМ- КПД муфты, соединяющих валы электродвигателя и редуктора, 

значения которых приведены в работах /1;2/ 

Требуемая частота вращения электродвигателя: 
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                          ТрБд.т. пипn ,                                       (2.4) 

 

где up - передаточное число редуктора, nБ - частота вращения быст-

роходного (входного) вала редуктора. 

Для двухступенчатого цилиндрического редуктора можно при-

нять 10< uP<25 и вычислить предварительную частоту вращения ва-

ла электродвигателя 

 

                   ТБд.т. ппn )25...10(     .                             (2.5) 

 

Далее подбирают /1;2;3/ электродвигатель с мощностью PL≥PД.Т. 

и частотой вращения пд близкой к nд.т.. При подборе РД допускается 

перегрузка двигателя до 8% при постоянной и до 12% при перемен-

ной нагрузке. При выборе электродвигателя следует учитывать так-

же следующие положения. Чем ниже частота вала электродвигателя, 

тем больше его габаритные размеры, масса и стоимость. Высокочас-

тотные двигатели напротив, имеют меньшие габаритные размеры, 

массу, стоимость, чем тихоходные той же мощности.  Поэтому при-

менение тихоходного двигателя. nC = 750 1мин   нежелательно в 

приводах общего назначения.  

 

2.2. Определение передаточного числа редуктора и разбивка 

его между ступенями редуктора 

 

После выбора двигателя становятся известны его мощность РД  

и частота вращения nДН при номинальной нагрузке. Именно номи-

нальная, а не синхронная частота вращения ротора электродвигателя 

является расчетной при определении общего передаточного числа 

редуктора (например в работе /2/ для двигателя 4А132S4 синхронная 

частота вращения 1500 мин 1 , а номинальная 1455 мин
-1

 ). 



11 

Передаточное число редуктора определяют из соотношения 

 

                      Т

р

ДН

n

n
u

.                                               (2.6)    

 

Передаточные числа uБ  быстроходной и uТ тихоходной ступе-

ней двухступенчатых редукторов определяют по соотношениям /3/: 

для редукторов по развернутой схеме (схемы 01, 02, 06) 

 

 
рT 80 u,u    и    T

р

Б
u

u
u

;                              (2.7) 

 

для соосных редукторов (схемы 03, 04, 05) 

 

ðT 880 u,u     и     T

р

Б
u

u
u

   .                                (2.7) 

 

Точность вычисления uТ и uP до второго знака после запятой. 

После этого находят фактическое передаточное число 

                                    БТ
Ф
р uuu     .                                           (2.8) 

 

Полученное значение 
Ф
рu  не должно отличатся от значения Рu , 

полученного по формуле (2.6), более чем на 4%, т.е. 
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                     %4%100
ð

ð

Ô

ð

Ð
u

uu
u  .                                  (2.9)  

 

2.3. Определение частот вращения  зубчатых колес и момен-

тов на валах редуктора 

 

Частота вращения шестерни быстроходной ступени: ДН1Б nn . 

Частота вращения колеса быстроходной ступени:      
Б

1Б
2Б

u

n
n .  

Частота вращения шестерни тихоходной ступени:     2Б1Т nn . 

Частота вращения колеса тихоходной ступени:       
Т

1Т

2Т
u

n
n . 

Момент на валу колеса тихоходной ступени редуктора: 

 

.
T

T
П

Т
2Т  

 

Вращающий момент на валу шестерни тихоходной ступени (на 

валу колеса быстроходной ступени редуктора):  

.
u

T
TT

Т3П

2Т
2Б1Т  

 

Момент на валу шестерни быстроходной ступени: 
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.
u

T
T

БП3

2Б
1Б  

 

3. Расчет зубчатых передач 

 

3.1. Выбор материала и способов упрочнения зубьев колес 

 

Выбор материала и способа упрочнения зубьев с учетом назна-

чения передачи и условием эксплуатации производится в соответст-

вии с рекомендациями, приводимыми в справочной литературе, на-

пример  в /1;2;3/. Для обеспечения прочности при минимальной мас-

се и габаритах редуктора в курсовом проекте рекомендуется исполь-

зовать одинаковые марки сталей для шестерен и колес обеих ступе-

ней: 40Х; 40XH и 35ХМ с одинаковой термообработкой – улучше-

ние и закалка ТВЧ; твердость поверхности 48…52 HRCэ, твердость 

в сердцевине 269…302 HB. 

Для последующих расчетов принимается средняя твердость 

зубьев шестерни и колеса, как среднее арифметическое предельных 

значений твердости выбранного материала, например, приняли для 

шестерни из стала 40Х твердость поверхности 48…52HRCэ, тогда 

Эср HRCН 50
2

5248
1

. 

 

3.2. Допускаемые контактные напряжения 

 

Допускаемые контактные напряжения определяют для шестер-

ни[σH]1Б  и колеса [σH]2Б  быстроходной ступени, а так же для шес-

терни [σH]1Т и колеса [σH]2T тихоходной ступени. За допускаемое 

контактное напряжение для прямозубой передачи принимают 

меньшее из значений [σH]1Б и [σH]2Б для быстроходной ступени и 

меньшее из значений [σH]1T и [σH]2T для тихоходной. 
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В качестве допускаемого контактного напряжения [σH]Б ([σH]T) 

для косозубой и шевронной передачи принимают условное допус-

каемое контактное напряжение, определяемое по формуле: 

)][]([45.0][ )2(2)1(1 TБTББ(T) . При этом должно выполняться условие 

min)()( ][23.1][ ТБHТБH
, где [σH]Б(T)min меньшее из значений: [σH]Б1(T1)  и 

[σH]Б2(T2). В противном случае принимают 
min)1(1)1(1 ][23.1][ TБHTБH

. 

Расчет допускаемых контактных напряжений при проектиро-

вочном расчете ведется по формуле:  

 

N

H

H
H Z

S

lim][ .                                        (3.1) 

 

Наименование параметров уравнения (3.1) и рекомендации по 

определению их значений: 

а) ζHlim - предел контактной выносливости, соответствующий ба-

зовому числу циклов напряжений, вычисляют по эмпирическим 

формулам в зависимости от вида термической обработки и твердо-

сти поверхности зубьев. Формулы приводятся в справочном мате-

риале /1;2;3/; 

 б) SH - минимальный коэффициент запаса прочности; для зуб-

чатых колес с однородной структурой материала (улучшенных, объ-

емно-закаленных) SH =1,1; для зубчатых колес с поверхностным уп-

рочнением (закалка ТВЧ, цементация, азотирование) SH =1,2; для 

передач, выход из строя которых связан с тяжелыми последствиями 

SH следует увеличить до значений SH =1,25 и SH =1,35 соответствен-

но; 

 в) ZH- коэффициент долговечности  

 

6
lim

HЕ

H
H

N

N
Z ,                                           (3.2) 

 

где NH lim  – базовое число циклов напряжений, соответствующее 

пределу выносливости, определяют по средней твердости поверхно-

стей зубьев: NH lim  =30 HB
2,4

ср ≤120∙10
6
. Твердость в единицах НRC пе-

реводят в единицы HB. 

HRС.................45……….47………48………50………51………53…55 

HB………....425……..440……..460……..480……..495……..522…540 
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NHE  -эквивалентное число циклов перемены напряжений. При 

ступенчатой циклограмме нагружения (рис.1.2) 

 

h

hi

T

i
hHE

L

L

T

T
nLN

3

60 ,                                (3.3) 

 

 

где n – частота вращения рассматриваемого колеса. 

Значение коэффициента долговечности ограничивается диапа-

зоном 1≤ ZN ≤2,6 - для однородной структуры материала и 1≤ ZN ≤1,8 

- для поверхностного упрочнения. Если NHE>NHlim, то принимают 

 ZN =1. 
 

3.3. Допускаемые напряжения изгиба 

 

Допускаемые напряжения изгиба для шестерен [σF]1Б и [σF]1Т  и 

колес [σF]2Б; [σF]2Т  при проектировочном расчете определяют по 

формуле 

  

                                       
N

F

H
F Y

S

lim][ .                                        (3.4) 

 

Наименование параметров уравнения (3.4) и рекомендации по 

определению их значений: 

а) предел выносливости σF limb зубьев при изгибе, соответст-

вующий базовому числу перемен напряжений, приведен в работах 

/1;2;3/; 

б) SF - коэффициент запаса прочности. Для цементированных и    

нитроцементированных зубчатых колес - SF =1,55; для остальных 

 SF =1,75; 

       

                                   Fq

FЕ

F
N

N

N
Y lim

 ,                                         (3.5) 

 

где NFlim =4∙10
6
 - базовое число напряжений; NFE - эквивалентное 

число циклов напряжений. 

При ступенчатой циклограмме нагружения (см. рис.1.2.) 
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h

hi

q

T

i
hFE

L

L

T

T
nLN

F

60   ,                              (3.6) 

 

где qF = 6 - для улучшенных зубчатых колес и qF = 9- для закаленных 

и поверхностно упрочненных зубьев. 

При условии NFE > NFlim принимают YN =1.  Для предупреждения 

статического разрушения зубьев значения коэффициента долговеч-

ности ограничиваются: при qF =6 YNmax =4; при qF =9 YNmax =2,5. 

  

3.4. Проектировочный расчет тихоходной передачи  

 

С целью получения оптимальных размеров передачи целесооб-

разно, прежде всего, определить межосевое расстояние awT  и модуль 

mT. 

 

 3.4.1. Определение межосевого расстояния.  
 

Значение межосевого расстояния в (мм): 

 

               
3 2

2

2

Т 1

Hba

H

аw

u

KT
uКa  ,                                      (3.7) 

 

где Ka =495 - для прямозубых колес; для косозубых и шевронных 

передач Ka =430; T2T - момент на валу колеса, Hм; [ζH]T -  допускае-

мое контактное напряжение для менее прочного из пары колес, 

МПа;  
w

w
ba

a

b
- коэффициент ширины зубчатых колес следует 

выбирать с учетом рекомендации в работах /1;2;3/ из ряда: 0,2; 0,25; 

0,315; 0,4. 

Коэффициент KHβ, учитывающий неравномерность распределе-

ния нагрузки по ширине зубчатых колес, принимают 

HH KK   

по рисункам и таблицам работ /1;2/ в зависимости от коэффициента 

 

                               
2

1T

T1

T
T

u

d

b ba

w

w
bd

.                                    (3.8) 
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Вычисленное значение межосевого расстояния округляют до 

ближайшего числа, кратного пяти, или по ряду размеров Ra40 по 

ГОСТ 6636-69. 

 

3.4.2. Назначение модуля передачи.  
 

Максимально допустимый модуль mmax, мм определяют из усло-

вия неподрезания зубьев у основания:  

 

117

2
max

T

T
Т

u

a
m w

.                                        (3.9) 

 

Минимальное значение модуля mmin, мм определяют из условия 

прочности: 

 

                               
TTTТ

Т2Т
Тmin

1

Fww

m

bau

uTK
m ,                                   

(3.10)   

 

где Km=5,6∙10
3
 для прямозубых передач; для косозубых Km=4,4; 

wbaw ab - рабочая ширина зубчатого венца; вместо [ζF]T  под-

ставляют меньшее из значений [ζF]1T  и[ζF]2T. 

Из полученного диапазона (mmin… mmax) модулей принимают 

меньшее значение m, согласуя его со стандартным  (ряд 1 следует 

предпочитать ряду 2):  

ряд 1, мм …1,5;2;2,5;3;4;5;6;8; 

ряд 2, мм …1,75;2,25;2,75;3,5;4,5;5,5;7;9. 

Значение т <1,5 мм при твердости 40HRC для силовых пере-

дач использовать не желательно. 

 

3.4.3. Определение числа зубьев шестерни и колеса. 

 

Суммарное число зубьев для прямозубых передач:      

  

Т

Т2
z

m

aw                                               (3.11)    
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Полученное значение ZΣT должно быть целым, что позволяет 

точно выдержать межосевое расстояние без нарезания зубчатых ко-

лѐс со смещением. Суммарное число зубьев можно скорректировать 

до целого числа, изменяя модуль в пределах mmin… mmax  из его стан-

дартного ряда. 

Однако следует отметить, что варьирование значениями модуля 

ограничено и не всегда приводит к желаемым результатам. Тогда в 

условиях учебных проектов допускается изменять в большую сто-

рону значения межосевого расстояния, а в условиях производства 

нарезают зубья со смещением. 

Для косозубых и шевронных передач: 

 

Т

Тw 'cos2
z

m

a
 ,                                     (3.12) 

 

где '  - угол наклона линии зуба. Предварительно принимают для 

косозубых передач )9781.012(cos12'  , для шевронных 

)8660.030(cos30'  . 

Полученное значение ZΣT  округляют в меньшую сторону до це-

лого числа и определяют действительное значение угла  по фор-

муле: 
wT

T

a

mZ

2
cos  (точность расчета – 4 знака после запятой), отку-

да arccos . Значение угла  должно быть в рекомендуемом 

диапазоне: для косозубых передач - 18...8 , для шевронных 40...25 . 

 

Число зубьев шестерни    

          

   3

Т

Т
1 cos17

1u
z

z .                              (3.13) 

 

 

Значение Z1T округляют в ближайшую сторону до целого числа. 

Число зубьев колеса Z2T = ZΣT – Z1T. 
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3.4.4. Уточнение передаточного числа.  

 

Фактическое передаточное число 
Т1

Т2Ф

Т
z

z
u . Фактическое значе-

ние передаточного числа не должно отличаться от номинального 

более чем на  3%, т. е.      

                         

                                %3%100
Т

Т
Ф
Т

Т
u

uu
u . 

 

3.4.5. Определение основных геометрических размеров шес-

терни и колеса.  
 

У прямозубой передачи принимают 0 . 

Межосевое расстояние  
cos

50 2ТТ1Т
Т

zzm,
аw

.                             (3.14) 

 

Делительные и начальные диаметры: 

 

;
zm

dd w
cos

Т21Т
Т2Т2

                                     (3.15) 

cos

Т1Т
Т1Т1

zm
dd w

.                                      (3.16) 

        

Диаметры вершин зубьев: 

;2 ТТ1Т1 mdda
                                        (3.17) 

          .mdda ТТТ 222                                      (3.18) 

 

Диаметры впадин:  

;5.2 ТТ1Т1 mdd f
                                       (3.19) 

.5.2 ТТ2Т2 mdd f
                                       (3.20) 

 

Ширина зубчатого венца колеса:  

.db bd Т1ТТ2
                                         (3.21) 

 

Ширина зубчатого венца шестерни: 

                                      ....bb 4221 ТТ                                      (3.22) 
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Полученные значения b1T ; b2T  следует округлить до ближайше-

го числа из ряда Ra 40 по ГОСТ 6636-69. 

Коэффициент торцевого εα перекрытия для цилиндрических пе-

редач                             

.cos
11

3,21,88
2T1T

T
zz

                        (3.23) 

 

 

Окружную скорость v м/с вычисляют по формуле: 

 

.
n

dv
60

T2
T2T

                                  (3.24) 

 

В зависимости от окружной скорости назначают cм. /1;2;3/ сте-

пень точности передачи. 

 

 3.4.6. Определение сил в зацеплении.  
 

Силы в зацеплении (У прямозубой передачи принимают 0 ): 

окружная сила  

 

;
2

2T

2T
T

d

T
Ft

                                           (3.25) 

       

 радиальная сила 

 

;
cos

wtgF
F t

r
T

T
                                             (3.26) 

 

осевая сила 

 

tgFF tTaT
.                                               (3.27) 

 

3.5. Проверка зубьев тихоходной передачи на выносливость 

по  контактным напряжениям 

 

Расчетное значение контактного напряжения:  
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TH

ww

HH

HM
udb

uKKKF
ZZZ

Ф
TT1Т

Ф
THtT

HT

1 .                  (3.28) 

 

Коэффициент ZM,  учитывающий механические свойства мате-

риалов сопряженных зубчатых колес; для стальных колес  

ZM = 275 H 2

1

/мм. 

Коэффициент ZH, учитывающий форму сопряженных поверхно-

стей зубьев; при αw =20
º
 для прямозубых передач ZH =1,76, для косо-

зубых cos76.1HZ . 

Коэффициент Zε, учитывающий суммарную длину контактных 

линий для прямозубых передач 

 

                                          
3

4 ТZ ;                                       (3.29) 

 

для косозубых передач 

 

T

1
Z .                                         (3.30) 

 

KHα  - коэффициент нагрузки между зубьями, KHα =f (v, степени  

точности). 

Для прямозубых передач KHα =1. 

Для косозубых передач из справочной литературы /1;2;3/. 

KHβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распреде-

ления нагрузки по длине контактной линии, KHβ = f (H,расположения 

колес относительно опор, ψbd ). 

KHv - коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку в за-

цеплении, KHv = f (v, степени точности, твердости зубьев). 

Коэффициенты KHβ, KHv выбирают из справочной литературы 

/1;2;3/. 

Если расчетное напряжение ζH меньше допускаемого [ζH ] до 

20%  или [ζH ]  больше [ζH ]   в пределах 5%, то ранее принятые па-

раметры передачи принимают за окончательные. В противном слу-

чае необходим пересчет. 
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3.6. Проверка зубьев колес тихоходной передачи по напря-

жениям изгиба 

   

Расчетное напряжение изгиба: 

в зубьях шестерни 

 

 ;
T1T

T

1Т1T
mb

KKKF
YYY

vFFFt

FSF
                  (3.31) 

 

 

в зубьях колеса 

 

.
bY

bY

FS

FS
FF

T2Т1

T1Т2
1T2T

                              (3.32) 

 

 

YFS  - коэффициент формы зуба выбирают из таблиц или графи-

ков работ /1;2;3/ в зависимости от числа зубьев Z для прямозубых 

колес и эквивалентного числа зубьев 3cos

Z
Z   для косозубых и 

шевронных. 

Yβ - коэффициент, учитывающий наклон зубьев. 

Для колес с прямыми зубьями Yβ=1 для колес с косыми зубьями 

120
1Y , где  подставляют в градусах. 

Y - коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев. 

Для прямозубых колес Yε=1; для косозубых колес 
1

Y . 

Коэффициенты KFα, KFβ, KFv  учитывают те же дополнительные 

нагрузки для изгибной прочности, что и коэффициенты KHα, KHβ, KHv  

для контактной прочности. Числовые значения коэффициентов KFα, 

KFβ, KFv  приведены в литературе /1;2;3/ в виде таблиц и графиков. 

Определяют расчетные напряжения изгиба и сравнивают соот-

ветствие соотношений ζF1T ≤[ζF ]1T ; ζF2T ≤[ζF ]2T. Если при прове-

рочном расчете F  значительно меньше [ζF ], то это допустимо, так 

как нагрузочная способность большинства закрытых передач огра-

ничивается контактной прочностью. Если ζF >[ζF ], то изменяются 
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значения b1 и b2. При этом aw не изменяется, а, следовательно, не на-

рушается контактная прочность передачи. 
 

3.7. Проектировочный расчет быстроходной передачи 

 

Для двухступенчатого соосного редуктора (схемы 03,04,05 на 

рис.1.1) awБ= awТ. Для двухступенчатого несоосного редуктора  (схем 

01,02,06 на рис.1.1) по  ГОСТ2185-66 рекомендуется при-

нять
1,4...1,25

Т

Б

w

w

a
a  с округлением до ближайшего числа, кратного пя-

ти, или по ряду размеров Ra 40 по ГОСТ6636-69.  

Определяют коэффициент ширины зубчатых колес по формуле:  
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2

3

1

БHБ

БH

wБ

Б
abaБ

u

TK

a

u
K ,                       (3.33) 

 

где Ka =495- для прямозубых колес; для косозубых колес Ka =430;   

[ζH]Б- допускаемое контактное напряжение для менее прочного из 

колес, МПа; KHβ - коэффициент, учитывающий неравномерность 

распределения нагрузки по длине контактных линий, при проекти-

ровочном расчете можно принять KHβ = 1,2…1,3. 

Определяют коэффициент ширины ψbdБ по формуле: 

 

2

1ББ

Б

)(uba

bd
   .                             (3,34) 

 

Далее проектировочный расчет быстроходной ступени ведут 

аналогично проектировочному расчету тихоходной ступени в соот-

ветствии с подразделом 3.4.2…3.4.6. 
 

4. Разработка эскизного проекта редуктора 

 

После определения межосевых расстояний, размеров колес при-

ступают к разработке конструкции редуктора. Первым этапом кон-

струирования является разработка эскизного проекта. При эскизном 

проектировании определяют ориентировочные диаметры ступеней 

валов, размеры зубчатых колес, выбирают типы подшипников и 
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схемы их установки, затем определяют расположение деталей пере-

дач и расстояния между ними. 

 

4.1. Диаметры валов и выбор подшипников 

  

Предварительные значения диаметров (мм) различных участков 

стальных валов редуктора определяют по формулам: 

для быстроходного (входного) вала  (рис. 4.1 и 4.2) 

;73
1БTd );(2 концилп ttdd r(3...4)ПБП dd ; 

для промежуточного вала (рис. 4.1 и 4.2) 

;63
2БК Тd ;(3...4)КБК fdd (1...5);Кп dd rdd (3...4)пБП ; 

для тихоходного (выходного) вала (рис. 4.1 и 4.2) 

;53
2ТТd );2 кон.цилп ttdd ( (1...5);пк dd  

r...dd )(пБП 43 . 

В приведенных формулах Т1Б; Т2Б; Т2Т - моменты, Нм. 

Вычисленные значения диаметров dК; dБК; dБП округляют в бли-

жайшую сторону по стандартному ряду чисел Ra 40 согласно ГОС-

Ту 6636 – 69 /2;3/, а dп. и координату r фаски подшипника принима-

ют из стандартов на подшипники /1;2;3/. 

Для опор валов цилиндрических прямозубых и косозубых колес 

редукторов применяют чаще всего шариковые радиальные одноряд-

ные подшипники. Первоначально назначают подшипники легкой 

серии. Если при последующем расчете грузоподъемность подшип-

ника окажется недостаточной, то принимают подшипники средней 

серии.  

При значительных осевых нагрузках в редукторах с цилиндри-

ческими косозубыми колесами (большой угол наклона зубьев) валы 

могут устанавливаться на однорядных роликовых конических под-

шипниках легкой (средней) серии. 

Подшипники, установленные между торцовыми крышками и 

упирающиеся в них, на валах, как правило, в осевом направлении не 

крепятся (см. рис. 4.1 и 4.2). Между торцами крышек и подшипни-

ками устанавливается зазор с=0,2…0,5 мм  для предотвращения за-

клинивания подшипников при тепловом расширении вала. Расстоя-

ние l от стенки корпуса до торца подшипника принимают l=0  при 

vБ≤(2…5) м/c l=3…5 при vБ >5 м/с. 
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Диаметры концов быстроходного и тихоходного валов согласу-

ют с диаметрами валов по ГОСТу 12081 – 72 или ГОСТу 12080-66 

/2;3/. При этом диаметр d концевого участка быстроходного вала 

должен быть равен (0,8…1,2)dэд – диаметр вала электродвигателя, с 

которым вал редуктора соединен муфтой. 
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Рис. 4.3. Компоновка цилиндрического 

двухступенчатого соосного редуктора. 

L    

a    a    

a 
  
 

a    

b 
  
 

0
  
  
h 

  
 

M
  
  

Рис 4.4. Компоновка цилиндрического 

двухступенчатого редуктора развернутой схемы. 
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Высоту  tцил..(tкон)  заплечика, и размер f (мм) фаски колеса при-

нимают в зависимости от диаметра d из табл. 4.1 
 

                                                                                                                 Таблица 4.1 

Геометрические параметры ступеней валов, мм 

d 17..22 24..30 32..38 40..44 45..50 52..58 60..65 67..75 80..85 

 tцил   3 3,5 3,5 3,5 4 4,5 4,6 5,1 5,6 

 tкон  1,5 1,8 2,0 2,3 2,3 2,5 2,7 2,7 2,7 

f 1 1 1,2 1,2 1,6 2 2 2,5 2,5 

 

4.2. Соединение вал-ступица 

 

В большинстве случаев в редукторах для крепления колес и 

муфт на валах применяют призматические шпонки по ГОСТу 23360-

78 или ГОСТу 10748-79. Стандарты предусматривают для каждого 

диаметра вала определенные размеры поперечного сечения шпонки. 

Поэтому при проектных расчетах размеры b; h; t1 берут из таблиц 

работ /1;2;3/ и определяют рабочую длину lp шпонки по формуле: 

 

                                    ,  
)(

102

ñì1

3

p
thd

T
l  

 

где T– крутящий момент на валу, Нм; d - диаметр вала, мм  (d ср - 

для конических концов валов); [ζсм]=130…180 МПа – допускаемое 

напряжение на смятие. 

Полная длина шпонки со скругленными торцами  

 

bðllш . 

 

Полученное значение согласуется и принимается из стандартно-

го ряда по ГОСТу 23360-78 или ГОСТу 10748-79 /1;2;3/. 

Длину ступицы назначают на 8…10 мм больше длины  шпонки, 

т.е. lст=l+(8…10). Полученное значение lст следует округлить до 

ближайшего числа из ряда Ra40 по ГОСТ 6636-69 и проверить усло-

вие 0,8d ≤ lст ≤ 1,5d. Если по результатам расчета шпоночного со-

единения получают длину ступицы lст<1,5d, то можно установить 

две шпонки, диаметрально расположенные на валу, или перейти на 

шлицевое соединение.  
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Длины концевых участков быстроходного и тихоходного валов 

принимают из ГОСТа 12081-72 и ГОСТа 12080-66 при условии 

lк.у>lшп. 

При установке зубчатых колес на валы с натягом очень трудно 

совместить шпоночный паз колеса со шпонкой на валу. Для облег-

чения сборки рекомендуют /1/ предусматривать направляющий по-

садочный конус  или цилиндрический участок вала с полем допуска 

d11. 

 

4.3. Конструкция элементов зубчатых колес 
 

Основными конструктивными размерами цилиндрических зуб-

чатых колес являются наружный диаметр da  и ширина колеса b. 

Шестерни часто изготавливаются как одно целое с валом (вал-

шестерня). Цельная конструкция уменьшает общую стоимость вала 

и шестерни и увеличивает жесткость вала. 

Съемные зубчатые колеса, для снижения массы, делают часто с 

более тонким диском и облегченным ободом. 

Рекомендации по выбору размеров отдельных элементов цилин-

дрического зубчатого колеса общего применения следующие (рис. 

4.5):  

lст = длина ступицы определяется из расчета соединения вал-

ступица (см. подраздел 4.2);  

dст = (1,35…1,5) dвал  - диаметр ступицы; 

dоб = df –(5…8)m - диаметр обода; 

do =0,5(dст + dоб) - диаметр расположения отверстий; 

dотв = 0,25(dоб - dст) - диаметр отверстия; 

c=(0,3…0,4)b≥8мм  - толщина диска; 

R=5мм; 

n=0,5m – фаска на диаметре вершин; 

f – фаска на ступице по табл.4.1. 

Полученные значения dст; и dо следует округлить до ближайшего 

большего, а dотв  и dоб до ближайшего меньшего числа из ряда Ra40 

по ГОСТ 6636-69. 
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Рис 4.5. Конструкция и размеры зубчатых цилиндрических колес 

 

 

4.4 Смазывание, смазочные устройства и уплотнения 

 

Смазывание зубчатых передач редукторов в большинстве случа-

ев осуществляется погружением, а подшипников – разбрызгивани-

ем. В корпус редуктора заливают масло из расчета 0,4…0,7 л на 1 

кВт передаваемой мощности.  

Колеса при вращении увлекают масло. Происходит интенсивное 

разбрызгивание масла в корпусе и образование масляного тумана, 

обеспечивающего смазывание всех других зацеплений и подшипни-

ков.  

Смазывание погружением применяют при окружной скорости 

до 15 м/с. Сорта масел назначают в зависимости от режима передач 

и твердости рабочих поверхностей зубьев /1;2;3/. 

Допустимые уровни нагружения колес цилиндрического редук-

тора в масляную ванну (рис. 4.3; 4.4): hм = 2m ≤ 0,25d2,  но не менее 

10 мм. Наибольшая допустимая глубина погружения зависит от ок-

ружной скорости колеса. Считают, что в двухступенчатой передаче 

при окружной скорости v ≥ 1м/с достаточно погружать в масло 

только колесо тихоходной ступени. При v ≤ 1м/с в масло должны 

быть погружены колеса обеих ступеней передачи. 
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При расположении валов в вертикальной плоскости и нижним 

расположением шестерни hМ =0,1…0,5d1. При этом в соосном ре-

дукторе погружают одновременно и колесо, расположенное в ниж-

ней части корпуса. Если глубина погружения колеса окажется чрез-

мерной, то снижают уровень масла и устанавливают специальное 

смазывающее колесо /1/. 

Для заливки масла в крышке корпуса обычно делают окно, ко-

торое также служит для контроля сборки и осмотра редуктора при 

эксплуатации. По периметру окна расположен выступ (платик). 

Окно закрывают крышкой на винтах. Отдушину, соединяющую 

внутренний объем редуктора с внешней атмосферой (суфлер), 

обычно ставят на этой крышке. Размеры крышек смотровых окон и 

ручек, выполняющих роль простой отдушины, даны в табл. 4.2 и 4.3, 

а конструкция крышек и ручек – отдушин показаны на рис. 4.6 и 4.7 

 
                                                                                                            Таблица 4.2 

Крышка смотрового окна, мм                                                                                                 

А В А1 В1 С С1 К R     δ  Размер 

винта d4 

Число 

винтов 

100      50 150 100 125 - 75 12 (0,6… 

…0,8)δ1 

М8 4 

150 100 200 150 175 - 125 12 М8 4 

200 150 250 200 225 130 175 15 М10 6 

 

                                                                                                                 Таблица 4.3 

Ручка-отдушина, мм 

d     d1    d2    D    h     l    a    h1    h2     a1 

М12 х 1,75 12 20 32 40 12 5,5 29 24 13 

М16 х 2 16 25 40 50 16 7 35 30 16 

 

Уровень масла, находящегося в корпусе редуктора, контроли-

руют различными маслоуказателями /1;2;3/ . 

Наибольшее распространение имеют жезловые маслоуказатели, 

так как они удобны для осмотра; конструкция их проста и достаточ-

но надежна (рис. 4.8). 

Круглые маслоуказатели удобны для корпусов, расположенных 

достаточно высоко над уровнем пола. 

Трубчатый маслоуказатель из оргстекла удобен для обзора, но 

хуже всего защищен от повреждений. 
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Крановые маслоуказатели ставят попарно в зоне верхнего и 

нижнего уровней смазки. О наличии масла при данном уровне сви-

детельствуют вытекание его при открытии крана. 
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Рис. 4.6. Крышка смотрового окна 
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Рис. 4.7. Ручка отдушина 
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Рис.4.8. Жезловый указатель и способы его установки в корпус 

 

При работе передач масло постепенно загрязняется продуктами 

износа деталей передач. С течением времени оно стареет, свойство 

его ухудшаются. Поэтому масло налитое в корпус редуктора, перио-

дически меняют. Для этой цели в корпусе предусматриваются слив-

ное отверстие, закрываемое пробкой с цилиндрической (табл. 4.4) 

или конической (табл. 4.5) резьбой. 
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Таблица 4.4 

Пробки с цилиндрической резьбой 
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Таблица 4.5 

Пробки с конической резьбой 

 

D 
  
 

L    

a    

S    
1    :    1    5    

b    

d 
  
 

 

d D L b a S 

K ½” труб 20.9 15 7.5 4 8 

K ¾” труб 26.4 17 7.5 4.5 12 
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Для защиты от загрязнения извне и для предупреждения выте-

кания смазочного материала подшипниковые узлы снабжают уплот-

няющими устройствами/1;2;3/.        

     Широкое распространение получили манжетные уплотнения (рис. 

4.9), которые применяют при окружных скоростях вала до 15 м/с. 

Манжетные уплотнения обладают высокой надежностью и хороши-

ми уплотняющими свойствами.  

Манжету 1 устанавливают в крышке 2 подшипника в зависимо-

сти от направления действия давления р в соответствии с рис.4.9 a. 

Отверстие в крышке подшипника выполняют в соответствии с 

рис.4.9 б по размерам табл.4.6. 
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Рис.4.9. Манжетное уплотнение 
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Таблица 4.6 

Размеры мест установки манжет 

dвал d1 d2 

до 10 dвал – 1,5 dвал +1,0 

Св.10 до 20 dвал – 2,0 dвал +1,0 

Св.20 до 30 dвал – 2,5 dвал +1,0 

Св.30 до 40 dвал – 3,0 dвал +1,0 

Св.40 до 50 dвал – 3,5 dвал +1,0 

Св.50 до 70 dвал – 4,0 dвал +1,5 

Св.70 до 95 dвал – 4,5 dвал +1,5 

Св.95 до 130 dвал – 5,5 dвал +2,0 

Св.130 до 140 dвал – 7,0 dвал +2,0 

d3=D-3,0 

h 5,0 7,0 10 12 15 18 22 

h2 6,5 8,5 12 14.5 18,5 22 25,5 

h3 1,0 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 3,5 

 

4.5. Компоновка редуктора. Конструирование корпуса  

 

Компоновку редуктора выполняют на миллиметровой бумаге, 

карандашом, в масштабе 1:1 (1:2). 

Компоновку редуктора выполняют для: 

- определения расстояния между опорами валов и длин кон-

сольных участков; 

- проверки, не накладываются ли валы (зубчатые передачи) од-

ной ступени редуктора на валы (зубчатые передачи) другой ступени; 

- размещение внутри редуктора зубчатых колес всех ступеней 

так чтобы получить минимальные внутренние размеры редуктора. 

Компоновочные эскизы двухступенчатых редукторов показаны 

на рис 4.1; 4.2; 4.3; 4.4. Соотношения между основными размерами 

литых чугунных разъемных корпусов редукторов наиболее распро-

страненных конструкций иллюстрируются на рис 4.10; 4.11; 4.12; 

4.13. Размеры необходимые для выполнения компоновки и разра-

ботки конструкции редуктора представлены в таблицах 4.2 - 4.11. 
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                                                                                      Таблица 4.7 

Основные размеры корпусов и болтов двухступенчатых цилиндрических 

 редукторов 

Параметр Ориентировочное  

значение, мм 

Толщина стенки корпуса редуктора =0,025awT+3 8 

Толщина стенки крышки редуктора 1=0,02 awT +3 7,5 

Толщина нижнего фланца корпуса фл1=2,35

Толщина верхнего фланца корпуса фл2=1,5

Толщина фланца крышки редуктора фл3=(1,35…1,5)

Диаметр фундаментных болтов  d1=(0,03…0,036)аwT +12 

Число фундаментных болтов  z=4 при awT ≤315 

z=6 при awT >315 

Диаметр болтов, стягивающих корпус и 

крышку у бобышек 
d2=(0,7…0,75)d1 

Диаметр болтов, стягивающих фланцы 

корпуса и крышки 

d3=(0,5…0,6)d1 

Диаметр штифтов для фиксации положе-

ния крышки относительно корпуса 

dшт=(0,7…0,8)d3 

Ширина нижнего фланца корпуса S1= δ+x+k1 

Ширина фланца корпуса и крышки (у 

подшипников) 

S2= δ+x+k2 

Ширина фланца корпуса и крышки (по 

периметру) 

S3= δ+x+k3 

Ширина опорной поверхности нижнего 

фланца корпуса  

m=k+1.5δ 

Толщина ребер корпуса c1=(0,8…1)δ 

Минимальный зазор между колесом и  

корпусом 

a=1,0…1,2 δ 

Расстояние от колеса до дна корпуса b0=3a 

Минимальный диаметр корпуса вокруг 

подшипника качения (диаметр бобышки)  

1,25D+10, 

где D – наружный диаметр 

подшипника 

Координата стяжного болта d2 у бобышек: 

с накладной крышкой 

с закладной крышкой 

 

c=0,5(d2+d5)+3…5 

c=0,5d2+3…5  
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Таблица 4.8 

Размеры элементов фланцев, мм 

d 

болта 

k 

ширина 

фланца 

c 

координата 

болта 

dотв 

диаметр 

отв. под 

болт 

D3 

диаметр 

планировки 

r 

радиус за-

кругления 

1 2 3 4 5 6 

М6 22 12 7 14 2 

М8 24 13 9 17 3 

М10 28 15 11 20 3 

М12 33 18 13 26 3 

М14 35 18 15 28 3 

М16 40 21 17 32 5 

М18 46 25 20 34 5 

М20 48 25 22 38 5 

М22 52 27 24 40 5 

М24 54 27 26 45 8 

М27 60 30 29 50 8 

М30 66 33 32 60 8 

 

Таблица 4.9 

Параметры сопряжений элементов отливок 

Эскиз сопряжений 
δ x y r R 

 





1 
  
 





1 
  
 

r    r    

R    

1    <    1    ,    3    
 

8 0 0 1.5 

r+δ 

10 0 0 2.5 

15 0 0 4.0 

20 0 0 6.0 

x    

y 
  
 





1 
  
 

r    

1    =    (    1    ,    3    -    2    )    
 

8÷10 2÷3 

5X 

3 - 

10÷15 3÷5 4 - 

15÷20 4÷5 5 - 
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Таблица 4.10 

Размеры накладных крышек подшипников 

Эскиз крышки D 
d5 

винт 

Z число 

винтов 
h1 δ2 

h1

2

D2

dо
т
в5

D3 D

D1

2

2

 

от 40 до 62 М6 4 6 5 

от 63 до 95 М8 4 8 6 

от 100 до 145 М10 6 10 7 

от 150 до 220 М12 6 12 8 

D1=D+2,5d5 

D2=D1+2d5 

D3=D-(3…4)rп 

 

 

 

 

 

 
Таблица 4.11 

Размеры закладных крышек подшипников 

Эскиз крышки Размеры 

D 2

c

l1 l

D3

 

lc

ll

Dl

Dl

5.0

)100(108

)100(86

1

 

D3;δ2 – см. табл. 

4.10 

 

                                                                                                         

 

 

 

        

 



40 

b 0
h м

LD

C

C




dотв2

d2
d4

d 4
h

Lнар

dотв2

LD
C

C

d а2

 1 a

d3

dотв3


ф
л3


ф
л2

1:30

уровень
масла

Крышка сморового отверстия
Рым-болт

Маслоуказатель

Пробка маслоуказателя

Крышка редуктора

Корпус редуктора

Объем масляной ванны (0,4-0,7)[дм
3
/кВт]



S3 Lвн -длина внутренней полости редуктора

S3





S 2
+(
4.
..6
)

S 3S 1

0.5dа1 +1.2 aw 0.5dа2 +1.2

Вв
н-
ш
ир
ин
а
вн
ут

ре
нн
ей

по
ло
с т

и
ре
дк
т
ор
а

входного выходного

Ось вала

В

В

S 2
K

И

Ж Ж

ДД

Г Г

Отдушина

  
Рис.4.10 (лист 1, листов 3) Конструкции корпусных деталей цилиндрических 

редукторов с наружным расположением подшипниковых бобышек 
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Рис.4.10 (лист 2, листов 3) Конструкции корпусных деталей цилиндрических 

редукторов с наружным расположением подшипниковых бобышек 
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Рис.4.10 (лист 3, листов 3) Конструкции корпусных деталей цилиндрических 

редукторов с наружным расположением подшипниковых бобышек 
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Рис.4.11 Корпус цилиндрического редуктора с наружным расположением 

подшипниковых бобышек 
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Рис.4.12 (лист 1, листов 3) Конструкции корпусных деталей цилиндрических 

редукторов с внутренним расположением подшипниковых бобышек 
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Рис.4.12 (лист 2, листов 3) Конструкции корпусных деталей цилиндрических 

редукторов с внутренним расположением подшипниковых бобышек 

 



46 

 

D    3    

с    (    д    л    я    d    1    )    

x    





d    о    т    в    1    





ф
  
  

л 
  
 

1 
  
 

( 
  

 
2
  

  
- 

  
 

2
  

  
. 
  

 
5 

  
 

) 
  

 
d 

  
 

1 
  
 

S    1    

3    
0    

-    
4    
5    


М    М    

М    -    М    

1    5    -    2    0    

1    5    -    2    0    

D    3    

C    (    д    л    я    d    2    )    X    
1    

d    о    т    в    2    

( 
  

 
2
  

  
, 
  

 
5 

  
 

- 
  

 
3 

  
 

, 
  

 
0
  

  
) 
  

 
d 

  
 

2
  
  

S    2    +    (    2    -    3    )    



D    3    

c    (    д    л    я    d    3    )    X    

1    

S    2    +    (    2    -    3    )    

d    о    т    в    3    

S    3    



(    2    .    5    -    3    .    0    )    d    3    

X    -    X    

Ш    т    и    ф    т    к    о    н    и    ч    е    с    к    и    й    

Б    

к    (    д    л    я    d    1    )    

Б    

Б    

Б    

Т    -    Т    



y 
  

 

x    

r    

Б    

Л    У    -    У    С    

Рис.4.12 (лист 3, листов 3) Конструкции корпусных деталей цилиндрических 

редукторов с внутренним расположением подшипниковых бобышек 
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Рис.4.13 Корпус цилиндрического редуктора с внутренним расположением 

 подшипниковых бобышек 
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5. Проверочный расчет вала 

 

Проверочный расчет вала заключается в определении запасов 

статистической и усталостной прочности в опасных сечениях вала и 

сравнения их с допускаемыми. До проверочного расчета вал  прохо-

дит стадии проектного расчета и разработки конструкции. 

Проверочный расчет вала выполняют по методике работы /4/, в 

которой изложены теоретические сведения и алгоритмы расчета на 

статическую и усталостную прочность валов цилиндрических ре-

дукторов. Проведены практические рекомендации и справочные 

данные для выполнения расчетов, а также примеры выполненных 

расчетов.     
 

6. Расчет (подбор) подшипников на  долговечность  

 

Исходные данные: Fr1, Fr2 – радиальные нагрузки (радиальные 

реакции опор), Н; Fа - внешняя осевая сила, действующая на вал, Н; 

частота вращения вала, мин
-1

; Lh – требуемый ресурс; необходимый 

уровень надежности. В курсовом проекте можно принять тип на-

грузки – нереверсивная, спокойная, температура подшипникова узла 

< 100 
0
С, уровень надежности 90%. 

Проверочный расчет предварительно выбранных в ходе проек-

тирования узла вала подшипников выполняется по динамической 

грузоподъемности. Пригодность подшипников определяется сопос-

тавлением расчетной динамической грузоподъемности Сrp, Н, с ба-

зовой Сr , Н, или расчетного ресурса (долговечности)Lsah, ч с требуе-

мым Lh, ч по условиям: 

 

rrp CC  или hsah LL .                               (6.11) 

 

Расчетная динамическая грузоподъемность: Сrp, Н и ресурс Lsah 

определяются по формулам: 

 

k
h

Erp
aa

L
nPC

6

231 10
60 ;   

k

E

r
sah

P

C

n
aaL

60

106

231 ,       (6.12) 
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где РЕ – эквивалентная динамическая нагрузка, Н; к – показатель 

степени : к=3 для шариковых и к=3,3 для роликовых подшипников; 

а1– коэффициент надежности, а1=1 при 90% надежности;  а23 - 

обобщенный коэффициент совместного влияния качества металла 

подшипника и условий его эксплуатации, при обычных условиях 

работы а23=0,7…0,8 – для шариковых подшипников; а23=0,6…0,7 – 

для роликовых; n – частота вращения вала, мин
-1

. 

Вместо индекса s в обозначении ресурса записывают значение 

разности (100 – Pt), где Pt  - надежность при определении ресурса. 

Так, при 90% -ной надежности L10ah, при 97%-ной L3ah. 

Последовательность расчета: 

1. Если для обеих опор вала приняты подшипники одного типа и 

одного размера, то расчет выполняется только для подшипников с 

большей нагрузкой. 

2. По каталогу, для принятого в предварительном расчете ради-

ального подшипника, выписывают значения базовых  динамической 

Cr и статической C0r радиальных грузоподъемностей. 

3.Определяют отношение
r

a

C

F

0

, где Fa -осевая нагрузка (для пря-

мозубых цилиндрических колес Fa =0).  

По отношению 
r

a

C

F

0

 по таблицам работ /1;2;3/ принимают значе-

ние коэффициент е  

(при 0
0r

a

C

F  0e ) 

Сравнивают отношение 
2FV

Fa  с коэффициентом е и принимают 

значение коэффициентом Х и Y. Если  
2FV

Fa е принимают Х=1; Y=0 

4. Определяют эквивалентную динамическую нагрузку 

T2 kkYFXVFP a
,                              (6.3) 

где V коэффициент вращения; V=1 при вращении  внутреннего 

кольца и V=1,2 при вращении наружного кольца. 

k –коэффициент безопасности, учитывающий характер нагруз-

ки на долговечность подшипника;  

k =1 – при спокойной нагрузки; 

k  =1,1…1,2 –легкие толчки; k = 1,3….1,8 умеренные толчки.  
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Тk –коэффициент, учитывающий влияние температуры на долго-

вечность подшипника: 

При t °С…………   100       125     150     175     200 

Тk …………………...1,00      1,05    1,1      1,15    1,25 

 

Для подшипников, работающих при переменных режимах на-

гружения задаваемых циклограммой нагрузок (см. рис.1.2), опреде-

ляют приведенную эквивалентную динамическую нагрузку по сле-

дующей зависимости: 

 
3

3 Т

Т

i hi
Е

h

Т L
Р Р

Т L
                                 (6.4) 

 

5. Определяют расчетный ресурс L10ah и оценивают пригодность 

подшипника по условию L10ah ≤ Lh. 

Если расчетное значение L10ah больше значения заданного ре-

сурса Lh для принятого подшипника, то переходят к более тяжелой 

серии или принимают другой типоразмер подшипника и расчет по-

вторяют. В этом случае в конструкцию вала вносят изменения. 

При определении осевых нагрузок, воздействующих на ради-

ально-упорные подшипники, следует учитывать осевые силы, воз-

никающие под действием радиальных нагрузок из-за наклона кон-

тактных площадок. Значение этих сил зависит от типа подшипника, 

угла контакта, значения радиальных сил, а также как отрегулирован 

подшипник. С методикой расчета осевых сил можно ознакомится в 

работах /1;2;3/. 
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Приложение А 

(обязательное) 

Форма задания на курсовой проект 
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Приложение Б 

(обязательное) 
Последовательность выполнения задания на курсовое проектирование редуктора 

 

№ 

п/п 
Наименование этапа 

% выпол-

нения эта-

па 

Срок  

выпол- 

нения 

Приме-

чания 

1 

Определить КПД редуктора, требуемую мощность 

электродвигателя, передаточное число редуктора и 

его ступеней, частоты вращения и крутящие момен-

ты на валах. Выбрать марки материалов зубчатых 

колѐс и вычислить значения допускаемых напряже-

ний [σH] и [σF] 

10% 6н 
10% 

 

2 

Выполнить проектировочный расчѐт тихоходной 

передачи. Выполнить проверочный расчѐт тихоход-

ной передачи. Выполнить проектировочный расчѐт 

быстроходной передачи 

10% 7н 
20% 

 

3 

Определить предварительные значения диаметров 

валов, размеров подшипников. Определить основ-

ные размеры элементов зубчатых колѐс, корпуса, 

шпоночных и резьбовых соединений, выбрать спо-

соб смазки, тип уплотнений 

10% 8н 
30% 

 

4 Выполнить компоновочный эскиз редуктора 30% 9н-11н 
60% 

 

5 

Составить расчѐтную схему промежуточного вала, 

вычислить реакции в опорах, построить эпюры из-

гибающих и крутящих моментов. Выполнить прове-

рочный расчѐт промежуточного вала на статическую 

и усталостную прочность. Проверить работоспособ-

ность подшипников опор 

10% 12н 
70% 

 

6 

Выполнить чертѐж общего вида редуктора, чертежи 

деталей по заданию преподавателя, спецификацию  

к чертежу 

20% 
13н 

14н 

90% 

 

7 
Оформить пояснительную записку к курсовому   

проекту 
10% 15н 

100% 

 

 


