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ВВЕДЕНИЕ 

 

В заданиях на курсовые проекты по деталям машин широко 
представлены приводы, содержащие редуктор и открытые механиче-
ские передачи. Если методика расчета параметров зацепления редук-
торов изложена систематизировано, то расчетам открытых передач не 
уделяется должного внимания. 

В данных методических указаниях представлены методики рас-
четов наиболее используемых в курсовом проектировании открытых 
передач, что будет способствовать рациональному подходу к выпол-
нению студентами проекта. 

 

1 РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

Ременная передача – механизм для передачи энергии между ва-
лами, как угодно расположенными в пространстве, с помощью шки-

вов и надетого на них с натяжением бесконечного ремня (цельного 
или сшитого).  

В простейшем виде ременная передача состоит из ведущего и ве-
домого шкивов и гибкой связи – ремня, надетого на шкивы с натяже-
нием.  

 

1.1 Плоскоременные передачи 

 

Основные характеристики ремней представлены в таблицах 
П1.1 – П1.4 . 

Выбор типа прорезиненного ремня можно производить по харак-
теристике, приведенной в таблице П1.5 [3]. 

 

Пример расчета плоскоременной передачи. 

Рассчитать открытую плоскоременную передачу от асинхронного 
электродвигателя мощностью 51 =P  кВт при 14401 =n  мин-1

 ( 1511 =ω  

рад/с) и передаточном числе опрu = 2,4. Работа односменная, нагрузка 
спокойная. Передача горизонтальная. Натяжение ремня – за счет его 
упругости (передвижением электродвигателя по салазкам). Условия 
окружающей среды – нормальные. Требования к габаритам – жесткие. 

Расчет выполняем в следующей последовательности [3]. 

1. Выбираем прорезиненный ремень типа A  с тканью БКНЛ-65 с 
резиновыми прослойками (таблица П1.5). 
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2. Определяем диаметр меньшего шкива по формуле  ([3], 2.1 ) 

 

 ( )3
1

1
1 1300...1100

n

P
D ≈ ,  (1.1) 

где 1P  – передаваемая мощность, кВт; 
1n  – частота вращения меньшего шкива, мин 

-1
.  

 

6,166
1440

5
1100 3

1 =⋅=D  мм. 

 

3. По  таблице П1.2 принимаем диаметр меньшего шкива 
1801 =D  мм, толщину ремня =pH  4,8 мм, число прокладок .4=i  

4. Определяем диаметр большего шкива по формуле  
 

( )ε−⋅⋅= 1опр12 uDD , (1.2) 

 

где ε  – коэффициент упругого скольжения ( 02,0...01,0=ε ). 

 

7,427)01,01(4,21802 =−⋅⋅=D  мм. 

 

Полученное значение 2D  округляется до стандартного (таблица 
П1.6). 

Принимаем 4502 =D  мм. 

5. При выбранных диаметрах 1D  и 2D  определяем окончательное 
передаточное число ременной передачи по формуле 

 

( )ε−⋅
=

11

2
опр

D

D
u .  (1.3) 

Уточняем передаточные числа остальных передач привода с тем, что-
бы общее передаточное число отличалось от заданного не более чем 

на 4%. 

)01,01(180

450
опр −⋅

=u . 

 

6. Скорость ремня v , м/с, определяется по формуле 
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100060

11

⋅
⋅⋅

=
nD

v
π

, (1.4) 

 

где 1D  – расчетный диаметр меньшего шкива, мм; 

1n  – частота вращения меньшего шкива, мин -1
. 

 

6,13
100060

144018014,3
=

⋅
⋅⋅

=v  м/с. 

 

7. Определяем минимальное межосевое расстояние a , мм, по 
формуле 

( )212 DDa +⋅≥ ; (1.5) 

 

1260)450180(2 =+⋅=a  мм. 

 

Принимаем 1300=a  мм. 

8. Определяем расчетную длину ремня по формуле 
 

( ) ( )
a

DD
DDaL

⋅
−

++⋅+⋅=
42

2
2

12
21

π
. (1.6) 

 

3603
13004

)180450(
)450180(

2

14,3
13002

2

=
⋅
−

++⋅+⋅=L  мм. 

 

К этой длине необходимо добавить для соединения концов ремня 
отрезок pBL ≈Δ  ([5], с.14). 

9. Определяем число пробегов ремня ν , 1/с, по формуле 
 

[ ]νν ≤=
L

v
, (1.7) 

где v  – скорость ремня, м/с; 
L – длина ремня, м; 

[ν] – допускаемое число пробегов, 1/с. 
 

8,3
603,3

6,13
==ν  с -1 

< ][ν . 
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Для обеспечения долговечности в рассматриваемой передаче 
[ν ]= 5 1/с. Если неравенство не удовлетворяется, длину ремня опре-
деляют из условия 

[ ]ν
v

L = . (1.8) 

 

По окончательно принятой длине ремня пересчитывают межосе-
вое расстояние по формуле 

 

( ) ( )[ ] ( )
8

822
2

12
2

2121 DDDDLDDL
a

−⋅−+−⋅++⋅−⋅
=

ππ
. (1.9) 

Для создания натяжения ремня и подтягивания при вытяжке кон-

струкция передачи должна допускать увеличение межосевого рас-
стояния на L025,0 . Обычно с этой целью двигатель устанавливают на 
салазках или на шарнирной плите ([5], рисунок 2.9.1).  

10. Определяем угол обхвата на меньшем шкиве по формуле 
 

a

DD 1200
1 57180

−
−=α . (1.10) 

oo
1 150168

1300

180450
57180 >=

−
⋅−=α . 

 

Если 1α  окажется меньше рекомендованного, то необходимо 
увеличить межосевое расстояние a  и пересчитать по формуле (1.6) 

требуемую длину ремня L . 

11. Удельная сила предварительного натяжения для передач с на-
тяжением за счет упругости ремня при большом межосевом расстоя-
нии и горизонтальном ее расположении 25,20 =S  Н/м [3]. 

12. Удельное окружное усилие (таблица П1.7) при 25,20 =S  Н/м,  

4=i  и 1801 =D  мм принимаем 1,110 =q  Н/мм. 

13. Допускаемое удельное окружное усилие ][q , Н/мм, для усло-
вий эксплуатации, отличающихся от исходных, определяются с по-
мощью поправочных коэффициентов по формуле  

 

[ ] υα CCCCqq p ⋅⋅⋅⋅= 00 , (1.12) 

где 0C  – коэффициент, учитывающий вид передачи и угол наклона ее 
к горизонту (таблица П1.8); 10 =C ; 
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αC  – коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата на малом 

шкиве (таблица П1.9); 965,0=αC ; 

pC  – коэффициент, учитывающий режим работы (таблица П1.10); 

1=pC ; 

vC  – коэффициент, учитывающий влияние центробежных сил 
(таблица П1.11); 97,0=vC . 

 

4,1097,00,1965,00,11,11][ =⋅⋅⋅⋅=q  Н/мм. 

 

14. Необходимая ширина ремня pB , мм, определяется по формуле 
 

[ ]q

F
B t

p = , (1.13) 

 

где tF  – окружная сила, Н; 

 

1

12

D

T
Ft

⋅
= ; (1.14) 

1T  – крутящий момент на ведущем шкиве, Н мм; 

1D  – диаметр меньшего шкива, мм; 

][q  – допускаемое удельное окружное усилие, Н/мм. 

 

33160
1440

105
95509550

3

1

1
1 =

⋅
⋅=⋅=

n

P
T  Н·мм. 

Тогда 4,35
4,10180

331602
=

⋅
⋅

=pB  мм. 

По таблице П1.1 округляем ширину ремня до стандартной 

40=pB  мм. 

Проверяем соответствие выбранной (таблица П1.2) и оконча-
тельно принятой (таблица П1.1) слойности прокладок i . В нашем 

случае 4=i , т. е. соответствие слойности соблюдено. 
15. Усилие от предварительного натяжения ремня определяем по 

формуле 
iBsF p ⋅⋅= 00 . (1.15) 

36044025,20 =⋅⋅=F  Н. 
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16. Сила, нагружающая валы передачи опF , Н, определяется по 
формуле  

 

2
sin2

0
1

0

α
⋅⋅= FFоп ; (1.16) 

716
2

168
sin3602оп =⋅⋅=F  Н. 

Учитывая, что для передач с периодическим подтягиванием ремня 
запас натяжения принят 1,5, то  

 

опmaxоп 5,1 FF ⋅= ; (1.17) 

 

10747165,1maxоп =⋅=F  Н 

 

17. Ширина обода шкивов B , мм, выбирается по ширине ремня 
(таблица П1.12). 

Принимаем 50=B  мм. 

 

Проверочный расчет. 
Прочность по максимальным напряжениям в сечении ведущей 

ветви определяется из условия  
 

][1max pvи σσσσσ ≤++= ,  (1.18) 

 

где 1σ  – напряжения растяжения, МПа;  

A

F

A

F t

2

0
1 +=σ ; (1.19) 

 

A  – площадь поперечного сечения ремня, мм2
; 

pp BHA ⋅= ; 

 

иσ  – напряжения изгиба, МПа; 

1D

H
E

p

ии ⋅=σ ; (1.20) 

иE  – модуль продольной упругости для прорезиненных ремней, 

мм2
; 100...80=иE Н/мм2

; 
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vσ  – напряжения от центробежных сил, Н/мм2
;  

6
2 10−⋅⋅= vv ρσ ; (1.21) 

 

ρ  – плотность материала ремня, кг/м3
; 1200...1000=ρ  кг/м3

. 

][ pσ  – допускаемое напряжение растяжения, МПа; 8][ =pσ  МПа. 
 

Напряжения растяжения 
 

83,2
408,42180

331602

408,4

360
1 =

⋅⋅⋅
⋅

+
⋅

=σ  МПа. 

 

Напряжения изгиба  
 

13,2
180

8,4
80и =⋅=σ  МПа. 

 

Напряжения от центробежных сил 
 

18,0106,131000 62 =⋅⋅= −
vσ  МПа. 

 

Тогда 14,518,013,283,2max =++=σ  МПа. 
Условие прочности (1.18) выполняется. 
Если в результате расчетов получится, что ][max pσσ > , то сле-

дует увеличить диаметр 1D  ведущего шкива или принять бóльшее 
сечение ремня и повторить расчет передачи. 

 

Параметры плоскоременной передачи представлены в таблице 1.1. 
 

 

 

 

Таблица 1.1 – Параметры плоскоременной передачи 
 

Наименование параметра Значение 
Межосевое расстояние a , мм 1300 

Длина ремня  l , мм 3603 

Угол обхвата малого шкива 1α , град 168 

Число пробегов ремня  ν , 1/с 3,8 
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Диаметр ведущего шкива 1d , мм 180 

Диаметр ведомого шкива 2d , мм 450 

Максимальное напряжение maxσ , МПа 5,14 

Сила предварительного натяжения  0F , Н 360 

Сила давления ремня на вал опF , Н 1074 

 

 

1.2 Клиноременные передачи.  

 

Ремни нормального сечения являются основными. По сравнению 

с ремнями других типов они наиболее широко используются в общем 

машиностроении. Поэтому передачи с такими ремнями рекомендует-
ся применять и в курсовых проектах [3]. 

Ремни нормального сечения выпускаются семи размеров:  
 

Z(О), А, B(Б), C(В), D(Г), E(Д), F(Е). 

 

Они могут работать при температуре от – 30 до + 60
0С. 

Характеристики некоторых типов ремней представлены в табли-

це П1.13. В ней также указаны минимальный расчетный диаметр 
меньшего шкива min1D , крутящие моменты на быстроходном шкиве 

pT1 , для которых рекомендуется применять рассматриваемое сечение 
ремня, а также площадь сечения A  и погонная масса ремня q .  

Стандартные длины L , мм, клиновых ремней представлены в 
таблице П1.14. 

Пределы длин для каждого сечения указаны в таблице П1.15. 

Стандартные расчетные диаметры шкивов (по нейтральному 
слою ремня) клиноременных передач представлены в таблице П1.16. 

 

Пример расчета клиноременной передачи с ремнем нормаль-
ного сечения. 

Рассчитать клиноременную передачу привода ленточного транс-
портера от асинхронного электродвигателя при следующих исходных 
данных: 41 =P  кВт; 14301 =n  мин -1 

; окрu = 4. Работа двухсменная, на-
грузка спокойная. 

Расчет ведем в следующей последовательности [3]. 

1. Определяем крутящий момент на ведущем шкиве  
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7,26
1430

4
95509550

1

1
1 =⋅=⋅=

n

P
T  Н·м. 

 

2. По заданным величинам 1P  и 1n  ([13], рисунок 5.2) принимаем 

сечение ремня A . 

Может оказаться, что для заданного крутящего момента под-
ходят ремни двух сечений. В этом случае расчеты обычно ведутся в 
двух вариантах. Окончательный выбор производят при сравнивании 
расчетных вариантов. 

Параметры поперечных сечений ремня (таблица П1.13): 

 

11=pB  мм; 8=pH  мм; =B  13 мм; 

8,2=H  мм; 81=A  мм2
; 1,0=q  кг/м. 

 

3. Диаметр меньшего шкива (таблица П1.13) для сечения A  – 

90min1 =D  мм. Так как в рассматриваемом случае нет жестких огра-
ничений к габаритам передачи, то для повышения долговечности 

ремня принимаем 1001 =D  мм. 

4. Определяем диаметр большего шкива по формуле (1.2) 

 

392)02,01(41002 =−⋅⋅=D  мм. 

 

Стандартный диаметр (таблица П1.16) 4002 =D  мм. 

5. Определяем фактическое передаточное число по формуле (1.3) 

 

08,4
)02,01(100

400
окрф =

−⋅
=u . 

 

6. Определяем скорость ремня по (1.4) 

 

5,7
100060

143010014,3
=

⋅
⋅⋅

=v  м/с. 

 

7. Частота вращения ведомого вала 
 

2

11
2

)1(

D

nD
n

ε−⋅⋅
= ;  (1.22) 
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4,350
400

)02,01(1430100
2 =

−⋅⋅
=n  мм. 

8. Межосевое расстояние согласно таблицы П1.17 

 

38040095,095,0 2 =⋅=⋅= Da  мм. 

9. Расчетная длина ремня (1.6) 

 

1604
3804

)100400(
)400100(

2

14,3
3802

2

=
⋅
−

++⋅+⋅=L  мм. 

 

Принимаем 1600=L  мм (таблица П1.14). 

10. По стандартной длине L  уточняем действительное межосевое 
расстояние по (1.9) 

 

{ ++⋅−⋅⋅= )400100(14,316002
8

1
a  

[ ] } 378)100400(8)400100(14,316002 22 =−⋅−+⋅−⋅+  мм.  

Минимальное межосевое расстояние для удобства монтажа и 

снятия ремней ([3], c.27) 

 

362160001,037801,0min =⋅−=−= Laa  мм. 

 

Максимальное межосевое расстояние для создания натяжения и 

подтягивания ремня при вытяжке  
 

4181600025,0378025,0max =⋅+=⋅+= Laa  мм. 

 

11. Угол обхвата на меньшем шкиве определяется по формуле 
(1.10) 

 

oo
1 120135

378

100400
57180 >=

−
⋅−=α . 

 

12. Исходная длина ремня (таблица П1.18) 17000 =L  мм. Относи-

тельная длина 94,01700/1600/ 0 ==LL . 

13. Мощность ][P ,кВт, допускаемая на один клиновой ремень, 
определяется по формуле 
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 pиL CPCCPP ⋅Δ+⋅⋅= )(][ 0 α , (1.23) 

 

где 0P  – мощность, допускаемая на один ремень при 0180=α , 

1=окрu , исходной длине 0L  и спокойной работе (таблица П1.18); 

275,10 =P ; 

αC  – коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата на тяго-
вую способность ремня (таблица П1.19); 875,0=αC ; 

LC  – коэффициент, учитывающий влияние длины ремня на его 

долговечность, определяется в зависимости от отношения 
0L

L
 (табли-

ца П1.20); 977,0=LC ; 

pC  – коэффициент режима работы (таблица П1.10); 73,0=pC ; 

иPΔ  – поправка, учитывающая уменьшение влияния на долговеч-
ность изгиба ремня на большом шкиве с увеличением передаточного 
числа ([3], с.23);  

 10001,0 nTP ии ⋅Δ⋅=Δ ; (1.24) 

 

иTΔ  – поправка к крутящему моменту на меньшем шкиве, Н м 

(таблица П1.21); 2,1=Δ иT ; 

1n  – частота вращения меньшего шкива, мин -1
. 

 

 172,014302,10001,0 =⋅⋅=Δ иP  кВт; 
 

 921,073,0)172,0977,0875,0275,1(][ =⋅+⋅⋅=P  кВт. 
 

14. Определяем расчетное число клиновых ремней в передаче 
 

][P

P
z = , (1.25) 

 

где P  – мощность, передаваемая меньшим шкивом, Н·м. 

 

343,4
921,0

4
==z . 
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Коэффициент, учитывающий неравномерность нагрузки 9,0=zC  

(таблица П1.22). 

15. Действительное число ремней в передаче 
 

 
zC

z
z =′ ;  (1.26) 

 

Принимаем число ремней 5=′z . 

16. Для расчета валов и подшипников необходимо знать усилия, 
действующие на валы. 

Сила начального натяжения одного клинового ремня 0F , Н, оп-

ределяется по формуле [3, 2.28] 

 

 2
0

780
vq

zCCv

P
F

p

⋅+
′⋅⋅⋅

⋅
=

α
, (1.27) 

 

где v  – скорость ремня, м/с; 
q  – масса одного погонного метра ремня, кг/м (таблица 1.18). 

 

1365,71,0
573,0875,05,7

4780 2
0 =⋅+

⋅⋅⋅
⋅

=F  Н. 

 

Окружная сила, передаваемая комплектом клиновых ремней или 

поликлиновым ремнем tF , Н, определяется по формуле 

 
v

P
Ft

310⋅
= ; (1.28) 

 533
5,7

100,4 3

=
⋅

=tF  Н. 

 

Силы натяжения ведущей 1F  и ведомой ветвей 2F , Н: 

– одного клинового ремня 

 
z

F
FF t

′
+=

2
01 ; (1.29) 

 
z

F
FF t

′
−=

2
02 ; (1.30) 
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 243
52

533
1361 =

⋅
+=F  Н; 

 5,29
52

533
1362 =

⋅
−=F  Н. 

 

Усилие, действующее на вал от клиноременной передачи опF , Н, 

определяется по формуле 
 

2
sin2 1

0

α
⋅′⋅⋅= zFFоп , (1.31) 

 

1256
2

135
sin51362 =⋅⋅⋅=опF  Н. 

 

Проверочный расчет. 
Прочность одного клинового ремня по максимальным напряже-

ниям в сечении ведущей ветви проверяется по условию (1.18). 

Напряжения растяжения: 

 ;
2

0
1

Az

F

A

F t

′
+=σ  (1.32) 

 

 34,2
8152

533

81

136
1 =

⋅⋅
+=σ  МПа. 

Напряжения изгиба: 

 
1d

H
E

p

ии =σ , (1.33) 

где иE  – модуль продольной упругости при изгибе для прорезиненных 
ремней, МПа; иE  = 80 МПа ([7], с 81); 

 4,6
100

8
80 =⋅=иσ  МПа; 

 

Напряжения от центробежных сил (1.21) при  ρ = 1250 кг/м3
; 

 

 07,0105,71250 62 =⋅⋅= −
vσ  МПа; 

 

Допускаемое напряжение растяжения, МПа;  ][ pσ =10 МПа; 
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 8,807,04,634,2max =++=σ  МПа; 
 

 maxσ  < ][ pσ . 

 

Условие прочности (1.18) выполняется. 
Если в результате расчетов получится, что ][max pσσ > , то сле-

дует увеличить диаметр 1D  ведущего шкива или принять бóльшее 
сечение ремня и повторить расчет передачи. 

Параметры клиноременной передачи представлены в таблице 1.2.  
 

Таблица 1.2 – Параметры клиноременной передачи 
 

Наименование параметра Значение 
Тип ремня Клиновой 

Сечение ремня А 

Количество ремней  z′  5 

Межосевое расстояние a , мм 378 

Длина ремня  L , мм 1600 

Угол обхвата малого шкива 1α , град 135 

Диаметр ведущего шкива 1d , мм 100 

Диаметр ведомого шкива 2d , мм 400 

Максимальное напряжение maxσ , МПа 8,8 

Сила предварительного натяжения  0F , Н 136 

Сила давления ремня на вал опF , Н 1256 

 

2 ЦЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

Методику расчета рассмотрим на примере.  
Расчет ведем на основании рекомендаций, представленных в ([8], 

с. 146–154). 

Исходные данные. Вращающий  момент  на валу  меньшей  звез-
дочки 2160291 =T  Н·мм. Передаточное число цепной передачи 

087,2оцп =u . Частота   вращения   вала   с   меньшей   звездочкой   

240 об/мин. 

 

1. Выбираем цепь приводную роликовую однорядную ПР (ГОСТ 

13586–75) и определяем шаг ее по формуле ([8], 7.38) 
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 3

1

1 ,
][

8,2
mpz

KT
t э⋅≥  (2.1) 

 

где 1T  – вращающий момент на валу меньшей звездочки, Н⋅мм; 

1z  – число зубьев ведущей звездочки; 

][ p  – допускаемое давление, приходящееся на единицу проекции 

опорной поверхности шарнира, МПа ([8], табл. 7.18); 

m  – число рядов цепи; 

эK  – коэффициент, учитывающий условия монтажа и эксплуата-
ции цепной передачи, 

 ,псмрнадэ KKKKKKK =  (2.2) 

 

дK  – динамический коэффициент; дK  = 1,0  ([8], с. 149); 

аK  – коэффициент, учитывающий влияние межосевого расстоя-
ния; аK  = 1.0  ([8], с. 150); 

нK  – коэффициент, учитывающий влияние наклона цепи; нK  = 1,0  

([8], с. 150); 

рK  – коэффициент, учитывающий способ регулирования натяже-
ния цепи;  рK  = 1,25  ([8], с. 150); 

смK  – коэффициент, учитывающий способ смазывания цепи; 

3,1=смK  ([8], с. 150); 

пK  – коэффициент, учитывающий периодичность работы переда-
чи; пK  = 1,0 ([8], с. 150); 

 

 625,10,13,125,10,10,10,1 =⋅⋅⋅⋅⋅=эK . 

 

Числа зубьев звездочек определяется по формулам 

 

 оцп1 231 uz −= ; (2.3) 

 

 оцп12 uzz = ; (2.4) 

 

 8,26087,22311 =⋅−=z ;   принимаем =1z  27; 

 

 3,56087,2272 =⋅=z ;   принимаем =2z  56. 
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Уточняем передаточное число цепной передачи 

 

 
1

2
оцп

z

z
u = ;   074,2

27

56
оцп ==u . 

 

Среднее  значение ][ p  принимаем ориентировочно по ([8], табл. 
7.18): ][ p  = 24 МПа 

Число рядов цепи m  = 1. 

Тогда  

 8,22
0,12427

625,1216029
8,2 3 =

⋅⋅
⋅

⋅=t  мм. 

 

Принимаем ближайшее большее значение  t = 25,4 мм  ([8], табл. 
7.15). 

Характеристика цепи: 

– проекция опорной поверхности  =опA  179,7 мм2
; 

– разрушающая нагрузка  =Q  60 кН; 

– масса одного метра цепи  =q  2,6 кг/м. 

2. Проверяем цепь по двум показателям: 

а) по  частоте  вращения – ([8], табл. 7.17)  допускаемая  для  цепи  

с  шагом =t  25,4 мм  частота вращения  =][ 1n  800 об/мин; условие  
≤1n ][ 1n  выполнено; 
б) по давлению в шарнирах – ([8], табл. 7.18); для данной цепи 

при 240 об/мин значение ][ p  = 21,8 МПа, а с учетом примечания к 
таблице ([8], табл.7.18)  

 

 )]17(01,01][[][ 1 −+= zpp ; 

 

 24))1727(01,01(8,21][ =−⋅+⋅=p  МПа. 
 

Расчетное давление определяется по формуле ([8], 7.39) 

 

 
оп

эt

A

KF
p = , (2.5) 

где tF  – окружная сила, Н; 



 19

 
v

P
Ft

310⋅
= ; (2.6) 

P  – передаваемая мощность ведущей звездочкой, кВт; 
v  – скорость цепи, м/с; 

 
3

11

1060 ⋅
⋅⋅

=
ntz

v ; (2.7) 

 

 74,2
1060

2404,2527
3

=
⋅

⋅⋅
=v  м/с; 

 

 1981
74,2

10429,5 3

=
⋅

=tF  Н; 

 

 9,17
7,179

625,11981
=

⋅
=p  МПа. 

 

Условие ≤p ][ p  выполнено. 
 

3. Число звеньев цепи определяется по формуле ([8], 7.36) 

 

 ;5,02
2

t

tt
a

zaL
Δ

++= ∑  (2.8) 

 

где ta  – межосевое расстояние в шагах; 
 

 40;40 ===
t

a
ata t ; 

 

∑z  – суммарное число зубьев; 
 ;21 zzz +=∑  

 

 835627 =+=∑z ; 

Δ  – поправка 

 
π2

12 zz −
=Δ ; 
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 62,4
14,32

2756
=

⋅
−

=Δ ; 

 122
40

62,4
835,0402

2

=+⋅+⋅=tL . 

 

Величину  tL  округляем до четного числа tL  = 122. 

4. Уточняем межосевое расстояние по формуле ([8], 7.37) 

 

 ].8)5,0(5,0[25,0 22 Δ−−+−= ∑∑ zLzLta tt  (2.9) 

 

 [ ] 101662,48)835,0122(835,01224,2525,0 22 =⋅−⋅−+⋅−⋅⋅=a  мм. 

 

Для свободного провисания цепи предусматриваем возможность 
уменьшения межосевого расстояния на 0,4 %, т.е. на   

1,4004,01016004,0 =⋅=⋅a  мм. 

5. Определяем  диаметры делительных окружностей звездочек по 
формуле ([8], 7.34) 

 

z

t
dд 180

sin

= ; (2.10) 

– ведущей 

 7,218

27

180
sin

4,25
1 ==дd  мм; 

 

– ведомой 

 453

56

180
sin

4,25
2 ==дd  мм. 

 

6. Определяем диаметры  наружных  окружностей  звездочек  по  
формуле ([8], 7.35) 

 131,0)7,0( dKtD ze −+= , (2.11) 

 

где zK  – коэффициент;  
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 ;
180

z
ctgK z =  (2.12) 

 56,8
27

180
1 == ctgK z ;    8,17

56

180
2 == ctgK z ; 

 

1d  – диаметр ролика, мм; ([8], табл. 7.15);  1d  = 15,88 мм; 

– ведущей 

 3,23088,1531,0)7,056,8(4,251 =⋅−+⋅=eD  мм; 

 

 46588,1531,0)7,08,17(4,252 =⋅−+⋅=eD  мм. 

 

7. Определяем силы, действующие на цепь: 
– окружная =tF  1981 Н; 

– центробежная ;2qvFv =  

 5,1974,26,2 2 =⋅=vF  Н; 

 

– от провисания цепи  

 ,81,9 qakF ff =  (2.13) 

где fk  – коэффициент, учитывающий расположение цепи; 

 

 5,155016,16,2681,9 =⋅⋅⋅=fF  Н; 

– расчетная нагрузка на валы 

 ftв FFF 2+= ; (2.14) 

 22925,15521981в =⋅+=F  Н. 

 

8. Проверяем коэффициент запаса прочности  s   по формуле 
 

 
fvдt FFkF

Q
s

++
= ; (2.15) 

 8,27
5,1555,190,11981

1060 3

=
++⋅

⋅
=s . 

 

Нормативный коэффициент запаса прочности =][s  8,4  ([8], табл. 
7.19). 

Условие  ][ss ≥  выполнено. 
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Результаты расчета представлены в таблице 2.1. 
Таблица 2.1 – Параметры цепной передачи 

 
Наименование параметра Значение 

Тип цепи ПР 

Шаг цепи t , мм 25,4 

Межосевое расстояние  a , мм 1016 

Число звеньев tL  122 

Число зубьев звездочки: 

1z  

2z  

 

27 

56 

Диаметры делительной окружности звездочек, мм: 

– ведущей 1дd  

– ведомой 2дd  

 

218,7 

453 

Диаметр наружной окружности звездочек, мм: 

– ведущей 1eD  

– ведомой 2eD  

 

230,3 

465 

Расчетная нагрузка на вал  вF , Н 2292 

 

3 ОТКРЫТЫЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ 

 

3.1 Открытая цилиндрическая передача 
 

Методику расчета рассмотрим на примере. 
Исходные данные.  
Вращающий момент на зубчатом колесе 667,666=T  Н·м.  

Передаточное число открытой цилиндрической передачи 

989,3оцп =u .  

Частота вращения вала шестерни 6,2282 =n  об/мин. 

В состав привода входит одноступенчатый редуктор. 
Для изготовления шестерни и колеса на основании рекомендаций 

[12] принимаем для шестерни чугун ВЧ60, для колеса ВЧ45. 

Механические  характеристики  материала представлены в таблице 3.1. 
Таблица 3.1 – Механическая характеристика материала 
 

Предел прочности на 
Наименование Марка чугуна растяжение врσ , 

МПа 
изгиб виσ , МПа сжатие всσ , 

МПа 
Шестерня ВЧ60 600 1100 2190 

Колесо ВЧ45 450 700 1900 
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3.1.1 Определение допускаемых напряжений изгиба при рас-
чете на выносливость 

 

Допускаемые  напряжения  изгиба  FPσ , МПа, определяются  по  
формуле  ([12], 2.5) 

 FLFCврFP KKσσ )36,0...31,0(= , (3.1) 

 

где FCK  – коэффициент, учитывающий влияние двустороннего при-

ложения нагрузки; FCK  =1,0 ([12], с.7); 

FLK  – коэффициент долговечности, 

 

 9
0

FE

F
FL

N

N
K = , (3.2) 

где 0FN  – базовое число циклов перемены напряжений, 0FN =4⋅10
6
; 

FEN  – эквивалентное число циклов перемены напряжений, опре-
деляемое в зависимости от характера циклограммы нагружения;  

 

 ii

n

i

i
FE tn

T

T
cN ∑

=
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

1

9

60 ; (3.3) 

где  iT  – один из числа длительно действующих моментов, учитывае-
мых при расчете на выносливость, Н·м;  

T  – максимальный момент, учитываемый при расчете на вынос-
ливость, Н·м; 

in  – частота вращения зубчатого колеса при действии момента iT , 

об/мин; 

it  – продолжительность действия момента iT , ч; 
c  – число колес, находящихся одновременно в зацеплении с шес-

терней; 

 

 сутпргод KTKt ⋅⋅⋅⋅= 24365 ,  (3.4) 

 

прT  – срок службы привода, год; прT  = 2,85 года; 

сутгод KK ,  – коэффициенты использования привода в течение 
года и суток; 8,0=годK ; 8,0=сутK ; 
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 159788,02485,28,0365 =⋅⋅⋅⋅=t  ч; 
 

 699
3 103,124159786,228)5,08,05,01(160 ⋅=⋅⋅⋅+⋅⋅⋅=FEN ; 

 

 66
434 102,31989,3/103,124;/ ⋅=⋅== FEоцпFEFE NuNN . 

 

Так как 03 FFE NN > , 04 FFE NN > , то FLK =1,0. 

 

 1160035,03 ⋅⋅⋅=FPσ  = 210 МПа; 
 1145035,04 ⋅⋅⋅=FPσ  = 157,5 МПа. 

 

3.1.2 Определение допускаемых напряжений при расчете на 
прочность при изгибе максимальной нагрузкой  

 

Допускаемые предельные напряжения определяются по формуле 
([12], 2.6) 

 

 ;6,0 врFPM σσ ⋅=  (3.5) 

 

 3606006,03 =⋅=FPMσ  МПа; 
 

 2704506,04 =⋅=FPMσ  МПа. 
 

3.1.3 Проектировочный расчет по напряжениям изгиба.  
На основании рекомендаций ([12], с.9) принимаем число зубьев 

цилиндрической шестерни 

 3z  = 20. 

 

Число зубьев 6z  цилиндрического колеса определяется по форму-
ле  

 

 оцпuzz ⋅= 34 ; (3.6) 

 

 8,79989,3204 =⋅=z ;   принимаем 804 =z . 

 

Согласно рекомендаций ([12], с.8) принимаем прямозубую откры-

тую цилиндрическую передачу и назначаем 9-ю степень точности. 
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Уточняем передаточное число 

 0,4
20

80
==оцпu . 

 

Определяем коэффициенты формы зуба по ([6], рисунок 6.14). 

 

 05,43 =FY ;   6,34 =FY . 

 

Определяем отношение 
F

FP

Y

σ
: 

 

 9,51
05,4

210

3

3 ==
F

FP

Y

σ
 МПа;    8,43

6,3

5,157

4

4 ==
F

FP

Y

σ
 МПа. 

 

Так как 
4

4

F

FP

Y

σ
 < 

3

3

F

FP

Y

σ
, то дальнейший расчет ведем по колесу. 

Модуль зацепления m  определяется по формуле ([12], 3.3) 

 

 ,
2

3 F

FPm

изнFF Y
z

KKT
m

σψ
=  (3.7) 

 

где FT  – крутящий момент на зубчатом колесе, по материалу которо-
го ведется расчет, Н⋅м; 

FK  – коэффициент нагрузки; FK =1,5 ([7], с. 9); 

изнK  – коэффициент, учитывающий уменьшение толщины зуба в 
его опасном сечении вследствие износа; изнK =1,5 ([7], с. 9); 

mψ  – коэффициент ширины зубчатого венца относительно модуля  
m  зацепления 

 
m

b
m

ωψ = , (3.8) 

 

где ωb  – ширина зубчатого венца, мм; 

mψ  = 10   ([12], с. 10); 

 4,46,3
5,1571080

5,15,110667,6662
3

3

=⋅
⋅⋅

⋅⋅⋅⋅
=m мм. 
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Принимаем m = 5 мм.  

Ширина зубчатого венца определяется по формуле 
 

 

 ;4 mb mψω =  (3.9) 

 

 505104 =⋅=ωb  мм; 

 

 555503 =+=ωb  мм. 

 

Диаметры начальных окружностей шестерни и колеса 
 

 mzd ⋅=ω ; (3.10) 

 

 1005203 =⋅=ωd  мм; 

 

 4005804 =⋅=ωd  мм. 

Межосевое расстояние  
 )(5,0 43 ωωω dda += ; (3.11) 

 

 250)400100(5,0 =+=ωa  мм. 

 

Окружная скорость шестерни определяется по формуле  
 

 ;
100060

23
3 ⋅
=

nd
v ωπ

 (3.12) 

 

 2,1
100060

6,22810014,3
3 =

⋅
⋅⋅

=v  м/с. 

 

3.1.4 Проверочный расчет на выносливость при изгибе.  
Уточняем величину коэффициента FK  по формуле 
 

 βFFvF KKK = , (3.13) 

 

где FvK  – коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении; FvK =1,5 ([12], табл. 6); 
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βFK  – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по 
ширине зубчатого венца 
 ,)1( ϕϕθβ +−=FK  (3.14) 

 

где θ  – вспомогательный коэффициент, выбираемый в зависимости 

от материала зубчатых колес, их расположения относительно опор и 

параметра 

 ;
3

3

ω

ωψ
d

b
bd =  (3.15) 

 

 155,0
100

55
<==bdψ ;   

 

 =θ  1,0   ([12], с. 10). 

 

ϕ  – вспомогательный коэффициент, зависящий от степени посто-
янства передаваемой нагрузки; 

 
∑
∑=

ii

iiFi

F nt

ntT

T

1ϕ ; (3.16) 

 

 9,05,08,05,01 =⋅+⋅=ϕ ; 

 

 19,0)9,01(1 =+−⋅=βFK ; 

 

 5,10,15,1 =⋅=FK . 

 

Усталостный излом зубьев предупреждается при выполнении ус-
ловия 

 

 FP
Ft

изнFF
m

KY σωσ ≤= , (3.17) 

 

где Ftω  – удельная расчетная окружная сила, Н/мм; 

 

 F
Ft

Ft K
b

F

ω
ω = , (3.18) 
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FtF  – исходная расчетная окружная сила, Н; 

 

 ;
2

4

3

ωd

T
FFt =  (3.19) 

 3,3333
400

6666672
=

⋅
=FtF  Н; 

 

 1005,1
50

3,3333
=⋅=Ftω  Н/мм; 

 ,108
5

100
5,16,34 =⋅⋅=Fσ  МПа; 

 

 4Fσ  < 5,1574 =FPσ  МПа. 
 

Условие прочности  (3.17) выполняется. 
 

3.1.5 Проверочный расчет на прочность при изгибе макси-

мальной нагрузкой. 

Остаточные деформации или хрупкий излом зубьев предотвраща-
ется при выполнении условия ([12], 3.15) 

 ;FPM

F

FM
FFM

T

T σσσ ≤=  (3.20) 

 

 6,2372,21084 =⋅=FMσ  МПа; 
 27044 =< FPMFM σσ  МПа. 

 

Условие прочности (3.20)  выполняется. 
 

3.1.6 Параметры зацепления открытой цилиндрической пере-
дачи.  

Диаметры вершин 

 ;2mdda += ω  (3.21) 

 

 110521003 =⋅+=ad  мм; 

 

 410524004 =⋅+=ad  мм. 
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Диаметры впадин 

 ;5,2 mdd f −= ω  (3.22) 

 

 5,8755,21003 =⋅−=fd  мм; 

 

 5,38755,24004 =⋅−=fd  мм. 

 

Параметры открытой цилиндрической передачи представлены в 
таблице 3.2. 

 

Таблица 3.2 – Параметры открытой цилиндрической передачи 
 

Значение Наименование параметра Обозначение Единица 
измерения шестерня колесо 

Модуль зацепления m  мм 5 5 

Число зубьев z  – 20 80 

Диаметр начальной окружности ωd  мм 100 400 

Делительный диаметр d  мм 100 400 

Диаметр окружности вершин ad  мм 110 410 

Диаметр окружности впадин fd  мм 87,5 387,5 

Рабочая ширина зубчатого венца ωb  мм 55 50 

Общая ширина венца b  мм 60 55 

 

 

 

3.2 Открытая коническая передача. 
 

Методику расчета рассмотрим на примере. 
Исходные данные.  
Вращающий момент на зубчатом колесе 925,319=T  Н·м.  

Передаточное число открытой конической передачи 375,2окп =u .  

Частота вращения вала шестерни 5,2372 =n  об/мин. 

В состав привода входит одноступенчатый редуктор. 
Для изготовления шестерни и колеса на основании рекомендаций 

[12] принимаем для шестерни чугун ВЧ60, для колеса ВЧ45. 

Механические характеристики материала представлены в таблице 
3.3. 
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Таблица 3.3 – Механическая характеристика материала 
 

Предел прочности на 
Наименование Марка чугуна растяжение врσ , 

МПа 
изгиб виσ , МПа сжатие всσ , 

МПа 
Шестерня ВЧ60 600 1100 2190 

Колесо ВЧ45 450 700 1900 

 

3.2.1 Определение допускаемых напряжений изгиба  
при расчете на выносливость 

 

Допускаемые напряжения изгиба FPσ , МПа, определяются по 
формуле ([12], 2.5) 

 

 FLFCврFP KKσσ )36,0...31,0(= , (3.23) 

 

где FCK  – коэффициент, учитывающий влияние двустороннего при-

ложения нагрузки; FCK  =1,0 ([7], с.7); 

FLK  – коэффициент долговечности, 

 

 9
0

FE

F
FL

N

N
K = , (3.24) 

 

где 0FN  – базовое число циклов перемены напряжений, 0FN =4⋅10
6
; 

FEN  – эквивалентное число циклов перемены напряжений, опре-
деляемое в зависимости от характера циклограммы нагружения;  

 

 ii

n

i

i
FE tn

T

T
cN ∑

=
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

1

9

60 ,  (3.25) 

iT  – один из числа длительно действующих моментов, учитывае-
мых при расчете на выносливость, Н⋅м; 

T  – максимальный момент, учитываемый при расчете на вынос-
ливость, Н⋅м; 

in  – частота вращения зубчатого колеса при действии момента iT , 

об/мин; 

it  – продолжительность действия момента iT , ч;  
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c  – число колес, находящихся одновременно в зацеплении с шес-
терней; 

 

 сутпргод KTKt ⋅⋅⋅= 24365 , (3.26) 

 

прT  – срок службы привода, год;  6=прT  лет; 

сутгод KK ,  – коэффициенты использования привода в течение года 
и суток; 6,0=годK ;  7,0=сутK ; 

 220757,02466,0365 =⋅⋅⋅⋅=t  ч; 
 

 699
3 10126220755,237)6,04,04,01(160 ⋅=⋅⋅⋅+⋅⋅⋅=FEN ; 

 

 окпFEFE uNN /34 = ; 66
4 101,53375,2/10126 ⋅=⋅=FEN . 

 

Так как 03 FFE NN > , 04 FFE NN > , то FLK =1,0. 

 

 1160035,03 ⋅⋅⋅=FPσ  = 210 МПа; 
 

 1145035,04 ⋅⋅⋅=FPσ  = 157,5 МПа. 
 

3.2.2 Определение допускаемых напряжений при расчете на 
прочность при изгибе максимальной нагрузкой.  

Допускаемые предельные напряжения определяются по формуле 
([12], 2.7) 

 

 ;6,0 врFPM σσ ⋅=  (3.27) 

 

 3606006,03 =⋅=FPMσ  МПа; 
 

 2704506,04 =⋅=FPMσ  МПа. 
 

3.2.3 Проектировочный расчет по напряжениям изгиба.  
На основании рекомендаций ([12], с.9) принимаем число зубьев 

конической шестерни 

 3z  = 20. 
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Число зубьев 4z  конического колеса определяется по формуле  
 

 окпuzz ⋅= 34 ; (3.28) 

 

 5,47375,2204 =⋅=z ; принимаем 4z = 48. 

 

Уточняем величину .4,220/48 ==окпu  

Согласно рекомендаций ([12], с.8) принимаем прямозубую откры-

тую коническую передачу и назначаем 9-ю степень точности. 

Углы делительных конусов определяются по формулам 

 

 ;4 окпuarctg ⋅=oδ  (3.29) 

 

 ;90 43
ooo δδ −=  (3.30) 

 

 "'
4 4822674,2 oo == arctgδ ; 

 

 "'"'
3 12372248226790 oooo =−=δ . 

 

Эквивалентное число зубьев шестерни 3vz  и колеса  4vz  определя-
ется по формуле  

 
βδ 3coscos ⋅

=
z

zv , (3.31) 

где 0=β . 

 

 7,21
123722cos

20
"'3 ==

ovz ;  

 

 8,124
482867cos

48
"'4 ==

ovz . 

 

Определяем коэффициенты формы зуба по ([6], рисунок 6.14). 

 

 =3FY  4,0;   =4FY  3,6. 

Определяем отношение 
F

FP

Y

σ
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 5,52
0,4

210

3

3 ==
F

FP

Y

σ
 МПа;    8,43

6,3

5,157

4

4 ==
F

FP

Y

σ
 МПа. 

 

Так как 
4

4

F

FP

Y

σ
 < 

3

3

F

FP

Y

σ
, то дальнейший расчет ведем по колесу. 

Средний окружной модуль tmm  определяется по формуле ([12], 3.17) 

 

 ,
85,0

2
3 F

FPm

изнFF
tm Y

z

KKT
m

σψ
=  (3.32) 

 

где FT  – крутящий момент на зубчатом колесе, по материалу которо-
го ведется расчет, Н⋅м; 

FK  – коэффициент нагрузки; FK =1,5 ([12], с. 9); 

изнK  – коэффициент, учитывающий уменьшение толщины зуба в 
его опасном сечении вследствие износа; изнK =1,5 ([12], с. 9); 

mψ  – коэффициент ширины зубчатого венца относительно модуля  
m  зацепления, определяемый по формуле ([12], 3.18) 

 

 
Re

Re
5,01

5,0

ψ
ψψ

⋅−
⋅

= c
m

z
, (3.33) 

 

где Reψ  – коэффициент ширины зубчатого венца относительно внеш-

него конусного расстояния eR ; Reψ =0,3 ([12], с. 14); 

cz  – коэффициент, определяемый по формуле ([12], 3.19) 

 

 2
4

2
3 zzzc += ; (3.34) 

 

 524820 22 =+=cz ; 

 

 2,9
3,05,01

525,0
3,0 =

⋅−
⋅

⋅=mψ ; 

 

 4,46,3
5,1572,94885,0

5,15,13199252
3 =⋅

⋅⋅⋅
⋅⋅⋅

=tmm  мм. 
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Ширина зубчатого венца определяется по формуле ([12], 3.20) 

 

 ;4 tmmmb ψω =  (3.35) 

 

 5,404,42,94 =⋅=ωb  мм. 

 

Принимаем =4ωb  42 мм. 

Внешнее конусное расстояние eR  определяется по формуле ([12], 

3.21) 

 

 
Re

4

ψ
ωb

Re = ; (3.36) 

 

 140
3,0

42
==eR  мм. 

 

Среднее конусное расстояние определяется по формуле ([12], 

3.22) 

 

 35,0 ωbRR em ⋅−= ; (3.37) 

 

 119425,0140 =⋅−=mR  мм. 

 

Внешний окружной модуль определяется по формуле ([12], 3.23) 

 

 
4

44 sin

z

b
mm tmte

δω+= ; (3.38) 

 

 2,5
48

482267sin42
4,4

"'

=
⋅

+=
o

tem  мм. 

 

Принимаем =tem  6 мм. 

Условие  

 6,4
2,9

424 ==
m

b

ψ
ω  мм > 5,1min =m  мм  выполняется. 
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Фактическое значение среднего окружного модуля определяется 
по формуле ([12], 3.24) 

 
e

m
tetm

R

R
mm = ; (3.39) 

 

 1,5
140

119
6 =⋅=tmm  мм. 

 

Внешние диаметры шестерни и колеса определяются по формуле 
 

 tee mzd ⋅= ; (3.40) 

 

 1206203 =⋅=ed  мм; 

 

 2886484 =⋅=ed  мм. 

 

Средние диаметры шестерни и колеса определяются по формуле 
 

 ;sinδω ⋅−= bdd em  (3.41) 

 

 

 8,103123722sin42120 "'
3 =⋅−= o

md  мм; 

 

 2,249482267sin42288 "'
4 =⋅−= o

md  мм. 

 

Окружная скорость шестерни определяется по формуле ([6], 4.3) 

 

 ,
100060

23
3 ⋅
=

nd
v m

m

π
 (3.42) 

 

где 2n  – частота вращения шестерни, об/мин; 

 

 3,1
100060

5,2377,10314,3
3 =

⋅
⋅⋅

=mv  м/с. 
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3.2.5 Проверочный расчет на выносливость при изгибе.  
Уточняем величину коэффициента FK  по формуле ([12], 3.8) 

 
 βFFvF KKK = , (3.43) 

 
где FvK  – коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, воз-
никающую в зацеплении; FvK =1,5 ([12], табл. 6); 

βFK  – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по 
ширине зубчатого венца 
 ,)1( ϕϕθβ +−=FK  (3.44) 

 
где θ  – вспомогательный коэффициент, выбираемый в зависимости 
от материала зубчатых колес, их расположения относительно опор и 
параметра 
 

 ;
3

3

m

bd
d

bωψ =    4,0
8,103

42
==bdψ  < 1;   2,1=θ    ([12], табл. 7). 

 
ϕ  – вспомогательный коэффициент, зависящий от степени посто-

янства передаваемой нагрузки; 

 
∑
∑=

ii

iiFi

F nt

ntT

T

1ϕ ; (3.45) 

 
 64,06,04,04,01 =⋅+⋅=ϕ ; 

 
 07,164,0)64,01(2,1 =+−⋅=βFK ; 

 
 605,107,15,1 =⋅=FK . 

 
Усталостный излом зубьев предупреждается при выполнении ус-

ловия ([12], 3.25) 

 FP

tm

Ft
изнFF

m
KY σωσ ≤

⋅
=

85,0
, (3.46) 

 
где Ftω  – удельная расчетная окружная сила, Н/мм; 
 

 F
Ft

Ft K
b

F

ω
ω = , (3.47) 
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FtF  – исходная расчетная окружная сила, Н; 

 

 ;
2

m

F
Ft

d

T
F =  (3.48) 

 

 2568
2,249

3199252
=

⋅
=FtF  Н; 

 

 1,98605,1
42

2568
=⋅=Ftω  Н/мм; 

 

 2,122
1,585,0

1,98
5,16,34 =

⋅
⋅⋅=Fσ  МПа; 

 

 4Fσ  < 5,1574 =FPσ  МПа. 
 

Условие прочности (3.46) выполняется. 
 

3.2.6 Проверочный расчет на прочность при изгибе макси-

мальной нагрузкой.  

Остаточные деформации или хрупкий излом зубьев предотвраща-
ется при выполнении условия ([12], 3.15) 

 ;FPM

F

FM
FFM

T

T σσσ ≤=  (3.49) 

 8,2682,22,1224 =⋅=FMσ  МПа; 
 

 27044 =< FPMFM σσ  МПа. 
 

Условие прочности (3.49)  выполняется. 
 

3.2.7 Параметры зацепления открытой конической передачи. 

 

 2
4

2
35,0 zzmR tee +⋅= ; (3.50) 

 156482065,0 22 =+⋅⋅=eR  мм; 

 

 135425,0156 =⋅−=mR  мм; 
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Внутренний окружной модуль 
 

 
e

e
teti

R

bR
mm ω−

= ; (3.51) 

 38,4
156

42156
6 =

−
⋅=tim  мм. 

 
Внутреннее конусное расстояние  
 

 ωbRR ei −= ; (3.52) 

 

 11442156 =−=iR  мм. 

 
Наибольшая высота зуба 

 teeee mhhh 2,243 === ; (3.53) 

 

 2,1362,2 =⋅=eh  мм. 

 
Наибольшая высота головки зуба 
 

 teaaa mhhh === 43 ; (3.54) 

 

 0,6=ah  мм. 

 
Наибольшая высота ножки зуба 
 

 tefff mhhh 2,143 === ; (3.55) 

 

 2,70,62,1 =⋅=fh  мм. 

 
Угол ножки зуба 

 
e

f

fff
R

h
arctg=== θθθ 43 ; (3.56) 

 "'33382
156

2,7 o== arctgfθ . 
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Внешние диаметры вершин 
 ;cos2 333 δaeae hdd +=  (3.57) 

 
 ;cos2 444 δaeae hdd +=  (3.58) 

 

 131123722cos62120 "'
3 =⋅⋅+= o

aed  мм; 

 6,292482267cos62288 "'
4 =⋅⋅+= o

aed мм. 

 
Параметры  открытой  конической  передачи  представлены в таб-

лице 3.4. 
Таблица 3.4 – Параметры открытой конической передачи 
 

Значение Наименование параметра Обозначение Единица 
измерения шестерня Колесо 

Внешний окружной модуль tem  мм 6 6 

Средний окружной модуль tmm  мм 5,4 5,4 

Внешнее конусное расстояние eR  мм 156 156 

Среднее конусное расстояние mR  мм 135 135 

Ширина зубчатого венца ωb  мм 42 42 

Число зубьев z  – 20 48 

Внешний делительный диаметр ed  мм 120 288 

Средний делительный диаметр md  мм 103,8 249,2 

Угол делительного конуса δ  град "'123722o  482267 'o

Наибольшая высота ножки зуба fh  мм 7,2 7,2 

Наибольшая высота головки зуба ah  мм 6,0 6,0 

Наибольшая высота зуба eh  мм 13,2 13,2 

Угол ножки зуба fθ  град "'33382o  
"'33382o  

Внешний диаметр вершин aed  мм 131 292,6 

 
4 КОНСТРУИРОВАНИЕ ОТКРЫТЫХ ПЕРЕДАЧ 
 
Вопросам конструирования элементов открытых передач уделено 

должное внимание в учебной и справочной литературе. 
Конструкции элементов ременных и цепных передач широко 

представлены в прилагаемом списке литературы. 
Что касается конструкции зубчатых открытых передач, то они не 

имеют существенных отличий от закрытых передач. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 

Таблица П1.1 – Ширина pB  и число несущих слоев i   

резинотканевых ремней 
 

pB , мм 20, 25, 30, 40,50,63, 71 80, 90, 100, 112 125, 160, 180, 200, … 

i , шт 52 ÷  63÷  64 ÷  

 

Таблица П1.2 – Толщина pH , число слоев i  резинотканевых ремней  

и рекомендуемые диаметры шкивов min1d  

 

Бельтинг Б-800 и Б-820 БКНЛ-65 и БКНЛ-65-2 

с обкладками без обкладок с обкладками без обкладок Число 
слоев 
i , шт 

pH , мм min1d , 

мм 
pH , мм min1d , 

мм 
pH , мм min1d , 

мм 
pH , мм min1d

, мм 

2 

3 

4 

5 

6 

… 

3,0 

4,5 

6,0 

7,5 

9,0 

 

90 

140 

180 

224 

280 

 

2,5 

3,75 

5,0 

6,25 

7,5 

 

80 

112 

140 

180 

224 

 

– 

3,6 

4,8 

6,0 

7,2 

 

– 

112 

140 

180 

200 

 

– 

3,0 

4,0 

5,0 

6,0 

 

– 

90 

112 

140 

180 

 

 
Таблица П1.3 – Основные размеры кордшнуровых плоских ремней [5]: 
 

Ширина pB , мм Толшина pH , мм Внутренняя длина pL , мм 

30 

40 

50 

60 

2,2 

2,2 

2,2 

2,8 

500, 550, 600, 650, 700, 750, 800, 850,  

900, 1000, 1050, 1100, 1150, 1200, 1250, 

1700, 1800, 2000, 2500, 3000 

 
Таблица П1.4 – Основные размеры синтетических ремней 
 

Ширина pB , мм Толшина pH , мм Внутренняя длина pL , мм 

10 

15 

20 

25 

 

30 

40 

50 

60 

80 

100 

0,5 

0,5 

0,5 

0,5 

 

0,7 

0,7 

0,7 

0,7 

0,7 

0,7 

250, 260, 280, 300, 340, 350, 380, 400 

420, 450, 480, 500, 530, 560, 600, 630, 670 

710, 750, 800, 850, 900 .950 

1000, 1060, 1120, 1180, 1250, 1320 ,1400 

 

1500, 1600, 1700, 1800, 1900, 2000 

2120, 2240, 2360, 2500, 2650, 2800 

3000, 3150, 3350 
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Таблица П1.5 – Характеристика приводных прорезиненных ремней 
 

Показатели и условия работы Приводные прорезиненные ремни 

Удельная тяговая способность 
Наибольшая скорость, м/с 
 

 

Резкие колебания рабочей нагрузки (уда-
ры) 

Кратковременные перегрузки  

Сохраняют начальное натяжение (при 

consta = ) 

Возможность применения в перекрестных 

передачах и на ступенчатых шкивах с за-
краинами (ребордами) 

Допускаемая температура, oC  

Высокая 
Тип А – 30 

Тип Б – 20 

Тип В – 15 

Допускаются незначительные 
До 20 … 30 % 

 

Хорошо 
 

 

Применимы ремни без обкладок 
До o60  

 

Таблица П1.6 – Диаметры шкивов D  плоскоременных передач, мм  

(ГОСТ 17383-73) 
 

…, 40, 45, 50, 56, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355,  

400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, … 
 

Таблица П1.7 – Номинальное удельное окружное усилие 0q ,  

передаваемое прорезиненными ремнями из ткани  

БКНЛ-65 и бельтинга Т-820 
 

Номинальное удельное окружное усилие 0q , Н/мм при натяжении 

0s , Н/мм 

Число слоев 
(прокладок) 

i  

Диаметр мень-
шего шкива 

1D  
2 2,25 2,5 3 

2 

80 

100 

≥ 125 

5,0 

5,2 

5,3 

5,4 

5,6 

5,7 

5,8 

6,0 

6,1 

6,6 

6,8 

6,9 

3 

125 

160 

≥ 200 

7,3 

7,5 

8,1 

7,3 

8,5 

8,7 

8,8 

9,1 

9,3 

10,0 

10,3 

10,5 

4 

180 

224 

≥ 280 

10,2 

10,5 

10,7 

11,1 

11,4 

11,6 

12,0 

12,3 

12,5 

13,4 

13,8 

14,1 

5 

250 

315 

≥ 400 

12,7 

13,0 

13,2 

14,0 

14,4 

14,6 

15,1 

15,5 

15,8 

17,0 

17,4 

17,7 

6 

315 

400 

≥ 500 

15,6 

15,9 

16,1 

17,0 

17,3 

17,6 

18,3 

18,7 

19,0 

20,5 

21,0 

21,4 

П р и м е ч а н и я .  1. Значения  0q   приведены  для  односменной  работы. При 

двух-  и  трехсменной  работе  табличные  значения  снижаются   соответственно   на  
13 и 20 %. 
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2. При работе передач в условиях повышенной влажности и температуры, за-
пыленности, насыщения окружающего воздуха парами масла табличные значения 

0q снижаются на 10 … 30 %. 

 
Таблица П1.8 – Значения коэффициента 0C  

 

0C  

Открытая передача с натяжением ремня за счет его упругости при угле на-
клона межосевой линии к горизонту 

00 60...0  
00 80...60  

00 90...80  

Передача с автомати-

ческим натяжением 

ремня 

1,0 0,9 0,8 1,0 

 
Таблица П1.9 – Значения коэффициента αC  

 

0
1

α  140 150 160 170 180 190 200 210 220 

αC  0,88 0,91 0,94 0,97 1,0 1,05 1,1 1,15 1,2 

 
Таблица П1.10 – Значения коэффициента pC  [5] 

 

pC  при числе смен работы передачи 

1 2 3 1 2 3 1 2 3 Режим работы 

I II III 

Легкий 

Средний 

Тяжелый 

Очень тяжелый 

1,0 

1,0 

0,83 

0,77 

0,91 

0,83 

0,77 

0,67 

0,71 

0,67 

0,63 

0,59 

0,91 

0,83 

0,77 

0,71 

0,83 

0,71 

0,67 

0,63 

0,67 

0,63 

0,59 

0,56 

0,83 

0,77 

0,71 

0,67 

0,71 

0,67 

0,63 

0,59 

0,63 

0,59 

0,53 

0,5 

П р и м е ч а н и я . 1. I – электродвигатели переменного тока общепромышлен-

ного применения; электродвигатели постоянного тока шунтовые; турбины. II – элек-
тродвигатели постоянного тока компаундные; ДВС при ≥n 600 мин-1

. III – электро-
двигатели переменного тока с повышенным пусковым моментом; электродвигатели 

постоянного тока сериесные; ДВС при n <600 мин -1
. 

2. Легкий режим работы ( maxmax 2,1 TT ≈ ) – станки с непрерывным процессом 

резания (токарные, шлифовальные), легкие вентиляторы, насосы и компрессоры 

(центробежные, ротационные), ленточные конвейеры, легкие грохоты, машины для 
очистки и погрузки зерна и т.д. 

Средний режим работы ( maxmax 5,1 TT ≈ ) – станки фрезерные, зубофрезерные и 

револьверные, полиграфические машины, поршневые насосы и компрессоры с тремя 
и более цилиндрами, вентиляторы и воздуходувки, цепные транспортеры, элеваторы, 

дисковые пилы для дерева и т.д. 

Тяжелый режим работы ( maxmax 0,2 TT ≈ ) – станки строгальные, долбежные, 
деревообрабатывающие, насосы и компрессоры с одним или двумя цилиндрами, вен-

тиляторы и воздуходувки тяжелого типа, конвейеры винтовые и скребковые, прессы 

винтовые, машины для брикетирования кормов и т.д. 

Очень тяжелый режим работы ( maxmax 0,3 TT ≈ ) – подъемники, экскаваторы, 

драги, ножницы, молоты, мельницы, дробилки, лесопильные рамы и т.д. 
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Таблица П1.11 – Значения коэффициента vC  

 

Скорость ремня v , м/с 1 5 7 10 12 15 20 25 30 

vC  1,04 1,03 1,02 1,0 0,98 0,95 0,88 0,79 0,68 

 
Таблица П1.12 – Стандартные ширины обода шкивов B , мм [3] 
 

Ширина 
ремня 

pB , мм 

Ширина 
обода 
шкива 
B , мм 

Допуска-
емое от-
клонение 

Ширина 
ремня 

pB , мм 

Ширина 
обода 
шкива 
B , мм 

Допуска-
емое от-
клонение 

Ширина 
ремня 

pB , мм 

Ширина 
обода 
шкива 
B , мм 

Допуска-
емое 
откло-
нение 

20 

25 

32 

40 

50 

63 

25 

32 

40 

50 

63 

71 

± 1,0 

71 

80 

90 

100 

112 

125 

80 

90 

100 

112 

125 

140 

± 1,5 

140 

160 

180 

200 

224 

250 

160 

180 

200 

224 

250 

280 

± 2,0 

 
Таблица П1.13 – Размеры и параметры поперечных сечений клиновых рем-

ней 
 

Размеры сечения, мм Обозначе-
ние сечения 
ремня 

1pT , Н·м min1D , 

мм 

Коли- 

чество 
ремней 

z , шт 
pB  B  pH  H  

A , 

мм2 

q , 

кг/м 

Н
ор
ма
ль
ны
е 

се
че
ни
я 

)(OZ

A  
B (Б) 

C (В) 

D (Г) 

30<  

6015 ÷  

15050 ÷  

600120 ÷  

2400450 ÷  

63 

90 

125 

200 

315 

42 ÷
52 ÷
62 ÷
72 ÷
72 ÷  

8,5 

11,0 

14,0 

19,0 

27,0 

10 

13 

17 

22 

32 

6,0 

8,0 

10,5 

13,5 

19,0 

2,1 

2,8 

4,0 

4,8 

6,9 

47 

81 

138 

230 

476 

0,07 

0,10 

0,18 

0,3 

0,62 

 
Таблица П1.14 – Стандартные длины клиновых ремней 
 

1-й ряд 400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 

2000, 2240, 2500, 2800, 3150, 3550, 4000, 4500, 5000, … 

2-й ряд 425, 475, 530, 600, 670, 750, 850, 950, 1060, 1180, 1320, 1500, 1700, 1900, 

2120, 2360, 2650, 3000, 3350, 3750, 4250, 4750, … 

 
Таблица П1.15 – Пределы длин 

 

Сечение ремня Расчетная длина pL , мм 

)(OZ  

A  
B (Б) 

C (В) 

D (Г) 

400 … 2500 

560 … 4000 

1000 … 6300 

1800 … 10600 

3150 … 15000 
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Таблица П1.16 – Стандартные диаметры шкивов D   

клиноременных передач (ГОСТ 20889-88) 
 

 … 40, 45, 50, 56, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315,  

355, 400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, … 

 
Таблица П1.17 – Рекомендуемые межосевые расстояния  

клиноременных передач 
 

u  1 2 3 4 5 6 

2D

a
 1,5 1,2 1,0 0,95 0,9 0,85 

 
Таблица П1.18 – Мощность 0P , передаваемая одним клиновым ремнем  

при 1=окрu , 
0

1 180=α , длине 0L  и спокойной  

односменной работе [3] 
 

0P , кВт, при скорости ремня v , м/с Сечение ремня 
Диаметр 

1D , мм 3 5 10 15 20 25 

0 

13200 =L  мм 

63 

71 

80 

90 

100 

0,31 

0,37 

0,40 

0,44 

0,46 

0,49 

0,56 

0,62 

0,67 

0,70 

0,82 

0,95 

1,07 

1,16 

1,24 

1,03 

1,22 

1,41 

1,56 

1,67 

1,11 

1,37 

1,60 

1,73 

1,97 

– 

1,40 

1,65 

1,90 

2,10 

А 

17000 =L  мм 

90 

100 

112 

125 

140 

0,56 

0,62 

0,70 

0,74 

0,80 

0,84 

0,95 

1,05 

1,15 

1,23 

1,39 

1,60 

1,82 

2,00 

2,18 

1,75 

2,07 

2,39 

2,66 

2,91 

1,88 

2,31 

2,74 

3,10 

3,44 

– 

2,29 

2,82 

3,27 

3,70 

Б 

22400 =L  мм 

125 

140 

160 

180 

200 

224 

0,92 

1,07 

1,20 

1,30 

1,40 

1,47 

1,39 

1,61 

1,83 

2,01 

2,15 

2,26 

2,26 

2,70 

3,15 

3,51 

3,79 

4,05 

2,80 

3,45 

4,13 

4,66 

5,08 

5,45 

– 

3,83 

4,73 

5,44 

6,00 

6,50 

– 

– 

4,88 

5,76 

6,43 

7,05 

В 

37500 =L  мм 

200 

224 

250 

280 

1,85 

2,08 

2,28 

2,46 

2,77 

3,15 

3,48 

3,78 

4,59 

5,35 

6,02 

6,63 

5,80 

6,95 

7,94 

8.86 

6,33 

7,86 

9,18 

10,40 

– 

7,95 

9,60 

11,10 

Г 

60000 =L  мм 

355 

400 

450 

500 

4,46 

4,94 

5,36 

5,70 

6,74 

7,54 

8,24 

8,80 

11,4 

13,0 

14,4 

15,5 

14,8 

17,2 

19,3 

21,0 

16,8 

20,0 

22,8 

25,0 

17,1 

21,1 

24,6 

27,5 
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Таблица П1.19 – Коэффициент αC , учитывающий влияние угла обхвата [3] 

 

0
1

α  100 110 120 130 140 150 160 170 180 

αC  0,74 0,79 0,83 0,86 0,89 0,92 0,95 0,98 1,0 

 
Таблица П1.20 – Коэффициент LC , учитывающий влияние длины ремня  

на его долговечность [3] 
 

Значение LC  при 0/ LL  Тип ремня 
0,5 0,65 0,8 1,0 1,2 1,4 1,6 

Клиновой нормального 
сечения 0,86 0,89 0,95 1,0 1,04 1,07 1,10 

Клиновой узкий и по-
ликлиновой 

0,89 0,91 0,96 1,0 1,03 1,06 1,08 

 
Таблица П1.21 – Поправка иTΔ  на передаточное число к моменту  

на ведущем шкиве [3] 
 

иTΔ , Н·м, при передаточном числе u  Тип ремня Сечение 
ремня 1,21 ÷ 1,3 1,31 ÷ 1,4 1,41 ÷ 1,6 1,61 ÷ 2,39 2,4 и более 

Клиновой 

нормального 
сечения 

О 

А 

Б 

В 

Г 

0,3 

0,8 

2,1 

5,8 

21,0 

0,35 

0,9 

2,3 

6,6 

23,0 

0,38 

1,0 

2,6 

7,3 

26,0 

0,4 

1,1 

2,9 

8,0 

28,4 

0,5 

1,2 

3,1 

9,0 

31,0 

 
Таблица П1.22 – Коэффициент zC  [3] 
 

z  1 2 … 3 4 … 6 свыше 6 

zC  1 0,95 0,9 0,85 
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