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ПРЕДИСЛОВИЕ 
 
Это пособие предназначено для студентов, изучающих курс ме-

ханики по программе, утвержденной Министерством образования 
Республики Беларусь для высших учебных заведений. 

В пособии кроме задач для самостоятельного решения и их ти-
повых примеров в каждой главе помещено краткое изложение тео-
рии и приведены вопросы для самопроверки. 

На основании личного многолетнего опыта ведения занятий ав-
тор всем начинающим изучение механике настоятельно рекоменду-
ет следующий порядок работы: 

1) изучить теорию соответствующего раздела по учебным посо-
биям, рекомендованным Министерством образования Республики 
Беларусь; 

2) прочитать краткое изложение теории, приведенное в главе сбор-
ника, и ответить на вопросы для самопроверки; 

3) лично полностью проделать все подсчеты по примерам, ре-
шенным в данной главе, придерживаясь текста пособия; 

4) приступить к систематическому решению задач – по указанию 
преподавателя или по личному выбору. 

Издание также могут использовать лица, изучающие механику 
самостоятельно или обучающиеся на заочных отделениях в инсти-
тутах, университетах, академиях. 

Наличие в сборнике значительного числа задач облегчает выбор 
материала для семестровых, контрольных, домашних и экзаменацион-
ных заданий, в чем особенно нуждаются начинающие преподаватели. 

Большинство задач, вошедших в книгу, составлено авторами. 
Многие задачи рекомендованы их коллегами, некоторые публикова-
лись ранее. Тематика и схемы некоторых типовых задач заимствова-
ны из учебной литературы, список которой приведен в конце книги. 

Авторы стремились к лаконичности текстов условий задач и ука-
занию на чертежах большинства необходимых данных. Кроме того, 
наименования заданных и искомых величин во многих случаях за-
менены соответствующими буквенными обозначениями. 

Авторы считают своей обязанностью выразить благодарность  
А. Т. Скойбеде, оказавшему помощь в подборе и проверке задач, 
принявшему деятельное участие в подготовке книги. Авторы будут 
также благодарны за все замечания к этому пособию.  
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ГЛАВА 2. ЧЕРВЯЧНЫЕ ПЕРЕДАЧИ 
 

2.1. Общие сведения. Геометрические и кинематические  
особенности червячных передач 

 
Червячная передача представляет собой передачу, у которой ве-

дущее колесо (червяк) выполнено с малым числом зубьев (z1 = 1),  
а ведомое (червячное) колесо имеет большое число зубьев (z2 = 1–4). 
Угол скрещивания осей обычно составляет 90°. 

Червяки бывают: 
– архимедов, торцовым профилем которого является архимедова 

спираль (рис. 2.1);  
– конволютный; 
– эвольвентный, представляющий собой косозубое зубчатое ко-

лесо с очень большим углом наклона и малым числом зубьев. 
 

 
 

Рис. 2.1. Архимедов червяк 
 
Червяки имеют стандартный угол профиля α = 20° в осевом се-

чении. 
Достоинства червячных передач состоят в возможности получе-

ния больших передаточных отношений в одной ступени (обычно i =  
= (10–60), реже i = (60–100)), плавности и бесшумности работы, 
способности самоторможения. 

Основной недостаток передач – низкий КПД, который ведет  
к большому тепловыделению и для отвода теплоты часто требует 
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применения специальных устройств (обдув, оребрение корпуса и др.). 
Это, а также необходимость применения цветных металлов суще-
ственно ограничивают области использования червячных передач 
(мощность до 50–60 кВт, окружная скорость до 15 м/с). 

Диаметры колес определяются, как для цилиндрических зубча-

тых колес при коэффициенте высоты головки * 1ah   и коэффициен-
те радиального зазора с* = 0,2. 

Диаметр делительного цилиндра червяка (рис. 2.2) 
 

1 ,d qm  
 

где 
p

m 


 – осевой модуль червяка, который стандартизован  

ГОСТ 19642-74 (m = 1; 1,25; 1,6; 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10; 12.5 и т. д.);  
р – шаг червяка;  
q – коэффициент диаметра червяка, принимаемый в зависимо-

сти от модуля m, для обеспечения жесткости. 
 

 
 

Рис. 2.2. Зацепление червячной передачи 
 
Делительный угол подъема винтовой линии γ (обычно 5–20°) 

определяется по формуле 
 

1 1

1

tg ,
mz z

d q


  


 

 

где z1 = 1; 2; 4 – число витков (заходов) червяка. 
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При меньшем числе z1 угол γ и КПД также будут меньше; при 
больших z1 увеличиваются радиальные габариты и стоимость пере-
дачи. В передачах мощных приводов однозаходные червяки реко-
мендуют не использовать из-за больших потерь и сильного нагрева. 

При u = (10–18); u = (18–40) число заходов 4 и 2 соответственно, 
а при u > 40 число заходов равно 1. 

Диаметры окружностей вершин и впадин червяка 
 

1

*
1 2 ;a ad d h m   

 

1

*
1 2 ,f fd d h m   

 

где *
ah  = 1,0 – коэффициент высоты головки;  
* * *
f a ch h h   – коэффициент высоты ножки;  

с* = 0,2 – коэффициент радиального зазора. 
Если червячное колесо является косозубым с углом наклона ли-

нии зуба ,    то  
 

2 2,d mz  
 

где 2z  – число зубьев колеса. 
Межосевое расстояние 
 

1 2 2 .
2 2w

d d mq mz
a

 
   

 

Длина b1 нарезной части червяка принимается такой, чтобы 
обеспечить зацепление с возможно бóльшим числом зубьев колеса. 

Ширина колеса b2 назначается из условия получения угла обхва-
та червяка колесом: 

 

1

22
2 .

0,5a

b

d m
 


 

 

За один оборот червяка зуб колеса, контактирующий с его вит-
ком, переместится по окружности на расстояние 1mz  подъема вит-

ка и колесо повернется на угол 1

2

.
mz

d



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Передаточное отношение червячной передачи 
 

1 2 1 2

2 1 2 1

.
d n z

i
mz n z

 
   
 

 

 
Обычно i = (20–60) в силовых передачах, а в кинематических це-

пях приборов и делительных механизмов i ≤ 300. 
Наблюдается скольжение в червячном зацеплении. Витки червя-

ка скользят при движении по зубьям колеса. 
Для уменьшения износа материалы червяка и колеса должны об-

разовывать антифрикционную пару, имеющую минимально возмож-
ный коэффициент трения для повышения прочности и жесткости. 
Червяки обычно изготовляют из сталей 40ХН, I2XH3A, ЗОХГСА и др., 
а колеса – из бронз БрА9Ж3Л, БрА10Ж4Н4Л или венцы колес – из 
бронзы БрО10Ф1. 

КПД передачи 
 

2 2

1 1

,
T

T


 


 

 
где 1T  и 1  – вращающий момент и угловая скорость червяка; 

2T  и 2  – вращающий момент и угловая скорость колеса. 
В предварительном расчете для z1 = 1; 2; 4 можно соответственно 

принять   = (0,7–0,75);   = (0,75–0,82);   = (0,87–0,92). 
Невысокий КПД свидетельствует о том, что в червячной переда-

че значительная часть энергии превращается в теплоту. Повышен-
ная температура ухудшает защитные свойства масляного слоя, уве-
личивает опасность заедания и выхода передачи из строя. 

 
2.2. Усилия в зацеплении. Расчет зубьев колес.  

Тепловой расчет червячной передачи 
 
Статика передачи. При определении сил полагают, что главный 

вектор (равнодействующая сила) Fn контактных давлений, дей-
ствующих на площадках контакта зубьев, приложен в полюсе Р  
и направлен по линии зацепления (рис. 2.3). 
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Рис. 2.3. Усилия в червячной передаче 
 

1 2
1

1

2
;t a

T
F F

d
   

 

2 1
2

2

2
;t a

T
F F

d
   

 
*

cos ;n

n

F

F
   

 
*

;
cos

n
n

F
F 


 

 

1
*

cos ;
a

n

F

F
   

 

1 2* ;
cos cos

a t
n

F F
F  

 
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sin ;r

n

F

F
   

 

2 ;
cos cos

t
n

F
F 

 
 

 

2
tg

sin .
cos
t

r n

F
F F


  


 

 
Вращающий момент на колесе при ведущем червяке: 

 

2 1 .T T i   
 
Расчет зубьев колес на выносливость при изгибе. Витки чер-

вяка на прочность не рассчитывают, так как его материал значи-
тельно прочнее материала колеса. При расчете используются те же 
соотношения, что и при расчете косозубых колес: 
 

2

2

0,7 ,
t

F F FP
n

F
Y

b m
     

 

где cosnm m  – модуль зацепления в нормальном сечении; 

FY – коэффициент формы зуба. 
Расчет передач на контактную выносливость и заедание. Расчет 

передач обычно выполняют по контактным напряжениям, а допускае-
мые напряжения на основе экспериментальных исследований и экс-
плуатации устанавливают такими, чтобы исключить заедание зубьев: 
 

.H HP    
 

Условие прочностной надежности передачи имеет обычный вид. 
Тепловой расчет и охлаждение червячных передач. Червяч-

ные передачи работают с большим выделением теплоты. В резуль-
тате температура масла в ванне агрегата (редуктора) может достиг-
нуть предельного значения (75–95 °С) и передача потеряет работо-
способность из-за заедания. 
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Для предотвращения чрезмерного нагрева масла проводят расчет 
червячного редуктора на нагрев. 

Уравнение теплового баланса для червячной передачи, работа-
ющей в закрытом корпусе в непрерывном режиме без охлаждения, 
можно записать в виде 

 

1 o1000(1 ) ( ) (1 ),tP K t t A                          (2.1) 
 
где   – КПД передачи;  

1P  – передаваемая мощность, кВт;  

tK  = (8–17,5) Вт/(м2∙°С) – коэффициент теплопередачи корпуса 
(большие значения принимают при хорошей циркуляции воздуха); 

t  и ot  – температура масла и окружающего воздуха соответ-
ственно, °С; 

A  – площадь свободной поверхности охлаждения корпуса, 
включая 70 % поверхности ребер и бобышек, м2;  

  – коэффициент, учитывающий теплоотвод в раму или плиту 
(равен 0,3 при прилегании основания корпуса по большой поверх-
ности). 

Площадь свободной поверхности можно найти из приближенно-
го соотношения 
 

1,720 ,wA a  
 
где wa  – межосевое расстояние передачи, мм. 

Произведение в левой части равенства (2.1) соответствует коли-
честву теплоты, выделяемой передачей. Правая часть показывает 
количество теплоты, отводимой через поверхность корпуса. 

Если охлаждение вентилятором недостаточно эффективно, то 
следует применить водяное охлаждение или увеличить размеры ре-
дуктора. 
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ВОПРОСЫ ДЛЯ САМОПРОВЕРКИ 
 
1. Какими достоинствами и недостатками обладают червячные пе-

редачи по сравнению с зубчатыми? Какова область их применения? 
2. Какие существуют виды червяков и червячных передач? 
3. Почему более распространена червячная цилиндрическая пе-

редача с архимедовым червяком? 
4. Почему зубья червячного колеса имеют дугообразную форму? 
5. Из каких соображений выбирают число заходов резьбы червяка? 
6. Каково минимальное число зубьев червячного колеса? 
7. С какой целью применяют червячные передачи со смещением 

и как оно осуществляется? 
8. Почему в червячной передаче возникает скорость скольжения 

и как она влияет на работу передачи? 
9. Как вычисляют КПД червячной передачи и каковы основные 

факторы, влияющие на его величину? 
10. Какая червячная передача называется самотормозящей, в ка-

ких случаях она применяется и какой ее основной недостаток? 
11. Каковы причины разрушения зубьев червячных колес и ос-

новные критерии работоспособности и расчета червячных передач? 
12. Из каких материалов изготавливаются червяки и венцы чер-

вячных колес? Какие факторы влияют на выбор этого материала? 
13. Почему венец и центр червяного колеса, как правило, изго-

тавливают из разнородных материалов? 
14. В чем отличие в выборе допускаемых контактных напряже-

ний для оловянистых и безоловянистых бронз? 
15. Что в расчетных формулах учитывает коэффициент нагрузки K, 

от чего он зависит и каковы его значения? 
16. Почему для червячных передач опасен перегрев? 
17. В чем сущность теплового расчета червячных передач? 
18. Когда и как выполняется искусственное охлаждение червяч-

ной передачи? 
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ПРИМЕРЫ 
 
Пример 8. Подобрать электродвигатель и рассчитать глобоид-

ную червячную передачу привода к ленточному транспортеру. 
Мощность на выходном валу редуктора 2 10P   кВт и угловая ско-

рость 6  с–1. Срок службы редуктора 24000 ч. Пусковая нагрузка 
150 % от номинальной (рис. 2.4).  

 

 
 

Рис. 2.4 
 

Решение 
 

1. Кинематический расчет. Требуемая мощность электродвигателя 
 

тр. дв
общ

,
P

P 


 

 

где общ  – КПД, учитывающий потери в отдельных ступенях пе-

редачи: 
 

2
общ черв под муф ,      

 

где черв 0,8   – КПД червячной передачи; 

под 0,99 0,995    – КПД пары подшипников качения; 

муф 0,98  – КПД соединительной муфты. 
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Найдем  
 

2
общ 0,8 0,99 0,98 0,768;      

 

тр. дв
10

13
0,768

P    кВт. 

 
Принимаем асинхронный двигатель серии 4А мод. 4А160S2У3 

ГОСТ 19523-81 мощностью P = 15 кВт и частотой вращения 
2940n   мин–1. 

Частота вращения выходного вала 
 

II
II

30 30 6
57,3

3,14
n

 
  


 мин–1. 

 
Общее передаточное число привода  
 

дв
общ

2

2940
51,3.

57,3

n
u

n
    

 
По ГОСТ 9369-60 принимаем  
 

1 1;z   
 

2 53;z   
 

2

1

53
53;

1

z
u

z
    

 

| 51,3 53 |
100 % 3,3 % 4,4 %,

51,3
u


       

что допустимо. 
Мощность на валах: 
 

I тр. дв 13P P   кВт; 
 

II 10P   кВт. 
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Частоты вращения валов 
 

I дв 2940n n   мин–1; 
 

II 57,3n   мин–1. 
 

Угловая скорость на всех валах 
 

I
I

3,14 2940
308

30 30

n 
     c–1; 

 

II 6,6   с–1. 
 

Крутящие моменты на валах 
 

;
P

T 


 

 
3

I
I

I

13 10
42,2

308

P
T


  


 Н∙м; 

 
3

II
II

II

10 10
1666,67

6

P
T


  


 Н∙м. 

 
2. Выбор материалов червяка и червячного колеса [1, табл. 4.8]. 

Для венца червячного колеса принимаем бронзу марки БрОНФ10. 
Способ отливки – центробежное литье. Предел текучести этой 
бронзы 0 167   Н/мм2. 

Предел прочности в 285   Н/мм2. 
Допускаемое напряжение изгиба при работе зубьев одной стороной 

(считаем, что червячная передача нереверсивная) [ ] 44F   Н/мм2. 

Допускаемое контактное напряжение [ ] 175H   Н/мм2. Централь-
ная часть червячного колеса изготовлена из серого чугуна СЧ18. 

Червяк выполнен из стали 40Х, витки червяка (закалка до твер-
дости 55 HRC, цементирование для повышения износостойкости) 
шлифованные.  
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3. Выбор основных параметров и проектный расчет червячной 
передачи. Червячная передача расположена в закрытом корпусе и осу-
ществляется цилиндрическим червяком с прямолинейным профилем 
(архимедовым червяком) в сочетании с червячным колесом, зубчатый 
венец которого выполнен из бронзы. Число витков (заходов) червяка 
для повышения коэффициента полезного действия передачи 1 1.z   

Ориентировочно принимаем коэффициент диаметра червяка 8.q   
Коэффициент нагрузки K состоит из коэффициента концентра-

ции нагрузки концK  и коэффициента динамичности нагрузки дин.K  

Принимаем 1,3;K   конц дин.K K K  

Крутящий момент на валу II червячного колеса 
 

II 1666,67T   Н∙м. 
 

По формуле (4.19) [1, c. 238], из условия обеспечения контактной 
прочности рабочих поверхностей зубьев червячного колеса, опре-
деляем необходимое межосевое расстояние: 
 

3
2 II

2 233 2

53 1,3 1666,67 10
31 1 31 1 277 мм.

8 53
175[ ]

8

w

K

z KT
a

q z

q

           
            

 

 

Расчетное значение модуля [1, формула (4.20)]  
 

2

2 2 277
9,08.

53 8
wa

m
z q


  

 
 

 

Округляя до стандартного значения по ГОСТ 2144-76, принима-
ем модуль m = 10 мм. Сочетание модулей m, коэффициентов диа-
метра червяка q и чисел витков червяка z1 должно соответствовать 
указанным в табл. 4.2 [1].  

Основные параметры выбираются по ГОСТ 2144-76.  
Фактическое межосевое расстояние червячной передачи 
 

2( ) 10(53 8)
305

2 2w
m z q

a
 

    мм, 

 

что соответствует стандартному значению.  
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Основные геометрические размеры червяка: 
а) делительный диаметр  

 

1 10 8 80d mq     мм; 
 

б) диаметр окружности вершин витков червяка 
 

1
( 2) 10 (8 2) 100ad m q       мм; 

 
в) диаметр окружности впадин витков червяка  

 

1
( 2,4) 10 (8 2,4) 56fd m q       мм; 

 

г) длина наружной части червяка (при 1 1z  ) 
 

1 2(11 0,6 ) 10 (11 0,6 53) 141,8b m z        мм, 
 

принимаем 1 150b   мм; 
д) делительный угол подъема линии витка червяка на начальном 

цилиндре 
 

1 1
tg 0,125

8

z

g
     

 

[1, табл. 4.3]. Соответствует угол 7,13 .    
Основные геометрические размеры венца червячного колеса: 
а) делительный диаметр колеса 

 

2 2 10 53 530d mz     мм; 
 

б) диаметр окружности вершин зубьев червячного колеса 
 

2 2 2 10 53 2 10 550ad mz m        мм; 
 

в) диаметр окружности впадин зубьев червячного колеса  
 

2 2 2,4 10 53 2,4 10 506fd mz m        мм; 
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г) радиальный зазор в зацеплении  
 

0, 2 0,2 10 2c m     мм; 
 

д) наибольший диаметр червячного колеса  
 

2 2т
1

6 6 10
550 570

2 3a a
m

d d
z


    


 мм; 

 
е) ширина венца червячного колеса 

 

12 0,75 0,75 100 75ab d     мм, 
 

принимаем 2 70b  мм. 
Окружная скорость червяка 
 

1 I
1

3,14 80 2940
12,3088

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с. 

 
Окружная скорость червячного колеса 

 

2 II
2

3,14 530 57,3
1,589

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с. 

 
В зависимости от скорости скольжения и нормального гарантиро-

ванного зазора назначаем 7-ю степень точности червячной передачи. 
4. Силы, возникающие в червячном зацеплении. Окружная сила 

на червячном колесе и равная ей по величине осевая сила на червяке 
 

2 1
II

2

2 2 1666,67
6289,3

0,53t a
T

F F
d


     Н. 

 
Осевая сила на червячном колесе и равная ей по величине 

окружной силе на червяке 
 

1 2
I

1

2 2 42,27
1056,75

0,08t a
T

F F
d


     Н. 
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Радиальная сила на червячном колесе и равная ей по величине 
радиальная ила на червяке 

 

2 1 2 2
tg tg 20 1666,67 0,364 606,67r r t tF F F F         Н. 

 

Выполняем проверочный расчет червячной передачи по кон-
тактным напряжениям. Уточняем коэффициент нагрузки K. По  
табл. 4.6 [1] в зависимости от величины q и числа заходов червяка 1z  

принимаем коэффициент деформации червяка 0,57.   
Коэффициент концентрации нагрузки (зависит в основном от 

деформации червяка).  
 

3 3
2

конц
53

1 (1 ) 1 (1 0,3) 1,563,
57

z
k x

                
 

где x = 0,3 вспомогательный коэффициент, значение которого зави-
сит от характера изменения нагрузки; при значительных изменени-
ях нагрузки x = 0,3.  

Коэффициент динамичности нагрузки динk  зависит от точности из-

готовления передачи и скорости скольжения [1, табл. 4.7]. При 7-й 
степени точности изготовления и скорости скольжения ск 4,185   м/с 

коэффициент динамичности дин 1,15.k   Таким образом, уточненное 

значение коэффициента нагрузки составляет  
 

конц дин 1,563 1,15 1,797.k k k     
 

После уточнения значения коэффициента нагрузки и оконча-
тельного определения межосевого расстояния червячной передачи 
вычисляем величину контактных напряжений: 

 

3 3
2 3

II

3 3
2

2

531 1,797 1666,67 10 1
170 170 8

5

Н/мм

3 305
8

175,5 ;

Н
w

z
KT

q
z a
q

         
      


 

 

[ ] 175Н Н     Н/мм2. 
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Контактная прочность зубьев достаточная. Выполняем прове-
рочный расчет зубьев червячного колеса на изгиб. Определяем эк-
вивалентное число зубьев червячного колеса: 
 

2
2экв 3

53
54,25.

0,977cos (7,13 )

z
z   


 

 

По табл. 4.5 [1] находим коэффициент формы зуба Y. При коэф-
фициенте смещения x = 0. Y = 3,75 (при 2экв 54).z   

Проверяем величину напряжений изгиба в зубьях червячного 
колеса: 
 

3
II

2 2
2 2

2 2

1,2 1,2 1666,67 10 1,797

53 3,7

Н/мм

5 70 10

2,58 [ ] 44 .Н/мм

Н

Н

T k

z Yb m

  
   

  

    

 

Прочность зубьев червячного колеса на изгиб достаточная. 
Пример 9. Привод к цепному транспортеру состоит из электродви-

гателя 1, упругой муфты 2, червячного редуктора 3 и цепной переда-
чи 4. Подобрать электродвигатель, разбить общее передаточное число 
по ступеням привода и рассчитать червячную передачу (рис. 2.5).  

 

 
 

Рис. 2.5 

III II 
I

4

3

5

12

Ft = 14 кН; 
v = 0,3 м/с; 
D = 350 мм.
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Решение 
 

По заданной окружной силе tF  на ведущей звездочке транспор-

тера и скорости   определяем мощность на валу III: 
 

III 14 0,3 4,2tP F      кВт. 
 

Выражаем скорость через диаметр звездочки и частоту вращения: 
 

III .
60 1000

Dn
 

  
 

Отсюда частота вращения вала III  
 

III
60 1000 60 1000 0,3

16,4
3,14 350

n
D

   
  

 
 мин–1. 

 

Выбираем [1, табл. 1.1] среднее значение коэффициента полез-
ного действия отдельных передач и подшипников:  

ч. п 0,75   – КПД закрытой червячной передачи (при числе за-

ходов червяка 1 2);z    

ц. п 0,9  – КПД открытой цепной передачи; 

п 0,99  – КПД одной пары подшипников качения; 

м 0,995  – КПД упругой муфты. 
 

3 3
общ ч. п п ц. п м 0,75 0,99 0,9 0,995 0,651.            

 

Требуемая мощность двигателя 
 

вых
дв. потр

общ

4,2
6,444

0,651

P
P   


 кВт. 

 

Принимаем короткозамкнутый асинхронный электродвига-
тель переменного трехфазного тока, закрытый, оборудованный 
по ГОСТ 19523-81. 

Типоразмер двигателя ЧА132М6У3. Мощность двигателя:  

дв 7,5P   кВт, частота вращения дв 970n   мин–1. 
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Общее передаточное число привода 

 

дв
0

III

970
59,2.

16,4

n
u

n
    

 

С другой стороны: 
 

0 ч. п ц. п ,u u u  
 

где ч. пu  – передаточное число червячной передачи; 

ц. пu  – передаточное число цепной передачи. 

Принимаем передаточное число червячной передачи (ГОСТ 2144-76). 

ч. п 16u   (при 1 2).z   
Тогда передаточное число цепной передачи 
 

0
ц. п

ч. п

59,2
3,7.

16

u
u

u
    

 

Частота вращения и угловые скорости отдельных валов: 
 

I дв 970n n   мин–1; 

 

дв
II

ч. п

970
60,625

16

n
n

u
    мин–1; 

 

III 16,4n   мин–1; 

 

I
I

3,14 970
101,527

30 30

n 
     с–1; 

 

II
II

3,14 60,625
6,345

30 30

n 
     с–1; 

 

III
III

3,14 16,4
1,7165

30 30

n 
     с–1. 
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Мощность, передаваемая валами: 
 

I дв. потр 6,444P P   кВт; 

 
2 2

II I ч. п п 6,444 0,99 0,75 4,737P P        кВт; 
 

III II ц. п п 4,737 0,99 0,9 4,2P P        кВт. 

 
Крутящие моменты: 
 

3
I

I
I

6,444 10
63,47

101,527

P
T


  


 Н∙м; 

 
3

II
II

II

4,737 10
746,57

6,345

P
T


  


  Н∙м; 

 
3

III
III

III

4,2 10
2446,84

1,7165

P
T


  


 Н∙м. 

 
Выбираем материалы червяка и червячного колеса [1, табл. 4.8]. 

Принимаем для венца червячного колеса бронзу марки БрОНФ10. 
Способ отливки – центробежное литье. Предел текучести этой 
бронзы 0 167  Н/мм2. 

Предел прочности 285  Н/мм2. Допускаемое напряжение из-
гиба при работе зубьев одной стороной (считаем, что червячная пе-
редача нереверсивная) [ ] 44H   Н/мм2.  

Допускаемое контактное напряжение к[ ] 175   Н/мм2. 
Центральная часть червячного колеса изготовлена из серого чу-

гуна СЧ18. 
Червяк выполнен из стали 40Х, витки червяка (закалка до твер-

дости 55 HRC, цементирование для повышения износостойкости) 
шлифованные.  
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Выбор основных параметров и проектный расчет червячной 
передачи. Червячная передача расположена в закрытом корпусе  
и осуществляется цилиндрическим червяком с прямолинейным 
профилем (архимедовым червяком) в сочетании с червячным коле-
сом, зубчатый венец которого выполнен из бронзы. Число витков 
(заходов) червяка для повышения коэффициента полезного дей-
ствия передачи принимаем 1 2z  . 

При этом требуемое число зубьев червячного колеса 
 

2 1 ч. п 2 16 32z z u     мм. 
 
Ориентировочно принимаем коэффициент диаметра червяка q = 8. 
Коэффициент нагрузки K состоит из коэффициента концентра-

ции нагрузки концK  и коэффициента динамичности нагрузки дин.K  

Принимаем K = 1,3; 
 

конц дин.K K K  

 
Крутящий момент на валу II червячного колеса 
 

II 746,57.T   
 
По формуле (4.19) [1] из условия обеспечения контактной проч-

ности рабочих поверхностей зубьев червячного колеса определяем 
необходимое межосевое расстояние: 

 

3
2

2 233 2
к

32 1,3 746,57 10
31 1 31 1

8 32
175[ ]

8

194,657 мм.

II
w

z KT
a

q z

q

           
            

  
 

Расчетное значение модуля по формуле (4.20) [1]  
 

2

2 2 194,567
9,73.

32 8
wa

m
z q


  

 
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Округляя до стандартного значения по ГОСТ 2144-76, принима-
ем модуль m = 10 мм. Сочетание модулей m, коэффициентов диа-
метра червяка q и чисел витков червяка z1 должно соответствовать 
указанному в табл. 4.2 [1].  

Основные параметры выбираются по ГОСТ 2144-76.  
Фактическое межосевое расстояние червячной передачи 

 

 2 10(8 32)
200

2 2w
m z q

a
 

    мм, 

 
что соответствует стандартному значению.  

Основные геометрические размеры червяка: 
а) делительный диаметр  

 

1 10 8 80d mq     мм; 
 

б) диаметр окружности вершин витков червяка 
 

   
1

2 10 8 2 100ad m q      мм; 
 

в) диаметр окружности впадин витков червяка  
 

   
1

2,4 10 8 2,4 56fd m q      мм; 
 

г) длина наружной части червяка (при 1 2)z   
 

 1 2(11 0,06 ) 11 0,06 32 10 129,2b z m       мм, 
 

принимаем 1 150b   мм; 
д) делительный угол подъема линии витка червяка на начальном 

цилиндре 

 

1 2
tg 0,25

8

z

q
     

 

[1, табл. 12.3], соответствует угол 14 2 10 .     
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Основные геометрические размеры венца червячного колеса: 
а) делительный диаметр колеса 

 

2 2 10 32 320d mz     мм; 
 

б) диаметр окружности вершин зубьев червячного колеса 
 

2 2 2 10 32 2 10 340ad mz m        мм; 
 

в) диаметр окружности впадин зубьев червячного колеса 
 

2 2 2,4 10 32 2,4 10 296fd mz m        мм; 
 

г) радиальный зазор в зацеплении 
 

0,2 0,2 10 2с m     мм; 
 

д) наибольший диаметр червячного колеса  

 

2 2
1

6 60
340 355;

2 4am a
m

d d
z

    
  

 
е) ширина венца червячного колеса 

 

12 0,75 0,75 100 75ab d     мм, 
 

принимаем 2 70b   мм.  
Окружная скорость червяка 

 

1 I
1

3,14 80 970
4,06

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с. 

 
Окружная скорость червячного колеса 

 

2 II
2

3,14 320 60,625
1,015

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с. 
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В зависимости от скорости скольжения и нормального гарантиро-
ванного зазора назначаем 7-ю степень точности червячной передачи. 

Силы, возникающие в червячном зацеплении: 
а) окружная сила на червячном колесе и равная ей по величине 

осевая сила на червяке 
 

1 2
II

2

2 2 746,57
4666

0,32t a
T

F F
d


     Н; 

 
б) осевая сила на червячном колесе, равная по величине окруж-

ной силе на червяке: 
 

2 1
I

1

2 2 63,47
1586,75

0,08a t
T

F F
d


     Н; 

 
в) радиальная сила на червячном колесе и равная ей по величине 

радиальная сила на червяке 
 

2 1 2 2
tg tg 20 4666 0,364 1698r r t tF F F F         Н. 

 
Выполняем проверочный расчет червячной передачи по кон-

тактным напряжениям. Уточняем коэффициент нагрузки K. По 
табл. 4.6 [1] в зависимости от величины q и числа заходов червяка z1 
принимаем коэффициент деформации червяка 0,57.   

Коэффициент концентрации нагрузки (зависит в основном от 
деформации червяка)  

 
3 3

2
конц

32
1 (1 ) 1 (1 0,3) 1,124,

57

z
k x

              
 

 
где 0,3x   – вспомогательный коэффициент, значение которого 
зависит от характера изменения нагрузки; при значительных 
нагрузках изменениях 0,3.x   

Коэффициент динамичности нагрузки динk  зависит от точности 

изготовления передачи и скорости скольжения [1, табл. 4.7]. При  
7-й степени точности изготовления и скорости скольжения 
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ск 4,185   м/с, коэффициент динамичности дин 1,15.k   Таким об-

разом, уточненное значение коэффициента нагрузки составляет  
 

конц дин 1,124 1,15 1,2926.k k k     
 
После уточнения значения коэффициента нагрузки и оконча-

тельного определения межосевого расстояния червячной передачи 
вычисляем величину контактных напряжений: 

 

3 3
2 3

I

2

I

3 3
2

321 746,57 1,2926 10 1
170 170 8

32 200

Н/м

8

1 м65 ;

Н
w

z
kT

q
z a
g

         
       



 

 

[ ] 175Н Н     Н/мм2. 
 
Контактная прочность зубьев достаточная. Выполняем прове-

рочный расчет зубьев червячного колеса на изгиб. Определяем эк-
вивалентное число зубьев червячного колеса:  

 

2
2экв 3 3

32
35.

cos (14 2 10 ) (0,97)

z
z   

 
 

 
По табл. 4.5 [1] находим коэффициент формы зуба Y. При коэф-

фициенте смещения x = 0 Y = 3,75 (при 2экв 35).z   
Проверяем величину напряжений изгиба в зубьях червячного 

колеса: 
 

3
II

2 2
2 2

2 2

1,2 1,2 746,57 10 1,2926

32 3,7

Н/мм

5 75 10

1,29 [ ] 44 .Н/мм

Н

Н

T K

z Yb m

  
   

  

    

 
Прочность зубьев червячного колеса на изгиб достаточная. 
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Пример 10. Привод к шнекам-смесителям, подающим флюс при 
непрерывной сварке, состоит из электродвигателя 1, муфты 2, чер-
вячно-цилиндрического редуктора 3, уравнительной муфты 4  
и шнек-смесителей. Подобрать электродвигатель, определить общее 
передаточное число и рассчитать червячную передачу при условии, 
что мощность на каждом валу шнека P и угловая скорость валов  
ω = 7 с–1, P = 17 кВт. Работа двухсменная с незначительными пере-
рывами, пусковая нагрузка – до 180 % от номинальной. Срок служ-
бы передачи 32000 ч (рис. 2.6). 

 

 
 

Рис. 2.6 
 

Решение 
 
1. Выбор электродвигателя. 
 

т
T

30 30 7
66,9

3,14
n

 
  


  мин–1. 

 

КПД привода 
 

3 2
общ пк м чр цп ,       

М
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где пк 0,99   – КПД пары подшипников качения; 

м 0,98   – КПД соединительной муфты; 

чр 0,8   – КПД червячной пары; 

цп 0,97   – КПД цилиндрической зубчатой пары. 

Для данного случая 
 

3 2 3 2
общ пк м чр цп 0,99 0,98 0,8 0,97 0,723.            

 
Требуемая мощность 
 

тр
общ

17
23,5

0,723

P
P   


 кВт. 

 
Выбираем электродвигатель марки 4А180М4У3 со следующими 

параметрами: 
 

дв 30P   кВт,    c 1500n   мин–1,    1,9.s   
 

c (1 ) 1500(1 0,019) 1472n n s      мин–1. 

 
2. Кинематический расчет. 
Определим общее передаточное число: 
 

а
общ

т

1472
22.

66,9

n
u

n
    

 
Разобьем его на передаточные отношения пар:  
 

1 22u  и 2 1.u   
 
Мощность на валах: 
 

I дв пк м 30 0,99 0,98 29,1P P        кВт; 
 

II I чр пк 29,1 0,8 0,99 23,05P P        кВт. 
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Передаваемые крутящие моменты 
 

3 3I
I

29,1
9,55 10 9,55 10 188,8

1472

P
T

n
         

  
 Н∙м; 

 

3 3II
II

т

23,05
9,55 10 9,55 10 3290,4

66,9

P
T

n

   
       

  
 Н∙м. 

 
3. Выбор материалов червячной пары. 
Для длительно работающих передач материал червяка – сталь 45 

с закалкой до твердости не менее 45 HRC и последующим шлифо-
ванием. 

Предварительная скорость скольжения 
 

3 3II3 3т 3 3

3290,4
4,3 10 4,3 7 66,9 10 3

10 10
s

T
n             м/с. 

 
Материалом венца червячного колеса назначаем оловянистую 

бронзу БрОФ 10–1, в 255  МПа – предел прочности, т 147  МПа – 
предел текучести. 

4. Допускаемые контактные напряжения 
 

[ ] 221Н    МПа; 
 

[ ] [ ] ,Н Н HLK    
 
где HLK  – коэффициент долговечности: 
 

7
8

10
,HL

NE

K
N


 

 

где 7
260 60 66,8 32000 12,8 10NEN n t       – суммарное число цик-

лов передаваемых напряжений. 
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7
8

7

10
0,727;

12,8 10
HLK  


 

 

[ ] 221 0,727 160,667Н     МПа. 
 
5. Допускаемые напряжения изгиба при нереверсивной работе 

 
[ ]' 72OF   МПа; 

 

[ ] [ ]' ;OF OF FLk    
 

6 6
9 9

6

10 10
0,75;

12,8 10
FL

FE

K
N

  


 

 

[ ] 72 0,75 54OF     МПа. 
 
6. Определение размеров передачи. 
Межосевое расстояние определяем из условия контактной проч-

ности: 
 

II 33
2 6 2

3290,4
6100 6100 0,307

[ ] (160 10 )
w

Н

T
a   

 
 мм. 

 
Принимаем 300wa   мм. 

Число витков червяка 1 2.z   

Число зубьев колес 2 1;z z  2 22 44.u     

Примем 2 44.z   
Предварительное значение модуля передачи 
 

2

300
(1,5 1,7) (1,5 1,7) 11,25 12,75.

40
wa

m
z

     
 

 
Примем 12,5m   мм. 
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Коэффициент диаметра червяка 
 

2
2 2 300

40 8.
12,5

wa
q z

m


    

 
 

Минимальное значение min 20,212 0,212 44 9,328.q z      

Примем 10.q   
Коэффициент смещения инструмента 
 

2
300

0,5( ) 0,5(10 44) 3,
12,5

wa
x q z

m
         

 

что находится в допустимом интервале. 
Окончательно имеем 300,wa   1 2,z   2 44,z   12,5,m   10,q   

3.x    
Фактическое передаточное отношение 
 

2
ср

1

44
22.

2

z
u

z
    

 

Отклонение заданного u   
 

| 22 22 |
100 % 0,

22
u


   что меньше чем 4 %. 

 
7. Геометрические размеры червяка и колеса: 
а) делительный диаметр 
 

1 12,5 10 125d mq     мм; 
 

б) диаметр вершин витков червяка 
 

2 1 2 125 2 12,5 150ad d m       мм; 
 

в) диаметр впадин витков червяка 
 

1 1 2,4 125 2,4 12,5 95fd d m       мм; 
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г) делительный угол подъема 
 

1 2
tg 0,2 11,31 ;

10

z

q
         

 
д) начальный диаметр червяка 

 

   
1

10 2 12,5 100d q z m       мм; 

 
е) начальный угол подъема 

 

1

1 12,5 2
tg 0,25 14,04 ;

100

mz

d 



         

 
ж) длина нарезанной части червяка 

 

1 1(11 0,006 ) (11 0,006 2)12,5 137,65b z m       мм. 
 

По рекомендациям для шлифованных червяков при 12,5m    

b увеличиваем на 35–40 мм. Принимаем 1 175b   мм; 
и) расчетный шаг червяка 

 
3,14 12,5 39,25P m      мм; 

 
к) ход червяка 

 

1
39,25 2 78,5zP     мм. 

 
Параметры колеса: 
а) делительный диаметр червячного колеса 

 

2 2 12,5 44 550d mz     мм; 
 

б) средний диаметр вершин зубьев колеса 
 

2

*
2 2 ( ) 550 2 12,5 525a ad d m h x       мм; 
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в) средний диаметр впадин зубьев колеса 
 

 2

*
1 2 550 2 12,5 (1 0,2 3) 445f ad d m h c x            мм; 

 
г) наибольший диаметр червячного колеса 

 

2 2
1

6 6 12,5
525 543,75

2 2 2m a
m

d d
z


    

 
 мм; 

 
д) ширина венца колеса 

 

12 0,75 0,75 150 112,5ab d     мм, 

 
примем 2 100b   мм; 

е) условный угол обхвата червяка венцом колеса 
 

1

2 100
sin 0,696;

0,5 150 0,5 12,5a

b

d m
   

  
 

 
44,08 ;    

 
ж) окружная скорость червяка 

 

1 I I
1

3,14 100 1472
7,71

60 1000 60000
wd n   

   


 м/с; 

 
и) окружная скорость колеса 

 

2 II
2

3,14 550 66,9
1,92

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с; 

 
к) скорость скольжения 

 

1
3

7,71
7,95

cos cos14,04


   

 
 м/с. 
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8. Проверочный расчет передачи на прочность 

 
5

2

2 1

4,8 10
[ ],Н Н

KT

d d


    

 
 
где 1k   – коэффициент нагрузки при 2 3   м/с. 

 
54,8 10 1 3290,4

141,6 [ ] 160
0,550 0,1

 МПа
25

 МПа.Н Н
 

        

 
Условие прочности выполняется. 
9. Проверочный расчет зубьев колеса по напряжениям изгиба 
 

2

2

0,7
[ ].F t

F F
Y KF

mb
     

 
Окружная сила на колесе 
 

2
II

2

2 2 3290,4
11 965

0,55t
T

F
d


    Н. 

 
Эквивалентное число зубьев 
 

2
2
3 3

44
46,67

cos cos 11,31
v

z
z   

 
 Н;

 
 
1,51;FY   
 

2

2

0,7 0,7 1,51 1 11 983
10,1 [ ] 54

0,0125 0,1
F t

F F

Y KF

mb

  
      


 МПа. 

 
Условие прочности выполняется. 
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10. Тепловой расчет передачи. 
Мощность на червяке. 
 

I II .P T





 

 
КПД передачи 
 

 
tg

,
tg


 

  
 

 
где 0,96    – приведенный угол трения по табл. 2.13 [7].  

 

 
tg11,31

0,91;
tg 11,31 0,96


  

  
 

 

I
7

3290,4 25,31
0,91

P     кВт. 

 
Температура нагрева масла без искусственного охлаждения 
 

  I
раб раб

т

1
20 [ ],

P
t t

K A

 
    

 
где А = 1,5 м2 – поверхность охлаждения корпуса по табл. 2.14 [7]; 

т 30K   Вт/(м2∙°С) – коэффициент теплоотдачи; 
 

раб[ ] 95 ;t    
 

 
раб раб

1 0,91 25 310
20 70,62 [ ] 95 .

30 1,5
t t

 
      


 

 
Температура масла не превышает допустимых пределов. Данная 

червячная передача удовлетворяет всем требованиям. 
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Пример 11. Привод к ленточному конвейеру осуществляется  
от электродвигателя через двухступенчатый червячный редуктор 
(рис. 2.7). 

 

 
 

Рис. 2.7 
 
Подобрать электродвигатель, найти общее передаточное число  

и рассчитать быстроходную червячную передачу редуктора. P3 =  
= 6 кВт, ω3 = 3 с–1. Срок службы редуктора 25000 ч. Пусковая 
нагрузка 130 % от номинальной. 

 
Решение 

 
1. Определяем КПД привода: 
 

3 3
общ пк чр 0,98 0,8 0,75,      

 
 
где пк  – КПД подшипников качения; 

чр  – КПД червячной пары. 

Мощность на входе 
 

III III
общ I

I общ

6
8

0,75

P P
P

P
     


 кВт. 

 
 

II

I

III

P3 

ω3
P1 

ω1 
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Назначаем по таблице П1 (Чернавский А. Д. «Курсовое проекти-
рование деталей машин и механизмов») электродвигатель марки 
4А132М4У3: 

 

дв 11P   кВт, c 1500n   мин–1, а 1460n   мин–1. 
 
Частота вращения на выходном валу 
 

III III
III III

30 30 3
28,7

30 3,14

n
n

  
     


 с–1. 

 
Общее передаточное число 

 

а
общ

III

1460
50,87.

28,7

n
i

n
    

 
Разобьем передаточное число по ступеням, используя график на 

с. 159 (Иванов М. Н. «Детали машин»): 
 

1 10,i    общ
2

1

50,87
5,087.

10

i
i

i
    

 
Примем материал венца червячного колеса – бронза БрОФ10–1 

ОСТ1.90054-72  
 

2
в 260 Н/мм ,     т 150   Н/мм2. 

 
Материал червяка – сталь 45 ГОСТ 1050-74 с твердостью 250– 

300 НВ, шлифованный, коэффициент диаметра червяка 10,q   чис-

ло заходов 1 2.z   
 

2
в 700 Н/мм ,     т 350   Н/мм2; 

 

2 1 1 2 10 20.z z i     
 
Коэффициент нагрузки 1,3.k   
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2. Вращающий момент 
 

I
I

3,14 1460
152,8

30 30

n 
     с–1. 

 
3

I
I

I

8 10
52,35

152,8

P
T


  


 Н∙м. 

 

Эквивалентное число циклов нагружений 
 

4
72

260 60 146 2681 2,3 10 ;i
HE h

i

T
N n L

T

 
      

 
  

 

1
2

1

1460
146

10

n
n

i
    мин–1. 

 

hL – число часов работы: 
 

г c
130

25 000 25 000 0,25 0,33 1,3 2681
100hL k k       ч. 

 
3. Допускаемое напряжение 

 

7 7
8 8в 7

10 10
[ ] 0,75 0,75 260 175,71

2,3 10
H

NEN
      


 Н/мм2. 

 

Межосевое расстояние 
 

2 2

32
33

2

170 20 170
1 1 1,3 52,35 10

2010 175,71[ ]
10

75,45 мм.

w

к

z
a

zq
q



   
                  
          

  

 

По ГОСТ 2144-76 принимаем 80wa  мм. 



41 

4. Модуль 
 

2

2 2 80
5,3

10 20
wa

m
z q


  

 
 мм. 

 

По ГОСТ 2144-76 принимаем 6m  мм. 
5. Проверка зуба на прочность по изгибу 

 

2

2

2 2

cos 1,98 1,3 905cos 11 10

1,3 1,3 6 10

Н/м4,9 [ ] 137, ;м 63

F t
F

F

Y kF

m q

   
   

 

     

 

2

3
I

2

2 10
2 52,35 20 872,5

6t
T

F
mz

       Н. 

 

Коэффициент формы зуба 1,98FY   [8, табл. 10.8] зависит от эк-
вивалентного числа зубьев: 
 

2
2 3 3

20
21,2.

cos cos 11 20

z
z    

 
 

 
Допускаемое напряжение изгиба 

 

1

6 6
9 9в 6

10 10
[ ] 0,16 0,75 260 137,63

2,3 10
F

FEN
      


 Н/мм2, 

 

где 
4

2
260 ;i

FE
i

T
N n

T

 
  

 


 
760 146 2681 2,3 10 .hiL       

Проверка зуба на прочность по пиковому моменту: 
 

I 2
п п

2Н/мм
2

4,9 2 9,8 [ ] 12 Н/ м0 .мF F F
T

T
          
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6. Коэффициент смещения инструмента 
 

2
80

0,5( ) 0,5(10 20) 1,66.
6

wa
x q z

m
         

 
7. Размеры червяка: 
а) делительный диаметр 

 

1 6 10 60d mq     мм; 
 

б) диаметр вершин витков червяка 
 

1

*
1 2( ) 60 2 6 72a ad d h m       мм; 

 

в) диаметр впадин червяка 
 

 1

*
1 2 60 2 12,5 (1 0,2)6 45,6f ad d h c m          мм; 

 

г) начальный диаметр червяка 
 

   2 10 2 1,66 6 40,08d q x m        мм; 
 

д) длина нарезной части червяка 
 

1 2(11 0,006 ) 25 (11 0,006 20)6 25 92b z m         мм; 
 

е) шаг и ход червяка 
 

25 3,14 6 25 43,84P m        мм; 
 

II 1 43,84 2 88P Pz     мм. 
 
8. Размеры колеса: 
а) делительный диаметр 
 

2 2 6 20 120d mz     мм; 
 

б) средний диаметр вершин зубьев колеса 
 

 
2

*
2 2 ( ) 120 2 6 1 1,66 112,08a ad d m h x         мм; 
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в) средний диаметр впадин колеса 
 

 2

*
2 2 120 2 6(1 0,2 1,66) 85,68f ad d m h c x           мм; 

 

г) наибольший диаметр червячного колеса 
 

2 2
1

6 6 6
112,08 121,08

2 2 2m a
m

d d
z


    

 
 мм; 

 

д) ширина венца колеса 
 

12 0,75 0,75 72 54ab d     мм. 
 

9. Усилия, действующие в зацеплении 
Окружная сила на колесе 

 

2
905tF   Н. 

 

Радиальная сила 
 

2
tg 905 tg 20 329,42r tF F      Н. 

 

Осевая сила на колесе 
 

1 2
tg ( ) 905 tg (11 20 1 40 ) 209.t tF F            

 

Угол 1 40    выбран по табл. 10.5 [8] по скорости скольжения 
 

2 2 2 2I
ск 1

6 1460
2 10 4,68.

19100 19100

mn
z q


       

 

По скорости скольжения [8, табл. 10.3 и 10.4] назначаем степень 
точности передачи и вид сопряжения: 7–С СТ СЭВ 211–76. 

10. Коэффициент полезного действия передачи 
 

tg tg11 20
0,96 0,96 0,833.

tg ( ) tg (11 20 1 40 )

 
   

      
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11. Проверка тела червяка на прочность 
Примем расстояние между опорами червяка 
 

2 120.l d   
 
Напряжение в теле червяка [8, табл. 10.9] 
 

1 2

2 2
1 2

1

2 2
2

3

4 4 4

209 0,12 329,42 0,12 905 0,06
52 350

4 4 4

52,34998 10 Н/м;

t tr
E

F l F dF l
N T

   
          

   

            
   

 

 

 

1

2 2
1 3

3

13
Н/мм Н/мм

0,1 4

52,34998 10
5,57 [ ] 60 .

0, 5,461
E

F F
f

N

d


      


 

 
12. Проверка червяка на жесткость 
 

1

3 2 2 2 2
6

5 5
пр

120 209 329,42
22 10

48 48 2,1 10 2,89 10

t rl F F

EI


  
    

   
 мм < [σ]; 

 
[ ] 0,01 0,06,m    мм, 

 
где приведенный момент инерции червяка 

 

1 1

1

4

пр

4
44

0,375 0,625
64

3,14 45,6 72
0,375 0,625 28,89 мм10

64 45,6
.

f a

f

d d
J

d

 
    

 

      
 
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13. Расчет зубьев червяка на выносливость 
 

2

2 2

2 2

cos 1,98 1,3 905 cos 11 2

Н/мм

0

1,3 1,3 6 10

4,9 [ ] 137,63 ;Н/мм

F t
F

F

Y kF

m q

    
   

 

   

  

 

1

6 6
9 9в 6

10 10
[ ] 0,75[ ] 0,75 260 137,63

2,3 10
F

FEN
      


 Н/мм2. 

 
Прочность передачи обеспечена. 
Пример 12. Привод к ленточному транспортеру состоит из элек-

тродвигателя 1, упругой и жесткой муфт 2 и 4 и зубчато-червячного 
редуктора 3. Подобрать электродвигатель, разбить общее переда-
точное число редуктора по ступеням зацепления и рассчитать чер-
вячную передачу. 

Окружное усилие на приводном барабане 6 7tF   кН, скорость 
движения ленты 5 0,6   м/с и диаметр приводного барабана 

320D   мм (рис. 2.8). 
 

 
 

Рис. 2.8 
 
Срок службы червячного редуктора 24000 ч. Пусковая нагрузка 

140 % от номинальной. 
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Решение 
 
1. Выбор электродвигателя 
Потребляемая мощность 

 

вых 7 0,6 4,2tP F      кВт. 
 

Требуемая мощность электродвигателя 
 

вых
э. тр

общ

;
P

P 


 

 
3 2 3 2

общ пк м чр цп 0,99 0,98 0,8 0,97 0,723;            

 

э.тр 4,2 0,723 3Р     кВт. 

 
С учетом пусковой нагрузки 140 % 

 

э. тр 3 1,4 4,25Р     кВт. 

 
Выбираем двигатель 4A100 4 3S У  с синхронной частотой враще-

ния с 1000n   мин–1, 4P   кВт; 
2. Кинематический расчет. 
Общее передаточное число редуктора 

 

э
общ

вых

,
n

u
n

  

 

где э 1455n   мин–1. 
 

вых
60 1000 60 1000 0,6

35,8
3,14 320

n
D

   
  

  
 мин–1; 

 

общ
1455

40,6.
35,8

u    
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По рекомендациям для зубчатой цилиндрической передачи при-
нимаем 1 2,5,u   а для червячной 

 

общ
2

1

40,6
16,25.

2,5

u
u

u
    

 

Принимаем ближайшее стандартное 2 16.u   
3. Момент на выходном валу 
 

3
вых o

0,32
7 10 1120

2 2

D
T F     Н∙м. 

 

4. Частота вращения червяка 
 

I 2 вых 16,24 35,8 581n u n     мин–1. 
 

5. Расчет червячной передачи 
5.1. Выбор материала червяка и колеса. 
При мощности передачи более 1 кВт с целью повышения КПД 

применяем материал для червяка сталь 20Х (58–63 HRC). 
Для червячного колеса выбираем материал, исходя из скорости 

скольжения: 
 

3 3 33
I вых0,45 10 0,45 10 581 1120 2,7s n T          м/с. 

 

Материал колеса – безоловянная бронза БрА9ЖЗЛ. 
5.2. Определение допускаемых напряжений для червяков трердо-

стью от 45 HRC [ ] 300HO   Н/мм2. 
Допускаемые контактные напряжения 
 

[ ] [ ] 25 300 2,5 2,7 232,5H HO s          Н/мм2. 
 

Допускаемое напряжение изгиба 
 

т в[ ] 0,25 0,08 ,FO      
 

где для БрА9ЖЗЛ тσ 195  Н/мм2, в 490   Н/мм2. 
 

[ ] 0,25 195 0,08 490 88FO       Н/мм2. 
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Коэффициенты долговечности 
 

7
8 10

;HLK
N

  

 

6
9 10

,FLK
N

  

 

где N – общее число циклов перемены напряжений: 
 

вых60 ,hN n L  
 

где 24000hL   ч – время работы передачи; 
 

760 35,8 24000 5,2 10 ;N       
 

7
8

7

10
0,81.

5,2 10
HLK  


 

 

6
9

7

10
0,64.

5,2 10
FLK  


 

 

5.3. Межосевое расстояние 
 

вых
3

2
61 ;

[ ]
w

H

T
a 


 

 

3
3

2

1120 10
61 167,5

232,5
wa


   мм. 

 

Принимаем 170wa   мм. 
5.4. Подбор основных параметров передачи. 
При 2 16u   число витков червяка 1 2z  . 

Число зубьев колеса 2 1 2 2 16 32.z z u     
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Предварительные значения. Модуль передачи 
 

2

(1,5 1,7) ;wa
m

z
   

 

170
(1,5 1,7) 7,97 9,03.

32
m      

 

Относительный диаметр червяка 
 

2
2

,wa
q z

m
   

 

где 8m   мм. 
 

2 170
32 10,5.

8
q


    

 

Принимаем 10.q   
Коэффициент смещения 

 

2
170

0,5( ) 0,5(32 10) 0,25.
8

wa
q q z

m
        

 

 
 

Фактическое передаточное число 
 

2
ф

1

32
16.

2

z
u

z
    

 

Отклонение u  передаточного числа от заданного 
 

ф 2

2

100 % 4 %;
u u

u
u


    

 

16 16,24
100 % 1,5 4 %.

16,24
u


   
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5.5. Геометрические размеры червяка и колеса: 
а) делительный диаметр червяка 

 

2 10 8 80d qm     мм; 
 

б) диаметр вершин витков 
 

1 1 2 80 2 8 96ad d m       мм; 

 
в) диаметр впадин 

 

1 1 2,4 80 2,4 8 60,8fd d m       мм; 

 
г) длина нарезаной части червяка при ݔ ൑ 0 

 

   1
1 110 55 10 55 0,25 2 8 107b x z m         мм, 

 
при 0x   ( 0,25)x   
 

   1
1 1

2

8 8
70 60 107 70 60 0,25 85,75

32
b b x

z
               

 мм, 

 
принимаем 1 85b   мм; 

д) диаметр делительной окружности колеса 
 

2 2 32 8 256d mz     мм; 
 

е) диаметр окружности вершин зубьев 
 

2 2 2(1 ) 256 2(1 0,25)8 276ad d x m        мм; 

 
ж) диаметр колеса наибольший 

 

2 2
1

6 6 8
276 288;

2 2 2am a
m

d d
z


    

 
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и) диаметр впадин 
 

 2 2 2 1,2 256 2 8 (1,2 0,25) 240,8fd d m x          мм; 

 
к) ширина венца 
 

2 a wb a  ; 
 
где 0,355a   при 1 2;z    

 

2 0,355 170 60,35b     мм. 
 
Принимаем 2 60b   мм. 
5.6. Проверочный расчет передачи на прочность.  
Окружная скорость на червяке (предварительно) 
 

1 1
1

3,14 80 581
2,43

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с. 

 
Скорость скольжения в зацеплении 

 

1 ;
cos γS


   

 

1 2
arctg arctg 10,784 ;

2 10 2 0,25

z

q x

   
           

 

 
2,43

2,47
cos 10,784s  


 м/с. 

 
По полученному значению s  уточняем допускаемое напряжение: 
 

[ ] [ ] 25 300 25 2,47 238,25Н НO s          Н/мм2. 
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Окружная скорость на колесе 
 

2 вых
2

3,14 256 35,8
0,48

60 1000 60 000

d n  
   


 м/с. 

 

При 2 3   м/с коэффициент нагрузки 1.K   
Расчетное контактное напряжение 

 

3
вых

2 1

4,8 4,8 1 1120 10
222

256 80

kT

d d

 
     Н/мм2.

 
 

5.7. КПД передачи 
 

tg
,

tg( )


 

  
 

 

где 2 20 2,3333       при 2,47s   м/с. 
 

tg10,784
0,817.

tg (10,784 2,3333 )


  

  
 

 

5.8. Силы в зацеплении. 
Окружная сила на колесе, равная осевой силе на червяке: 

 

2 1
вых

2

2 2 1120
8750

0,256t a
T

F F
d


     Н. 

 

Окружная сила на червяке, равная осевой силе на колесе: 
 

2 1
вых

2 1

2 2 1120
2141,98

16 0,08 0,817a t
T

F F
u d


   

  
 Н. 

 

Радиальная сила 
 

2
tg ,r tF F   

 

где 20    
 

8750 tg 20 3185rF     Н. 
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5.9. Проверка зубьев колеса по напряжениям изгиба. 
Коэффициент формы зуба FY  вычисляем в зависимости от  

 

2
2 3 3

32
34.

cos cos 10,784

z
z    

 
 

 

При 2 34z    1,61.FY   
Расчетное напряжение изгиба 

 

2

2

0,7
1,1[ ];

F t
F F

Y kF

mb
     

 

2

2

0,7 0,7 1,61 1 8750
20,54 96,8.

8 60
F t

F

Y kF

mb

  
    


 

 

5.10. Тепловой расчет.  
Мощность на червяке 

 

вых вых
I

3,14 35,8 1120
5136,7

30 30 0,817

n T
P

  
  

 
 Вт. 

 

Поверхность охлаждения 
 

1,71 1,7112 12 0,17 0,578wA a     м2. 
 

Температура нагрева масла при применении искусственного 
охлаждения 
 

  I
раб раб

т

1 20 [ ] ,
P

t t
K A

       

 

где т 30K  Вт/(м2∙°С) – коэффициент теплоотдачи. 
 

 раб
5136,7

1 0,817 20 74 ;
30 0,578

t     


 

 

раб раб[ ] ;t t
  

74 C 95 C.    
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Пример 13. Рассчитать червячную передачу привода галтовоч-
ного барабана. Привод состоит из электродвигателя 1, цепной пере-
дачи 2, червячного редуктора 3, соединительной муфты 4 и галто-
вочного барабана 5. 

Мощность на валу барабана б 14P   кВт, его угловая скорость 

б 3,5   с–1, срок службы червячного редуктора 20 000 ч. Пусковая 
нагрузка 200 % от номинальной (рис. 2.9). 

 

 
 

Рис. 2.9 
 

Решение 
 

1. Частота вращения барабана и червячного колеса 
 

б
30 30 3,5

33,4
3,14

n
 

  


 мин–1. 

 
2. Выбор электродвигателя 
Требуемая мощность электродвигателя  

 

б б
э 3 3

общ пк м ч ц

14
19,8 кВт.

η η η η η 0,99 0,98 0,8 0,93

Р Р
Р    

  
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Частота вращения вала электродвигателя 
 

э б общ б ч ц 33,4 2 22 1470n n u n n n       мин–1. 

 
Выбираем электродвигатель 180S4, э 1470n   мин–1; Р = 22 кВт. 
3. Передаточное число червячной передачи 
 

общ э

ц б ц

1470
22.

33,4 2

u n
u

u n n
   


 

 
Частота вращения червяка 
 

э
1

ц

1470
735

2

n
n

n
    мин–1; 

 

б
II

пк м

14
14,4

0,99 0,98

Р
P   

  
 кВт. 

 
Момент на колесе 
  

3
3II

II
б

14,4 10
14,1 10

3,5

P
T


   


 Н∙м. 

 
Момент на червяке 
 

3
II

I
4,1 10

233
0,8 22

T
T

u


  
 

 Н∙м. 

 
4. Скорость скольжения [1, п. 4.2] 
 

4 4 333
ск I 24,5 10 4,5 10 735 4,1 10 5,3n T           м/с. 

 
5. По рекомендации п. 4.4 и табл. 4.8 [1] назначаем материал ко-

леса БрОФ10–1 т 150   МПа; в 260   МПа. 
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Материал червяка – сталь 40Х, закалка до 54 HRC, витки шли-
фовать, полировать, 1 2z   (по рекомендации п. 4.1 [1]). 
 

в[ ] 0,85 0,85 260 221Н       МПа. 
 

6. Межосевое расстояние [2, п. 3] 
 

2
3

2
,

[ ]

HE
w

H

K T
a 


 

 
где 1K   (при постоянном режиме нагружения). 

 

2 нд II ,HET K T  

 

где 3нд 1;HE
HG

N
K K

N
   

 
1;HEK   

 
7

260 60 20000 33,4 4 10 .nN L n       
 

Так как 71 10 ,HGN N    то нд 1K   и 2 2.HRT T  

 
3

3
6 2

1 4 10
6100 0,265

[221 10 ]
wa

 
 


 м. 

 
Принимаем 280wa   мм. 
7. Основные параметры передачи. 
Число зубьев колеса  

 

2 1 2 22 44.z z u     
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Предварительное значение модуля 
 

2

280
(1,4 1,7) (1,4 1,7) 8,9 10,8

44
wa

m
z

        мм. 

 
Принимаем 10m   мм. 
Коэффициент диаметра червяка 

 

2
2 2 280

44 12.
10

wa
q z

m

       

 
Принимаем 12,5.q   
Коэффициент смещения [2, п. 4] 

 

2
280

0,5( ) 0,5(44 12,5) 0,25.
10

wa
x q z

m
       

 
 

По формулам (4.3) и (4.8) [1] определяем 
 

1 12,5 10 125d qm     мм; 
 

2 2 44 10 440d z m     мм. 
 

Проверяем выбранное значение S   
 

1 4,49
4,95

cos 0,987s
v

   


 м/с, 

 
где  
 

1 1
1

3,14 0,125 735
4,808

60 60000

d n  
     м/с. 

 
По табл. 2.14 [2] 9 05 ;    cos 0,987.   

Материал БрОФ10–1 и [ ]Н  сохраняем, так как разность значе-

ний s  мала. 
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8. Проверяем прочность по контактным напряжениям: 
 

5
2

2 1

4,8 10
[ ] [ ],HE

Н Н

K K T

d d
 

   


 

 

где 1 ( 2 ) 10(12,5 2 0,25) 120d m q x        мм; 

1,K   так как 1x   при постоянной нагрузке; 

1.K   
Так как 

 

2 2
2

3,14 0,44 33,4
0,76

60 60

d n  
     м/с < 3 м/с; 

 

5 34,8 10 1 1 4,1 10
200

0,44 0,12Н
   

    МПа; 

 

200Н   МПа [ ] 221Н    МПа. 
 

9. Проверяем прочность на изгиб: 
 

  2

1

cos
,

1,3
F t

F

K K Y F

md
  

 


 

 

где 1K  ; 

1K  ; 
 

2

3
3II

2

2 2 41 10
18,6 10

0,44t
T

F
d

 
     Н; 

 

0,01 м;m   
 

1 2
arctg arctg arctg 0,166;

2 12,5 2 0,25

z

q x
   

  
 

 

9,4 ;    
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 cos cos 9,4 0,986.     
 

FY  – коэффициент формы зуба в зависимости от 
2
.z  

 

 2
2

3 3

44
45,9 1,48.

cos 0,986
F

z
z Y     


 

 

 
2

3

1

cos 1 1 1,48 0,986 18,6 10

1,3 1,3 0,01 0,12

17,39 [ ];МПа из 1, п. 4.3.

F t
F

K K Y F

md
       

   
  

  

 

т в[ ] 0,25 0,08 0,25 150 0,08 260

37,5 20,8 58,3.
F         

  
 

 
Итак, 17F   МПа [ ] 58,3F    МПа. 
10. КПД по формуле [2, п. 7] 
 

tg ( ) 0,166 0,166
0,85.

tg ( ) tg (9,4 1,6 ) 0,194


    

    
 

 
Ранее было принято 0,8.   Отклонение около 6 % считаем до-

пустимым и не производим уточняющего расчета на прочность, так 
как запасы прочности были достаточно большими. 

11. Основные размеры для червяка 1 2,z   10m   мм, 12,5,q   

1 125d   мм. 
 

1 1 2 125 2 10 145ad d m       мм. 

 

1 1 2,4 125 2,4 10 101fd d m       мм. 

 
По [15, табл. 7.7] 
 

 1 29 0,06 (9 0,06 44)10 116,4b z m       мм. 
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Учитывая примечания к табл. 7.7 [1], примем 
 

1 154b   мм. 
 

Для колеса 280wa   мм, 0,25,х    2 44,z   2 440d   мм. 
 

2 0,355 0,355 280 100b a     мм; 
 

 
2 2 2(1 ) 440 2 1 0,25 10 455ad d x m        мм. 

 
Диаметр окружности вершин зубьев 

 

 
2 2 2 1,2 440 2 10(1,2 0,25) 411fd d m x         мм. 

 
Диаметр впадин 

 

1 2
1

6 6 10
455 470

2 2 2am a
m

d d
z


    

 
 мм. 

 
Назначаем 7-ю степень точности. 
12. Тепловой расчет 
Мощность на червяке 

 

II
I

14,4
16,9

0,85

Р
P   

  
кВт. 

 
Температура нагрева масла с охлаждением вентилятором п.10 [2] 

 

 
  

I
раб раб

т тв

1
20 [ ],

0,6 0,4

P
t t

K K A


   

  
 

 

где 0,3;   

раб[ ] 95 ;t    

   280 1,34A a A    м
2; 

0,85;   
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т 17;K   

тв 24K   при в 750.n   
 

 
    

3

раб раб
1 0,85 16,47 10

20 [ ];
0,6 0,3 17 0,4 24 1,34

t t
A a

  
   

    
 

 

раб раб74 20 94 [ ] 95 .t t          
 

Необходима установка вентилятора с частотой вращения вn    
= 750 мин–1. 

Пример 14. Рассчитать червячную передачу ручной тали  
(рис. 2.10), если вес поднимаемого груза F , усилие рабочего на тя-
говые цепи p.F  Диаметр тягового колеса т. кD  и диаметр звездочки 

зD  заданы. Режим работы кратковременный. Срок службы передачи 

22000 ч. Исходные данные: 21F   кН, 110pF 
 
Н, т. к 260D   мм, 

з 160D   мм. 
 

 
 

Рис. 2.10 
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Решение 
 
Крутящий момент, создаваемый на рабочем валу I: 

 

p т. к
I

п

110 0,26
14,3

2 2

F D
T

i


  

 
Н∙м. 

 

Крутящий момент на валу II от веса груза 
 

3
II

п

21000 0,16
840

2 4

FD
T

i


    Н∙м, 

 

где п 2i   – кратность полиспаста. 
Общий КПД привода 
 

2
o 1 2 3 ,      

 

где 1 0,98   – КПД полиспаста [3, c. 21]; 

2 0,6   – КПД червячной передачи [3, c. 20]; 

3 0,995   – потери в паре подшипников качения.  
Тогда 
 

2
o 0,98 0,6 0,995 0,58.      

 

Крутящие моменты на валах связаны соотношением. 
 

II I o ,T T u   
 

откуда требуемое передаточное число 
 

II

oI

840
101,3.

14,3 0,58

T
u

T
  

 
 

 

Максимально допустимое передаточное число для открытых 
червячных передач maxu  [3, c. 31], поэтому для проектируемой пе-

редачи принимаем значение 100u  , хотя оно и выходит за рамки 
ГОСТ 2144-76. 
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При 30u   число заходов червяка 1 1z   [2, c. 55]. 
Число зубьев червячного колеса 
 

2 1 1 100 100z z u    . 
 

С учетом малой скорости скольжения (ручной привод) материа-
лом червячного колеса выбираем чугун СЧ15, материалом червяка – 
сталь 45 с закалкой до твердости не менее 45 HRC. 

Допускаемое контактное напряжение для чугунных колес 
 

170HP   МПа [2, c. 68]. 
 
Допускаемое напряжение на изгибную прочность  

 

FP FP FLK    [2, c. 66], 
 

где 47FP   МПа [2, табл. 4.8]; 

1FLK   – коэффициент долговечности для передач с чугунными 
колесами. 

Тогда  
 

47 1,0 47FP     МПа. 
 
Открытая червячная передача с большим количеством зубьев 

 80z   рассчитывается по изгибным напряжениям [2, c. 63]. 

Модуль передачи определяется по формуле 
 

II3

2

1,8
.F

FP

KT Y
m

z



 

 
Коэффициент нагрузки 

 

K K K   [2, c. 64], 
 

где 1K   – коэффициент неравномерности распределения нагрузки 

по длине контактных линий при постоянной по величине нагрузке; 
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1,0K   – коэффициент динамической нагрузки при 8-й степе-
ни точности передачи [2, табл. 4.7]. 

Тогда  
 

1 1 1,0.K     
 

Коэффициент диаметра червяка с целью обеспечения его макси-
мальной жесткости принимаем 20q   [2, табл. 4.7], тогда угол 
подъема червяка 
 

1 1
tg 0,05;

20

z

q
     

 

2 52 .    
 

Эквивалентное число зубьев 
 

2
3 3

100
100,5.

cos cos 2 52

z
z   

 
 

 

Коэффициент формы зуба 2,08FY  [2, табл. 4.5]. 
Расчетный модуль передачи 

 

3
3 1,8 840 10 2,08

3,22.
47 1000 20

m
  

 
 

 

 
Принимаем ближайшее большее значение, рекомендованное 

ГОСТ 2144-76: 4,0m   мм. 
По ГОСТ 2144-76 принимаем коэффициент смещения 0x  , то-

гда межосевое расстояние 
 

 20,5 2 0,5(100 20 2 0)4 240wa z q x m         мм. 
 

Окончательные параметры передачи 
 

1 1,z    2 100,z    4,0,m    20,q    100,u    240,wa    0.x   
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Выбранные параметры не соответствуют ГОСТ 2144-76, но для от-
крытых передач с большими передаточными числами это допустимо. 

Делительные диаметры 
 

1 20 4 80d qm     мм; 
 

2 2 4,0 100 4 400d z m      мм. 
 

Диаметры вершин 
 

1 1 2 80 2 4 88ad d m       мм; 
 

 
2 2 2(1 ) 400 2 1 0 4 408ad d x m        мм. 

 
Наибольший диаметр червячного колеса 

 

2 2
1

6 6 4
408 416

2 1 2am a
m

d d
z


    

   
мм. 

 
Диаметры впадин 

 

1 1 2,4 80 2,4 4 70,4fd d m     
 
мм; 

 

 
2 2 2 1,2 400 2 4(1,2 0) 390,4.fd d m x         

 

Длина нарезанной части червяка при 1 1z   [2, c. 57] 
 

1 2(11 0,06 ) (11 0,06 100)4 68b z m       мм. 
 

Ширина венца червячного колеса [2, c. 58] 
 

12 0,75 0,75 88 66ab d     мм. 
 

Расчетное контактное напряжение [2, c. 62]  
 

3
II

2 1

475 475 840 10 1,0
121,7

400 80Н
T k

d d

 
   

 
МПа 170НP    МПа. 
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Расчетное изгибное напряжение на колесе [2, c. 63] 
 

II
2

2 2

1,2
.F

F
Y KF

z m b


   

 
Для открытых передач 1,5.   
Тогда 

 
3

II
2 2

2 2

1,2 1,5 1,2 840 10 1,0 2,08 1,5

100 66 4

МПа М2 П9,8 7 а4 .

F
F

FP

Y KF

z m b

      
   

 

     

 
Усилия в червячном зацеплении [2, c. 160]: 
– окружная сила на червяке  

 

1
I

1

2 2 14,3
286

0,1t
T

F
d


  

 
Н; 

 
– осевая сила на колесе 

 

2 1
286a tF F   Н; 

 
– окружная сила на колесе 

 

2
II

2

2 2 840
4200

0,4t
T

F
d


  

 
Н; 

 
– осевая сила на червяке 

 

1 2
4200;a tF F   

 
– радиальная сила 

 

1 2
tg 4200 tg 20 1529r rF F      Н. 
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Пример 15. Подобрать электродвигатель, выполнить кинемати-
ческий и силовой расчеты привода, расчет червячной и цепной пе-
редач (рис. 2.11). 

 

 
 

Рис. 2.11 
 

Исходные данные 
 
1. Мощность на валу ведомой звездочки цепной передачи РIII =  

= 4,0 кВт. 
2. Частота вращения вала ведомой звездочки nIII = 48 мин–1. 
3. Общее передаточное отношение привода iобщ = 60. 
4. Нагрузка постоянная. 
5. Выпуск серийный.  
6. Требуемая долговечность привода Lh = 15 000 ч. 
1. Выбор электродвигателя, кинематический и силовой рас-

четы привода 
Общий КПД привода 

 

общ = 123(4)
3 = 0,98  0,8  0,95  (0,995)3 = 0,734, 

 

где 1 = 0,98 – КПД муфты; 
2 = 0,8 – КПД червячной передачи при предварительных  

расчетах; 
3 = 0,95 – КПД открытой цепной передачи; 
4 = 0,995 – КПД пары подшипников качения. 

 

  М 
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Определяем требуемую мощность и частоту вращения вала элек-
тродвигателя: 

 

Pтр = PIII / общ = 4,0 / 0,734 = 5,45 кВт; 
 

nтр = nIII iобщ =48  60 = 2880 мин–1. 
 
Выбираем асинхронный электродвигатель 4А100L2 с номиналь-

ной мощностью Р = 5,5 кВт, синхронной частотой вращения ncинхр = 
= 3000 мин–1, асинхронной частотой вращения nасинхр = 2880 мин–1 
[15, с. 17, табл. 3.3]. 

Распределяем общее передаточное отношение привода между 
передачами. Принимаем передаточное число червячной передачи 
uчп = 20, цепной передачи uцп = 60 / 20 = 3. 

Выполняем кинематический расчет привода. 
Мощности на валах: 
 

PI = Pпотр14 = 5,45  0,98  0,995 = 5,314 кВт; 
 

PII = PI24 = 5,314  0,8  0,995 = 4,23 кВт; 
 

PIII = PII34 = 4,23  0,95  0,995 = 4 кВт. 
 
Частота вращения валов: 
 

nI = nас.дв. = 2880 мин–1; 
 

nII = nI / uчп = 2880 / 20 = 144 мин–1; 
 

nIII = nII / uцп = 144 / 3 = 48 мин–1. 
 
Вращающие моменты: 
 

ТI = 9,55  103РI / nI = 9550  5,314 / 2880 = 17,621 Н  м; 
 

ТI' = 9,55  103Рпотр / nI = 9550  5,45 / 2880 = 18,072 Н  м; 
 

ТII = 9,55  103РII / nII = 9550  4,23 / 144 = 280,53 Н  м; 
 

ТIII = 9,55  103РIII / nIII = 9550  4 / 48 = 795,83 Н  м. 
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2. Расчет червячной передачи 
1. Предварительно определяем скорость скольжения в червячной 

передаче [2, с. 26]: 
 

3 3 3
1 II0,45 10 0,45 10 2880 280,53 8,48s n T          м/с. 

 

2. С учетом скорости скольжения и способа отливки выбираем 
материал венца червячного колеса. Способ отливки следует назна-
чать в зависимости от заданного типа производства. При единичном 
производстве рекомендуется способ отливки в земляную форму. Из 
табл. 7.2 [15] выбираем оловянную бронзу БрОФ10-1 с пределом 
прочности в = 275 МПа и пределом текучести т = 200 МПа. За-
ливка в кокиль. 

3. Допускаемое контактное напряжение 
 

[ ,] [ ]H HO HLs s С K   
 

где [HО] – допускаемое контактное напряжение, соответствующее 
пределу контактной выносливости при числе циклов перемены 
напряжений 107: 
 

[HО] = (0,75–0,9)в, 
 

причем меньшие значения принимаются при червяках, закаленных 
ТВЧ, со шлифованными витками, большие – при цементируемых, 
закаленных, шлифованных и полированных червяках;  

С  – коэффициент, учитывающий интенсивность изнашивания 
зубьев колес в зависимости от скорости скольжения; определяется 
по формуле  
 

–0,3521,66 ;SС     
 

KHL – коэффициент долговечности, заключен в диапазоне зна-
чений 0,67  KHL  1,15: 
 

7
8

10
,HL

H

K
N

  

 

где NH = 60n2Lh – число циклов нагружения (NH  25  107 циклов); 
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n2 – частота вращения вала червячного колеса; 
Lh – требуемая долговечность (ресурс) привода в часах (при по-

стоянной нагрузке). 
Материалы для венцов червячных колес [16, с. 78, табл. 7.2]: 

 

760 144 15000 12,96 10HN      циклов; 
 

7
8

7

10
0,726;

12,96 10
HLK  


 

 

0,3521,66 8,48 0,782;C 
     

 

[HО] = 0,9 · 275 = 247,5 МПа; 
 

[H] = 247,5 · 0,782 · 0,726 = 140,514 МПа. 
 

4. Допускаемые напряжения изгиба для всех групп материалов 
венцов колес определяются по формуле, которую в общем виде 
можно записать как 
 

[F] = [FO]KFL, 
 

где [FO] – исходное допускаемое напряжение: 
 

т в0,25 0] 8[ ,0FОs s s   (для материалов I и II групп); 
 

вυ0,12[ ]FОs s  (для материалов III группы); 
 

6
9

10
FL

F

K
N

  – коэффициент долговечности при расчете на уста-

лость при изгибе; 
NF = 60nIILh – число циклов нагружения (105  NF  25  107); 

 

NF = 60  144  15000 = 12,96  107 циклов; 
 

6
9

6

10
0,582;

129,6 10
FLK  


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[FO] = 0,25  200 + 0,08  275 = 72 МПа; 
 

[F] = 72  0,582 = 41,9 МПа. 
 

5. Геометрические параметры червячной передачи. 
Межосевое расстояние определяется из условия 

 

II
3

2
61 ,

[ ]

H
w

Н

T K
a 


 

 

где ТII – вращающий момент на червячном колесе, Н  мм; 
KН – коэффициент, учитывающий неравномерность распреде-

ления нагрузки по длине зуба; в предварительных расчетах при по-
стоянной нагрузке можно принимать KН = 1; 

[Н] – допускаемое контактное напряжение. 
 

3
3

2

280,53 10 1
61 ;

140,514
wa

 
   

 

147,74.wa   
 

Межосевое расстояние можно округлять до значений из стандарт-
ного ряда (80; 100; 125; 140; 160; 180; 200; 225; 250 мм и т. д.) или 
до чисел, оканчивающихся на 0 или 5. 

Принимаем aw = 160 мм. 
Число заходов червяка зависит от передаточного числа червяч-

ной передачи [15, с. 80, табл.7.4]. 
Для uчп = 20 число заходов червяка z1 = 2, тогда число зубьев колеса  

 

z2 = z1ичп = 220 = 40. 
 

Из условия неподрезания зубьев колеса рекомендуется прини-
мать z2  28. 

Предварительное значение модуля передачи 
 

2

160
(1,5 1,7) (1,5 1,7) 6 6,8.

40
wa

m
z

      

 

Принимаем m = 6,3 мм [15, табл. 7.5]. 
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Коэффициент диаметра червяка при принятом модуле m = 6,3 мм. 
 

2
2 2 160

40 10,794.
6,3

wa
q z

m


      

 
Полученное при расчетах значение округляется до ближайшего 

стандартного [15, с. 81, табл. 7.5]. Принимаем q = 10. 
После расчета коэффициента диаметра червяка следует прове-

рить нижний предел рекомендуемых значений: 
 

qmin = 0,212z2 = 0,212  40 = 8,48; 
 

10 > 8,48 – условие выполняется. 
 
Предпочтительные параметры червячных передач [15, с. 81, 

табл. 7.6]. 
Примечание. Ряд передаточных чисел червячных передач по 

ГОСТ 2144-76: 8; 9; 10; 11,2; 12,5; 14; 16; 18; 20; 22,4; 25; 28; 31,5; 
35,5; 40 и т. д. 

Коэффициент смещения 
 

2
160

0,5( ) 0,5(40 10) 0,397
6,3

wa
x q z

m
       . 

 
Рекомендуемые пределы значений коэффициента смещения  

для червячных передач –0,7  x  0,7, однако допускается диапазон  
–1  x  1. 

В некоторых случаях после произведенных расчетов следует 
уточнить передаточное число передачи и отклонение u фактиче-
ского значения uф от заданного u: 

 
uф = z2 / z1 = 40 / 2 = 20; 

 
u = |uф – u|100 / u  4 %. 

 
Если последнее неравенство выполняется, то можно продолжать 

расчет геометрических размеров червяка и червячного колеса. 
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Делительный диаметр червяка 
 

d1 = qm = 10  6,3 = 63,0 мм, 
 

и червячного колеса 
 

d2 = z2m = 40  6,3 = 252 мм. 
 
Диаметр вершин витков червяка и зубьев червячного колеса 
 

1 1 2 63 2 6,3 75,6  мм;ad d m        
 

   
2 2 2 1 252 2 6,3 1 0,397 269,6  мм.аd d m х          

 
Диаметр впадин витков червяка и зубьев червячного колеса 
 

1 1 – 2,4 63 – 2,4 6,3 47,88  мм;fd d m      
 

   
2 2 – 2 1,2 – 252 – 2 6,3 1,2 – 0,397 241,882 мм.fd d m x      

 
Наибольший диаметр червячного колеса  
 

2 2т
1

6 6 6,3
269,6 279,05

2 2 2a a
m

d d
z


    

   
мм. 

 

Принимаем 
2тad = 279 мм. 

Если коэффициент смещения х  0, то для червяка следует опре-
делять начальный диаметр: 

 

 
1

2 10 2 0,397 6,3( ) 68,002 мм.wd q x m        
 
Длина нарезанной части червяка определяется по формулам 

ГОСТ 19650-74 [15, с. 83, табл. 7.7]. 
Для фрезеруемых и шлифуемых червяков при m < 10 мм b1 уве-

личивают на 25 мм, при m = (10–16) мм – на 35–40 мм, при m > 16 – 
на 50 мм, что связано с искажением профиля витка червяка при 
входе и выходе режущего инструмента. Если коэффициент смеще-
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ния занимает промежуточное значение (отличается от указанных  
в табл. 7.6 [15]), b1 определяют по тому из уравнений, которое дает 
большее значение b1. 

Для z1 = 2 х = 0,397. 
 

1 2(11 0,1 ) ;b z m   
 

1 (11 0,1 40) 94,5b m     мм, 
 

Так как 10,m   то b1 увеличиваем на 25 мм. Принимаем b1 = 120 мм. 
Ширина венца червячного колеса 
 

12 0,75 ab d  при z1 = 1 и z1 = 2; 
 

12 0,67 ab d  при z1 = 4; 
 

b2  0,75  75,6; 
 

b2  56,7 мм. 
 
Полученное значение округляется до величины из ряда нормаль-

ных линейных размеров. Принимаем b2 = 56 мм. 
Определяем угол охвата червяка червячным колесом 2: 
 

1

2 56
sin 0,77295;

0,5 75,6 0,5 6,3a

b

d m
   

  
 

 

 = 50°379; 
 

2 = 101°1418. 
 
Условие 2  90° выполняется. 
Определяем силы в зацеплении червячной передачи. 
Следует изобразить схему действия сил и определить их величины. 

Если в задании не оговорено направление вращения и нарезки вин-
товой линии червяка, то ими можно задаться самостоятельно. Сле-
дует учитывать, что если червяк имеет правое направление винто-
вой линии, то передаточное отношение i = 1 / 2 – положительная 
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величина. Если червяк имеет левое направление винтовой линии, то 
i = –1 / 2 – величина отрицательная.  

Предположим, что червяк с правым направлением витка враща-
ется по часовой стрелке. Схема действия сил показана на рис. 2.12. 

 

 
 

Рис. 2.12 
 
Силы в защеплении передачи  
 

1 2
1

I2 2 17,621
518,265

0,068t a
w

T
F F

d


   

 
Н. 

 

2 1
2

II2 2 280,53
2226,4

0,252t a
T

F F
d


   

 
Н. 

 

1 2 2
tg 2226,4 tg 20 810,343r r tF F F       Н. 

 

Выполняем проверочный расчет червячной передачи на проч-
ность по контактным напряжениям. 

Скорость скольжения в зацеплении 
 

1 ,
coss


 


 

Fr1 Ft1 

Ft2 

Fr2 

Fa2 

Fa1 

1 

2 
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где 1 1
1 60

d n
 

 
– окружная скорость на червяке;  

 

2
arctg arctg 10 29 49 ;

2 10 2 0,397

z

q x

                  
 

1
3,14 2880 0,063

9,5;
60

 
    

 

9,5
9,668

0,9833s  
 
м/с. 

 
Уточняем допускаемое напряжение для найденной скорости 

скольжения: 
 

[Н] = 0,9вC; 
 

C = 1,66  9,5–0,352 = 0,747; 
 

[Н] = 0,9  275  0,747 = 184,88 МПа. 
 

Расчетное контактное напряжение 
 

1

5 5
II

2

4,8 10 4,8 10 280,531 1,04
124,77

0,252 0,068
МПа.H H

H
w

T K K

d d
   

     

 

где HK   – коэффициент динамической нагрузки. 
 

127,77 МПа < 184,88 МПа. 
 

КПД передачи 
 

tg

tg ( )


 

  
 

 

где  – приведенный угол трения, определяемый экспериментально 
[15, с. 86, табл. 7.8]. 
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Меньшие значения  приведены для оловянистой бронзы, боль-
шие – для безоловянистой бронзы, латуни и чугуна. 
 

tg10 29 49
0,918.

tg (10 29 49 0 55 )

 
  

    
 

 

Осуществляем проверку зубьев колеса по напряжениям изгиба. 
Расчетное напряжение изгиба 

 

2

1

cos
,

1,3
F t F F

F
w

Y F K K

md
 

   

 

где YF – коэффициент формы зуба, который принимается по табл. 7.9 
[15] в зависимости от эквивалентного числа зубьев колеса z 

 2
3

;
cos

z



 

FK   – коэффициент концентрации нагрузки по длине зуба; для 

постоянной нагрузки FK   = 1,0; 

FK   – коэффициент динамической нагрузки, зависящий от ско-

рости колеса; при 2  3 м/с, FK   = 1; при 2 > 3 м/с 
 

F FK K  ;  2 вых
2 .

60

d n
   

 

Коэффициент YF, учитывающий форму зубьев червячных колес 
[15, с. 87, табл. 7.9]: 
 

61,515 2226,40 0,9833 1 1,04
6,19 10

1,3 0,0063 0,068F
   

   
   

Па. 

 

Условие прочности выполняется. 
Тепловой расчет. 
Рабочая температура масла без искусственного охлаждения 

 

 
 

I
раб раб

1
20 [ ],

1t

P
t t

K A


   

 
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где  – КПД червячной передачи; 
P1 – мощность на червяке, Вт; 
Kt – коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2 °С) (Kt = 9–12 при плохих 

условиях охлаждения; Kt = 13–17 при хороших условиях охлаждения); 
А – площадь охлаждения корпуса без учета площади дна кор-

пуса, м2:  
 

А  12aw
1,71, 

 
где aw – межосевое расстояние червячной передачи; 

ψ = 0,3 – коэффициент, учитывающий отвод теплоты от корпуса 
редуктора в металлическую плиту или раму; 

[tраб] = 95 °C – максимально допустимая температура нагрева 
масла: 

 

 
 

3

раб
1 0,918 5,051 10

20 60,61 .
15 0,523 1 0,3

t
  

    
  

 

 
Если рабочая температура масла превышает допустимое значе-

ние, то следует принимать меры по охлаждению масла: увеличивать 
площадь охлаждения за счет применения ребер охлаждения на кор-
пусе редуктора, устанавливать на валу червяка вентилятор, приме-
нять водяное охлаждение и т. д. 

При охлаждении вентилятором 
 

 
 

I
раб

1
20 ,

0,6 0,4t tb

P
t

K K A


  
     

 

 
где коэффициент Ktb выбирается из таблицы в зависимости от ча-
стоты вращения вентилятора n  [15, с. 88, табл. 7.10]. 
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ЗАДАЧИ К ЗАДАНИЯМ 
 
Задача 14. Рассчитать червячную передачу механизма подъема 

груза поворотного крана (рис. 2.13). Вес поднимаемого груза F, 
скорость подъема υгр, угловая скорость двигателя ω1, диаметр бара-
бана Dб заданы в табл. 2.1. 

 

 
 

Рис. 2.13 
 

Таблица 2.1 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
F, кН 
ω1, c

–1 

гр, м/c 
Dб, мм 

20 
150
0,1 
300

21 
150
0,1 
310

22 
150
0,12
320

23 
150
0,12
330

24 
100 
0,15 
340 

25 
100
0,15
350

26 
100
0,18
360

27 
100
0,18
370

28 
77 
0,2 
380

29 
77 
0,2 
390

 
Определить размеры червяка и червячного колеса. Проверить 

червяк на прочность и жесткость. Передача работает с длительными 
перерывами. Срок службы передачи 24 000 ч. 

Задача 15. Подобрать электродвигатель и рассчитать червячную 
глобоидную передачу привода к ленточному транспортеру (рис. 2.14). 
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Мощность на выходном валу редуктора РII и угловая скорость ω2 
этого вала заданы в табл. 2.2. 

 

 
Рис. 2.14 

 
Таблица 2.2 

 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
P3, кВт 
ω3, c

–1 
8 
4 

9 
5 

10 
6 

11 
4 

12 
5 

8 
6 

9 
4 

10 
5 

11 
6 

12 
4 

 
Задача 16. Привод к грузовой лебедке (рис. 2.15) состоит из 

электродвигателя 1, двух муфт 2, 4 и червячного редуктора 3. Подо-
брать электродвигатель, определить параметры червячной переда-
чи. Натяжение F каната, навиваемого на барабан 5, скорость каната 
 и диаметр барабана Dб заданы в табл. 2.3. 

 

 
 

Рис. 2.15 
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Таблица 2.3 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
F, кН 
, м/ мин 
Dб, мм 

12 
120 
310 

14 
20 

320

16 
24 

330

18 
24 

340

20 
26 

350

22 
26 

360

24 
28 

370

26 
28 

380

28 
30 

390

30 
30 

400
 

Недостающими данными задаться. Срок службы редуктора 24000 ч. 
Пусковая нагрузка 140 % от номинальной. 

Задача 17. Привод к шнекам-смесителям (рис. 2.16), подающим 
флюс при непрерывной сварке, состоит из электродвигателя 1, муф-
ты 2, червячно-цилиндрического редуктора 3, уравнительных муфт 4 
и шнек-смесителей 5. Подобрать электродвигатель, определить общее 
передаточное число и рассчитать червячную передачу. Мощность на 
каждом валу шнека Р и их угловая скорость ω заданы в табл. 2.4. 

 

 
 

Рис. 2.16 
 

Таблица 2.4 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
P, кВт 
ω, c–1 

10 
3,5 

11 
4 

12 
4,5 

13 
5 

14 
5,5 

15 
6 

16 
6,5 

17 
7 

18 
7,5 

19 
8 
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Работа двухсменная с незначительными перерывами, пусковая 
нагрузка – до 180 % от номинальной. Срок службы передачи 32000 ч. 

Задача 18. Привод к ленточному конвейеру осуществляется  
от электродвигателя через двухступенчатый червячный редуктор 
(рис. 2.17). Подобрать электродвигатель, найти общее передаточное 
число и рассчитать быстроходную червячную передачу редуктора, 
Мощность на ведомом валу редуктора Р3 и угловая скорость ω3 
вращения этого вала заданы в табл. 2.5. 

 

 
 

Рис. 2.17 
 

Таблица 2.5 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
P3, кВт 
ω3, c

–1 
5,5 
3 

6 
3 

6,5 
3 

7 
3 

7,5 
3 

8 
3 

8,5 
3,5 

9 
3,5 

9,5 
3,5 

10 
3,5 

 
Срок службы редуктора 25000 ч. Недостающие данные выбрать 

самостоятельно. Пусковая нагрузка 130 % от номинальной. 
Задача 19. Рассчитать червячную передачу сепаратора (рис. 2.18), 

где ведущим звеном передачи является червячное колесо. Мощ-
ность на колесе Р1, его угловая скорость, угловая скорость враще-
ния ω2 червяка заданы в табл. 2.6. 

Работа двухсменная, пусковая нагрузка 150 % от номинальной. 
Срок службы передачи 20000 ч. 
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Рис. 2.18 
 

Таблица 2.6 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
P1, кВт 
ω1, c

–1 

ω2, c
–1 

2,6 
150 

1200

2,7 
150 

1350

2,8 
150 
1500

2,9 
150 
1650

3 
150 
1800 

3,1 
300 
1950

3,2 
300 
2100

3,3 
300 
2250

3,4 
300 
2400

3,5 
300 
2550

 
Задача 20. Привод к цепному транспортеру состоит из электро-

двигателя, упругой муфты 2, червячного редуктора 3 и цепной пе-
редачи 4 (рис. 2.19). Подобрать электродвигатель, разбить общее 
передаточное число по ступеням привода и рассчитать червячную 
передачу. Окружное усилие F на ведущей звездочке 5 транспортера, 
скорость цепи υ и диаметр D звездочки заданы в табл. 2.7. 

 

 
 

Рис. 2.19 
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Таблица 2.7 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
F, кH 
, м/ с 
D, мм 

10 
0,3 
250

11 
0,4 
275

12 
0,3 
300

13 
0,4 
325

14 
0,3 
350 

10 
0,4 
375

11 
0,3 
400

12 
0,4 
425

13 
0,3 
450

14 
0,4 
475

 

Срок службы червячного редуктора 24000 ч. Пусковая нагрузка 
150 % от номинальной. 

Задача 21. Привод к ленточному конвейеру (рис. 2.20) состоит 
из электродвигателя 1, упругой и жесткой муфт 2, 4 и зубчато-
червячного редуктора 3. Подобрать электродвигатель, разбить общее 
передаточное число редуктора по ступеням зацепления и рассчитать 
червячную передачу. Окружное усилие на приводном барабане 6 Ft, 
скорость движения ленты 5 и диаметр D приводного барабана при-
ведены в табл. 2.8. 

 

 
 

Рис. 2.20 
 

Таблица 2.8 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Ft, кВт 
, м/с 

D, мм 

7 
0,5 
300

7 
0,6 
320

7 
0,7 
340

8 
0,8 
360

8 
0,8 
380 

8 
1 

400

9 
1,2 
420

9 
1,3 
440

9 
1,2 
460

10 
0,6 
480
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Срок службы червячной передачи 24000 ч. Начальная нагрузка 
140 % номинальный. 

Задача 22. Рассчитать червячную передачу привода галтовочно-
го барабана (рис. 2.21). Привод состоит из электродвигателя 1, цеп-
ной передачи 2, червячного редуктора 3, соединительной муфты 4  
и галтовочного барабана 5. Мощность на валу барабана Рб и его уг-
ловая скорость ωб заданы в табл. 2.9. 

 

 
 

Рис. 2.21 
 

Таблица 2.9 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
Pб, кВт 
ωб, c

–1 
10 
4 

10 
4,5 

11 
5 

11 
5,5 

12 
6 

12 
4 

13 
4,5 

13 
4 

14 
3 

14 
3,5 

 
Срок службы червячного редуктора 20000 ч. Пусковая нагрузка 

200 % от номинальной. 
Задача 23. Рассчитать червячную передачу ручной тали (рис. 2.22). 

Вес поднимаемого груза F, усилие рабочего на тяговые цепи Fр, диа-
метр тягового колеса Dт. к и диаметр звездочки Dз заданы в табл. 2.14. 
Режим работы кратковременный. Срок службы передачи 22000 ч. 
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Рис. 2.22 
 

Таблица 2.10 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
F, кН 
Fр, Н 
Dт. к, мм 
Dз, мм 

15 
80 

200
100

16 
85 

210
110

17 
90 

220
120

18 
95 

230
130

19 
100
240 
140 

20 
105
250
150

21 
110
260
160

22 
115
270
170

23 
120
280
180

24 
125
290
190

 
Задача 24. Определить основные размеры червяка и червячного 

колеса повышающей закрытой червячной передачи сепаратора, пред-
назначенного для сепарирования минеральных масел (рис. 2.23). 
Тело червяка, кроме того, проверить на прочность и жесткость.  

N – мощность на валу червячного колеса;  
ω1 – угловая скорость червячного колеса;  
ω2 – угловая скорость червяка;  
L – расстояние между опорами червяка;  
d – диаметр делительной окружности червячного колеса (табл. 2.11).  
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Рис. 2.23 
 

Таблица 2.11 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
N2, кВт 
ω2, с

–1 

ω1, с
–1 

h, мм 

0,6 
31,0
500

0,9dк

1,0 
31,0
470
dк

1,5 
31,7
430

0,9dк

2,2 
31,7
430

0,9dк

3,0 
31,7 
400 

0,9dк 

4,0 
48,0
500
dк 

3,0 
48,3
480
dк 

1,5 
47,3
520
dк 

4,0 
48,0
500
dк 

5,5 
32,3
400
dк 

 
Материалом для зубчатых колес и другими недостающими дан-

ными (коэффициентами и др.) задаться. 
Задача 25. Определить модуль и основные размеры червяка  

и червячного колеса редуктора механизма подъема поворотного 
крана (рис. 2.24, табл. 2.12). Тело червяка, кроме того, проверить на 
прочность и жесткость.  

G – вес груза;  
 – скорость подъема груза;  
Dб – диаметр барабана;  
ω1 – угловая скорость червяка;  
dдк – диаметр делительной окружности червячного колеса. 
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Рис. 2.24 
 

Таблица 2.12 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
G, кн 
, м/c 
Dб, мм 
ω1, с

–1 

10 
0,2 
175
31π

12,5
0,25
200
31π

15 
0,22
225

24,5π

17,5
0,25
250

24,5π

20 
0,3 
275 

24,5π 

22,5
0,27
300

31,7π

25 
0,25
325

47,3π

27,5
0,23
350

47,3π

30 
0,22
375
48π

35 
0,2 
400
48π

 
Материалом зубчатых колес и другими недостающими данными 

задаться. 
Задача 26. Определить модуль и основные размеры червяка  

и червячного колеса редуктора коробки передач привода универ-
сального станка для навивки соленоидов из красно-медных труб  
и шинок «на ребро» (рис. 2.25, табл. 2.13). Тело червяка проверить 
на прочность и жесткость.  

N1 – мощность, подводимая к валу червяка;  
ω – угловая скорость червяка;  
L – расстояние между опорами червяка;  
i – передаточное число редуктора;  
dдк – диаметр делительной окружности червячного колеса.  
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Рис. 2.25 
 

Таблица 2.13 
 

Величина 
Варианты 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
N1, кВт 
ω1, с

–1 

L, мм 
i 

3 
31,7π 
0,9dк 

25 

2,2 
31,7π
0,9dк

30 

4 
31,7π

dк 
30 

2,2 
31,7π

dк 
25 

4 
48,0π
0,9dк

35 

5,5 
48,0π
0,9dк

40 

4 
48,0π

dк 
30 

3 
48,0π

dк 
25 

4 
48,0π
0,9dк

40 

5 
48,0π

dк 
20 
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