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1 ЗАГАЛЬНІ ВИМОГИ

Тема проекту – проектування передавального механізму (редук-
тора), що входить до складу одного із виконавчих механізмів радіо-
електронної апаратури.

Мета проектування:
1 закріплення і систематизування знань, що отримані при вивченні 

дисципліни “Механіка”;
2 вивчення особливостей конструкційного розрахунку і компону-

вання радіоелектронної апаратури;
3 опанування навиками самостійної роботи із технічною, довідко-

вою і нормативно-технічною літературою.
Курсовий проект містить в собі розрахункову і графічну части-

ни.
Зміст розрахункової частини проекту:
Вступ

1Принцип роботи та будова механізму.
2Кінематичний розрахунок приводу:

2.1Вибір електродвигуна
2.2Кінематика редуктора

3Розрахунок на міцність редуктора
3.1 Визначення розрахункових навантажень у передачах    
      редуктора
3.2 Розрахунок на міцність передач зачеплення
3.3 Компонування редуктора
3.4 Розрахунок вихідного валу на міцність
3.5 Розрахунок вихідного валу на витривалість
3.6 Розрахунок підшипників кочення

4Вибір допусків та посадок 
 Графічна частина проекту:
1Компонування редуктора на міліметрівці – А3
2Складальне креслення приводу – А1
3Креслення 4-х деталей – А1

Розрахункова частина проекту оформляється у вигляді поясню-
вальної записки згідно СТП 15-96[І].
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Склад пояснювальної записки:
1 титульний лист
2 завдання на курсовий проект
3 реферат
4 зміст
5 основна частина
6 список використаних джерел
7 додаток.

2 РЕКОМЕНДАЦІЇ ДО РАЗРАХУНКУ РЕДУКТОРА 

2.1 Кінематичний розрахунок редуктора

У цьому розділі пояснювальної записки до курсового проекту 
необхідно підібрати приводний електродвигун, визначити частоту 
обертання вихідного вала редуктора, знайти загальне передаточне 
відношення редуктора і розділити його по окремим ступеням.

Якщо у завданні не задана частота обертання nв, (об./хв.) вихід-
ного вала редуктора, то необхідно її визначити, при умові рівномірно-
го руху, за формулою:

,
6360

2
3030

tt
n ppp

в









 об./хв.   (2.1)

де p, рад., - кут повороту вихідного вала редуктора за час t, с. 
Вираз (2.1) можливо використовувати і тоді, коли кутова швид-

кість p  задана у градусах за секунду (град/с.). У цьому випадку t=1с, 

і p чисельно дорівнює p, і тому після підстановки у (2.1) будемо ма-
ти:
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 (2.2)

Для редукторів, які використовуються у механізмах подачі па-
перу, частота обертання вихідного валу визначається виходячи із 
швидкості Vп, м/хв руху паперу і діаметра dб, мм, подавального бара-
бана
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У випадку, коли між редуктором і виконавчим механізмом пе-
редбачена проміжна зубчаста передача (зовнішня  ступінь) із переда-
точним відношенням ізов, частота обертання вихідного вала редуктора 
визначається

об./хв.,зоввхв inn  (2.4)

де nвх, об. хв. – частота обертання вхідного валу виконавчого механіз-
му.

При відомих значеннях кутової швидкості вихідного вала в  і 
крутильного моменту опору Тс,, Нм прикладеного до вихідного вала 
редуктораз боку виконавчого механізму, потрібна потужність на ви-
хідному валу визначається за формулою

.Вт,в всТР  (2.5)
Потужність двигуна повинна бути більшою, тому що при роботі 

передаточного механізму частина енергії джерела руху витрачається 
для компенсації механічних витрат.

Вт,в
дв 


Р

р  (2.6)

де 1,105,1  - коефіцієнт запасу, що враховує необхідність 
подолання динамічних навантажень у момент розгону редуктора і 
зв’язаного з ним виконавчого механізму;

- ККД привода.

Орієнтовно можна приймати:
Найменування передачі 

Циліндрична
Конічна
Черв’ячна

z =1
z =2
z =4

0,95...0,97
0,92...0,95

0,5...0,7
0,65...0,8
0,8...0,9

=0,98…0,99 для однієї пари підшипників кочення.
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Загальний ККД редуктора визначається як добуток ККД окре-
мих елементів, які входять у кінематичний ланцюг.
За обчисленою потужністю електродвигуна (див.2.6) приймаємо тип 
двигуна [2]. Після вибору електродвигуна необхідно записати його 
основні технічні дані і зробити ескіз із зазначенням габаритних і при-
єднувальних розмірів, а також вказати тип і характеристику джерела 
живлення.

Після вибору двигуна можливо визначити передаточне відно-
шення редуктора

в

дв

n

n
i p  , (2.7)

а потім провести його розподіл між  окремими ступенями передач так, 
щоб виконувалась умова  іпр=і1 і2…ік,

де і1,і2…ік–відповідне передаточне відношення окремої ступені 
редуктора;

k – кількість ступенів.
Значення передаточних відношень окремих ступенів із цилінд-

ричними колесами зовнішнього зачеплення повинно знаходитись у 
межах 1….6 для силових передач і при цьому повинна виконуватись 
умова i1 >i2>i3…>ik.

Співвідношення між передаточними відношеннями окремих 
ступенів редуктора залежить від величини ір і числа ступенів. Для 
двохступеневого редуктора силового привода із циліндричними зу-
бчастими колесами значення і1 та і2 можливо знайти за формулами

121 /,2,1 iiiii pp  . (2.8)

Передаточне відношення черв̀ячних пар повинно знаходитись у 
межах 30…50 і з метою скорочення габаритних розмірів передатного 
механізму черв’ячну пару  бажано розміщувати на останній ступені.

Після знаходження кількості ступенів редуктора складається кі-
нематична схема редуктора. На кінцевому етапі розробки кінематич-
ної схеми редуктора необхідно визначити кількість зубців коліс кож-
ної ступені.

Рекомендуєме число зубців шестерні для евольвентного зачеп-
лення z1=17…28 [4].
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З метою збільшення плавності руху у швидкохідних ступенях 
число зубців шестерні повинно бути наближеним до верхньої границі 
і по мірі переходу до кінцевої ступені це число необхідно зменшувати. 
Число зубців стикаємого із шестернею колеса визначається за співвід-
ношенням

1212 izz  .
Для черв̀ячних передач приймають число заходів черв̀яка z1=1;

2; 4 так, щоб число зубців черв̀ячного колеса задовольняло умові 
z228.

Після визначення кількості зубців усіх коліс редуктора і уточ-
нення передаточних відношень окремих його ступеней необхідно 
встановити дійсне значення ір. Відхилення від раніше визначеного ір

не повинно перевищувати 2,5%. Якщо ця умова не виконується, то 
необхідно скоректувати величини передаточних відношень окремих 
ступеней редуктора. Результати розрахунків мають бути приведені у 
вигляді таблиці 2.1 і нумерація зубчастих коліс повинна відповідати 
розробленій кінематичній схемі редуктора.

Таблиця 2.1
Ступені Номера коліс Кількість зубців Дійсне передатне 

відношення

1 і12=

2 і34=

Визначаємо частоту обертання усіх валів редуктора:
n=nдв

nII= nI/i12

nIII=nII/i34

2.2 Визначення розрахункових навантажень
у передачах  редуктора

Визначаємо розрахункові навантаження
ТІІІ=Тс;
ТІІ=ТІІІ / і34пзуб.п. ;
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ТІ=ТІІ / і12пзуб.п.

Розрахункове навантаження ТІ на шестерні першої ступені, яке 
відповідає крутильному моменту на валу двигуна, слід відрізняти від 
номінального крутильного моменту (Тдв.н.), значення якого наведено у 
технічних даних прийнятого привідного двигуна

Тдв.=ТІ<Тдв.н.

2.3 Розрахунок на міцність передачзачепленням

Вибираємо матеріал для виготовлення зубчастих коліс згідно 
рекомендації [5] i [6].

У механізмах радіоелектронного обладнання поширене застосу-
вання мають дрібномодульні колеса (m<1.0 мм) при виготовленні яких 
використовують не тільки сталь, але і інші конструкційні матеріали. З 
врахуванням цієї обставини і деяких спрощень формула для визна-
чення розрахункової ділильної міжосьової відстані “а́” циліндричної 
зубчастої передачі у випадку проведення проектних розрахунків на 
контактну міцність має вигляд [6, 4].

a´≥0.82(u±1) 3
2
min

2
1

][

cos

ваH

прHVH

u

EKKT








(2.9)

де u=z2 / z1 – передаточне число розрахункової ступені;
ТІ– крутильний момент, прикладений до шестерні, Нмм;
кн, кнv – поправочні коефіцієнти, які враховують відповідно роз-

поділене навантаження по ширині зубчастого вінця і динамічне наван-
таження у зачепленні;

Епр=2Е1Е2 /(Е1+Е2) – зведений модуль пружності матеріалів 
шестерні та колеса, Н/мм2;

- кут нахилу зубців колеса на ділильному циліндрі, град.;
[н]min – мінімальне за величиною допустиме контактне напру-

ження для одного із двох матеріалів зубчастих коліс розрахункової 
ступені, Н/мм2;

̀ba=bw / a` - розрахунковий коефіцієнт ширини зубців.
Індекс Н відноситься до величин, які використовуються при 

розрахунку зубців на контактну міцність. Знаки “плюс” та “мінус” 
відносяться відповідно до зовнішнього та внутрішнього зачеплення. В 
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окремо розглядаємій одноступеневій передачі індекс “1” відноситься 
до шестерні, а індекс “2” – до колеса.

Методика визначення коефіцієнтів кні кнv наведена у [5] та [6].
Значення [н] можна приймати за допомогою таблиці 10.6 [5].
Значення модулів пружності найбільш поширених конструкцій-

них матеріалів приведені у таблиці 10.5[5] і п.15[4].
У таблиці 10.4 [5] є рекомендації до вибору матеріалів коліс.
Після визначення міжосьової відстані “а́” необхідно знайти 

значення модуля зачеплення зубців розрахункової ступені за форму-
лою: 

m=
21

2
zz

cos'a



(2.10)

де z1 i z2 – відповідно числа зубців шестерні та колеса.
Отримане значення модуля m` слід округляти у бік до найближ-

чого стандартного значення m (табл. 8.1[6], табл.10.1[5]).
Слід віддавати перевагу першому ряду модулів зачеплення, ніж 

другому.
У передатних механізмах радіоелектронних приладів, беручи до 

уваги технологічність, не приймають значення модулів зачеплення 
менше ніж 0,3мм.

Робоча ширина вінця колеса та шестерні розрахункової ступені 
може бути визначена

bw=baa (2.11)
Розрахунок на контактну міцність є визначальним для зубчастих 

передач, працюючих у закритих корпусах редукторів за умовою мас-
тила. Як перевірочний розрахунок для таких передач використовуєть-
ся розрахунок зубців на витривалість при згині з метою перевірки 
умови міцності, наприклад зубців шестерні.

][
zbm

cosYYKKT
F

FFVFF
F 

 





11
2

2
1 1

2
, (2.12)

де F – розрахункове значення напруження згинання зубців ше-
стерні, МПа;

ТІ– крутильний момент, прикладений до шестерні, Нмм;
KF, KFV – поправочні коефіцієнти;
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Y=1-/ 140 – коефіцієнт, враховуючий нахил зубців косозубої 
передачі;

- кут нахилу зубців зубчастого колеса, град;
YF1 – коефіцієнт, враховуючий форму зубців шестерні, він зале-

жить від приведеної кількості зубців, тобто zV1=z1 / cos3 (тут z1 – кіль-
кість зубців шестерні);

m – модуль зачеплення, мм;
b1 – фактична ширина вінця шестерні, мм;
[F] – допустиме напруження на згинання матеріала зубців шес-

терні, МПа.
Ширина вінця колеса визначається як b2=bw, а ширина вінця ше-

стерні – b1=b2+(1…3), мм.
Коефіцієнти КF і КFV залежать від тих же чинників, що і раніше 

згадані коефіцієнти КHβта КHV. Значення КF приблизно на 15…20% 
більше значення КHβ, а коефіцієнти КFV і КHV  практично можна вважа-
ти однаковими.

Коефіцієнт YF визначається із таблиці 8.10 [6], або таблиці 3.1 
[4]. Значення [F] може бути прийнято із таблиці 10.5 [5], причому 
[F] для нереверсивних  передач  відповідає значенню []0, а для ре-
версивних []-1.

Розрахунок на витривалість при згинанні є визначним при  про-
ектуванні відкритих зубчастих передач, працюючих в умовах абрази-
вного зношування. У цьому випадку розрахунковою величиною є мо-
дуль зачеплення, який визначається за формулою

m’≥Km 3 '2
1

1

][
1

Fbd

FFVF

Z

YKKT







 ,мм (2.13)

де Km=   2cos2Y - допоміжний коефіцієнт;

'
bd =

2
)1(' uba

–  розрахунковий коефіцієнт ширини вінця 

зубчастого колеса;
Z1, YF1 – відповідно кількість зубців і коефіцієнт форми зубців 

шестерні.
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Розрахункове значення m´ округляємо до ближчого стандарт-
ного m. Визначаємо дійсну міжосьову відстань

aw= )(
2 21 zzm  мм (2.14)

Перевірочним розрахунком відкритих передач є розрахунок на 
контактну міцність за формулою

МПа
ub

EKKuT

a H
прHVH

H ,][
cos)1(74.0

min
2

23
1 


  




 (2.15)

де  а  та b2 - відповідно фактичні значення міжосьової відстані і 
ширини зубчастого вінця колеса, мм.

Якщо в результаті перевірочного розрахунку одна із умов не ви-
конується, то слід підвищити несучу здатність проектуємої ступені, в 
першу чергу за рахунок збільшення ширини  b1 і  b2 зубчастих вінців, 
або підібрати більш міцні матеріали для зубчастих коліс.

Для проведення проектних та перевірочних розрахунків на міц-
ність черв’ячних передач можуть бути використані такі формули:

a’ ≥0.63( 12 
q
z

)
3

2

22

2

][
















q
z

EKKT

H

прHVHH




(2.16)

2
21

22
][

cos

2
2 F

FFVF
F dmd

YKKT



 


 (2.17)

m’ ≥3

22

22

cos][

2




F

FFVFF

qz

YKKT 
(2.18)

23

2
32

2
][

)1(
48.0

2 H

прHVH

F
a

EKKT
q
z

q
z







 . (2.19)

Формули (2.16) і (2.17) використовують при розрахунку закри-
тих передач, а формули (2.18) і (2.19) – для відкритих передач. У цих 
формулах маємо такі позначення: 
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а́ і а– відповідно розрахункова і фактична міжосьова відстань 
черв’ячної передачі, мм;

z2 – кількість зубців черв’ячного колеса;
q – коефіцієнт діаметра черв’яка за стандартом [6], причому тре-

ба приймати його значення із першого ряду: 6,3; 8,0; 10; 12,5; 16,0; 
20,0; 25,0;

Т2 – крутильний момент на черв’ячному колесі, Н·мм;
m´, m – відповідно розрахункове і фактичне значення в осьовому 

перерізі черв’яка, мм (згідно стандарту треба приймати модуль із ряду 
0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,80; 1,0; 1,25; 1,6 і т.д., також можна приймати 
значення модуля – 0,3; 0,6; 1,5; 3,0);

d1= mq, d2= mz2 – відповідно ділильні діаметри черв’яка і 
черв’ячного колеса, мм;

γ = arctg
q
z1 – ділильний кут підйому лінії витка черв’яка, град;

z1 = 1; 2; 4 – кількість заходів черв’яка;
YF2 – коефіцієнт, враховуючий форму зубців колеса, який при-

ймається із таблиць 9.4 [6] або 3.1 [4] для приведеної кількості зубців 
колеса 

Zw2=
3

2

cos

z
.

Значення допустимих напружень [H]2, [F ]2, МПа, для матеріалу зубців 
черв’ячних коліс можна приймати із таблиць 9.5  [6] і 12.3  [5], 
коефіцієнти Кβ і КV  можна приймати: при постійному навантаженні 
Кβ=1,0,  а при змінному - Кβ=1,1…1,3; коефіцієнт КV  залежить від ко-
лової швидкості, так при V1≤3 м/c. КV=1,0…1,1, а при V>3 м/с –
КV=1,1…1,3.

При проведені розрахунку на контактну міцність після визна-
чення розрахункового значення “а́” міжосьової відстані черв’ячної 
передачі за формулою (2.16), необхідно знайти значення модуля за 
формулою

m’=
qz

a
2

'2 , мм. (2.20)

Отриманий результат слід округлити у бік до найближчого ста-
ндартного значення m. По міркуванню технологічності редукторів ра-
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діоелектронних приладів необхідно приймати мінімальне значення 
модуля m=0,3 мм.

Фактична величина міжосьової відстані черв’ячної передачі ви-
значається:

a= )(
2 2 qz
m

 , мм. (2.21)

В підрозділі пояснювальної записки до курсового проекту, при-
свяченому розрахунку на міцність передач зачепленням, повинні бути 
приведені обчислення усіх розмірів вінців зубчастих коліс, черв’яків 
та черв’ячних коліс. Результати визначення основних розмірів коліс 
для кожної ступені передачі необхідно надати у вигляді таблиці 2.2.

Таблиця 2.2
№ 

коліс z m a d dа df b

1
2

2.4 Компоновка редуктора 

Розрахунок валів на етапі ескізного проектування є орієнтовним, 
тому що відомі тільки значення крутильних моментів на валах. Міні-
мальний діаметр вала визначається за формулою:

dmin 4
][1.0 G

T , мм, (2.22)

де       Т- крутильний момент на валу, Нмм;
G- модуль пружності другого роду, можна прийняти G= 8104

МПа для сталі;
[]- відносний допустимий кут закручення, в розрахунках можна 

приймати []=(0.15 … 0.25)10-4 рад/мм. 
Мінімальне значення діаметравалуне може бутименше ніж 3

мм. Дійсні значення діаметрів з конструктивних міркувань можуть 
бути значно збільшені. Діаметр цапфи вала можна прийняти орієнтов-
но як dц=0.8db і округлити до найменшого стандартного значення.

По діаметру цапфи приймають підшипники кочення легкої або 
середньої серії. Розміри  підшипників кочення, основні технічні харак-
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теристики наведені у методичних вказівках[8]; для підбору підшип-
ників і способу їх установлення на валах [4, 5, і 6].

Після того, як вибрано двигун, розроблена кінематична схема 
передатного механізму, визначені геометричні розміри зубчастих ко-
ліс, знайдені діаметри валів та визначені підшипники, можна розпо-
чинати ескізну проробку або компоновку редуктора. Результатом ви-
конання цього етапу повинен бути ескіз(конпоновочна схема) редук-
тора у двох або трьох проекціях.

Ескізне складальне креслення виконується олівцем на мілімет-
рівці бажано у масштабі 1:1.

У цьому випадку креслення дає наочне уявлення про дійсні роз-
міри конструкції, складається реальне загальне уявлення про пропор-
ційнійність міцності і жорсткості окремих деталей і всієї конструкції 
редуктора в цілому. Ескізне креслення після нанесення відповідних 
виправлень і уточнень є основою для виконання складального крес-
лення на ватмані.

Методика розробки ескізних проектів малогабаритних передат-
них механізмів достатньо докладно викладена у [4, 7 і 10].

Креслення компоновочної схеми рекомендуємо починати з го-
ловного вигляду, на якому редуктор розташований у робочому поло-
женні. Якщо положення редуктора на об’єкті невідоме, то його слід 
зображати таким  чином, щоб  вісі усіх  валів  або  більшість із  них  
(при наявності   черв’ячної    передачі)    були    паралельні   нижній   
кромці креслення (основного надпису). Для отримання максимума 
інформації про форму розташування деталей у середині корпуса меха-
нізму необхідно головний вигляд редуктора суміщатиз поздовжнім 
розрізом.

Одним із основних питань, яке розв’язується при компонуванні 
передатного механізму є визначення довжини валів. Відстань між сті-
нкою редуктора і зубчастим колесом треба приймати 1…4 мм [4,10].

При складанні компоновочної схеми слід нанести тільки конту-
ри окремих деталей, які входять в той чи інший вузол. Важливо забез-
печити зручність складання і розбирання як окремих складальних 
одиниць, так і усього редуктора в цілому. Габаритні розміри корпуса 
редуктора як правило установлюють у плані на вигляді з боку або зве-
рху. З метою отримання мінімальних розмірів корпуса передатного 
механізму, необхідно забезпечити компактне розташування їх геомет-
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ричних осей. Питання конструювання корпусів малогабаритних пе-
редатних механізмів розглянуті у [4,6 і 7].

а– центрування по торцевому паску;
б – центрування за паском на корпусі двигуна

Рисунок 2.1 – Фланцеве кріплення
електродвигунів у корпусах  механізмів РЕА

Для установлення електричних мікромашин і інших комплектуючих 
виробів на корпусі редуктора повинні бути передбачені спеціальні 
приєднуючі місця, які оформляють у відповідності з рис. 2.1, 2.2.
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а – кріплення за допомогою накладок;
б – кріплення за допомогою розрізного стакана
в – кріплення за торець корпуса мікро машини

Рисунок 2.2 – Способи установки у корпусах механізмів РЕА
електричних мікромашин з циліндричним корпусом

2.5 Розрахунок вихідного вала на міцність
Після складання компоновочної схеми редуктора і визначення 

відстані між опорами вихідного вала, треба зробити його розрахунок 
на згинанні  з крученням. Методика цього розрахунку викладена у [5].
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Розрахунок повинен супроводжуватися рисунком, на якому 
слід надати  схему навантаження вала, його розрахункову схему, а  
також епюри згинаючих моментів у двох взаємно перпендикулярних 
площинах і епюру крутного моменту.

Послідовність розрахунку вала на міцність:
1) визначаємо зусилля у зачепленні коліс, передаючих крутильний 
момент на вал;
2) визначаємо навантаження, які сприймаються валом;
3) складаємо розрахункову схему вала;
4) так як під дією прикладених навантажень вал зазнає складного опо-
ру, то його навантажують силами, діючими тільки у вертикальній та 
горизонтальній площинах і відповідно при цьому визначають реакції 
опор, значення згинаючого моменту на кожній із ділянок валу, а потім 
будують відповідні епюри згинаючих моментів;
5) будуємо епюру сумарних згинаючих моментів, Мсум;
6) навантажуємо вал тільки крутильним моментом і будуємо епюру 
крутних моментів, Мk;
7) використовуючи епюри сумарних згинаючих моментів і епюру кру-
тних моментів, знаходимо небезпечний переріз;
8) для небезпечного перерізу згідно ІІІ теорії міцності визначаємо 
розрахунковий або еквівалентний момент

22
kсум

III
p MMM  ,

9) визначаємо максимальне напруження за формулою

3max
1.0 в

III
p

III
p

d

M

W

M
 . (2.23)

Повинна виконуватись умова  max≤[]-1, де []-1 – допустиме на-
пруження на згин матеріала вала при дії змінного навантаження.

Матеріал вала і його механічні характеристики визначаємо із 
таблиці 2.1.
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Таблиця 2.1
Марка 
сталі M T -1 -1 []-1

20 420 251 189 95 67
25 460 280 207 103 74
35 540 320 243 120 86
40 580 340 256 128 93
45 610 360 275 138 97
50 640 380 288 144 100

2.6  Розрахунок вала на витривалість

Зовнішнє навантаження вала у просторі нерухоме, а сам вал 
обертається з деякою кутовою швидкістю, тому матеріал валу знахо-
диться під дією змінних нормальних напружень згину, які змінюються 
за симетричним циклом і змінних дотичних напружень, які змінюють-
ся згідно пульсуючого циклу. При дії змінних напружень необхідно 
робити перевірочний розрахунок вала на витривалість з урахуванням 
концентраторів напружень (штифтові отвори, шпонкові пази, перехо-
ди переріза з галтелями при ступінчастій формі вала). Для кожного із 
цих місць визначається дійсне значення коефіцієнту запаса міцності в 
певній послідовності.

За сумарним значенням згинаючого моменту у даному перерізі, 
визначеному за допомогою раніше побудованих епюр, обчислюють 
напруження згину

'W

M сум
зг (2.24)

де  W´ - осьовий момент опору переріза з урахуванням ослаб-
лення штифтовим отвором, який дорівнює W´=Wзг, (див. таблицю 
2.2). Ослаблення перерізу шпонковим пазом можна не враховувати і 
приймати W´=W (осьовий момент опору без ослаблення).
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Таблиця 2.2

d/dв зг к d/dв зг к

0,06 0,925 0,964 0,35 0,475 0,686
0,10 0,850 0,926 0,40 0,400 0,636
0,16 0,775 0,884 0,45 0,330 0,573
0,20 0,700 0,840 0,50 0,270 0,515
0,25 0,625 0,791 0,55 0,215 0,458
0,30 0,550 0,740 0,60 0,170 0,400

Коефіцієнт запасу міцності за нормальними напруженнями згину 
визначається

ma

K
n














 1 , (2.25)

де       -1 - границя витривалості при симетричному циклі (табл.2.1);
K - ефективний коефіцієнт концентрації напруження, прийма-

ється із рис.2.3, 2.4, 2.5.

Рисунок 2.3 – Ефективні коефіцієнти  концентрації напружень у зоні
розташування поперечного отвору під штифт при згинанні та крученні
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1– 05.0
вd

d
– 0.15;

2 – 
вd

d
0.15 – 0.25;

3 – 
вd

d
0.05 – 0.25;

β– коефіцієнт зміцнення, який застосовується для валів з поверхневим зміцненням 
(при відсутності зміцнення β=1,0);

ε –  масштабний чинник, враховуючий вплив розмірів перерізу вала (для проектує-
мих редукторів можна приймати  ε=1);
a – амплітудне значення напруження;
m – середнє значення напруження

Рисунок 2.4 – Ефективні коефіцієнти концентрації напружень у зоні розташування 
шпоночної канавки при згинанні та крученні

При симетричному циклі зміни напруження слід приймати 
a=згі m=0.

1 –
r
h

= 5;
d
r

= 0.01…0.002;

2 –
r
h

= 3;
d
r

= 0.01…0.003;
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3 –
r
h

= 2;
d
r

= 0.01…0.005;

4 –
r
h

= 1;
d
r

= 0.01…0.1.

Рисунок 2.5 – Ефективні коефіцієнти концентрації напружень у зоні
                   розташування галтелі при згинанні та крученні:

Коефіцієнт запасу міцності по дотичним напруженням кручення

nτ=

ma
K







 


1 (2.26)

де    τ-1 - границя витривалості при симетричному циклі  ;
Kτ- ефективний коефіцієнт концентрації напруження, прийма-

ється із рис.2.3, 2.4, 2.5;
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τa іτm -відповідне амплітудне і середнє значення дотичного на-
пруження, при цьому

τа= τm = ;
2
1

max τmax= '
pW

T

 для пульсуючого циклу, де W '
p =Wp·εK= 0.2d КВ

3 (див. табл. 2.2).

У формулах (2.25) і (2.26) і   τ- це коефіцієнти, які врахо-
вують чутливість матеріалу до асиметрії циклу напруження:

для середньовуглецевих сталей- =0.1  і τ= 0.05;
для легованих (при хромуванні) - Ψ=0.15  і τ= 0.1.
Загальний коефіцієнт запасу міцності визначається за формулою

]n[
nn

nn
n 





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

 (2.27)

Допустиме значення коефіцієнту запаса міцності [n]=1,5…2,5.
Якщо умова рівняння 2.27 не виконується, то потрібно або збільшити 
діаметр вала або прийняти більш міцніший матеріал і повторити роз-
рахунок.

2.7 Розрахунок підшипників 
Вибрані підшипники кочення для вихідного вала перевіряються 

на довговічність, тобто порівнюється розрахункова довговічність Lр,
(млн. об.) із її фактичною довговічністю L, (млн. об.), при цьому по-
винна виконуватись умова

L ≥Lр (2.28)
Враховуючи, що задана довговічність Lр в годинах, знаходимо

LР=
610

60 hLn
, млн. об., (2.29)

де   n – частота обертання вала для якого проводиться перевірочний 
розрахунок підшипників, Lh.

Фактична довговічність підшипника визначається
3)(

еквF
C

L  , млн.об., (2.30)

де С – табличне значення динамічної вантажопідйомності підшипни-
ка, н.;
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Fекв– еквівалентне динамічне навантаження на підшипник, воно ви-
значається за формулою

Fекв= (XVFr+YFa)KКт, (231)
де  Fr, Fa – відповідно радіальне та осьове навантаження на підшип-
ник;
V – коефіцієнт обертання кільця підшипника (V=1,0, якщо обертається 
внутрішнє кільце) і V=1, 2, якщо обертається зовнішнє кільце;
Х, Y – відповідно коефіцієнти радіального та осьового навантаження;
К– коефіцієнт безпеки, враховуючий характер навантаження;
Кт– коефіцієнт, враховуючий температуру підшипника.

3 ВКАЗІВКИ ДО ВИКОНАННЯ ГРАФІЧНОЇ
ЧАСТИНИ ПРОЕКТУ

Початковим документом для розробки першого креслення графі-
чної частини курсового проекту є компоновочна схема редуктора, яка 
виконана на міліметрівці. Складальне креслення повинно давати до-
статньо повне і ясне уявлення про конструкцію редуктора в цілому і 
про кожну його деталь окремо, а також про порядок складання і роз-
бирання редуктора.

Складальне креслення виконується на листі паперу форматом А1 
(594х841мм) згідно стандарту.
Спочатку слід визначити доцільність розташування проекцій редукто-
ра привода, необхідні розміри і вигляди,  а потім встановити масштаб 
креслення. Вичерпні вказівки, котрими необхідно користуватись при 
розробці та оформлені складального креслення приведені [4 і 9]. На 
складальному креслені вказуються тільки габаритні, установочні і 
приєднуючі розміри. Крім графічних зображень, основного напису і 
додаткових граф до нього, на полі складального креслення над основ-
ним написом повинні бути приведені технічні вимоги, які включають 
до себе вказівки по складанню, регулюванню і наладці зображуємого 
виробу.

Приклад переліку технічних вимог:
1) Осьовий люфт валів повинен бути у межах 0,05…0,15 (або не по-

винен перевищувати 0,1 мм).
Регулювання прокладками позицій… .
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2) Всі стичні поверхні, зубці зубчастих коліс і шарикопідшипників 
покрити тонким шаром мастила ЦИАТИМ – 201 ГОСТ 6267-74
або мастилом ОКБ – 122 – 7 ГОСТ 18179-72.

3) Загальні технічні вимоги згідно ОСТ 4ГО.070.015.
До складального креслення повинна бути складена специфіка-

ція, котра підшивається у кінці пояснювальної записки до курсового 
проекту.

Складальне креслення повинно мати буквено-цифрове позна-
чення у відповідності з класифікатором ЕСКД, котре необхідно вказа-
ти у основному напису.

Креслення трьох-чотирьох деталей редуктора розташовують на 
другому листі графічної частини курсового проекту форматом А1. 
Цей лист розділяють на окремі формати в залежності від кількості зо-
бражуємих деталей. Основою для розробки креслень окремих деталей 
виробу є його складальне креслення.

На кресленнях деталей редуктора привода повинні бути вказані 
усі необхідні геометричні розміри з їх граничними відхиленнями, жо-
рсткість поверхонь, а також відхилення форми і розташування най-
більш відповідальних робочих поверхонь деталей. На кресленнях зу-
бчастих коліс, черв’яків і черв’ячних коліс у правому верхньому кутку 
необхідно розташувати таблиці параметрів згідно ГОСТів 2.403-
75…2.406-76. Всі рядки таблиці повинні бути заповненні. Дані для 
контролю зубчастих коліс приведені у додатку А.

На полі креслення деталі слід вказати технічні вимоги, 
пред’явлені до готового виробу.

Зразковий перелік вимог:
1) Розміри для довідок;
2) HRC 28…32;
3) Точність відливки 8-7 ГОСТ 26645-86;
4) Ливарні ухили по ГОСТ 3212-80 (для відливок, приготовлених 

литвом під тиском по ОСТ 4ГО.054.105);Не вказані ливарні радіу-
си не більше ніж 2 мм;

5) Обробку по розмірам у квадратних дужках проводити разом із .
(доводиться вказівка деталі та її буквено-цифрове позначення);

6) Покриття Кд9.Хр.;
7) Загальні технічні вимоги згідно ОСТ 4ГО.070.014;
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8) Невказані граничні відхилення розмірів: для отвору згідно Н12, 
для валу – h12, інші згідно ± IT12/2.

Кожна деталь і її креслення повинні мати літерно-цифрове по-
значення.
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