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     Введение  

 

Каждое современное производство стремится к росту прибыли. Одним из 

способов является уменьшение вспомогательного времени. Именно по этому в 

данной работе рассматривается разработка роботизированного технологического 

комплекса, которая так же позволит минимизировать участие человека, что опять 

же уменьшит стоимость производимой продукции. Так же в работе представлена 

разработка привода главного движения токарного станка, чтоб вся 

роботизированная система отвечала поставленным задачам. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

ПГУ 3.15.03.02.05.00.00ПЗ                  

                                             

 

 

 

 

 

 

  1 Общие сведения о базовой модели станка 

 

Токарный станок с числовым программным управлением 16Б16Т1 

предназначен для токарной обработки деталей типа тел вращения с 

прямолинейным, ступенчатым и криволинейным профилем, в том числе, для 

нарезания резьб в полуавтоматическом режиме в патроне и центрах; используется 

в мелкосерийном и серийном производстве. 

Токарный станок 16Б16Т1 обрабатывает заготовки "Диск" с максимальным 

диаметром над станиной - Ø 320 мм, заготовки "Вал" с максимальным диаметром 

над суппортом Ø 125 мм и длиной до 750 мм. Для обработки прутка в шинделе 

предусмотрено сквозное отверстие Ø 37 мм, максимальный диаметр прутка   

Ø 36 мм. 

Управление станком осуществляется от программы, вводимой в память 

управляющей системы с пульта оперативного управления или с кассеты внешней 

памяти. Станок может быть использован в механических цехах 

машиностроительных заводов с единичным повторяющимся, мелкосерийным и 

серийным производством. 

Станок имеет оперативную систему программного управления 

«Электроника НЦ-31», которая обеспечивает оперативный ввод управляющей 

программы, редактирование с клавиатуры пульта непосредственно на рабочем 

месте, исполнение программ обработки и управление станком. Ввод программы 

может производиться также с кассеты внешней памяти. 

Привод подач осуществляется винтовыми парами качения и 

высомоментными двигателями постоянного тока с фотоимпульсными датчиками 
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обратной связи, обеспечивающими бесступенчатое регулирование продольных и 

поперечных подач. 

Привод станка – от двухскоростного реверсируемого асинхронного 

электродвигателя в сочетании с автоматической коробкой скоростей и 

механическим перебором, обеспечивающим программирование 12 ступеней 

частот вращения шпинделя в каждом из двух диапазонов. 

Высокоточные подшипники качения обеспечивают высокую точность и 

жесткость опор. Зажим обрабатываемой детали может производиться в патроне с 

помощью пневмоцилиндра, управляемого от педали. 

Задняя бабка имеет электрический привод пиноли, управляемый от педали, 

и вращающийся центр. 

Станок имеет передний и задний однопозиционные быстросменные 

резцедержатели. 

Направляющие продольных и поперечных салазок и винтовые пары качения 

имеют импульсную автоматическую смазку. 

  Загрузка заготовок и выгрузка деталей производятся вручную. 

     При наружной обработке СОЖ в зону обработки подается сверху, при 

сверлении и расточке – в торец детали. 
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Рисунок 1 – Общий вид станка модели 16Б16Т1 

 

 

 

 

2 График частот вращения шпинделя 

 

Комбинированный привод сочетает в себе ступенчатую коробку скоростей 

и регулируемый двигатель с тиристорным или частотным регулированием. 

Наибольшее распространение получили приводы, состоящие из ступенчатой 

коробки и электродвигателя постоянного тока с тиристорным управлением [1, с. 

31]. 

Диапазон регулирования привода [1, с. 31]: 

кдвп RRR  , 

где двR  – диапазон регулирования двигателя; 

      кR  – диапазон регулирования коробки. 

Из этого следует, что двигатель является основной группой, а коробка 

скоростей – первой переборной группой, для которой знаменатель ряда  двк R  

[1, с. 31]. 

Определяем максимальную частоту вращения шпинделя [1, с. 13, 20]: 

(min)шпп(max)шп nRn  , 

где п 50R   – диапазон регулирования привода (по заданию); 

       
1

шп(min) 40 минn   – минимальная частота вращения шпинделя (по заданию). 

Тогда, 

1

шп(max) 40 50 2000 минn    . 

Определяем мощность двигателя [1, с. 12]: 




эф

дв

P
P , 
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где эф 4 кВтP   – эффективная мощность резания (по заданию); 

         – КПД привода. 

Для расчета мощности двигателя ориентировочно принимаем КПД привода 

равным η 0 80 0 85, ,   [1, с. 12], принимаем η 0,85 . 

 

 

Следовательно, 

дв

4
4,7 кВт

0,85
P   . 

Выбираем двигатель типа 2ПН180М [2, с. 142–144, т. Ж1], у которого 

дв 5,6 кВтP  , 
1

дв(max) мин3000 n  – максимальная частота вращения двигателя при 

постоянной мощности, 
1

дв(ном) мин750 n  – номинальная частота вращения 

двигателя при постоянной мощности; 1дв 42 ммd =  – диаметр выходного конца вала 

двигателя [2, с. 145–146, т. Ж2]. 

Определяем диапазон регулирования двигателя при постоянной мощности 

[1, с. 32]: 

дв(ном)

(max)дв

)(дв
n

n
R P  , 

дв( )

3000
4

750
PR   . 

Определяем диапазон регулирования коробки скоростей [1, с. 32]: 

)(дв

п
к

PR

R
R  , 

к

50
12,5

4
R   . 

Определяем число скоростей коробки [1, с. 36]: 

)(дв

п

lg

lg

PR

R
z  , 

lg50
2,8

lg 4
z   . 
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            Принимаем 3z , что дает возможность иметь одну групповую передачу в 

коробке. 

Чтобы выбрать знаменатель ряда   можно воспользоваться следующими 

рекомендациями [1, с. 20]: для токарных и токарно-винторезных станков – 

26,1 ; для токарно-револьверных станков в зависимости от диаметра обработки 

– 41,1  и 58,1 ; для сверлильных станков всех типов с диаметром сверления 

более 18 мм – 41,1 ; для фрезерных станков всех типов – 26,1 ; для 

многооперационных станков – 26,1  и 41,1 . 

Принимаем 26,1 . 

Определяем величину с  [1, с. 33]: 




lg

lg )(дв PR
c , 

998,5
26,1lg

4lg
c . 

Принимаем 6с . 

Определяем число интервалов lg , которые пересекают на графике частот 

вращения лучи, изображающие передачи последней группы [1, с. 33]: 







lg

lg

lg

lg гRR
K m

m , 

где mR , гR  – диапазон регулирования групп передач. 

Так как коробка имеет одну группу, то [1, с. 37]: 




lg

lg кR
Km , 

lg12,5
10,9

lg1,26
mK   . 

Округляем до 11mK  . 

Однако при 26,1  число интервалов lg , которые пересекают на графике 

частот вращения лучи, изображающие передачи группы, не может превышать 9 

[1, с. 22, т. 4]. Поэтому принимаем 9mK . Оставшиеся 2 интервала можно 

получить при регулировании двигателя в зоне с постоянным моментом. 
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Определяем фактические диапазоны регулирования коробки скоростей и 

привода в целом [1, с. 33]: 

mK

jRR к(ф) , 

где jR  – диапазон регулирования на последнем валу, 



  Nmbaj RRRRR 1 , 

      11 111   mmbbaa xpxpxp   

к(ф))(двп(ф) RRR P . 

Фактический диапазон регулирования коробки 
mK

aRR к(ф) ; в нашем случае 

1aR , 26,1 , 9mK ; следовательно, 

826,111 99

к(ф) R  [1, с. 23, т. 5]. 

Тогда, диапазон регулирования привода, 

3284п(ф) R . 

Определяем число 1K  интервалов между максимальной частотой вращения 

шпинделя и максимальной частотой вращения двигателя, а также число 2K  

интервалов между максимальной и минимальной частотами вращения шпинделя 

[1, с. 33]: 

 



lg

/lg (max)шп(max)дв

1

nn
K , 




lg

lg п(ф)

2

R
K . 

Рассчитанные значения 1K  и 2K  округляем до ближайшего большего 

целого [1, с. 33]. 

Следовательно, 

 
1

lg 3000 / 2000
1,75

lg1,26
K   , 

принимаем 1 2K  , 

996,14
26,1lg

32lg
2 K , 

принимаем 152 K . 

Определяем общее число интервалов [1, с. 33]: 
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21общ KKK  , 

общ 2 15 17K    . 

Следовательно, график частот вращения шпинделя должен иметь 18 

горизонтальных линий, с интервалом, равным 26,1lg , для диапазона работы 

двигателя с постоянной мощностью. 

Для того чтобы регулирование частоты вращения шпинделя во всем 

диапазоне выполнялось при постоянной мощности, необходимо при построении 

графика частот вращения следить за тем, чтобы диапазон регулирования в 

последующей группе был всегда меньше, чем на предыдущем валу [1, с. 33–34]. 

По таблице 3 [1, с. 14–18] выбираем ряд: 3150; 2500; 2000; 1600; 1250; 1000; 

800; 630; 500; 400; 315; 250; 200; 160; 125; 100; 80; 63 и строим график частот 

вращения (рисунок 2) в следующем порядке. 

На вертикальной шкале отмечаем точку максимальной частоты вращения 

шпинделя 
-1

шп(max) 2000 минn   и отсчитываем 152 K , определяем точку 

-1

шп 60 минn  . Из этой точки проводим луч на 6 интервалов вверх по II валу до 

точки А (точка 
-1

шп 250 минn  ). Всего интервалов, соответствующих диапазону 

регулирования группы, равно 9. Поэтому из точки А проводим луч на три (9–6=3) 

интервала вверх в точку, соответствующую частоте вращения шпинделя 

-1

шп 500 минn  . Далее диапазон регулирования группы делится пополам (в нашем 

случае это четыре и пять интервалов), т. е. из точки А проводим луч в точку 

-1

шп 200 минn  . Затем из точки А откладываем величину 6с  интервалов вверх по 

линии II, получаем точку В. Из точки В проводим лучи, параллельные лучам, 

проведенным из точки А. 

Затем точки А и В соединяем с точками, соответствующими максимальным 

и номинальным оборотам двигателя. И, наконец, от точки номинальных оборотов 

двигателя откладываем пять интервалов, и проводим лучи, параллельные линиям 

и лучам, выходящим из точки А. Этим определяется зона работы привода при 

регулировании с постоянным моментом (
-1

шп 50 минn  , 
-1

шп 40минn  ). 
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                          Рисунок 2 – График частот вращения шпинделя 

 

На рисунке 3 показана схема кинематическая привода главного движения 

станка по типу базового модели 16Б16Т1 ( d  – диаметры шкивов, z  – числа зубьев 

колес). 
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Рисунок 3 – Схема кинематическая привода главного движения станка 

(предварительный вариант) 
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         3 Числа зубьев в передачах 

 

Имея график частот вращения привода, можно определить все величины 

передаточных отношений в коробке скоростей для переключаемых и находящихся 

в постоянном зацеплении зубчатых колес или ременных передач. 

После окончательного выбора варианта кинематической схемы и уточнения 

графика частот вращения приступаем к определению чисел зубьев колес привода, 

использую таблицу 7 [1, с. 40–46]. По горизонтали обозначены суммы зубьев z , 

начиная от 40 и до 120. По вертикали нанесены передаточные отношения i  от 1 

до 4,73. На пересечении принятой суммы зубьев z  и необходимого 

передаточного отношения i  находим число зубьев меньшего колеса. 

1) ременная передача: 

передаточное отношение – 
дв(max)

рп

I

3000
1,5

2000

n
i

n
    или 

дв(ном)

рп

I

750
1,5

500

n
i

n
    

(см. рисунок 2 – График частот вращения шпинделя). 

Для обеспечения передаточного отношения рп 1,5i   необходимо определить 

диаметры ведущего 1d  и ведомого 2d  шкивов. 

Определяем крутящий момент на валу ведущего шкива (валу 

электродвигателя), при номинальной частоте вращения 
1

дв(ном) мин750 n  [3, с. 

27]: 

дв

к дв

дв(ном)

P 5,6
M =9550 =9550 =71Н м

n 750
 . 

По крутящему моменту к двM  из таблицы 4.1 [3, с. 86] принимаем профиль 

В(Б) (ремни нормального сечения ГОСТ 1284.1–89) и минимальный диаметр 

ведущего шкива мм125min1 d . Расчетная ширина ремня мм14р W ; площадь 

поперечного сечения 
2мм138A . 

Целесообразно принимать 1d  возможно большим, так как при этом 

повышается долговечность ремня и КПД передачи, увеличивается полезное 
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напряжение t , снижается окружная сила tF  и уменьшается число ремней [3, с. 

93]. 

Определяем диаметр ведущего шкива [3, с. 93, ф. 4.23]: 

3
двк1 MCd  , 

где 4238С  – для ремней нормального сечения; 

      20С  – для узких ремней. 

Тогда, 

3

1 38 71 157,3ммd    . 

Округляем до стандартного значения [3, с. 96], принимаем 1 160ммd  . 

Определяем скорость ремня [3, с. 93, ф. 4.24]: 

60000

11 nd
V


 , 

где 1n  – частота вращения ведущего шкива. 

Тогда, 

3,14 160 750
6,2 м/с

60000
V

 
   – при 

1

дв(ном) мин750 n ; 

3,14 160 3000
25,13м/с

60000
V

 
   – при 

1

дв(max) мин3000 n ; 

что не превышает допустимую м/с30V . 

Определяем диаметр ведомого шкива [3, с. 93, ф. 4.25]: 

  1рп12 idd , 

где 015,0  – относительное скольжение. 

Следовательно, 

 2 160 1,5 1 0,015 236,4ммd     , 

принимаем 2 240ммd   [3, с. 96]. 

Уточняем передаточное отношение [3, с. 93, ф. 4.26]: 

 


11

2
рп

d

d
i , 

 
рп

240
1,52

160 1 0,015
i  

 . 
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Определяем оптимальное значение межосевого расстояния в зависимости от 

диаметра 2d  и передаточного отношения рпi  из условия обеспечения 

необходимого угла обхвата на ведущем шкиве [3, с. 93, ф. 4.27]: 

опт 2a с d , 

где 
2

опт

d

a
c   принимается в зависимости от передаточного отношения [3, с. 94, т. 

4.4], принимаем 1,35c  . 

Тогда, 

опт 1,35 240 324ммa    . 

Определяем длину ремня [3, с. 94, ф. 4.28]: 

опт

2

сроптр 2
a

daL


 , 

где 
2

21
ср

dd
d


 ; 

2

12 dd 
 . 

Следовательно, 

ср

160 240
200мм

2
d


  , 

240 160
40мм

2


   , 

2

р

40
2 324 3,14 200 1280,93мм

324
L       . 

Округляем длину ремня до ближайшего стандартного значения [3, с.86], 

принимаем 1250 ммрL = , что соответствует диапазону длин ремней профиля В(Б). 

Уточняем межосевое расстояние [3, с. 94, ф. 4.29]: 

  22

срр

срр
8

4

1

4



 dL

dL
a , 

 
2 21250 3,14 200 1

1250 3,14 200 8 40 308,4мм
4 4

a
 

        . 

Определяем угол между ветвями ремня [3, с. 94, ф. 4.30]: 

γ 2 arcsin
Δ

=
a

 , 

040
γ 2 arcsin 14,9

308,4
   . 
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Определяем угол обхвата ремнем малого шкива [3, с. 94, ф. 4.31]: 

  0α= 180-γ >120 , 

  0α= 180-14,9 =165,1 . 

Определяем число пробегов ремня [3, с. 94, ф. 4.32]: 

р

1000

L

V
U  , 

11000 25,13
20,1с

1250
U 

  . 

Определяем эквивалентный диаметр шкива [3, с. 94, ф. 4.33]: 

  рп143,2

1 14,014,1
i

e edd


 , 

  2,43 1 1,52
160 1,14 0,14 175,7ммed e


   . 

2) зубчатая передача, находящаяся в постоянном зацеплении зубчатых 

колес: 

21 zz  : передаточное отношение – 
I

зп( 1 2)

II

2000
2

1000
z z

n
i

n
     или зп( 1 2)

500
2

250
z zi     

(см. рисунок 2 – График частот вращения шпинделя), 3 2    – по таблице 5 [1, с. 

23], 

принимаем зп( 1 2) 2z zi   , 75z  , 1 25z   [1, с. 40–46, т. 7], следовательно 

2 1 75 25 50z z z      . 

3) переборная группа: 

43 zz  : передаточное отношение – 
II

зп( 3 4)

шп

1000
1,25

800
z z

n
i

n
     или 

зп( 3 4)

250
1,25

200
z zi     (см. рисунок 2 – График частот вращения шпинделя), 26,11 

 

– по таблице 5 [1, с. 23], 

принимаем зп 3 4 =1 26(z z )i , , 108z  , 3 48z   [1, с. 40–46, т. 7], следовательно 

4 3 108 48 60z z z      ; 



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

ПГУ 3.15.03.02.05.00.00ПЗ                  

                                             

65 zz  : передаточное отношение – 
шп

зп( 5 6)

II

2000
2

1000
z z

n
i

n
     или зп( 5 6)

500
2

250
z zi     

(см. рисунок 2 – График частот вращения шпинделя), 23   – по таблице 5 [1, с. 

23], 

принимаем зп 5 6 2(z z )i = , 108z  , 6 36z   [1, с. 40–46, т. 7], следовательно 

5 6 108 36 72z z z      ; 

87 zz  : передаточное отношение – 
II

зп( 7 8)

шп

1000
4

250
z z

n
i

n
     или 

зп( 7 8)

250
3,97

63
z zi     (см. рисунок 2 – График частот вращения шпинделя), 46 

 – 

по таблице 5 [1, с. 23], 

принимаем зп 7 8 =3 98(z z )i , , 108z  , 7 22z   [1, с. 40–46, т. 7], следовательно 

8 7 108 22 86z z z      . 

Кроме обеспечения заданных передаточных отношений при выборе числа 

зубьев колес следует помнить о возможности свободного переключения блоков. 

Прежде всего, это касается тройного блока [1, с. 47]. 
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4 Кинематическая схема привода главного движения 

 

Полученные колеса (шкивы) следует расположить в кинематической схеме 

так, чтобы они обеспечивали необходимое передаточное отношение, т. е. если 

идет повышающая передача, то ведущим является колесо (шкив) с большим 

числом зубьев (большего диаметра) и наоборот [1, с. 47]. 

На рисунке 4 представлена схема кинематическая разрабатываемого 

привода главного движения станка по типу базового модели 16Б16Т1 ( d  – 

диаметры шкивов, z  – числа зубьев колес). 

 

Рисунок 4 – Схема кинематическая привода главного движения станка 

(окончательный вариант) 
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          5 Эскизное оформление привода главного движения 

 

5.1 Кинематические и силовые характеристики 

 

Определяем расчетную частоту вращения шпинделя [1, с. 39]: 






 4

1

п
3

1

пminрасчшп RRnn  , 

   
1 1

13 4
шп расч 40 50 50 147,4 106,4 минn   . 

Принимаем 
1

шп расч 125 минn  . 

Определяем минимальные частоты вращения каждого вала коробки 

скоростей, с учетом расчетной частоты вращения шпинделя (см. рисунок 2 – 

График частот вращения шпинделя): 

1

шп расч 125 минn  , 

1

II 500 минn  , 

1

I 1000 минn  . 

Определяем мощность на каждом валу коробки скоростей с учетом потерь в 

каждой кинематической паре [3, с. 26]: 

дв 5,6 кВтP  , 

ппрпдвI  PP , 

где 95,0рп   – КПД ременной передачи [3, с. 8, т. 1.1]; 

      99,0пп   – КПД пары подшипников качения [3, с. 8, т. 1.1], 

тогда, 

I 5,6 0,95 0,99 5,27 кВтP     , 

ппзпIII  PP , 

где 97,0зп   – КПД зубчатой цилиндрической передачи [3, с. 8, т. 1.1], 

тогда, 

II 5,27 0,97 0,99 5,06 кВтP     , 

ппзпIIшп  PP , 

шп 5,06 0,97 0,99 4,86кВтP     . 
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Определяем крутящие моменты на валах коробки скоростей, с учетом 

расчетной частоты вращения шпинделя и минимальных частот вращения каждого 

вала коробки скоростей [3, с. 27]: 

I

кI

I

5,27
9550 9550 50,32Н м

1000

P
M

n
    , 

II

кII

II

5,06
9550 9550 96,64Н м

500

P
M

n
    , 

шп

к шп

шп расч

4,86
9550 9550 371,3Н м

125

P
M

n
    . 

 

5.2 Модули зубьев в передачах 

 

Эскизная проработка развертки коробки скоростей, кинематический расчет 

которой был проведен ранее, начинается с предварительного определения 

диаметров валов и модулей зубчатых колес [1, с. 82]. 

Определение модулей начинаем с расчета их по контактным напряжениям, 

с проверкой по напряжениям изгиба [1, с. 82, ф. 3]: 

 
3

2

к

к

1

HPbd

Hd

i

iKM

z

K

z

d
m







, 

3
2

к

из

FPbd

FF

m
z

YKM
Km








, 

где знак «+» соответствует внешнему зацеплению, знак «–» – внутреннему; 

      кm  – модуль, рассчитанный по контактным напряжениям, мм; 

      d  – начальный (делительный) диаметр зубчатого колеса, мм; 

      z  – число зубьев меньшего колеса из пары колес, находящихся в зацеплении; 

      dK  – вспомогательный коэффициент, принимаемый для пары стальных 

прямозубых колес равным 
3/1МПа770dK ; 

      кM  – крутящий момент на рассчитываемом колесе, мН  ; 

      HK  – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по ширине венца, 

определяется по таблице 16 [1, с. 83]; 
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      i  – передаточное отношение, принимается всегда больше 1; 

      bd  – отношение ширины b  венца зубчатого колеса к начальному диаметру 

шестерни d , принимается равным 0,2…0,4; 

      HP  – допускаемое контактное напряжение, МПа, определяемое по таблице 17 

[1, с. 83–85]; 

      изm  – модуль, рассчитанный по напряжениям изгиба, мм; 

      mK  – коэффициент, принимаемый для прямозубых передач равным 14; 

      FK  – коэффициент, учитывающий поверхностную твердость, определяется 

по таблице 16 [1, с. 83]; 

      FY  – коэффициент формы зуба, выбирается по таблице 18 [1, с. 85]; 

      FP  – допускаемое изгибное напряжение, МПа, определяется по таблице 17 [1, 

с. 83–85]. 

Принимаем материал зубчатых колес – сталь 40Х с термообработкой: 

закалка ТВЧ сквозная с охватом дна впадины, твердость (50…55)HRC, 

допускаемые напряжения МПа900HP , МПа230FP  [1, с. 83–85, т. 17]. 

Тогда, 

зубчатая передача, находящаяся в постоянном зацеплении зубчатых колес: 

21 zz  : 1 25z = , зп( 1 2) 2z zi   , кI 50,32Н мM   , 
3/1МПа770dK , 4,0bd , 

12,1HK , 2,1FK , МПа900HP , МПа230FP , 3,9FY  , 

 
3

к 2

50,32 1,12 2 1770
1,96мм

25 2 0,4 900
m

  
  

 
, 

3
из 2

50,32 1,2 3,9
14 2,23мм

25 0,4 230
m

 
  

 
, 

принимаем 2,5ммm  , 

переборная группа (тройной блок): 

43 zz  : 3 48z  , 26,1)43(зп zzi , кII 96,64Н мM   , 
3/1МПа770dK , 4,0bd , 

12,1HK , 2,1FK , МПа900HP , МПа230FP , 3,67FY  , 

 
3

к 2

96,64 1,12 1,26 1770
1,35мм

48 1,26 0,4 900
m

  
  

 
, 
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3
из 2

96,64 1,2 3,67
14 1,76мм

48 0,4 230
m

 
  

 
, 

предварительно принимаем 2ммm  , 

65 zz  : 6 36z  , 2)65(зп zzi , к шп 371,3Н мM   , 
3/1МПа770dK , 4,0bd , 

12,1HK , 2,1FK , МПа900HP , МПа230FP , 3,72FY  , 

 
3

к 2

371,3 1,12 2 1770
2,66

36 2 0,4 900
m

  
  

 
мм, 

3
из 2

371,3 1,2 3,72
14 3,36мм

36 0,4 230
m

 
  

 
, 

предварительно принимаем 3,5ммm  , 

87 zz  : 7 22z  , 98,3)87(зп zzi , кII 96,64Н мM   , 
3/1МПа770dK , 4,0bd , 

12,1HK , 2,1FK , МПа900HP , МПа230FP , 4,00FY  , 

 
3

к 2

96,64 1,12 3,98 1770
2,6мм

22 3,98 0,4 900
m

  
  

 
, 

3
из 2

96,64 1,2 4,00
14 3,05мм

22 0,4 230
m

 
  

 
, 

предварительно принимаем 3ммm  . 

Следовательно, для переборной группы (тройной блок) принимаем 

3,5ммm  . 

 

5.3 Диаметры валов 

 

После расчета модулей зубчатых колес приступаем к ориентировочному 

определению минимальных диаметров валов (диаметров под подшипники) [1, с. 

86]: 

4

min

min 110
i

i
i

n

P
d  , 

где minid  – минимальный диаметр вала, мм; 

      iP  – мощность, передаваемая валом, кВт; 
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      minin  – минимальная частота вращения вала при номинальной частоте 

вращения двигателя, мин-1. 

Следовательно, 

min

5,27
4110 29,63 мм

1000
Id = = , 

принимаем (ориентировочно) min 30 ммId = , 

II min

5,06
4110 34,99 мм

500
d = = , 

принимаем (ориентировочно) II min 35 ммd = . 

Определяем ориентировочно минимальный диаметр шейки шпинделя под 

передней опорой minшпd  (для токарных, фрезерных, расточных и многоцелевых 

станков) (см. рисунок 5) [1, с. 87]: 

 0,350,15двminшп Pd  , 

где двP  – мощность двигателя, кВт. 

Тогда, 

   шп min 5,6 / 0,15 0,35 37,33 16 ммd = =  , 

принимаем шп min 100 ммd = . 

Вылет переднего конца шпинделя a  (см. рисунок 5) необходимо стремиться 

сделать как можно меньшим. Эта величина зависит от вида уплотнения, размеров 

переднего конуса, вида приспособления или инструмента, закрепляемых на 

переднем конце шпинделя. Окончательное значение вылета будет определено 

после оптимизации шпиндельного узла в целом  [1, с. 88]. Расстояние между 

опорами шпинделя предварительно принимаем равным al 3 , диаметр переднего 

конца шпинделя –   minшппк 2,10,1 dd    или по таблице 19 [1, с. 88]. Затем уточним 

этот размер в зависимости от типа станка в соответствии с ГОСТ 12595–85; ГОСТ 

2324–77; ГОСТ 12593–71; ГОСТ 16868–71. 
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Следовательно, 

   пк 1,0 1,2 100 100 120 ммd = =   , 

принимаем (ориентировочно) пк 120 ммd = . 

 

Рисунок 5 – Основные диаметральные размеры шпинделя 

 

Определяем ориентировочно минимальный диаметр шпинделя между 

опорами (см. рисунок 5) [1, с. 88]: 

  minшпminм 0,19,0 dd   , 

   min 0,9 1,0 100 90 100 мммd = =   , 

принимаем (ориентировочно) min 100 мммd = . 

Определяем ориентировочно минимальный диаметр шейки шпинделя в 

задней опоре (см. рисунок 5) [1, с. 88]: 

  minшпminз 9,08,0 dd   , 

   min 0,8 0,9 100 80 90 ммзd = =   , 

принимаем (ориентировочно) min 90 ммзd = . 

Сквозное отверстие в шпинделе выбирается с учетом размеров зажимного 

механизма или диаметра обрабатываемого прутка, пропускаемого сквозь 

шпиндель [1, с. 88]. 

Принимаем по таблице Ж2 [2, с. 145–146] диаметр вала выбранного 

двигателя типа 2ПН180М – 1дв 42 ммd =  
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5.4 Межцентровые расстояния между валами 

 

Определяем межцентровые расстояния между валами (см. рисунок 6) [1, с. 

86]: 

2

ii

i

mz
A





, 

где  iz  – сумма зубьев в i-й передаче; 

      im  – модуль зубчатых колес в i-й передаче. 

 

 

 

Рисунок 6 – Схема кинематическая схема привода главного движения 

станка и межцентровые расстояния между валами 

 

Межцентровое расстояние ременной передачи, расстояние между валом 

электродвигателя и валом I (было определено выше): 1 308,4 ммА = . 

Определяем межцентровое расстояние 2A  между валом I и II (см. рисунок 

6): 
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 212
2

zz
m

А  , 

 2

2,5
25 50 93,75мм

2
А = + = . 

Определяем межцентровое расстояние 3A  между валом II и ШП 

(шпинделем) (см. рисунок 6): 

     8765433
222

zz
m

zz
m

zz
m

А  , 

   3

3,5 3,5 3,5
(48 60) 72 36 22 86 189 мм

2 2 2
А = = + = + = . 

 

5.5 Геометрические параметры зубчатых колес 

 

Определяем геометрические параметры зубчатых колес: 

– делительный диаметр колес [4]: 

zmd  , 

где m  – модуль колеса; 

      z  – число зубьев, 

– диаметр вершин зубьев [4]: 

mdd a 2 , 

– диаметр впадин зубьев [4]: 

mdd f 5,2 , 

– ширина венца колес [4]: 

 mb 108 . 

Тогда, 

1 25z = , 2,5m = мм, 

2,5 25 62,5 ммd = = , 

62,5 2 2,5 67,2 ммad = +   , 

62,5 2,5 2,5 57 ммfd = =  , 

   8 10 2,5 20 25 ммb = =   , 

принимаем 25 ммb = . 
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2 50z = , 2,5 ммm = , 

2,5 50 125 ммd = = , 

125 2 2,5 130ммad = + = , 

125 2,5 2,5 118,75 ммfd = =  , 

 8 10 2,5 (20...25) ммb = =  , 

принимаем 25 ммb = . 

3 48z = , 3,5 ммm = , 

3,5 48 168 ммd = = , 

168 2 3,5 175 ммad = + = , 

168 2,5 3,5 159,25 ммfd = =  , 

   8 10 3,5 28 35 ммb = =   , 

принимаем 35 ммb = . 

4 60z = , 3,5 ммm = , 

3,5 60 210 ммd = = , 

210 2 3,5 217 ммad = + = , 

210 2,5 3,5 201,25 ммfd = =  , 

   8 10 3,5 28 35 ммb = =   , 

принимаем 35 ммb = . 

5 72z = , 3,5 ммm = , 

3,5 72 252 ммd = = , 

252 2 3,5 259 ммad = + = , 

252 2,5 3,5 243,25 ммfd = =  , 

   8 10 3,5 28 35 ммb = =   , 

принимаем 35 ммb = . 

6 36z = , 3,5 ммm = , 

3,5 36 126 ммd = = , 

126 2 3,5 133 ммad = + = , 
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126 2,5 3,5 124,25 ммfd = =  , 

 8 10 3,5 (28...35) ммb = =  , 

принимаем 35 ммb = . 

7 22z = , 3,5 ммm = , 

3,5 22 77 ммd = = , 

77 2 3,5 84 ммad = + = , 

77 2,5 3,5=68,25 ммfd =   , 

   8 10 3,5 28 35 ммb = =   , 

принимаем 35 ммb = . 

8 86z = , 3,5 ммm = , 

3,5 86 301 ммd = = , 

301 2 3,5 308 ммad = + = , 

301 2,5 3,5 299,25 ммfd = =  , 

   8 10 3,5 28 35 ммb = =   , 

принимаем 35 ммb = . 

 

5.6 Схема установки подшипников шпиндельного узла 

 

Принимаем мм100шп d , зная диаметр шейки шпинделя шпd  и 

максимальное число его оборотов (max)шпn , определяем параметр быстроходности 

dn  и на основании этого определяем схему монтажа и вид подшипников [1, с. 89–

90, т. 20]. 

Меньшее значение быстроходности dn  принимается при пластичной 

смазке, большее – при жидкостной или при смазке масляным туманом [1, с. 88]. 

Выбираем следующую схему установки подшипников (рисунок 7) [1, с. 89–

90, т. 20]: 
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Рисунок 7 – Схема установки подшипников шпиндельного узла 
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          6. Силовой расчет привода главного движения 

 

6.1 Расчет валов на прочность 

 

 

                     Рисунок 8 – Свертка коробки скоростей 

 

I) Расчет вала I (рисунок 9) 

Данные для расчета: крутящий момент ; делительный диаметр ко-

леса z1, мм; расстояние между опорами вала, координаты точек приложе-

ния сил: a=0,0275 м; b=0,08 м; с=0,0355м; 

Определяем окружную силу Px [1, с. 22]: 

 

 

Определяем радиальную силу Py [1, с. 22]: 

 

Определяем силы, действующие на вал и подшипники [1, с. 22]: 
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Определяем силу , действующую на вал от ременной передачи [3, с. 119]: 

 

Где  – окружная сила на шкиве, Н; dшк=240 –диаметр шкива, 

мм; ψ=0,7- для клиноременной передачи. Мкр=50,32Нм- крутящий мо-

мент на шкиве; 

 

 

Определяем реакции опор в плоскостях Х и Y: 

Опора А: 

1 0,0275 559,1
143,025Н

0,08 0,0275

y

x

a P
A

a b

 
  

 
 

1 0,0275 1118,2
286,05Н

0,08 0,0275

x

y

ф P
A

a b

 
  

 
 

Опора B: 

1 0,0275 559,1
143,025Н

0,0275 0,08

y

x

a P
B

a b

 
  

 
 

1 0,0275 1118,2
286,05Н

0,0275 0,08

x

y

a P
B

a b

 
  

 
 

Определяем опорные реакции от силы Fр: 

 

 

Суммарные реакции в опорах: 

 

 

Определяем изгибающие моменты: 

- в горизонтальной плоскости (рис. 8, б):  
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- в вертикальной плоскости (рис. 8, в): 

 

- изгибающий момент от силы Fр (рис. 8, г): 

 

- изгибающий момент в сечении С (под колесом)  

 

 

Определяем суммарные изгибающий момент в сечении под колесом: 

 

 

 

Рисунок 9. Эпюры моментов для вала I 

1. Принимает материал вала- сталь 40ХН: . 

Проверяем диаметр вала [1, с. 23]: 
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Где, W- момент сопротивления в опасном сечении, м3; Миз, Мкр- изгибающий и 

крутящий моменты соответственно в опасном сечении, Нм; [σ]- допускаемые 

напряжения на изгиб, МПа.  

 

1,026 мм< 45 мм, следовательно условие выполняется. 

 

II) Расчет вала II. 

I) Расчет вала II (рисунок 10) 

Данные для расчета: крутящий момент ; делительный диаметр ко-

леса z2 мм; z3 мм расстояние между опорами вала, координаты точек 

приложения сил: a=0,0265 м; b=0,271 м; с=0,054м; 

Определяем окружную силу Px [1, с. 22]: 

 

 

 

Определяем радиальную силу Py [1, с. 22]: 

2 20,5 0,5 1546,24 773,12 Нy xP P      

3 30,5 0,5 2510 1255,065 Нy xP P      

Определяем силы, действующие на вал и подшипники [1, с. 22]: 

 

 

Определяем силу , действующую на II вал от зубчатой передачи z1-z2 [3, с. 

118]: 
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2 21118,2 559,1 1250,18 НIF     

Определяем реакции опор в плоскостях Х и Y: 

Опора А: 

3 2 0,054 1255,065 0,0265 773,12
145,27 Н

0,054 0,271

y y

x

a P c P
A

a b

     
  

 
 

3 2 0,054 2510,13 0,0265 1546,24
290,54Н

0,054 0,271

x x

Y

a P c P
A

a b

     
  

 
 

Опора B: 

3 2 0,275 1255,065 0,0265 773,12
1040,89Н

0,054 0,271

y y

x

b P c P
B

a b

     
  

 
 

3 2 0,271 2510,13 0,0265 1546,24
1967,8Н

0,054 0,271

x x

y

a P c P
B

a b

     
  

 
 

Определяем опорные реакции от силы FI: 

( ) 1259,18 (0,054 ,271 0,26)
1161,84Н

0,054 0,271

I

I

F a b c
A

a b

     
  

 
 

1250,18 0,265
101,8 Н

0,054 0,271

I

I

F c
B

a b

 
  

 
 

Суммарные реакции в опорах: 

2 2 2 2145,27 290,54 1161,84 1486,7 Нx y IA A A A        

2 2 2 21040,98 1967,8 101,8 2327,9 Нx y IB B B B        

Определяем изгибающие моменты: 

- в горизонтальной плоскости (рис. 9, б):  

1 145,27 0,054 7,8 Нмx

z xM A a      

1 1040,89 0,271 282,6 Нмx

z xM B b      

- в вертикальной плоскости (рис. 9, в): 

2 290,54 0,054 15,6 Нx

z YM A a      

2 78,5 0,0265 52,1 Нx

z YM B c      

- изгибающий момент от силы FI (рис. 9, г): 

3 1250,18 0,0265 33,125 НмI

z IM F c         

- изгибающий момент в сечении С (под колесом)  



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

ПГУ 3.15.03.02.05.00.00ПЗ                  

                                             

1161,84 0,054 62,7 НмI

C IM A a      

Определяем суммарные изгибающий момент в сечении под колесом: 

   
2 2

2 27,8 15,6 62,7 80,1 Нмx Y I

c C C CM M M M        

 

 

 

Рисунок 10. Эпюры моментов для вала II 

Принимает материал вала- сталь 40ХН: . 

Проверяем диаметр вала [1, с. 23]: 

 

2 2 2 2
3

0,5 80,1 0,5 96,64
5,55 м

360

из крM M
W



   
    
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Где, W- момент сопротивления в опасном сечении, м3; Миз, Мкр- изгибающий и 

крутящий моменты соответственно в опасном сечении, Нм; [σ]- допускаемые 

напряжения на изгиб, МПа.  

3 3
32 32 5,55

3,8 мм
3,14

W
d



 
    

3,8 мм< 55 мм, следовательно условие выполняется. 

 

        6.2 Расчет шпиндельного узла 

 

         Шпиндельный узел состоит из собственного шпинделя, имеющего условно 

передний конец и межопорный участок, приводного звена и опор.  

         Материал шпинделей выбирают в зависимости от назначения и класса точ-

ности станка. Обычно применяются стали марок 45, 50, 40Х с поверхностной за-

калкой до HRC 48…56. Для прецизионных станков, а особенно для шпиндельных 

узлов с опорами на жидкостной смазке, используются цементируемые или азоти-

руемые стали.   

Радиальное упругое перемещение δ∑, мм, переднего конца шпинделя без 

учета защемления: 

 

где, а- вылет переднего конца шпинделя; а=87мм. 

b- расстояние от приводного элемента до передней опоры; b=113мм. 

Е- модуль упругости материала шпинделя; Материал шпинделя- сталь 40Х. 

Е= 2,1∙105МПа. 

J1, J2- осевые моменты инерции сечения консоли и межопорного участка 

шпинделя. 

l- длина межопорного участка шпинделя; l=429мм. 

jA, jB- радиальная жесткость передней и задней опоре (принимаем по графи-

ческим зависимостям жесткости подшипников от их диаметров [1, с.38]); 

jA=1,1∙106, jB= 0,95∙106; 
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P и Q- величины составляющих сил. 

Определяем составляющую силы резания P: 

 

где, Nv-эффективная мощность резания (по заданию)= 4кВт. 

Vр- расчетная скорость резания м/мин [3, с.39]: 

 

Где Dmax- максимальный диаметр обрабатываемой заготовки; Dmax= 360мм. 

nр-расчетная частота вращения заготовки; nр= 125 об/мин. 

3,14 360 125
141,3 м/мин

1000
рV

 
   

46 10 4
2972,4 Н

141,3
P

 
   

Определяем осевые моменты инерции сечения консоли и межопорного 

участка шпинделя. 

 

 

   4 4 4 5 4

1 1

3,14 3,14
120 80 1,35 10 мм

64 64
J d d       


 

   4 4 4 4 5 4

2 1

3,14 3,14
85 60 1,22 10 мм

64 64
J d d

 
         

Определяем составляющую силы Q, силы действующей от II вала: 

2 2 2 2

3 3 7159,5 3579,8 8004,6 Нx yQ P P    
 

Радиальное упругое перемещение δ∑, мм, переднего конца шпинделя рассчиты-

ваем с учетом защемления т.к в опоре расположено несколько рядов тел качения, 

коэффициент защемления ξ=0,45. 
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 

    

 

  

23
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2
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29
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Определяем угол поворота ΘA, рад, сечения шпинделя в передней опоре: 

 

 3 2 2

6 6

1 2806,4
2972,4 87 429 113 2 429 113 3 429 113 0,00039 рад

2 4293 2,1 10 1,22 10
A

 
              

     
 

 

         6.3 Уточненный расчет опор шпинделя. 

Прежде всего проводится уточняющий расчет жесткости шпиндельных под-

шипников. 

Шпиндельный узел смонтирован на опорах, сформированных из подшипни-

ков качения. В зависимости от компоновки подшипников в опоре осевая жест-

кость , Н/мм, определятся по формуле  

 

Сила натяга определяется по формуле  

 

0,02 100 2HF    , Н; 

Для указанных комплексных опор  

Где общая осевая деформация (натяг),мм, в комплексной опоре   

  

2/3

2/3 2/3

2 1 1
( ) ( ) 0,000022
9567835 2 1

    мм; 

С-коэффициент, определяемый из выражения  

Аj

2/3 2/3 2/3

1 21,5 ( );A
A H

A

F
j C F i i


  

;HF kd

2/3

2/3 2/3

1 2

1 1
( ) ( );HF

C i i
  
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5 25

5 5 2

10 (sin ) 1,25 ,

10 26(sin12) 1,25 25 9567835

z 5,3 ;

120 80
5,3 26

120 80

шС z d

С

D d

D d

z

   

    


 




  



 

z- число тел качения в подшипнике, dш- диаметр шарика. 

В зависимости от колличества и расположения подшипников по таб-

лице 10, стр. 42 выбираем К1=3,9; К2=3,2; JA=1,5 Н/мм 

Радиальная жесткость  Н/мм, условной опоры вычисляется по фор-

муле  

 

2/3

2 2/3 2/3

1 2

0,58 2 1,5
0,45

1,5 12(2 1 )
rj Н мм

tg

 
  


 

K4  принимаем по таблице 11, страница 42. 

Угловая жесткость , определяется по формуле  

 

80 120
( ) 1,5 58,6

32
углJ


   ; 

Деформация ,мм, стыка между наружным кольцом подшипника и 

поверхностью гнезда под подшипник определяется по формуле  

 

34 2 1,5 10 80
(1 ) 0,0000039

80 20 120




  
  

 
мм; 

Посчитав жесткость опор, учитывая оптимальное межопорное расстояние 

, проверяем зависимость между максимальной жесткостью , 

Н/мм, и оптимальным расстоянием между опорами , мм, 

 

rj

2/3

4

2 2/3 2/3

1 2

;
1,5 ( )

A
r

K i j
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tg i i

 
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где a- длина консоли, мм; J2, J1- моменты инерции шпинделя в межопорной части 

и на консоли соответственно, мм4. 

 

 

 

Условие жесткости для токарных и фрезерных станков проверяется: 

; 

 

Условие выполняется, следовательно опоры выбраны правильно. 

Для оценки динамических характеристик шпиндельного узла произво-

дят приближенный расчет собственной частоты колебаний шпинделя, не имею-

щего значительно сосредоточенных масс. 

1

3 2
,

(1 )
с

EJ
Гц

m a
 




   

5 6

3 2

2 10 5,4 10
0,33 1309,9

15(1 0.33) 107
с Гц

  
 

   

             

6.4 Проверочный расчет зубчатых колес 

Определение действующих в передаче контактных напряжений: [3, с. 49] : 

 

 

Где 
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 – вспомогательный коэффициент, принимаемый для пары стальных 

прямозубых колес равным ; 

 – крутящий момент на рассчитываемом колесе, Нм; 

 – передаточное отношение, принимается всегда больше 1; 

d- делительный диаметр ведущего колеса, мм; 

 – коэффициент формы зуба, выбирается по таблице 18 [3, с. 85];                  

  – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев:  

; 

-коэффициент торцевого перекрытия, определяется: 

 

Принимаем материал зубчатых колес – сталь 40ХН с термообработкой: 

закалка ТВЧ сквозная с охватом дна впадины, твердость (53…58)HRC, 

допускаемые напряжения 1150МПаHP  , 330МПаFP  ; 

Тогда, 

зубчатая передача, находящаяся в постоянном зацеплении зубчатых колес: 

: 1 25z  , 2 50z 
зп( 1 2) 2z zi   , кII(z1-z2) 50,32НмM  , , , 

, , 900МПаHP  , 230МПаFP  , 3,9FY  , d 62,5  

 

 

 

 

: 7 22z  , 8 86z  зп( 7 8) 3,98z zi  
, кII(z1-z2) 96,64НмM  , , , 

, , 900МПаHP  , 230МПаFP  , 4FY  , 
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6.5 Проверочный расчет шлицевых соединений. 

Смятие и износ рабочих поверхностей зубьев связаны с одним и тем ж 

параметром- напряжением смятия. Это позволяет рассматривать  как 

обобщенный критерий расчета и на смятие и на износ. 

Условие прочности по допускаемым напряжениям смятия имеет вид: 

, 

Где Т- передаваемый вращающий момент, Н∙м; Кз=0,7…0,8- коэффициент, 

учитывающий неравномерное распределение нагрузки между зубьями и вдоль 

зубьев; z-число зубьев; h= 0,5 (D-d)-2f- рабочая высота зубьев, мм; l- рабочая 

длина зубьев, мм; dср=0,5(D+d)- средний диаметр соединения, мм;  

В станкостроении рекомендуют значения МПа [3, ст. 154] 

 

Шлицы на (I) валу: Т=50,32 Нм; z=6; h=2,2мм; l=30 мм; dср= 31 мм. 

2000 50,32
7,68

0,8 6 322 31 30
см


 

   
МПа.< МПа- условие выполняется. 

 

 

Шлицы на (II) валу: Т=96,64 Нм; z=8; h=2,2мм; l=92 мм; dср= 39 мм. 

2000 96,64
3,82

0,8 8 2,2 39 92
см


 

   
МПа.< МПа- условие выполняется. 

Шлицы на (III) валу (ШП): Т=371,3 Нм; z=10; h= 4 мм; l=300 мм; dср= 87 мм. 

2000 371,3
4,4

0,8 10 4 87 60
см


 

   
МПа.= МПа- условие выполняется. 
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6.6 Проверочный расчет шпоночных соединений 

 

При передаче вращающего момента на противоположных боковых 

узких гранях шпонки возникают напряжения смятия , а в продольном 

сечении напряжения τ (рисунок ). У стандартных шпонок размеры b и h 

подобраны так, что нагрузку соединения ограничивают не напряжения среза, а 

напряжения смятия. Поэтому рабочую длину шпонки lP определяют из условия 

прочности смятие: 

Определяем рабочую длину шпонки  из условия прочности на 

смятие: 

, 

откуда, 

. 

Принимаем =150 МПа. 

При dк=40 мм из таблицы П8 [1,с.184] 

 

Рисунок 12 – Шпонка призматическая 

1) p

2000 96,64
10,7мм,

40 (8 5) 150
l


 

  
 

Определяем общую длину шпонки и округляем до ближайшего 

большего значения из стандартного ряда [1,c. 184, т. П8]: 

, 

10,7 12 22,7l    мм. 

Принимаем l=25мм. 

смσ

Pl

 
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
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7 Разработка РТК 

 

Исходя из существующих структур роботизированных технологических 

комплексов, наиболее целесообразным решением для проектируемой станочной 

системы является компоновка на базе напольного робота, имеющая сложную 

цилиндрическую зону обслуживания. Станок располагается в рабочей зоне  

промышленного робота, слева от ПР расположен стол с заготовками, справа –



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

ПГУ 3.15.03.02.05.00.00ПЗ                  

                                             

накопитель с готовыми деталями. Задача промышленного робота заключается в 

захвате заготовки, перемещения ее в станок для обработки и, после, в накопитель 

с готовыми деталями.  

Рациональные расстояния между технологическим оборудованием внутри 

станочной системы выбираем из условия получения минимальных перемещений 

руки ПР, а также удобства доступа к оборудованию обслуживающим  

персоналом. 

Схема компоновки проектируемого роботизированного технологического 

комплекса показана на листе формата А1. 
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8 Разработка алгоритма работы РТК и расчет времени обслуживания 

 

После разработки компоновочной схемы роботизированного 

технологического комплекса и вычертив ее в масштабе, можно составить 

алгоритм работы ГСС. Зная величины каждого перемещения и задаваясь 

рациональной скоростью этого перемещения можно составить алгоритм работы 

роботизированного  

технологического комплекса с однозахватным манипулятором. 

На основании известных практических данных все холостые ходы руки ПР 

– без объекта манипулирования, будем выполнять на максимально возможных 

скоростях. При перемещении объекта манипулирования скорости принимаем в 

два раза меньше максимальных. 

Считаем, что исходное положение схвата манипулятора находится над  

загрузочной позицией тактового стола на высоте 230 мм.  

Алгоритм работы промышленного робота представленный на втором листе 

А1  

I. Алгоритм загрузки детали на станок. 

1. Опустить схват из исходного положения в положение, при котором центр 

схвата совпадает с осью заготовки 

S=0,25 м; V=0,25 м/с; 

 t = 1 c. 

2. Захват заготовки t = 3 c. 

3. Поднять заготовку в исходное положение  

S=0,25 м; V=0,25 м/с; 

t = 1 c. 

5. Поворот корпуса манипулятора на 900 

 t = 3 с. 
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10 Выдвижение руки  t = 1 c. 

11 Поворот схвата t=2 c. 

7. Установка заготовки в патрон t = 2 c. 

8. Зажим патрона t = 2 с. 

9. Разжим схвата t = 3 c. 

10. Задвижение руки t = 1 c. 

11. Закрытие защитного экрана  t = 4 c. 

12. Обработка детали t = 36 c. 

 

II. Алгоритм выгрузки детали со станка и отправка ее в накопитель. 

1. Открытие защитного экрана  t = 4 c. 

2. Выдвижение руки t = 1 c. 

3. Захват детали t = 3 c. 

4. Разжим заготовки в патроне t = 2 с. 

5. Отвод делали из патрона t=2 c. 

6. Поворот схвата t=2 c. 

7. Задвижение руки t = 1 c. 

8. Поворот корпуса манипулятора на 900 t = 3 c. 

9. Вертикальное перемещение (опустить деталь в накопитель)t = 1 с. 

10. Разжим схвата t = 3 с. 

11. Вертикальное перемещение (вверх) t = 1 c. 

12. Поворот корпуса манипулятора на 1800 к столу с заготовкам t = 6 с. 

13. Поворот стола с заготовками и деталями t = 2 с. 
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По составленной циклограмме определяем время цикла обработки детали: 

90ЦT с  

Среднее время обслуживания одного станка составит: 

 

                                                 
m

tТ
Т

пер

ОБ

сз


 1                                                    

 

где m - количество обслуживаемых станков. 

90
90

1ОБТ   с 

 

 

Для   того,   чтобы   определить   область   рационального   использования 

спроектированного роботизированного технологического комплекса,  

необходимо, задаваясь различными значениями машинного времени, построить 

циклограмму, по которой можно определить коэффициенты использования  

станков и коэффициенты использования манипулятора и сравнить их с  

допустимыми значениями. Однако, этот процесс достаточно трудоемок, поэтому 

чаще всего проводят анализ роботизированного технологического комплекса на 

основе теории массового обслуживания. 
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9 Анализ РТК на основе теории массового обслуживания 

 

Время цикла и время обслуживания станков определяют из условия, что за-

явка на обслуживание носит случайный характер. Поэтому средняя частота или 

интенсивность поступления заказов на обслуживание в единицу времени 

определяют по следующей формуле: 

Ц
Т

1
                                                             

Интенсивность обслуживания станков, определяющая среднее число  

выполняемых в единицу времени заказов на обслуживание: 

об
Т

1
                                                            

Задачей теоретического анализа структуры РТК является выбор варианта с 

минимальными потерями на обслуживание станков. При этом предполагается, что 

каждая заявка станка на обслуживание удовлетворяется. В случае, когда  

манипулятор занят, заявка ставится на очередь и станок ожидает, пока  

манипулятор не освободится. При наличии нескольких заявок приоритет остается 

за ранее поданной заявкой. 

В станочной системе число заявок на обслуживание может быть равно 

mК ...,,2,1,0 , где m  - общее число станков и других рабочих позиций. Поэтому 

возможны следующие состояния системы: 

)0(
0

КЕ  - все станки работают, манипулятор простаивает; 

)1(
1

КЕ  - все станки, кроме одного, работают, манипулятор обслуживает 

станок, от которого поступила заявка на смену заготовок; 

)2(
2

КЕ  - работают 2m станка, на одном станке идет смена заготовки, 

один ожидает обслуживания; 

)( mКЕ
m

  - все станки стоят, один станок обслуживается манипулятором, 

остальные ожидают очереди обслуживания. 



 

 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

ПГУ 3.15.03.02.05.00.00ПЗ                  

                                             

Вероятность того, что одно из этих состояний системы к моменту времени 

0
t  изменится, зависит от следующих факторов: 

1) находится ли манипулятор в работе к моменту времени 0t ; 

2) поступает ли заказ на новое обслуживание; 

3) какое время требуется для обслуживания. 

Задачей анализа станочной системы является определение вероятностей 
К

Р  

ее нахождения в каждом из возможных состояний ЕmЕ ...,,
1

, и численных значе-

ний показателей, характеризующих производительность. В качестве таких пока-

зателей используют: 

1)Среднее использование манипулятора Аm , %. 

2)Среднее использование одного станка 
C

А , %. 

3)Коэффициент простоя при многостаночном обслуживании 
C

K , %. 

Допустимыми считаются следующие значения этих показателей: 

%20Аm ; %80
C

А ; %2
C

K . 

Исходными данными для расчетов являются: интенсивность заявок на об-

служивание  , число станков и вспомогательных позиций m  и интенсивность об-

служивания  . 

Расчеты выполняются для конкретной структуры станочной системы. Для 

расчетов и дальнейшего анализа будем определять отношение средней интенсив-

ности заявок к средней интенсивности обслуживания: 




                                                            

Вероятность того, что все станки работают, а манипулятор простаивает, рас-

считывают по формуле: 










m

k

K

km

m
m

Р

2

0

)!(

!
1

1



                                       

где К=0, 1, 2…m – число заявок на обслуживание;  

m – общее число станков.  
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Вероятность использования манипулятора: 





m

к
K

PАm
1

                                                          

где KP  - вероятность нахождения системы в одном из возможных  

состояний; 

В соответствии с теорией массового обслуживания вероятность перехода 

системы из одного состояния системы в другое (например, из состояния, когда три 

станка работают, а остальные ждут обслуживания) определяется на основе фор-

мул А. Эрланга из выражения: 

0
])!/(![ PkmmP k

K
                                               

Коэффициент простоя одного станка из-за ожидания при многостаночном 

использовании: 





m

k
KC

Pk
m

K
2

)1(
1

                                           

Среднее использование одного станка: 





m

k
KC

Pkm
m

A
0

)(
1

                                           

 

Для анализа станочной системы с однозахватным манипулятором  

зададимся несколькими средними значениями машинного времени 

сТm 300,240,180,120,60,40
ср
 и рассчитаем основные показатели,  

характеризующие производительность РТК. 

Для сТm
СР

40
1
 , 40 90 130ЦТ с   : 

90
0,69

130Ц

Тоб

Т





     

0 2

1
0,3

2! 0,69
1 2 0,69

(2 2)!

Р  


  

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1 [2!/ (2 0)!] 1 0,3 0,3КP       

1

2 [2!/ (2 1)!] 0,69 0,3 0,21КP       

2

3 [2!/ (2 2)!] 0,86 0,24 0,14КP       

 

0,21 0,14 0,35 35% 20%Аm       

(0,3 2 0,21 1) 2 0,4 40% 80%CА         

1 0,14 2 0,07 7% 2%CК       

 

Для сТm
СР

60
2
 , 60 90 150ЦТ с    : 

90
0,6

150Ц

Тоб

Т





     

0 2

1
0,34

2! 0,6
1 2 0,6

(2 2)!

Р  


  


 

1 [2!/ (2 0)!] 1 0,34 0,34КP       

1

2 [2!/ (2 1)!] 0,6 0,34 0,41КP       

2

3 [2!/ (2 2)!] 0,6 0,34 0,24КP       

 

0,41 0,24 0,65 65% 20%Аm       

(0,34 2 0,41 1) 2 0,54 54% 80%CА         

1 0,24 2 0,12 12% 2%CК       

 

Для сТm
СР

120
3
 , 120 90 210ЦТ с    : 

90
0,43

210Ц

Тоб

Т





     

0 2

1
0,46

2! 0,43
1 2 0,43

(2 2)!

Р  


  

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1 [2!/ (2 0)!] 1 0,46 0,46КP       

1

2 [2!/ (2 1)!] 0,43 0,46 0,39КP       

2

3 [2!/ (2 2)!] 0,68 0,3 0,17КP       

 

0,39 0,17 0,56 56% 20%Аm       

(0,46 2 0,39 1) 2 0,65 65% 80%CА         

1 0,17 2 0,085 8,5% 2%CК       

 

Для сТm
СР

180
4
 , 180 90 270ЦТ с    : 

90
0,3

270Ц

Тоб

Т





     

0 2

1
0,45

2! 0,3
1 2 0,3

(2 2)!

Р  


  


 

1 [2!/ (2 0)!] 1 0,45 0,45КP       

1

2 [2!/ (2 1)!] 0,3 0,45 0,27КP       

2

3 [2!/ (2 2)!] 0,3 0,45 0,081КP       

 

0,27 0,081 0,35 35% 20%Аm       

(0,45 2 0,27 1) 2 0,58 58 80%CА         

1 0,081 2 0,04 4% 2%CК       

Для сТm
СР

240
5
 , 240 90 330ЦТ с    : 

90
0,27

330Ц

Тоб

Т





     

0 2

1
0,59

2! 0,27
1 2 0,27

(2 2)!

Р  


  


 

1 [2!/ (2 0)!] 1 0,59 0,59КP       
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1

2 [2!/ (2 1)!] 0,27 0,59 0,32КP       

2

3 [2!/ (2 2)!] 0,27 0,59 0,086КP       

 

0,32 0,086 0,41 41% 20%Аm       

(0,59 2 0,32 1) 2 0,75 75% 80%CА         

1 0,086 2 0,043 4,3% 2%CК       

 

Для сТm
СР

300
6
 , 300 90 390ЦТ с    : 

90
0,23

390Ц

Тоб

Т





     

0 2

1
0,64

2! 0,23
1 2 0,23

(2 2)!

Р  


  


 

1 [2!/ (2 0)!] 1 0,64 0,64КP       

1

2 [2!/ (2 1)!] 0,23 0,64 0,29КP       

2

3 [2!/ (2 2)!] 0,23 0,64 0,067КP       

 

0,29 0,067 0,36 36% 20%Аm       

(0,64 2 0,29 1) 2 0,78 78% 80%CА         

1 0,067 2 0,033 3,3% 2%CК       

 

 

Проанализировав данные графики, можно сделать вывод о том, что данный 

роботизированный технологический комплекс целесообразно применять при 

значении среднего машинного времени в пределах от 130 до 390секунд.  
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        10.Расчет промышленного робота 
 

 

        10.1 Определение номинальной грузоподъемности ПР 

 
 

 

Номинальная грузоподъемность равна сумме масс объекта манипулирова-

ния и схвата. 
 

       Ориентировочно грузоподъемность определяем по формуле: 
 

m H = k C · k П

,
 

где k C =1,1...1,35 - коэффициент, учитывающий массу схвата, прини-

маем k C =1; k П - коэффициент, учитывающий тип привода схвата ( k П =1,3 

для пневмопривода); mO =43 кг- масса объекта манипулирования . 
 

Массу объекта манипулирования m0 , чертеж которой показан на ри-

сунке 1, определим по формулам: 

mH  1,3  1,3  3,6  6,01 кг 
 

Полученную грузоподъемность (кг) округляют до ближайшего больше-

го значения из предпочтительного ряда (ГОСТ 25204-82) для станочных ро-

ботов: 1,0; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,2; 4,0; 5,0; 6,3; 8,0; 10; 12,5; 16; 20; 25; 32; 40; 

50; 63; 80; 100; 125; 160. 
 

           Следовательно, принимаем mH   6,3 кг . 
 

 

        10.2 Расчет механизма вертикального перемещения 

 
 

 

Исходными данными для проектирования ИС являются динамические  

параметры и величины перемещения степеней подвижности, структура НМС, 

конструктивное исполнение ориентирующего механизма, размера рабочей зоны 

ПР. На основании этих данных определяются взаимное положение звеньев и  

узлов ПР, их присоединительные размеры, тип кинематических связей,  

передаточных механизмов и привода. 
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В случае, когда заранее неизвестны некоторые геометрические пара-

метры привода (например, диаметр D ходового винта), двигатель определя-

ется по его мощности. При определении мощности необходимо выявить узлы 

механизма, в которых при перемещении возникают силы трения, препят-ству-

ющие движению. Для механизма вертикального перемещения узлами трения 

являются направляющие, верхняя и нижняя опоры, а также винтовая шарико-

вая пара. 

 

         Определим суммарную силу, действующую на винт: 
 

                             F  RB1  F C FИ 

 

где RB1 - вертикальная опорная реакция; F C - сила сопротивления; FИ - 

сила инерции. 
 

                              RB1  ( mТ   m0  mС )  q  
 

где mТ 150 кг - масса траверсы 5 (рисунок 3), включающая массу НМС 

руки с ориентирующим механизмом и приводами выдвижения руки и пово-

рота схвата; 
 

m0  3,6 кг - масса объекта манипулирования; mС 6 кг - масса схвата; 
 

RB1  (150  3,6  6)  9,81  1565, 7 Н 

 

Силы сопротивления, возникающие от трения в опорах ходового0 

 винта и в шариковой винтовой паре, обычно не превышают 5…10% от сил  

сопротивления горизонтальных опорных реакциях RГ в направляющих 1, по-

этому ими можно пренебречь. В свою очередь, сила сопротивления в направ-

ляющих: 
 

FC   RГ  f  k 

 

где f  0,05...0,1 - для направляющих скольжения; k - число направляющих. 
 

Считаем, что масса траверсы относительно ходового винта  

уравновешена усилием уравновешивающего механизма, Q т.е. Q  lQ  mТ qlТ ; по-

этому консольная нагрузка возникает только от m0 и mс, и при  

максимальном вылете схвата определяется: 

(Н) 

(Н) 

(Н) 
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RГ 
 

(m0  mC )  q l0   
 

 
 

 
 

где l0 - максимальное расстояние от ходового винта до центра схвата; l1 - 

расстояние между опорами направляющих. 

R= (3,6  6)  9,811,1   172,6 H  

 
 

Г 
2  0,3 

 
 

  
 

 

FC   172,6  0,1  2 34,5 H 

 
 

 

Сила инерции при трапецеидальном законе изменения скорости движения: 
 

FИ   k1 ( mТ   m0  mС )  a 

 

 где а- ускорение при пуске двигателя, м / с2 : 

a  
V   

 ; 

        tP 

  где V - скорость вертикального перемещения, м / с;  

t  0,3 c - время разгона; 

a  
V

   0,25
    0,83 м / с2 

t P   0,3 
 

   где  k1 1 - коэффициент конструкции: при а<0,5g. 
 

FИ   1(150  3,6  6)  0,5 79,8 H 
 

            Находим суммарную силу, действующую на винт: 
 

F  1565, 7  34,5  79,8  1680 H 

 

            Определим мощность привода в установившемся режиме: 
 

P  10 3  F  V  10 3  1680  0, 83  1,4 кВт 
 

             

         Тогда мощность двигателя будет: 
 

PДВ  
Р


    1,46 кВт 

 

(Н) 
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Далее по каталогу [9] выбираем ближайший двигатель постоянного тока се-

рии 2Б большей мощности типа 2ПБ132М, с независимым возбуждением  

который имеет следующие основные параметры: 

 

PНОМ   1,6 кВт;  
                                                     nmax=4000ми-1 

                                                n 1000 обмин;          
 

J ДВ   0,017 кг  м2
 

 
 

Мощность выбираемого двигателя по каталогу следует брать больше  

расчетной, т.к. не учитываются инерционные нагрузки, возникающие в момент 

пуска двигателя. Поэтому выбранный двигатель проверяют по условиям пуска, 

для чего определяют коэффициент его перегрузки  , который сравнивается с  

допустимым значением  

  (TП  / TН )  ;
 

где TН  - номинальный момент двигателя: 

                                                

                                         
4 410 10 1,46

4,5
1000

дв
н

дв

Р
Т



 
      

Н·м 

      
            

      
 

         
                

TП - пусковой момент двигателя: 
 

TП   TCT   TИН   J ПР ; 
 
 

где TCT - статический момент на валу двигателя: 
 

TCT   ТТР  / (iМВ  )  1,04 / (34,96  0,65)  0,045 Н  м 
 

iМВ    ДВ  /   n ДВ  / n - передаточное отношение механизма вращения: 
 

где n  30 /  - частота вращения механизма 
 

                                       n  30  3/ 3,14 28,6 мин1; 
 

iМВ    34,96 

 

TИН  - момент силы инерции вращающихся частей механизма привода, Н  м 
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410 дв
ин

p

С J n
Т

t

   
  

где C 1,1...1,4 - коэффициент, учитывающий моменты инерции всех 

вращающихся деталей привода, кроме ротора двигателя;    

 t  0,3 c -  время разгона;                    

      T   10 4  1,3  0, 017  1000   0, 007 H  м  
                   

       ИН     0,3 
                 

                              

J ПР - момент сил инерции массы объекта, приведенный к валу двигателя, кг  м2 

2 2
20

2

( ) (3,6 6) 1,1
0,009кг м

34,96

0,045 0,007 0,009 0,061Н м

0,061
= 0,004

14,6

o c
пр

мб

п

m m l
J

i

Т

 

   
   

    

 
  

 

 

            

 

          

                      
                          

    Проверку теплового режима двигателей проводят по эквивалентному 

моменту:                               

 

2 2 2( )
Н м

ст н cт

экв ПВ

Т Т t T t
Т Т

t t

    
   

   

 
   

 

 

2 2(0,045 4,5 ) 0,3 0,045 0,18
0,7 =2,1Н м

0,75 0,3 0,18
эквТ

    
   

   

 
 

   

      Эквивалентный момент  TЭКВ меньше номинального, значит, двигатель 

удовлетворяет условию.         

 

               

       

      Наряду с проверкой двигателя на перегрузку, следует уточнить время 
 

на разгон и ускорение: 

 
2

2

( )1
0,12 ,

10

o c ДВ

p ДВ ДВ

П СТ МБ МБ

m m n
t J n с

T Т i





   
     

   
 

 
2

2

1 (3,6 6) 1,1 1000
0,12 0,017 1000 4,

0,065 0,04 10 34,96 0,95
pt с

   
      
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10.3 Расчет механизма вращения траверсы 

 
 

 

Мощность двигателя механизма вращения определяется по формуле: 
 

PДВ   k1  PСТ  / МВ 

 

          где k1 1- коэффициент конструкции; 
 

МВ - КПД привода вращения. 

МВП
3М

2ЗПЧП 
 

           (П - КПД пары подшипников; М - КПД муфты; ЗП - КПД зубчатой пере-

дачи; ЧП - КПД червячной передачи); 
 

МВ   0,983  0,952  0,99  0,7  0,6 

 

 

        РСТ - статическая мощность привода: 
 

PСТ   103  TТР  

 
 

 

где TТР - суммарный момент сопротивления повороту, Н·м;  - угловая ско-

рость поворота механизма, рад/с. 
 

TТР   TA  TВ  Tв 

 

где TТР и TТР - моменты сопротивления, возникающие соответственно в опо-

рах А и В от действия горизонтальных реакций RA и RВ ; Tв - момент со-противле-

ния от действия вертикальной реакции Rв 2 . 
 

TA ( B )   103  RA ( B)  ( d А( B)  / 2)  f 
 

 

где d A ( B)  - диаметр цапф, мм;  f  - коэффициент трения опор качения: 

 

f  0,05 . 

Tв   103  Rв 2  ( d A ( B) / 2)  f 
 

Rв 2   ( m0  mC   mТ   mК )  g 

 

 

       где mК - масса поворотного узла; ориентировочно: 
 

mК   k2  m0   20  3,6  72 кг 
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( k2  20...30 - коэффициент конструкции, зависящий от типа и  

грузоподъемности ПР). 
 

Rв 2   (3,6  6  150  72)  9,81 2271,9 

 

2

( ) (3,6 6) 9,81 1,1
345,14

0,3

o c
A B

m m g l
R R Н

l

     
     

 

Для определения диаметра цапф под подшипники необходимо определить 

диаметр оси поворота из условия прочности на изгиб, мм: 

 

310
,мм

0,1

ИЗ

И

M
d







 

 

         где  80...120 МПа - допускаемое напряжение изгиба; 
 

         M ИЗ  - изгибающий момент, Н·м: 
 

М ИЗ   ( m0  mC )  g  l0  (3,6  6)  9,81  1,1  103,5 Н  м  

 

         

310 103,5
=21,5мм

0,1 110
d





 

 

Тогда: 

 

T  103
  8926,12 (21,5 / 2)  0,05  7,7 Н  м  

 

TA  103  1507,14  (34,5 / 2)  0,05  1,3 Н  м 

TB   103  1507,14  (34,5 / 2)  0,05  1,3 Н  м 

 

                                         TТР   1,3  1,3  7,7  10,3 Н  м 

 

                                         PСТ 103  10,3  2  0,021 кВт 

 

                  PДВ   1  0,021 / 0,6  0,034 кВт 

 

 

 
 

Далее по каталогу выбираем ближайший двигатель постоянного тока серии 

УАД большей мощности типа УАД-32 c независимым возбуждением, который 

имеет следующие основные параметры: 
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PНОМ   0,05 кВт; 
 

ТНОМ  3,2 Нм; 

 n 1000 об / мин; 
 

J ДВ   0,0035 кг  м2
 

 

Мощность выбираемого двигателя по каталогу следует брать больше  

расчетной, т.к. не учитываются инерционные нагрузки, возникающие в момент 

пуска двигателя. Поэтому выбранный двигатель проверяют по условиям пуска, 

для чего определяют коэффициент его перегрузки  , который сравнивается с  

допустимым значением . 

  (TП  / TН )  ;
         где TН  - номинальный момент двигателя: 

 
4 410 10 0,34

0,34Н м
1000

дв
н

дв

Р
Т



 
     

 
          TП - пусковой момент двигателя: 

TП   TCT   TИН   J ПР ; 

              где TCT - статический момент на валу двигателя: 
 

TCT   ТТР  / (iМВ  )  10,3 / (34,96  0,6)  0,49 Н  м 
 

iМВ    ДВ  /   n ДВ  / n - передаточное отношение механизма вращения: 
 

где n  30 /  - частота вращения механизма 

 

n  30  3 / 3,14 28,6 мин1; 
 

iМВ    34,96 

 

 TИН  - момент силы инерции вращающихся частей механизма привода, Н  м 
  

  T
ИН  

104  С  J  n 
ДВ  

     
 

   tP    
 

         

где C 1,1...1,4 - коэффициент, учитывающий моменты инерции всех 
 

вращающихся деталей привода, кроме ротора двигателя; 
 

t  0,3 c - время разгона;      
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T    104  1,3  0,0035 1000  0,0015H  м  

     
 

ИН   0,3 
   

 

      
 

 
 

 

  J ПР - момент сил инерции массы объекта, приведенный к валу двигателя, кг  м2
 

 
 

J 
ПР 
 

( m0  mC )  l0
2
 
 

(3,6  6) 1,12 
 0,009 кг  м2 ;  

i2
 34,962  

    
 

   МВ    
  

TП   0,49  0,0015  0,0099  0,59 H  м; 
 

  (  )  1,7    5;

 

Данный двигатель удовлетворяет условию. 
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Заключение 

 

При выполнении выпускной квалификационной работы был спроектирован 

привод главного движения по типу базовой модели станка 16Б16Т1 и разработан 

роботизированный технологический комплекс. Приведен кинематический и 

силовой расчет привода главного движения и расчет РТК. Так же была 

разработана соответствующая конструкторская документация. 
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Приложение А – Ведомость выпускной 

квалификационной работы 
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Приложение Б – Спецификации  


