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ственно нормаль и радиус кривизны второй эвольвенты в точке каса-
ния боковых профилей зубьев К. Поскольку прямая АВ является каса-
тельной одновременно к обеим основным окружностям, положение ее 
неизменно, поэтому пересечение линии АВ с линией центров О1 О2 на-
ходится в полюсе зацепления Р, что соответствует основной теореме 
зацепления. Расстояние между осями колес по межосевой линии на-
зывается межосевым расстоянием и обозначается aw.

Рис. 4.5

Геометрическое место точек контакта зубьев на неподвижной пло-
скости называется линией зацепления. В эвольвентной передаче линия 
зацепления совпадает с производящей прямой АВ. Отрезок ab назы-
вается активной линией зацепления. Точки a и b находятся на пере-
сечении линии зацепления АВ с окружностями вершин зубьев. Угол 
αω между линией зацепления и прямой, перпендикулярной к межосе-
вой линии, называется углом зацепления.

Расстояние между одноименными профилями соседних зубьев, 
измеренное по дуге концентрической окружности зубчатого коле-
са, называется окружным шагом р. Шаг может быть измерен по любой 
окружности. Отношение шага к числу π называется модулем зацепления
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	 m
p

=
p

. 	 (4.10)

Модуль является основным параметром зубчатого зацепления, че-
рез него выражаются все размеры зубчатых колес и передачи. Модули 
стандартизованы в диапазоне 0,05–100 мм по ГОСТ 9563–80.

Настройка инструмента при изготовлении колес производится 
по делительной окружности. Окружность, расположенная в пределах 
высоты зуба зубчатого колеса, шаг по которой соответствует стан-
дартному значению модуля, называется делительной окружностью. Ди-
аметр делительной окружности равен произведению модуля колеса 
на число зубьев z.

	 d mz= . 	 (4.11)

Окружность диаметра da, ограничивающая вершины зубьев, назы-
вается окружностью вершин зубьев; окружность диаметра df, ограничи-
вающая впадины зубьев, — окружностью впадин. Зуб колеса условно 
делится на головку высотой ha и ножку высотой hf. В нормальных зуб-
чатых колесах ha = m и hf  = 1,25m, следовательно, высота зуба h = 2,5m.

Диаметр окружности вершин зубьев

	 d d h m za a= + = +( )2 2 . 	 (4.12)

Диаметр окружности впадин зубьев

	 d d h m zf f= - = -( )2 2 5, . 	 (4.13)

Радиальный зазор (расстояние между окружностью вершин зубьев 
одного колеса и окружностью впадин сопряженного колеса)

	 c m= 0 25, . 	 (4.14)

Учитывая, что передаточное отношение от первого колеса ко вто-
рому
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получаем, что в зубчатой передаче:

	 u
z
z1 2

2

1
- = . 	 (4.15)

Отношение числа зубьев ведомого зубчатого колеса к числу зубьев 
ведущего колеса (шестерни) называется передаточным числом и со-
гласно ГОСТ обозначается буквой «u». В понижающих зубчатых пе-
редачах передаточные отношения и передаточные числа совпадают.

Центральный угол концентрической окружности, равный 2π/z или 
360°/z, называется шаговым углом зубьев — τ. Угол поворота зубчато-
го колеса передачи от положения входа зуба в зацепление до положе-
ния выхода из зацепления называется углом перекрытия φα, а отноше-
ние угла перекрытия к угловому шагу — коэффициентом перекрытия εα:

	 e
j
ta
a= . 	 (4.16)

При εα = 1 в зацеплении постоянно находится одна пара зубьев. 
При εα = 2 в зацеплении постоянно находится две пары зубьев. Коэф-
фициент перекрытия не может быть меньше единицы.

Передаточное отношение механизма, состоящего из нескольких 
последовательно соединенных зацеплений

Механизмы, состоящие из одной пары зубчатых колес, обеспечи-
вают относительно небольшое передаточное отношение. Для получе-
ния больших передаточных отношений используют зубчатые передачи, 
построенные из нескольких последовательно соединенных зацепле-
ний (многоступенчатые редукторы, коробки скоростей и т. д.). Рассмо-
трим такой механизм, состоящий из трех пар зубчатых колес, каждая 
из которых называется ступенью (см. рис. 4.6).

При определении передаточного числа каждой ступени необходи-
мо учитывать его знак. Для внешнего зацепления это минус, так как 
колеса вращаются в противоположные стороны; для внутреннего за-
цепления, в котором шестерня и колесо вращаются в одну сторону, 
знак будет плюс.
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 I II III IV

z 1 z 2

z 3 z 4

z 5 z 6

Рис. 4.6

Запишем передаточные числа отдельных пар зубчатых колес, со-
ставляющих трехступенчатый механизм:
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Перемножим эти передаточные числа:
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Следовательно, передаточное отношение зубчатого механизма, со-
стоящего из нескольких пар зубчатых колес, соединенных последова-
тельно, равно произведению передаточных чисел отдельных пар, состав-
ляющих механизм.

Запишем передаточное отношение для механизма, состоящего 
из нескольких последовательно соединенных зубчатых колес, обра-
зующих ряд (см. рис. 4.7).
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Рис. 4.7

Промежуточные колеса не влияют на величину передаточного отно-
шения механизма, а только определяют его знак. Такие колеса называ-
ются паразитными и чаще всего применяются в коробках скоростей 
для изменения направления вращения исполнительного органа ма-
шины, например, для включения заднего хода автомобиля.

Виды разрушения зубьев,  
критерии работоспособности и расчета зубчатых передач

В случае, когда напряжения, возникающие в зубьях, превышают 
допустимые величины, может произойти их разрушение. При этом 
либо разрушается боковая поверхность зубьев (нарушается контакт-
ная прочность), либо зубья выламываются у основания (нарушает-
ся изгибная прочность зубьев). Причинами разрушения зубьев могут 
быть следующие факторы:

•	 Внезапное приложение пиковой нагрузки, превышающей до-
пустимую величину.

•	 Многократное приложение нагрузки, достаточно большой для 
того, чтобы вызвать появление и распространение усталостной 
трещины.

•	 Местная концентрация нагрузки, являющаяся результатом 
неточного изготовления зубьев, погрешностей монтажа, зна-
чительных деформаций колес, опор и валов.

Разрушение рабочих поверхностей (нарушение контактной проч-
ности) может произойти по следующим причинам.
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Абразивный износ возникает, главным образом, в открытых пе-
редачах. Он заключается в истирании зубьев в результате попадания 
на рабочие поверхности пыли, грязи, песчинок, металлических частиц 
и т. д., играющих роль абразивного материала.

Заедание происходит вследствие разрыва масляной пленки или 
отсутствия смазки при больших удельных давлениях на поверхности 
зубьев. При этом происходит сначала схватывание, затем отрыв ча-
стиц материала от зуба одного колеса и приваривание их к зубу дру-
гого. В дальнейшем эти частицы скользят по контактным поверхно-
стям зубьев и оставляют на них глубокие царапины.

Усталостное выкрашивание (питтинг) может возникнуть в закрытых 
передачах, работающих в масляной ванне. При этом в поверхностном 
слое возникают микроскопические трещины. Вначале эти трещины 
появляются в зоне, примыкающей к полюсу зацепления. Под действи-
ем давления масла, которое с большой силой вдавливается в трещины 
сопряженным зубом, происходит развитие трещины с последующим 
выкрашиваением частиц материала. На рабочей поверхности образу-
ются раковины, которые с течением времени покрывают значитель-
ную часть зуба. В открытых передачах в связи с отсутствием жидкой 
смазки такой вид разрушения не наблюдается. Исследования показы-
вают, что питтинг возникает при наличии жидкой смазки в том слу-
чае, когда контактные напряжения сдвига выходят за пределы допу-
скаемых величин.

Нарушение изгибной прочности (поломка) зуба происходит вслед-
ствие усталости металла при его многоцикловом нагружении.

Итак, разрушение зубьев происходит по следующим причинам:
•	 усталостный износ боковых — рабочих поверхностей зубьев 

вследствие возникновения повторных контактных напряже-
ний;

•	 усталостная поломка зубьев у их основания вследствие повтор-
ных воздействий нормальных напряжений изгиба; либо от воз-
действия пиковых напряжений;

•	 поломка зуба у основания либо заедание рабочих поверхно-
стей зубьев вследствие возникновения мгновенных пиковых 
нагрузок, возникающих, например, при пуске и торможении 
машины.

Исходя из этих физических явлений, зубчатые передачи закрытого 
и открытого типов принято рассчитывать по следующим критериям:
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•	 закрытые (редукторные) передачи: на выносливость зубьев 
по контактным напряжениям; на прочность зубьев по напря-
жениям изгиба;

•	 открытые передачи — только на изгибную прочность.
Из всех параметров зубчатых передач основными, определяющи-

ми размеры зубчатых колес и зубьев, являются межосевое расстоя-
ние аw и модуль m. На величину контактных напряжений оказывает 
влияние межосевое расстояние аw, а на величину напряжений изги-
ба — модуль m, поэтому формулы для расчета зубьев на прочность 
по контактным напряжениям выражают через межосевое расстоя-
ние aw, а формулы для расчета зубьев на прочность по напряжениям 
изгиба выражают через модуль m.

Расчет цилиндрических прямозубых колес на прочность 
по контактным напряжениям

Целью этого расчета является предотвращение разрушения рабо-
чих поверхностей зубьев вследствие возникновения повторных кон-
тактных напряжений сдвига.

В основу расчета зубьев на прочность по контактным напряжениям 
положена теория статически сжатых цилиндров, разработанная Гер-
цем и развитая Беляевым. Сущность теории Герца-Беляева состоит 
в следующем. Под действием силы нормального давления FHП на кон-
тактных поверхностях двух цилиндров возникают контактные напря-
жения σH (см. рис. 4.8).

Величину этих контактных напряжений определяют по формуле

	 s
r p mH

q E
=

Ч -( )
HП пp

пp 2 1 2
, 	 (4.19)

где qHП  — равномерно распределенная нагрузка, действующая на зу-
бья; Eпp  — приведенный модуль упругости; rпp  — приведенный ра-
диус кривизны; μ — коэффициент поперечной деформации (коэффи-
циент Пуассона).
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Применим теорию Герца-Беляева 
для получения основных зависимостей 
при расчете зубьев прямозубых цилин-
дрических колес на прочность по кон-
тактным напряжениям. Наибольшие 
контактные напряжения возникают 
в тот момент, когда точка контакта на-
ходится в полюсе зацепления.

Условие прочности зубьев по кон-
тактным напряжениям можно в общем 
виде записать неравенством σH ≤ σHP, 
где σH — расчетное контактное напря-
жение; σHP — допускаемое контактное 
напряжение.

Изобразим зубья шестерни и коле-
са в тот момент, когда они касаются 
в полюсе зацепления. Заменим зубья 
шестерни и колеса цилиндрами с ра-
диусами, равными радиусам кривизны 
эвольвентных профилей зубьев в точке 
их касания (рис. 4.9).

Согласно свойствам эвольвенты 
центры заменяющих цилиндров нахо-
дятся на общей нормали к сопряжен-
ным профилям NN в точках А и В, край-
них точках линии зацепления АВ.

Радиус кривизны эвольвентного профиля зуба первого колеса:

	 r a1 1= =AP O P wsin . 	 (4.20)

Радиус кривизны бокового профиля зуба второго колеса:

	 r a2
1

2
= =PB

d u
wsin . 	 (4.21)

В формулах (4.20) и (4.21) d1 и d2 — делительные диаметры зубча-
тых колес; u — передаточное число зубчатой передачи.

Приведенный радиус кривизны:
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Рис. 4.8
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Приведенный модуль упругости с учетом того, что сопряженные 
колеса изготовлены из стали, т. е. Е1 = Е2,

E
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Выразим равномерно распределенную нагрузку qHП, действующую 
на зубья через крутящий момент на ведущем звене (шестерне):

q
F

b
F

b
T

d bw w w w w w
HП

пр НП= = =
cos cos

,
a a

2

1

где FHП — окружное усилие; Т1 — крутящий момент на шестерне; bw — 
ширина зубчатого венца (длина зуба).

Подставим значения qHП, Eпр и ρпр в формулу Герца-Беляева (4.19):

	 s
a a p mH

w w w w w

T E u

d b d u
=

Ч Ч Ч ±( )
Ч Ч Ч Ч -( )

2 1

1
1

1 1
2cos sin

. 	  (4.22)

Введем следующие обозначения:
Zм — коэффициент, учитывающий механические свойства мате-

риалов шестерни и колеса:

Z
E

м =
Ч -( )p m1 2

.

Учитывая значения для стальных колес модуля упругости Е =  
= 2,1·105  МПа и  коэффициента Пуассона μ = 0,3, получаем ZM =  
= 275 МПа 1/2;
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ZН — коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверх-
ностей зубьев:

Z
w

Н =
2
2sin

.
a

Поскольку для некорригированных колес, а также колес с высот-
ной коррекцией, в основном используемых в зубчатых передачах, угол 
зацепления αw = 20°, коэффициент ZН = 1,77.

В связи с тем, что в процессе работы передачи в зацеплении может 
находиться не одна пара зубьев, происходит изменение длины кон-
тактных линий, учитываемое коэффициентом Zε:

Z e
ae=

-4
3

,

где εα — коэффициент перекрытия.

С учетом введенных коэффициентов формула (4.22) примет вид:

	 s eH
w w

Z Z Z
T u

d u b
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Ч Ч ±( )
Ч Чм H

2 11
2

. 	 (4.23)

Выразим диаметр начальной окружности шестерни dw1 через меж
осевое расстояние αw:

	 d
a

uw
w

1

2
1

=
±

. 	 (4.24)

Введем в формулу (4.23) коэффициент нагрузки КН, учитывающий 
форму сопряженных поверхностей зубьев.

K K K KH H H H= Ч Чa b n,

где КНα — коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж-
ду зубьями. Для прямозубой передачи КНα = 1,0; КНβ — коэффициент, 
учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине 
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зубчатого колеса. Коэффициент KHβ зависит от поверхностной твер-
дости зубьев, ширины зубчатого венца и схемы передачи; КНv — коэф-
фициент динамической нагрузки, зависит от степени точности зубча-
тых колес, которая назначается в зависимости от окружной скорости.

После подстановки в формулу (4.23) зависимости (4.24), коэф-
фициента КН и приближенных значений коэффициентов Zi = 275,  
ZH = 1,77, Zε = 1 и преобразований получим следующие выражения рас-
четов прямозубых зубчатых передач, изготовленных из сталей:

	 s sH
w w

HPa

K T u

u b
=

Ч Ч ±( )
Ч

Ј
9800 11

3

2

H ; 	 (4.25)

	 a u
T K

uw
ba HP

= Ч ±( ) Ч
Ч Ч

450 1 1
2

3
H

y s
. 	 (4.26)

Формула (4.25) применяется для проверочных расчетов. Формула 
(4.26) — для проектных расчетов. В выражениях (4.25), (4.26) приня-
ты следующие обозначения и размерности величин: Т1 — крутящий 
момент на шестерне, Н·м; аw — межосевое расстояние, мм; σНР, σН — 
контактные напряжения, МПа; bw2 — ширина колеса, мм; ψba = bw/aw — 
коэффициент ширины колеса, безразмерная величина. Во всех фор-
мулах в сочетании u±1 знак «+» соответствует внешнему зацеплению 
колес, а знак «–» — внутреннему.

Расчет зубьев на изгибную прочность

Наибольшие нормальные напряжения от изгиба в одном из со-
пряженных зубьев возникают в начальный момент их зацепления. Зуб 
рассматривается как консольная балка, нагруженная удельной силой 
нормального давления (распределенной нагрузкой) qFn с опасным се-
чением размерами a×bw у основания (см. рис. 4.10). Зуб представляет 
собой короткую и широкую консоль, размеры опасного сечения ко-
торой соизмеримы с ее длиной. В таких случаях при изгибе возникает 
поворот и депланация сечений, т. е. гипотеза плоских сечений не со-
блюдается. Определение напряжений в таких случаях связано с реше-
нием сложной пространственной задачи теории упругости.
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dw

bw

a

qFn

Рис. 4.10

Для получения достаточно простых зависимостей, используемых 
в инженерных расчетах, нормальные напряжения будем определять 
в соответствии с классической теорией изгиба. При этом погрешности, 
которые вносит теория в решение задачи, компенсируются введением 
в расчет ряда опытных коэффициентов. Все величины, входящие в рас-
четные формулы, выразим через параметры ведущего колеса — шестерни.

Рассмотрим зуб, нагруженный силой нормального давления Fn 
(рис. 4.11). Перенесем силу Fn 
по линии ее действия в точку 
А и разложим на две состав-
ляющие  — окружное усилие 
Ft и радиальное усилие Fr. Для 
определения опасного сечения 
в зуб впишем профиль балки 
равного сопротивления, ко-
торый очерчивается квадра-
тичной параболой с  верши-
ной в точке А. В точках В и С, 
где ветви параболы касаются 
эвольвент бокового профиля 
зуба, нормальные напряжения 
изгиба имеют наибольшие значения.

Напряжения от составляющей Fr = Fnsinαw составляют 4–6 % от на-
пряжения изгиба, поэтому ими можно пренебречь.

h

a

CB

A

dwi

Ft

Fn

σF

αw

Fr

Рис. 4.11
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В соответствии с классической теорией плоского изгиба нормаль-
ные напряжения определяются по формуле:

	 sF
E

E

M
W

= , 	 (4.27)

где ME — изгибающий момент:

	 MИ = Fth.	 (4.28)
Здесь примем:

	 Ft = 2 T/dw1,	 (4.29)

WE — момент сопротивления изгибу опасного сечения:

	 W
b a

E
w=

2

6
. 	 (4.30)

С учетом формул (4.28) и (4.29) запишем формулу для определе-
ния напряжений изгиба в виде:

	 sF
w w

T h
d b a

=
Ч Ч Ч
Ч Ч

2 61

1 1
2

. 	 (4.31)

Обозначим α = α1·pt, h = α2·pt, где pt — окружной шаг, α1 и α2 — 
численные коэффициенты. Введем в формулу коэффициент концен-
трации напряжений у основания зуба KT. Линейные величины име-
ют размерность миллиметры, крутящий момент T1 — ньютонометры, 
поэтому T1 умножим на 10 3. С учетом того, что pt = π·m, преобразуем 
формулу (4.31):

	 s
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aF
t T

w w t

T p K
d b p

=
Ч Ч Ч Ч Ч
Ч Ч Ч

2000 61 2

1 2 1
2 2

. 	 (4.32)

Обозначим через YF1 коэффициент формы зуба шестерни:

	 Y
K

F
T

1
2

1
2

6
=

Ч Ч
Ч

a
p a

. 	 (4.33)
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Введем в формулу коэффициент нагрузки KF, аналогичный коэф-
фициенту KH, который учитывает влияние точности изготовления пе-
редачи:

	 K K K KF F F FV= Ч Чa b , , 	 (4.34)

где KFα — коэффициент, учитывающий распределение нагрузки меж-
ду зубьями; KFβ — коэффициент, учитывающий неравномерность рас-
пределения нагрузки по ширине зубчатого венца; KFV — коэффициент, 
учитывающий динамическую нагрузку в зацеплении.

С учетом принятых обозначений из выражения (4.32) получаем 
формулу для проверочного расчета зубьев шестерни цилиндрической 
передачи на прочность по напряжениям изгиба:

	 s sbF F
F

w w
FPY Y

T K
d b m1 1

1

1 2
1

2000
= Ч

Ч Ч
Ч Ч

Ј . 	 (4.35)

В формуле (4.35) σFP1 — допускаемое напряжение изгиба зуба ше-
стерни; σFP1 — расчетное напряжение зуба шестерни; Yβ — коэффици-
ент, учитывающий наклон зубьев.

Для прямозубой передачи Yβ = 1, для косозубой Yβ рассчитывает-
ся по зависимости:

	 Yb

b
= -1

1400
. 	 (4.36)

Формула проверочного расчета зубчатого колеса на изгибную проч-
ность запишется в виде:

	 s s sF F
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F
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w
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Y
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2

1

1

2
2= Ч Ч < . 	 (4.37)

Учитывая, что d
a

uw
w

1

2
1

=
Ч
+

, из выражения (4.35) получим формулу 

для предварительного расчета модуля из условия изгибной прочности:
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	 m K
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a bm
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s
, 	 (4.38)

где Km=1400 для прямозубой передачи.

В предварительном расчете коэффициент формы зуба принима-
ется YF1

4=  для прямозубых колес.

Расчет зубьев на прочность  
при воздействии максимальной (пиковой) нагрузки

Пиковыми называют нагрузки, превышающие расчетные, но дей-
ствующие кратковременно (не более 3 с) и повторяющиеся в течение 
всего срока эксплуатации передачи не более 50000 раз. При расчете 
на контактную и изгибную прочность они не учитывались, посколь-
ку не оказывают заметного влияния на усталостные явления в матери-
але зубьев. Однако, под воздействием значительных пиковых нагру-
зок возможны излом зуба в опасном сечении или разрушение рабочих 
поверхностей в результате пластической деформации. Для того чтобы 
этого не произошло в случае возможного возникновения пиковых на-
грузок, что специально отмечается в задании на проектирование, зу-
бья колес проверяют на контактную и изгибную прочность при дей-
ствии максимальной нагрузки по формулам:

	 s s sH H HP

T
Tmax

max
max;= Ј1

1

	 (4.39)

	 s s sF F FP

T
Tmax

max
max,= Ј1

1

	 (4.40)

где σHmax и σFmax — максимальные контактные и изгибные напряжения, 
соответствующие пиковой нагрузке; T1 — расчетная нагрузка на ше-
стерне; T1max — пиковая нагрузка на шестерне; σHPmax и σFPmax — допу-
скаемые контактные и изгибные напряжения.

Допускаемое контактное напряжение при нормализации, улуч-
шении, объемной закалке с низким отпуском равно σHpmax = 2,8σT; при 
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закалке ТВЧ σHPmax= 40 (HRC)МПа. Допускаемое изгибное напря-
жение соответственно равно: при объемной закалке и закалке ТВЧ 
σFpmax = 2500 МПа; при нормализации и улучшении σFPmax = 2800 МПа.

В расчете зубьев на прочность по максимальной нагрузке ограни-
чиваются проверкой зубьев шестерни.

Особенности геометрии косозубых и шевронных зубчатых колес

Прямозубые колеса обладают существенным недостатком, кото-
рый заключается в том, что их работа при больших скоростях сопрово-
ждается ударами. Причинами их возникновения являются погрешно-
сти при изготовлении зубьев и деформации. Удары вредно отражаются 
не только на прочности колес, но и других узлов машин и вызывают 
специфический шум.

При больших скоростях наиболее эффективным средством, обе-
спечивающим плавность и бесшумность работы, является примене-
ние колес с косыми и шевронными зубьями.

У косозубых колес зубья располагаются не по образующей дели-
тельного цилиндра, а составляют с ней некоторый угол β. В отличие 
от прямозубых колес, в которых зубья входят в зацепление одновре-
менно по всей длине, в косозубых зубья входят в зацепление постепен-
но, благодаря чему они работают более плавно и бесшумно.

Для нарезания косозубых колес (рис. 4.12) используется инстру-
мент такого же исходного профиля, как и для нарезания прямых, по
этому профиль косого зуба в его нормальном сечении совпадает с про-
филем прямого зуба.

Рис. 4.12
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Однако косозубые колеса имеют и суще-
ственный недостаток. В результате винто-
вого расположения зубьев возникает осевая 
составляющая нормальной силы, которая 
обозначается Fα и называется осевой силой 
(рис. 4.13):

F Fta b= Ч tg ,

где β — угол наклона зуба к оси вращения 
на образующей делительного цилиндра. Величина этой осевой со-
ставляющей, так же как плавность и нагрузочная способность, зави-
сит от угла наклона зуба β. С увеличением угла β повышается плав-
ность и бесшумность работы передачи, увеличивается нагрузочная 
способность, но увеличивается и осевая сила Fα. При больших значе-
ниях Fα в конструкциях передач приходится предусматривать специ-
альные опоры, которые воспринимают эти силы, конструкция при 
этом усложняется.

В связи с этим угол наклона β в косозубых передачах принято вы-
полнять в пределах от 8 до 16°. При таких значениях обеспечиваются, 
с одной стороны, достаточно высокая плавность и нагрузочная способ-
ность передачи, с другой стороны, небольшое значение величины осе-
вой составляющей Fα не требует установки опор сложной конструкции.

В косозубых колесах различают окружной шаг pt, 
измеренный в торцевом сечении колеса, и нормаль-
ный шаг pn, измеренный в плоскости, нормальной 
к рабочей поверхности зуба n‑n (рис. 4.14).

В соответствии с этим в косозубых колесах име-
ются два модуля: модуль окружной mt = pt/π и модуль 
нормальный mn = pn/π. Нормальный модуль является 
расчетным и стандартным. Модуль окружной имеет 
дробное значение mn = mt cos β.

Диаметр делительной окружности косозубого колеса:

	 d m z
m z

t
n= Ч =
Ч

cos
.

b
	 (4.41)
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Рис. 4.13

Рис. 4.14
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Межосевое расстояние цилиндрической косозубой передачи, об-
разованной колесами без коррекции:

	 a
d d m z z

w
n=

+
=

Ч +( )
Ч

1 2 1 2

2 2 cos
.

b
	 (4.42)

Расчеты на прочность цилиндрических косозубых  
и шевронных передач

Прочность зуба определяют его размеры и форма в нормальном 
сечении. Форму косого зуба в этом сечении принято определять че-
рез параметры эквивалентного прямозубого колеса. Профиль зуба эк-
вивалентного колеса соответствует профилю зуба косозубого колеса 
в его нормальном сечении.

Рассечем косозубое колесо нормальной к рабочей поверхности зуба 
плоскостью n‑n (см. рис. 4.15). В сечении получим эллипс с полуосями 
а и с. Проведем окружность радиусом ρ, равным радиусу кривизны эл-
липса в точке k. Эту окружность примем за делительную эквивалент-
ного прямозубого колеса, к расчету которого сводится расчет рассма-
триваемого косозубого. Все величины, относящиеся к эквивалентному 
колесу, условимся обозначать с индексом «v». Установим связь меж-
ду величинами, относящимися к прямозубому и косозубому колесам.

Радиус кривизны эллипса в точке k:

r = =
a
c

dV
2

2
.

Полуоси эллипса:
a

d
c

d
= =

2 2cos
; ,

b

откуда
d

d
a

a
v wv

w= =
cos

,
cos

.
2 2b b

Ширина bwv и диаметр dv делительной окружности зубчатого вен-

ца эквивалентного колеса соответственно равны b
b

wv
w=

cos²
.
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Рис. 4.15

Поскольку d
m zn=
cosb

, то  d
m z

v
n=
Чcos cosb b2 , откуда приведенное чис-

ло зубьев эквивалентного колеса равно

z
z

v = cos
.

3 b

Крутящий момент на эквивалентном колесе равен:

T
F d F d

v
tv v t=
Ч

=
Ч
Ч2 2 2cos cos

.
b b

С учетом того, что F
d

Tt Ч =
2

, где Т — расчетный крутящий момент 
на косозубом колесе, получим
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T
T

v = cos
.

3 b

Подставим значения dwv, awv, bwv, Tv в ранее полученные формулы 
для проектного и проверочного расчетов прямозубых цилиндрических 
колес. При этом примем среднее значение коэффициента перекрытия 
εα = 1,7; угол наклона зуба β = 12° и коэффициент формы зуба будем 
определять с учетом приведенного числа зубьев zv. После преобразо-
вания получим формулы, которые используют при расчете стальных 
косозубых колес с углом β = 8 …16°
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Здесь Yβ коэффициент, учитывающий наклон зубьев, Yε — коэф-
фициент, учитывающий перекрытие зубьев:

Ye
ae

=
1

.

Здесь εα — коэффициент перекрытия передачи.
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Усилия в зубчатых цилиндрических передачах

При передаче крутящих моментов в прямозубой передаче меж-
ду зубьями шестерни и колеса возникают силы взаимодействия. При 
этом полное давление на зуб Fn принято раскладывать на две взаим-
но перпендикулярные составляющие: окружное усилие Ft, направлен-
ное по касательной к основной окружности, и радиальное усилие Fr, 
которое направлено перпендикулярно к оси вращения (см. рис. 4.16):

	 F F
T
d

T
dt t1 2

1

1

2

2

2 2
= = = ; 	 (4.48)

	 F F Fr r t w1 2= = Ч tg ;a 	 (4.49)

	 F
F

n
t

w

=
cos

.
a

	 (4.50)

Для определения направления усилий следует учитывать следую-
щее правило: окружное усилие и полное (нормальное) давление на зуб 
ведомого колеса всегда совпадают с направлением окружной скорости; 
окружное усилие и полное давление на зуб ведущего колеса (шестерни) 
всегда направлено в сторону, противоположную окружной скорости 
шестерни; радиальные усилия направлены к центрам вращения колес.

Ft1Fn1

ω1 ω2

Fr1

Ft2 Fn2

Fr2

N

N

αw

Рис. 4.16

В косозубых колесах полное усилие Fn на зуб принято раскладывать 
на три взаимно перпендикулярные составляющие. Первая составляю-
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щая — окружное усилие Ft, — направлена по касательной к начальной 
окружности; вторая — радиальное усилие Fr — направлена к центру 
вращения колеса и третья составляющая — осевое усилие Fa — на-
правлена параллельно оси вращения (рис. 4.17). Направления окруж-
ного и радиального усилий определяются как в прямозубых колесах. 
Направление осевого усилия зависит от направления вращения коле-
са и направления винтовой линии зуба (левое или правое). Окружное 
усилие, как и в любом виде передач, определяем по формуле:

F
T
dt =

2 1

1

.

β

Fa
FaFr Fr

Fn

Ft

Ft
Ft

F'n

F"n

F'n

F'nβ

αw

αt

Рис. 4.17

Радиальное усилие определяем, используя значение окружного 
усилия

	 F F Fr t t
w= Ч =tg

tg
cos

.a
a
b1 	 (4.51)

Осевое усилие

	 F Fa t= Ч tg .b 	 (4.52)

Для определения направления окружного Ft и осевого Fa усилий 
можно пользоваться схемами, приведенными на рис. 4.18.
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 ω 1

ω 2

ω 1 ω 1ω1

ω 2ω 2ω 2

Рис. 4.18

4.4. Ременные передачи

Ременные передачи относятся к передачам с гибкой связью. Ос-
новными элементами простейшей ременной передачи являются два 
шкива — ведущий и ведомый. На шкивы надет предварительно натя-
нутый ремень (рис. 4.19). Вращение ведущего шкива преобразуется 
во вращение ведомого шкива благодаря трению, развиваемому меж-
ду ремнем и шкивами.

a б в

T1, n1 T2, n2

d2

d1

Рис. 4.19

По форме поперечного сечения ремни различаются на плоские, кли-
новые и круглые.

Плоские ремни в поперечном сечении представляют собой прямо-
угольник шириной, значительно превосходящей толщину.
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Клиновые ремни в сечении представляют собой трапецию. Рабочи-
ми поверхностями клинового ремня являются его боковые стороны, 
которыми он соприкасается с боковыми сторонами канавки шкива. 
Эти ремни благодаря клиновому взаимодействию со шкивами харак-
теризуются повышенным сцеплением с ними и, следовательно, повы-
шенной тяговой способностью.

Основными критериями работоспособности ременных передач являют-
ся: тяговая способность, определяемая силой трения между ремнем и шки-
вом, и долговечность ремня, которая зависит в основном от величины воз-
никающих в нем напряжений изгиба и от частоты циклов нагружений.

В настоящее время основной расчет ременных передач выполняет-
ся по тяговой способности. Долговечность ремня учитывают при расче-
те путем выбора основных параметров передачи в соответствии с ре-
комендациями, выработанными практикой.

Соответственно форме поперечного сечения ремня различают пло-
скоременные, клиноременные и круглоременные передачи. Наиболее 
распространены плоскоременные и клиноременные передачи. Плоско-
ременная передача проще клиноременной, но зато последняя облада-
ет повышенной тяговой способностью и меньшими габаритами.

К достоинствам ременных передач, определяющим области их при-
менения, относятся:

•	 возможность осуществления передачи между валами, распо-
ложенными на относительно большом расстоянии;

•	 плавность и безударность работы передачи;
•	 предохранение машины от перегрузок за счет упругого про-

скальзывания ремня (буксования);
•	 простота устройства;
•	 небольшая стоимость и простота ухода за передачей.
К основным недостаткам ременных передач относятся:
•	 относительно большие габариты;
•	 долговечность;
•	 непостоянство передаточного числа передачи вследствие за-

висимости упругого скольжения от нагрузки;
•	 повышенные нагрузки на валы и подшипники вследствие необ-

ходимости предварительного натяжения ремня.
Плоскоременные передачи применяют при сравнительно боль-

ших межосевых расстояниях. Кроме того, существуют плоскоремен-
ные передачи, работающие при высоких скоростях ремня (до 100 м/с).
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При малых межосевых расстояниях и при передаче вращения от од-
ного ведущего шкива к нескольким ведомым предпочтительнее кли-
ноременные передачи.

Изменение нагрузочной способности передачи осуществляет-
ся в плоскоременной передаче в основном изменением ширины рем-
ня, а в клиноременной — в основном изменением числа ремней. При 
большом числе ремней сложнее получить их равномерную загрузку 
из-за неодинаковой длины ремней, приводящей к неодинаковому 
натяжению, поэтому рекомендуют устанавливать в передаче не бо-
лее 8 ремней.

Круглоременные передачи применяют в малогабаритных машинах, 
например в настольных станках, различных приборах. В этих переда-
чах ставится один ремень.

Натяжение ремней осуществляется упругим предварительным 
деформированием ремней, осуществляемым перемещением одного 
из шкивов передачи или при помощи натяжного ролика.

Натяжные ролики применяют с целью увеличения угла обхвата рем-
нем меньшего шкива преимущественно в плоскоременной и сравни-
тельно редко — в клиноременной передаче. При одних и тех же габа-
ритах передачи с натяжным роликом по сравнению с обыкновенной 
ременной передачей имеет следующие преимущества:

•	 можно передать большую мощность;
•	 силы давления на валы меньше;
•	 нет необходимости в частой перешивке плоского ремня из-за 

его вытягивания;
•	 ремни легко надевать на шкивы.
Однако на натяжных роликах ремни претерпевают дополнитель-

ный изгиб, направленный в противоположную сторону, по сравне-
нию с изгибом на рабочих шкивах, что ведет к снижению долговеч-
ности ремня.

Ременные передачи в основном применяются для передачи мощ-
ностей от 0,3 до 50 кВт.

По материалу и конструкции различают ремни нескольких типов. 
Наиболее распространенные из них: прорезиненные тканевые, кожа-
ные, хлопчатобумажные цельнотканые, шерстяные, синтетические.

Прорезиненные ремни самые распространенные. Они изготовля-
ются трех типов А, Б и В (см. рис. 4.20).
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А Б В

Рис. 4.20

Нарезные ремни типа А выполняют из нескольких слоев плетеной 
хлопчатобумажной ткани (бельтинга), между которыми для повыше-
ния гибкости помещаются прослойки из вулканизированной резины.

Ремни типа Б делают послойно завернутыми как с резиновыми 
прослойками, так и без них.

Спирально завернутые ремни типа В изготовляют из одного куска 
бельтинговой ткани без прослоек между прокладками.

Прорезиненные ремни изготовляют шириной от 20 до 1200 мм 
с числом прокладок от 2 до 9. Их делают обычно конечной длины 
в виде лент. Для повышенных скоростей и для машин массового вы-
пуска прорезиненные ремни выполняют бесконечными шириной 30, 
40 и 50 мм, толщиной 1,75; 2,5 и 3,3 мм и длиной от 500 до 2500 мм.

Из прорезиненных ремней преимущественное распространение 
получили ремни типа А, как наиболее гибкие.

Допускаемая наибольшая скорость для ремней типа А — 30 м/с, 
для ремней типа Б — 20 м/с и типа В — 15 м/с.

Кожаные ремни предназначены для передачи малых и средних мощ-
ностей. Кожаные ремни довольно дороги и применяются сравнитель-
но редко. Они совершенно не пригодны для эксплуатации в местах 
сырых и насыщенных парами кислот и щелочей, так как они быстро 
выходят из строя.

Хлопчатобумажные цельнотканые ремни ткут из хлопчатобумаж-
ной пряжи в несколько переплетающихся слоев. Для предотвраще-
ния преждевременного выхода из строя из-за воздействия атмосфер-
ных влияний их пропитывают составом из озокерита и битума. Они 
самые дешевые, но по долговечности и нагрузочной способности усту-
пают прорезиненным и кожаным и поэтому применяются для пере-
дачи небольших мощностей при скорости до 25 м/с при температуре 
до 50 °C для работы в сырых помещениях.

Шерстяные ремни ткут в несколько слоев из шерстяных и хлоп-
чатобумажных нитей. Эти ремни пропитывают составом из олифы, 
порошкового мела и железного купороса. Они менее чувствительны, 
чем другие ремни, к воздействию повышенной температуры, влажно-
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сти, паров кислот и щелочей, что и определяет области применения 
этих ремней. Они обладают значительной упругостью и поэтому хо-
рошо работают при неравномерной и ударной нагрузке, при скоро-
сти до 30 м/с.

В последнее время широко используются пленочные (синтетиче-
ские) ремни из пластмасс на основе полиамидных смол, армирован-
ные кордом из капрона или металлическими тросиками. Эти ремни 
обладают высокой статической и усталостной прочностью.

При малой толщине (0,4–
1,2 мм) они передают значительные 
нагрузки (до 15 кВт), могут рабо-
тать при малых диаметрах шкивов 
и с быстроходностью до 100 м/с.

Находят применение также 
зубчатые ремни, сочетающие пре-
имущества плоских ремней и зуб-
чатых зацеплений. На рабочей по-
верхности ремней делают выступы, 
которые входят в зацепление с зу-
бьями на шкивах (рис. 4.21).

Зубчатые ремни изготовляют 
из искусственных материалов, которые армируют стальными прово-
лочными тросами. Для повышения износостойкости зубчатые ремни 
иногда покрывают нейлоновой тканью. Зубчатые ремни работают 
по принципу зацепления (как цепные передачи), а не трения (как 
все ремни с гладкой рабочей поверхностью). Поэтому передачи таки-
ми ремнями могут быть отнесены к ременным лишь условно; по сути 
дела — это «мягкие» цепные передачи.

Зубчатые ремни устанавливают без предварительного натяжения, 
они работают без скольжения и бесшумно. По сравнению с обыкно-
венными ременными передачами эта передача значительно более ком-
пактная и имеет более высокий КПД. Зубчатые ремни выпускают ши-
риной от 5 до 380 мм для передачи мощности до 200 кВт и выше при 
скорости до 80 м/с.

Клиновые ремни для приводов общего назначения стандартизова-
ны ГОСТ 1284.1–89. В соответствии с ГОСТ клиновые ремни изго-
товляют семи различных по размерам сечений, обозначаемых Z, A, B, 
C, D, E, EO. Эти ремни выполняются бесконечными различных стан-

Рис. 4.21
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дартных длин. Угол клина ремней α = 40°. В ГОСТ 1284.3– 80 указаны 
рекомендуемые сечения ремней в зависимости от передаваемой мощ-
ности и скорости ремня.

Допускаемая максимальная скорость для стандартных клиновых 
ремней профилей Z, A, B, C — 25 м/с и для профилей D, E, EO до 30 м/c.

4.4.1. Расчет плоскоременной передачи

Кинематика передачи

Очевидно, что сила натяжения ведущей ветви ремня F1, сбегаю-
щей с ведомого шкива во время работы передачи, больше силы натя-
жения ведомой ветви его F2, набегающей на ведомый шкив. А так как 
деформация ремня пропорциональна силе его натяжения, то, следо-
вательно, на ведущем шкиве ремень укорачивается и проскальзыва-
ет по шкиву (отстает от шкива), а на ведомом удлиняется, что также 
приводит к проскальзыванию (ремень опережает шкив). Таким обра-
зом, при работе ременной передачи происходит упругое скольжение 
ремня на шкивах и в соответствии с вышесказанным происходит по-
теря скорости на ведомом шкиве (рис. 4.22, а).

Дуга упругого
скольжения

Дуга упругого
скольжения

Дуга покоя

F2

F1

α1

α2

ω1

ω2

Ведомая ветвь

Ведущая ветвь

Дуга покоя

Рис. 4.22, а

Учитывая упругое скольжение ремня, можно записать

V V2 1 1= Ч -( )x ,
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где V1, V2 — окружные скорости на шкивах; ξ — коэффициент сколь-
жения.

Истинное передаточное число ременной передачи

	 u = d2/(d1 · (1 – ξ)).	 (4.53)

Относительное скольжение ξ зависит от величины нагрузки, по
этому в ременной передаче передаточное число не является строго по-
стоянным. При нормальных рабочих нагрузках ξ = 0,01–0,02, поэто-
му для обычных расчетов можно пользоваться формулой:

u
n
n

d
d

= = =
w
w

1

2

1

2

2

1

.

Передаточное отношение u рекомендуют принимать: для откры-
той ременной передачи u ≤ 6, для плоскоременной передачи с натяж-
ным роликом и для клиноременной передачи u ≤ 10. В большинстве 
случаев u ≤ 4.

Геометрия передачи

Обозначим: a — межосевое расстояние, β — угол между ветвя-
ми ремня, α — угол обхвата ремнем малого шкива, ℓ — длина ремня, 
d1 и d2 — диаметры ведущего и ведомого шкивов (см. рис. 4.22, б).

O2O1

d1

d1 = d2

d 2α

a

C
β

β/2

β/2

β/2

Рис. 4.22, б

При геометрическом расчете известными обычно являются d1, 
d2 и a, определяется угол α и ℓ. Вследствие вытяжки и провисания рем-
ня величины a и ℓ могут определяться приближенно.
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b
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Приближенно принимая значение синуса равным аргументу, за-
пишем

	 b »
-

»
-

Ч °
d d

a
d d

a
2 1 2 1 57 3рад , . 	 (4.55)

Длина ремня определяется как сумма прямолинейных участков 
и дуг обхвата:

	 l a d d
d d

a
» Ч + +( )Ч +

-( )
2

2 42 1
2 1

2
p

. 	 (4.56)

При заданной длине ремня ℓ из формулы (4.56) можно определить 
необходимое межосевое расстояние:

	 a
l d d l d d d d

=
- +( )+ - +( )йл щы - -( )2 2 8

8
2 1 2 1

2

2 1

2
p p

. 	  (4.57)

Силы и силовые зависимости

Окружная (расчетная) сила на ведущем шкиве F

	 F
P
V

= , 	 (4.58)

где P — передаваемая мощность, V — окружная скорость ведущего 
шкива.

Силу начального (предварительного) натяжения ремня F0 
(см. рис. 4.23) принимают такой, чтобы ремень мог сохранять это на-
тяжение достаточно длительное время, не подвергаясь большой вы-
тяжке и не теряя требуемой долговечности.
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Рис. 4.23

Соответственно этому начальное напряжение в ремне σ0 прини-
мают:

•	 для плоских ремней без автоматических натяжных устройств 
σ0 = 1,8 МПа,

•	 для плоских ремней с автоматическими натяжными устрой-
ствами σ0 = 2,0 МПа,

•	 для клиновых ремней σ0 = 1,5 МПа, для синтетических ремней 
σ0 = 3…4 МПа.

Начальная сила натяжения ремня F0 (рис. 4.23, а) равна:

F A0 0= Чs ,

где А — площадь поперечного сечения плоского ремня или площадь 
поперечного сечения всех ремней клиноременной передачи.

Силы натяжения ведущей F1 и ведомой F2 ветвей ремня в нагру-
женной передаче (рис. 4.23, б) определим следующим образом.

Из условия равновесия шкива крутящий момент на ведущем шкиве

	 T
d

F F= -( )1
1 22

, 	 (4.59)

а окружная сила

	 F F F= -1 2. 	 (4.60)
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Поскольку сумма натяжения ветвей ремня постоянна независимо 
от того, нагружена передача или нет, то

	 F F F1 2 02+ = . 	 (4.61)

Из выражений (4.59) и (4.60) следует, что

	
F F F

F F F
1 0

2 0

0 5

0 5

= +

= -
м
н
о

,

, .
	 (4.62)

Уравнения (4.62) устанавливают изменение натяжений ведущей 
и ведомой ветвей в зависимости от нагрузки F и предварительного на-
тяжения F0, но не вскрывают тяговой способности передачи, которая 
связана с величиной силы трения между шкивом и ремнем.

Эйлер вывел зависимость для определения усилий в гибкой нерас-
тяжимой нити, охватывающей неподвижный барабан.

Выделим из работающего ремня в пределах охвата им малого шки-
ва элемент, соответствующий центральному углу dα. При движении 
ремня с постоянной скоростью этот элемент ремня можно считать на-
ходящимся в равновесии.

На элемент (см. рис. 4.23, г) действуют следующие силы:
F и F+dF — усилия, возникающие в торцовых поперечных сече-

ниях элемента;
dN — нормальная реакция шкива;
dF — сила трения между шкивом и элементом.
Проектируем все силы на ось y:

2
2 2

0

2
2 2

F
d

dF
d

dN

dN F
d

dF
d

sin sin ;

sin sin .

a a

a a

+ - =

= +

Поскольку угол dα бесконечно мал, примем sin
d da a
2 2

= , а так как 
dF

d
sin

a
2

 представляет собой величину бесконечно малую второго по-
рядка, отбрасываем ее:
	 dN F d= Ч a1. 	 (4.63)
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Сила трения между шкивом и элементами ремня

dF fdN= ,

или, учитывая выражение (4.63), получим

	 dF F fd= Ч a. 	 (4.64)

Проектируем все силы на ось x:

- +( ) + + =F dF
d

F
d

fdNcos cos .
a a

2 2
0

Принимая cos
da1

2
1» , получим

	 dF = dF.	 (4.65)

Из выражения (4.64) и (4.65): dF f Fd= Ч a  или dF
F

fd= a .

Проинтегрируем последнее выражение в пределах изменения F 
от F2 до F1 и α — от 0 до α и получим формулу Эйлера:

	 F
F

e f1

2

= a . 	 (4.66)

Решая уравнения (4.60) и (4.66), получаем:

	
F F

e
e

F F
e

e

f

f

f

f

1

2

1

1

1

1

=
-

=
-

ь

э
пп

ю
п
п

a

a

a

a

. 	 (4.67)

Эта формула устанавливает связь сил натяжения ветвей работающей 
передачи с величиной нагрузки F и факторами трения (f и α).

Минимально необходимая величина предварительного натяжения, 
при котором возможна передача заданной нагрузки F, равна:
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	 F
F e

e

f

f0 2
1
1

і
+
-

ж

и
з

ц

ш
ч

a

a . 	 (4.68)

Нетрудно установить, что увеличение значений коэффициента тре-
ния f и угла α обхвата шкива ремнем благоприятно отражается на ра-
боте передачи. Эти выводы приняты за основу при создании конструк-
ций клиноременной передачи и передачи с натяжным роликом.

В первой передаче использован принцип искусственного повыше-
ния трения за счет заклинивания ремня в пазах шкива, благодаря чему 
приведенный коэффициент трения увеличивается в три раза по срав-
нения с плоским ремнем. Во второй — увеличивается угол обхвата α 
за счет натяжного ролика.

Напряжения в ремне

Наибольшие напряжения действуют в ведущей ветви ремня. Они 
складываются из напряжений растяжения в ведущей ветви σ1, напря-
жения σv растяжения от действия центробежной силы и напряжений 
σи1 изгиба при огибании ремнем малого шкива (см. рис. 4.24).

	 σmax = σ1 + σv + σu;	 (4.69)
	 σ1 = F1/A,	 (4.70)

где А — площадь сечения ремня: A = δ·b, b и δ — ширина и толщина 
ремня.

В той части ремня, которая огибает шкив, возникает напряжение 
изгиба σu. По закону Гука σu = εE, где ε относительное увеличение во-
локон, а E — модуль упругости. При чистом изгибе ε = y/r.

Здесь y — расстояние от нейтрального слоя; r — радиус кривизны 
нейтрального слоя.
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Эпюра напряжений в ремне ременной передачи

σ1

α1 α2

ω1
ω2

d1 d2

σ2

σu1 σu2

σv

Ведомая ветвь

Ведущая ветвь

σmax

σmin

Рис. 4.24

На эпюре σ1, σ2 — напряжения растяжения в ведущей и ведомой 
ветвях; σv — напряжения от центробежных сил; σu1, σu2 — напряжения 
изгиба на участках огибания шкивов ремнем;

σmax = σ1 + σv + σu1;
σmin = σ2 + σv.

В нашем случае y = δ/2, r = (d + δ)/2 ≈ d/2, ε = δ/d.

	 σu = (δ/d)E.	 (4.71)

Следовательно, напряжение изгиба в ремне прямо пропорционально 
толщине ремня и обратно пропорционально диаметру шкива. Напряжение 
изгиба возникает при набегании элемента ремня на шкив и исчезает 
при сбегании ее со шкива. Вследствие этого напряжение изгиба изме-
няется по пульсирующему циклу с очень большой частотой и при со-
ответствующей амплитуде вызывает разрушение от явления усталости.

Для уменьшения амплитуды этих напряжений применяются тон-
кие ремни и большие диаметры шкивов, выдерживая отношение:

δ/d = 1/25 …1/40.
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Расчет ремня по кривым скольжения

Основным расчетом ремней является расчет их по тяговой способ-
ности. Тяговой способностью принято называть возможность переда-
чи движения от ведущего шкива к ведомому без пробуксовки ремня. 
Работоспособность ременной передачи принято характеризовать кри-
выми скольжения и КПД (рис. 4.25).
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Рис. 4.25

Их строят следующим образом: по оси ординат откладывают от-
носительное скольжение ремня ξ ( %) и КПД передачи η ( %), а по оси 
абсцисс коэффициент тяги передачи:

	 j j
s
s

=
-
+

= =
F F
F F

F
F

t1 2

1 2 0 02 2
; . 	 (4.72)

Коэффициент тяги представляет собой относительную нагрузку 
передачи.

С ростом нагрузки на ремень его упругое скольжение увеличи-
вается по закону прямой линии, при этом значительно увеличивает-
ся КПД передачи. Эта закономерность наблюдается до критического 
значения коэффициента тяги φ0, соответствующего наибольшей до-
пускаемой нагрузке на ремень.

С увеличением нагрузки свыше допускаемой дополнительно воз-
никает проскальзывание его и появляется частичное буксование, что 
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сопровождается резким падением КПД передачи. При предельном зна-
чении φ = φmax наступает полное буксование (проскальзывание) ремня.

По кривым скольжения и КПД следует, что наивыгоднейшая тя-
говая способность ремня соответствует критическому значению ко-
эффициента тяги φ0. Экспериментально установлено, что в среднем 
для плоских ремней φ0 = 0,4…0,6. Для клиновых ремней φ0 = 0,7 …0,9.

Расчет плоских ремней по тяговой способности производят по до-
пускаемому полезному напряжению σt0, которое определяется на ос-
нове кривых скольжения.

Полезным напряжением ремня σt0 называется отношение полез-
ной нагрузки (окружного усилия) Ft к площади поперечного сечения.

s j
s
st
tF
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F
F

F
A
F
A

0
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= = =
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0 0 0
0

2= =; .

Выразив F через передаваемую мощность и учитывая соответству-
ющие экспериментальные поправки, получим окончательную форму-
лу для расчета ремня по кривым скольжения:

A
P

V K K K Kt V H

=
Ч Ч Ч Ч Ч

( )
,

Вт
s a q0

где А — площадь поперечного сечения ремня; V — скорость (м/с); σt0 — 
полезное напряжение, зависящее от типа ремней и отношения d1/δ; 
Kα — коэффициент угла обхвата; KV — скоростной фактор; KH — ко-
эффициент режима работы; Kθ — коэффициент, учитывающий спо-
соб натяжения ремня и угол наклона линии центров к горизонтали.

Долговечность ремня зависит не только от величин напряжений, 
но и от характера и частоты цикла изменений этих напряжений. Ча-
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стота циклов напряжений прямо пропорциональна частоте пробегов 
ремня λ:

λ = V / l ≤ [λ].

Для обыкновенных плоских ремней λ ≤ 5 c–1.
Для специальных быстроходных плоских и клиновых ремней 

λ ≤ 10 c–1 и в особых случаях λ ≤ 10–20 c–1.

Порядок расчета плоскоременной передачи

При заданной передаваемой мощности Р (Вт), угловой скорости 
ведущего шкива ω1 (1/с) и передаточном числе u расчет ведется в сле-
дующем порядке:

•	 Диаметр ведущего шкива d1 ≈ 6 1
3 T  (мм). Затем он округляется 

до стандартного значения;
•	 Диаметр ведомого шкива d2 = d1u (1 — ξ) (мм) и также округля-

ется до стандартного;
•	 Толщина ремня δ = d1/(25 …40) (мм) и округляется до стандарт-

ной величины;
•	 Скорость ремня V = 0,5·ω1·d1/1000 (м/с);
•	 Межосевое расстояние передачи (см. рис. 1.21) a = 2 (d1 + d2);
•	 Угол обхвата малого шкива α1 = 180° — 57,3° (d2 — d1)/a;

•	 Длина ремня  » Ч + + Ч +
-

2
2 42 1

2 1
2

a d d
d d

a
( )

( )p ;

•	 Площадь поперечного сечения ремня A
P

V K K K Kt V H

=
Ч Ч Ч Ч Ч

( )Вт
s a q0

;

•	 Ширина ремня b A
=
d

 и округляется до стандартного значения.

Определяется частота пробегов ремня

λ = V/l ≤ [λ].

Расчет круглых ремней по  тяговой способности производят 
по тем же формулам, по которым рассчитывают плоские ремни.

Расчет на долговечность ограничивают проверкой числа пробегов 
ремня на шкивах по формуле: λ = V/l ≤ [λ].



230

Глава 4. Основы проектирования деталей и узлов машин  

4.4.2. Клиноременная передача

В этой передаче (рис. 4.26) ремень имеет трапецеидальную фор-
му поперечного сечения и располагается в соответствующих канавках 

шкивов. В передаче обычно работают 
несколько ремней. Несколько тонких 
ремней применяют взамен одного тол-
стого с целью уменьшить напряжения 
изгиба.

Расчетным диаметром D является 
диаметр, соответствующий окружности 
расположения центров тяжести попе-
речного сечения ремня, которые тоже 
стандартизованы ГОСТ 1284.1–89.

Применение клинового ремня позволило увеличить тяговую спо-
собность передачи за счет повышения трения.

Сила трения действует в направлении окружной силы (рис. 4.27). 

T. к. R F Fn n+ + =
2 2

0 , то на основе графика сил получим F F
f R
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тр = =2
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 называется приведенным коэффициентом тре-

ния. При φ = 40° приведенный коэффициент трения в три раза боль-
ше коэффициента трения f плоского ремня по шкиву.
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Увеличение тяговой способности позволяет применять клиноре-
менные передачи с малым углом обхвата αmin ≈ 120°, что дает возмож-
ность уменьшить габариты передачи, увеличить передаточное число.

Существует форма расчета по таблицам мощностей Р0, которые 
может передавать один ремень простой двушкивной передачи при за-
данных скорости и диаметре малого шкива при u = 1, α = 180°, длине 
ремня, спокойной работе и заданной долговечности.

Тип ремня выбирается в зависимости от передаваемой мощности 
и частоты вращения быстроходного шкива.

Мощность, которую может передать один ремень в реальных ус-
ловиях,

[P1] = Р0·Cα·Cp·CL·Cu.

Здесь Cα — коэффициент угла обхвата; Ср — коэффициент режима ра-
боты; СL — коэффициент длины ремня; Сu — коэффициент переда-
точного числа.

Необходимое число ремней

Z = P·KF/([P1]·Cz),

где KF — коэффициент динамичности нагрузки; Сz — коэффициент, учи-
тывающий неравномерность распределения нагрузки между ремнями.

Существует также методика ИСО, по которой долговечность рем-
ня определяется на основе гипотезы линейного суммирования уста-
лостных повреждений.

4.4.3. Нагрузка на валы и опоры

Силы натяжения ветвей передаются на валы и опоры (см. рис. 4.28). 
Равнодействующая FВ:

F F F F F F F FB B= + - » =1
2

2
2

1 2 0 0 12 2
2

2cos cos , sin ,b
b

a

где α1 — угол охвата малого шкива.

Обычно FB в два-три раза больше окружной силы F.
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Рис. 4.28

4.5. Цепные передачи

Цепную передачу относят к передачам зацеплением с гибкой свя-
зью. Она состоит из ведущей и ведомой звездочек, огибаемых цепью. 
На рис. 4.29, а показана передача с однорядной роликовой цепью. 
На рис. 4.29, б — передача с многорядной роликовой цепью.

а б

Рис. 4.29

Достоинства цепных передач:
•	 по сравнению с зубчатыми передачами цепные передачи мо-

гут передавать движение между валами при значительных меж
осевых расстояниях;

•	 по сравнению с ременными передачами — более компактны, 
могут передавать большие мощности, требуют значительно 
меньшие силы предварительного натяжения, обеспечивают 
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постоянство передаточного числа благодаря отсутствию сколь-
жения и буксования.

Недостатки:
•	 Значительный шум при работе, возникающий из-за ударов зве-

ньев цепи о зуб звездочки при входе в зацепление (этот недо-
статок ограничивает применение цепных передач при больших 
скоростях);

•	 сравнительно быстрое изнашивание шарниров цепи;
•	 необходимость применения системы смазки;
•	 удлинение цепи из-за износа шарниров требует применения 

натяжных устройств.
Области применения:
В станках, промышленных роботах, в транспортных, сельскохо-

зяйственных и других машинах для передачи вращательного движе-
ния между параллельными валами на значительные расстояния, когда 
применение зубчатых передач нецелесообразно, а ременных невозмож-
но. Передаваемые мощности и скорость цепи: Р < 120 кВт, v ≤ 15 м/c.

4.5.1. Приводные цепи

Приводная цепь — главный элемент цепной передачи — состоит 
из соединенных шарнирами отдельных звеньев. Помимо приводных 
цепей бывают тяговые и грузовые цепи, которые ниже не рассмотрены.

Основные типы приводных цепей: роликовые, втулочные и зубча-
тые стандартизованы.

Роликовые приводные цепи 
состоят из двух рядов наружных 
и внутренних пластин (рис. 4.30). 
В наружные пластины запрессо-
ваны оси, пропущенные через 
втулки, запрессованные, в свою 
очередь, во внутренние пласти-
ны. На втулки предварительно 
свободно надеты закаленные ро-
лики.

При относительном повороте звеньев ось проворачивается во втул-
ке, образуя шарнир скольжения. Зацепление цепи со звездочкой про-

Рис. 4.30
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исходит через ролик, который, поворачиваясь на втулке, перекаты-
вается по зубу звездочки. Такая конструкция позволяет выровнять 
давление зуба на втулку и уменьшить изнашивание как втулки, так 

и зуба.
Роликовые цепи имеют широкое распро-

странение (табл. 4.4). Их применяют при ско-
ростях v < 15 м/с.

Втулочные приводные цепи по конструк-
ции подобны роликовым, но не имеют ро-
ликов, что удешевляет цепь, уменьшает ее 
массу, но  существенно увеличивает износ 
втулок цепи и зубьев звездочек. Втулочные 
цепи применяют в неответственных переда-
чах при v < 1 м/с.

Втулочные и роликовые цепи изготовля-
ют однорядными и многорядными с числом 
рядов 2, 3 и 4. На рис. 4.31 показана двухряд-

ная роликовая цепь. Многорядная цепь с меньшим шагом по сравне-
нию с однорядной позволяет уменьшить габариты и динамические 
нагрузки в передаче.

Таблица 4.4
Цепи приводные роликовые однорядные по ГОСТ 13568–97 (выборка)

Шаг 
цепи р, 

мм

Диаметр оси 
d0, мм

Ширина 
внутреннего звена, 

В, мм

Разрушающая 
сила Fp, кH

Масса q одного 
метра цепи, кг/м

19,05
25,4

31,75

5,96
7,95
9,55

17,75
22,61
27,46

31,8
60
89

1,9
2,6
3,8

Пластины цепи очерчены контуром, напоминающим цифру 
8 и обеспечивающим равную прочность пластины во всех сечениях. 
Концы осей расклепывают, поэтому звенья цепи неразъемные.

Соединение концов цепи при четном числе ее звеньев произво-
дят соединительным звеном. Целесообразно применять цепи с чет-
ным числом звеньев.

Зубчатые приводные цепи (см. рис. 4.32) состоят из звеньев, состав-
ленных из набора пластин и шарнирно соединенных между собой. 

 

Рис. 4.31
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Каждая пластина имеет по два зуба и впадину между ними для разме-
щения зуба звездочки.

А

1Р В
60°

А-А

А

Рис. 4.32

Число пластин определяет ширина цепи В, которая зависит от пе-
редаваемой мощности. Рабочими гранями являются плоскости пла-
стин, расположенные под углом 60°. Этими гранями каждое звено цепи 
вклинивается между двумя зубьями звездочки, имеющими трапеци-
евидный профиль. Благодаря этому зубчатые цепи работают плавно, 
с малым шумом, лучше воспринимают ударную нагрузку и допускают бо-
лее высокие скорости. Однако по сравнению с другими зубчатые цепи 
тяжелее и дороже (табл. 4.5). Их применяют при скоростях V < 35 м/с.

Таблица 4.5
Приводные зубчатые цепи типа ПЗ-1 (выборка из ГОСТ 13552)

Шаг 
цепи р, 

мм
Ширина цепи В, мм

Разрушающая сила 
на 1 мм ширины Fр, 

Н/мм

Масса q одного метра 
цепи на 10 мм шири-

ны, кг/(м *мм)
12,70

15,875
19,05

22,5 … 52,5 (через 6 мм)
30 … 70 (через 8 мм)
45 …93 (через 12 мм)

1150
1370
1640

0,58
0,72
0,86

Для устранения бокового спадания цепи со звездочек применя-
ют направляющие пластины 1 (рис. 4.32), расположенные в середине 
или по бокам цепи.

Относительный поворот звеньев обеспечивают шарниры скольже-
ния или качения. Цепи с шарнирами качения более дорогие, но имеют 
малые потери на трение, высокие КПД и долговечность. Шарнир тре-
ния качения (см. рис. 4.33) состоит из двух призм 1 и 2 с цилиндриче-
скими рабочими поверхностями, которые и обеспечивают трение ка-
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чения. Длина призм равна ширине цепи. Призма 1 
закреплена в фигурном пазе пластины А, призма 
2 — в пластине Б. При повороте звеньев призмы 
обкатываются одна по другой.

Шаг цепи р является основным параметром 
цепной передачи. Чем больше шаг, тем выше на-
грузочная способность цепи, но сильней удар зве-
на о зуб в момент набегания на звездочку, мень-

ше плавность, сильнее шум, больше износ шарниров. При больших 
скоростях принимают цепи с малым шагом.

В быстроходных передачах при больших мощностях рекомендуют 
цепи малого шага: зубчатые большой ширины или роликовые много-
рядные. Максимальное значение шага цепи ограничивают частотой 
вращения малой звездочки по условию n1 < n1max. Максимальные ча-
стоты вращения ведущей звездочки представлены в табл. 4.6.

Таблица 4.6
Наибольшие допустимые частоты вращения n1max малой звездочки

Частота вращения n1max, об/мин Шаг p, мм
12,7 15,875 19,05 25,4 31,75 38,1

Для роликовой и втулочной цепи 
Для зубчатой цепи 

1250
3300

1000
2650

900
2200

800
1650

630
1320 500

Материалы цепей
Цепи должны быть износостойкими и прочными. Пластины це-

пей изготовляют из сталей 50, 40Х и других с закалкой до твердости
Н = 40 …50 HRC. Оси, втулки, ролики и призмы — из цементуе-

мых сталей 20, 15Х и других с закалкой до твердости Н = 52…65 НRС.

4.5.2. Звездочки

Звездочки цепных передач отличаются от зубчатых колес лишь 
профилем зубьев, размеры и форма которых зависят от типа цепи. 
На рис. 4.34 показана конструкция звездочки для роликовой цепи.

Делительная окружность звездочек проходит через центры шар-

ниров цепи. Диаметр делительной окружности равен d
p

z

=
ж
и
з

ц
ш
чsin

180
, 

где z — число зубьев звездочки.

Б А

1 2

Рис. 4.33
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Шаг цепи у звездочек измеряют по хорде делительной окружности 
(рис. 4.34 и 4.35). Делительный диаметр звездочки для зубчатых цепей 
больше ее наружного диаметра. Для увеличения долговечности цепной 
передачи принимают по возможности большее число зубьев меньшей 
звездочки. При малом числе зубьев в зацеплении находится неболь-
шое число звеньев, что снижает плавность работы передачи и увели-
чивает изнашивание из-за большого угла поворота шарнира. Однако 
с уменьшением числа зубьев звездочки увеличивается возможная ве-
личина вытягивания цепи при износе и срок ее службы.

р

d

Рис. 4.34

р

a

0

60°
180°

2

c

d

Рис. 4.35

Число зубьев малой звездочки z1 принимают из условия обеспе-
чения минимальных габаритов и плавного хода передачи и долговеч-
ности передачи; для роликовых и втулочных цепей z1 = 29–2u при ус-
ловии z1 ≥ 13, для зубчатых цепей: z1 = 35–2u при условии z1 ≥ 17, где 
u — передаточное число.

Число зубьев малой звездочки принимают: при высоких частотах 
вращения zlmin = 19…23; средних zlmin = 17…19; низких zlmin = 13…15. В пе-
редачах с зубчатыми цепями z1min больше на 30 %. Максимальное число 
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зубьев большой звездочки ограничивается долговечностью цепи: для 
втулочной цепи z2 < 90, для роликовой z2 < 120, для зубчатой z2 < 140.

Предпочтительно принимать нечетные числа зубьев звездочек, что 
в сочетании с четным числом звеньев цепи способствует более равно-
мерному ее изнашиванию.

Материал звездочек должен быть износостойким и хорошо сопро-
тивляться ударным нагрузкам. Звездочки изготовляют из сталей 45, 40Х 
и других с закалкой или из цементуемых сталей 15, 20Х и др. С целью 
снижения уровня шума и изнашивания цепи в быстроходных переда-
чах изготавливают зубчатый венец звездочек из пластмасс.

4.5.3. Передаточное число цепной передачи

Среднее передаточное отношение u
n
n

z
z

= =1

2

2

1

.

Передаточное число цепной передачи меняется в пределах поворо-
та звездочки на один зуб, что заметно при малом числе зубьев z1 звез-
дочки. Непостоянство u не превышает 1–2 %, но вызывает нерав-
номерность хода передачи и поперечные колебания цепи. Среднее 
передаточное число за оборот постоянно. Для цепных передач реко-
мендуют u < 7.

4.5.4. Основные геометрические соотношения в цепных передачах

Оптимальное межосевое расстоя-
ние передачи принимают из условия 
долговечности цепи а = (30–50)р, где 
р — шаг цепи (рис. 4.36).

Меньшие значения для u = 1…2 
и большие для u = 6…7.

Длину LP цепи в шагах вычисляют 
по формуле, аналогичной формуле для 
определения длины ремня:

L
a
p

z z z z p
ap = +

+
+

-ж
и
з

ц
ш
ч Ч

2
2 2

1 2 1 2

2

p
.

d

a

1

d2

Θ

n1

f

Рис. 4.36
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Длину LP цепи в шагах (число звеньев в цепи) округляют до цело-
го четного числа.

Межосевое расстояние передачи находят по формуле:

a
p

L
z z

L
z z z z

p p= -
+

+ -
+ж

и
з

ц
ш
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p
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4.5.5. Силы в цепной передаче

Окружная сила Ft, Н, передаваемая цепью: Ft = 2000 T1/d1, где d1 — 
делительный диаметр звездочки, мм; Т1 — крутящий момент на звез-
дочке, Н·м.

Предварительное натяжение цепи от провисания ведомой ветви:

F k q a gf0 = Ч Ч Ч ,

где q — масса одного метра цепи, кг/м; а — межосевое расстояние, м. 
g = 9,81 м/с 2; kf — коэффициент провисания: для горизонтальных пе-
редач kf = 6; для наклоненных к горизонту до 45 0 kf = 3; для вертикаль-
ных kf = 1.

Натяжение цепи от центробеж-
ных сил:

FV = q V 2.

Сила FV нагружает звенья цепи 
по всему ее контуру, но звездочками 
не воспринимается.

Натяжение ведущей ветви цепи 
работающей передачи (рис. 4.37)

F1 = Ft + F0 + FV.

Натяжение ведомой ветви цепи 
F2  равно большему из  натяжений 
F0 или FV.

 

n1

d1

F 1
F 2

Рис. 4.37
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Нагрузка на валы звездочек. Цепь воздействует на валы звездо-
чек с силой:

F k F Fn B t= +2 0,

где kВ — коэффициент нагрузки вала, определяемый в зависимости 
от угла θ наклона линии, соединяющей центры вращения звездочек 
к горизонту.

Угол наклона θ 0…45° 45…90°
Коэффициент нагрузки вала при спокойной нагрузке kВ 1,15 1,05

При ударной нагрузке kВ увеличивают на 10…15 %. Направление 
силы Fn принимают по линии центров звездочек.

4.5.6. Расчет передачи роликовой цепью

Критерии работоспособности. Основным критерием работоспособ-
ности цепных передач является долговечность цепи, определяемая из-
нашиванием шарниров. За основной принят расчет цепных передач, 
обеспечивающий износостойкость шарниров цепи. При этом цепи об-
ладают достаточной прочностью.

Долговечность приводных цепей по  изнашиванию составляет  
8…10 тыс. часов работы.

Ориентировочная величина шага однорядной цепи в миллиме-
трах равна

t
T
z v

=13 1

1

3 ,

где Т1 — момент, Н·м; ν — коэффициент числа рядов в цепи: для одно-
рядной цепи v = 1, двухрядной v = 1,7, трехрядной v = 2,5.

После выбора стандартного шага цепи определяют геометрические 
размеры звездочек, межосевое расстояние, длину цепи. Затем прово-
дят уточненный расчет передачи по нагрузочной способности цепи.

Нагрузочная способность цепи ограничена средним допускаемым 
давлением [рц] в шарнире звена цепи:
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p
F K

A
pt

ц
э

ц= Ј [ ],

где Ft — окружная сила, передаваемая цепью; А — площадь проек-
ции опорной поверхности шарнира: для роликовых (втулочных) це-
пей А = dоВ; здесь dо — диаметр оси, В — длина втулки; КЭ — коэффи-
циент эксплуатации

KЭ = KдKсKθKрегKр.

Здесь Кд — коэффициент динамичности нагрузки: при равномер-
ной нагрузке Кд = 1 (ленточные, цепные конвейеры), при толчках 
Кд = 1,2…1,5 (металлорежущие станки, компрессоры); Кс — коэффици-
ент способа смазывания: при непрерывном смазывании Кс = 9,8, при 
регулярном капельном Кс = 1, при периодическом Кс = 1,5; Кθ — ко-
эффициент, учитывающий угол θ наклона линии центров передачи к 
горизонту. При θ < 45° Кθ = 1; при θ > 45° Кθ = 0,15 (θ)0,5; Kрег — коэф-
фициент способа регулирования натяжения цепи:

•	 при регулировании положения оси одной из звездочек Крег =1,
•	 при регулировании оттяжными звездочками или нажимными 

роликами Крег =1,1,
•	 для нерегулируемой передачи Крег= 1,25;

Кр — коэффициент режима работы: при односменной работе Кр = 1, 
при двухсменной Kр = 1,25, при трехсменной Kр = 1,45.

4.5.7. Натяжение и смазывание цепи. КПД цепных передач

Натяжение цепи. По мере изнашивания шарниров цепь вытягивает-
ся, стрела провисания f ведомой ветви увеличивается (см. рис. 4.36), что 
вызывает захлестывание звездочки цепью. Экспериментально установ-
лены максимальные величины провисания цепи: для передач с углом 
θ < 45° наклона к горизонту [f] < 0,02a; при θ > 45° — [f] < 0,015a, где 
а — межосевое расстояние.

Регулирование натяжения цепи осуществляют устройствами, анало-
гичными применяемым для натяжения ремня, т. е. перемещением вала 
одной из звездочек, нажимными роликами или оттяжными звездочками.

Натяжные устройства должны компенсировать удлинение цепи 
в пределах двух звеньев, при большей вытяжке — два звена цепи уда-



242

Глава 4. Основы проектирования деталей и узлов машин  

ляют. Увеличение шага цепи вследствие износа в шарнирах не ком-
пенсируется ее натяжением. По мере изнашивания цепи шарниры 
располагаются все ближе к вершинам зубьев, и возникает опасность 
соскакивания цепи со звездочек.

Смазывание цепи оказывает решающее влияние на ее долговеч-
ность. При скорости цепи v < 4 м/с применяют капельное постоянное 
(4…10 кап/мин) или внутришарнирное смазывание. При v < 7 м/с — 
смазывание погружением в  масляную ванну (ведомую ветвь цепи 
погружают на  высоту пластин) или масленками  — капельницами 
(20 кап/мин). При v < 12 м/с — смазывание погружением в масляную 
ванну или циркуляционное струйное смазывание от насоса.

В тихоходных малонагруженных передачах применяют периоди-
ческое смазывание ручной масленкой через 6…8 часов работы.

КПД передачи зависит от потерь на трение в шарнирах цепи, в кон-
такте цепи с зубьями звездочек, в опорах валов, а также на перемеши-
вание масла при смазывании погружением. Обычно среднее значение 
КПД η = 0,95…0,98.

4.5.8. Рекомендации по конструированию цепных передач

•	 В приводах с быстроходными двигателями цепную передачу, 
как правило, устанавливают после редуктора.

•	 Ведомую ветвь цепи рекомендуют располагать внизу во избе-
жание подхватывания ее звеньев зубьями ведущей звездочки.

•	 Для обеспечения достаточного самонатяжения цепи не следу-
ет делать угол θ наклона линии центров звездочек к горизонту 
более 60°. При θ > 60° на ведомую ветвь в месте наибольшего 
провисания цепи желательно устанавливать оттяжную звездоч-
ку. Диаметр оттяжной звездочки выполняют больше диаметра 
меньшей звездочки передачи, она должна входить в зацепле-
ние не менее чем с тремя звеньями цепи.

•	 Поскольку цепь в поперечном сечении не обладает гибкостью, 
валы цепной передачи должны быть параллельными, а звездоч-
ки установлены в одной плоскости.

•	 Применение трех- и четырехрядных цепей нежелательно, так 
как они дороги и требуют повышенной точности изготовления 
звездочек и монтажа передачи.
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4.6. Валы и оси

Валы и оси предназначены для поддержания вращающихся частей 
машин. В конструктивном отношении у валов и осей много общего, 
но в характере их работы, а следовательно, и в методах их расчета име-
ются некоторые различия.

•	 Оси не участвуют в передаче крутящего момента. Они воспри-
нимают изгибающие моменты, а иногда и осевые силы. Оси могут быть 
вращающимися, например вагонная ось, и невращающимися, напри-
мер оси роликов в рольганге и др.

•	 Валы всегда участвуют в передаче механической работы и вос-
принимают крутящие и изгибающие моменты, а иногда и осевые силы; 
это детали подвижные. Валы отличаются большим разнообразием кон-
струкций.

Они классифицируются по следующим признакам (см. рис. 4.38):
•	 по форме геометрической оси (прямые коленчатые, гибкие);
•	 по профилю поперечного сечения (круглые, цилиндрические, 

шлицевые, граненые);
•	 по числу опор (консольные или полуоси, двухопорные, мно-

гоопорные);
•	 по наличию осевого отверстия (сплошные и полые).

Валы и оси изготовляются из углеродистых и легированных кон-
струкционных сталей различных марок. При выборе материала и со-
ответствующей термической обработки учитываются условия работы 
детали и механические свойства материала (см. табл. 4.7).

Таблица 4.7
Механические характеристики сталей

Марка 
стали

Диаметр 
вала Dm, мм

Термообра-
ботка

Твердость по-
верхности

Предел проч-
ности, МПа

Предел теку-
чести, МПа

45 Любой Н 179–207 НВ 600 320
45 125 У 235–262 НВ 780 540
45 80 У 269–302 НВ 890 650

40Х 200 У 235–262 НВ 790 640
40Х 125 У 269–302 НВ 900 750
40Х 125 У+З (ТВЧ) 45–50 HRCэ 900 750

40ХН 315 У 235–262 НВ 800 630
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Марка 
стали

Диаметр 
вала Dm, мм

Термообра-
ботка

Твердость по-
верхности

Предел проч-
ности, МПа

Предел теку-
чести, МПа

40ХН 200 У 269–302 НВ 920 750
40ХН 200 У+З (ТВЧ) 48–53 HRCэ 920 750
35ХМ 315 У 235–262 НВ 800 670
35ХМ 200 У 269–302 НВ 920 790
35ХМ 200 У+З (ТВЧ) 48–53 HRCэ 920 790

20Х 200 У+Ц+З 56–63 HRCэ 1000 800
20ХНМ 200 У+Ц+З 56–63 HRCэ 1000 800
18ХГТ 200 У+Ц+З 56–63 HRCэ 1000 800

Примечание: здесь приняты следующие обозначения: Dm — предельный наруж-
ный диаметр заготовки, способы термообработки: Н — нормализация, У — улуч-
шение, З — закалка, Ц — цементация.

Гладкий

Ступенчатый

Коленчатый

Гибкий

Карданный

Рис. 4.38

При использовании материалов с повышенной прочностью необ-
ходимо учитывать, что расчетный диаметр вала может получиться 

Окончание табл. 4.7



245

4.6. Валы и оси

слишком малым. В результате вал, удовлетворяющий условиям проч-
ности, может оказаться недостаточно жестким.

4.6.1. Расчет валов

Валы рассчитываются на прочность, жесткость и на отсутствие 
резонансных колебаний. Для выполнения этих расчетов необходимо 
знать его конструктивные размеры (диаметры участков вала и их дли-
ны, места приложения нагрузок и т. п.). Однако проектирование вала 
невозможно без хотя бы приближенного определения его диаметра.

Расчет валов на прочность, как правило, выполняется в два этапа: 
проектный (предварительный) расчет и уточненный (проверочный).

Проектный расчет валов

При проектном расчете обычно известны крутящие моменты Т, 
нагрузка и основные размеры деталей, расположенных на валу. Тре-
буется определить диаметр вала. Предварительная оценка диаметра 
вала производится из расчета только на кручение путем подстановки 
в расчетные формулы заниженных допускаемых напряжений на кру-
чение [τкр] ≤ 12…25 МПа.

Расчет наименьшего диаметра d (мм) вала ведется исходя из урав-
нения прочности:

t tкр кр= Ј
T

W p

[ ],

или

d
T

=
Ч0 2

3
, [ ]

,
tкр

где Wp=0,2d 3 — полярный момент сопротивления; Т — крутящий мо-
мент, Н·мм.

Диаметр вала можно предварительно выбрать, также ориентируясь 
на диаметр присоединяемого к нему вала другого механизма.

Полученное значение диаметра округляется до стандартного бли-
жайшего значения.
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После предварительного выбора диаметра вала разрабатывают его 
конструкцию и производят выбор подшипников, шпонок и конструк-
тивное оформление вала. При конструировании вала устанавливаются 
диаметры и длины цапф соответствующих ступеней вала, определяют-
ся радиусы галтелей, размеры заплечиков, фасок и шпоночных кана-
вок; устанавливается чистота поверхностей и выбираются посадки.

Проверочные расчеты валов

Расчет на  усталостную прочность (выносливость) производится 
с целью предотвращения усталостного разрушения вала. Расчет ве-
дут по наибольшей длительно действующей нагрузке, повторяемость 
которой за время службы вала составляет не менее 10 3 циклов. Если 
график изменения нагрузки во времени не задан, то наибольшая дли-
тельно действующая нагрузка определяется по номинальной мощно-
сти двигателя.

Расчет заключается в определении запасов прочности с учетом 
формы, абсолютных размеров вала, состояния поверхностей. При пе-
реходе от конструкции к расчетной схеме производят схематизацию 
нагрузок, опор и формы вала. При этом используют три основных 
типа опор: шарнирно-подвижную, шарнирно-неподвижную, защем-
ленную. Действующие нагрузки рассматриваются как сосредоточен-
ные. После составления расчетной схемы вала производится опреде-
ление реакций опор, построение эпюр нормальных сил, изгибающих 
и крутящих моментов.

Коэффициент запаса прочности S вала определяется по формуле:

S
S S

S S
S=

Ч

+
і =s t

s t
2 2

1 5 2 5[ ] , .. , ,

где Sσ, Sτ — коэффициенты запаса прочности по нормальным, каса-
тельным напряжениям; [S] — допускаемый запас прочности.

S
K

S
KD m D m

s
s a s

t
t a t

s
s y s

t
t y t

=
Ч + Ч

=
Ч + Ч

- -1 1, .

Здесь σ–1, τ–1 — пределы выносливости материала вала при симметрич-
ном цикле нормальных и касательных напряжений; σa, τa — амплитуды 
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циклов напряжений; σm, τm — средние значения циклов напряжений; 
KσD, KτD — коэффициенты перехода от пределов выносливости образ-
ца к пределам выносливости детали; ψσ, ψτ — коэффициенты чувстви-
тельности материала к асимметрии цикла.

Пределы выносливости материала вала при симметричном цикле 
нормальных и касательных напряжений:

σ–1 = 0,43·σв — для углеродистых сталей,
σ–1 = 0,35·σв+100 — для легированных сталей,
τ–1 = 0,58 σ–1.
Коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла определя-

ются по формулам:
ψσ = 0,02 (1 + 0,01 σв),    ψτ = 0,5 ψσ.

Коэффициенты:

K

K
K

K
K

K
K

KD

F

v
D

F

v
s

s

s
t

t

te e
=

+ -
ж

и
з

ц

ш
ч

=
+ -

ж

и
з

ц

ш
ч1 1

, ,

где Kσ, Kτ — эффективные коэффициенты концентрации напряжений 
(табл. 3.8–3.10); εσ, ετ — коэффициенты влияния размера поперечно-
го сечения вала; Kv — коэффициент влияния упрочнения материала 
вала (см. табл. 4.12); KF — коэффициент влияния шероховатости по-
верхности (см. табл. 4.13).

Таблица 4.8
Коэффициенты Kσ, Kτ для ступенчатого перехода с галтелью (см. рис. 4.39)

t/r r/d
Kσ при σb, МПа Kτ при σb, МПа

500 700 900 1200 500 700 900 1200

2

0,01
0,02
0,03
0,05

1,55
1,8
1,8

1,85

1,6
1,9

1,95
1,9

1,65
2,0

2,05
2,0

1,7
2,15
2,25
2,2

1,4
1,55
1,55
1,6

1,4
1,6
1,6
1,6

1,45
1,65
1,65
1,65

1,45
1,7
1,7

1,75

3
0,01
0,02
0,03

1,9
1,95
1,95

2,0
2,1
2,1

2,1
2,2

2,25

2,2
2,4

2,45

1,55
1,6

1,65

1,6
1,7

1,75

1,65
1,75
1,75

1,75
1,85
1,9

5 0,01
0,02

2.1
2.15

2,25
2,3

2,35
2,45

2,5
2,65

2,2
2,1

2,3
2,15

2,4
2,25

2,6
2,5
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Таблица 4.9
Коэффициенты Kσ, Kτ для шпоночного паза

σb, МПа Kσ Kτ

500
700
900

1200

1,8
2,0
2,2

2,65

1,4
1,7

2,05
2,4

Таблица 4.10
Коэффициенты Kσ, Kτ для шлицевых и резьбовых участков вала

σb, МПа Kσ Kτ шлицев
Kτ резьбышлицев резьбы прямобочных эвольвентных

500
700
900

1200

1,45
1,6
1,7

1,75

1,8
2,2

2,45
,.9

2,25
2,5

2,65
2,8

1,43
1,49
1,55
1,6

1,35
1,7
2,1

2,35

t

r
d

Рис. 4.39

Коэффициент εσ для углеродистых сталей при диаметре вала 

d > 12 мм определяется по формуле es =
1 68

0 19

,
,d

. Коэффициенты ετ для 

любых сталей, а также εσ для легированных сталей при d > 12 мм рав-

ны: e es t= =
1 63

0 22

,
.

,d

Для оценки концентрации напряжений в местах установки на валу 
деталей с натягом используют отношения Kσ/εσ и Kτ/ετ. Величина Kσ/εσ 
определяется по табл. 4.11, а Kτ/ετ по формуле Kτ/ετ =0,6 Kσ/εσ+ 0,4.

Если в опасном сечении несколько концентраторов, то при расче-
те Sσ учитывается только тот, для которого Kσ/εσ принимает наиболь-
шее значение, при расчете Sτ также рассматривают только наиболь-
шее отношение Kτ/ετ.
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При вычислении амплитудных и средних значений цикла напря-
жений принимают, что напряжения изгиба меняются по симметрич-
ному циклу, а касательные по наиболее неблагоприятному отнулево-
му циклу. В этом случае:

σa = σИ = 10 3M/Wx,  σm = 10 3Fa/A,  τa = τm = 10 3T/2Wp,

где M M Mx y= +2 2  — суммарный изгибающий момент в опасном се-
чении, Н·м; T — крутящий момент в опасном сечении, Н·м; Fa — осе-
вая сила в опасном сечении, кН; Wx, Wp — осевой и полярный момен-
ты сопротивления, мм 3; A — площадь опасного сечения, мм 2.

Таблица 4.11
Отношение Kσ/εσ для посадок с натягом

d вала, мм Kσ/εσ при σb, МПа
500 700 900 1200

30
40
50
60
70
80
90

100

2,6
2,75
2,9
3,0
3,1
3,2
3,3

3,35

3,3
3,5
3,7

3,85
4,0
4,1
4,2
4,3

4,0
4,3
4,5
4,7

4,85
4,95
5,1
5,2

5,1
5,4
5,7

5,95
6,15
6,3

6,45
6,6

При частом реверсе полагают τa = 10 3T/Wp, τm = 0.
Значения Wx, Wp для типовых поперечных сечений определяют 

по формулам:
•	 для сплошного круглого вала:

Wx = πd 3/32,    Wp = πd 3/16,    A = πd 2/4,

•	 для сечения с одним шпоночным пазом:

W
d bt d t

d
W

d bt d t
d

A
d

btx p= -
-

= -
-

= -
p p p3

1 1
2 3

1 1
2 2

132 2 16 2 4
( )

,
( )

, ,

где b — ширина; t1 — глубина шпоночного паза на валу (см. табл. 4.14).



250

Глава 4. Основы проектирования деталей и узлов машин  

Таблица 4.12
Коэффициент влияния упрочнения Kv

Вид упрочняющей обработки
Значения Kv при:

Kσ < 1,1 Kσ = 1,1…1,5 Kσ ≥ 1,8
Закалка ТВЧ
Азотирование
Накатка роликом
Дробеструйный наклеп

1,3…1,6
1,15…1,25

1,2…1,4
1,1…1,3

1,6…1,7
1,3…1,9
1,5…1,7
1,4…1,5

2,4…2,8
2,0…3,0
1,8…2,2
1,6…2,5

Примечание: коэффициент Kv вводится для участков вала с поверхностным упроч-
нением. При отсутствии поверхностного упрочнения принимают Kv = 1.

Таблица 4.13
Коэффициент влияния шероховатости поверхности KF

Способ обработки 
поверхности

Параметр шерохо-
ватости Ra, мкм

KF при σb, МПа
≤700 >700

Шлифование тонкое
Обтачивание тонкое
Шлифование чистовое
Обтачивание чистовое
Обдирка

До 0,2
0,2…0,8
0,8…1,6
1,6…3,2
3,2…20

1
1,08
1,15
1,25
1,3

1
1,11
1,2

1,33
1,5

Таблица 4.14
Размеры шпонок призматических и пазов по ГОСТ 23360–78

d вала, мм Сечение шпонки мм Глубина паза, мм Длина шпонки, мм
b h на валу в ступице

Св. 12 до 17 5 5 3 2,3 10…56
Св. 17 до 22 6 6 3,5 2,8 14…70
Св. 22 до 30 8 7 4 3,3 18…90
Св. 30 до 38 10 8 5 3,3 22…110
Св. 30 до 38 12 9 5 3,3 28…140
Св. 30 до 38 14 10 5,5 3,8 36…160
Св. 30 до 38 16 11 6 4,3 45…180

Расчет на статическую прочность производят в целях предупрежде-
ния пластических деформаций и разрушений с учетом кратковремен-
ных перегрузок. Расчет ведется по наибольшей кратковременной на-
грузке, соответствующей наиболее тяжелым условиям работы машины. 
Если график изменения нагрузки во времени не задан, то наибольшая 
кратковременная нагрузка определяется по пусковому моменту двига-
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теля. В качестве предельного опасного напряжения выбирается пре-
дел текучести. Расчет производится по формуле:

s
s

T S
экв

і [ ],

где [S] — допускаемый коэффициент запаса прочности ([S] = 1,2…1,8); 
σэкв — эквивалентное расчетное напряжение s s tэкв кр= +и

2 23( ) .

Расчет валов на жесткость состоит в определении прогибов и углов 
поворота, значения которых не должны превышать допускаемые. Про-
гибы и углы поворота определяются путем интегрирования диффе-
ренциального уравнения упругой линии балки; при этом использу-
ются методы, изучаемые в курсе «Сопротивление материалов», а для 
простых схем нагружения — справочные таблицы.

Допускаемая величина [у] прогиба вала под зубчатым колесом с мо-
дулем m: [у] = (0,01–0,05)m.

4.7. Опоры валов

Опорами для валов и вращающихся осей служат подшипники. Они 
воспринимают радиальные и осевые нагрузки, приложенные к валу, 
и передают их на корпус или на раму машину.

Все подшипники можно подразделить по виду трения, возника-
ющего в элементах рабочих поверхностей, на подшипники скольже-
ния и подшипники качения; по направлению основной нагрузки, для 
восприятия которой они предназначены, — на радиальные, радиаль-
но-упорные и упорные.

4.7.1. Подшипники скольжения

Форма рабочей поверхности подшипника скольжения, как и фор-
ма цапфы вала, может быть цилиндрической, плоской и конической.

Упорные подшипники скольжения, предназначенные для воспри-
ятия осевой нагрузки, обычно называют подпятниками. Радиально-
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упорные подшипники с конической поверхностью используют только 
при небольших нагрузках и в тех случаях, когда необходимо система-
тически устранять зазор от износа подшипника.

Наибольшее практическое 
применение получили ради-
альные подшипники с цилин-
дрической поверхностью сколь-
жения. Пример простейшего 
конструктивного исполнения 
неразъемного радиального под-
шипника скольжения показан 
на рис. 4.40. Такой подшипник 
состоит из корпуса 2, вклады-

ша 3, выполненного в виде втулки, и приспособления для подачи смаз-
ки 1. Сверху через корпус и вкладыш проходит отверстие для подачи 
смазки, которая распределяется по длине вкладыша с помощью про-
дольной смазочной канавки.

К недостаткам неразъемных подшипников относятся неудоб-
ство монтажа и демонтажа их в узлах машин, а также невозмож-
ность устранения повышенных зазоров после износа вкладышей. 
Этих недостатков нет в разъемных подшипниках. Разъем вкладыша 
делается по его диаметру, а разъем корпуса выполняется ступенча-
тым с использованием уступа для предохранения от сдвига крышки 
относительно корпуса.

Корпус и крышка изготавливаются из чугуна или стали, а вкладыш 
из антифрикционных материалов: бронзы, баббита, алюминиевых 
сплавов, антифрикционного чугуна, пластмасс и других материалов. 
Вкладыши бывают цельными и биметаллическими с антифрикцион-
ным слоем материала толщиной 0,1...5 мм, нанесенного на стальной 
или чугунный вкладыш. Для смазки подшипников применяются ин-
дивидуальная и централизованная смазочные системы. В зависимо-
сти от смазочных устройств смазка может подаваться периодически 
или непрерывно, под давлением и без него.

Индивидуальная периодическая смазка применяется в механиз-
мах с небольшой нагрузкой и с малой скоростью вращения, центра-
лизованная непрерывная смазка — в машинах, работающих непре-
рывно или с малыми перерывами при больших и средних скоростях 
вращения.

1
2
3

Рис. 4.40
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Нормальная работа подшипников скольжения может быть достиг-
нута только при подаче смазки к трущимся поверхностям со стороны 
наименьшего давления в слое смазки.

Каналы и канавки, служащие для подвода и распределения смаз-
ки, должны размещаться со стороны разгруженной части скользящих 
поверхностей. Канавки, расположенные поперек направления дви-
жения, должны заканчиваться внутри вкладыша, не выходя наружу. 
Переход канавки к рабочей поверхности вкладыша должен быть вы-
полнен плавно.

Область применения подшипников скольжения в современном 
машиностроении значительно сократилась в связи с широким рас-
пространением подшипников качения. Однако для некоторых ви-
дов опор преимущественно применяются подшипники скольжения. 
Так, например, для высокоскоростных опор (до десятков тысяч обо-
ротов в минуту); для тяжелонагруженных крупных валов, к которым 
не подходят стандартные подшипники качения; для опор, подвержен-
ных интенсивным вибрационным и ударным нагрузкам или работа-
ющим в воде и агрессивных средах; для опор, нуждающихся по усло-
виям сборки в разъеме по диаметру.

К недостаткам подшипников скольжения относятся:
•	 сравнительно большой коэффициент трения, особенно при 

неустановившемся движении и в периоды пуска и остановки 
машины;

•	 сложность системы смазки и большой расход смазки;
•	 сравнительно большие размеры в осевом направлении;
•	 необходимость применения цветных металлов для изготовле-

ния вкладышей.
Расчет подшипников скольжения, работающих в режиме гранич-

ного или полужидкого трения, выполняется обычно как провероч-
ный, так как диаметр цапфы d определяется не расчетом, а выбирает-
ся конструктивно в соответствии с диаметром соседнего участка вала 
и с учетом необходимых буртиков и галтелей. Длина цапфы ℓ прини-
мается равной (0,4...1,2)d.

Выбор расчетных критериев обусловлен следующими факторами. 
Прочность трущейся поверхности вкладыша при статической нагруз-
ке зависит от величины удельного давления. Логично было бы исхо-
дить из максимального его значения, но для этого необходимо учи-
тывать фактическую зону контакта цапфы и подшипника, жесткость 
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деталей сопряженной пары, закон распределения нагрузки по длине 
и ширине контактной поверхности; принимая во внимание, что в дей-
ствительности нагрузка не статическая, а переменная во времени и т. д. 
Из-за большой сложности такой задачи в качестве критерия прочно-
сти было принято среднее удельное давление, определяемое зависи-
мостью (4.72).

После выбора размеров d и  ℓ подшипник проверяют по следую-
щим двум критериям:

	 q
P
d

q= Ј


[ ]; 	 (4.73)

	 q·V ≤ [q·V],	 (4.74)

где q — среднее удельное давление, МПа; P — радиальная нагрузка 
на подшипник, Н; V — скорость скольжения на поверхности цапфы, 
м/с; [q] и [q·V] — допускаемые значения среднего удельного давления 
и произведения q·V соответственно.

Второй критерий, проверяемый по условию (4.73), связан с проч-
ностью адсорбированной пленки и условиями сохранения смазыва-
ющей способности масел. Эти свойства в основном определяются 
температурой рабочей зоны подшипника, устанавливающейся в за-
висимости от количества выделяемого и отводимого тепла. Количе-
ство тепла (ккал/c), выделяемое в зоне трущихся поверхностей под-
шипника, определяется зависимостью:

Q = P·f·V/K,

где К — постоянный коэффициент, f — коэффициент трения между 
цапфой вала и вкладышем.

Принимая во внимание, что P = q·ℓ·d, получим:

Q
f d
K

qV=
Ч Ч

.

Из этой формулы видно, что при постоянном значении коэффи-
циента трения  f  тепловыделение на единицу поверхности подшипни-
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ка можно приближенно выразить произведением q·V, которое и при-
нимается в качестве условного критерия.

Допускаемые значения [q] и [q·V] в проверочных расчетах подшип-
ников необходимо использовать как средние статистические данные, 
относящиеся к подобным конструкциям.

Например, для латунных и бронзовых вкладышей подшипников 
редукторов принимают [q] = (12…15) МПа, [q·V] = (10…15) МПа·м/с.

Далее производится выбор смазки и величины радиального зазора 
в подшипнике из условия обеспечения жидкостного трения.

Подшипники, работающие в режиме граничного или полужид-
костного трения, наиболее типичны для подшипниковых узлов ма-
шин общего назначения.

4.7.2. Подшипники качения

Подшипники качения в большинстве случаев состоят из наруж-
ного и внутреннего колец с дорожками качения, тел качения (шари-
ков или роликов) и сепаратора, разделяющего и направляющего тел 
качения (см. рис. 4.41).

Достоинства подшипников качения по сравнению с подшипника-
ми скольжения:

•	 меньший момент сил трения;
•	 меньшие пусковые моменты;
•	 меньший нагрев;
•	 незначительный расход смазки;
•	 простота обслуживания.
Недостатки подшипников качения:
•	 меньшая долговечность при больших угловых скоростях и на-

грузках;
•	 ограниченная способность воспринимать ударные и динами-

ческие нагрузки;
•	 большие габариты по диаметру, особенно при больших ради-

альных нагрузках;
•	 отсутствие осевого разъема, что ограничивает применение и ус-

ложняет монтаж.
На рис. 4.41 изображены основные типы подшипников качения.
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В соответствии с формой тел качения различают шариковые и ро-
ликовые подшипники.

По направлению воспринимаемой нагрузки относительно оси 
вала подшипники подразделяются на радиальные, радиально-упор-
ные и упорные.

 а б в г

д е ж

Рис. 4.41

Радиальные шариковые подшипники (рис. 4.41, а) наиболее деше-
вые. Они допускают небольшие перекосы вала (до 0,25°) и могут вос-
принимать осевые нагрузки меньше радиальных.

Радиальные роликовые подшипники (рис. 4.41, д) допускают зна-
чительно большие нагрузки, чем шариковые. Однако они дороже, 
не способны воспринимать осевые силы и плохо работают при пере-
косах валов.

Самоустанавливающиеся подшипники (рис. 4.41, б, е) допускают 
значительный перекос валов (до 3°). Эти подшипники допускают незна-
чительную осевую нагрузку. На рис. 4.41 показаны радиально упорные 
шариковые (рис. 4.41, г) и роликовые (рис. 4.41, ж) подшипники.

Применение игольчатых подшипников позволяет уменьшить на-
ружный диаметр при значительных воспринимаемых нагрузках. Упор-
ный подшипник (рис. 4.41, в) воспринимает только осевую силу и пло-
хо работает при перекосах валов.
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По числу рядов тел качения подшипники делятся на однорядные, 
двух- и четырехрядные.

Соотношение габаритных размеров подшипников определяют их 
серию. По радиальным габаритам различают семь серий: сверхлег-
кие — две серии; особо легкие — две серии; легкие, средние и тяже-
лые. По ширине различают четыре серии — узкие, нормальные, ши-
рокие и особо широкие.

Преимущественное распространение имеют подшипники легкой 
и средней серий нормальной ширины.

Все подшипники имеют условное обозначение, характеризующее 
внутренний диаметр подшипника, его серию, тип, конструктивные 
особенности и класс точности. Эти параметры обозначаются цифрами.

Класс точности указывается цифрой, отделенной через тире от ос-
новного обозначения слева. Нормальный класс точности не обозна-
чается. Приняты следующие обозначения классов точности: 0  — 
нормальный; 6 — повышенный; 5 — высокий; 4 — особо высокий; 
2 — сверхвысокий.

Внутренний диаметр подшипника (посадочный диаметр на вал) 
указывается двумя первыми цифрами справа. Эти цифры соответству-
ют внутреннему диаметру, деленному на пять.

Серия подшипника указывается на его маркировке третьей и седь-
мой цифрами справа. Третья цифра справа обозначает серию по радиаль-
ным габаритам: особо легкая — 1; легкая — 2; средняя — 3 и тяжелая — 4.

Тип подшипника проставляется в условном обозначении четвер-
той цифрой справа:

0 — шариковый радиальный;
1 — шариковый радиальный сферический двухрядный;
2 — роликовый радиальный с короткими роликами;
3 — роликовый радиальный сферический двухрядный;
4 — роликовый игольчатый;
5 — роликовый с витыми роликами;
6 — шариковый радиально-упорный;
7 — роликовый радиально-упорный (конический);
8 — шариковый упорный;
9 — роликовый упорный.
Конструктивные особенности обозначаются на маркировке пятой 

и шестой цифрами. Нули, стоящие левее последней значащей циф-
ры, опускаются.
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Причиной выхода подшипников из строя является:
•	 усталостное выкрашивание рабочих поверхностей, вызванное 

возникновением в них переменных напряжений;
•	 образование вмятин на беговых дорожках колец, возникаю-

щих под действием больших статических нагрузок в тихоход-
ных подшипниках;

•	 абразивный износ колец и тел качения;
•	 раскалывание тел качения из-за ударных и вибрационных нагру-

зок, а также неправильного монтажа, вызывающего перекос колец;
•	 заклинивание тел качения при перегреве и отсутствии смазки;
•	 разрушение сепараторов, вызванное центробежными силами 

со стороны тел качения.
Усталостное выкрашивание является основной причиной выхода 

из строя подшипников качения после длительной работы в нормаль-
ных условиях.

Предварительный выбор подшипников производят по диаметру 
вала в месте посадки на него подшипника. Для тихоходных валов вы-
бирают подшипники легкой серии, для быстроходных валов — под-
шипники средней серии.

После выбора подшипника проверяют его работоспособность. Ос-
новными критериями работоспособности подшипника качения явля-
ются его долговечность и статическая грузоподъемность. При расчете 
подшипника на долговечность учитывают его базовую динамическую 
грузоподъемность.

Базовая динамическая грузоподъемность С — это такая постоянная на-
грузка, которую выдерживают не менее 90 % подвергнутых испытанию 
подшипников без появления признаков усталости в течение 1 млн обо-
ротов. Для радиальных и радиально-упорных подшипников нагрузка яв-
ляется радиальной, для упорных подшипников нагрузка является осевой.

Базовая статическая грузоподъемность С0 — это такая постоянная 
нагрузка, которая соответствует максимальным расчетным контакт-
ным напряжениям между телом качения и дорожкой качения под-
шипника, равным:

4200 МПа — для всех типов шариковых подшипников, кроме са-
моустанавливающихся подшипников;

4600 МПа — для радиальных шариковых самоустанавливающих-
ся подшипников;

4000 МПа — для всех типов роликовых подшипников.
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Возникающая при этих контактных напряжениях общая остаточ-
ная деформация колец и тел качения в наиболее нагруженной зоне 
контакта приблизительно равна 0,0001 диаметра тела качения.

Значения С и С0 для каждого подшипника приведены в каталогах.
Расчет по динамической грузоподъемности выполняют при часто-

те вращения кольца подшипника n > 1 мин–1, расчет по статической 
грузоподъемности — при n ≤ 1 мин–1. Если n = 1…10 мин–1, то в рас-
чете следует принять n = 10 мин–1.

Расчет подшипников качения на долговечность

Зависимость между номинальной долговечностью L, выраженной 
в миллионах оборотов, эквивалентной динамической нагрузкой Р, 
и динамической грузоподъемностью N  представлена формулой:
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,

где m = 3 для шарикоподшипников и m = 10/3 для роликоподшипников.

Если частота вращения подшипника постоянна, то долговечность 
(базовый расчетный ресурс) удобнее выражать в часах работы Lh
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где n — частота вращения подшипника, об/мин. Эта формула спра-
ведлива при выполнении условия Pэ ≤ 0,5C.

Согласно ГОСТ 16162–85, для подшипников зубчатых редукторов 
должно выполняться условие Lh = 12 500 ч, для подшипников червяч-
ных редукторов Lh ≥5 000 ч. Если эти условия не выполняются, то либо 
переходят к подшипнику более тяжелой серии, либо увеличивают ди-
аметр участка вала под подшипник, либо меняют тип подшипника.

Эквивалентная динамическая нагрузка для радиальных и радиально-
упорных подшипников — это постоянная радиальная нагрузка, которая 
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при приложении ее к подшипнику с вращающимся внутренним и непод-
вижным наружным кольцами обеспечивает такую же долговечность, 
какую подшипник имеет при действительных условиях нагружения.

При определении эквивалентной динамической нагрузки учиты-
вают тип подшипника, величину радиальной и осевой нагрузок, ха-
рактер действия этих нагрузок, температуру подшипника и вращаю-
щееся кольцо.

Для радиальных и радиально-упорных подшипников

PЭ = (VXFr + YFa)kσ kT.

Для упорных подшипников:

PЭ = Fa kσ kT,

где Fr — постоянная по величине и направлению радиальная нагрузка 
на подшипник; Fa — постоянная по величине и направлению осевая 
нагрузка на подшипник; V — коэффициент вращения кольца (при вра-
щающемся внутреннем кольце V = 1, при наружном — V = 1,2); kб — 
коэффициент безопасности (см. табл. 4.14); kT — температурный коэф-
фициент: kT = 1 при t ≤ 100 °C; kт = (108 + 0,4t)/150 при t = 105…250 °C;  
Х и Y — коэффициенты нагрузки, зависящие от типа подшипника и ха-
рактера его нагружения.

Для радиальных подшипников с короткими цилиндрическими ро-
ликами принимают Х = 1, Y = 0. Для упорных подшипников — Х = 0, 
Y = 1. Для шариковых радиальных и радиально-упорных подшипни-
ков коэффициенты нагрузки Х и Y определяют в зависимости от отно-
шения Fa/VFr и параметра осевого нагружения е (см. табл. 4.16). Если 
Fa/VFr ≤ е, то осевая нагрузка не оказывает влияния на долговечность 
подшипника, из-за чего коэффициенты нагрузок принимают Х = 1, 
Y = 0. При Fa/VFr > е коэффициент Х определяют по табл. 4.16, коэф-
фициент Y по формуле: Y = (1 — X)/е.

При установке вала на радиально-упорных подшипниках осевые 
силы Fa, нагружающие подшипники, находят с учетом осевых состав-
ляющих Fs от действия радиальной нагрузки Fr.

Для шариковых радиально-упорных с  углом контакта a ≤ 18°  
Fs = eFr; для конических роликовых Fs = 0,83eFr.
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Таблица 4.15
Значение коэффициента Кб

Вид нагрузки Kб Области применения
Спокойная нагрузка без толчков.

Легкие толчки, кратковремен-
ные перегрузки до 125 % от но-
минальной нагрузки.

Умеренные толчки, вибрации, 
кратковременные перегрузки 
до 150 % от номинальной нагруз-
ки.
То же, в условиях повышенной 
надежности.

Нагрузки со значительными 
толчками и вибрацией, кратко-
временные перегрузки до 200 % 
от номинальной нагрузки.

1.0

…1.2

1.3…1.5

1.5…1.8

1.8…2.5

Кинематические и ручные при-
воды, передачи трением.

Зубчатые передачи 6‑й сте-
пени точности, металлорежу-
щие станки (кроме строгальных 
и долбежных), электродвигате-
ли малой и средней мощности.

Зубчатые передачи 7‑й и 8‑й 
степеней точности, редукто-
ры всех конструкций, крановые 
механизмы.
Центрифуги, мощные электро-
двигатели, строгальные и дол-
бежные станки.
Зубчатые передачи 9‑й степени 
точности, дробилки, копры, 
кривошипно-шатунные меха-
низмы. 

Таблица 4.16
Параметр осевого нагружения и коэффициент Х

Тип подшипника Обозначение е Х

Шариковый радиальный 
однорядный 0000 e

F
C

a=
ж

и
з

ц

ш
ч і0 518 0 19

0

0 24

, ,
,

0,56

Шариковый радиально-
упорный однорядный 36000 e

F
C

t=
ж

и
з

ц

ш
ч і0 574 0 3

0

0 215

, ,
,

0,46

Роликовый конический 7000 Табл. П. 17 0,4

Определить осевые силы, действующие на радиально-упорные 
подшипники, можно по следующим формулам в соответствии с при-
веденной схемой (см. рис. 4.42).
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Fr1

FS1

Fr2

FS2

Fa

Рис. 4.42

Формулы для определения осевых сил в радиально-упорных подшипниках

Условия нагружения Осевые нагрузки
FS1 ≥ FS2; Fa > 0 Fa1 = FS1

Fa2 = FS1 + FaFS1 ≥ FS2; Fa > FS2 – FS1

FS1 < FS2; Fa < FS2 – FS1
Fa1 = FS2 – Fa

Fa2 = FS2

При частоте вращения n ≤ 1 об/мин расчет ведется по статической 
грузоподъемности C0 — нагрузки, от которой возникает остаточная де-
формация тел качения и кольца в наиболее нагруженной точке кон-
такта, не превышающая 0,0001 диаметра тела качения:

P0 < C0,

где P0 — эквивалентная статическая нагрузка.

В качестве эквивалентной статической нагрузки для радиальных 
и радиально-упорных подшипников выбирается большая из двух ве-
личин:

P0 = Fr и P0 = X0Fr + Y0Fa,

где X0 и Y0 — коэффициенты статической радиальной и осевой нагру-
зок, приведены в справочниках.

4.8. Соединения деталей машин

Детали, образующие машину, связаны между собой. Эти связи 
можно разделить на подвижные и неподвижные. Подвижные связи 
образованы шарнирами, подшипниками, зацеплениями. Неподвиж-
ные связи в технике называются соединениями.
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По признаку разбираемости все соединения делятся на разъем-
ные и неразъемные.

Разъемные соединения позволяют разъединять детали без их по-
вреждения. К ним относятся резьбовые, шлицевые, шпоночные и др. 
соединения.

Неразъемные соединения не позволяют разъединять детали без их 
повреждения. К ним относятся заклепочные, сварные и соединения 
с натягом (прессовые).

Соединения являются важными элементами конструкций. Мно-
гие поломки и аварии при работе машин обусловлены неудовлетво-
рительным качеством соединений. При проектировании соединений 
необходимо стремиться к равнопрочности соединения с соединяемыми 
деталями. Желательно, чтобы соединение не искажало форму изделия.

4.8.1. Резьбовые соединения

Резьбовыми называют разъемные соединения, выполненные с по-
мощью резьбовых крепежных деталей — винтов, болтов, шпилек, гаек 
или резьбы, нанесенной непосредственно на соединяемые детали.

Расчетные зависимости, приведенные далее, применимы к лю-
бой детали с винтовой резьбой, которую в дальнейшем будем услов-
но именовать болтом.

Для стандартных крепежных изделий наиболее широко применя-
ются стали марок Ст3, Сталь 10 и Сталь 20. Для повышенных нагру-
зок — Сталь 35 и Сталь 45. Для стержня болта, винта или шпильки до-
пускаемое напряжение на растяжение:

[ ]
[ ]

,s
s

p
T

S
=

где σТ — предел текучести материала болта; [S] — коэффициент безо-
пасности, принимаемый в зависимости от ответственности соедине-
ния от 1,5 до 3,0.

При контролируемой затяжке динамометрическим ключом [S] = 1,6–2.
Механические свойства материалов указываются в обозначении 

крепежных деталей в виде двух чисел, разделенных точкой. Первое чис-
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ло, умноженное на 100, даст минимальное значение предела прочно-
сти σA (МПа); второе, деленное на 10, соответствует отношению σO/σA, 
следовательно, произведение обоих чисел даст предел текучести σO, 
деленный на 10. Пример обозначения класса точности: 5.6, что соот-
ветствует σA = 500 МПа; σO = 5·6·10 = 300 МПа.

В зависимости от условий сборки и нагружения различают нена-
пряженные и напряженные резьбовые соединения.

Напряженными называются такие соединения, в которых отсут-
ствует напряжение в деталях соединения до приложения внешней на-
грузки, т. е. это соединения без предварительной затяжки. В напряжен-
ном резьбовом соединении детали используют напряжения от усилия 
затяжки до приложения внешней нагрузки. При равнопрочности резь-
бы и элементов стандартных крепежных деталей расчет резьбового со-
единения сводится к определению диаметра резьбы либо напряжения 
в стержне болта.

Расчет ненапряженного болтового соединения

Резьбовые соединения предназначены глав-
ным образом для восприятия осевых нагрузок. 
Расчет ненапряженного резьбового соединения 
с осевой постоянной нагрузкой является основ-
ным (рис. 4.43). Путем выбора соответствующих 
значений расчетной нагрузки к нему сводится 
большинство других видов расчетов.

Характерным примером ненапряженного 
соединения может служить резьбовой конец гру-
зового крюка грузоподъемной машины.

Условие прочности болта:

s
p

sp p

F
d

=
Ч
Ч

Ј
4

1
2

[ ] ,

где F — сила, растягивающая болт; d1 — внутренний диаметр резьбы; 
[σ]p — допускаемое напряжение на растяжение; σp — расчетное напря-
жение в поперечном сечении болта.

d1

d

F/2 F/2

F
Рис. 4.43
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Из формулы для проверочного расчета вытекает зависимость для 
проектного расчета болта:

d
F

p
1

4
і

p s[ ]
.

Резьбовое соединение, нагруженное усилием затяжки

Стержень болта растягивается уси-
лием затяжки F3 и скручивается момен-
том MT, приложенным к гайке, равным 
сумме моментов, затраченных на пре-
одоление сил трения в резьбе и в пло-
скости касания гайки с соединяемыми 
деталями (рис. 4.44).

Нормальное напряжение от осево-
го усилия затяжки:
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Касательные напряжения от скручивающего момента
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Эквивалентное напряжение в теле болта определяется в соответ-
ствии с третьей гипотезой прочности:

s s tэкв = +p
2 24 .

Расчеты показали, что для напряженных соединений со стандарт-
ными крепежными резьбами эквивалентное напряжение в теле бол-
та равно:

σэкв = 1,3σр.

Fзат

Fq Fq

T

A

Рис. 4.44
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Следовательно, напряженное резьбовое соединение можно рассчи-
тывать только на растяжение по допускаемому напряжению на растя-
жение, уменьшенному в 1,3 раза, или по расчетной силе, увеличенной 
по сравнению с растягивающей болт силой в 1,3 раза.

Проектный расчет болта в этом случае проводится по формуле

d
F

p
1

31 3 4
=

Ч,
[ ]

.
p s

Резьбовое соединение с внецентренной нагрузкой на болт

На рис 4.45 представлена схема резьбового соединения с болтом, 
имеющим эксцентричную головку. Соединение нагружено осевым 
усилием затяжки F3 для обеспечения герметичности сосуда, находяще-

гося под давлением газа или жидкости. 
Болт в этом случае испытывает дефор-
мации растяжения и изгиба, суммарное 
напряжение от которых равно:

s s smax ;= +p E

s
pp

F
d

=
4 3

1
2

;

s
p

E
E

E

I
W

F e
d

= =
Ч3

1
3

32

,

где σр — нормальное напряжение от растяжения осевой силой F3; σE — 
нормальное напряжение от изгиба на поверхности стержня болта; d1 — 
внутренний диаметр резьбы; e — эксцентриситет нагрузки:
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Последняя формула выражает условие прочности резьбового со-
единения с внецентренной (эксцентричной) нагрузкой. При e = 0,5d1 
σmax = 5σp. Суммарное напряжение в болте возрастает с увеличением 

d1

F3

F3
e

Рис. 4.45
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эксцентриситета приложения нагрузки, поэтому при конструирова-
нии следует избегать применения болтов с несимметричным приложе-
нием нагрузки. Эксцентричная нагрузка может действовать и на болт 
с симметричной головкой, если опорные поверхности под головкой 
или гайкой будут иметь перекос или выступы. Чтобы избежать изгиба 
болтов опорные поверхности корпусов под болты всегда обрабатыва-
ют, выполняя планировку.

Резьбовые соединения, нагруженные поперечной силой

При установке болта с  зазором 
(рис.  4.46) условием надежности со
единения является отсутствие относи-
тельного сдвига сопряженных деталей 
в стыке. Это достигается созданием та-
кой величины усилия предварительной 
затяжки болта F3, которая обеспечивает 
уравновешивание внешней поперечной 
нагрузки Q силами трения в стыке Fo.

Из условия равновесия одной из со-
единяемых деталей следует:

Foб > Q или Fоб = kQ,

где k — коэффициент запаса, принимаемый равным 1,2…2.

Силу трения определим как произведение нормального давления 
между сопрягаемыми деталями, равное усилию предварительной за-
тяжки на коэффициент трения скольжения в стыке f:

Fтр = F3f, откуда F3 = kQ/f.

Прочность болта оценивается по формуле для напряженного резь-
бового соединения с учетом выражения для усилия предварительной 
затяжки
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Рис. 4.46
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По этой формуле определяем расчетный внутренний диаметр резь-
бы, по которому выбираем болт со стандартной резьбой.

4.8.2. Сварные соединения

К сварным соединениям относятся неразъемные соединения, ос-
нованные на использовании сил молекулярного сцепления и полу-
чаемые путем местного нагрева соединяемых деталей. Затвердевший 
после сварки металл, соединяющий свариваемые изделия, называет-
ся сварным швом.

В зависимости от расположения соединяемых частей различают 
следующие виды сварных соединений: стыковые (рис. 4.47, а), внах-
лестку (рис. 4.47, б), с накладками (рис. 4.47, в), угловые (рис. 4.47, г) 
и тавровые (рис. 4.47, д). На рис. 4.47 сварной шов условно затушеван.

Сварные швы стыковых соединений называются стыковыми.
Сварные швы соединений внахлестку, с  накладками, угловых 

и тавровых называются угловыми.

а б в г д

Рис. 4.47

Основным требованием при проектировании сварных конструкций 
является обеспечение равнопрочности шва и соединяемых им деталей.

Если сварные соединения осуществляются несколькими сварны-
ми швами, то эти швы необходимо располагать так, чтобы они были 
нагружены возможно равномернее.

Для угловых швов размер катета шва выбирают в соответствии 
с толщинами соединяемых деталей, часто равным меньшей из них, 
а требуемую длину шва определяют из расчета на прочность.

Стыковые швы рассчитывают на прочность по нормальным на-
пряжениям, при этом наплыв металла не учитывают (см. рис. 4.48).

ў = = Ј ўs
d

sp p

F
A

F
b

[ ] ,
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где ўsp  — расчетное напряжение в сварном шве; [ ]sp ў – допускаемое 
напряжение для шва.

 

b FF

F F
σ  

Рис. 4.48

При действии на стыковой шов момента в плоскости, перпендику-
лярной к плоскости стыка (рис. 4.50), расчет производится по формуле

s
d

s= = Ј [ ]M
W

M
bE

6
2

,

где WE — момент сопротивления расчетного сечения шва в изгибе.

Если стыковой шов находится под действием момента M и растя-
гивающей силы F (рис. 4.49), то условие прочности можно записать 
в следующем виде:

ў = + Ј ўs
d d

s
F
b

M
b p

6
2

[ ] ,

т. е. полное напряжение определяется суммой напряжений от растя-
жения и изгиба.

M

b

M

FF
M

b

M

                                 Рис. 4.49                                                                 Рис. 4.50
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Угловые швы рассчитываются на срез по наименьшему сечению, 
расположенному в биссекторной плоскости прямого угла поперечно-
го сечения шва. Рассмотрим соединение, выполненное при помощи 
лобового длиной ℓ2 и двух фланговых швов длиной ℓ1 (рис. 4.51). В рас-
четном сечении толщину углового шва h принимают:

h = k·cos45° = 0,7k,

где k — катет поперечного сечения углового шва.

 

l1

l 2

F F

A

A

k

k

h

n

45°

A-A

n

Рис. 4.51

Условие прочности сварного шва F можно выразить через расчет-
ное усилие F и геометрические размеры угловых швов:

τ′ср = F/[h (2ℓ1 + ℓ2)] ≤ [τ′ср] или τ′ср = F/[0,7k (2ℓ1 + ℓ2)] ≤ [τ′ср],

где τ′ср — напряжение среза в шве; [τ′ср] — допускаемое напряжение 
среза в шве.

Длину углового лобового шва обычно принимают равной ширине 
привариваемой детали. Длину углового флангового шва определяют 
расчетом на прочность. Суммарная длина швов равна:

2
0 71 2 + =

ў
F
k, [ ]

.
tср
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Допускаемые напряжения для стыковых и угловых швов опреде-
ляются в зависимости от допускаемого напряжения на растяжение для 
материала свариваемых деталей [σp], вида сварки (ручная, автомати-
ческая, полуавтоматическая) и типа электрода.

Для автоматической сварки и  ручной сварки электродами 
Э42 А и Э50 А:

[σp]` = [σp],

где [σр] — допускаемое напряжение растяжения основного материала.

При ручной дуговой сварке электродом Э34: 
[σp]` = 0,8 [σp]; [τпд]` = 0,5 [σp].
При ручной дуговой сварке электродами Э42 и Э50: 
[σp]` = 0,9 [σp]; [τпд]` = 0,6 [σp].
При знакопеременной нагрузке допускаемые напряжения для сты-

ковых [σp]` и угловых [τпд]` швов уменьшаются в γ раз, где коэффици-
ент γ равен:

для стыковых швов g =
-

1

1
1
3

F
F

min

max

, для угловых швов g =
-

1
4
3

1
3

F
F

min

max

.

4.8.3. Шпоночные соединениния

Шпонка — деталь, устанавливаемая в пазах двух соприкасающихся 
деталей и препятствующая относительному повороту или сдвигу этих 
деталей. Шпонки преимущественно применяют для передачи крутя-
щего момента от вала к ступице зубчатых колес, шкивов и т. д. или, 
наоборот, — от ступицы к валу.

Шпоночные соединения могут быть разделены на две группы: 
а) ненапряженные, осуществляемые с помощью призматических и сег-
ментных шпонок; б) напряженные — с помощью клиновых шпонок. 
Наибольшее применение имеют ненапряженные соединения призма-
тическими шпонками с двумя скругленными концами, в которых для 
лучшего центрирования ступицы устанавливают на валы с натягом. 
Шпонки стандартизованы.

Размеры призматических шпонок b hґ  выбирают по ГОСТ 23360–78  
в зависимости от диаметра вала (см. табл. 4.17). Длину шпонки ℓ при-
нимают на 5–10 мм меньше ступицы.
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Рабочими гранями призматической шпонки являются боковые по-
верхности (рис. 4.52). Для упрощения и облегчения сборки шпоноч-
ных соединений между шпонкой и ступицей предусматривается ра-
диальный зазор по высоте шпонки.

Б-Б
Б

Б

А-А
А

А

l

b

t1T

T

hσом

σом

Рис. 4.52

Прочность шпонки оценивается по напряжениям смятия σni на ра-
бочих гранях. Эти напряжения находят из уравнения равновесия сту-
пицы (либо вала), полагая, что напряжения в зоне контакта распре-
делены равномерно и плечо главного вектора напряжений равно 0,5d, 
где d — диаметр вала.

Таблица 4.17

d вала, мм Сечение шпонки, мм
t1, мм

b h
Св. 12 до 17
Св. 17 до 22
Св. 22 до 30
Св. 30 до 38
Св. 38 до 44
Св. 44 до 50
Св. 50 до 58
Св. 58 до 65
Св. 65 до 75
Св. 75 до 85
Св. 85 до 95

Св. 95 до 110
Св. 110 до 130
Св. 130 до 150
Св. 150 до 170

5
6
8

10
12
14
16
18
20
22
25
28
32
36
40

5
6
7
8
8
9

10
11
12
14
14
16
18
20
22

3
3.5
4
5
5

5.5
6
7

7.5
9
9

10
11
12
13
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Размеры шпонок призматических и  пазов на  валах выбирают 
по ГОСТ 23360–78

В этом случае условие прочности призматической шпонки на смя-
тие можно выразить формулой:

s sni
p p

ni

F
A

T
d h t

= =
-

Ј
2

1 ( )
[ ],

где σni — расчетное напряжение смятия; [σni] — допускаемое напряже-
ние смятия; F — окружное усилие на валу; T — крутящий момент, пе-
редаваемый соединением; t1 — глубина паза вала; ℓp — рабочая длина 
шпонки, ℓp = ℓ–b.

Проверку прочности шпонки на срез обычно не производят, так как 
это условие удовлетворяется при использовании стандартных сечений.

Допускаемые напряжения смятия в  неподвижных шпоночных 
соединениях при спокойной нагрузке рекомендуется принимать: 
при стальной ступице [σni] = 100…150 МПа, при чугунной — [σni] =  
= 60…80 МПа. При работе со слабыми толчками эти значения умень-
шают на одну треть, при ударной нагрузке — на две трети. При част-
ном реверсировании допускаемые напряжения уменьшают в два раза.

4.8.4. Муфты

Муфтами называются устройства, предназначенные для соедине-
ния концов валов или валов со свободно установленными на них дета-
лями (зубчатыми колесами, шкивами и т. д.). Основным назначением 
муфт является передача крутящего момента. Кроме того, муфты мо-
гут выполнять следующие функции:

•	 компенсировать неточности изготовления и сборки валов;
•	 предохранять элементы машин от перегрузок;
•	 обеспечивать сцепление и расцепление деталей.
По назначению выделяют три основных класса муфт.
Нерасцепляемые (постоянные) обеспечивают постоянное соедине-

ние валов между собой (жесткие, компенсирующие, упругие).
Управляемые позволяют сцеплять и расцеплять валы как на ходу, 

так и во время остановки (кулачковые, фрикционные).
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Самоуправляемые автоматиче-
ски срабатывают при изменении 
режима работы машины (обгон-
ные, центробежные, предохрани-
тельные).

Вследствие погрешностей из-
готовления и монтажа валов всег-
да имеются отклонения от  но-
минального расположения осей 
валов. Различают три вида откло-
нений: а — осевое смещение, Δ — 
радиальное смещение и γ — угло-
вое смещение (рис. 4.53).

Для компенсации этих откло-
нений используют компенсирую-
щие и упругие муфты.

Большинство муфт стандартизовано. Основным параметром муф-
ты является номинальный крутящий момент TH. При выборе стандарт-
ной муфты должно выполняться условие:

TH ≥ Tр = k·T,

где Tр — расчетный крутящий момент; T — передаваемый крутящий 
момент (наибольший из длительно действующих); k — коэффициент, 
учитывающий реальные условия работы машины.

На основании опытных данных КПД муфт принимают в диапа-
зоне η = 0,985…0,995.

Из всего многообразия конструкций муфт далее рассмотрены лишь 
наиболее распространенные нерасцепляемые муфты.

Фланцевая муфта

Муфта предназначена для соединения соосных цилиндрических 
валов, состоит из двух полумуфт с фланцами, стягиваемых болтами 
(см. рис. 4.54).

Фланцевая муфта не может компенсировать смещения концов 
валов.

 

∆

a

Рис. 4.53
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Зубчатая муфта

На рис.  4.55  представлена конструкция зубчатой муфты  
по ГОСТ Р50895–96. Она состоит из двух втулок 1 и 2 с наружными 
зубьями и обоймы 3 с внутренними зубьями. Зацепление зубьев вы-
полняют эвольвентным с углом профиля α = 20° и коэффициентом 
высоты ha

* ,= 0 8 .
Зубчатая муфта компенсирует все виды смещений валов за счет бо-

ковых зазоров в зацеплении, обработки зубьев втулок по сферам, ра-
диусы которых расположены на осях валов, и выполнения зубьев вту-
лок бочкообразной формы. Допускаемое угловое смещение γ ≤ 1,5°. 
Зубчатые муфты имеют малые габариты, их применяют для передачи 
крутящих моментов в диапазоне от 1000 до 63000 Н·м.

D d

L

D0
D d

L

1
2

3

                                              Рис. 4.54                                                            Рис. 4.55

Муфта упругая втулочно-пальцевая

Муфта упругая втулочно-пальцевая (сокращенно МУВП) состоит 
из двух полумуфт, в одной из которых в конических отверстиях закре-
плены пальцы с надетыми на них резиновыми втулками (см. рис. 4.56). 
Втулки помещаются в отверстия, выполненные в другой полумуфте.

Муфты изготавливают различных исполнений: с коническими от-
верстиями, с цилиндрическими отверстиями, для длинных концов ва-
лов, для коротких концов валов.

Муфты МУВП применяют для соединения машин с электродви-
гателями. Они обладают большой радиальной и угловой жесткостью, 
поэтому их применение целесообразно при установке соединяемых 
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узлов на рамах большой жесткости. Наружную поверхность полумуфт 
можно использовать в качестве тормозного барабана.

D d

L

D0

Рис. 4.56

При компенсации смещений на концы валов со стороны муфты 
действует радиальная сила.

4.9. Точность изготовления деталей

Необходимая надежность машин обеспечивается рядом меро-
приятий, среди которых важное место занимает выбор целесообраз-
ной точности изготовления деталей. Параметры деталей отличаются 
от расчетных размерами, формой, относительными расположения-
ми поверхностей и т. д. Несмотря на эти отклонения, работа изделий 
должна удовлетворять эксплуатационным требованиям.

4.9.1. Взаимозаменяемость

Основой серийного и массового производства в машиностроении 
является взаимозаменяемость деталей и узлов машин.

Взаимозаменяемость — это принцип конструирования, производства 
и эксплуатации, обеспечивающий возможность качественной сборки (или 
замены при ремонте) независимо изготовленных сопрягаемых деталей 
и узлов без предварительного подбора или подгонки по месту.

Взаимозаменяемость обеспечивается Единой системой допусков 
и посадок ЕСДП (ГОСТ 25346, ГОСТ 25347) и требованиями между-
народной организации по стандартизации ИСО.
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Размеры детали

Размеры детали, полученные из расчетов, называются расчетны-
ми. Их, как правило, округляют по ГОСТ 6636. Эти размеры, указы-
ваемые на чертежах, называются номинальными. Действительные раз-
меры детали, полученные при ее изготовлении, всегда отличаются 
от номинальных размеров.

Для обеспечения заданного функционального назначения детали 
ее действительный размер Д должен находиться в интервале:

Пmin ≤ Д ≤ Пmax,

где Пmin и Пmax — наименьший и наибольший предельные размеры.

Разность предельных размеров называется допуском Т размера:

Пmax — Пmin = Т.

Поле, ограниченное наибольшим и наименьшим предельными 
размерами, определяемое величиной допуска и его положением от-
носительно нулевой линии, соответствующей номинальному разме-
ру, называется полем допуска.

Квалитеты

Абсолютное значение допуска Т данного номинального разме-
ра устанавливается выбранным по стандарту квалитетом. Квалитет 
показывает относительную точность изготовления детали. Две или 
несколько деталей разных размеров следует считать одинаковой точ-
ности (принадлежащими одному квалитету), если их изготавливают 
на одном и том же оборудовании при одних и тех же условиях обработ-
ки (режимах резания и т. д.). Отсюда следует, что точность валов, из-
готовленных, например, шлифованием, во всем диапазоне диаметров 
одинакова, несмотря на то, что погрешность обработки, как показали 
эксперименты, растет с увеличением размера обрабатываемой детали.

Стандартом установлено 20 квалитетов: 01, 0, 1, 2, 3, 4, 5, …, 11, 
12, …18. Чем меньше цифра квалитета, тем меньший допуск разме-
ра детали.
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Самые точные квалитеты (01, 0, 1, 2, 3, 4) применяются при изго-
товлении образцовых мер и калибров.

Квалитеты с 5‑го по 11‑й применяются для сопрягаемых элемен-
тов деталей. Так, по 6‑му и 7‑му квалитету выполняются элементы де-
талей, сопрягаемых с кольцами подшипников качения нормальной 
точности. Квалитеты 8, 9 и 10 применяют для соединения валов с на-
саживаемыми на них деталями (зубчатыми колесами, шкивами, муф-
тами и др.) при малых скоростях и нагрузках.

Квалитеты с 12‑го по 18‑й применяют для несопряженных эле-
ментов деталей.

Посадки

Различные комбинации допусков отверстия и вала дают возмож-
ность получить требуемый характер соединения деталей, то есть опре-
деленную посадку.

Рассмотрим сопряжение с зазором (рис. 4.57). Для получения за-
зора S в сопряжении размер D отверстия втулки должен быть больше 
размера d вала. Конструктор устанавливает для вала два предельных 
размера dmax, dmin и два предельных размера для отверстия — Dmax, Dmin, 
внутри которых должны находиться действительные размеры сопря-
гаемых деталей (рис 4.57, б). Допуски вала и отверстия соответствен-
но равны Td и TD.
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Рис. 4.57

Положение допуска относительно нулевой линии определяется ос-
новным отклонением — одним из двух предельных отклонений, ближай-
шим к нулевой линии, и обозначается одной из букв (или их сочетани-
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ем) латинского алфавита. Прописные буквы относятся к отверстиям, 
а строчные — к валам.

Таким образом, поле допуска обозначается сочетанием буквы, ука-
зывающей на положение допуска относительно нулевой линии, с циф-
рой, говорящей о степени точности — величине допуска.

Примеры обозначения на чертеже полей допусков и схемы их по-
строения для отверстия и вала, а также значения отклонений и расчет 
допусков приведены на рис. 4.58, а, б.

В зависимости от взаимного расположения полей допусков отвер-
стия и вала различают посадки трех типов: с зазором, с натягом и пе-
реходные.

На рис. 4.58, в, г, д приведены примеры различных посадок. Ука-
заны формулы для расчета зазоров и натягов в соединениях и ампли-
туды их колебаний, называемые допуском посадки (TS, TN).

При расчете и выборе посадок конструктора могут интересовать 
не только предельные зазоры и натяги, но и средние, обычно наибо-
лее вероятные, зазоры и натяги:

средний зазор: Sc = (Smax + Smin)/2;
средний натяг: Nc= (Nmax + Nmin)/2.

Система отверстия и система вала

Получение различных посадок путем одновременного изменения 
размеров вала и отверстия по сравнению с номинальным размером ус-
ложнило бы изготовление деталей. Поэтому один из размеров вала или 
отверстия принимается за основной, допуск которого не зависит от типа 
посадки. Поле допуска основной детали направлено в тело детали.

Основным отклонением называется одно из двух предельных откло-
нений (верхнее или нижнее), определяющее положение поля допуска 
относительно нулевой линии. Основным является отклонение, бли-
жайшее к нулевой линии.

Основные отклонения отверстий обозначаются прописными бук-
вами латинского алфавита, валов — строчными.

Схема расположения основных отклонений с указанием квалите-
тов, в которых рекомендуется их применять, для размеров до 500 мм 
приведена в сокращении на рис. 4.59. Затемненная область относится 
к отверстиям. Цифрой 0 обозначен номинальный размер.
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Рис. 4.58
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В системе отверстия (СА) основная деталь — отверстие, допуск 
которого не зависит от посадки и определяется квалитетом и номи-
нальным размером. Нижний предельный размер отверстия равен но-
минальному размеру. Верхний предельный размер отверстия больше 
номинального на величину допуска, установленного заданным ква-
литетом. Разные посадки получают путем различного расположения 
полей допусков вала (рис. 4.59; рис. 4.60, а).
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В системе вала (СВ) основная деталь — вал, допуск которого не за-
висит от посадки и определяется квалитетом и номинальным разме-
ром. Верхний предельный размер вала равен номинальному размеру. 
Нижний предельный размер вала меньше номинального на величи-
ну допуска, установленного заданным квалитетом. Разные посадки 
получают путем различного расположения полей допусков отверстия 
(см. рис. 4.60, б).

В машиностроении в основном применяют систему отверстия 
(СА), так как изготовить вал с различным расположением поля допу-
ска проще, чем отверстие.

Правила образования посадок

•	 Посадки должны назначаться либо в системе отверстия, либо 
в системе вала.

•	 Применение системы отверстия предпочтительнее.
•	 Посадки с 4‑го по 7‑й квалитеты рекомендуется образовать пу-

тем сопряжения отверстия на квалитет грубее, чем вал.

Нанесение предельных отклонений размеров

Способы нанесения предельных отклонений линейных размеров 
приведены в табл. 4.17.

При указании предельных отклонений следует руководствовать-
ся следующими правилами.

Предельные отклонения размеров следует указывать непосред-
ственно после номинальных размеров.

Предельные отклонения линейных и угловых размеров относитель-
но низкой точности допускается не указывать непосредственно после 
номинальных размеров, а оговаривать общей записью в технических 
требованиях чертежа. Например, H14, h14, ±IT14/2 означает — неука-
занные предельные отклонения отверстий должны быть выполнены 
по Н14, валов — по h14, прочие размеры должны иметь симметрич-
ные отклонения ±IT14/2.

При указании предельных отклонений предпочтение следует от-
давать условному обозначению полей допусков.

Предельные отклонения угловых размеров указывают только чис-
ловыми значениями.
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Таблица 4.18
Способы нанесения предельных отклонений линейных размеров на чертежах

Способ указания на черте-
жах предельных отклонений

1. Условное обозначение 
полей допусков

2. Указание числовых значе-
ний предельных отклонений

3. Условное обозначение 
полей допусков с указанием 
их числовых значений

4.10. Шероховатость поверхности

Неровности поверхности детали, если отношение шага микроне-
ровностей к их высоте меньше 50, называются шероховатостью по-
верхности. Шероховатость поверхности деталей существенно влияет 
на работоспособность механизмов и машин. Уменьшение шерохова-
тости поверхностей сопрягаемых деталей снижает потери на трение, 
повышает износостойкость и долговечность.

Главными параметрами шероховатости поверхности являются: 
среднее арифметическое Ra абсолютных значений отклонения про-
филя от его средней линии в пределах базовой длины ℓ; высота шеро-
ховатостей RZ  по десяти точкам (сумма средних арифметических аб-
солютных отклонений пяти высших и пяти низших точек в пределах 
длины ℓ). В первом приближении считается, что значение параметра 
шероховатости RZ должно удовлетворять условию RZ ≤ (0,1 …0,25)·Т, 
где Т — допуск на размер. Рекомендуемые шероховатости поверхно-
стей деталей машин представлены в табл. 4.19.

Для обозначения шероховатости поверхностей на рабочих чертежах 
деталей применяют знаки, показанные на рис. 4.61. Если не требуется 
устанавливать вид обработки, то применяют знак по рис. 4.61, а. Этот 
способ обозначения является предпочтительным. Если требуется, что-
бы поверхность была образована обязательно удалением слоя матери-
ала (шлифование, полирование и т. д.), применяют знак, показанный 

Ж64k6 Ж64Н7 Ж64 Н7

Ж64Ж64Н7(+0,03)Ж64k6

Ж64 Ж64Ж64+0,021 +0,030+0,03
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на рис. 4.61, б. Для обозначения шероховатости поверхностей, не обра-
батываемых по данному чертежу, применяют знак по рис. 4.61, в. При 
использовании знаков по рис. 4.61, а и рис. 4.61, б под знаком шерохо-
ватости размещают обозначение параметра шероховатости и его чис-
ловое значение (рис. 4.62).

5 7,5
а б в

Рис. 4.61
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Рис. 4.62

Если поверхность, на которую ставится знак шероховатости, рас-
положена вверху или слева, то знак шероховатости можно размещать 
непосредственно на этой поверхности, либо на ее продолжении, а при 
недостатке места допускается размещать знаки шероховатости на вы-
носных линиях размеров, по возможности ближе к размерным линиям.

Таблица 4.19
Шероховатость Ra для поверхностей деталей

Вид поверхности Ra, мкм
Посадочные поверхности валов и корпусов под подшипники качения 
класса точности 0:
d или D до 80 мм
d или D>80 мм
Торцы заплечиков валов для базирования:
подшипников качения класса точности 0
зубчатых и червячных колес

1,25
2,5

1,6
3,2
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Вид поверхности Ra, мкм
Поверхности валов под резиновые манжеты
Поверхности валов для соединений с натягом
Поверхности отверстий ступиц для соединений с натягом
Поверхности шпоночных пазов на валах:

рабочие
нерабочие

Поверхности шпоночных пазов в отверстиях зубчатых колес, шкивов, 
звездочек:

рабочие
нерабочие

Торцы ступиц зубчатых колес
Профили зубьев зубчатых колес 8 степени точности
Поверхности выступов зубьев колес
Свободные торцовые поверхности зубчатых колес
Канавки, фаски, радиусы галтелей
Поверхности отверстий под болты, винты, шпильки
Опорные поверхности под гайки, головки болтов, винтов

0,4…0,63
0,8
1,6

3,2
6,3

1,6…3,2
3,2…6,3
1,6…3,2

1,6
6,3
6,3
6,3

12,5
6,3

Для поверхностей, расположенных справа или внизу, знак шеро-
ховатости размещается на полках линий-выносок (см. рис. 4.62). При 
указании одинаковой шероховатости для части поверхностей изделия 
в правом верхнем углу чертежа помещают обозначение одинаковой 
шероховатости и знак, заключенный в скобки (рис. 4.63). 

5

5 
Ra6.3 (√)

Рис. 4.63

Это означает, что все поверхности, на которые не нанесены обо-
значения шероховатости, должны иметь шероховатость, указанную 
перед знаком в скобках.

Окончание табл. 4.19
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