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1. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ РАСЧЕТЫ ПРИВОДА И ВЫБОР 

ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЕЙ 

 
Проектирование приводных устройств начинается с кинематическо-

го расчета привода, задачей которого является выбор по каталогу электро-
двигателя, определение общего передаточного числа привода и разбивка 
его по отдельным ступеням передач согласно кинематической схеме. За-
ключительным этапом этого расчета является определение основных  ки-
нематических (частот вращения валов) и силовых (мощностей и вращаю-
щих моментов на валах) характеристик привода. 

Исходными данными для расчета могут быть такие показатели: но-
минальный вращающий момент T или мощность на валу приводимой в 
движение машины Pвых, его угловая скорость (или частота вращения n); 
для  транспортеров нередко задают вместо момента на приводном валу ок-
ружную (тяговую) силу на валу барабана (или звездочки) Ft (Н), скорость 
ленты или цепи V (м/с), диаметр барабана Dб (мм), число зубьев  zзв и шаг 
тяговых звездочек Рзв (мм) - рис. 1.1. По этим данным определяются зна-
чения вращающего момента и частоты вращения приводного вала. 

 
1.1. Выбор электродвигателя 

 
Электродвигатель подбирается во каталогу по требуемой мощности в 

соответствии с режимом эксплуатации машины. При выборе электродви-
гателя различают три основных режима работы: длительный, кратковре-
менный и повторно-кратковременный. 

Длительным режимом работы электродвигателя считается такой, при 
котором продолжительность его работы без отклонения при постоянной 
или незначительно изменяющейся нагрузке может быть бесконечно боль-
шой. Этот режим нагружения электродвигателя встречается во многих 
механических приводах - к вентиляторам, насосам, компрессорам, 
конвейерам, транспортерам, металлорежущим станкам и пр. 
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Повторно-
кратковременным ре-
жимом считается та-
кой, при котором ра-
бочие периоды чере-
дуются с периодами 
отключения, причем 
за период работы дви-
гатель не успевает на-
греться до устано-
вившейся температу-
ры, а за время отклю-
чения не успевает ос-
тыть до температуры 
окружающей среды. В 
этом режиме работа-
ют, например, двига-
тели лебедок, подъ-
емных кранов и т.д. 
Повторно-
кратковременный ре-
жим характеризуется относительной продолжительностью включения, ко-
торая определяется отношением времени работы электродвигателя к пол-
ному времени цикла (ПВ,%). Для работы в повторно-кратковременном ре-
жиме изготовляются электродвигатели специальных серий, например кра-
новые, в паспорте которых указывают мощности для различных ПВ. Стан-
дартными значениями ПВ приняты 15, 25, 40 и 60 %. Чем меньше ПВ, тем 
большую мощность может развивать двигатель, не перегреваясь. 

Кратковременным считают такой режим, при котором за рабочий 
период двигатель не достигает установившейся температуры нагрева, а 
времени останова достаточно для полного остывания двигателя до темпе-
ратуры окружающей среды. При этих режимах работают двигатели шлю-
зовых механизмов гидросооружений, приводов монтажных кранов и др. 
Для этого режима изготовляется специальная серия двигателей. В их пас-
порте указывается мощность для определенной продолжительности рабо-
ты (10, 15, 30, 60 мин.). Такие двигатели отличаются повышенными пере-
грузочными и пусковыми свойствами. 

В проектах, выполняемых по курсу деталей машин, разрабатываются 
в основном приводы к машинам, работающим при длительном режиме. 
Поэтому выбранный по каталогу электродвигатель можно не проверять на 
нагрев, так как завод-изготовитель гарантирует длительную работу на но-
минальном режиме. 

Потребную мощность (кВт) привода (мощность на выходе) опреде-
ляют по формуле 
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30−⋅⋅= VFP tвых  или 9550/выхвых nTP ⋅=                       (1.1) 
После этого определяют требуемую мощность электродвигателя 

0/ηвыхэдтр PP = ,                                               (1.2) 
где ...3210 ηηηη ⋅⋅=  - общий КПД привода, учитывает последователь-

ное уменьшение мощности при передаче ее от электродвигателя к привод-
ному валу; ,...,, 321 ηηη  - КПД отдельных пар кинематической цепи (зубча-
той, червячной, ременной и других передач, подшипников), ориентиро-
вочные значения которых принимаются по табл. 1.1 [1]. 

Далее определяют ориентировочное значение требуемой частоты 
вращения вала электродвигателя эдтрn . Так как в приводах, разрабатывае-
мых в курсовых проектах, используются понижающие передачи, то эту 
частоту вычисляют по формуле, мин -1: 

...'
2

'
1 uunn выхэдтр ⋅⋅= ,                                        (1.3) 

 
Таблица 1.1 

Тип передачи КПД η 
Зубчатая закрытая: 

цилиндрическая 
коническая прямозубая 

 
0,96…0,98 
0,95…0,97 

Зубчатая открытая: 
цилиндрическая 
коническая прямозубая 

 
0,93…0,95 
0,92…0,94 

Червячная (закрытая) при передаточном числе: 
св. 30 
св. 14 до 30 
св. 8 до 14 

 
0,7…0,8 
0,75…0,85 
0,8…0,9 

Ременная (все типы) 0,94…0,96 
Цепная 0,92…0,95 
Муфта соединительная 0,98 
Подшипники качения (одна пара) 0,99 
Примечание. Если на данном этане работы над проектом затруднительно опреде-
лить передаточное число червячной передачи, предварительно следует принимать 
ηч = 0,8. 

 
где nвых - частота вращения приводного вала машины (см. рис. 1.1), 

мин -1; 

б
вых D

Vn
⋅

⋅
=

π
60000  или 

зв
вых D

Vn
⋅

⋅
=

π
60000 ;                                (1.4) 

)/180sin( 0
зв

зв
зв z

P
D = - диаметр делительной окружности тяговой звез-

дочки, мм; '
2

'
1 ,uu - предварительные значения передаточных чисел всех ки-

нематических пар привода; рекомендуемые значения их принимают по 



 

 - 6 -  

табл. 1.2. 
После этого по табл. 1.3 подбирают электродвигатель с мощностью 

Pэд и частотой вращения вала nэд, близкими к полученным Pэдтр и nэдтр. При 
этом Pэд должна быть равна или больше требуемой. Можно выбрать элек-
тродвигатель меньшей мощности. 

 
Таблица 1.2 

Передаточные числа Вид передачи Твердость зубьев 
uрек uпред 

Зубчатая цилиндрическая: 
тихоходная ступень во 
всех редукторах (uт) 
 
 
быстроходная ступень в 
редукторах с развернутой 
схемой (uб) 
 
быстроходная ступень в 
соосном редукторе (uб) 
 
 
Коробки скоростей стан-
ков 

 
≤HB 350 
HRCэ 40…56 
HRCэ 56…63 
 
≤HB 350 
HRCэ 40…56 
HRCэ 56…63 
 
≤HB 350 
HRCэ 40…56 
HRCэ 56…63 
 
любая 

 
2,5…5 
2,5…5 
2…4 
 
3,15…5 
3,15…5 
2,5…4 
 
4…6,3 
4…6,3 
3,15…5 
 
1,0…2,5 

 
6,3 
6,3 
5,6 
 
8 
7,1 
6,3 
 
10 
9 
8 
 
4,0 

Коническая зубчатая ≤HB 350 
≥HRCэ 40 

1,0…4 
1,0…4 

6,3 
5 

Червячная - 16…50 80 
Цепная - 1,5…4 10 
Ременная - 2…4 8 

 
В этом случае он будет работать с перегрузкой, величину которой 

определяют по формуле 

[ ]P
P

PP
P

эд

эдэдтр Δ≤⋅
−

=Δ %100 ,                                         (1.5) 

где [ ]PΔ - допускаемая перегрузка двигателя: [ ]PΔ = 5…8% при посто-
янной нагрузке, [ ]PΔ  = 10…12% при переменной. 

В таблице 1.3 представлены типы (числитель) и асинхронная частота 
вращения вала (знаменатель) электродвигателей закрытых обдуваемых 
единой серии 4А. 

Основные размеры электродвигателей (рис. 1.2) указаны в табл. 1.4. 
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Таблица 1.3 
Синхронная частота, мин -1 Мощность 

Pэд, кВт 3000 1500 1000 750 
0,55 

2710
32634 УВААМ  

1390
34714 УААМ  

900
36714 УВАМ  

700
38804 УВАМ  

0,75 
2840

32714 УААМ  
1390

34714 УВАМ  
915

36804 УААМ  
700

38904 УLAАМ  

1,1 
2810

32714 УВАМ  
1420

34804 УААМ  
920

36804 УВАМ  
700

38904 УLВАМ  

1,5 
2850

32804 УААМ  
1415

34804 УВАМ  
935

36904 УLАМ  
700

381004 УLАМ  

2,2 
2850

32804 УВАМ  
1425

34904 УLАМ  
950

361004 УLАМ  
700

381124 УМААМ

3,0 
2840

32904 УLАМ  
1435

341004 УSАМ  
955

361124 УМААМ  
700

381124 УМВАМ

4,0 
2880

321004 УSАМ  
1430

341004 УLАМ  
950

361124 УМВАМ  
720

381324 УSАМ  

5,5 
2880

321004 УLАМ  
1445

341124 УМАМ
965

361324 УSАМ  
720

381324 УМАМ  

7,5 
2900

321124 УМАМ  
1455

341324 УSАМ  
970

361324 УМАМ  
730

381604 УSАМ  

11,0 
2900

321324 УМАМ  
1460

341324 УМАМ
975

361604 УSАМ  
730

381604 УМАМ  

15,0 
2940

321604 УSАМ  
1465

341604 УSАМ  
975

361604 УМАМ  
730

381804 УМАМ  

18,5 
2940

321604 УМАМ  
1465

341604 УМАМ
975

361804 УМАМ  _ 

22,0 
2945

321804 УSАМ  
1470

341804 УSАМ  _ _ 

30,0 
2945

321804 УМАМ  
1470

341804 УМАМ _ _ 
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Таблица 1.4 
Габаритные 
размеры, мм 

Установочно-присоединительные размеры, 
мм 

Тип 
эл. 
дв. 

Число 
полюсов 
 
 

 
l30 

 
h31 

 
d30 

 
l1 

 
l10 

 
l31 

 
d1 

 
d10 

 
b1 

 
b10 

 
h 

 
h1 

 
h10 М

ас
са

, 
кг

 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 
63B 2 216 162 130 30 80 40 14 7 5 100 63 5 8 6,3 
71A, 
B 

2, 4, 6 285 203 170 40 90 45 19 7 6 112 71 6 9 15,1

80A 2, 4, 6 300 218 186 50 100 50 22 10 6 125 80 6 10 17,4
80B 2, 4, 6, 8 320 218 186 50 100 50 22 10 6 125 80 6 10 20,4
90L 2, 4, 6, 8 350 243 208 50 125 56 24 10 8 140 90 7 11 28,7
100S 2, 4 362 263 235 60 112 63 28 12 8 160 100 7 12 36,0
100L 2, 4, 6, 8 392 263 235 60 140 63 28 12 8 160 100 7 12 42,0
112M 2, 4, 6, 8 452 310 260 80 140 70 32 12 10 190 112 8 12 56,0
132S 4, 6, 8 480 350 302 80 140 89 38 12 10 216 132 8 13 77,0
132M 2, 4, 6, 8 530 350 302 80 178 89 38 12 10 216 132 8 13 93,0

2 624 430 358 110 178 108 42 15 12 254 160 8 18 130 160S 
 4, 6, 8 624 430 358 110 178 108 48 15 14 254 160 9 18 135 

2 667 430 358 110 210 108 42 15 12 254 160 8 18 145 160M 
 4, 6, 8 667 430 358 110 210 108 48 15 14 254 160 9 18 160 

2 662 470 410 110 203 121 48 15 14 279 180 9 20 165 180S 
 4 662 470 410 110 203 121 55 15 16 279 180 10 20 175 

2 702 470 410 110 241 121 48 15 14 279 180 9 20 185 180M 
 4, 6, 8 702 470 410 110 241 121 55 15 16 279 180 10 20 195 

 
1.2. Определение передаточных чисел привода 

 
После окончательного выбора nэд определяют общее передаточное 

число привода 

вых

эд
общ n

n
u =                                                      (1.6) 

Полученное расчетом общее передаточное число распределяют меж-
ду ступенями передач. Если в кинематической схеме привода кроме редук-
тора имеются другие передачи (ременная, цепная и пр.), то сначала назна-
чают передаточные числа для них, используя рекомендации табл. 1.2; при 
этом общее передаточное число привода выражается так (для схемы на 
рис. 1.1,а); 

цредобщ uuu ⋅=                                                    (1.7) 
Передаточное число редуктора 

ц

общ
ред u

u
u =                                                       (1.8) 
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Если в схеме отсутствуют другие передачи (рис. 1.1,в ,г), то uред = 
uобщ. 

Передаточное число редуктора следует распределить между его сту-
пенями. Выбор способа распределения зависит от конкретных 

 
Таблица 1.5 

Двухступенчатый редуктор 
по развернутой схеме 

TредБ uuu /= ; редT uu 88,0=  

Двухступенчатый соосный 
редуктор 

 
 
 
 

TредБ uuu /= , редT uu 95,0=

Передаточное 
число редук-
тора 
 

uред 

ТБ uu ×  ТБ uu ×  
8 3,15×2,5 3,15×2,5 
9 3,55×2,5 3,15×2,8 
10 4,0×2,5 3,55×2,8 
11,2 4,0×2,8 3,55×3,15 
12,5 4,5×2,8 4,0×3,15 
14 4,5×3,15 4,0×3,55 
16 4,5×3,55 4,5×3,55 
18 5,0×3,55 4,5×4,0 
20 5,0×4,0 5,0×4,0 
22,4 5,6×4,0 5,0×4,5 
25 5,6×4,5 5,0×5,0 
28 5,6×5,0 5,6×5,0 
31,5 6,3×5,0 5,6×5,6 
35,5 6,3×5,6 6,3×5,6 
40 7,1×5,6 6,3×6,3 
45 8,0×5,6 7,1×6,3 
50 8,0×6,3 7,1×7,1 

Продолжение табл. 1.5 
Передаточное 
число редук-
тора 
 

uред 

Двухступенчатый соосный 
редуктор с внутренним заце-
плением 

 
 
 
 

32 редБ uu = , БредТ uuu /=  

Коническо - цилиндриче-
ский редуктор 

 
 
 
 
 

TредБ uuu /= , редT uu 1,1=  
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ТБ uu ×  ТБ uu ×  
8 4,0×2,0 2,5×3,15 
9 4,0×2,24 2,8×3,15 
10 4,0×2,5 2,8×3,55 
11,2 4,5×2,5 3,15×3,55 
12,5 4,5×2,8 3,15×4,0 
14 5,0×2,8 3,55×4,0 
16 5,0×3,15 3,55×4,5 
18 5,6×3,15 4,0×4,5 
20 5,6×3,55 4,0×5,0 
22,4 5,6×4,0 4,5×5,0 
25 5,6×4,5 4,5×5,6 
28 6,3×4,5 5,0×5,6 
31,5 6,3×5,0 5,0×6,3 
35,5 6,3×5,6 5,6×6,3 
40 7,1×5,6      - 
45 7,1×6,3      - 
50 7,1×7,1      - 

 
требований, которым должна отвечать конструкция: обеспечения 

минимальных габаритов редуктора и минимальной массы, получения оди-
накового погружения зубчатых колес всех ступеней в масляную ванну. 
При этом должно выполняться основное требование - полное использова-
ние нагрузочной способности всех ступеней редуктора. 

Распределение передаточных чисел двухступенчатых редукторов 
представлено в табл. 1.5, трехступенчатых цилиндрических - в табл. 1.6 
(предполагается, что механические характеристики материалов колес раз-
ных ступеней примерно одинаковы). 

Таблица 1.6 
nБ uu 3,1≈ ;                                       

3
редn uu ≈ ; 

3,1/nT uu ≈ ∗ 
 

uред uб×un×uT uред uб×un×uT 
40 4,0×3,55×2,8 125 6,3×5,0×4,0 
45 4,5×3,55×2,8 140 7,1×5,0×4,0 
50 5,0×3,55×2,8 160 7,1×5,6×4,0 
56 5,0×4,0×2,8 180 7,1×5,6×4,5 
63 5,0×4,0×3,15 200 8,0×5,6×4,5 

                                                                 
∗ Предложено доцентом Чуфистовым Е. А. 
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71 5,6×4,0×3,15 224 8,0×6,3×4,5 
80 5,6×4,5×3,15 250 8,0×6,3×5,0 
90 5,6×4,5×3,55 280 8,0×7,1×5,0 
100 6,3×4,5×3,55 315 9,0×7,1×5,0 
112 6,3×5,0×3,55 400 9,0×8,0×5,6 

 
В зубчато-червячных редукторах передаточное число зубчатой пары 

определяют как 5
3 редuu = , при этом должно соблюдаться условие 

15,36,2 3 ≤≤ u . 
В червячно-зубчатых редукторах рекомендуется следующее распре-

деление передаточного числа: 
если 50≤редu , то 3,6=чu , 8/3 редuu =  (принимается ближайшее стан-

дартное значение из ряда: 1,0; 1,12; 1,25; 1,4; 1,6; 1,8; 2,0; 2,24; 2,5; 2,8; 
3,15; 3,55; 4; 4,5; 5,0; 5,6; 6,3; 7,1; 8,0; 9,0 и т. д.); 

если 50>редu , то 3,63 =u , 3,6/редч uu =  (округляется либо до целого 
числа, либо до числа с дробной частью 0,5). 

Окончательно распределив общее передаточное число привода по 
ступеням, определяют его расчетное значение uор. При этом отклонение 
его от требуемого не должно превышать 4%. 

%4%100 ≤⋅
−

=Δ
общ

оробщ

u
uu

u                                   (1.9) 

После этого определяются частоты вращения каждого вала привода 
( Бэд unn /1 = ; nunn /12 = ; …), вращающие моменты на валах и диаметры ва-
лов (см. п. 1.4). 

 
1.3. Кинематический расчет коробок скоростей металлорежущих 

станков. 
 

Коробки скоростей служат для передачи вращающего момента от 
электродвигателя к шпинделю и для регулировки скорости главного дви-
жения путем изменения частоты вращения шпинделя в заданном диапазо-
не. 

Коробки скоростей состоят из последовательно расположенных эле-
ментарных двухваловых передач, которые могут сообщить ведомому валу 
несколько скоростей. 

Существует бесступенчатое и ступенчатое регулирование скоростей. 
Бесступенчатое  регулирование осуществляется с помощью вариато-

ров той или иной конструкции (рис. 1.3, а). При постоянной частоте вра-
щения ведущего вала вариатор позволяет получить любую частоту враще-
ния ведомого вала в некотором диапазоне. 

Ступенчатое регулирование обеспечивается последовательно вклю-
ченными группами зубчатых передач в виде передвижных двойных (рис. 
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1.3, б) или тройных блоков, а также колесами постоянного зацепления с 
муфтами (рис. 1.3, в). Общее число частот вращения ведомого вала (шпин-
деля станка) получается путем перемножения чисел отдельных зубчатых 
передач в каждой группе. 

  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Так, для  коробки скоростей, состоящей из двух элементарных двух-

валовых передач (рис. 1.4, а), число скоростей вала 4 (шпинделя) опреде-
ляется как z = 1×3×2 =6. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
У всех коробок скоростей со ступенчатым регулированием частоты 

вращения шпинделя построены по геометрическому ряду, а их значения и 
знаменатель прогрессии ϕ  стандартизованы. Поэтому, если минимальная 
частота вращения вала n1, то другие частоты вращения: ϕ12 nn = ; 

2
123 ϕϕ nnn == ; 3

134 ϕϕ nnn ==  и т. д. 
В общем виде 

1
11

−
− ⋅=⋅= z

zz nnn ϕϕ                                             (1.10) 
Стандартные значения ϕ : 1,06; 1,12; 1,26; 1,41; 1,58;1,78; 2. 
Целью кинематического расчета коробок скоростей является опреде-

ление передаточных отношений всех зубчатых передач в каждой группе и 
чисел зубьев колес этих передач для получения заданного ряда частот 
вращения ведомого вала. 

В станкостроении передаточным отношением i  называют отношение 
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частот вращения ведомого и ведущего валов, т.е. 

1

1

+

+ ==
k

k

k

k

z
z

n
n

i                                                    (1.11) 

Если 1>i , то передача будет повышающей, если 1<i  - понижающей. 
При кинематическом расчете обычно применяется графоаналитиче-

ский метод, который заключается в графическом изображении частот вра-
щения и передаточных отношений в виде так называемых структурных се-
ток и графиков частот вращения. На рис. (1.4,б) показан график частот 
вращения для коробки скоростей, показанной на рис. (1.4, а). Графики 
строят в логарифмических координатах с одинаковым расстоянием (интер-
валом) между соседними горизонталями, равным 

ϕlglglg 1 =−+ kk nn . 
Каждая горизонталь соответствует определенному значению частоты 

вращения геометрического ряда. 
Последовательно расположенные валы коробки скоростей условно 

изображают вертикальными линиями; лучи, соединяющие точки пересече-
ния на вертикалях, соответствуют передаточным отношениям отдельных 
передач группы между соседними валами; число лучей, выходящих из од-
ной точки, соответствует числу отдельных передач между валами, а число 
точек на линии вала - числу различных частот вращения его. Точки, распо-
ложенные выше, соответствуют более высоким частотам вращения. Па-
раллельные лучи между соседними валами изображают передаточное от-
ношение одной и той же передачи. 

Передаточное отношение отдельной передачи определяется выраже-
нием ki ϕ= , где k  - число интервалов между горизонталями, перекрытых 
лучом, соединяющим отметки частот вращения на соседних валах. Для по-
вышающей передачи 0>k , для понижающей 0<k , для передачи с 1=i  

0=k . 
Таким образом, по графику частот вращения (см. рис. 1.4,б) можно 

определить передаточные отношения: 
2

54
2

3
1

2
0

1
2

0 ;;;;1; −−−− ======= ϕϕϕϕϕϕ iiiiii . 
При построении графиков частот вращения необходимо учитывать 

ограничения по предельно допустимым значениям передаточных отноше-
ний для зубчатых передач: 

2;
4
1

maxmin ≤≥ ii - для прямозубых передач; 

5,2;
4
1

maxmin ≤≥ ii - для косозубых. 

Для получения требуемого геометрического ряда частот вращения 
ведомого вала (шпинделя) одной и той же коробки скоростей могут быть 
построены разные варианты графиков с различными передаточными от-
ношениями промежуточных передач. Конструктор должен выбрать луч-
ший вариант, который обеспечил бы получение меньших габаритов и бо-
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лее благоприятных кинематических и динамических характеристик приво-
да. Целесообразно, например, минимальное передаточное отношение в 
группах зубчатых колес уменьшать по мере приближения к ведомому валу 
(шпинделю), достигая в последней группе предельного значения. В этом 
случае первые валы работают при более высоких скоростях, с меньшими 
нагрузками; зубчатые колеса будут иметь меньшие габариты, т.к. при дан-
ной мощности они будут передавать меньшие вращающие моменты. 

При определении чисел зубьев колес коробок скоростей необходимо 

не только получить данное передаточное отношение 
1

1

+

+ ==
k

k

k

k

z
z

n
n

i , но и 

обеспечить постоянную сумму зубьев в пределах данной двухваловой пе-
редачи (см. рис. 1.3,б, в): 

constzzzzz =+=+=∑ 4321 .                             (1.12) 
Решая систему уравнений 

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

=

=+ ∑
,/

;

21

21

izz

zzz                                              (1.13) 

получим 
11 +

= ∑
i

zi
z  и 

12 +
= ∑

i
z

z . 

По этим формулам, задаваясь суммой зубьев ∑ z  и зная необходи-
мые значения i , можно определить числа зубьев колес. 

Исходя из условий компактности передач, принимают 120...100≤∑ z , 
а минимальное число зубьев колес коробок скоростей должно быть не ме-
нее 20...18min =z . 

Значительно проще можно определить числа зубьев, если использо-
вать табл. 1.7, где по горизонтали указана сумма зубьев, а по вертикали - 
передаточные отношения, кратные 06,1=ϕ . Пустые клетки означают, что 
при данной ∑ z  передаточное отношение не может быть выдержано в тре-
буемых пределах; в остальных клетках указаны числа зубьев меньшего 
зубчатого колеса. 

При проектировании коробок скоростей следует стремиться к наи-
меньшим осевым габаритам передач. Зубчатые колеса следует располагать 
на валу так, чтобы обеспечить его минимальную длину. При перемещении 
блоков колес на валу можно принять "узкий" (рис. 1.5, а) или "широкий" 
(рис. 1.5,б) варианты. 

На рис. 1.5, в  показан механизм с трехвенцовым блоком зубчатых 
колес. Для ввода в зацепление колес 1z  и 2z  необходимо, чтобы блок бес-
препятственно перемещался мимо колеса 4z , не зацепив за него колесом 

5z . Это возможно, если 553 >− zz . Если эта разность меньше 5, то исполь-
зуют вариант, показанный на рис. 1.5, г. 
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1.4. Определение вращающих моментов на валах привода и диаметров 
валов редуктора 

 
Вначале определяется мощность iP  на каждом валу привода с учетом 

потерь в каждой кинематической паре, имеющейся в схеме до рассматри-
ваемого вала, путем умножения мощности на предыдущем валу на КПД 
соответствующих пар. 

Вращающий момент (Н.м) определяется по формуле 

i

i
i n

P
T 9550= ,                                                (1.14) 

где iP  - в кВт, in - частота вращения i-го вала, мин –1. 
На данном этапе (известны только вращающие моменты) определя-

ются ориентировочные значения диаметров валов редуктора по формуле 
(6.1). Полученные значения округляют в меньшую сторону, до числа, крат-
ного 5 и эти диаметры принимаются для посадки подшипников. 

 
 
 

1.5. Пример кинематического расчета коробок скоростей металлоре-
жущих станков. 

 
Рассмотрим коробку скоростей токарного станка, схема которой по-

казана на рис. 1.4, а. 
Исходные данные: 
Наибольший вращающий момент на выходном валу – шпинделе (IV 

вал) IVTmax , Н.м – 140; 
Минимальная частота вращения шпинделя IVnmin , мин –1 – 180; 
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Знаменатель прогрессии ϕ  - 1,41; 
График частот вращения – см. рис. 1.4., б. 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 



                                                                                         Таблица 1.7 
 
 
 

∑ z  
i  

40 41 42 43 44 45 46 47 48 49 50 51 52 53 54 55 56 57 58 59 60

1,00 20  21  22  23  24  25  26  27  28  29  30
1,06  20  21  22  23         27  28  29
1,12 19       22  23  24  25  26  27  28  
1,19     20  21  22  23     25  26  27  
1,26  18  19  20     22  23  24  25   26  
1,33 17  18  19   20  21  22   23  24  25   
1,41  17     19  20   21  22  23   24  25
1,50 16     18  19   20  21   22  23   24
1,58  16   17     19   20  21   22  23 23
1,68 15   16     18   19   20  21   22  
1,78   15     17   18   19   20  21   
1,88 14   15   16   17   18   19   20  21
2,00   14   15   16   17   18   19   20
2,11     14   15   16   17   18   19  
2,24   13   14    15   16   17   18   
2,37     13   14    15   16   17    
2,51   12    13   14    15   16    17
2,66     12    13   14    15   16 16  
2,82                      
2,99         12    12    14    15
3,16                      
3,35                      
3,55                      
3,76                      
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     Продолжение табл. 1.7 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

∑ z  
i  

61 62 63 64 65 66 67 68 69 70 71 72 73 74 75 76 77 78 79

1,00  31  32  33  34  35  36  37  38  39  
1,06  30  31  32  33  34  35  36  37  38  
1,12  29  30  31  32  33  34  35  36 36 37 37
1,19 28  29 29  30  31  32  33  34 34 35 35  36
1,26 27  28  29 29  30  31  32  33 33  34  35
1,33 26  27  28   29  30  31   32  33  34
1,41   26  27  28 28  29  30 30  31  32  33
1,50     26  27 28  28  29 29  30  31 31  
1,58  24   25  26   27  28 28  29  30 30  
1,68  23  24   25  26 26  27 27  28  29 29  
1,78 22   23   24  25 25  26   27   28  
1,88 21  22 22  23 23  24   25   26   27  
2,00   21   22   23   24   25   26  
2,11  20   21 21  22 22  23 23  24 24   25  
2,24 19 19   20   21   22 22  23 23  24 24  
2,37 18   19   20 20   21   22   23 23  
2,51   18   19 19   20 20  21 21   22 22  
2,66  17    18   19 19   20 20   21   
2,82 16    17   18 18   19 19   20 20   
2,99    16   17 17   18 18   19 19   20
3,16      16 16   17 17    18    19
3,35         16 16    17    18 18
3,55            16 16    17 17  
3,76           15 15    16 16   
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Продолжение табл. 1.7 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

∑ z  
i  

80 81 82 83 84 85 86 87 88 89 90 91 92 93 94 95 96 97 98 99 100

1,00 40  41  42  43  44  45  46  47  48 49 49 50 50 
1,06 39  40 40 41 41 42 42 43 43 44 44 45 45 46 46 47 47  48  
1,12 38 38  39  40  41  42  43 43 44 44 45 45 46 46 47 47 
1,19  37  38  39 39 40 40 41 41  42  43  44 44 45 45 46 
1,26  36 36 37 37  38  39  40 40 41 41  42  43  44 44 
1,33 34 35 35  36  37 37 38 38  39  40 40 41 41  42  43 
1,41 33  34  35 35  36  37 37 38 38  39  40 40  41  
1,50 32  33 33  34  35 35  36  37 37 38 38  39 39 40 40 
1,58 31  32 32  33 33  34  35 35  36  37 37  38 38 39 
1,68 30 30  31  32 32  33 33  34  35 35  36 36  37 37 
1,78 29 29  30 30  31   32  33 33  34 34  35 35  36 
1,88 28 28  29 29  30 30  31 31  32 32  33 33  34 34 35 
2,00  27   28  29 29  30 30  31 31  32 32  33 33  
2,11  26   27   28 28  29 29  30 30  31 31  32 32 
2,24  25   26 26  27 27  28 28  29 29   30 30  31 
2,37  24   25 25  26 26   27 27  28 28  29 29   
2,51 23 23   24 24  25 25   26 26  27 27   28 28  
2,66 22 22   23 23  24 24   25 25   26 26  27 27  
2,82 21 21   22   23 23   24 24   25 25   26 26 
2,99 20   21 21   22 22   23 23   24 24   25 25 
3,16 19   20 20   21 21   22 22   23 23   24 24 
3,35   19 19   20 20 20   21 21   22 22   23 23 
3,55  18 18 18   19 19   20 20 20   21 21   22 22 
3,76 17 17    18 18    19 19    20 20   21 21 
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Продолжение табл. 1.7 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

∑ z  
i  

80 81 82 83 84 85 86 87 88 89 90 91 92 93 94 95 96 97 98 99 100

3,98 16 16   17 17 17   18 18 18   19 19 19   20 20 
4,22    16 16    17 17 17   18 18 18   19 19 19 
4,47  15 15 15    16 16    17 17 17   18 18 18 18 
4,73 14 14    15 15 15    16 16 16   17 17 17 17  

∑ z  
i  

101 102 103 104 105 106 107 108 109 110 111 112 113 114 115 116 117 118 119 120 

1,00 51 51 52 52 53 53 54 54 55 55 56 56 57 57 58 58 59 59 60 60 
1,06 49  50  51  52  53 53 54 54 55 55 56 56 57 57 58 58 
1,12  48  49  50  51 51 52 52 53 53 54 54 55 55 56 56 57 
1,19 46  47  48  49 49 50 50 51 51 52 52  53  54 54 55 
1,26 45 46  46  47 47 48 48 49 49 50 50  51 51 52 52 53 53 
1,33 43 44 44  45  46 46 47 47  48 48 49 49 50 50 51 51 52 
1,41 42 42 43 43  44 44 45 45 46 46  47 47 48 48  49 49 50 
1,50  41 41 42 42  43 43 44 44  45 45 46 46  47 47 48 48 
1,58 39  40 40 41 41 41 42 42  43 43 44 44  45 45 46 46 46 
1,68 38 38  39 39  40 40 41 41  42 42  43 43 44 44 44 45 
1,78 36 37 37  38 38  39 39  40 40 41 41 41 42 42  43 43 
1,88 35  36 36  37 37  38 38  39 39  40 40  41 41 42 
2,00 34 34  35 35  36 36  37 37  38 38 38 39 39 39 40 40 
2,11  33 33  34 34  35 35 35 36 36 36  37 37  38 38  
2,24 31  32 32  33 33 33 34 34 34  35 35  36 36  37 37 
2,37 30 30  31 31  32 32 32  33 33  34 34  35 35 35  
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Окончание таблицы 1.7 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
  
 
 
 
 
 
 

∑ z  
i  

101 102 103 104 105 106 107 108 109 110 111 112 113 114 115 116 117 118 119 120 

2,51 29 29   30 30  31 31 31  32 32  33 33 33  34 34 
2,66  28 28  29 29 29  30 30 30  31 31  32 32 32  33 
2,82  27 27 27  28 28 28  29 29 29  30 30   31 31  
2,99   26 26 26  27 27   28 28   29 29   30 30 
3,16 24  25 25 25  26 26 26   27 27   28 28   29 
3,35 23   24 24   25 25 25  26 26 26   27 27   
3,55 22   23 23 23  24 24 24   25 25 25  26 26 26  
3,76 21   22 22 22  23 23 23   24 24 24   25 25 25 
3,98 20  21 21 21 21  22 22 22 22  23 23 23 23  24 24 24 
4,22   20 20 20 20  21 21 21 21  22 22 22 22   23 23 
4,47   19 19    20 20 20 20  21 21 21 21   22 22 
4,73  18 18 18    19 19 19   20 20 20 20   21 21 
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Последовательность расчета 
 
1. Из графика частот вращения видно, что коробка скоростей обеспечивает 

шесть различных частот вращения шпинделя IV: IVn1 , IVn2 , IVn3 , IVn4 , IVn5 , IVn6 ; три час-
тоты вала III: IIIn1 , IIIn2 , IIIn3 ; одну частоту вала II - IIn . Указанные частоты вращения 
валов получаются последовательным переключением тройного (с числом зубьев 

531 ,, zzz ) и двойного ( 108 , zz ) блоков колес. 

Принимаем 
4

3
01 11

z
z

i ===
ϕ

; 
6

5
2 41,1

11
z
z

i ===
ϕ

; 
2

1
223 2

1
41,1
11

z
zi ====

ϕ
; 

10

9
4 41,1

z
z

i === ϕ ; 
8

7
25 2

11
z
z

i ===
ϕ

. 

2. Определяем числа зубьев колес коробки скоростей: 
Принимаем 12010987654321 =+=+=+=+=+=∑ zzzzzzzzzzz . 
По табл. 1.7 в зависимости от передаточных отношений находим: 

6060120;60 43 =−== zz ; 
7050120;50 65 =−== zz ; 
8040120;40 21 =−== zz ; 
7050120;50 910 =−== zz ; 
8040120;40 87 =−== zz . 

3. Выбор электродвигателя. 
По исходным данным, используя формулу (1.14), находим мощность на вы-

ходном валу (шпинделя): 

кВт
nT

P
IVIV

63,2
9550

180140
9550

minmax
4 =

⋅
=

⋅
= ; 

требуемая мощность электродвигателя по формуле (1.2): 

кВтPPэдтр 02,3
87,0
63,2

0

4 ===
η

, 

где 87,097,099,095,0 2323
0 =⋅⋅=⋅⋅= зпp ηηηη  (КПД ременной передачи pη , одной 

пары подшипников качения пη , зубчатой передачи зη  приняты по табл. 1.1); требуе-
мая частота вращения вала электродвигателя по формуле (1.3): 

1'''

1

2

7

8'
35min 14402720720

40
80

40
80180180 −=⋅=⋅=⋅⋅⋅=⋅⋅⋅=⋅⋅⋅= минuuu

z
z

z
z

uuunn pppp
IV

эдтр ,где 

передаточные числа зубчатых передач зз iuiu /1;/1 55 == , а предварительное значение 

передаточного числа ременной передачи 21

0

' ==
i

u p  принято по табл. 1.2. 

По табл. 1.3 выбираем электродвигатель 4AM100S4У3, у которого кВтPэд 3= , 
11435 −= минnэд . 

Так как асинхронная частота вращения вала электродвигателя мало отличает-
ся от требуемой, то окончательно принимаем передаточное отношение ременной 
передачи равным ранее принятому, т. е. 2/10 =i  (в противном случае его надо опре-
делять эд

II nni /0 = ). 
4. Определяем минимальные частоты вращения каждого вала коробки скоро-
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стей, при которых развиваются максимальные вращающие моменты: 
11435 −== минnn эд

I ; 
1

0 5,7172/11435 −=⋅=⋅= минinn III ; 
1

213min 8,35880/405,717/ −=⋅=⋅=⋅= минzzninn IIIIIII ; 
1

87min5minmin 4,17980/408,358/ −=⋅=⋅=⋅= минzzninn IIIIIIIV . 
5. Определяем мощности на каждом валу коробки скоростей с учетом потерь в 

каждой кинематической паре: 
кВтPP эдI 3== ; 

кВтPP пpIII 82,299,095,03 =⋅⋅=⋅⋅= ηη ; 
кВтPP пзIIIII 7,299,097,082,2 =⋅⋅=⋅⋅= ηη ; 
кВтPP пзIIIIV 6,299,097,07,2 =⋅⋅=⋅⋅= ηη . 

6. Максимальные вращающие моменты на валах: 

мН
n
P

T I
I

I ⋅=== 20
1435

395509550 ; 

мН
n
PT II

II
II ⋅=== 5,37

5,717
82,295509550 ; 

мН
n
P

T III
III

III ⋅=== 9,71
8,358

7,295509550
min

; 

мН
n
P

T IV
IV

IV ⋅=== 4,138
4,179

6,295509550
min

. 

 
2. ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 
 
Целью проектного расчета является определение геометрических размеров 

передачи, обеспечивающих ее работоспособность и надежность при заданных усло-
виях эксплуатации и заданном ресурсе. Исходные данные для проектного расчета 
принимаются по результатам кинематического расчета привода. При расчете необ-
ходимо учитывать экономические факторы (обеспечение минимальных габаритов, 
массы и стоимости передачи). 

В данном пособии методика расчета цилиндрических зубчатых передач изло-
жена в соответствия с ГОСТ 21354 - 87 "Передачи зубчатые цилиндрические эволь-
вентные внешнего зацепления. Расчет на прочность" с некоторыми упрощениями, 
практически не влияющими на результаты расчета. Методика расчета конических 
прямозубых передач - в соответствии с принятой в учебной и справочной литерату-
ре. 

 
2.1. Выбор материала шестерни и колеса 
 
Для изготовления зубчатых колес используются в основном стали, подвергае-

мые термическому или химико-термическому упрочнению, позволяющему полу-
чить высокую твердость поверхностей зубьев в сочетании с более мягкой (вязкой) 
сердцевиной, что обеспечивает достаточную выносливость (контактную и изгиб-
ную) зубьев и их сопротивление заеданию. 

В настоящее время применяются следующие основные способы упрочнения: 
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нормализация, улучшение, поверхностная закалка с нагревом ТВЧ, цементация, 
нитроцементация, азотирование. 

Нормализации подвергаются литые зубчатые колеса (диаметр более 500 мм) и 
зубчатые колеса вспомогательных механизмов, например, механизмов ручного 
управления. 

Зубья улучшаемых колес нарезаются после термической обработки, что по-
зволяет обеспечить высокую точность и исключить необходимость шлифования 
зубьев. Колеса из улучшенных сталей хорошо прирабатываются. Для лучшей при-
работки зубьев твердость шестерни рекомендуют назначать больше твердости коле-
са не менее чем на 25 единиц. Улучшение используется также в качестве предшест-
вующей операции при поверхностной термической обработке зубьев для повыше-
ния механических характеристик сердцевины зуба (кроме зубьев с 3<m  мм, подвер-
гаемых закалке ТВЧ: они прокаливаются насквозь, что приводит к значительному 
их короблению и снижению ударной вязкости). 

Поверхностная закалка, цементация и нитроцементация с последующей закал-
кой обеспечивают высокую твердость и несущую способность поверхностных слоев 
зубьев и достаточно высокую прочность зубьев на изгиб. После термической обра-
ботки зубья подвергаются отделочным операциям (шлифованию, притирке и др.). 
При этих способах термообработки не требуется обеспечивать разность твердостей 
зубьев шестерни и колеса. Поверхностная закалка ТВЧ может применяться для шес-
терен, работающих с улучшенными колесами, для обеспечения равнопрочности. 

Азотирование обеспечивает высокую твердость, износостойкость поверхност-
ных слоев, минимальное коробление. Азотируют готовые детали без последующей 
закалки. Поэтому азотирование применяют для колес с внутренними зубьями, а 
также колес, шлифование которых трудно осуществимо. 

Характеристики механических свойств некоторых сталей, применяемых для 
изготовления зубчатых колес, после термической и химико-термической обработки 
представлены в табл. 2.1. 

Сталь одной и той же марки в зависимости от температурного режима отпуска 
после закалки может иметь различные механические свойства. Получение нужных 
механических свойств зависит не только от температурного режима термообработ-
ки, но и от наибольших размеров сечения заготовки колеса. Известно, что с увели-
чением размеров сечения падает скорость охлаждения, а следовательно, снижаются 
твердость и предел прочности, получаемые после термообработки. 

Таблица 2.1 
Твердость Марка 

стали 
Вид термиче-
ской обработ-
ки 

сердцевины поверхности 
Предел 
прочно-
сти вσ , 
МПа 

Предел 
текуче-
сти Тσ , 
МПа 

1 2 3 4 5 6 
40 Нормализация 

Улучшение 
HB 179…207
HB 192…228

HB 179…207
HB 192…228

580 
700 

340 
400 

45 Нормализация 
Улучшение 
Улучшение 

HB 179…207
HB 235…262
HB 269…302

HB 179…207
HB 235…262
HB 269…302

600 
780 
890 

360 
540 
650 
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50 Нормализация 
Улучшение 

HB 192…228
HB 235…262

HB 192…228
HB 235…262

640 
750 

350 
530 

40X Улучшение 
Улучшение 
Улучшение + 
закалка ТВЧ 
Улучшение + 
азотирование 

HB 235…262
HB 269…302
 
HB 269…302
 
HB 269…302

HB 235…262
HB 269…302
 
HRCэ 45…50 
 
HRCэ 50…59

790 
900 
 
900 
 
1000 

640 
750 
 
750 
 
800 

40XH Улучшение 
Улучшение 
Улучшение + 
закалка ТВЧ 

HB 235…262
HB 269…302
 
HB 269…302

HB 235…262
HB 269…302
 
HRCэ 48…53

800 
920 
 
920 

630 
750 
 
750 

35XM Улучшение 
Улучшение 
Улучшение + 
закалка ТВЧ 

HB 235…262
HB 269…302
 
HB 269…302

HB 235…262
HB 269…302
 
HRCэ 48…53

800 
920 
 
920 

670 
790 
 
790 

40XH
MA 

Улучшение + 
азотирование 

 
HB 269…302

 
HRCэ 50…56

 
980 

 
780 

45ХЦ Улучшение 
Улучшение 
Улучшение + 
закалка ТВЧ 

HB 235…262
HB 269…302
 
HB 269…302

HB 235…262
HB 269…302
 
HRCэ 50…56

830 
950 
 
950 

660 
780 
 
780 

20Х Улучшение + 
цементация + 
закалка 

 
 
HB 300…400

 
 
HRCэ 56…63

 
 
650 

 
 
400 

 
Продолжение табл. 2.1 

1 2 3 4 5 6 
12XH3
A 
18XГТ 
20ХН
М 
25ХГ
НМ 

Улучшение + 
цементация + 
закалка 

 
 
HB 300…400

 
 
HRCэ 56…63

 
 
1000 

 
 
800 

35Л 
45Л 
50Л 
45ГЛ 

Нормализация 
То же 
То же 
То же 

НВ 163…207
НВ 163…207
HB 192…228
НВ 163…207

НВ 163…207
НВ 163…207
HB 192…228
НВ 163…207

550 
550 
580 
650 

270 
320 
340 
330 

 
Например, заготовка из стали 40Х (см. табл. 2.1) диаметром 125 мм и толщи-

ной 80 мм после улучшения имеет твердость НВ 269...302, а диаметром 200 мм и 
толщиной 125 мм - НВ 235...262. Это необходимо учитывать при инженерных рас-
четах. Так как на данном этапе проектирования размеры заготовок для зубчатых ко-
лес неизвестны, то указанную в табл. 2.1 твердость поверхности при улучшении НВ 
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235...262 следует относить к зубьям колеса, а НВ 269...302 - к зубьям шестерни. 
Для редукторов шестерни и колеса следует изготовлять из одинаковых марок 

сталей 45, 40Х, 40ХН, 35ХМ, 45ХЦ и др. с термической обработкой (т.о.) по двум 
вариантам: 

1. т.о. колеса - улучшение, твердость НВ 235...262; 
    т.о. шестерни - улучшение, твердость НВ 269...302; 
2. т.о. колеса - улучшение, твердость НВ 269...302; 
    т.о. шестерни - улучшение и закалка ТВЧ, твердость поверхности в зависи-

мости от марки стали HRCэ 45...50, 48...53. 
 

2.2. Определение допускаемых напряжений 
 

Допускаемые напряжения при расчетах на контактную и изгибную выносли-
вость необходимо определять с учетом режима нагружений зубьев (постоянный, 
рис. 2.1, а, или переменный, рис. 2.1, б) и требуемого ресурса передачи hL  (ч). 

Допускаемые напряжения определяются отдельно для зубьев шестерни и ко-
леса. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

2.2.1. Допускаемые контактные напряжения 
 

Допускаемые напряжения для зубьев шестерни [ ]1Hσ  и колеса [ ]2Hσ  определя-
ют по общей зависимости 

[ ] N
H

VRH
H Z

S
ZZlimσ

σ = ,                                          (2.1) 

где limHσ - длительный предел контактной выносливости, определяемый по 
табл. 2.2 в зависимости от материала зубчатого колеса и вида термической обработ-
ки по среднему значению твердости поверхностей зубьев H , равной полусумме 
верхнего и нижнего значений их твердости, взятых из табл. 2.1. Например, при 
твердости зубьев шестерни 50...451 =H  HRCЭ получаем  

5,47
2

5045
1 =

+
=HRСH ; ZR - коэффициент, учитывающий шероховатость рабочих 

поверхностей зубьев; при Ra=1,25…0,63 мкм (притирка и обкатывание)  ZR=1; при 
Ra=2,5…1,25 мкм (шлифование) ZR=0,95; при Ra=10…2,5 мкм (фрезерование) ZR=0,9;   
ZV- коэффициент, учитывающий влияние скорости: повышение скорости вызывает 
увеличение толщины гидродинамического масляного слоя и уменьшение коэффи-
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циента трения. 
При скорости до 10 м/с (что имеет место в редукторах) и при твердости по-

верхностей зубьев менее 350 НВ ZV=1….1,07; при твердости больше 350 НВ 
ZV=1….1,04;  SH – коэффициент запаса контактной прочности, принимается из 
табл.2.2; 

6 lim

K

H
N N

N
Z =  - коэффициент долговечности, учитывающий режим нагружений 

и требуемый ресурс передачи, принимается в пределах max1 NN ZZ ≤≤  
 

Таблица 2.2 
Вид термиче-
ской или хи-

мико-
термической 
обработки 

Твердость 
поверхности 

Материал limHσ ,МПа SH 

Улучшение 
нормализация 

350 НВ Углеродистые 
и легирован-
ные стали 

HBH×2 +70 1,2 

Поверхностная 
закалка ТВЧ 

45…56 HRCЭ Легированные 
стали 

пов
HRCH×17 +200 1,3 

Цементация и 
закалка 

56…63 HRCЭ Легированные 
стали 

пов
HRCH×23  1,3 

Азотирование 50…59 HRCЭ Легированные 
стали 

1050 1,3 

пов
HRCH  - средняя твердость поверхности. 

 
ZN max=2,6 для материалов с однородной структурой (нормализованных, улуч-

шенных) и 1,8 для поверхностно упрочненных материалов. 
NH lim-число циклов нагружения зуба, соответствующее перелому кривой уста-

лости ( в литературе по деталям машин обозначается также NHO, NHG). 
NH lim= 73 1012×≤HBH ; 
если твердость задана в единицах HRCЭ , то ее переводят в единицы НВ ( 

1HRCЭ=10 НВ);  NK- требуемый ресурс расчитываемого зубчатого колеса в циклах. 
При постоянном режиме нагружений ( рис.2.1,а) 
 
                                             NK=60cnLh,                                              (2.2) 
где С – число вхождений в зацепление зуба рассчитываемого колеса за один 

оборот ( рис.2.2); n-число оборотов в минуту рассчитываемого колеса, мин –1; hL  - 
требуемый ресурс передачи, ч, 

сутгодГсутгодГh ккLккLL ⋅⋅=⋅⋅= 876024365 , 
где ГL - срок службы передачи, годы; годк  - коэффициент использования пере-

дачи в течении года; сутк  - коэффициент использования передачи в течении суток. 
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Если limHк NN > , то принимают 1=Nz . 
При переменном режиме нагружений (рис. 2.1, б) в формулу для определения 

Nz  вместо КN  подставляют эквивалентное число циклов HEN  
...)(60 3

23
3

121 +++= βαβααhHE cnLN                            (2.3) 
Если limHНЕ NN > , то принимают 1=Nz . 
При проектном расчете на контактную выносливость прямозубых передач 

любой твердости, а также косозубых и шевронных передач с твердостью 1H  и 
HBH 3502 ≥  в качестве расчетного допускаемого напряжения принимают минималь-

ное из [ ]1Hσ  и [ ]2Hσ , т. е. [ ] [ ]
[ ] ⎭

⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

=
2

1min
H

H
H σ

σ
σ ; для косозубых и шевронных передач с 

твердостью колеса HBH 3502 <  и твердостью шестерни HBH 3501 >  расчетное допус-
каемое напряжение определяют по формуле 

[ ] [ ] [ ]( )2145,0 HHH σσσ += . 
Это напряжение не должно превышать [ ]223,1 Hσ . В противном случае прини-

мают [ ] [ ]223,1 HH σσ = . 
 

2.2.2. Допускаемые напряжения изгиба зубьев 
 
Допускаемые напряжения изгиба зубьев шестерни [ ]1Fσ  и колеса [ ]2Fσ  опреде-

ляют по формуле 

[ ] N
F

FLim
F y

S
σ

σ = ,                                                 (2.4) 

где limFσ – длительный предел выносливости при “отнулевом” цикле нагруже-
ний, выбирается по табл. 2.3 в зависимости от материала и твердости зубьев; FS  - 

коэффициент запаса изгибной прочности выбирают по табл. 2.3; Fm

К
N N

y
6104 ⋅

=  - ко-

эффициент долговечности, принимаемый в пределах max1 NN yy ≤≤ ; Fm - показатель 
степени кривой усталости; 6=Fm  для нормализованных и улучшенных колес; 9=Fm  
для поверхностно упрочненных колес, 4max =Ny  при 6=Fm , 5,2max =Ny  при 9=Fm . 

KN - требуемый ресурс рассчитываемого зубчатого колеса в циклах. 
 

Таблица 2.3 
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Сталь Вид термической об-
работки 

Твердость сердце-
вины  

limFσ , МПа FS  

1 2 3 4 5 
40, 45, 
50, 40X, 
40XH, 
35XM, 
45ХЦ 

Нормализация улуч-
шение 

НВ 179…302 1,75 HBH  1,7 

40X, 
40XH, 
35XM 

Закалка ТВЧ сквоз-
ная, включая впадину 
( 3≥m  мм) 

HB 269…302 650 1,7 

40X, 
40XH, 
35XM 

Закалка ТВЧ сквоз-
ная, включая впадину 
( 3<m  мм) 

HRCЭ 48…52 550 1,7 

20X, 
12XH3A, 
18XГТ, 
20XHM, 
25XГНМ 

Цементация и закалка HB 300…400 775 1,7 

40X, 
40XHMA 

Азотирование HRCЭ 24…40 29012 +
сердц
HRCH  1,7 

сердц
HRCH  - средняя твердость сердцевины 

 
При постоянном режиме нагружений (см. рис. 2.1, a) определяется по формуле 

(2.2). 
При переменном режиме нагружений (см. рис. 2.1, б) в формулу, определяю-

щую Ny , вместо KN  подставляют эквивалентное число циклов FEN  
...)(60 23121 +++= FF mm

hFE cnLN βαβαα                            (2.5) 
Если KN  и 6104 ⋅>FEN , то принимают 1=Ny . 
 

2.3. Проектный расчет на прочность закрытых цилиндрических зубчатых пе-
редач редукторов 

 
Предварительные геометрические размеры передачи определяют расчетом на 

контактную выносливость зубьев. 
Исходные данные (получены при кинематическом расчете): 

1T - вращающий момент на шестерне, Н.м; 
2T - вращающий момент на колесе, Н.м; 
2n - частота вращения колеса, мин –1; 

u - передаточное число; 
[ ]Hσ - допускаемое контактное напряжение, МПа; 
[ ]1Fσ - допускаемое напряжение изгиба зубьев шестерни, МПа; 
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[ ]2Fσ  - допускаемое напряжение изгиба зубьев колеса, МПа. 
Цилиндрическая зубчатая передача показана на рис. 2.3. 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 

 
Последовательность расчета 

 
1. Определение предварительного значения межосевого расстояния '

Wa ,  

( )3 2
2' 1

u
T

ukaW ±= ,                                           (2.6) 

где знак “+” (здесь и далее) относится к внешнему зацеплению, а знак “-“ – к 
внутреннему; 2T  - вращающий момент колеса, Н.м. Коэффициент K  в зависимости 
от поверхностной твердости зубьев шестерни и колеса имеет следующие значения 
[13]: 
Твердость Н, НВ: ,3501 ≤H  ,3501 ≥H  3501 >H ; 
                              ,3502 <H  ,3502 <H  3502 >H . 
Коэффициент К:      10            8             6. 
2. Уточнение найденного значения межосевого расстояния: 
 

( )
[ ]

3
22
2 ,1

baH

H
aW u

TK
uKa

ψσ
±=                                                                              (2.7) 

где 410=aK  для косозубых и шевронных зубчатых колес и 450=aK  для прямозубых 
зубчатых колес. 

Коэффициент ширины венца зубчатого колеса wba ab /2=ψ  для редукторов зуб-
чатых колес из улучшенных сталей при несимметричном расположении относи-
тельно опор 0,315…0,4; для колес из закаленных сталей – 0,25…0,315; при симмет-
ричном расположении – 0,4…0,5; при консольном расположении – 0,2…0,25. 
Для шевронных передач 25,1...63,0=baψ . Для передач внутреннего зацепления 

( ) ( )1/12,0 −+= uubaψ . Стандартные значения baψ  для редукторов: 0,1; 0,125; 0,16; 0,2; 
0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,8; 1,0; 1,25. 

Коэффициент нагрузки 
                                        αβ HHHVH KKKK ⋅⋅=                                     (2.8) 
Коэффициент HVK , учитывающий внутреннюю динамическую нагрузку, зави-

сит от окружной скорости V и степени точности изготовления передачи. Окружная 
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скорость определяется по формуле 

( )1106 4
2

'

±⋅
2

=
u

un
V wπα                                                                                    (2.9) 

Степень точности выбирают по табл.2.4. Значения коэффициента HVK  выби-
раются по табл. 2.5. 

 
Таблица 2.4 

 
Допускаемая окружная скорость 

колес V, м/с 
Степень точности (по ГОСТ 1643-81) 

прямозубых непрямозубых 
7-я (передачи нормальной точности) 
8-я (передачи пониженной точности) 
9-я (грубые передачи) 

12 
6 
3 

20 
10 
5 

Примечание. Для редукторов и коробок скоростей 9-ю степень точности не приме-
нять. 

 
Таблица 2.5 

HVK  при V, м/c FVK  при V, м/c Степень 
точности 

Твердость 
колес 1 3 5 8 10 1 3 5 8 10 

7 
 

А 
 
 
Б 

1,02 
1,01 
 
1,04 
1,02 

1,06
1,03
 
1,12
1,06

1,12
1,05
 
1,20
1,08

1,19
1,08
 
1,32
1,13

1,25
1,10
 
1,40
1,16

1,02
1,01
 
1,08
1,03

1,06 
1,03 
 
1,24 
1,09 

1,12 
1,05 
 
1,40 
1,16 

1,19
1,08
 
1,64
1,25

1,25
1,10
 
1,80
1,32
 

8 А 
 
 

   Б 
 

1,03 
1,01 
 
1,05 
1,02 

1,09
1,03
 
1,15
1,06

1,15
1,06
 
1,24
1,10

1,24
1,09
 
1,38
1,15

1,30
1,12
 
1,48
1,19

1,03
1,01
 
1,10
1,04

1,09 
1,03 
 
1,30 
1,12 

1,15 
1,06 
 
1,48 
1,19 

1,24
1,09
 
1,77
1,30

1,30
1,12
 
1,96
1,38
 

9 А 
 
 
   Б 

1,03 
1,01 
 
1,06 
1,02 

1,09
1,03
 
1,12
1,06

1,17
1,07
 
1,28
1,11

1,28
1,11
 
1,45
1,18

1,35
1,14
 
1,56
1,22

1,03
1,01
 
1,11
1,04

1,09 
1,03 
 
1,33 
1,12 

1,17 
1,07 
 
1,56 
1,22 

1,28
1,11
 
1,90
1,36

1,35
1,14
 

- 
1,45
 

Примечания: 1. Числитель- прямозубые, знаменатель- косозубые колеса. 
                  2. А-Н1 и Н2>350 НВ, Б-Н1 и Н2≤  350 НВ или Н1>350 НВ, Н2≤350 НВ 

 
Коэффициент βHK , учитывающий неравномерность распределения нагрузки 

по длине контактных линий, определяется по нонограммам (рис.2.4) в зависимости 
от коэффициентов ширины )1(5,0/ 1 ±== udb babd ψψ , схемы передачи и твердости 
зубьев. 
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Рис 2.4 

Коэффициент αHк , учитывающий неравномерность распределения нагрузки 
между одновременно зацепляющимися парами зубьев в связи с погрешностями из-
готовления шестерни и колеса, определяется по следующим приближенным зависи-
мостям: 

Для прямозубых передач 
25,11),5(06,01 ≤≤−+== ααα HCTFH кnкк                                                 (2.10) 

для косозубых передач 
6,11),5(1 ≤≤−+== ααα HCTFH кnaкк , 

где CTn  - число, обозначающее степень точности передачи; 15,0=a  для зубча-
тых колес с твердостью 1H  и HBH 3502 >  и 25,0=a  при 1H  и HBH 3502 ≤  или 

HBH 3501 >  и HBH 3502 ≤ . 
Примечание. При уточненных расчетах шевронных передач коэффициент нагрузки не-
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обходимо определять с учетом неравномерности распределения нагрузки между полушевро-
нами [12]. 

Полученное значение межосевого расстояния wa  округляют до ближайшего 
стандартного значения: 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 225; 250; 
280; 315; 335; 400; 450. 

3. Ширина венца колеса равна рабочей ширине передачи, т. е. wba ab ⋅=ψ2 . Ши-
рина шестерни 21 12,1 bb = . Полученные значения 1b  и 2b  округляют до ближайших 
целых значений в миллиметрах. 

4. Определение нормального модуля зубчатых колес производится при сле-
дующих условиях. 

Значение модуля должно быть в пределах 
maxmin mmm ≤≤ . 

Минимальный модуль minm  определяется из условия прочности зубьев на из-
гиб по известному межосевому расстоянию по следующей зависимости: 

[ ]22

1
min

)1(

Fw

F
m ba

uTк
Km

σ
±

= ,                                       (2.11) 

где 3400=mK  для прямозубых передач и 2600 для косозубых и шевронных пе-
редач; Fк – коэффициент нагрузки, принимаемый равным Hк .  

Максимально допустимый модуль maxm  определяется из условия неподрезания 
зубьев у основания 

)1(17
2

)1(
cos2

min1
max ±

≈
±

⋅
=

u
a

uz
a

m ww β                               (2.12) 

В диапазоне от minm  до maxm  принимают стандартное значение нормального 
модуля nm  по ГОСТ 9563 –60, мм; 

1-ый ряд – 1,0; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3,0; 4,0; 5,0; 6,0; 8,0; 10,0. 
2- ой ряд – 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7,0; 9,0. 
Ряд 1 следует предпочитать ряду 2. 
Для силовых передач рекомендуется принимать ммmn 5,1≥ . 
5. Определение числа зубьев шестерни и колеса проводится в следующем по-

рядке. 
Суммарное число зубьев для прямозубых передач определяют по формуле 

m
a

zzz w2
12 =±=∑ .                                       (2.13) 

Если ∑Z получается дробным числом, то необходимо изменить значение m  
или нарезание зубьев колес производить со смещением инструмента (корригирова-
нием). 

Для косозубых и шевронных передач вначале определяют минимальный угол 
наклона зубьев: 

             ,8
5,3

arcsin 0

2
min ≥=

b
mnβ   022≤но                                             (2.14) 

В раздвоенных ступенях редукторов для лучшей самоустановки вала 
0

min 30=β . 
Для шевронных передач угол 0

min 25=β . 
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Затем определяют суммарное число зубьев 

              
n

W

m
a

ZZZ min
12

cos2 β⋅
=±=∑ .                                                  (2.15) 

Полученное значение ∑Z  округляют в меньшую сторону до целого числа. 

Число зубьев шестерни: 

                               min11 1
Z

u

Z
Z >

±
∑=                                                      (2.16) 

(значение 1Z  округляют до целого числа). 
Число зубьев колеса 2Z  для внешнего и внутреннего зацепления соответст-

венно: 
                   12 ZZZ −∑= ,                  12 ZZZ +∑= . 

Для зубчатых колес, нарезанных без смещения инструмента, 17min1 =Z  (прямо-
зубые колеса), β3

min1 cos17 ⋅=Z  (косозубые и шевронные колеса). 
При min11 ZZ <  передачу выполняют с высотной модификацией (коррекцией) 

для исключения подрезания зубьев и повышения их изгибной прочности. В этом 
случае суммарный коэффициент смещения  

                              012 =±=∑ xxx , 

где ''+'' – для внешнего зацепления ( )12 xx −= ; ''-'' – для внутреннего зацепления 
( )12 xx = . 

Коэффициент смещения для шестерни 1x  можно определить по формуле: 

                     
ββ

α
cos17

1
cos2
sin

1 1
2

1
min1

ZZ
xx −=−=>                                    (2.17) 

 
Примечание. При проектировании зубчатых передач используется и угловая модифика-

ция зубьев ( )021 >+=∑ xxx , позволяющая существенно улучшить качественные показатели 

передачи – повысить контактную и изгибную прочность, износостойкость, обеспечить равен-
ство номинальных напряжений изгиба зубьев шестерни и колеса, изготовленных из одинако-
вых материалов. Это обеспечивается выбором соответствующих значений min21 ,, zxx . Реко-
мендации по выбору коэффициентов смещения даны в ГОСТ 16532-70. 

 
После вычисления чисел зубьев колес косозубых и шевронных передач необ-

ходимо определить точное значение угла наклона зубьев с целью сохранения приня-
того межосевого расстояния wa : 

                  ( )
w

n

a
mzz

2
arccos 21 +=β                                                            (2.18) 

(arcos вычисляют с точностью до 0,0001). 
6. Определение фактического значения передаточного числа 12 / ZZUф = , с 

точностью до 0,01. В многоступенчатых редукторах общее фактическое передаточ-
ное число не должно отличаться от заданного более чем на 4%. 

7. Проверочный расчет на контактную выносливость проводят по зависимости 
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( ) [ ]H
фH

фw
H b

uTK
ua

Z
σσ σ ≤

±
=

2

3
2 1

,                                                          (2.19) 

где осредненные значения коэффициента 9600=σZ для прямозубых и 8400  для косо-
зубых передач. 

Если расчетные напряжения Hσ меньше допускаемых [ ]Hσ  в пределах 
15…20% или превышают их в пределах 5%, то ранее принятые параметры передачи 
принимают за окончательные. В противном случае необходимо изменить геометри-
ческие параметры колес или повысить сопротивление усталости материала. Наибо-
лее просто изменить ширину зубчатого венца 

[ ]

2

2
'
2 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

H

Hbb
σ
σ , 

где '
2b - скорректированная рабочая ширина зубчатого венца колеса. 

8. Проверочный расчет на выносливость при изгибе проводят для зубьев шес-
терни и колеса по общей зависимости 

[ ]FFS
n

F
F yyy

zbm
KT

σ
β

σ εβ ≤
⋅⋅
⋅⋅⋅

= 2

cos2000 ,                                                  (2.20) 

где FK - коэффициент нагрузки 
                                  αβϑ FFFF KKKK ⋅⋅= ,                                                      (2.21) 

здесь ϑFK - коэффициент, учитывающий внутреннюю динамическую нагрузку 
в передаче, определяется по табл. 2.4; βFK - коэффициент, учитывающий неравно-
мерность распределения нагрузки по длине контактных линий, определяется по но-
мограммам (см рис. 2.4) аналогично определению коэффициента βHK  (стр. 32). 

αα HF KK =  [см формулы (2.10)]; FSy - коэффициент, учитывающий форму зуба и кон-
центрацию напряжений, определяется по табл. 2.6 в зависимости от действительно-
го числа зубьев колес Z (для прямозубых передач внешнего зацепления) или приве-
денного числа зубьев βϑ

3cos/ZZ =  (для косозубых и шевронных передач) и коэф-
фициента смещения инструмента (при отсутствии смещения x=0). Для чисел зубьев 
колес, не указанных в таблице, при определении FSy применяют линейную интерпо-
ляцию. 

 
Таблица 2.6 

FSy  при коэффициенте смещения x  z или 
Vz  -0,5 -0,3 -0,2 -0,1 0 +0,1 +0,2 +0,3 +0,5 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 
14 - - - - - 4,24 4,00 3,78 3,42 
17 - - - 4,5 4,27 4,03 3,83 3,67 3,40 
20 - - 4,55 4,28 4,07 3,89 3,75 3,61 3,39 
25 - 4,39 4,20 4,04 3,90 3,77 3,67 3,57 3,39 
30 4,6 4,15 4,05 3,90 3,80 3,70 3,62 3,55 3,40 
40 4,12 3,92 3,84 3,77 3,70 3,64 3,58 3,53 3,42 
50 3,97 3,81 3,76 3,70 3,65 3,61 3,57 3,53 3,44 
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60 3,85 3,73 3,70 3,66 3,63 3,59 3,56 3,53 3,46 
80 3,37 3,68 3,65 3,62 3,61 3,58 3,56 3,54 3,50 
100 и 
более 

3,68 3,65 3,62 3,61 3,60 3,58 3,57 3,55 3,52 

 
Пример. Определить FSy  при )0(22 == xz . При 20=z  07,4=FSy ; при 25=z  
90,3=FSy  

17,090,307,4)25()20( =−=−=Δ == zFSzFSFS yyy ; 
при 52025 =−=Δz  

00,4
5

217,007,4
2

)20()22( =
⋅

−=
Δ

⋅Δ
−= == z

y
yy FS

zFSzFS ; 

или 

00,4
5

317,090,3
3

)25()22( =
⋅

+=
Δ

⋅Δ
−= == z

y
yy FS

zFSzFS . 

Для колес с внутренними зубьями FSy  выбирается в зависимости от z : 
z  40 45 50 55 60 70≥  
FSy  4,02 3,95 3,88 3,84 3,8 3,75 

 
βy - коэффициент, учитывающий наклон зуба 

7,0
120

1
0

≥−=
βε ββy                                       .22) 

Коэффициент осевого перекрытия βε  определяется по формуле 

β
π

ε β sin2

nm
b

= ,                                       (2.23) 

εy – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев. Для прямозубых и уз-
ких ( 1<βε ) косозубых передач  

α
ε ε

8,02,0 +=y , 

для косозубых передач 
α

ε ε
1

=y , где коэффициент торцевого перекрытия αε , 

определяемый по формуле 

βεα cos112,388,1
21
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
±−=

zz
.                            (2.24) 

9. Определение геометрических размеров передачи: 
- делительный диаметр колес 

βcos
zm

d n= ,                                              (2.25) 

- диаметр вершин зубьев 
)1(2 xmdda ++= ,                                       (2.26) 

- диаметр впадин зубьев 
)8,01(5,2 xmdd f +−= .                                   (2.27) 

Для зубчатых колес с внутренними зубьями 
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)1(2 222 xmdda −−= ,                                    (2.28) 
mdad awf 5,02 12 ++= .                                   (2.29) 

10. Определение сил в зацеплении, необходимых для расчета валов и подшип-
ников: 

окружная 

2

2
3

1

1
3 102102

d
T

d
TFt

⋅
=

⋅
= ;                                      (2.30) 

радиальная 

βcos
200tgF

F t
r

⋅
= ;                                             (2.31) 

осевая 
βtgFF ta = .                                                (2.32) 

Схема сил, действующая на вал от зубчатых колес в цилиндрической переда-
че, показана на рис. 2. 5. 

 
 
 
 

Рис. 2. 5. 
2.4. Особенности расчета соосных редукторов 

 
Межосевое расстояние wa  редуктора определяется из расчета зубчатой пере-

дачи тихоходной ступени (см. разд. 2.3), после чего определяют коэффициент ши-
рины быстроходной ступени из формулы (2.7): 

[ ] 223
233 )1(
БHw

H
Бaba ua

TKuк
σ

ψ
⋅

±= .                               (2.33) 

Коэффициент нагрузки и допускаемое напряжение можно принять равным HK  
и [ ]Hσ  тихоходной ступени. Если полученное значение baψ  меньше 0,2, то его следу-
ет принять равным 0,2. 

Расчет остальных параметров быстроходной ступени см. пп. 3, 4, 5, 9, 10 в 
разд. 2.3. 

 
2.5. Особенности расчета открытых цилиндрических  

зубчатых передач. 
 
Открытые цилиндрические передачи выполняют только прямозубыми. Сте-

пень точности их изготовления по нормам плавности работы и контакта обычно 9-ая 
(ГОСТ 1643-81). 

Основные размеры передач 221 ,,, bddaw  определяют из расчета на контактную 
прочность. Их конструируют узкими, с коэффициентом ширины 2,0...1,0=baψ . При 
расчете принимают допускаемые напряжения 

[ ]
H

H
H S

limσ
σ =  и [ ]

F

F
F S

limσ
σ = . 
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Зубчатые колеса открытых передач изготовляют в большинстве случаев из 
нормализованных или улучшенных сталей. При любой твердости рабочих поверх-
ностей зубьев открытые передачи считают прирабатывающимися. Учитывая повы-
шенный износ зубьев открытых передач, значение модуля рекомендуется принимать 
в 1,5...2 раза большим, чем для закрытых передач тех же размеров. 

 
2.6. Расчет цилиндрических зубчатых передач коробок скоростей металлоре-

жущих станков 
 
Зубчатые колеса коробок скоростей металлорежущих станков чаще всего из-

готовляют из цементуемых сталей 20Х, 12НХЗА, 18ХГТ, 20ХНМ, 25ХГНМ и др. 
Механические характеристики этих сталей приведены в табл. 2.1. 

Допускаемые напряжения определяются в соответствии с рекомендациями  
разд. 2.1 и 2.2. Зубчатые колеса передвижных блоков изготовляют прямозубыми 
( 0=β ). 

Проектный расчет цилиндрических зубчатых передач коробок скоростей про-
водится по методике, изложенной в разд. 2.3. Особенность расчета заключается в 
том, что числа зубьев колес известны из кинематического расчета. Поэтому расчет-
ным параметром является модуль зацепления nm , определяемый расчетом на кон-
тактную выносливость и выносливость при изгибе зубьев. Подученное большее зна-
чение модуля округляют до ближайшего большего стандартного значения по ГОСТ 
9563-60 (см. с. 34 ). 

Определение модуля из расчета на контактную выносливость зубьев ведется 
по формуле, полученной из выражения (2.7): 

[ ]
3 2

1

1

)1(cos

bdH

Hd
n u

uTk
z

K
m

ψσ
β +

= ,                                       (2.34) 

где 710=dK  для прямозубых и 650=dK  для косозубых передач. 
Коэффициент нагрузки определяется по формуле (2.8), имея в виду, что точ-

ность изготовления зубчатых колес - не ниже 7-й степени. 

Коэффициент ширины 
2

)1(

1

+
==

u
d
b a

bd
ψ

ψ , а 2,0...1,0=aψ . 

Передаточное число 1/1 min ≥= iu , где кi
ϕ
1

min =  - из кинематического расчета 

(см. п. 1.4), т.е. расчету подвергается наиболее нагруженная передача передвижного 
блока. 

Определение модуля этой передачи из расчета на выносливость при изгибе 
зубьев шестерни ведется по формуле, полученной из выражения (2.20): 

[ ]3

11

11 cos6,12 β
σψ

εβ

Fm

FSF
n z

yyyTк
m

⋅⋅⋅⋅
= ,                              (2.35) 

где 10...6==
n

m m
bψ - коэффициент ширины зубчатого венца. 

Коэффициент нагрузки Fк  определяется по формуле (2.21) для колес 7-й сте-
пени точности. 



 

 - 39 -  

Коэффициенты βyyFS ,  и εy  определяются аналогично по п. 8 разд. 2.3. 
Больший модуль из расчета на контактную и изгибную выносливость округ-

ляют до ближайшего большего стандартного. 
Далее определяются геометрические параметры передачи и силы в ней по за-

висимостям, указанным в пп. 9, 10 разд. 2.3. 
Ширина зубчатых венцов обоих колес передачи одинакова 121 dbbb bd ⋅=== ψ  

или nmmb ψ= . 
Затем проводится проверочный расчет передачи. Действующие в передаче 

контактные напряжения  

[ ]H
Hd

H bu
uTк

d
к

σσ ≤
+

=
)1(1

1

5,1

,                                 (2.36) 

где 710=dк  для прямозубых и 650=dк  для косозубых передач. 
Если [ ]HH σσ >  более чем на 5%, то необходимо изменить геометрические па-

раметры колес. Наиболее просто изменить ширину зубчатого венца 

[ ]

2
'

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

H

Hbb
σ
σ . 

Действующие в передаче напряжения изгиба 

[ ]F
n

FSF
F zbm

yyyTк
σ

β
σ εβ ≤

⋅⋅⋅⋅⋅⋅
=

1
2
11 cos2000

.                      (2.37) 

Если [ ]FF σσ >  более чем на 5%, то прочность при изгибе можно повысить пу-
тем увеличения рабочей ширины венца до 

[ ]F

Fbb
σ
σ

='  или увеличения модуля зацепления. 

 
2.7. Проектный расчет закрытых конических передач 

 с прямыми зубьями 
 
Коническая зубчатая передача показана на рис. 2.6. Предварительные геомет-

рические размеры передачи определяют расчетом на контактную выносливость 
зубьев. 

При расчете на прочность конической зубчатой передачи ее заменяют эквива-
лентной (приведенной) цилиндрической и используют формулы, применяемые для 
расчета цилиндрических зубчатых передач. 

Выбор материала для изготовления колес и определение допускаемых напря-
жений проводятся аналогично изложенному в разд. 2.1 и 2.2. 

Исходные данные для расчета ( unnTT ,,,, 2121 ) получены при кинематическом 
расчете привода. Отношение ширины зубчатого венца к внешнему конусному рас-
стоянию принято 285,0/ == ebe Rbк . 
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Последовательность расчета 
 
1. Определение ориентировочного (первое приближение) значения внешнего 

делительного диаметра '
2ed , мм: 

3 2'
2

H
e

uTKd
ν

= .                                               (2.38) 

Здесь Hν  - коэффициент понижения несущей способности конических передач 
по сравнению с эквивалентными цилиндрическими. Для прямозубых передач 

85,0=Hν . 
Коэффициент K  в зависимости от поверхностной твердости зубьев шестерни 

и колеса имеет следующие значения [13]: 
Твердость Н, HB 3501 ≤H , 

3502 ≤H  
3501 >H , 
3502 ≤H  

3501 >H , 
3502 >H  

Коэффициент K 30 25 22 
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2. Ориентировочное значение средней окружной скорости ( '
mV , м/с) вычисля-

ют по следующей зависимости: 

4
2

'
2'

m 106
857,0

V
⋅

⋅⋅⋅
=

ndeπ                                      (2.39) 

3. Необходимую степень точности передачи назначают в зависимости от ок-
ружной скорости. Прямозубые конические колеса применяют при mV  - до 8 м/с, сте-
пень точности их изготовления в этом случае должна быть не выше 7-й (7-я или 8-
я). 

4. Определение предварительного (второе приближение) значения внешнего 
делительного диаметра, мм 

[ ]
3

2
2"

2 1650
HH

HHV
e

uTKK
d

νσ
β ⋅⋅⋅

= .                                           (2.40) 

Коэффициент динамической нагрузки HVк  выбирают по табл. 2.5, но при этом 
точность условно берут на одну степень ниже фактической. 

Коэффициент βHK , учитывающий неравномерность распределения нагрузки 
по длине контактных линий, выбирают по номограммам (см. рис. 2.4) в зависимости 
от твердости зубчатых колес, схемы передачи и коэффициента ширины 

1166,0 2 += ubdψ . 
5. Предварительное значение числа зубьев шестерни '

1z  выбирают по графику 
(рис. 2.7) в зависимости от ее диаметра ( )udd ee /''

2
''
1 =  и передаточного числа при твер-

дости зубьев колеса и шестерни 45ЭHRC≥ . 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Если твердость зубьев шестерни 45ЭHRC≥ , а колеса 350HB< , то найденное по 
графику число зубьев '

1z  увеличивают в 1,3 раза. Если же твердость зубьев и шес-
терни и колеса 350HB< , то число зубьев шестерни '

1z , найденное по графику, увели-
чивают в 1,6 раза. 

Вычисляют число зубьев колеса по формуле (с округлением до целого) 
uzz ⋅= 12 . 

6. Определение окончательного значения передаточного числа 
                                                      12 / zzu =                                        (2.41) 
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Отклонение от заданного передаточного числа не должно быть более 4%. 
7. Вычисление углов делительных конусов, град: 

,
2

1
1 z

zarctg=δ  1
0

2 90 δδ −=                                                                     (2.42) 

с точностью не менее 0,0030. 
8. Определение внешнего окружного модуля 

2

''
2

z
dm e

e =  (с точностью 0,0001 мм).                                                   (2.43) 

Внешний окружной модуль разрешается не округлять до стандартного значения 
(ГОСТ 9563-60), т.к. одним и тем же режущим инструментом можно нарезать колеса 
с различными значениями модуля, лежащими в некотором непрерывном интервале. 

9. Определение внешнего конусного расстояния, мм: 

                  2
2

2
12

zzmR e
e +=                                                                  (2.44) 

Значение eR  не округляют. 
10. Определение ширины зубчатых венцов колес, мм 
       eebe RRKbbb 285,021 ====                                                            (2.45) 

Вычисленное значение b  округляют до целого числа. 
11. Определение коэффициента смещения зуборезного инструмента. 
В конических передачах с 1>u  для повышения сопротивления заеданию ре-

комендуется шестерню выполнять с положительным смещением ( )01 >ex , а колесо- с 
равным ему по абсолютной величине отрицательным смещением ( )12 ee xx −= . Значе-
ния 1ex  для прямозубых передач находят по табл. 2.7. в зависимости от числа зубьев 
шестерни и передаточного числа передачи (ГОСТ 19624-74). 

Таблица 2.7 
1ex  при u  1Z  

1,0 1,25 1,6 2,0 2,5 3,15 4,0 5,0 
12 - - - - 0,50 0,53 0,56 0,57 
13 - - - 0,44 0,48 0,52 0,54 0,55 
14 - - 0,34 0,42 0,47 0,50 0,52 0,53 
15 - 0,18 0,31 0,40 0,45 0,48 0,50 0,51 
16 - 0,17 0,30 0,38 0,43 0,46 0,48 0,49 
18 0,00 0,15 0,28 0,36 0,40 0,43 0,45 0,46 
20 0,00 0,14 0,26 0,34 0,37 0,40 0,42 0,43 
25 0,00 0,13 0,23 0,29 0,33 0,36 0,38 0,39 
30 0,00 0,11 0,19 0,25 0,28 0,31 0,33 0,34 
40 0,00 0,09 0,15 0,20 0,22 0,24 0,26 0,27 

 
Примечание. Для передач, у которых значения 1z  и u  отличаются от указанных в таб-

лице, коэффициент 1ex  принимают с округлением в большую сторону. 
12. Определение геометрических параметров передачи: 



 

 - 43 -  

внешний делительный диаметр 
2211 ; zmdzmd eeee ==                                                                                (2.46) 

внешний диаметр вершин зубьев 
1111 cos)1(2 δeeeae mxdd ++= ; 

;cos)1(2 2222 δeeeae mxdd ++=                                                                   (2.47) 
средний окружной модуль 

)5,01( beem кmm −=                                                                                   (2.48)  
средний делительный диаметр 

2211 ; zmdzmd mmmm ==                                                                             (2.49)  
эквивалентное число зубьев 

222111 cos/;cos/ δδ zzzz VV == .                                                                (2.50) 
13. Проверка зубчатой передачи на контактную выносливость производится 

по формуле 

[ ]H
He

HHV
H d

uTKK
σ

ν
σ β ≤

⋅

⋅⋅⋅
= 3

2

267000 .                              (2.51) 

Эту проверку выполняют только в тех случаях, когда при проработке конст-
рукции колес размеры их были изменены по сравнению с ранее полученными. 

14. Проверка зубчатой передачи на выносливость при изгибе проводится для 
зубьев шестерни ( [ ]11 FF σσ ≤ ) и колеса ( [ ]22 FF σσ ≤ )по общей зависимости 

[ ]F
Fee

FSFFV
F mbd

TyKK
σ

ν
σ β ≤

⋅⋅⋅
=

2700
                                  (2.52) 

Коэффициент FVK  выбирают по табл. 2.4 в зависимости от тех же факторов, 
что и при выборе HVK . 

Коэффициент βFK  выбирают по номограммам (см. рис. 2.4): схема I, если опо-
ры вала шестерни выполнены на шариковых радиально-упорных подшипниках; 
схема 2 - при роликовых радиально-упорных конических подшипниках. 

Коэффициенты формы зубьев FSy  определяются по табл. 2.6 в зависимости от 
эквивалентного числа зубьев Vz  и коэффициента смещения инструмента ex . Полу-
ченные значения FSy  следует увеличить на 20%. 

Коэффициент 85,0== HF νν . 
15. Определение сил в зацеплении, необходимых для расчета валов и подшип-

ников: 
окружная 

2

2
3

1

1
3 102102

mm
t d

T
d

TF ⋅
=

⋅⋅
=                                     (2.53) 

радиальная 

21
0

1 cos20 atr FtgFF =⋅= δ ;                                 (2.54) 

осевая 

21
0

1 sin20 rta FtgFF =⋅= δ .                                  (2.55) 
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Схема сил, действующих на вал от зубчатых колес в конической передаче, по-
казана на рис. 2.8. 

 
 
 
 
 
 
 
 

 

2.8. Пример проектного расчета косозубой цилиндрической передачи 

 
Схема передачи показана на рис. 2.9. 
Исходные данные .для расчета: 
режим нагружений - переменный (см. рис. 2.1, б): 

6,0;8,0;3,0;5,0;2,0 21321 ===== ββααα ; 
срок службы передачи ГL =4 года, Годк =0,75; 

65,0=сутк ; 
наибольший вращающий момент, Н⋅м: 
на шестерне - 5091 =T ; 
на колесе - 19502 =T ; 
требуемое передаточное 

число - 4=u . 
частота вращения, мин –1: 
шестерни - 961 =n ; 
колеса - 242 =n ; 
материал зубчатых 

колес- сталь: 
вид термообработки: 
шестерни – улучшение + 

закалка ТВЧ; 
колеса – улучшение. 
 

 
Последовательность расчета 

 
 Определим требуемый ресурс передачи: 
 1708265,075,0487608760 =⋅⋅⋅=⋅⋅⋅= сутгодГh ККLL  ч. 
2. Для изготовления шестерни и колеса по табл. 2.1 назначаем одинаковую 

марку стали, например, 40 XH: 
              5,50

2
5348

1 =
+

=
пов
HRCH ;                  .5,285

2
302269

2 =
+

=HBH  

 Определяем допускаемые контактные напряжения: 
- предел контактной выносливости (табл.2.2): 

МПаH пов
HRCH 5,10582005,501720017 11lim =+⋅=+⋅=σ ; 

МПаH HBH 641705,2852702 22lim =+⋅=+⋅=σ ; 
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 коэффициент запаса прочности 
                      3,11 =HS ; 2,12 =HS  (см. табл. 2.2); 
 коэффициент долговечности 

152,1
102,51

1012
6

6

7

6

1

1lim
1 =

⋅
⋅

==
HE

H
N N

NZ ; 

105,1
108,12
103,23

6
6

6

6

2

2lim
2 =

⋅
⋅

==
HE

H
N N

NZ , 

где  
( ) ( ) 73

3
11lim 108,125,501010 ⋅=⋅=⋅=

пов
HRCH HN ; 

633

2lim 103,235,285 ⋅=== HBH HN ; 
( )

( ) ;102,516,03,08,05,02,01708296160

60
633

3
23

3
12111

⋅=⋅+⋅+⋅⋅⋅=

=+⋅+⋅⋅⋅= βαβααhHE LncN  

( )
( ) ;108,126,03,08,05,02,01708224160

60
633

3
23

3
12122

⋅=⋅+⋅+⋅⋅⋅=

=+⋅+⋅⋅⋅= βαβααhHE LncN  

- допускаемое контактное напряжение шестерни и колеса по формуле (2.1): 

[ ] МПаz
S

zz
N

H

VRH
H 861152,1

3,1
02,19,05,1058

1
1

11lim
1 =

⋅⋅
=

⋅⋅
=
σ

σ ; 

[ ] МПаz
S

zz
N

H

VRH
H 550105,1

2,1
035,19,0641

2
2

22lim
2 =

⋅⋅
=

⋅⋅
=
σ

σ ; 

- допускаемое контактное напряжение для расчета. 
[ ] [ ] [ ]( ) ( ) МПаHHH 63555086145,045,0 21 =+=+= σσσ ; 
[ ] [ ] МПаHH 67755023,123,1 2 =⋅== σσ . 
Принимаем [ ] МПаH 635=σ . 
4. Определяем допускаемые напряжения изгиба: 
- предел выносливости (табл. 2.3): 

МПаF 6501lim =σ ; 
МПаH HBF 5005,28575,175,1 22lim =⋅=⋅=σ ; 

- коэффициент запаса прочности 7,1=FS  (табл. 2.3); 
- коэффициент долговечности 

6

2

6

29

1

6

1
104;104

FE
N

FE
N N

y
N

y ⋅
=

⋅
= , 

где 
( )

( ) ;106,266,03,08,05,02,01708296160

60
699

9
23

9
12111

⋅=⋅+⋅+⋅⋅⋅=

=+⋅+⋅⋅⋅= βαβααhFE LncN  

( )
( ) ;105,86,03,08,05,02,01708224160

60
666

6
23

6
12122

⋅=⋅+⋅+⋅⋅⋅=

=+⋅+⋅⋅⋅= βαβααhFE LncN  

так как 6
1 104 ⋅>FEN  и 6

2 104 ⋅>FEN , то 121 == NN yy ; 
- допускаемые напряжения изгиба по формуле (2.4) 
[ ] [ ] МПаМПа FF 2941

7,1
500;3821

7,1
650

21 ==== σσ . 
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5. Определяем предварительное значение межосевого расстояния по формуле 
(2.6): 

( ) мм
u
T

uKaW 3,198
4

1950)14(81 3
2

3
2
2' =+=+= . 

6. Уточняем значение межосевого расстояния по формуле (2.7): 

[ ]
3

22
2)1(

baH

H
aW u

TK
uKa

ψσ
+= , 

где 315,0;410 == baaK ψ  (несимметричное расположение колес относительно 
опор); коэффициент нагрузки 

71,16,105,102,1 =⋅⋅=⋅⋅= αβ HHHVH KKKK , 
где 02,1=HVK  из таблицы 2.5 при окружной скорости 

см
uu

una
V W /4,0

)1(60000
4243,19814,32

)1(106
2

4
2

'

=
+

⋅⋅⋅⋅
=

+⋅
⋅

=
π  и 8-ой степени точности; 05,1=βHK  по 

номограмме (рис. 2.4) для схемы 5 при  
79,0)1(315,05,0)1(5,0 =+⋅=+= uubabd ψψ ; 

6,175,1)58(25,01)5(1 >=−+=−+= CTH naK α ; 
Принимаем 6,1=αHK  

ммaW 6,237
315,04635

195071,1)14(410 3
22 =
⋅⋅

⋅
+= . 

Принимаем стандартное значение ммaW 250= . 
7. Ширина венца зубчатых колес: 

.877812,112,1
;78250315,0

21

2

ммbb
ммab Wba

=⋅=⋅=
=⋅=⋅=ψ  

8. Определяем нормальный модуль зубчатых колес: 

[ ]

мм
u
a

m

мм
ba

uTKKm

W

FW

F
m

88,5
)14(17

2502
)1(17

2

;97,1
29478250

)14(50971,12600)1(

max

22

1
min

=
+

⋅
=

+
=

=
⋅⋅
+⋅

=
+⋅

=
σ  

Принимаем стандартное значение ммmn 4= . 
9. Суммарное число зубьев: 

n

W

m
a

zzz min
21

cos2 β⋅
=+=∑ . 

Минимальный угол наклона 
0'0

2
min 82010

78
45,3arcsin

5,3
arcsin >=

⋅
==

b
mnβ ; 

9,122
4

9838,02502
=

⋅⋅
=∑z . 

Принимаем 122=∑z . 

10. Число зубьев шестерни и колеса: 

4,24
14

122
11 =

+
=

+
∑=

u

z
z , принимаем 241 =z ; 
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982412212 =−=−∑= zzz . 
11. Уточняем угол наклона зубьев 

( ) 976,0arccos
2502

49824arccos
2

)(
arccos 21 =

⋅
+

=
+

=
W

n

a
mzz

β ; 0'00 8341222 >=> β . 

12. Фактическое передаточное число 

08,4
24
98

1

2 ===
z
zuф . 

Отклонение от требуемого 

%4%2100
4

08,44
<=

−
=Δu . 

13. Проверочный расчет на контактную выносливость по формуле (2.19): 

[ ]H
фH

фW
H МПа

b
uTK

ua
z

σσ σ <=
+⋅

⋅
=

+⋅

⋅
= 616

78
)108,4(195071,1

08,4250
8400)1( 3

2

3
2  

14. Проверочный расчет на выносливость при изгибе по формуле (2.20): 

[ ]FFS
n

F
F yyy

zbm
TK

σ
β

σ εβ ≤⋅⋅
⋅⋅
⋅⋅⋅

= 2

cos2000 . 

Коэффициент нагрузки 85,16,111,104,1 =⋅⋅=⋅⋅= αβ FFFVF KKKK , 
где 

04,1=FVK  - по табл. 2.5; 
11,1=βFK  - по номограмме (см. рис. 2.4); 

6,1== αα HF KK . 
Коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию напряжений, выби-

рается по табл. 2.6 при 0=x : 
9,3)( 11 == VFS zfy ; 6,3)( 22 == VFS zfy , 

где  

4,105
976,0
98

cos

;8,25
976,0
24

cos

33
2

2

33
1

1

===

===

β

β
zz

zz

V

V

 

Коэффициент, учитывающий наклон зуба 

7,0859,0
120

56,1235,11
120

1
0

>=−=−=
βε ββy , 

где 

35,12175,0
414,3

78sin2 =
⋅

== β
π

ε β
nm

b . 

Коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев 
599,0

67,1
11

===
α

ε ε
y , 

где 

67,1976,0
98
1

24
12,388,1cos112,388,1

21

=⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +−=⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+−= βεα zz

. 



 

 - 48 -  

[ ]121 110599,0859,09,3
24874

976,050985,12000
FF МПа σσ <=⋅⋅

⋅⋅
⋅⋅⋅

= ; 

[ ]222 107599,0859,06,3
98784

976,0195085,12000
FF МПа σσ <=⋅⋅

⋅⋅
⋅⋅⋅

= . 

15. Определение геометрических размеров передачи: 
коэффициент смещения инструмента 021 == xx ; 
диаметры делительных окружностей: 

мм
zm

d n 36,98
976,0
244

cos
1

1 =
⋅

==
β

; 

мм
zm

d n 64,401
976,0
984

cos
2

2 =
⋅

==
β

. 

Проверка: ммadd W 50064,40136,98221 =+==+ ; 
диаметры окружностей вершин и впадин зубьев: 

ммmdd na 36,1064236,98211 =⋅+=+= ; 
ммmdd nf 36,8845,236,985,211 =⋅−=−= ; 
ммmdd na 64,4094264,401222 =⋅+=+= ; 

ммmdd nf 64,39145,264,4015,222 =⋅−=−= . 
16. Силы, действующие на валы от зубчатых колес: 
окружная сила 

H
d

TFt 10350
36,98
50920002000

1

1 =
⋅

=
⋅

= ; 

радиальная сила 

HtgFF tr 3860
976,0
364,010350

cos
200

===
β

; 

осевая сила 
HtgtgFF ta 23072229,01035056,1210350 0 =⋅=== β . 

 
2.9. Пример проектного расчета прямозубой  

конической передачи 
 
Схема передачи показана на рис. 2.10. 
 

 
 
 
 
 
 
 

Исходные данные: 
опора вала шестерни – роликоподшипники конические; 
наибольший вращающий момент, Н.м: 
на шестерне - 1501 =T ; 
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на колесе - 5092 =T ; 
требуемое передаточное число - 55,3=u ; 
частота вращения, мин –1: 
шестерни - 3411 =n ; 
колеса - 962 =n ; 
материал колес и термообработка – см. пример разд. 2.8; 
допускаемые напряжения, МПа: 
контактные - [ ] 503=Hσ ; 
изгиба - [ ] 4501 =Fσ ; 
               [ ] 3022 =Fσ . 
 

Последовательность расчета 
 
1. Определяем ориентировочное значение внешнего делительного диаметра 

колеса по формуле (2.38): 

ммuTкd
H

e 321
85,0

55,35092533 2'
2 =

⋅
==

ν
. 

2. Ориентировочное значение средней окружности скорости по формуле 
(2.39): 

cм
nd

V e
m /38,1

106
96321857,014,3

106
857,0

44
2

'
2| =

⋅
⋅⋅⋅

=
⋅

⋅⋅⋅
=
π . 

3. Назначаем 8-ю степень точности изготовления колес, т. к. смm /8V' < . 
4. Определяем предварительное значение внешнего делительного диаметра 

колеса по формуле (2.40): 

[ ]
3 2

2"
2 1650

HH

HHV
e

uTKK
d

νσ
β ⋅⋅⋅

= , 

где 08,1=HVK  из табл.2.5 для 9-й степени точности при 38,1=V м/с; 18.1=βHK  
по номограмме (рис.2.4) для схемы 2 при 

;6,0155,3166.01166,0 22 =+=+= ubdψ  

74,368
85,0503

55,350918,108,1
16503 2

"
2 =

⋅

⋅⋅⋅
=ed  мм. 

5. Число зубьев шестерни: 

17'
1 =Z  при 87,103

55,3
74,368''

2''
1 ===

u
d

d e
e  мм (см. рис. 2.6); 

1,22173,13,1 '
11 =⋅=⋅= ZZ                          (см. п. 5 в разд. 2.7). 

Принимаем 221 =Z . 
Число зубьев колеса 1,7855,32212 =⋅=⋅= uZZ . 
Принимаем 782 =Z . 
6. Передаточное число передачи. 

.545,3
22
78

1

2 ===
Z
Zu  
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7. Определяем углы делительных конусов: 

шестерни ;75,15282,0
78
22 0

2

1
1 ==== arctgarctg

Z
Zarctgδ  

колеса .25,7475,159090 0
1

0
2 =−=−= δδ  

8. Внешний окружной модуль: 

7274,4
78

74,368

2

''
2 ===

Z
d

m e
e  мм. 

9. Внешнее конусное расстояние: 

562,1917822
2

7274,4
2

222
2

2
1 =+=+= ZZ

m
R e

e  мм. 

10. Ширина зубчатых венцов колес: 
6,54562,191285,0285,021 =⋅==== eRbbb  мм. 

Принимаем 55=b  мм. 
11. По табл. 2.7 определяем коэффициент смещения инструмента для шестер-

ни при 221 =Z  и ,55,3=u  ;38,01 =ex  
для колеса .38,012 −=−= ee xx  
12. Определяем геометрические размеры передачи: 
внешний делительный диаметр 
шестерни 104227274,411 =⋅== zmd ee  мм; 
колеса 74,368787274,422 =⋅== zmd ee  мм; 
внешний диаметр зубьев 
шестерни ( ) ( ) 56,1169624,07274,438,012104cos12 1111 =⋅⋅++=++= δeeeae mxdd  мм; 
колеса  

( ) ( ) 33,3702714,07274,438,01274,368cos12 2222 =⋅−+=++= δeeeae mxdd  мм; 
средний окружной модуль 0537,4)285,05,01(7274,4)5,01( =⋅−=−= beem Kmm  мм; 
средний делительный диаметр 
шестерни 18,89220537,411 =⋅=⋅= zmd mm  мм; 
колеса 19,316780537,422 =⋅=⋅= zmd mm  мм. 
13. Выполняем проверочные расчеты: 
а) на контактную выносливость по формуле (2.51) 

[ ]H
He

HHV
H d

uTKK
σ

ν
σ β <=

⋅
⋅⋅⋅

=
⋅

⋅⋅⋅
= 5,502

85,014,368
545,350918,108,16700067000 33

2

2 ; 

б) на выносливость при изгибе по формуле (2.52) 

[ ]F
Fee

FSFFV
F mdb

TyKK
σ

ν
σ β ≤

⋅

⋅⋅⋅⋅
=

2700
, 

где 2,1=FVK  из табл. 2.5; 35,1=βFK  по номограмме (см. рис. 2.4) для схемы 2 
при 6,0=bdψ . 

Коэффициенты, учитывающие форму зуба, определяются по табл. 2.6 с при-
менением интерполяции: 

шестерни:  

23
9624,0
22

cos 1

1
1 ===

δ
zzV  
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при 20=z  и 38,01 ≈ex  5,3=Fy ; при 25=z  и 38,01 ≈ex  48,3=Fy ; 
52025;02,048,35,3)25()20( =−=Δ=−=−=Δ == zyyy zFzFF ; 

488,3
5

302,05,33
)20()23(1 =

⋅
−=

Δ
⋅Δ

−= == z
yyy F

zFzFS ; 

колеса 

665,3;287
2714,0
78

cos 2
2

2
2 ==== FSV yzz

δ
 при 38,02 −=ex . 

Принимаем (см. п. 14 в разд. 2.7) 
19,4488,32,11 =⋅=FSy ; 
4,4665,32,12 =⋅=FSy ; 

[ ]1
1

11
1 128

85,07274,410455
15019,445,12,127002700

F
Fee

FSFFV
F МПа

mbd
TyKK

σ
ν

σ β <=
⋅⋅⋅
⋅⋅⋅⋅

=
⋅

⋅⋅⋅⋅
= ; 

[ ]2
2

22
2 129

85,07274,474,36855
5094,435,12,127002700

F
Fee

FSFFV
F МПа

mdb
TyKK

σ
ν

σ β <=
⋅⋅⋅
⋅⋅⋅⋅

=
⋅⋅

⋅⋅⋅⋅
= . 

14. Определяем силы, действующие на валы от зубчатых колес: 
окружная сила 

2
1

1 3364
18,89
15020002000

t
m

t FH
d

TF ==
⋅

=
⋅

= ; 

радиальная сила от шестерни 
21

0
1 11799624,0364,03364cos20 atr FHtgFF ==⋅⋅=⋅= δ ; 

осевая сила от шестерни 
21

0
1 3322714,0364,03364sin20 rta FHtgFF ==⋅⋅== δ . 

 
3. Проектный расчет на прочность червячных  

цилиндрических передач 
 
Целью проектного расчета является определение геометрических размеров 

передачи, обеспечивающих ее работоспособность и надежность при заданных усло-
виях эксплуатации и заданном ресурсе. 

 
3.1. Материалы и допускаемые напряжения для червячных передач 
 
Червяк и колесо должны образовывать антифрикционную пару, обладать вы-

сокой прочностью, износостойкостью, сопротивляемостью заеданию и хорошей 
прирабатываемостью ввиду значительных скоростей скольжения в зацеплении. 

Наименьшая интенсивность изнашивания в червячной паре обеспечивается 
при высокой твердости червяка, витки которого имеют шлифованные и полирован-
ные рабочие поверхности. В силовых передачах (мощность св. 1 кВт), наилучшую 
стойкость передач обеспечивают червяки из цементуемых сталей. Чаще всего при-
меняют стали 18ХГТ, 20Х, 12ХНЗА, 15ХФ, имеющие после закалки твердость 
56...63 НРСэ. Применяются также червяки из сталей 40Х, 40Х11, 35ХГСА с объем-
ной или поверхностной закалкой ТВЧ до твердости 45... 55 НRСэ. При этом червяки 
следует делать эвольвентными, т. к. после термообработки их необходимо шлифо-
вать (шлифование осуществляется плоской стороной шлифовального круга). 
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Архимедовы и конволютные червяки обычно изготовляют из термически 
улучшаемых сталей (35, 45, 50) с твердостью поверхности менее 350 НВ, не шли-
фуют. Такие червяки применяют во вспомогательных, тихоходных передачах малой 
мощности (до 1 кВт). 

Удовлетворение требований к червячным передачам осуществляют в основ-
ном подбором материала венца червячного колеса. При скоростях скольжения 

смVC /4≥  используются бронзы и латуни различных марок. Учитывая высокую 
стоимость этих материалов, червячные колеса выполняют цельными, если их диа-
метр не превышает 100...120 мм, колеса большего диаметра - бандажированными: 
центр - из серого чугуна или из стали, зубчатый венец - из бронзы. 

При смVC /2≤  червячные колеса изготовляют из серого чугуна СЧ15, СЧ18 (в 
данном пособии не рассматриваются) в паре с термически улучшенными или нор-
мализованными червяками. 

Материалы для червячных колес и формулы для определения допускаемых 
напряжений приведены в табл. 3.1. 

Так как выбор материала для колес связан со скоростью скольжения, то пред-
варительно определяют ожидаемое ее значение, м/с: 

3
24

1

10
5,4 TnVC ≈ ,                                                (3.1) 

где 1n  - частота вращения червяка, мин -1; 2T  - вращающий момент на валу ко-
леса, Н.м. 

В формулах для определения допускаемых напряжений: VС - коэффициент, 
учитывающий интенсивность изнашивания материала. Его принимают в зависимо-
сти от скорости скольжения: 

CV  1≤  2 3 4 5 6 7 8≥  
VC  1,33 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,8 

 
Таблица 3.1 

Допускаемые напряжения 
Контактные [ ]Hσ , 
МПа 

 
 
 
 
 
Материал 
 

С
по
со
б 
от
ли
вк
и 

Ре
ко
ме
нд
уе
мы

й 
пр
ед
ел

 
ск
ор
ос
ти

 с
ко
ль
ж
ен
ия

 V
С
, 

м/
с

П
ре
де
л 
пр
оч
но
ст
и 
пр
и 

ра
ст
яж

ен
ии

  
σ в

, М
П
а 

П
ре
де
л 
те
ку
че
ст
и 

σ Т
, М

П
а 

Червяк 
цемен-
тован-
ный 
HRCЭ 
56…63 

Червяк 
закален 
при на-
греве 
ТВЧ 
HRCЭ 
45…55 

Изгиба 
[ ]Fσ , 
МПа 

Бр 0НФ 
Бр 010Ф1 
 
Бр Су7Н2 

Ц 
К 
З 
Ц 

35 
25 
 
25 

290 
275 
245 
180 

170 
200 
140 
90 C

V
⋅0

.9
5σ

в.
к H

L≤
4σ

T 

 

(0
,2

5σ
T+

0,
08
σ в

)к
FL
≤0

,8
σ T
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Бр 06Ц6С3 
 
Бр 05Ц5С5 
 
Бр 04Ц4С7 

К 
З 
К 
З 
К 

12 
 
12 
 
10 

200 
175 
210 
150 
145 

90 
90 
100 
90 
90 
 C

V 
.0

,7
5σ

в⋅ 
⋅к

H
L≤

4σ
T 

 
Бр А9Ж4 
 
Бр 
А10ЖЗМЦ1,5 
Бр А10Ж4Н4 

Ц 
К 
З 
К 
З 
Ц 
К 

7 
 
 
5 
 
5 

500 
500 
400 
550 
450 
700 
650 

200 
200 
200 
200 
200 
460 
430 (3

00
-2

5V
C
)≤

 2
σ T

 

(2
75

-2
5V

C
)≤

 2
σ T

 

ЛЦ38МЦ2С2 
 
ЛЦ36МЦ202С2 
 
ЛЦ23А6ЖЗМЦ2 

К 
З 
К 
З 
Ц 
К 
З 

4 
 
4 
 
4 

300 
250 
320 
300 
700 
650 
600 

140 
140 
180 
180 
240 
240 
240 (2

75
-2

5V
C
)≤

 2
σ T

 

(2
50

-2
5V

C
)≤

 2
σ T

 

Примечания: 1. Способ отливки: Ц – центробежный, К – в кокиль; З – в землю (при 
единичном производстве). 

2. В таблице приведены значения вσ  и Тσ , принимаемые при выполнении курсового 
проекта. Фактические значения их могут изменяться в широких пределах. 

HLк  и FLк  - коэффициенты долговечности: 

9

2

6

8

2

7 10;10

FE
FL

HE
HL N

к
N

к == ,                                   (3.2) 

где 22 , FEHE NN  - эквивалентное число циклов нагружения зуба колеса (см. рис. 
2.1, б) 

74
23

4
12122 1025...)(60 ⋅≤+++= βαβααhHE LnN ,                    (3.3) 

где 2n  - частота вращения червячного колеса, мин –1; hL  - требуемый ресурс 
передачи, ч(см. с. 28). Если ресурс передачи в задании не указан, то следует прини-
мать чLh 20000= . 

Если 7
2 1025 ⋅>HEN , то его принимают равным 71025 ⋅ . 

...)(60 9
23

9
12122 +++= βαβααhFE LnN                         (3.4) 

Если 6
2 10<FEN , то его принимают равным 106, если 7

2 1025 ⋅>FEN , то равным 
71025 ⋅ . 
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3.2. Проектный расчет на прочность закрытых цилиндрических червячных пе-

редач редукторов 

 
Выход из строя червячной передачи связан с повреждением колеса. Чаще все-

го наблюдается износ и заедание зубьев. Для предупреждения заедания необходимо 
ограничивать величину контактных напряжений, которые влияют и на интенсив-
ность износа. Поэтому определение геометрических размеров передачи ведется рас-
четом по контактным напряжениям. Расчет по напряжениям изгиба зуба колеса про-
водится как проверочный. 

Исходные данные (получены при кинематическом расчете): 
1T  - вращающий момент на валу червяка, Н.м; 
2T  - вращающий момент на валу колеса, Н.м; 

u  - передаточное число; 
1n  частота вращения червяка, мин -1; 
2n - частота вращения колеса, мин -1; 

[ ]Hσ  - допускаемое контактное напряжение, МПа; 
[ ]Fσ - допускаемое напряжение изгиба, МПа. 
Червячная цилиндрическая передача показана на рис. 3.1. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Последовательность расчёта. 
1. Определение числа витков червяка: по стандарту 4,2,11 =z . Значение 1z  для 

червячных редукторов рекомендуется принимать в зависимости от передаточного 
числа u : 

u  8…15 16…30 >30 
1z  4 2 1 
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2. Определение чисел зубьев червячного колеса: 

uzz ⋅= 12  
В силовых передачах 28...26min2 =z , оптимальное значение 63...322 =z  (не более 

80). 
3. Определение предварительного значения межосевого расстояния '

wa , мм: 

[ ]
,6103

2
2

'
'

H
w

TK
a

σ
β ⋅=                                                                                     (3.5) 

где ( )15,0 0' += ββ KK - предварительное значение коэффициента концентрации нагруз-
ки; 0

βK  - теоретический коэффициент концентрации нагрузки. При переменном ре-
жиме нагружения (см. рис. 2.1, б) определяется по графикам рис. 3.2, при постоян-
ном режиме нагружения (рис. 2.1, а) 10 =βK  
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

Полученное значение '
wa  округляют до ближайшей величины по ГОСТ 2144-

76: 
1-й ряд – 40, 50, 63, 80, 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400, 500; 
2-й ряд – 45, 56, 71, 90, 112, 140, 180, 224, 280, 355, 450. 
Формула (3.5) справедлива при коэффициенте диаметра червяка 2

' 25,0 Zq = . 
Значение 'q  округляют до ближайшего стандартного (табл. 3.2). 

 Осевой модуль, мм,                            
qz

a
m w

+
=

2

' 2                                            (3.6) 

Полученное значение модуля округляют до ближайшего стандартного (см. 
табл. 3.2).Таблица 3.2 

m q m q 
5,0 12,0 2,0; 2,5; 3,15; 

4,0; 5,0; 6,3; 8,0; 
10,0; 12,5 

8,0; 10; 11,2; 
12,5; 14,0; 16,0; 

20,0 
6,0 9,0; 10,0 

2,0; 2,5 12,0 7,0 12,0 
3,0 10,0; 12,0 16,0 8,0; 9,0; 10,0; 

12,5; 16,0; 20,0 
3,5 10,0 20,0 8,0; 9,0; 10,0; 

12,5; 16,0 
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Примечание. Приведенным сочетаниям m  и q  соответствуют значения чисел 

витков червяка .4,2,11 =z  
В целях уменьшения номенклатуры зубообрабатывающего инструмента 

необходимо соблюдать сочетания qm,  и 1z , приведенные в табл. 3.2. 
 Для сохранения принятого значения '

wa  при выбранных 'q  и 'm  передачи 
выполняются со смещением. 
Коэффициент смещения 

                                          
2

2
'

'

' zq
m
a

x w +
−=                                              (3.7) 

Если 1−<x  или 1>x , то варьируя значения q  или 2z  (в пределах 1-2 зуба, что-
бы отклонение u  было в пределах %4± ), надо повторить расчет до получения 

11 ≤≤− x  (лучше 7,07,0 ≥≤− x  по условию неподрезания и незаострения зубь-
ев). При необходимости уменьшения q  следует учитывать, что минимально 
допустимое значение из условия жесткости вала червяка .212,0 2zq =  

 Определение углов подъема витков червяка: 

на делительном диаметре ;1

q
z

arctg=γ                                                (3.8) 

на начальном диаметре 
xq

z
arctgW 2

1

+
=γ                                               (3.9) 

В передачах без смещения ( )0=x  wγγ = . 
 Уточнение расчетных параметров и размеров червячной передачи путем прове-

рочного расчета ее на прочность производят в следующем порядке: 
 Коэффициент нагрузки  

                                                HVHH KKK ⋅= β                                       (3.10) 
Коэффициент концентрации нагрузки 

                                         ( )XzK H −⋅⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+= 11

3
2

θβ ,                                 (3.11) 

где θ  - коэффициент деформации червяка (табл. 3.3); X - коэффициент, учи-
тывающий влияние режима работы передачи на приработку зубьев колеса и 
витков червяка. 

При постоянном режиме нагружения 1=X , 1=βHK . 
При переменном режиме нагружения  

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
=

∑
∑

ii

iii

nt
ntT

T
X

2

21  или после преобразования 

...,23121 +++= βαβααX                                                                        (3.12) 
где ii ntT 2,, - вращающие моменты в спектре нагрузки передачи, соответствую-
щие им времена работы и частоты вращения. 
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Таблица 3.3 

Коэффициент деформации θ  при коэффициенте диаметра 
червяка q  

1Z  

8 9 10 11,2 12 12,5 14 16 20 
1 72 89 108 127 147 154 176 225 248 
2 57 71 86 102 118 121 140 171 197 
4 47 58 70 82 95 98 122 137 157 
 
Коэффициент динамической нагрузки ϑHK  выбирается в зависимости от сте-
пени точности и окружной скорости колеса по табл. 2.5 для цилиндрических 
косозубых передач с твердостью зубьев 350≤HB  той же степени точности (см. 
табл. 2.4). 

Окружная скорость червячного колеса, м/с, 

                                   
60000

22
2

nzmV ⋅⋅⋅
=
π                                                  (3.13) 

 Окружная скорость на начальном диаметре червяка, м/с: 

                                 ( )
60000

2 1
1

nxqmVw
+⋅

=
π                                               (3.14) 

 Скорость скольжения в зацеплении, м/с: 

                                        
w

w
CV

γ
ϑ

cos
1=                                                    (3.15) 

 С учетом вновь полученного значения CV  уточняют допускаемое напряжение 
[ ]Hσ  (см. табл. 3.1). 

 Расчетное контактное напряжение 

            ( )
( ) [ ]HH

w
H TK

xqa
xqz

z
xq σσ ≤⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
+
+++

= 2

3

2

2 2
225300                              (3.16) 

Если расчетное напряжение не превышает допускаемое более чем на 
5%, то ранее принятые параметры передачи принимают за окончательные. В 
противном случае, изменив параметры, повторить расчет. Если расчетное на-
пряжение меньше допускаемого на 20% и более, то надо проверить возмож-
ность уменьшения размеров передачи. Для этого следует повторить расчет, 
приняв меньшее межосевое расстояние. 
 Определение геометрических размеров червячной передачи: 

 Червяк. 
Параметры червяка в передаче со смещением и без него остаются неизменны-
ми, за исключением длины нарезанной части. Кроме того, изменяется один 
расчетный параметр, не проставляемый на рабочих чертежах, - диаметр на-
чального цилиндра. 
Делительный диаметр mqd =1 ; 
Начальный диаметр ( )xqmdw 21 += ; 



 

 - 58 -  

Диаметр вершин витков mdda 211 += ; 
Диаметр впадин витков mhdd ff

*
11 2−= ,  

где 2,1* =fh , кроме эвольвентных червяков, для которых γcos2,01* +=fh ; 
длину нарезанной части червяка 1b  с учетом последних исследований [21] ре-
комендуется определять по формуле: 

( ) cmzxb −++= 11 5,510 ,  
где x  - абсолютная величина коэффициента смещения; 
при 0≤x  0=c ; 
при 0>x  

2

)6070(
z

mxc +
= . 

8.2. Червячное колесо 
У червячного колеса, нарезанного со смещением инструмента, все размеры, 

кроме диаметра начальной (делительной) окружности, отличны от размеров колеса, 
нарезанного без смещения инструмента. 

Диаметр начальной (делительной) окружности 
22 mzd = ; 

диаметр окружности вершин зубьев в среднем сечении: 
mxdda )1(222 ++= ; 

диаметр наибольший 

2
6

1
22 +
+≤

z
mdd aaМ ; 

диаметр окружности впадин 
( )xhmdd ff −−= *

2 2
2

; 
ширина венца 

Wa ab ψ=2 , 
где aψ  = 0,355 при 1z  = 1 и 2; aψ  = 0,315 при 1z  = 4. 
9. Определение напряжений изгиба в зубьях червячного колеса 

[ ]F
WFF

F xqdm
TyK

σ
γ

σ ≤
+

=
)2(3,1

cos2000

2
2

2 ,                            (3.17) 

где HF KK =  - коэффициент нагрузки; Fy / - коэффициент формы зуба для чер-
вячного колеса, определяемый в зависимости от эквивалентного числа зубьев колеса 

W
V

zz
γ3

2

cos
=  по табл. 3.4. 

Если получается [ ]FF σσ > , то следует, увеличив модуль m  и остальные разме-
ры передачи, провести повторный ее расчет. 

10. Определение коэффициента полезного действия червячной передачи, учи-
тывающего потери на трение в зацеплении: 

Таблица 3.4 
Vz  Fy  Vz  Fy  Vz  Fy  Vz  Fy  

20 1,98 30 1,76 40 1,55 80 1,34 
24 1,88 32 1,71 45 1,48 100 1,30 
26 1,85 35 1,64 50 1,45 150 1,27 
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28 1,80 37 1,61 60 1,40 300 1,24 
 

)( ϕγ
γ

η
+

=
W

W

tg
tg ,                                             (3.18) 

где )( СVf=ϕ  - угол трения (табл. 3.5). 
Таблица 3.5 

VC, 
м/с 

…0,5 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 7,0 10,0 15,0 

⎩
⎨
⎧

ϕ  3010′ 

3040′ 
2030′ 
3010′ 

2020′ 
2050′ 

2000′ 
2030′ 

1040′ 
2020′ 

1030′ 
2000′ 

1020′ 
1040′ 

1000′ 
1030′ 

0055′ 
1020′ 

0050′ 
1010′ 

Примечание. Меньшее значение ϕ   в данном диапазоне для оловянной бронзы, боль-
шее - для безоловянной бронзы и латуни. 

11. Червячную передачу в связи с невысоким КПД и большим выделением те-
плоты проверяют на нагрев. Температура нагрева масла: 

а) редуктор без искусственного охлаждения 

[ ] Ct
Aк
Pt раб

T
раб

001 9520
)1(
)1(1000

=≤+
+
−

=
ψ
η ,                      (3.19) 

где 1P  - мощность на валу червяка, кВт; Tк  = 12...18 - коэффициент теплоотда-

чи 02 ,Cм
Вт  (большие значения при хороших условиях циркуляции воздуха); 

7,120 WaA ⋅=   - общая поверхность охлаждения корпуса, м2; Wa  - межосевое расстоя-
ние, м; ψ  = 0,25...0,3 - коэффициент, учитывающий отвод теплоты от корпуса ре-
дуктора в металлическую раму или плиту. При установке редуктора на бетонном 
или кирпичном фундаменте ψ  =0. 

б) редуктор с искусственным охлаждением с помощью вентилятора 

[ ] [ ]раб
твT

раб t
Aкк

Pt ≤+
++
−

= 01 20
4,0)6,0(
)1(1000

ψ
η ,                     (3.20) 

где твк  - коэффициент теплоотдачи части поверхности корпуса редуктора, об-
дуваемой вентилятором (табл. 3.6). 

Таблица 3.6 
Частота вращения вn , мин -1 750 1000 1500 3000 
твк  Вт/м2  0С 24 29 35 50 

 
Если охлаждение вентилятором недостаточно эффективно, то следует приме-

нить водяное охлаждение или увеличить размеры редуктора. 
12. Определение сил в зацеплении: 
окружная сила на колесе, равная осевой силе на червяке, Н: 
 

2

2
12

2000
d

TFF at == ;                                        (3.21) 

окружная сила на червяке, равная осевой силе на колесе 

)(2000
2

1

1
21 ϕγ +=== Wt

W
at tgF

d
TFF ;                             (3.22) 
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радиальная сила, раздвигающая червяк и колесо, 
                                           0

22 20tgFtgFF ttr ⋅=⋅= α .                                            (3.23) 
Схема сил, действующих на валы червячной    

передачи, показана на рис. 3.3. 
 
 
 
 
Рис. 3.3 
 

3.3  Пример проектного расчета червячной передачи 
 

Исходные данные: 
мНT ⋅= 501 ; мНT ⋅= 6,3102 ; 8=u ; 1

1 1455 −= минn ; 1
2 182 −= минn ; 

режим нагружения – переменный; 3,0;5,0;2,0 321 === ααα ; 6,0;8,0 21 == ββ ; 
чLh 10118= ; 

червяк – эвольвентный, сталь 20Х, HRCЭ 56…63. 
Расчет 

 При 8=u  число витков червяка 41 =z . 
 Число зубьев червячного колеса 324812 =⋅=⋅= zuz . 
 Выбор материала червячного колеса 

Ожидаемое значение скорости скольжения 

смTnVC /43,46,310
10

14555,4
10
5,4 3

4
3

24
1 =

⋅
=

⋅
= . 

По таблице 3.1 принимаем бронзу БР А10Ж4Н4 (литье в кокиль); 
МПаМПа Tв 430;650 == σσ . 

4. Определение допускаемых напряжений 
[ ] МПаVCH 18943,42530025300 =⋅−=−=σ ; 
[ ] 9

2
6 /10)08,025,0( FEвTF Nσσσ +=  

6999
23

9
12122 101,30)6,03,08,05,02,0(1011818260)(60 ⋅=⋅+⋅+⋅⋅=++= βαβααhFE LnN  

[ ] МПаF 109101,30/10)65008,043025,0( 9 66 =⋅⋅+⋅=σ . 
5. По формуле (3.5) 

[ ]
;4,131

189
6,31015,1610610 3

2
3

2
2

'
' мм

Tк
a

H
W =

⋅
=

⋅
=

σ
β  

.15,1)13,1(5,0)1(5,0 0' =+=+= ββ кк  
Принимаем '

Wa =140 мм. 
6. Коэффициент диаметра червяка 

83225,025,0 2
' =⋅=⋅= zq . 

Принимаем 8' =q . 
7. Осевой модуль 
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                       7
832

14022

2

'
' =

+
⋅

=
+

=
qz

a
m w  мм. 

Для соблюдения сочетания qm,  и 1z  (см. табл. 3.2) принимаем 8' =m  мм. 
 Коэффициент смещения 

5,2
2
328

8
140

2
2 −=

+
−=

+
−=

zq
m
a

x w  

(выходит за допустимые пределы). Уменьшением чисел зубьев 2z  нельзя получить x  
в требуемых пределах (а q  нельзя уменьшать, т.к. он имеет минимальное стандарт-
ное значение). Поэтому принимаем 3,6' =m мм, 2,11' =q . При этом 

16,06,212,22
2

322,11
3,6

140
<+=−=

+
−=x . 

 Углы подъема витка червяка: 
на делительном диаметре 

;39193571,0
2,11

4 '01 ==== arctgarctg
q
z

arctgγ  

на начальном диаметре 

.5317
6,022,11

4
2

'01 =
⋅+

=
+

= arctg
xq

z
arctgwγ  

  Корректировка предварительно определенных параметров осуществляется в та-
кой последовательности: 

 Коэффициент концентрации нагрузки [см. формулу (3.11)]: 

( ) ( ) ;16,178,01
82
32111

33
2 =−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+=−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+= XzK H θβ  

78,06,03,08,05,02,023121 =⋅+⋅+=++= βαβααX . 
 Коэффициент динамической нагрузки 04,1=HVK  определяется по табл. 2.5 при 8-

й степени точности колеса (см. табл. 2.4) в зависимости от скорости колеса 

9,1
60000

182323,614,3
60000

22
2 =

⋅⋅⋅
=

⋅⋅⋅
=

nzmπ
ϑ  м/с. 

 Коэффициент нагрузки 
21,104,116,1 =⋅=HK . 

 Скорость скольжения в передаче 
( ) ( ) 95,5

60000
14556,022,113,614,3

60000
2 1

1 =
⋅+⋅

=
+⋅

=
nxqm

w
π

ϑ  м/с; 

25,6
9517,0
95,5

cos
1 ===

w

w
C γ

ϑ
ϑ  м/с. 

10.5 Уточнение допускаемого напряжения 
[ ] 14425,62530025300 =⋅−=⋅−= CH ϑσ  Мпа. 

 Расчетное контактное напряжение по формуле (3.16) 
( )

( ) [ ] %.131636,31021,1
6,022,11140
6,022,1132

32
6,022,115300

3

наМПа HH σσ >=⋅⋅⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⋅+
⋅++⋅+

=  

11.Так как расчетное напряжение превышает допускаемое, то увеличиваем 
межосевое расстояние. 
Принимаем 160' =wa  мм. и повторяем расчет. 



 

 - 62 -  

Принимаем 8' =q . 

8
832

1602' =
+

⋅
=m  мм; 

                     ;0
2
328

8
160

=
+

−=x                ;3426
8
4 '0=== arctgw γγ  

( ) ;07,178,01
47
321

3

=−⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+=βHK  

;11,104,107,1 =⋅=HK  

87,4
60000

14558814,3
11 =

⋅⋅⋅
== ϑϑw м/с;                4,5

8944,0
87,4

cos
1 ===
γ

ϑ
ϑC  м/с; 

[ ] 1654,525300 =⋅−=Hσ  Мпа; 

[ ],1366,31011,1
8160
832

32
85300 3

HH МПа σσ <=⋅⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

⋅
+⋅

=  

Так как [ ]HH σσ < , то окончательно принимаем 160=wa  мм; 41 =z ; 322 =z ; 8=m  
мм; 8=q ; .0=x  
12. Определение геометрических размеров передачи 
12.1. Червяк: 

64881 =⋅== mqd  мм;   808264211 =⋅+=+= mdda  мм; 
( ) 2,4588944,02,012642 *

11 =⋅+−=⋅−= mhdd ff  мм; 
( ) ( ) 1120840105,510 11 =−++=−++= cmzxb  мм. 

12.2. Червячное колесо: 
25632822 =⋅== mzd  мм;   27282256222 =⋅+=+= mdda  мм; 

;280
24
86272

2
6

1
22 ≤

+
⋅

+≤
+

+≤
z

mdd aaм  

принимаем 2802 =aмd  мм; 
( ) 2378944,02,01822562 *

22 =⋅+⋅−=−= ff mhdd  мм 
4,50160315,0315,02 =⋅=⋅= wab  мм. 

Принимаем 502 =b  мм. 
13. Напряжение изгиба в зубьях червячного колеса определяют по формуле: 

4,5
825683,1

8944,06,31048,111,12000
3,1

cos2000
2

2
2

2 =
⋅⋅⋅
⋅⋅⋅⋅

=
⋅⋅

⋅⋅⋅⋅
=

qdm
TYK FF

F
γ

σ  МПа; 

;45
8944,0
32

cos 33
2 ===
γ

zzv         48,1=FY  (табл. 3.4); 

[ ] 1094,5 =<= FF МПа σσ  МПа. 
14. Коэффициент полезного действия 

( ) ( ) .93,0
535,0
5,0

3513426
3426

'0'0

'0

==
+

=
+

=
tg

tg
tg

tg
ϕγ

γη  

15. Проверку редуктора на нагрев осуществляют по температуре нагрева уста-
новленного на металлической раме редуктора при естественном охлаждении  
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( )
( )

( )
( ) [ ],5520

25,01887,015
93,013,7100020

1
11000 0001 t

AK
Pt

T
раб <=+

+⋅
−⋅

=+
+
−

=
ψ
η  

где 3,7
10

145550
10 44

11
1 =

⋅
=

⋅
=

nTP  кВт; 

;/15 2 oсмВтKT ⋅=   887,016,02020 7,17,1 =⋅=⋅= waА м2. 
16. Силы в зацеплении червячной пары: 

2427
256

6,31020002000

2

2
12 =

⋅
=

⋅
==

d
TFF at  Н; 

1563
64

5020002000

1

1
21 =

⋅
=

⋅
==

d
TFF at  Н; 

884364,02427200
2 =⋅== tgFF tr  Н. 

4. Расчет клиноременных передач 
Ременная передача состоит из ведущего и ведомого шкивов с диаметрами d1 и 

d2, расположенных на межосевом расстоянии а (рис. 4.1), и ремней, надетых на 
шкивы с натяжением и передающих окружную (полезную) силу с помощью сил 
трения. В состав передачи часто входят устройства для регулирования натяжения 
ремней, а также ограждения. 

Целью расчета является определение диаметров шкивов, размеров и числа рем-
ней в передаче. 

4.1 Основные положения теории работы и расчета передач. 

 
Рис. 4.1 

Рассматриваются передачи с клиновыми ремнями нормальных и узких сечений. 
Клиновые приводные ремни – ремни трапециевидного сечения (рис. 4.2), состоят из 
корда 1, резиновой основы 2 и обертки 3 из прорезиненной ткани. 
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Рис. 4.2 

Корд – несущий слой на основе 2…5 слоев капроновой или лавсановой ткани 
(корд - тканевый) или слоя корд – шнуров (кордшнуровой). Корд располагают в 
продольном направлении ремня в нейтральном слое шириной Wp для разгрузки его 
от напряжений изгиба. 

Резиновая основа обеспечивает ремню требуемую форму сечения. Обертка 
придает ремню каркасность, предохраняет от внешних воздействий, повышает изно-
состойкость. 

Клиновые ремни выпускают бесконечными. 
Клиновые ремни нормальных сечений обозначают (в порядке увеличения попе-

речного сечения): Z(О),A, B(Б), C(В), D(Г), E(Д), EO(Е). Из-за большой массы ско-
рость их ограничена (до 30 м/с). Вследствие большой относительной высоты ремни 
нормальных сечений имеют ограниченную долговечность. 

Клиновые ремни узких сечений изготовляют четырех сечений: SPZ(УO), 
SPA(УA), SPB(УБ), SPC(УВ). Обозначения в скобках соответствуют ранее приня-
тым в технической документации. Благодаря меньшему отношению ширины ремня 
к высоте они имеют более равномерное распределение нагрузки по нитям корда. 
Поэтому узкие ремни допускают большие натяжения, передают при той же площади 
сечения в 1,5-2 раза большую мощность по сравнению с ремнями нормального се-
чения, что позволяет уменьшить число ремней в передаче и ширину шкивов. Узкие 
ремни хорошо работают при скоростях до 50 м/с. В настоящее время применение 
узких ремней становится преобладающим. 

Основные характеристики клиновых ремней приведены в табл. 4.1. 
Критериями работоспособности и расчета ременных передач являются тяговая 

способность и долговечность. Если не будет выполнено первое условие, ремень 
начнет буксовать из-за недостаточной прочности сцепления ремня со шкивами (ве-
дущий шкив вращается, а ведомый остается неподвижным); если не будет выдержа-
но второе условие, ремень будет быстро выходить из строя из-за усталостного раз-
рушения (трещины, надрывы, расслаивание ремня). 
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Таблица 4.1 
Размеры, мм Обозначение 

сечения ремня Расчетная ши-
рина Wp 

W T 

Площадь се-
чения ремня А, 

мм2 

Расчетная 
длина Lp, мм 

Масса 1м 
ремня, кг 

Минимальный 
диаметр шкива 

d1min, мм 

Момент T1, 
Hм 

Ремни нормального сечения (ГОСТ 1284.1-89) 
Z(0) 8,5 10 6 47 400…2500 0,06 63 <25 
A(A) 11,0 13 8 81 560…4000 0,10 90 11…70 
B(Б) 14,0 17 10,5 138 800…6300 0,18 125 40…190 
С(В) 19,0 22 13,5 230 1800…10600 0,30 200 110…550 
D(Г) 27,0 32 19,0 476 3150…15000 0,60 315 450…2000 
E(Д) 32,0 38 23,5 692 4500…18000 0,90 500 1100…4500 
ЕО(Е) 42,0 50 30,0 1170 6300...18000 1,52 800 >2200 

Узкие ремни (ТУ 38-40545-79, ТУ 38-105161-84) 
SPZ(УO) 8,5 10 8 56 630…3550 0,07 63 <150 
SPA(УA) 11,0 13 10 93 800…4500 0,12 90 90…400 
SPB(УБ) 14,0 17 13 159 1250…8000 0,20 140 300…2000 
SPC(УВ) 19,0 22 18 278 2000…8000 0,37 224 >1500 

 
Примечание: 
 Стандартный ряд длин ремней, мм: 400, 450, 500, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000, 2240, 2500, 2800, 3150, 3550, 4000, 4500, 5000, 5600, 6300, 7100, 8000, 

9000 ,10000, 11200, 12500, 14000, 16000, 18000. 
 В технически обоснованных случаях применяют промежуточные значения длин: 425, 475, 530, 600, 670, 750, 850, 950, 1060, 1180, 1320, 1500, 1700, 1900, 2120, 2360, 2650, 3000, 

3350, 3750, 4250, 4750, 5300, 6000, 6700, 7500, 8500, 9500, 10600, 11800, 13200, 15000, 17000. 
 





Для клиновых ремней применяется комплексный расчет на тяговую 
способность и долговечность, т.к. ограниченное количество типоразмеров 
клиновых ремней позволило накопить достаточный для проведения таких 
расчетов объем экспериментальных данных о параметрах кривых устало-
сти. Для проведения расчета передачи необходимо определить силы и на-
пряжения в ремне. 

Максимальное напряжение действует в поперечном сечении ремня в 
месте его набегания на шкив меньшего диаметра d1. 

циtци1max 1q
q σσσσσσσ ++
−

=++=      (4.1) 

где 1σ  – напряжение растяжения в ведущей ветви ремня; 
иσ  – напряжение изгиба на малом шкиве; 
цσ  – напряжения от центробежных сил; 

tσ  – полезное напряжение, характеризующее тяговую способность 
ременной передачи; 

βfeq = , 
e  – основание натуральных логарифмов; 
f  – коэффициент трения ремня по шкиву; 
β  –угол упругого скольжения. 
Напряжение изгиба иσ  изменяясь по отнулевому циклу, превышает 

все другие составляющие наибольшего напряжения и является главной 
причиной усталостного разрушения ремня. 

1

max
и d

yE2=σ , 

где Е – модуль продольной упругости материала ремня; 

maxy  – расстояние наиболее опасных волокон ремня от нейтральной 
линии. 

На практике значение иσ  ограничивают минимально допустимым для 
каждого вида ремня значением d1 (см. табл. 4.1). 

Напряжение от центробежной силы 
26

ц 10 ρυσ −= , 
где ρ  – плотность материала ремня, кг/м3; 

υ  – скорость ремня, м/с. 
Расчет на тяговую способность основан на использовании кривых 

скольжения. Тяговая способность ременной передачи определяется ко-

эффициентом тяги 
0

t

2σ
σϕ = , 

где 0σ  – напряжение от силы предварительного натяжения ремня. 
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В основе расчета на долговечность лежит уравнение кривой усталости 
Веллера. Экспериментальные исследования клиновых ремней различных 
сечений показали, что для ремней не удается установить предел неограни-
ченной выносливости и уравнение кривой усталости имеет вид 

      1E
m
max CN =σ  или m/1

E
max N

C
=σ ,       (4.2) 

где m и С – постоянные, определяемые экспериментально; 
NE – эквивалентное число циклов нагружения за срок службы ремня 

до разрушения (из расчета по два цикла за один пробег ремня). 

Для двухшкивной передачи 
NE=2*3600ULh,        (4.3) 

где 
рL

1000U υ⋅
=  – частота пробегов ремня, сек-1; 

Lh – ресурс ремня, ч; 
υ  – скорость ремня, м/с; 
Lр – расчетная длина ремня, мм. 
Решая совместно уравнения (4.1) и (4.2) с учетом выражений для иσ  и 

цσ , получают уравнение кривой усталости в виде 

m/1
E

26

1

max
t N

C10
d

yE2
1q

q
=++

−
− ρυσ ;     (4.4) 

Эта зависимость связывает тяговую способность, характеризуемую 
параметром q или полезным напряжением tσ , с долговечностью ремня NE, 
выраженную числом циклов. 

Для использования зависимости (4.4) необходимо знать модуль упру-
гости Е, параметр тяговой способности q, параметры кривой усталости m, 
С и др. Используя накопленный объем экспериментальной информации, 
для расчета передач с клиновыми ремнями была предложена следующая 
зависимость [26]: 

для ремней нормальных сечений 

09.0
23

e

57.1
p

tmax N
2.381027.1

d
W

5.7
1q

q
=⋅++

−
= − υσσ ;    (4.5) 

для ремней узких сечений 
421023 375658610412561

1
.

p
e

p
tmax W)Nlg..(.

d
W

.
q

q −− −=⋅++
−

= υσσ ; (4.6) 

где Wp – расчетная ширина ремней; 
de=Киd1 – эквивалентный диаметр шкива, с помощью которого учиты-

вают различную степень изгиба ремня на малом и большом шкивах при 
передаточном отношении u>1. 

Ки – коэффициент приведения, установленный на основе гипотезы 
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линейного суммирования усталостных повреждений. 
Ки=1,14-0,14е2,43(1-u)       (4.7) 

Из уравнения (4.5) при принятой условной долговечности Lh=24000 ч, 
коэффициенте тяги 67.00 =ϕ  (соответствует q=5) и NE=173*106U получено 
следующее выражение для полезного напряжения при стандартных усло-
виях работы передачи (u=1; υ=10м/с; нагрузка спокойная): 

23

e

57.1
p

09.0t 10
d

W
6

U
55.5 υσ −−−=        (4.8) 

Соответственно для ременных передач с узкими клиновыми ремнями 
полезное напряжение определяется по выражению: 

234210 101214915127 υσ −− ⋅−−−= .
d
W

W)Ulg..(
e

p.
pt     (4.9) 

Расчетные полезные напряжения, вычисленные по зависимостям 
(4.8)и (4.9) для стандартных передач, обеспечивают необходимую тяговую 
способность и требуемую долговечность передачи. 

Допускаемое полезное напряжение в реальных условиях эксплуатации 
передачи для всех клиновых ремней 

p

t
t C

C][ ασσ = ,         (4.10) 

где αC  – коэффициент, учитывающий влияние на тяговую способ-
ность передачи угла обхвата α  (u≠ 1); для клиновых ремней 

)1(24.1 110
α

α

−
−= eC         (4.11) 

Ср – коэффициент динамичности нагрузки и режима работы (табл. 
4.2). В таблице приведены значения Ср для приводов с электродвигателем 
переменного тока общепромышленного применения. 

Таблица 4.2 
Ср при числе 

смен работы пере-
дачи 

Режим работы и 
характер нагрузки Типы машин 

1 2 3 
Легкий: 
Нагрузка спокой-

ная максимальная 
кратковременная на-
грузка до 120% от 
номинальной 

Станки с непрерывным процессом резания: токарные, сверлиль-
ные, шлифовальные, легкие вентиляторы, насосы и компрессоры 
центробежные и ротационные, ленточные конвейеры, сепараторы, 
легкие грохоты. 1,0 1,1 1,4 

Средний: 
Умеренные коле-

бания нагрузки. Мак-
симальная кратко-
временная нагрузка 
до 150% от номи-
нальной 

Станки фрезерные, зубофрезерные и револьверные; станки скоро-
стного шлифования; полиграфические машины; электрические ге-
нераторы; поршневые насосы и компрессоры; вентиляторы и воз-
духодувки; цепные транспортеры, элеваторы, дисковые пилы, пря-
дильные, бумажные, пищевые машины; тяжелые грохоты; вра-
щающиеся печи. 

1,1 1,2 1,5 

Тяжелый: 
Значительные ко-

Станки строгальные, долбежные, зубодолбежные и деревообраба-
тывающие; вентиляторы и воздуходувки тяжелого типа, конвейе- 1,2 1,3 1,6 
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лебания нагрузки. 
Максимальная крат-
ковременная нагруз-
ка до 200% от номи-
нальной 

ры винтовые, скребковые; прессы винтовые эксцентриковые; 
ткацкие машины; хлопкоочистительные машины. 

Очень тяжелый: 
Ударная и резко 

неравномерная на-
грузка. Максималь-
ная кратковременная 
нагрузка до 300% от 
номинальной 

Подъемники, экскаваторы, драги, ножницы, молоты, бегуны, гли-
номялки, мельницы шаровые, жерновые, вальцовые, дробилки, ле-
сопильные рамы и др. 

1,3 1,5 1,7 

 
По допускаемому полезному напряжению определяют число ремней в 

передаче 

                                                    
A][

F'z
t

t

⋅
=
σ

,                      (4.12) 

где 
1

12000
d

TFt =  – окружная сила, Н; 

А – площадь поперечного сечения ремня, мм2. 
В многоручьевых передачах, каковыми являются клиноременные пе-

редачи, нагрузка по ремням распределяется неравномерно. Это учитывает-
ся коэффициентом Сz при 'z >2, который имеет следующие значения 

Z 2…3 4…6 >6 
Cz 0.95 0.9 0.85 

Тогда окончательное число ремней 

10
C

'zz
z

≤=             (4.13) 

Для определения сил натяжения ветвей ремня и силы, действующей 
на вал, находят фактический коэффициент тяги, характеризующий нагру-
зочную способность передачи: 

                                         
pp C
C

C
C ααϕϕ 67.00 ==             (4.14) 

Сила F0 начального натяжения ремня определяется через фактический 
коэффициент тяги 

                                                     
ϕ20
tFF = ;            (4.15) 

 
Сила натяжения ведущей ветви ремня 
                                                 tFFF

2
1

01 +=                 (4.16) 

 
Сила, действующая на вал 
                                               

2
cos2 0

γZFF =               (4.17) 
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где γ  – угол между ветвями ремня. 
В передачах без регулирования натяжения ремней предварительное 

натяжение обычно устанавливают с запасом и оно сохраняется до вытяги-
вания ремней. 

Поэтому силу F рекомендуют увеличивать в 1.5 раза. 
Средний ресурс проектируемой передачи оценивают следующим об-

разом. 
Определяют максимальное напряжение: 
 в ремне нормальных сечений 

                              23

e

57.1
p1

max 1027.1
d

W
5.7

zA
F υσ −⋅++=                     (4.18) 

 в ремне узких сечений 
23

e

p1
max 104.1

d
W

25.61
zA
F υσ −⋅++=                   (4.19) 

Из уравнений усталости (4.5), (4.6) находят число циклов N,которое 
выдержит ремень нормальных сечений 

11

max

2.38N ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

σ
              (4.20) 

и ремень узких сечений 

3756
613

4210

.
W

.Nlg
.

pmaxσ
−=             (4.21) 

Учитывая большой разброс экспериментальных данных по долговеч-
ности, а также влияние большого числа факторов, связанных с условиями 
эксплуатации и технологией изготовления ремней, реальная (эксплуатаци-
онная) долговечность – средний ресурс ремня Lhср – будет значительно 
меньше расчетной (Lh – 24000 ч). 

Это учитывается коэффициентом снижения долговечности 
Sт=4,5…5,0 [28]. 

Из уравнения (4.3) определяют средний ресурс ремня 

T
hcp US

NL
⋅

=
7200

                      (4.22) 

Полученный ресурс должен быть больше ресурса, установленного 
ГОСТ 1284.2–89 для эксплуатации в легком режиме – 5000 ч, в среднем – 
2000 ч, тяжелом – 1000 ч, в очень тяжелом – 500 ч. 

Если это условие не выполняется, следует взять шкивы большего 
диаметра. 

4.2 Последовательность расчета клиноремневых передач. 
Исходные данные для расчета: 
- Т1 – вращающий момент на валу ведущего шкива, Нм; 
- n1 – частота вращения ведущего шкива, мин-1; 
- u – передаточное отношение ременной передачи. 
1. По величине вращающего момента Т1 выбирается (см. табл. 4.1) се-
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чение ремня и минимальный диаметр ведущего шкива d1min. 
Целесообразно принимать d1 возможно большим, т.к. при этом повы-

шается долговечность ремня и КПД передачи, увеличивается полезное на-
пряжение tσ , снижается окружная сила Ft и уменьшается число ремней. 
Целесообразно d1 находить по формуле [26]: 

         3
11 TCd =             (4.23) 

где С=38…42 для ремней нормального сечения; 
С=20 для узких ремней. 

Полученное значение d1 округляется до стандартного. (см. табл. 4.3) 
2. Определение скорости ремня, м/с 

60000
11ndπυ =              (4.24) 

Должно быть выполнено условие: 
υ<30 м/с для ремней нормального сечения; 
υ<50 м/с для узких ремней. 

3. Определение диаметра ведомого шкива 
d2=d1u(1-ε ), 

где ε =0,015 – относительное скольжение. 
Полученный диаметр округляется до ближайшего стандартного зна-

чения (см. табл. 4.3) 
4. Уточнение передаточного отношения 

)1(d
du

1

2

ε−=          (4.26) 

5. Определение оптимального значения межосевого расстояния в за-
висимости от диаметра d2 и передаточного отношения u из условия обес-
печения необходимого угла обхвата на ведущем шкиве: 

аопт=сd2,     (4.27) 

где 
2d

aC опт=  принимается в зависимости от передаточного отношения: 

u 1 2 3 4 5 6 и более 
С 1,5 1,2 1 0,95 0,9 0,85 
6. Определение длины ремня 

2
;

2
,2 1221

2 dddddгде
a

daL срсрр
−

=Δ
+

=
Δ

++= π     (4.28) 

Полученное значение длины округляется до стандартного (см. табл. 
4.1). 

7. Уточнение межосевого расстояния 

( ) 22 8
4
1

4
Δ−π−+

π−
= срр

срр dL
dL

a      (4.29) 

8. Угол между ветвями ремня 
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a
Δ

= arcsin2γ             (4.30) 

9. Угол обхвата ремнем малого шкива 
0120)180( >−= γα            (4.31) 

10. Определение числа пробегов ремня 

рL
U

υ1000
=              

(4.32) 
11. Определение эквивалентного диаметра шкива 

)14.014.1( )1(43.2
1

u
e edd −−=                    (4.33) 

12. Полезное напряжение вычисляется по выражениям (4.8) или (4.9) в 
зависимости от сечения ремня. 

13. Определение допускаемого полезного напряжения по формуле 
(4.10) 

14. Определение числа ремней по формуле (4.13) 
15. Определение сил натяжения ветвей ремня, сил, действующих на 

вал, и ресурса передачи по выражениям (4.14)…(4.22). 
Шкивы клиноременных передач для ремней нормального сечения и 

узких ремней (ГОСТ Р50641–94) на ободе имеют канавки по числу ремней. 
Глубина канавок шкивов должна быть такой, чтобы между внутренней по-
верхностью ремней и дном канавок сохранялся зазор. В то же время ре-
мень не должен выступать за пределы наружного диаметра шкива, так как  
в этом случае кромки канавок быстро разрушают ремень. Рабочей поверх-
ностью канавок являются боковые стороны. Для уменьшения износа рем-
ней рабочую поверхность канавок полируют. 

При изгибе на шкиве профиль ремня искажается: ширина ремня в зоне 
растяжения уменьшается, а в зоне сжатия увеличивается. При этом угол 
профиля уменьшается. Если ремень, деформированный таким образом, 
расположить в канавке шкива с углом, равным углу профиля недеформи-
рованного ремня, то давление на его боковые грани распределится нерав-
номерно. Долговечность ремня в этом случае уменьшится. В целях вырав-
нивания давления углы канавок кα  делают меньше угла профиля ремня: 
чем меньше диаметр шкива, тем меньше угол канавки. По стандарту на 
размеры шкивов клиноременных передач канавки изготавливают с углами 

кα =340…400. 
Профиль канавок показан на рис. 4.3, основные размеры профиля 

приведены в табл. 4.3. 
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Таблица 4.3 

Wр bmin hmin e fmin dР, мм для кα  Обозначения 
сечения ремня Мм 340 360 380 

Z/SPZ 8.5 2.0 7/9 12 7 ≤ 80 - >80 
A/SPA 11 2.75 8.7/11 15 9 ≤ 118 - >118 
B/SPB 14 3.5 10.8/14 19 11.5 ≤ 190 - >190 
C/SPC 19 4.8 14.3/19 25.5 16 ≤ 315 - >315 
D 27 8.1 19.9 37 23 - ≤ 475 >475 
E 32 9.6 23.4 44.5 28 - ≤ 600 >600 
Примечание: Ширина шкива B=(z-1)e+2f 
Расчетные диаметры шкивов: 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 355, 

400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000 ,2240, 2500, 2800, 3150, 
3550, 4000. 

 
4.3 Пример проектного расчета клиноременной передачи. 
Рассматривается расчет передачи узкими клиновыми ремнями как 

наиболее распространенной. 
Исходные данные: 
Клиноременная передача используется в приводе ленточного конвей-

ера; 
Вращающий момент на валу ведущего шкива Т1=50Нм; 
Частота вращения ведущего шкива n1=1455 мин-1; 
Передаточное отношение u=3 
Работа в две смены. 
Решение: 
1. По вращающему моменту Т1 из табл. 4.1 принимаем профиль SPZ и 

минимальный диаметр ведущего шкива d1min=63 мм. Расчетная ширина 
ремня Wр=8,5 мм; площадь поперечного сечения А=56 мм2. 

Диаметр ведущего шкива 

 

Рис 4.3
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7.73502033
11 === TCd мм 

По табл. 4.3 принимаем d1=80 мм. 
2. Скорость ремня 

1.6
60000

14558014.3
60000

11 =
⋅⋅

==
ndπυ м/с 

не превышает допустимую 50=υ м/с. 
3. Выбор диаметра ведомого шкива 

d2=d1u(1-ε )=80*3(1-0,015)=236,4 мм 
Принимаем стандартное значение d2=250 мм. 
4. Уточнение передаточного отношения 

985.080
250

)1(d
du

1

2

⋅
=

−
= ε =3,17 

Здесь следует иметь в виду, что отклонение общего передаточного 
числа привода, где используется ременная передача, от заданного не 
должно превышать 4%. 

5. Определение оптимального межосевого расстояния 
а=сd2=1*250=250 мм 

6. Определение длины ремня 

ммddммdddгде

мм
a

daL

ср

срр

85
2

80250
2

;165
2
25080

2

,1047
250
8516514.325022

1221

22
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−

=
−

=Δ=
+

=
+

=

=+⋅+⋅=
Δ

++= π
 

Округляем длину ремня до ближайшего стандартного значения. По 
табл. 4.1принимаем Lр=1120 мм, что соответствует диапазону длин ремней 
профиля SPZ. 

7. Уточнение межосевого расстояния 

( ) ( )

мм

dL
dL

a срр
срр

5.288

85816514.31120
4
1

4
16514.311208

4
1

4
2222

=

=⋅−⋅−+
⋅−

=Δ−−+
−

= π
π

 
8. Угол между ветвями ремня 

034
5.288

85arcsin2arcsin2 ==
Δ

=
a

γ  

9. Угол обхвата ремнем малого шкива 
000 146)34180( =−=α  

10. Определение числа пробегов ремня 
15.5

1120
1.610001000 −=

⋅
== c

L
U

р

υ  

11. Определение эквивалентного диаметра шкива 
1.91)14.014.1(80)14.014.1( )17.31(43.2)1(43.2

1 =−=−= −− eedd u
e мм 

12. Определение полезного напряжения по выражению (4.9) 
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13. Допускаемое полезное напряжение для проектируемой передачи 

МПа
C
C

Р

t
t 1,4

1,1
91,095,4][ =

⋅
=

σ
=σ α , 

где 91,0)1(24,1)1(24.1 110
146

110 =−=−=
−−
еeC

α

α ; 
Ср=1,1 из табл. 4.2 

14. Определение числа ремней в передаче 

4.5
561.4

1250
][

' =
⋅

=
⋅σ

=
A

FZ
t

t  

где H
d

TFt 1250
80

5020002000

1

1 =
⋅

==  

При таком числе ремней коэффициент Сz=0,9. 
Требуемое число ремней 

6
9.0
4.5
==Z  

Принимаем Z=6. 
 
15. Фактический коэффициент тяги 

55.0
1.1

9.0*67.00 ===
pc
cαϕ

ϕ  

16. Сила начального натяжения ремня 

HFF t 1136
55.02

1250
20 =

⋅
==

ϕ
 

17. Сила натяжения ведущей ветви ремня 

HFFF t 1761
2

12501136
201 =+=+=  

18. Сила, действующая на вал 

HZFF 1303617cos611362
2

cos2 0
0 =⋅⋅⋅==

γ  

19. Определение максимального расчетного напряжения в ремне по 
выражению (4.19) 

МПа
d
W

ZA
F

e

p 1105.071.524.51.6104.1
1.91

5.825.61
566

1761104.125.61 23231
max =++=⋅⋅++

⋅
=⋅⋅++= −− υσ

20. Определение числа циклов по выражению (4.21) 

36.9
375.6
5.8116.13

375.6
6.13lg

421.0421.0
max =

⋅
−=−= pW

N
σ

 

N=2.3*109 
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21. Средний ресурс ремня по формуле (4.22) 

чч
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NL
T

hcp 500012227
75,45,57200

103,2
7200

9

>=
⋅⋅

⋅
=

⋅
=  

 
5. Подбор и расчет цепных передач 

 
Цепная передача это передача зацеплением с гибкой связью. Движе-

ние передает цепь 1, охватывающая ведущую 2 и ведомую 3 звездочки и 

зацепляющаяся за их зубья (рис. 5.1). В состав передачи часто входят на-

тяжные и смазочные устройства, ограждения. 

 
Рис. 5.1 

Основные типы стандартизованных приводных цепей: роликовые, 
втулочные и зубчатые. 

Приводные роликовые цепи состоят из чередующихся шарнирно со-
единенных наружных и внутренних звеньев. Пластины 5 (рис. 5.2) внут-
ренних звеньев напрессованы на концы втулок 3, установленных на оси 2. 
Пластины 1 наружных звеньев напрессованы на оси, концы которых рас-
клепаны. На втулки 3 предварительно надеты свободно  вращающиеся за-
каленные ролики 4, которые входят во впадины между зубьями на звез-
дочках и сцепляются со звездочками. Благодаря роликам трение скольже-
ния между цепью и звездочкой заменяется трением качения, что уменьша-
ет износ зубьев звездочек. Концы цепи соединяют либо соединительными 
(рис. 5.2, а), либо специальными переходными (рис. 5.2, б) звеньями при 
нечетном числе звеньев цепи. 
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Рис. 5.2 

Концы осей после сборки расклепывают с образованием головок, пре-
пятствующих спаданию пластин. При относительном повороте звеньев ось 
проворачивается во втулке, образуя шарнир скольжения. Зацепление цепи 
со звездочкой происходит через ролик, который, поворачиваясь на втулке, 
перекатывается по зубу звездочки. 

Пластины очерчены контуром, напоминающим цифру 8 и обеспечи-
вающим равную прочность пластины во всех сечениях. 

Применяют цепи однорядные и многорядные с числом рядов от двух 
до восьми. 

Основными геометрическими характеристиками цепей являются шаг 
цепи Р, кратный 1 дюйму (25,4 мм), и ширина цепи В (длина втулки), си-
ловой характеристикой – разрушающая сила Fр. 

В обозначении приводных цепей указывают число рядов цепи (если 
оно больше одного), тип цепи, ее шаг и разрушающую силу. Пример обо-
значения в соответствии с ГОСТ 13568-75-2ПР-19,05-7200-двухрядная 
приводная роликовая цепь  с шагом Р=19,05 мм и разрушающей силой 
Fр=72000 Н. 

Чем больше шаг, тем выше нагрузочная способность цепи. 
В зависимости от отношения шага цепи Р к диаметру ролика d1 разли-

чают цепи легкой (ПРЛ) и нормальной (ПР) серий. 
Основные размеры однорядных роликовых цепей серии ПР приведе-

ны в табл. 5.1. 
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Таблица 5.1 

Обозначение 
цепи 

Расстоя-
ние между 
внутренними 
пластинами 
Ввн, мм 

Диа-
метр оси 

d, мм 

Диа-
метр ро-
лика d1, 
мм 

Шири-
на пласти-
ны h, мм 

Ширина 
внутреннего 
звена В, мм 

Проекция 
площади шар-

нира 
А, мм2 

Раз-
рушаю-
щая сила 

Fр, кН 

Ма
сса 1 м 
цепи q, 
кг 

ПР-8-460 3,00 2,31 5,00 7,5 4,77 11 4,6 0,2
0 

ПР-9,525-910 5,72 3,28 6,35 8,5 8,53 28 9,10 0,4
5 

ПР-12,7-900-1 2,4 3,66 7,75 10,0 4,9 17,9 9,00 0,3
0 

ПР-12,7-900-2 3,30 3,66 7,75 10,0 5,8 21 9,00 0,3
5 

ПР-12,7-1820-
1 5,40 4,45 8,51 11,8 8,90 40 18,20 0,6

5 
ПР-12,7-1820-

2* 7,75 4,45 8,51 11,8 11,3 50 18,20 0,7
5 

ПР-15,875-
2270-1 6,48 5,08 10,16 14,8 10,78 55 22,70 0,8 

ПР-15,875-
2270-2* 9,65 5,08 10,16 14,8 13,95 71 22,70 1,0 

ПР-19,05-
3180* 12,7 5,96 11,91 18,2 17,75 105 31,80 1,9 

ПР-25,4-5670* 15,88 7,95 15,88 24,2 22,61 180 56,70 2,6 
ПР-31,75-

8850* 19,05 9,55 19,05 30,2 27,46 260 88,50 3,8 

ПР-38,1-
12700* 25,4 11,1 22,23 36,2 35,46 395 127,0

0 5,5 

ПР-44,45-
17240* 25,4 12,70 25,70 42,4 37,19 475 172,4

0 7,5 

ПР-50,8-
22680* 31,75 14,29 28,58 48,3 45,21 645 226,8

0 9,7 

Примечание: * Цепи, которые могут изготавливаться двух и ли трехрядными 

 
Во всех случаях следует отдавать предпочтение однорядным цепям. 

Применение трех- и четырехрядных цепей нежелательно, так как они до-
роги и требуют повышенной точности изготовления звездочек и монтажа 
привода. Однако многорядные цепи позволяют выбрать цепь с меньшим 
шагом и, следовательно, уменьшить радиальные размеры звездочек пере-
дачи и снизить уровень шума ее работы. Нагрузочная способность цепей 
возрастает почти пропорционально числу рядов, что учитывается коэффи-
циентом рядности цепи mр, характеризующим неравномерность распреде-
ления нагрузки по рядам. Для однорядных цепей mр=1; для двухрядных - 
mр=1,7; для трехрядных - mр=2,5; для четырехрядных - mр=3. 

Основным видом отказа цепных передач является изнашивание шар-
ниров вследствие их взаимного поворота под нагрузкой. Это приводит к 
увеличению шага цепи. По мере изнашивания шарниры располагаются все 
ближе к вершинам зубьев звездочек и возникает опасность соскакивания 
цепи со звездочек. Кроме того, возникает недопустимое провисание ведо-
мой ветви цепи, задевание за стенки кожуха или картера, а также увеличе-



 

 - 80 -  

ние вибраций, шума. 
Основным критерием работоспособности и расчета цепных передач 

является износостойкость шарниров. 
Нагрузочную способность цепи определяют из условия: среднее дав-

ление р в шарнире звена цепи не должно превышать допускаемое [р] при 
данных условиях эксплуатации, МПа 

           ],[ p
A
KFp эt ≤=               (5.1) 

где Ft – окружная сила, передаваемая цепью, Н; 
А – площадь проекции опорной поверхности шарнира,  мм2; 
Кэ – коэффициент эксплуатации представляют в виде произведения 

частных коэффициентов: 

Кэ=КдКаКнКрегКсмКрежКТ            (5.2) 
где Кд – коэффициент динамичности нагрузки, Кд =1 при равномерной 

нагрузке (ленточные, цепные конвейеры); Кд =1,2,…,1.5 при нагрузке с 
толчками (металлорежущие станки, компрессоры); Кд =1.8 при сильных 
ударах. 

Ка - коэффициент влияния длины цепи (межосевого расстояния). Ка =1 

при а=(30…50)Р; в других случаях Ка = 3 0

L
L , где 0L - длина цепи при а=40Р, 

L - длина рассчитываемой цепи. 
Кн – коэффициент влияния наклона линии центров звездочек передачи 

к горизонту. Кн=1 при угле наклона 045≤Ψ ; Кн=0.15 Ψ  при 045>Ψ  
Крег – коэффициент влияния способа регулирования цепи. Крег =1 для 

передач с регулированием положения оси одной из звездочек; Крег =1.1 для 
передач с регулированием оттяжными звездочками или нажимными роли-
ками; Крег =1.25 для передач с нерегулируемым положением звездочек. 

Ксм – коэффициент влияния характера смазывания. Ксм =0.8 при непре-
рывном смазывании в масляной ванне или от насоса; Ксм =1 при регуляр-
ном капельном или внутришарнирном смазывании; Ксм =1.5 при нерегу-
лярном смазывании. 

Креж – коэффициент влияния режима работы передачи, учитывает про-
порциональность пути трения и числа смен Nсм работы передачи в сутки, 
Креж = 3

смN . 
Кт – коэффициент влияния температуры окружающей среды. Кт =1 при 

– 
-250С<t<1500C. 
Если расчетное значение коэффициента Кэ >3, то возможности пере-

дачи будут использоваться недостаточно и следует принять меры по улуч-
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шению условий работы. 
[р] – допускаемое давление в шарнирах цепи принимают по опытным 

данным в зависимости от шага цепи Р и частоты вращения звездочки по 
табл.5.2 

Таблица 5.2 
[р], Мпа при частоте вращения ведущей звездочки n1, мин-1 Шаг цепи Р, 

мм 50 200 400 600 800 1000 1200 1600 2000 2400 2800 
12,07…15,875 35 31,5 28,5 26 24 22,5 21 18,5 16,5 15 14 
19,05…25,4 35 30 26 23,5 21 19 17,5 15 - - - 
31,75…38,1 35 29 24 21 18,5 16,5 15 - - - - 
44,45…50,8 35 26 21 17,5 15 - - - - - - 

Предварительное значение шага однорядной цепи можно определить по формуле 

                                                  3
15.4' TP =          (5.3) 

Для тяжелонагруженных быстроходных передач (при скорости цепи 

с
м20>υ )проводят расчет деталей цепи (пластин, осей, втулок и роликов) 

на сопротивление усталости, а также проверяют число ударов цепи о зуб 
звездочки, которое не должно превышать допустимого значения. В данном 
пособии эти расчеты не рассматриваются. 

 

Последовательность расчета цепных передач 
Исходные данные для расчета: 

 Т1 – вращающий момент на валу ведущей звездочки, Нм; 
 n1 – частота вращения ведущей звездочки, мин-1; 
 u – передаточное отношение  
 Условия эксплуатации цепной передачи. 

1. Выбор предварительного значения шага однорядной цепи  
3

15.4' TP =  
По таблице 5.1 принимается ближайший стандартный шаг цепи. 
2. Определение числа зубьев Z1 ведущей звездочки. Минимальные 

числа зубьев звездочек ограничиваются износом шарниров, динамически-
ми нагрузками, а также шумом передач. Чем меньше число зубьев звездоч-
ки, тем больше износ, неравномерность скорости движения цепи и выше 
скорость удара цепи о звездочку. 

Минимальное число зубьев ведущей звездочки определяют по эмпи-
рической зависимости 

Z1=29-2u 
Минимально допустимое число зубьев принимают: при высоких час-

тотах вращения Z1min=19…23; средних Z1min=17…19; низких (n1<100 мин-1) 
Z1min=13…15. В приводах с ударными нагрузками принимают Z1min≥23. 
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3. Число зубьев ведомой звездочки: 

Z2=Z1u 
По мере износа шаг цепи увеличивается и ее шарниры поднимаются 

по профилю зуба звездочки на больший диаметр, что может привести, в 
конечном счете, к выходу цепи из зацепления со звездочкой. При этом 
предельно допустимое увеличение шага цепи тем меньше, чем больше 
число зубьев звездочки, т.е. мало изношенная, далеко не потерявшая своей 
прочности цепь теряет зацепление со звездочкой. Поэтому максимальное 
число зубьев ведомой звездочки Z2max=120. 

Число зубьев ведущей и ведомой звездочек следует принимать нечет-
ным, что в сочетании с четным числом звеньев цепи способствует равно-
мерному износу шарниров цепи и зубьев звездочек. По этой же причине 
желательно выбирать число зубьев ведущей звездочки из ряда простых чи-
сел. 

4. Уточнение передаточного отношения 

u
1

2

Z
Z

=  

Отклонение передаточного отношения цепной передачи от ранее при-
нятого (при кинематическом расчете привода) должно быть в пределах 
± 4%. 

5. Делительный диаметр ведущей звездочки, мм 

)180sin(
1

1

Z

Pd =  

6. Окружная сила на звездочках 

1

12000
d

T
Ft =  

7. Определение коэффициента эксплуатации Кэ по формуле (5.2) 
8. Определение среднего давления p в шарнирах по формуле (5.1). 

Значение давления в шарнире должно находиться в пределах 
][05.1][6.0 ppp ≤≤  

Если полученное значение давления в шарнире превышает или значи-
тельно меньше допустимого, то, изменяя число зубьев Z1, шаг Р, рядность 
цепи или параметры, влияющие на Кэ, добиваются выполнения указанного 
условия. 

9. Вычисление делительного диаметра ведомой звездочки, мм 

)180sin(
2

2

Z

Pd =  

10. Диаметры окружностей выступов звездочек, мм 
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)1805.0(

)1805.0(

2
2

1
1

Z
ctgPd

Z
ctgPd

a

a

+=

+=
 

11. Определение межосевого расстояния а. 
Минимальное межосевое расстояние определяют из условий: 

 отсутствия интерференции (т.е. пересечения) звездочек 
аmin>0.5( 1ad + 2ad ) 

 чтобы угол обхвата цепью ведущей звездочки был больше 1200. 

Максимальное межосевое расстояние ограничивают величиной 
аmax=80P 

Оптимальные межосевые расстояния передачи принимают из условия дол-
говечности цепи 

а=(30…50)Р 
12. Определение числа звеньев цепи 

π2
;

2

,2

1221

2

zzZZZгде

a
P

P
aZW

cp

cp

−
=Δ

+
=

Δ++=
 

Полученное значение W округляют до ближайшего большего четного 
числа, чтобы избежать применения в цепи менее прочного переходного 
звена. 

13. Уточнение межосевого расстояния. 

)8)((
4

22 Δ−−+−= cpcp ZWZWPa  

Полученное значение не надо округлять. 
Цепь должна иметь некоторое провисание во избежание повышенной 

нагрузки на цепь и валы от силы натяжения и радиального биения звездо-
чек. Для этого при монтаже передачи необходимо предусмотреть возмож-
ность уменьшения межосевого расстояния на (0,002…0,004)а. 

14. Вычисление силы, действующей на валы передачи 
Fв=КвFt, 

где Кв – коэффициент, учитывающий массу цепи; для горизонтальной 
передачи принимают Кв=1,15; для вертикальной – Кв=1,05. 

 
Пример расчета цепной передачи. 

 
Исходные данные: 
Передача с роликовой цепью используется в приводе цепного конвей-
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ера. 
Вращающий момент по ведущей звездочке, расположенной на тихо-

ходном валу редуктора, Т1=480 нм; 
Частота вращения ведущей звездочки n1 =70мин-1; 

Передаточное отношение u=2,1. 
Передача расположена под углом 600 к горизонту, смазка нерегуляр-

ная, работа двухсменная, положение валов передачи не регулируется. 
 
Решение. 
1. Выбор предварительного значения шага однорядной цепи 

ммTP 2.354805.45.4' 33
1 ===  

Ближайшее значение шага и соответствующей ему площади проекции 
шарнира находим из табл. 5.1 : Р=31,75мм; А=260 мм2. 

2. Определение чисел зубьев звездочек 

Z1=29-2u=29-2*21=24.8 
Принимаем Z1=25 

Z2= Z1u=25*2.1=52.5 
Принимаем Z2=53 
3. Уточнение передаточного отношения 

u=
25
53 =2,12  (Δu %4< ) 

4. Определение делительного диаметра ведущей звездочки 

мм

Z

Pd 39.253
)

25
180sin(

75.31

)180sin(
1

01 ===  

5. Определение окружной силы на звездочках 

Н
d

T
Ft 3788

39.253
48020002000

1

1 =
⋅

==  

6. Определение коэффициента эксплуатации 
Кэ=КдКаКнКрегКсмКрежКт=1*1*1,16*1,25*1,5*1,26*1=2,74, 

где Кд=1 –нагрузка равномерная; Ка=1 (а=40Р); Кн=0,15 060 =1,16; 
Крег=1,25 – положение звездочек не регулируется; Ксм=1,5 – смазывание 
передачи нерегулярное; Креж= 26.123 = ; Кт=1. 

7. Определение среднего давления в шарнирах цепи 

МПаpМПа
A
FKP tэ 2.34][9.39

260
378874.2

=>=
⋅

==  

(значения [p] из табл. 5.2) 
Уменьшить среднее давление в шарнирах можно двумя способами: 
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а) Увеличить числа зубьев звездочек, что ведет к увеличению габари-
тов передачи. Это приемлемо в том случае, если нет ограничений на габа-
риты привода. Как показал расчет число зубьев ведущей звездочки должно 
быть Z1=29. 

б) Обеспечить регулярное капельное смазывание цепной передачи, 
Ксм=1. При этом Кэ=1,83 и p=26,7 МПа <[p]. 

Воспользуемся вторым способом. 
8. Вычисление делительного диаметра ведомой звездочки 

мм

Z

Pd 14.538
)

53
180sin(

75.31

)180sin(
2

2 ===  

9. Определение диаметров окружностей выступов звездочек 

ммctg
Z

ctgPd

ммctg
Z

ctgPd

a

a

28.549)
53

1805.0(75.31)1805.0(

53.263)
25

1805.0(75.31)1805.0(

2
2

1
1

=+=+=

=+=+=
 

10. Выбор рекомендуемого значения межосевого расстояния 
а=40Р=40*31,75=1270 мм 

11. Определение числа звеньев цепи 

46.4
14.3*2
2553

2
;39

2
5325

2

,5.119
1270

75.3146.4
75.31

1270*2392

1221

22

=
−

=
−

=Δ=
+

=
+

=

=++=Δ++=

π
zzZZZгде

a
P

P
aZW

cp

cp

 

Принимаем W=120. 
12. Уточнение межосевого расстояния 

ммZWZWPa cpcp 1278)46.4*8)39120(39120(
4
75.31)8)((

4
2222 =−−+−=Δ−−+−=

 
Полученное значение уменьшаем на мма 83,31278*003,0 ==Δ  
Окончательное значение а=1274 мм 
13. Сила, действующая на валы передачи 

Fв=КвFt=1,15*3788=4356 Н 
 

 Расчет валов на прочность 
Валы подразделяются на входные (быстроходные), выходные (тихоход-

ные) и промежуточные. Большинство входных валов редукторов выпол-
няют за одно целое с зубчатыми венцами (вал-шестерни) и червяками. 
Входные и выходные валы имеют выступающий из корпуса редуктора 
консольный участок, предназначенный для сопряжения с полумуфтой, 
шкивом, звездочкой и пр. 
На валы от зубчатых и червячных колес, червяков, подшипников и других 
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посаженных на них деталей передаются окружные, радиальные и осевые 
силы, создающие в поперечных сечениях продольные и поперечные силы, 
изгибающие и вращающие моменты. Таким образом, валы испытывают 
сложную деформацию- изгиба (растяжения-сжатия) и кручения. Продоль-
ные силы создают в сечениях вала нормальные напряжения растяжения 
или сжатия небольшой величины, поэтому они в расчетах не учитываются. 
Действующие на вал силы распределены по длине ступицы, ширине 

подшипника. При проектном расчете считают эти силы сосредоточенными 
и приложенными на середине ширины зубчатого венца или подшипника. 
Эти сечения принимают за расчетные. По длине вала место приложения 
нагрузки зависит от расположения зубчатых колес, шкивов, муфт, звездо-
чек и опор. Прямозубые цилиндрические, ременные, цепные передачи и 
муфты создают силы, лежащие в плоскости, перпендикулярной к оси вала. 
После приведения этих сил к оси вала последний оказывается нагружен-
ным поперечными силами и вращающим моментом. Косозубые цилиндри-
ческие, конические и червячные передачи, кроме сил, лежащих в плоско-
стях соответствующих деталей передач, вызывают появление осевых сил, 
приложенных на зубьях или витках червяка. Приведение этой силы к оси 
вала дает осевую (сжимающую или растягивающую) силу и сосредоточен-
ный изгибающий момент. 
При расчете валов коробок скоростей металлорежущих станков следует 

иметь в виду, что силы изменяют свое положение вдоль вала при переклю-
чении блоков зубчатых колес. 

6.1. Материалы валов 

Для валов применяют стали с достаточно высокими механическими ха-
рактеристиками и малой чувствительностью к концентрации напряжений. 

Основными материалами для большинства валов служат углеродистые 
и легированные стали 45, 40Х, подвергаемые улучшению. 

Для высоконагруженных валов, а также для валов, изготовленных за 

одно целое с зубчатым венцом (вал-шестерня), применяют легированные 

стали 40ХН, 35ХГС, 20Х и др. стали. 

Для валов без термообработки чаще применяют сталь Ст. 5. 
Механические характеристики некоторых сталей даны в табл. 6.1. 

 

6.2. Расчет на прочность 

Этот расчет является основным для валов приводов, он выполняется в 
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два этапа. 

Таблица 6.1 

вσ  Tσ  1−σ  1−τ  Марка 
стали 

Диаметр 
заготовки, 
мм не бо-
лее 

Твердость 
НВ, не 
менее 

МПа 
σψ  τψ  

Ст 5 любой 190 520 280 220 130 0 0 
45 Любой 

120 
80 

200 
240 
270 

560 
800 
900 

280 
550 
650 

250 
350 
380 

160 
210 
230 

0 
0,1 
0,1 

0 
0 

0,05 
40X Любой 

200 
120 

200 
240 
270 

730 
800 
900 

500 
650 
750 

320 
360 
410 

200 
210 
240 

 
0,1 

 
0,05 

40XH Любой 
200 

240 
270 

820 
920 

650 
750 

360 
420 

210 
250 

0,1 0,05 

20X 
12XH3A 
18XГТ 
30ХГТ 

120 
120 
60 

любой 
120 
60 

197 
260 
330 
270 
320 
415 

650 
950 
1150 
950 
1150 
1500 

400 
700 
950 
750 
950 

1200 

300 
420 
520 
450 
520 
650 

160 
210 
280 
260 
310 
330 

0,05 
0,1 
0,15 
0,1 
0,15 
0,2 

0 
0,05 
0,1 
0,05 
0,1 
0,1 

 
На первом этапе (предварительный расчет) при отсутствии данных об 

изгибающих моментах диаметры валов приближенно определяются по из-
вестному вращающему моменту T  из условия прочности по заниженным 
значениям допускаемых напряжений кручения. 
Диаметры консольных участков входного или выходного валов, мм: 

                                                         [ ],173
τ
Td ≥                                            (6.1) 

где T  - вращающий момент, передаваемый валом, мH ⋅ ; [ ] ( )20...12=τ  МПа. 
Здесь меньшие значения [ ]τ  относится к входным валам, а большие – к вы-
ходным. 

Диаметр консольной части входного вала, соединяемого с валом 
электродвигателя, рекомендуется назначать в пределах 0,8…1,2 диаметра 
выходного конца вала двигателя для возможности соединения валов стан-
дартной муфтой. 

Диаметры остальных участков этих валов для удобства посадки на вал 
подшипников качения, зубчатых колес и других деталей назначаются по 
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конструктивным и технологическим соображениям (см. раздел 2.4 [15]) с 
учетом необходимости фиксации деталей на валу в осевом направлении. 

Диаметры промежуточных валов в месте посадки колес определяют по 
приведенной выше формуле с подстановкой среднего значения допускае-
мого напряжения. 

Полученные диаметры отдельных участков вала округляют до бли-
жайшего значения по ряду Ra  40 нормальных линейных размеров (ГОСТ 
6636 - 69). 

10; 11; 12; 13; 14; 15; 16; 17; 18; 19; 20; 21; 22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 34/35; 36; 38; 
40; 42; 45/47; 48; 50/52; 53/55; 56; 60/62; 63/65; 67/70; 71/72; 75; 80; 85; 90; 95; 100; 
105; 110; 120; 125; 130; 140; 150; 160. 
Примечание: в знаменателе приведены размеры посадочных мест для подшипни-

ков качения, размеры которых даны в табл. П.1-П.4. 

После этого предварительно разрабатывают конструкцию валов, обеспе-
чивая условия технологичности изготовления и сборки; назначают тип со-
единения колес с валом (шпоночные, шлицевые, с натягом) и проводят их: 
расчет; предварительно выбирают подшипники качения (см. п. 1.2 [15]) по 
диаметру вала и на миллиметровке в масштабе 1:1 выполняют эскизную 
компоновку редуктора или коробки скоростей (см. разд. 1 [15]). Если рас-
четы передач выполнены в нескольких вариантах, то эскизную компоновку 
выполняют для выбранного оптимального варианта. 
На втором этапе проводится проверочный расчет - на статическую 

прочность для предупреждения пластических деформаций и разрушений 
при кратковременных перегрузках (например, пусковых) и оценку сопро-
тивления усталости вала конкретной конструкции. Здесь же при необхо-
димости выполняют расчеты на жесткость, устойчивость и колебания, ко-
торые в данном пособии не рассматриваются, не рассматриваются также 
расчеты на статическую прочность при перегрузках. 

Расчет на сопротивление усталости проводится в такой последова-
тельности: 

1. Изображается чертеж вала (рис. 6.1,а) и под ним показывают расчет-
ную схему вала, который рассматривается как гладкая балка на шарнирных 
опорах (рис. 6.1,6). Подшипники, одновременно воспринимающие ради-
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альные и осевые нагрузки, заменяют шарнирно-неподвижными опорами, а 
подшипники, воспринимающие только радиальные силы – шарнирно под-
вижными опорами. Местоположение опоры приближенно можно принять 
посередине ширины подшипника. На расчетную схему наносят все силы, 
нагружающие вал, приводя плоскости их действия к двум взаимно перпен-
дикулярным плоскостям (горизонтальной ZOx и вертикальной ZOy).• При 
этом силы, плоскость действия которых не совпадает с указанными плос-
костями, раскладываются на горизонтальную и вертикальную составляю-
щие. На рис. 6.1,б показана схема нагружения вала силами в цилиндриче-
ском косозубом зацеплении и силой, действующей на консольную часть 
вала. 
На рис. 6.2 представлены наиболее распространенные схемы нагруже-

ния валов  редукторов, которые студенты могут использовать для состав-
ления расчетной схемы конкретного вала своего задания. 

2. Определяются силы, действующие на вал. 
Значения сил в зацеплении определены при расчете соответствующих 

передач (см. разд. 2 и 3). Направление окружных сил зависит от направле-
ния вращения и от того, является колесо ведущим или ведомым. Радиаль-
ные силы направлены по радиусу к центру рассматриваемого колеса. На-
правление осевой силы зависит от направления вращения, направления на-
клона зубьев колеса и от того, является колесо ведущим или ведомым. На 
рис. 6.3 и 6.4 представлены схемы для определения сил, действующих на 
валы от прямозубых цилиндрических передач редукторов (6.3,а - двухсту-
пенчатого, 6.3,б - соосного) и коробок скоростей. На рис. 6.5 показана рас-
четная схема и эпюры изгибающих моментов промежуточного вала короб-
ки скоростей по рис. 6.4. 

В качестве консольной нагрузки KF  могут быть: 
- радиальная сила мF  от соединительной муфты, которая возникает в 

результате погрешностей монтажа, ошибок изготовления и неравномерно-
го износа элементов муфты. Направление этой силы 
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Рис. 6.1 
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Рис. 6.2 
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Рис. 6.3. 
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Рис. 6.4 
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Рис. 6.5. 

 
не известно, т.к. заранее не известно направление возможного сме-

щения валов при сборке. Поэтому направление силы мF  принимается та-
ким, чтобы она увеличивала деформации и напряжения от действующих на 
вал сил; 

- радиальная сила от цепной ЦF  или ременной PF  передач, направ-
ленная вдоль линии центров звездочек или шкивов; 

- силы зацепления открытых цилиндрических или конических зубча-
тых передач. 

Если в конструкции применяются упругие втулочно-пальцевые муф-
ты (МУВП) или упругие муфты со звездочкой (табл. П.5, П.6), то силу мF  
определяют по формуле 

TFм 50= ,                                                  (6.2) 
где T  - вращающий момент на валу, Н.м. 
Для других типов муфт (табл. П. 7, П.8) 

tмм FF 25,0= ,                                                 (6.3) 
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где 
м

tм D
TF 2000

=  - окружная сила на муфте, Н; мD  - рабочий диаметр 

муфты (для цепной муфты, например, это диаметр делительной окружно-
сти звездочки), мм. 

Силу ЦF , действующую на вал от цепной передачи, определяют по 
зависимости 

tцмЦ FКF ⋅=                                                 (6.4) 
где мК  - коэффициент, учитывающий натяжение цепи от ее массы. 
15,1=мк  - для горизонтальной передачи; 05,1=мК  - для вертикальной пере-

дачи; 
зв

tц d
TF 2000

=  - окружная сила на звездочке, Н; звd  - диаметр делитель-

ной окружности звездочки, мм. 
Силу PF  действующую на вал от ременной передачи, приближенно 

определяют по зависимости 

ψψ
α tptp

P

FF
F

95,0)2/sin( 1 ≈
⋅

= ,                                 (6.5) 

где 
шк

tp d
TF 2000

=  окружная сила на шкиве, Н; шкd  - диаметр шкива, мм; 

1α  - угол обхвата на малом шкиве; 5,0=ψ  - для плоскоременной передачи; 
7,0=ψ  - для клиноременной передачи. 
3. Определяются опорные реакции и строятся эпюры изгибающих 

моментов. 
Зная расстояние между опорами валов и места приложения нагрузок 

(из компоновки), по известным правилам сопротивления материалов опре-
деляют реакции обеих опор в горизонтальной и вертикальной плоскостях. 
Опорные реакции от консольных нагрузок определяют отдельно. Суммар-
ные реакции на опорах определяют как 

кyx RRRR ++= 22 ,                                        (6.6) 
где xR  и yR  - составляющие опорной реакции, направленные соот-

ветственно по осям  ОХ и ОY; кR  - составляющая опорной реакции, вы-
званная действием консольной нагрузки. 

Суммарные опорные реакции используются в качестве радиальных 
нагрузок при расчете подшипников качения. 

Построение эпюр изгибающих моментов проводится под расчетной 
схемой в каждой из двух взаимно перпендикулярных плоскостей по пра-
вилам сопротивления материалов. Эпюра моментов от действия консоль-
ных нагрузок строится отдельно. 

Определяют наибольшее значение суммарного изгибающего момен-
та в сечении вала (это сечение считается опасным, т.е. в этом сечении мо-
жет произойти усталостное разрушение) 

кyx MMMM ++= 22
max ,                                          (6.7) 
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где xM  и yM  - изгибающие моменты в рассматриваемом сечении со-
ответственно в горизонтальной (см. рис. 6.1,в) и вертикальной плоскостях  
(см. рис. 6.1,г); кM  - изгибающий момент, вызванный действием консоль-
ной нагрузки (см. рис. 6.1,д). Иногда для выявления опасного сечения рас-
чет  суммарного момента maxM  приходится проводить для нескольких се-
чений. 

4. Расчет на сопротивление усталости выполняют как проверочный 
для определения расчетного коэффициента запаса прочности по усталости 
в опасном сечении вала. 

Этот расчет отражает характер изменения напряжений, концентра-
цию напряжений, влияние абсолютных размеров, шероховатости поверх-
ности и поверхностного упрочнения. Расчет ведут по наибольшей дейст-
вующей нагрузке с учетом режима нагружения (см. рис. 2.1). Действую-
щие на вращающиеся валы нагрузки вызывают в их сечениях циклические 
(переменные) напряжения изгиба, изменяющиеся по симметричному циклу 
и напряжения кручения, которые в расчетах условно приняты изменяю-
щимися по отнулевому циклу. 

Для опасного сечения вала расчетный коэффициент запаса прочно-
сти определяют по формуле 

[ ] 5,2...5,1
22

=≥
+

⋅
= S

SS

SS
S

τσ

σ τ ,                                (6.8) 

где σS  - коэффициент запаса по напряжениям изгиба, 

maD

L

к
к

S
σψσ

σ

σσ
σ ⋅+⋅

⋅
= −1 ,                                     (6.9) 

для симметричного цикла изменения напряжений изгиба 0=mσ , 
поэтому 

aD

L

к
к

S
σ

σ

σ
σ ⋅

⋅
= −1 ;                                           (6.10) 

τS  - коэффициент запаса по напряжениям кручения, 

maD

L

к
к

S
τψτ

τ

ττ
τ ⋅+⋅

⋅
= −1 .                                   (6.11) 

В этих формулах: 11 , −− τσ  - пределы выносливости гладких образцов 

при симметричном цикле изгиба и кручения (табл. 6.1); 9
6104

N
кL

⋅
=  - ко-

эффициент долговечности, учитывающий режим нагружения и срок служ-
бы; значение коэффициента лежит в пределах 7,11 ≤≤ Lк ; при постоянном 
режиме нагружения (см. рис. 2.1,а) 

hLnN ⋅⋅= 60 ,                                    (6.12) 
при переменном режиме (см. рис. 2.1,б) 

...)(60 9
23

9
121 +++⋅⋅== βαβααhE LnNN ,               (6.13) 

если 6104 ⋅>EN , то принимают 1=Lк . 
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aa τσ ,  - переменные (амплитудные) составляющие цикла изменения 
напряжений при изгибе и кручении соответственно, 

P
a

И
a W

T
W

M
2

10,
10 3

max
3 ⋅

=
⋅

= τσ ,                                   (6.14) 

здесь PИ WW ,  - осевой и полярный моменты сопротивления, мм3; для 
вала сплошного круглого поперечного сечения диаметром d , мм3 (рис. 
6.6,а). 

 
 

 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

16
,

32

33 dWdW PИ
ππ

== ;                                      (6.15) 

для вала, ослабленного канавкой для одной стандартной шпонки с 
размерами hb×  (рис. 6.6,б), мм3, 

d
hdbhdWИ 16

)2(
32

23 −
−=

π ;                                 (6.16) 

d
hdbhdWP 16

)2(
16

23 −
−=

π ;                                 (6.17) 

для вала – шестерни (сечение по шестерне), мм3, 

1

4
1 )8,1(

32 a

na
И d

md
W

−
⋅=

π ,                                 (6.18) 

1

4
1 )8,1(

16 a

na
P d

md
W

−
⋅=

π ,                                  (6.19) 

для шлицевого вала, имеющего z  шлицев шириной b  (рис. 6.6, в), 
ИW  определяется по табл. 6.2; ИP WW 2= ; 
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Таблица 6.2 
Серия (по ГОСТ 1139 – 80) 

легкая средняя Тяжелая 
d , 
мм 

D , 
мм 

b , 
мм 

z  ИW , 
мм3 

D , 
мм 

b , 
мм 

z  ИW , 
мм3 

D , 
мм 

b
, 
м
м 

z  ИW , 
мм3 

18 22 6 4 686 22 5 6 741 23 3 10 790 
21 25 6 4 1102 25 5 6 1081 26 3 10 1131 
23 26 6 6 1367 28 6 6 1502 29 4 10 1530 
26 30 6 6 1966 32 6 6 2100 32 4 10 2190 
28 32 7 6 2480 34 7 6 2660 35 4 10 2720 
32 36 6 8 3630 38 6 8 3870 40 5 10 4190 
36 40 7 8 5130 42 7 8 5660 45 5 10 5710 
42 46 8 8 8000 48 8 8 8410 52 6 10 8220 
46 50 9 8 10460 54 9 8 11470 56 7 10 11910 
52 58 10 8 15540 60 10 8 16130 60 5 16 16120 
56 62 10 8 18940 65 10 8 19900 65 5 16 19900 
62 68 12 8 25800 72 12 8 27600 72 6 16 27600 
72 78 12 10 40300 82 12 10 43000 82 7 16 42300 
82 88 12 10 57800 92 12 10 60500 92 6 20 56500 
92 98 14 10 81300 - - - - - - - - 
102 - - - - - - - - 115 8 20 119200
112 120 18 10 148800 125 18 10 156300 125 9 20 156600

 
mm τσ ,  - постоянные (средние) составляющие цикла изменения на-

пряжений при изгибе и кручении соответственно amm ττσ == ,0 ; 
τσ ψψ ,  - коэффициенты, характеризующие чувствительность мате-

риала к асимметрии цикла напряжений (табл. 6.1); 
DD кк τσ ,  - суммарные коэффициенты, учитывающие влияние всех 

факторов на сопротивление усталости соответственно при изгибе и круче-
нии; 

V
F

d
D

V
F

d
D к

к
к
к

к
к

к
к
к

к 11;11 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−+=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−+= τ

τ
σ

σ ;                    (6.20) 

τσ кк ,  - эффективные коэффициенты концентрации напряжений при 
изгибе и кручении соответственно, определяются по табл. 6.3, 6.4 в зави-
симости от вида  концентраторов напряжений. 

Для вала, имеющего ступенчатый переход с галтелью (рис. 6.6,а) ра-
диуса r , значения коэффициентов даны в табл. 6.3 в зависимости от преде-
ла прочности материала вσ  и отношений dr /  и rt / . Высоту буртика t  и 
радиус галтели r  принимают в зависимости от диаметра d  посадочной по-
верхности: 
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d, мм до 30 32…40 42…50 52…70 71…85 св. 90 
t, мм  2,5 3,0 3,5 4,0 5,0 6,0 
r, мм 1,5 2,0 2,0 2,5 2,5 3,0 

Для вала, имеющего шпоночную канавку (рис. 6.6,б), шлицы (или 
зубья вала-шестерни) (рис. 6.6,в) или резьбу, значения коэффициентов 
приведены в табл. 6.4. 

dк  - коэффициент влияния абсолютных размеров поперечного сече-
ния вала (табл. 6.5); Fк  - коэффициент влияния шероховатости поверхно-
сти (табл. 6.6); Vк  - коэффициент влияния упрочнения, вводимый для валов 
с поверхностным упрочнением (табл. 6.7). 

Таблица 6.3 
dr /  

0,01 0,02 0,03 0,05 0,1 0,01 0,02 0,03 0,05 
Коэф-
фици-
ент 

вσ , 
МПа 

При 1/ =rt  При 3/ =rt  
500 1,35 1,45 1,65 1,6 1,45 1,9 1,95 1,95 1,97 
600 1,38 1,47 1,67 1,64 1,5 1,94 2,02 2,03 2,03 
700 1,4 1,5 1,7 1,7 1,55 2,0 2,1 2,1 2,12 
800 1,41 1,52 1,76 1,73 1,61 2,03 2,13 2,14 2,16 
900 1,45 1,55 1,8 1,8 1,65 2,1 2,2 2,25 2,26 
1000 1,45 1,57 1,83 1,83 1,72 2,12 2,25 2,28 2,30 
1200 1,49 1,6 1,92 1,93 1,83 2,21 2,37 2,45 2,44 
При 2/ =rt  При 5/ =rt  
500 1,55 1,8 1,8 1,75 - 2,1 2,15 - - 
600 1,57 1,85 1,88 1,82 - 2,17 2,23 - - 
700 1,6 1,9 1,95 1,9 - 2,25 2,3 - - 
800 1,62 1,94 1,99 1,95 - 2,28 2,38 - - 

 
 
 
 
 
σк  

900 1,65 2,0 2,05 2,0 - 2,35 2,45 - - 
 

Продолжение табл. 6.3 
dr /  

0,01 0,02 0,03 0,05 0,1 0,01 0,02 0,03 0,05 
Коэф-
фици-
ент 

вσ , 
МПа 

При 2/ =rt  При 5/ =rt  
1000 1,67 2,07 2,11 2,07 - 2,39 2,52 - -  
1200 1,72 2,15 2,23 2,19 - 2,5 2,66 - - 
При 1/ =rt  При 3/ =rt  
500 1,28 1,35 1,4 1,43 1,38 1,55 1,6 1,65 1,66 
600 1,29 1,35 1,42 1,44 1,39 1,59 1,66 1,67 1,68 
700 1,3 1,35 1,45 1,45 1,4 1,6 1,7 1,7 1,71 
800 1,3 1,4 1,45 1,47 1,43 1,64 1,72 1,73 1,74 
900 1,3 1,4 1,45 1,5 1,45 1,65 1,75 1,75 1,76 
1000 1,31 1,4 1,48 1,51 1,46 1,68 1,79 1,8 1,81 

τк  
 
 
 
 
 
 

1200 1,32 1,4 1,52 1,54 1,5 1,73 1,86 1,9 1,88 
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При 2/ =rt  При 5/ =rt  
500 1,4 1,55 1,55 1,55 - 2,2 2,1 - - 
600 1,4 1,57 1,57 1,57 - 2,24 2,12 - - 
700 1,4 1,6 1,6 1,6 - 2,3 2,15 - - 
800 1,43 1,6 1,61 1,62 - 2,37 2,22 - - 
900 1,45 1,65 1,65 1,65 - 2,4 2,25 - - 
1000 1,46 1,64 1,66 1,68 - 2,48 2,31 - - 

τк  

1200 1,47 1,7 1,71 1,74 - 2,6 2,4 - - 
 

 
Таблица 6.4 

Тип концентратора 
Шпоночная канавка Шлицы, зубья вала-

шестерни 
Метрическая резьба

вσ , МПа 

*
σк  τк  σк  **

τк  σк  τк  
500 1,38/1,6 1,4 1,45 2,25/1,43 1,8 1,35 
600 1,46/1,76 1,54 1,55 2,36/1,46 1,96 1,54 
700 1,54/1,9 1,7 1,6 2,45/1,49 2,2 1,75 
800 1,62/2,01 1,88 1,65 2,55/1,52 2,35 1,9 
900 1,69/2,2 2,0 1,7 2,65/1,55 2,5 2,1 
1000 1,77/2,26 2,22 1,72 2,7/1,58 2,61 2,22 
1200 1,92/2,5 2,39 1,75 2,8/1,6 2,9 2,39 

 
* В числителе приведены значения для канавок, полученных диско-

вой фрезой, в знаменателе – пальцевой. 
** В числителе приведены значения для валов с прямобочными 

шлицами, в знаменателе – для эвольвентных шлицев и зубьев вала – шес-
терни. 

Таблица 6.5 
Значение dK  при диаметре вала Напряженное со-

стояние и матери-
ал. 

15 20 30 40 50 70 100 200 

Изгиб для углеро-
дистых сталей 

0,95 0,92 0,88 0,85 0,81 0,76 0,70 0,61 

Изгиб для высо-
копрочной леги-
рованной стали и 
кручение для всех 
сталей. 

0,87 0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 

 
 
 
 



 

 - 101 -  

Таблица 6.6 
Значение коэффициента FK  при вσ , МПа Механическая 

обработка по-
верхности 

500 600 700 800 900 1000 1200 

Полирование 1,0 1,0 1,0 1,0 1,0 1,0 1,0 
Шлифование 1,08 1,09 1,1 1,11 1,12 1,14 1,18 
Тонкая об-
точка 

1,11 1,12 1,16 1,19 1,22 1,25 1,28 

Грубая об-
точка 

1,18 1,22 1,25 1,3 1,37 1,43 1,49 

 
 

Таблица 6.7 
Коэффициент VK  для образцов диаметром 

30…40 мм. 
Вид упрочнения 

Без концентрации      
напряжений 

С концентрацией на-
пряжений * 

Поверхностная закалка 
с нагревом ТВЧ 

1,2…1,5 1,5…2,5 

Азотирование при глу-
бине слоя 0,1…0,4 мм, 
твердости слоя НВ 
730…970 

1,1…1,15 1,3…2,0 

Цементация при глуби-
не слоя 0,2…0,6 мм. 

1,1…1, 5 1,2…2,0 

Обкатка роликом 1,1…1,25 1,3…1,8 
Обдувка дробью 1,1…1,2 1,1…1,5 

* Большие значения при большей концентрации напряжений. 
 

Таблица 6.8 
dKK /σ  при вσ , МПа dKK /τ  при вσ , МПа Диаметр 

вала d мм 500 700 900 1200 500 700 900 1200 
30 2,5 3,0 3,5 4,25 1,9 2,2 2,5 2,95 
50 3,05 3,65 4,3 5,2 2,25 2,6 3,0 3,5 
100 и бо-
лее 

3,3 3,95 4,6 5,6 2,4 2,8 3,2 3,8 

В случае установки на вал зубчатых колес и других деталей по по-
садке с натягом (например, 6/7 pH , 6/7 rH  и т.д.) по табл. 6.8 определяют 
отношения KdK /σ  и KdK /τ . Эти же значения отношений следует прини-
мать в месте посадки колец подшипников качения. 

Если в рассматриваемом сечении имеется несколько концентраторов 
напряжений, то учитывают лишь тот, у которого отношение KdK /σ  боль-
ше. 
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В тех случаях, когда полученное в расчете значение коэффициента 
запаса прочности меньше допустимого, необходимо либо увеличить раз-
меры поперечного сечения вала, либо конструктивными и технологиче-
скими средствами понизить концентрацию напряжений или использовать 
поверхностное упрочнение как средство повышения сопротивления уста-
лости. 

 
6.3 Пример расчета выходного вала цилиндрического двухсту-

пенчатого редуктора. 
 

Исходные данные: 
Силы, действующие на вал от косозубой цилиндрической передачи 

(определены при расчете передачи), Н: 
окружная - 10350=tF  - действует в вертикальной плоскости; 
радиальная - 3860=rF  и осевая - 2307=aF  (действуют в горизонталь-

ной плоскости); 
Вращающий момент на валу, Нм - 1950=T ; 
Частота вращения вала, мин -1 - 1,24=n ; 
Диаметр делительной окружности зубчатого колеса, установленного 

на валу, мм - 64,4012 =d ; 
Режим нагружения – переменный; 2,01 =α ; 5,02 =α ; 3,03 =α ; 8,01 =β ; 
6,02 =β ; 
Требуемый ресурс, ч - 17082=hL ; 
Диаметр вала под подшипники, мм - 75=Пd ; 
Диаметр вала под колесо, мм - 85=Kd ; 
Расстояние между опорами вала, координаты точек приложения сил 

определяются по эскизной компоновке редуктора: 100=a  мм; 150=в  мм; 
100=с  мм. 

Выходной вал редуктора соединен с приводным валом исполнитель-
ного механизма упругой муфтой со звездочкой. 

 
Последовательность расчета 

 
1. Определяем радиальную силу от муфты, действующую на кон-

сольный участок вала по формуле (6.2) 
220819505050 === TFM  Н; 

Принимаем действие этой силы в вертикальной плоскости (как и си-
лы tF ) направленной на увеличение деформации вала от силы tF . 

 Используя эскизную компоновку редуктора, составляем расчетную 
схему вала (рис. 6.7, а). 

 Опорные реакции в горизонтальной плоскости (см. рис. 6.7, б): 
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∑ = ;0AM                     ( ) ,0
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+

+⋅
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ва
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∑ = ;0ВM                    ( ) ,0
2

2 =⋅+⋅−+
d

FвFваR arAX  

463
15,01,0

2
40164,0230715,03860

2
2

=
+

−⋅
=

+

−⋅
=

ва

dFвF
R

ar

AX  Н. 

Проверка правильности определения реакций: 
∑ = ;0XF                   .033973860463 =+−=+− BXrAX RFR  

 Опорные реакции в вертикальной плоскости (рис. 6.7,в) 
∑ = ;0AM                                ,0)( =+−⋅ ваRaF BYt  
Откуда 

4140
25,0

1,010350
=

⋅
=

+
⋅

=
вa
aF

R t
BY  Н; 

∑ = ;0BM                               ( ) ,0=⋅−+⋅ вFваR tAY  

6210
25,0

15,010350
=

⋅
=

+
⋅

=
ва
вF

R t
AY  Н. 

Проверка правильности определения реакций: 
∑ = ;0YF                    .04140103506210 =+−=+− BYtAY RFR  

 Опорные реакции от силы MF  (рис. 6.7, г) 
∑ = ;0AM                    ( ) ( ) ,0=++−+ сваFваR MBM  
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Рис. 6.7. 

 

Откуда H
ba

cbaF
R M

BM 3091
25,0

35,02208)(
=

⋅
=

+
++

= ; 

0)(;0 =⋅−+⋅=∑ cFbaRM MAMB , 

H
ba
cFR M

AM 883
25,0

1,02208
=

⋅
=

+
⋅

= . 

Проверка: ∑ =+−=+−= 022083091883;0 MBMAMy FRRF . 
6. Суммарные реакции в опорах (приведенные в одну плоскость), ко-

торые будут использованы в качестве радиальных нагрузок при выборе 
подшипников качения: 

HRRRR AMAYAXA 71108836210463 2222 =++=++= ; 
HRRRR BMBYBXB 8446309141403397 2222 =++=++= . 

7. Изгибающие моменты: 
в горизонтальной плоскости (см. рис. 6.7, б): 
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)0(, 111
azzRM AX

X
Z ≤≤⋅−= ; 

мНaRMM AX
X

aZ
X
Z ⋅−=⋅−=⋅−== == 3,461,0463;0

11 0 ; 
)0(, 222

bzzRM BX
X
Z ≤≤⋅−= ; 

мНbRMM BX
X

bZ
X
Z ⋅−=⋅−=⋅−== == 6,50915,03397;0

22 0 . 
в вертикальной плоскости (см. рис. 6.7, в): 

)0(, 333
azzRM AY

Y
Z ≤≤⋅−= ; 

мНaRMM AY
Y

aZ
Y
Z ⋅−=⋅−=⋅−== == 6211,06210;0

33 0 . 
изгибающие моменты от силы MF  (см. рис. 6.7, г): 

)0(, 444
czzFM M

M
Z ≤≤⋅−=  

мНCFMM M
M

CZ
M
Z ⋅−=⋅−=⋅−== == 8,2201,02208;0

44 0  
изгибающий момент в сечении С (под колесом): 

мНaRM AM
M
C ⋅−=⋅−=⋅−= 3,881,0883 . 

8. Суммарный изгибающий момент в сечении под колесом (сечение 
С – наиболее нагруженное) 

( ) ( ) мНMMMM M
C

Y
C

X
CC ⋅=++=++= 6,8913,886216,509 2222  

9. Принимаем: материал вала – сталь Ст. 5 (табл. 6.1); 
0,0;130,220,520 11 ===== −− τσ ψψτσσ МПаМПаМПав ; механическая об-

работка вала - тонкая обточка; вал не подвергается поверхностному упроч-
нению. 

10. Расчёт на сопротивление усталости. 
Для опасного сечения вала (сечение С) расчетный коэффициент за-

паса прочности определяется по формуле (6.8), а коэффициенты σS  и τS  по 
формулам (6.10) и (6.11) соответственно: 

,, 11

aD

L

aD

L

к
к

S
к

к
S

τ
τ

σ
σ

τ
τ

σ
σ ⋅

⋅
=

⋅
⋅

= −−  т.к. 0== τσ ψψ . 

Коэффициент долговечности 

9

6104

E
L N

K ⋅
= , 

где 
6999

23
9

121 107,6)6,03,08,05,02,0(170821,2460)(60 ⋅=⋅+⋅+⋅⋅=++⋅⋅= βαβααhE LnN ; 
т. к. 6104 ⋅>EN , то 1=LK . 
Суммарные коэффициенты DKσ  и DKτ  определяются по формулам 

(6.20). В этих формулах значения эффективных коэффициентов концен-
трации напряжений σK  и τK  зависят от вида концентраторов напряжений. 
В месте посадки колеса на вал имеется два типа концентраторов (рис. 6.8): 
ступенчатый переход с галтелью и шпоночная канавка. Для этих концен-
траторов по табл. 6.3 и 6.4 находим значения σK  и τK : 

для ступенчатого перехода с галтелью ( ммt 5= , ммr 5,2=  приняты по 
рекомендациям на странице 98): 
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при 2
5,2

5;03,0
85

5,2
====

r
t

d
r

к

 и МПав 520=σ  55,1;81,1 == τσ KK ;  

для шпоночной канавки, выполненной пальцевой фрезой: 
42,1;63,1 == τσ KK . 

Следовательно, большее влияние на прочность вала оказывает сту-
пенчатый переход с галтелью ммr 5,2= ; поэтому для расчета принимаем 

81,1=σK ; 55,1=τK . В этом сечении вал имеет сплошное круглое сечение. 
 

 
Рис.6.8. 

 
По табл. 6.5 находим 62,0=dK ; по табл. 6.6 - 11,1=FK ; коэффициент 

1=VK , т. к. вал не подвергается поверхностному упрочнению. 

Таким образом, ;03,31111,1
62,0
81,1

=⋅⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
−+=DKσ  

                            61,21111,1
62,0
55,1

=⋅⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
−+=DKτ . 

По формулам (6.14) определяем амплитудные значения напряжений: 

МПа
W

M

И

c
a 8,14

60261
6,8911010 33

=
⋅

=
⋅

=σ ; 

МПа
W

T

P
a 1,8

1205222
195010

2
10 33

=
⋅
⋅

=
⋅

=τ , 

где моменты сопротивления ИW  и PW  определены по формулам 
(6.15): 

3
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32

ммdW K
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⋅
==

π ; 

3
33
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16
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16

ммdW K
P =

⋅
==

π . 

1,6
1,861,2

1130;9,4
8,1403,3

1220
=

⋅
⋅

==
⋅
⋅

= τσ SS . 
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2222
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Следовательно, вал удовлетворяет условию прочности по сопротив-
лению усталости. 

Примечание. Если получится 5≥S , то необходимо уменьшить диа-
метр вала в опасном сечении, переработать конструкцию вала и повторить 
расчет. 

 
7. ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

 
Рассматривается методика расчета при выборе радиальных и ради-

ально-упорных подшипников качения, которые применяются в качестве 
опор валов редукторов и коробок скоростей, по динамической (ГОСТ 
18855 - 82) и статической (ГОСТ 18854 - 82) грузоподъемностям. 

При частоте вращения 1≥n  мин -1 выбор подшипников проводится 
по динамической радиальной грузоподъемности rC  и статической ради-
альной грузоподъемности orC , а при 1<n  мин -1 - только по статической 
грузоподъемности. 

Типы подшипников для конкретных схем редукторов и коробок ско-
ростей выбраны при разработке эскизной компоновки их (см. раздел 6) по 
рекомендациям, изложенным в п. 1.2 [15]. 

Здесь отметим только, если в конструкции используются радиально-
упорные шариковые подшипники, то их тип определяется величиной от-
ношения осевой нагрузки AF  к минимальной из двух радиальных нагрузок 

rF , действующих на подшипники: 

при 8,0...35,0
min

=
r

A

F
F  - тип 36000 (угол контакта α = 12°); 

при 2,1...81,0
min

=
r

A

F
F  - тип 46000 (α = 26°); 

при 2,1.
min

св
F
F

r

A =  - тип 66000 (α = 36°); для высоких скоростей 

( 11500 −> минn ) подшипники с данным углом контакта непригодны. 
В редукторах и коробках скоростей для обеих опор, фиксирующих 

вал в одном направлении, как правило, применяют подшипники одного 
типа и одного размера. В этом случае выбор подшипников проводят по бо-
лее нагруженной опоре, которая определяется после вычисления эквива-
лентных динамических нагрузок обеих опор. 

 
Исходные данные для расчета 

 
2211 , RFRF rr == - радиальные нагрузки, действующие на подшипники 

(равны суммарным опорным реакциям, определенным при расчете валов), 
Н; 

AF   - внешняя осевая сила. действующая на вал (осевая сила в за-
цеплении, определена при расчете передач). Н; если на вал действуют не-
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сколько осевых сил разного направления, то величина и направление AF  
определяется как алгебраическая сумма этих сил (положительное направ-
ление выбирается в сторону большей силы); 

n  - частота вращения колец подшипника, мин -1 (при n  = I...10 мин -

1- в расчетах следует принимать n  = 10 мин -1); 
d  - диаметр посадочных поверхностей вала, которые берут из ком-

поновочной схемы, мм; 
hTPL  - требуемый ресурс подшипника (определение см. на с. 28), ч; 

условия работы подшипников - режим нагружения, характер нагрузки, 
температура. 

 
7.1. Выбор подшипников по динамической грузоподъемности 
 
Правильный выбор подшипников по динамической грузоподъемно-

сти предотвращает усталостное выкрашивание рабочих поверхностей бе-
говых дорожек колец и тел качения при заданном ресурсе и 90%-ной веро-
ятности безотказной работы. 

Так как подшипники предварительно выбраны по конструктивным 
соображениям, то проводится проверочный расчет с целью определения 
ресурса выбранного подшипника для заданных условий эксплуатации и 
сравнения его с требуемым, ч: 

hTPh LL
n

L ≥
⋅

=
60
106

,                                           (7.1) 

где n  - частота вращения кольца, мин -1; L  - ресурс подшипника, 
млн. оборотов, 

P
rr PCaaL )/(231=                                            (7.2) 

здесь 1a  - коэффициент долговечности вводится при повышенных 
требованиях к надежности; при надежности, равной 90% (редукторы и ко-
робки скоростей), 11 =a ; 23a  - коэффициент, учитывающий качество метал-
ла деталей подшипника и условия эксплуатации; для серийно изготовляе-
мых подшипников и обычных условий эксплуатации следует принимать: 

8,0...7,023 =a   - для шарикоподшипников (кроме сферических); 
6,0...5,023 =a   - для роликоподшипников цилиндрических, шарико-

подшипников сферических двухрядных; 
7,0...6,023 =a   - для роликоподшипников конических; 
4,0...3,023 =a   - для роликоподшипников сферических двухрядных; 

P  - показатель степени (для шариковых подшипников 3=P , для ро-
ликовых 3/10=P ); 

rC  - динамическая радиальная грузоподъемность выбранного под-
шипника, Н, указывается в справочниках (см. приложение, табл. П.1 - П.5); 
если в одной опоре используют два одинаковых радиальных или радиаль-
но-упорных однорядных подшипника (чаще всего опора вала червяка), то 
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эту пару подшипников рассматривают как один двухрядный подшипник. 
При этом вместо rC  подставляют суммарную грузоподъемность 

rr CC 625,1=∑  - для шарикоподшипников, rr CC 714,1=∑  для роликоподшип-

ников; rP  - эквивалентная динамическая радиальная нагрузка, Н. Из фор-
мулы (7.2) следует, что при увеличении эквивалентной нагрузки вдвое 
расчетный ресурс уменьшается для шарикоподшипника в 8 раз, а для ро-
ликоподшипника в 10 раз. Поэтому необходимо как можно точнее опреде-
лять действующие на подшипник нагрузки. 

Формула (7.2) применима при rr CP 5,0≤ , иначе возможно неустало-
стное разрушение. 

Эквивалентная динамическая нагрузка определяется отдельно для 
каждой опоры по формуле: 

при постоянном режиме нагружения (рис. 2.1,а) 
Tбaiiriiri ккFYFVXP )( += ,                               (7.3)  

при переменном режиме нагружения (рис. 2.1,б) 
,...)( 23121

P PP
Tбaiiriiri ккFYFVXP ++++= βαβαα             (7.4) 

где i  - номер опоры ( i =1; 2); V  - коэффициент вращения (V =1 при 
вращении внутреннего кольца подшипника, V =1,2 при вращении наруж-
ного кольца); riF  - радиальная нагрузка, действующая на подшипник. Н; aiF  
- осевая нагрузка, действующая на подшипник. Н; ii YX ,  - коэффициенты, 
учитывающие разное повреждающее действие радиальной и осевой нагру-
зок; бк - коэффициент безопасности, учитывающий характер нагрузки; 

2,1...1,1=бк  - для коробок скоростей металлорежущих станков (кроме стро-
гальных и долбежных); 5,1...3,1=бк  - для редукторов; Tк  - коэффициент, 
учитывающий температуру подшипникового узла; при температуре 

C0100≤  1=Tк . 
Определение эквивалентной нагрузки по формулам (7.3) и (7.4) име-

ет ряд особенностей, состоящих в нахождении величины осевой силы aiF  и 
коэффициентов ii YX , . 

При установке вала на шариковых радиальных подшипниках осевая 
сила aF  равна внешней осевой силе AF . Силу AF , воспринимает тот под-
шипник, который ограничивает осевое перемещение вала под действием 
этой силы, а для другого подшипника 0=aF . 

При установке вала на радиально-упорных подшипниках осевые си-
лы aiF , нагружающие подшипники, находят с учетом силы AF  и дополни-
тельных осевых сил iS , , возникающих от действия радиальных нагрузок 

riF . 
Значения сил iS зависят от типа подшипника (шариковый, ролико-

вый), углов наклона контактных нормалей α , значений радиальных нагру-
зок и зазоров в подшипнике. 
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Силы S  возникающие в радиально-упорных подшипниках, стремят-
ся раздвинуть кольца в осевом направлении и увеличить зазор, что нару-
шает нормальную работу подшипника и снижает его долговечность. Таким 
образом, для нормальной работы радиально-упорных подшипников необ-
ходимо, чтобы в каждой опоре минимальная осевая сала aF  (реакция) была 
не меньше осевой составляющей S , т.е. 

11 SFa ≥  и 22 SFa ≥                                      (7.5) 
иначе кольца раздвинутся. 
При отсутствии осевого зазора и натяга подшипников осевые со-

ставляющие определяются но формулам: 
riii FeS =  - для радиально-упорных шарикоподшипников; 

riii FeS 83,0=  - для конических роликоподшипников, 
где e  - коэффициент минимальной осевой нагрузки, зависит от угла 

контакта α  и отношения ora CF / , orC - статическая радиальная грузоподъ-
емность, Н (определяется  по справочнику). 

Для всех конических роликоподшипников и радиально-упорных ша-
рикоподшипников с углами контакта 018≥α  (типы 46000 и 66000) величи-
на e  принята постоянной независимо от величины действующих на них 
нагрузок. Значение e  для радиально-упорных шарикоподшипников с 

026=α  и 036=α  приведены в табл. 7.1 и в справочниках, а для конических 
роликоподшипников - в справочниках [19], [20] (см. также табл. П.4). 
Здесь же даны и значения коэффициентов Х и Y. 

Для радиально-упорных шарикоподшипников с 018<α ° (тип 36000, 
012=α ), отличающихся меньшей осевой жесткостью, параметр e  принима-

ет различные значения вследствие изменения действительного угла кон-
такта под нагрузкой. Значение e  на данном этапе нельзя определить по 
табл. 7.1, т.к. неизвестно отношение ora CF / . Поэтому для таких подшипни-
ков параметр e  определяется методом проб. Предварительное значение 
этой величины 'e  находят из предположения, что осевая нагрузка 

 
Таблица 7.1 

Однорядные под-
шипники 

Двухрядные подшип-
ники 

e
VF
F

r

a ≤ e
VF
F

r

a >  e
VF
F

r

a ≤  e
VF
F

r

a >  

Тип 
подшип-
ника 

Угол 
кон-
такта 

0,α  

От-
носи-
тель-
ная 
на-
груз-
ка * 

or

a

C
iF  

е 

X Y X Y X Y X Y 
 
 
 
 
 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
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Шарико-
вые ра-
диаль-
ные.  

0 0,014 
0,028 
0,056 
0,084 
0,11 
0,17 
0,28 
0,42 
0,56 

0,019
0,22 
0,26 
0,28 
0,30 
0,34 
0,38 
0,42 
0,44 

 
 
 
 

1,0 

 
 
 
 

0

 
 
 
 

0,56

2,3 
1,99 
1,71 
1,55 
1,45 
1,31 
1,15 
1,04 
1,00 

 
 
 
 

1,0 

 
 
 
 
0 

 
 
 
 

0,56

2,3 
1,99
1,71
1,55
1,45
1,31
1,15
1,04
1,00

12 
(тип 

36000)

0,014 
1,029 
0,057 
0,086 
0,11 
0,17 
0,29 
0,43 
0,57 

0,3 
0,34 
0,37 
0,41 
0,45 
0,48 
0,52 
0,54 
0,54 

 
 
 
 

1,0 

 
 
 
 

0

 
 
 
 

0,45

1,81 
1,62 
1,46 
1,34 
1,22 
1,13 
1,04 
1,01 
1,00 

 
 
 
 

1,0 

2,08 
1,84 
1,69 
1,52 
1,39 
1,3 
1,2 
1,16 
1,16 

 
 
 
 

0,74

2,94
2,63
2,37
2,18
1,98
1,84
1,69
1,64
1,62

26 
(тип 

46000)

- 0,68 1,0 0 0,41 0,87 1,0 0,92 0,67 1,41

Шарико-
вые ра-
диально-
упорные.  

36 
(тип 

66000)

- 0,95 1,0 0 0,37 0,66 1,0 0,66 0,6 1,07

Ролико-
вые ко-
ниче-
ские.  

- - 1,5 
× 

tga** 

1,0 0 0,4 0,4 
×  

ctga 

1,0 0,45
× 

ctga 

0,67 0,67
× 

ctga 

* i  – число рядов тел качения. При 0=α  во всех случаях принимают .1=i  
Коэффициенты e  и Y для промежуточных значений ora CiF /  определяются ли-
нейной интерполяцией. 

** Значения e  приводятся в справочниках. 
 

aF  каждого из подшипников обусловлена лишь его радиальной 
силой rF , т.е. если принять ra FeSF ⋅== '  (отметим, что если в каждой 
опоре вала установлено по одному радиально-упорному подшипнику, 
то для одного из них это условие будет выполнено). Соответствующая 
этому случаю величина 'e  для каждой опоры может быть определена в 
зависимости от отношения orri CF /  по формуле: 

                                        3,0563,0
195,0

' ≥⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

or

ri
i C

F
e                                         (7.6) 

(при 3,0' <ie  следует принимать 3,0' =ie ). 
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Если теперь определить силы iS  и далее aiF  (см. ниже), то для опоры, 
в которой SFa = , найденное значение 'e  будет окончательным, а для опо-
ры, в которой SFa > , значение e  уточняется по табл. 7.1 в зависимости от 
отношения ora CF /  (см. пример 2). По этой же таблице определяются коэф-
фициенты Х и Y. 

Примечание. В табл. 7.1 даны значения параметра e  и для радиальных шари-
коподшипников в зависимости от отношения ora CF / , т.к. номинальный угол кон-
такта ( 0=α ) в этих подшипниках изменяется под действием осевой нагрузки aF . 

 
7.1.1. Определение осевых сил aiF , нагружающих радиально-

упорные подшипники. 
 

Расчетная осевая сила на каждый из двух подшипников aiF  зависит 
от направления внешней силы AF  и относительного расположения под-
шипников. На рис. 7.1,а показана установка двух радиально-упорных ша-
рикоподшипников широкими торцами наружных колец наружу (схема 
«враспор»), на рис. 7.1,б – установка конических роликоподшипников ши-
рокими торцами наружных колец внутрь (схема «врастяжку»). 

При определении двух осевых сил 1aF  и 2aF  (см. рис. 7.1) рассматри-
ваются условия (7.5) и уравнение равновесия вала с установленными на 
нем подшипниками: 

                                    .021 =−± aAa FFF                                                      (7.7) 
Знак «+» - если направления сил 1aF  и AF  совпадают, знак «-» - если на-
правления этих сил противоположны. 

Для нахождения решения в одной из опор осевая сила принимается 
равной минимальной: SFa = . 
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Рис. 7.1 

 
Принимаем 11 SFa = , тогда из уравнения (7.7) 

AAaa FSFFF ±=±= 112 . 
Если при этом 22 SFa ≥ , то осевые силы найдены правильно, если 22 SFa <  то 
следует принять 22 SFa = , а 

,221 AAaa FSFFF mm ==  
причем условие 11 SFa ≥  будет обязательно выполнено. 
Примечание. Если в одной опоре установлены два радиально-упорных подшипника 
(фиксирующая опора), то при расчете они рассматриваются как один двухрядный 
радиально-упорный подшипник. При этом осевая нагрузка Aa FF = , а коэффициен-
ты Х и Y определяются по табл. 7.1 для двухрядных подшипников. 

Таким образом, при выборе подшипников качения должно быть вы-
держано условие (7.1): hТРh LL ≥ . При этом обычно выдерживается и другое 
условие: rrTP CC ≤ , где rTPC  - требуемая расчетная грузоподъемность для 
конкретных условий эксплуатации подшипников; rC  - динамическая гру-
зоподъемность выбранного подшипника, определяемая по справочникам. 

При выполнении этих условий предварительно выбранные подшип-
ники пригодны для конструирования подшипниковых узлов. 

Если расчетный ресурс выбранного подшипника меньше требуемого, 
то необходимо: 

а) принять подшипники данного типа более тяжелых серий; 
б) принять подшипники другого тина, у которых грузоподъемность 

выше, не увеличивая диаметр посадочной части вала (например, вместо 
шариковых принять роликовые подшипники); 

в) увеличить диаметры посадочной части вала; при этом надо изме-
нить конструкцию вала, т.к. эта мера приведет к изменению размеров дру-
гих участков вала. 
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Если расчетный ресурс выбранного подшипника значительно боль-
ше требуемого ( hTPh LL >> ), то необходимо: 

а) принять подшипники данного типа более легких серий; 
б) принять подшипники другого типа с меньшей грузоподъемностью 

(например вместо радиально-упорных шариковых принять радиальные 
шариковые). 

Уменьшать диаметры посадочных участков вала не следует, т.к. они 
определены расчетом на прочность. 

 
7.2. Проверка подшипников качения по статической  

грузоподъемности 
 
Во избежание появления опасных для работы остаточных деформа-

ций на контактирующих поверхностях нагрузку подшипников ограничи-
вают статической грузоподъемностью. Проверка на отсутствие остаточных 
деформаций в зоне контакта тел качения с кольцами проводится по усло-
вию 

oror CP ≤ ,                                                    (7.8) 
где orP  - эквивалентная статическая радиальная нагрузка, Н; orC  - 

статическая радиальная грузоподъемность, Н. 
Если в данной опоре используют два одинаковых подшипника то 

вместо orC  подставляют oror CC 2=∑ . 

При совместном действии на подшипник радиальной rF  и осевой aF  на-
грузок эквивалентная статическая нагрузка определяется как наибольшее 
значение из двух: 

                                      aror FYFXP 00 += ; ror FP = ,                                       (7.9) 
где Х0 , Y0 – коэффициенты радиальной и осевой статических нагрузок 

соответственно (табл. 7.2). 
Таблица 7.2 

Однорядные Двухрядные Типы подшипников 
Х0 Y0 Х0 Y0 

Шариковые радиальные 0,6 0,5 0,6 0,5 
120 0,47 0,94 

260 0,37 0,74 

Шариковые ра-
диально – упорные 
с номинальными 
углами контакта α  

360 

 
 
 

0,5 
0,28 

 
 
 

1 
0,56 

Шариковые и 
роликовые самоус-
танавливающиеся, 
конические роли-

 0,5 0,22ctgα 1 0,44ctgα
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ковые. 
 

Рекомендуемый порядок практического выбора подшипников качения рас-
смотрим на конкретных примерах, предполагая, что конструкция вала 
предварительно разработана и диаметры опорных участков вала известны. 

 
7.3. Примеры расчетов 

 
Пример 1. Подобрать радиальные шарикоподшипники для выходного 

вала редуктора привода к загрузочному устройству. Схема расположения 
подшипников показана на рис. 7.1, а. 

Дано: диаметр опорной части вала 50=d  мм; 54041 =rF  Н; 134482 =rF  
Н; 1687=AF  Н (направлена в сторону опоры 1); частота вращения внутрен-
него кольца 113=n  мин –1; требуемый ресурс 10118=hТРL  ч; 1=V ; 4,1=δK ; 

1=TK , режим нагружения – переменный (рис. 2.1, б) - 2,01 =α ; 5,02 =α ; 
3,03 =α ; 8,01 =β ; 6,02 =β . 
Решение 
1. Выбираем предварительно по справочнику [19], [20] или по табл.    
П.1 шарикоподшипник легкой серии 210, у которого 35100=rC  Н; 

19800=orC  Н; 209050 ××=×× BDd  мм. 
2. Определяем эквивалентную динамическую нагрузку по формуле 

(7.4). 
Осевую нагрузку воспринимает подшипник 1, поэтому 

16871 == Aa FF  Н; 02 =aF . 

По табл. 7.1 для соотношения 085,0
19800

168711 =
⋅

=
or

a

C
iF   

находим 28,0=e ; .31,0
54041

1687

1

1 e
VF
F

r

a >=
⋅

=  

Следовательно, ;56,01 =X  .55,11 =Y  
( ) 63586,03,08,05,02,014,1168755,1540456,0 3 33

1 =⋅+⋅+⋅⋅⋅+⋅=rP  Н, 
151566,03,08,05,02,014,1134481 3 33

2 =⋅+⋅+⋅⋅⋅⋅=rP  Н. 
Дальнейший расчет ведем по более нагруженной опоре 2. 

3. Определяем ресурс принятого подшипника 

3,9
15156
3510075,01

3

2
231 =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅=

P

r

r

P
C

aaL  млн. оборотов, 

1372
11360

3,910
60
10 66

=
⋅
⋅

=
⋅

=
n
LLh  ч., что меньше требуемого ресурса, т.е. вы-

бранный подшипник не пригоден для данных условий эксплуатации. 
4. Принимаем шарикоподшипник тяжелой серии 410 (подшипник 
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средней серии также не пригоден), у которого 87100=rC  Н; 52000=orC  Н; 
3113050 ××=×× BDd  мм. 

4,142
15156
8710075,01

3

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅=L  млн. оборотов; 

.1011820996
11360

4,142106

чLчL hTPh =>=
⋅
⋅

=  

5. Проверка по статической грузоподъемности: 
,806905,0134486,0 22020 raror FНFYFXP <=⋅+⋅=+=  

следовательно, принимаем 
.52000134482 HCHFP orror =<==  

Подшипник пригоден. При заданном ресурсе вероятность безотказной ра-
боты данного подшипника будет выше 90%. 
Пример 2. Подобрать радиально-упорные шарикоподшипники для вала 

редуктора привода ленточного транспортера. Подшипники установлены по 
схеме «враспор» (рис. 7.1,а). 

Дано: диаметр опорной части вала 40=d  мм. 25001 =rF  Н; 49002 =rF  
Н; внешняя осевая сила 1990=AF  Н направлена в сторону опоры 1. Частота 
вращения вала 720=n  мин –1. Требуемый ресурс подшипников 6000=hTPL  
ч., 1=V ; 3,1=δK ; 1=TK . 

Режим нагружения – переменный (см. пример 1). 
Решение. 
 Выбираем тип подшипника. 

По отношению 79,0
2500
1990

min

==
r

A

F
F  принимаем радиально-упорный ша-

рикоподшипник легкой серии 36208, у которого 38900=rC  Н; 23200=orC  Н; 
188040 ××=×× BDd  мм. 

2. По формуле (7.6) находим предварительные значения параметров 
осевого нагружения: 

( ) ;365,0
23200
2500563,0563,0

195,0195,0

11
1 =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

or

r

C
F

e  

( ) .416,0
23200
4900563,0563,0

195,0195,0

21
2 =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

or

r

C
Fe  

 Определяем осевые составляющие радиальных нагрузок: 
( ) 9132500365,01
1

11 =⋅=⋅= rFeS  Н, 
( ) 20394900416,02
1

22 =⋅=⋅= rFeS  Н. 
 Определяем осевые силы, действующие на подшипники. 

Принимаем, что 91311 == SFa  Н, тогда по уравнению (7.7) 
1077199091312 −=−=−= Aaa FFF , что меньше 2S . Следовательно, осе-

вые силы найдены неправильно. 
Принимаем 203922 == SFa  Н, 40291990203921 =+=+= Aaa FFF  Н, что 
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больше 1S  (силы определены правильно). 
Так как 22 SFa = , то окончательно 416,0)1(

22 == ee . 
Для подшипника первой опоры уточняем 1e . 

По табл. 7.1 при 174,0
23200
40291 ==

or

a

C
F  интерполированием находим 

481,01 =e . 
5. Определяем эквивалентные динамические нагрузки. 

Поскольку 1
1

1 6,1
25001

4029 e
VF
F

r

a >=
⋅

= , то 128,1,45,0 11 == YX ; 

2
2

2 416,0
49001

2039 e
VF
F

r

a ==
⋅

= , то 0,1 22 == YX . 

( ) HPr 45646,03,08,05,02,013,14029128,1250045,01 3 33
1 =⋅+⋅+⋅⋅⋅+⋅⋅= ; 

HPr 51286,03,08,05,02,013,149001 3 33
1 =⋅+⋅+⋅⋅⋅⋅= . 

Дальнейший расчет ведем по более нагруженной опоре 2. 
6. Определяем ресурс принятого подшипника 

оборотовмлн
P
C

aaL
P

r

r .4,327
5128

3890075,01
3

2
231 =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅= ; 

чLч
n
LL hTPh 60007578

72060
4,32710

60
10 66

=>=
⋅
⋅

=
⋅
⋅

= . 

7. Проверка по статической грузоподъемности: 
2020 396020395,049006,0 rarror FHFYFXP <=⋅+⋅=+= , 

следовательно, принимаем HCFP orror 2320049002 =<== . 
Подшипник пригоден. При заданном ресурсе вероятность безотказ-

ной работы несколько выше 90%. 
Пример 3. Подобрать конические роликоподшипники для вала кони-

ческой шестерни. Подшипники установлены по схеме “врастяжку” (рис. 
7.1, б). 

Дано: диаметр опорной части вала ммd 35= ; HFr 9001 = ; HFr 5002 = ; 
HFA 2500=  (направлена в сторону опоры 1); 11000 −= минn ; 1=V ; 5,1=δк ; 

1=Tк , требуемый ресурс чLhTP 6000= ; режим нагружения – переменный 
(см. пример 1). 

Решение. 
1. По справочнику [19] или по табл. П4 принимаем подшипники лег-

кой серии 7207, у которых 25,187235 ××=×× TDd  мм; HCr 38500= ; 

HCor 26000= ; 37,0=e ; 4,0=X ; 62,1=Y  при e
VF
F

r

a > ; 

2. Определяем осевые составляющие радиальных нагрузок: 
HeFS r 27690037,083,083,0 11 =⋅⋅== ; 
HeFS r 15450037,083,083,0 12 =⋅⋅== . 

3. Определяем осевые силы, действующие на подшипники. 
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Принимаем, что HSFa 27611 == , тогда из уравнения (7.7) равновесия 
вала HFFF Aaa 2776250027612 =+=+= , что больше чем 2S . Следовательно, 
силы найдены правильно. 

4. Определяем эквивалентные нагрузки 

Поскольку e
VF
F

r

a <=
⋅

= 305,0
9001

276

1

1 , то 0,1 11 == YX ; 

e
VF
F

r

a >=
⋅

= 55,5
5001

2776

2

2 , то 62,1,4,0 22 == YX ; 

HPr 1090807,013506,03,08,05,02,015,190011 3/10 3/103/10
1 =⋅=⋅+⋅+⋅⋅⋅⋅= ; 

HPr 56866,03,08,05,02,015,1)277662,15004,01( 3/10 3/103/10
2 =⋅+⋅+⋅⋅+⋅⋅= . 

Далее расчет ведем по более нагруженной опоре 2. 
5. Определяем ресурс принятого подшипника: 

оборотовмлн
P
CaaL

P

r

r .3,379
5686
3850065,01

3/10

2
231 =⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅= ; 

чLч
n
LL hTPh 60006322

100060
3,37910

60
10 66

=>=
⋅
⋅

=
⋅

= . 

6. Проверка по статической грузоподъемности: 
2020 aror FYFXP += . 

Из табл. 7.2 находим αctgYX 22,0;5,0 00 == . 
Так как угол контакта у выбранного подшипника неизвестен, необ-

ходимо его определить. Для конических подшипников αtge 5,1=  (см. табл. 

7.1). Отсюда '05313247,0
5,1
37,0

5,1
==== arctgarctgearctgα . 

Следовательно, 89,0046,422,0531322,0 '0
0 =⋅== ctgY . 

oror CHP <=⋅+⋅= 2721277689,05005,0 . 
Выбранные подшипники пригодны для заданных условий эксплуа-

тации. 
Пример 4. Для фиксирующей опоры вала червяка используются два 

одинаковых радиально-упорных шариковых подшипника легкой серии 
36209. Определить расчетный ресурс этих подшипников по следующим 
данным: HFr 3400= ; HFA 5200= ; 11450 −= минn ; 1=V ; 3,1=δк ; 1=Tк ; режим 
нагружения – переменный (см. пример 1). 

Решение. 
1. По справочнику [19] или по табл. П3 для подшипника 36209 нахо-

дим HCr 41200= ; HCor 25100= . 
Подшипниковый узел, состоящий из двух одинаковых подшипников, 

рассматривают как один двухрядный радиально-упорный подшипник, на-
груженный силами rF  и Aa FF = . 

Для комплекта из двух шарикоподшипников имеем: 
HCC rr 6695041200625,1625,1 =⋅=⋅=∑ ; 
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HCC oror 502002510022 =⋅=⋅=∑ . 
2. Определяем коэффициенты нагрузки X  и Y . 

По отношению 21,0
50200

52002
=

⋅
=

∑or

a

C
iF  из таблицы 7.1 находим, приме-

няя интерполяцию, 49,0=e ; т. к. e
VF
F

r

a >=
⋅

= 53,1
34001

5200 , то по табл. 7.1 

80,1,74,0 == YX . 
3. Определяем эквивалентную динамическую нагрузку 

HPr 124286,03,08,05,02,013,1)520080,1340074,01( 3 =⋅+⋅+⋅⋅⋅+⋅⋅= . 
4. Определяем расчетный ресурс 

ч
n

PCaa
L

P
rr

h 1348
145060

)12428/66950(75,0110
60

)/(10 36231
6

=
⋅

⋅⋅
=

⋅
∑⋅⋅

= . 

 
8. РАСЧЁТ СОЕДИНЕНИЙ ВАЛ - СТУПИЦА 

 
Соединения вал-ступица зубчатых и червячных колес, шкивов, звез-

дочек относятся к соединениям деталей, охватывающих друг друга. При 
установке колес на валах необходимо обеспечить надежное базирование 
колеса по валу и передачу вращающего момента от колеса к валу или от 
вала к колесу. 

В этом разделе рассматриваются шпоночные, шлицевые соединения 
и соединения посадкой с натягом. 

 
8.1. Шпоночные соединения 

 
Чаще всего применяют призматические (табл.П.6) и сегментные 

(табл. П.7) шпонки. Соединения с помощью призматических и сегментных 
шпонок относятся к ненапряженным соединениям. 

Призматические шпонки имеют прямоугольное сечение: концы 
скругленные - исполнение I, или плоские - исполнение 2. 

ГОСТ 23360-78 предусматривает для каждого диаметра вала опреде-
ленные размеры поперечного сечения шпонки. Поэтому при проектных 
расчетах размеры поперечного сечения шпонки b   и h  берут из табл. П.6 и 
определяют рабочую длину шпонки Pl . Длину шпонки bll P +=  со скруг-
ленными или Pll =  плоскими торцами выбирают из стандартного ряда 
(табл.П.6). Длину ступицы назначают на 8-10 мм больше длины шпонки. 
Если по результатам расчета шпоночного соединения длина ступицы по-
лучается d5,1≥ , то вместо шпоночного целесообразнее применить шлице-
вое соединение - для валов коробок скоростей (см. разд. 8.2) или соедине-
ние с натягом - для валов редукторов (см. разд. 8.3). 

При передаче вращающего момента на противоположных боковых 
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узких гранях шпонки возникают напряжения смятия смσ , а в продольном 
сечении - напряжения среза τ  (рис. 8.1). У стандартных  шпонок размеры 
b  и h  подобраны так, что нагрузку соединения ограничивают не напряже-
ния среза, а напряжения смятия. Поэтому рабочую длину шпонки Pl  опре-
деляют из условия прочности на смятие: 

 
Рис. 8.1 

 
[ ]см

P
см thdl

T σσ ≤
−
⋅

=
)(

2000

1

,                                  (8.1) 

откуда [ ]см
P thd

Tl
σ)(

2000

1−
⋅

≥ ,                             (8.2) 

где мНT ⋅− ; [ ] МПасм −σ ; ммthl p −1,, . 
Для неподвижных соединений принимают: 
при переходных посадках [ ]смσ  = 80...150 МПа; 
при посадках с натягом [ ]смσ = 110...200 МПа. 
В подвижных в осевом направлении соединениях (коробки скоро-

стей станков) принимают [ ]смσ  = 20...30 МПа. 
Достоинства соединений с призматическими шпонками - простота 

конструкции и сравнительно низкая стоимость. 
Недостатки - концентрация напряжений в зоне шпоночной канавки 

снижает сопротивление усталости вала; технологическим недостатком 
призматических шпонок является трудность обеспечения их взаимозаме-
няемости, т.е. необходимость пригонки или подбора шпонки по пазу, что 
ограничивает их применение в крупносерийном и массовом производстве. 

Сегментные шпонки (табл.П.7) применяют в связи с технологично-
стью соединения, не требующего ручной пригонки. Глубокая посадка 
шпонки обеспечивает ей более устойчивое положение, чем у призматиче-
ской шпонки, что уменьшает её перекос и концентрацию давления. Однако 
глубокая канавка значительно ослабляет вал, поэтому сегментные шпонки 
применяют для закрепления деталей на малонагруженных участках вала, 
например на концах валов. 

Сегментные шпонки характеризуются двумя основными параметра-
ми: 

шириной b  и диаметром заготовки D . Соединения сегментными 
шпонками рассчитывают так же, как и призматические, т.е. длину шпонки 
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l  определяют по формуле (8.1) при тех же значениях допускаемых напря-
жений. При длинных ступицах можно ставить в ряд по оси вала две сег-
ментные шпонки. 

В автотракторной промышленности применяют также сегментные 
шпонки с лысками - исполнение 2. 

 
8.2. Шлицевые соединения 

 
Эти соединения можно представить как многошпоночные, у которых 

шпонки выполнены за одно целое с валом (рис. 8.2). Шлицевые соедине-
ния применяют в качестве неподвижных для жесткого соединения вала со 
ступицей колес  коробок скоростей металлорежущих станков; для подвиж-
ного соединения передвижных блоков зубчатых колес коробок скоростей 
(осевое перемещение без нагрузки). 

Шлицевые соединения имеют по сравнению со шпоночными сле-
дующие преимущества: а) большую несущую способность при одинако-
вых габаритах благодаря значительно большей рабочей поверхности и бо-
лее равномерному распределению давления по высоте зубьев; б) большую 
усталостную прочность вала; в) детали на валах лучше центрируются и 
имеют лучшее направление при передвижении вдоль вала. 

Размеры шлицевых соединений, а также допуски на них стандарти-
зованы. 

ГОСТ 1139-80 предусматривает три серии соединений: легкая, сред-
няя и тяжелая; они отличаются высотой и числом зубьев. Основное приме-
нение имеют соединения легкой и средней серий. 
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Рис.8.2 
 

По форме профиля различают зубья прямобочные (рис. 8.2, а), 
эвольвентные (рис. 8.2, б) и треугольные (рис. 8.2, в). Наибольшее распро-
странение в настоящее время имеют прямобочные шлицевые соединения, 
которые и рассматриваются ниже. 

Профиль прямобочных зубьев очерчивается окружностью выступов, 
окружностью впадин и прямыми, образующими на валу выступы-зубья 
постоянной толщины. 

Шлицевые соединения различают по системе центрирования ступи-
цы на валу (центрирование - соосное положение соединяемых деталей); 

по наружному диаметру D  (рис. 8.2, а); по внутреннему диаметру d  
(рис. 8.2, г); по боковым граням в  (рис. 8.2, д). Центрирование по диамет-
рам D  или d  обеспечивает высокую соосность вала и ступицы по сравне-
нию с центрированием по боковым граням. Центрирование по боковым 
граням в  обеспечивает более равномерное распределение нагрузки по 
зубьям. Его применяют при тяжелых условиях работы (ударные и ревер-
сивные нагрузки). 

Если твердость материала ступицы позволяет обработку протяжкой 
(<350 НВ), то рекомендуют центрирование по D . При этом центрирующие 
поверхности отверстия калибруют протяжкой, а центрирующую поверх-
ность вала - шлифованием. При высокой твердости ступицы рекомендуют 
центрирование по d . В этом случае центрирующие поверхности отверстия 
и вала обрабатывают шлифованием. 

За номинальный диаметр соединения принимают его наружный диа-
метр D , в зависимости от которого и назначают размеры шлицевого со-
единения по табл. 8.1 (из ГОСТ 1139-80). 

Шлицевые соединения выходят из строя вследствие повреждения 
рабочих поверхностей зубьев: смятия, изнашивания, фреттинг - коррозии, 
заедания и вследствие поломок шлицевых валов и зубьев. 

Смятие и износ рабочих поверхностей зубьев связаны с одним и тем 
же параметром - напряжением смятия смσ . Это позволяет рассматривать 

смσ  как обобщенный критерий расчета и на смятие и на износ. Такой рас-
чет называется упрощенным расчетом по обобщенному критерию. В по-
следнее время выполнен ряд работ, в которых сделана попытка раздельно-
го расчета на смятие и износ с учетом срока службы, режима нагрузки и 
пр. Результаты исследований обобщены в ГОСТ 21425-75. 

В упрощенной расчетной модели (рис. 8.3) принято равномерное 
распределение нагрузки по длине зубьев. 

 
Таблица 8.1 

d1 a f r d1 a f r Z×d×D в, 
мм Рис. 8.2,г Рис. 8.2,а 

Z×d×D в, 
мм Рис. 8.2,г Рис. 8.2,а 

Легкая серия 8×52×60 10 48,7 2,44   
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6×23×26 6 22,1 3,54 8×56×65 10 52,2 2,5 
6×26×30 6 24,6 3,85 8×62×72 12 57,8 2,4 
6×28×32 7 26,7 4,03 

 
0,3

 
0,2 

10×72×82 12 67,4 - 
8×32×36 6 30,4 2,71 10×82×92 12 77,1 3,0 
8×36×40 7 34,5 3,46 10×92×102 14 87,3 4,5 
8×42×46 8 40,4 5,03 10×102×112 16 97,7 6,3 
8×46×50 9 44,6 5,75 

 
0,4 

 
0,3 

Тяжелая серия 

 
 
0,5 

 
 

0,5 

8×52×58 10 49,7 4,89 10×16×20 2,5 14,1 - 
8×56×62 10 53,6 6,38 10×18×23 3 15,6 - 
8×62×68 12 59,8 7,31 10×21×26 3 18,5 - 
10×72×78 12 69,6 5,45 10×23×29 4 20,3 - 

 
0,3 

 
0,2 

10×82×88 12 79,3 8,62 10×26×32 4 23,0 - 
10×92×98 14 89,4 10,08 10×28×35 4 24,4 - 

10×102×108 16 99,9 11,49 10×32×40 5 28,0 - 
10×112×120 18 108,8 10,72 

 
 
 
0,5 

 
 
 
0,5 

10×36×45 5 31,3 - 
Средняя серия 10×42×52 6 39,9 - 

 
 
0,4 

 
 

0,3 

6×16×20 4 14,5 - 10×46×56 7 40,9 - 
6×18×22 5 16,7 - 16×52×60 5 47,0 - 
6×21×25 5 19,5 1,95 16×56×65 5 50,6 - 
6×23×28 6 21,3 1,34 

 
 
0,3 

 
 
0,2 

16×62×72 6 56,1 - 
6×26×32 6 23,4 1,65 16×72×82 7 65,9 - 
6×28×34 7 25,9 1,7 20×82×92 6 75,6 - 
8×32×38 6 29,4 - 20×92×102 7 85,5 - 
8×36×42 7 33,5 1,02 20×102×115 8 98,7 - 
8×42×48 8 39,5 2,57 

 
 
0,4 

 
 
0,3 

8×46×54 9 42,7 -   
20×112×125 9 104,0 - 

 
 
 
 
0,5 

 
 
 
 

0,5 

 

 
Рис. 8.3 

 
Условие прочности по допускаемым напряжениям смятия имеет вид:  
 

                                (8.3) 
 
 

где Т – передаваемый вращающий момент, Н.м; 

[ ],2000
СМ

срз
СМ lzhdK

T σσ ≤
⋅

=
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8,0...7,0=зК  - коэффициент, учитывающий неравномерное распреде-
ление нагрузки между зубьями и вдоль зубьев; 

z  - число зубьев; 
( ) fdDh 25,0 −−=  - рабочая высота зубьев, мм; 

)(5,0 dDd ср +=  - средний диаметр соединения, мм; 
l  - рабочая длина зубьев, мм. 

Для изделий общего машиностроения и подъёмно-транспортных 
устройств, рассчитанных на длительный срок службы, допускаемые' на-
пряжения [ ] МПасм 200...35=σ  и зависят от твердости и условий эксплуатации 
[4]. 

В станкостроении рекомендуют более низкие значения: 
[ ] МПасм 20...12=σ  для неподвижных соединений; 
[ ] МПасм 7...4=σ  для подвижных соединений без нагрузки. Из уравне-

ния (8.3) определяют длину ступицы 

[ ]смсрз zhdК
Tl
σ
⋅

≥
2000                                              (8.4) 

 
8.3. Соединения посадкой с натягом 

 
Соединения вала со ступицей посадкой с натягом осуществляют за 

счет их предварительной деформации при сборке запрессовкой одной де-
тали в другую, т.е. эти соединения - напряженные. 

Натягом N называют положительную разность диаметров вала и от-
верстия: N=B-A (рис. 8.4, а). После сборки вследствие упругих и пластиче-
ских деформаций диаметр d  посадочных поверхностей становится общим 
(рис. 8.4, б). При этом на поверхности посадки возникают контактное дав-
ление p и при действии на детали осевой силы или вращающего момента - 
силы трения, препятствующие относительному смещению деталей.  
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Рис. 8.4 

 
Увеличению коэффициента трения способствуют (до определенных 

пределов) микронеровности на сопрягаемых поверхностях. При сборке за-
прессовкой эффект влияния микронеровностей снижается, т.к. они смина-
ются. После некоторого периода эксплуатации соединения устанавливает-
ся определенная величина неровностей. Наряду с давлением она определя-
ет эксплуатационную надежность соединения. 
Достоинства соединений посадкой с натягом: они сравнительно дешевы 

и просты в выполнении (при небольших натягах применяется простое ме-
ханическое прессование); обеспечивают хорошее центрирование сопря-
гаемых деталей и могут воспринимать значительные статические и дина-
мические нагрузки. Области применения таких соединений непрерывно 
расширяются. 
Недостатки соединений: высокая трудоёмкость сборки при больших на-

тягах (необходимо применять нагрев охватывающей детали до температу-
ры 300°С в масляной ванне и охлаждение до температуры - 150°С в жид-
ком азоте охватываемой детали); сложность разборки и возможность по-
вреждения при этом посадочных поверхностей; высокая концентрация на-
пряжений; склонность к контактной коррозии (фреттинг-коррозия); отсут-
ствие жесткой фиксации деталей. 
Расчет соединения включает определение необходимого натяга и соот-

ветствующей ему посадки по ГОСТ 25347-82 для передачи заданных вра-
щающего момента и сдвигающей (осевой) силы, т.е. обеспечение прочно-
сти сцепления, а также проверку прочности соединяемых деталей. Необхо-
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димая величина натяга определяется величиной давления на посадочной 
поверхности. Давление p должно быть таким, чтобы силы трения оказа-
лись больше внешних сдвигающих сил. 

 
Последовательность расчета 

 
I. Среднее контактное давление при одновременном нагружении соеди-

нения вращающим моментом T  и сдвигающей силой aF  (осевая сила в 
зубчатой или червячной передаче), МПа: 

dlf

F
d

TК
p

a

π

2
22000
+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

= ,                                    (8.5) 

где 4...5,1=K  - коэффициент запаса сцепления; T  - вращающий мо-
мент на колесе, Н.м; aF  - осевая сила, Н; d  - диаметр соединения (вала), 
мм; l  - длина сопряжения, мм; f  - коэффициент трения на поверхности 
сопряжения деталей, значение которого принимают: при сборке прессова-
нием для материалов деталей сталь-сталь и сталь-чугун f  = 0,08, сталь-
бронза, чугун-бронза f  = 0,05; при сборке с нагревом соответственно f  = 
0,14 и f  = 0,07. 

2. Расчетный натяг PN  для обеспечения давления P  определяют из 
решения задачи о расчете толстостенных сосудов по формуле Ляме, мкм; 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⋅=

2

2

1

1310
E
C

E
C

dPN P ,                                       (8.6) 

где 22

2

2

2
212

1

2
1

1

1

1
;

1

1
μμ +

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

=−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛−

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛+

=

d
d

d
d

C

d
d
d
d

C  - коэффициенты жесткости; 1d  

- внутренний диаметр вала (для сплошного 01 =d ); 2d  - наружный диаметр 
ступицы; 1E  и 2E , 1μ  и 2μ  - модули упругости и коэффициенты Пуассона 
материалов вала и ступицы соответственно: 

для стали Е = (2,1...2,2).105 МПа, 3,0≈μ ; 
для чугуна Е = (1,2...1,4).105 МПа, 25,0≈μ ; 
для бронзы Е = (1,0...1,1).105 МПа, 33,0≈μ . 
3. Натяг посадки N , измеряемый по вершинам микронеровностей 

(рис. 8.4, в), мкм: 
uNN P += ,                                              (8.7) 

где u - поправка на обмятие микронеровностей. 
)(5,5)(2,1 2121 aaZZ RRRRu +≈+=                            (8.8) 

Здесь 
21

, ZZ RR  - высота микронеровностей, мкм; 21 , aa RR  - средние 
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арифметические отклонения профиля поверхностей вала и отверстия соот-
ветственно, мкм. Значения 1aR  и 2aR  выбирают по табл. 8.2. 

Таблица 8.2 
Вал Отверстие 

Квалитет 
6,7 8 9 6,7 8 9 

Интервалы 
размеров со-
прягаемых по-
верхностей 

1aR , мкм 2aR , мкм 
Св. 18 до 50 0,8 1,6 0,8 1,6 3,2 
Св. 50 до 120 0,8 1,6 1,6 3,2 
Св. 120 до 500 1,6 3,2 1,6 3,2 

4. Изменение натяга в случае, если соединение работает при темпе-
ратуре, значительно отличающейся от температуры сборки ( Ct 0

0 20= ), при 
разных коэффициентах линейного расширения материалов деталей (для 
редукторов - это соединение червячного колеса с валом и соединение зуб-
чатого венца и центра червячного колеса), мкм: 

)(10 12
3 ααδ −Δ= tdt ,                                              (8.9) 

где 0ttt −=Δ  - перепад температур (рабочей и при сборке); 21 ,αα  - ко-
эффициенты линейного расширения; значения коэффициентов α : для ста-
ли - C06 /11012 −⋅ , чугун - C06 /11010 −⋅ , бронзы - C06 /11019 −⋅ . 

5. Минимальный допускаемый натяг, потребный для передачи на-
грузки, мкм: 

[ ] tP uNN δ++≥min                                      (8.10) 
6. Максимальный натяг, допускаемый прочностью охватывающей 

детали (ступицы, венца), мкм: 



[ ] [ ] uN +≤ maxmax δ ,                                      (8.11) 
здесь [ ]maxδ  максимальная деформация, допускаемая прочностью охватывающей детали: 

[ ] [ ]
p

Np P⋅
= max

maxδ                                       (8.12) 

где [ ] 2/1
2

2
2max

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=

d
dp Tσ  - максимальное давление, допускаемое прочностью охватывающей детали, МПа; 2Tσ  - 

предел текучести материала охватывающей детали, МПа. 
7. По значениям [ ]minN  и [ ]maxN  из табл. 8.3 выбирают посадку удовлетворяющую условиям: 

[ ]minmin NN ≥ , [ ]maxmax NN ≤  
Таблица 8.3 

Значения натягов maxmin / NN , мкм, для посадок Интервалы 
диаметров, 
мм. 

Н7/r6 H8/s7 H7/s6 H7/s7 H7/t6 H8/u8 H7/u7 H8/x8 H8/z8 H8/za8

Св. 30 
до 40 

15 
44 

13 
59 

24 
53 

25 
61 

29 
58 

32 
88 

42 
78 

52 
108 

84 
140 

120 
175 

Св. 40 
до 50 

15 
44 

13 
59 

24 
53 

25 
61 

35 
64 

42 
98 

52 
88 

69 
125 

108 
164 

152 
207 

Св. 50 
до 65 

18 
53 

18 
72 

30 
65 

32 
74 

43 
78 

55 
119 

66 
108 

90 
154 

140 
204 

193 
258 

Св. 65 
до 80 

20 
55 

24 
78 

36 
71 

38 
80 

52 
87 

70 
134 

81 
123 

114 
178 

178 
242 

241 
306 

Св. 80 
до 100 

24 
65 

29 
93 

44 
85 

46 
96 

64 
105 

86 
162 

99 
149 

140 
216 

220 
296 

297 
373 

Св. 100 
до 120 

27 
68 

37 
101 

52 
93 

54 
104 

77 
118 

106 
182 

119 
169 

172 
248 

272 
348 

362 
438 
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Св. 120 
до 140 

32 
79 

43 
117 

61 
108 

64 
120 

91 
138 

126 
214 

142 
193 

204 
292 

320 
410 

425 
514 

Св. 140 
до 160 

34 
81 

51 
125 

69 
116 

72 
128 

103 
150 

155 
243 

171 
227 

236 
324 

370 
460 

490 
579 

Св. 160 
до 180 

37 
84 

59 
133 

77 
124 

80 
136 

115 
162 

166 
254 

182 
238 

266 
354 

420 
510 

555 
644 

Св. 180 
до 200 

41 
95 

66 
152 

86 
140 

89 
155 

130 
184 

185 
287 

203 
269 

299 
401 

469 
571 

619 
721 

Св. 200 
до 225 

44 
98 

74 
160 

94 
148 

97 
163 

144 
198 

207 
309 

225 
291 

334 
436 

524 
626 

689 
791 

Св. 225 
до 254 

47 
101 

84 
170 

100 
158 

107 
173 

160 
214 

233 
335 

251 
317 

374 
476 

589 
691 

769 
871 

Св. 250 
до 280 

53 
115 

95 
191 

117 
179 

121 
195 

177 
239 

258 
372 

278 
352 

418 
532 

653 
767 

863 
977 

Св. 280 
до 315 

57 
119 

107 
203 

129 
191 

133 
207 

199 
261 

293 
407 

313 
387 

468 
582 

733 
847 

943 
1057 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



При расчете соединения случается, что при заданной длине сопря-
жения (длине ступицы) нельзя передать нагрузку только за счет сил трения 
в соединении, а увеличивать длину ступицы нежелательно, т.к. это приво-
дит к увеличению осевого габарита редуктора. Тогда дополнительно ис-
пользуют призматическую шпонку. При этом посадку выбирают такой, 
чтобы [ ]maxmax NN ≤ , и определяют вращающий момент, который может пе-
редать это соединение, Нм: 

                                      
K

fldpTTP ⋅
⋅⋅⋅⋅

=
2000

2π ,                                         (8.13) 

где 
)//(10 2211

3 ECECd
N

p p

+
=  - контактное давление в соединении, которое 

возникает при запрессовке с натягом pN , соответствующем выбранной по-
садке. При этом натяг pN  определяется так: 

                                               tp uNN δ−−= min                                           (8.14) 
здесь minN  - минимальный натяг выбранной посадки. 
Шпонку проверяют по вращающему моменту 
                                                TPШП TTT −=                                                (8.15) 

 
8.4. Пример расчета соединения посадкой с натягом зубчатого колеса с 

валом. 
 
Исходные данные (взяты из п. 2.8): 

1950=T Нм; 2307=aF Н; 85=d мм (см. пример расчета вала); 01 =d ; 
64,39122 == fdd мм; 78=l мм; 

Материал колеса – сталь 40ХН ( 6302 =Tσ МПа); 5
21 101,2 ⋅== EE МПа; 

3,021 == μμ ; 08,0=f ; шероховатость соединяемых поверхностей - 8,01 =aR  
мкм; 6,12 =aR  мкм. 

 
Последовательность расчета 

 

 По формуле (8.5) определяем среднее контактное давление, обеспечи-
вающее передачу заданной нагрузки 

1,124
08,0788514,3

2307
85

195020005,42000 2
2

2
2

=
⋅⋅⋅

+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

=
⋅⋅⋅

+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅

=
fld

FTK
p

a

π
α МПа; 

2. Определяем расчетный натяг PN  для обеспечения давления по форму-
ле (8.6) 
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5,105
101,2
4,1

101,2
7,0851,1241010 55

3

2

2

1

13 =⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅

+
⋅

⋅⋅=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⋅=

E
C

E
C

dpN P мкм, 

где 7,03,011 11 =−=−= μC ; ( )
( )

.4,13,0
4,391/851
64,391/851

2

2

2 =+
−
+

=C  

3. Поправка на обмятие микронеровностей по формуле (8.8) 
( ) ( ) 2,136,18,05,55,5 21 =+=+= aa RRu  мкм. 

4. Определяем минимальный допускаемый натяг, потребный для пере-
дачи нагрузки, по формуле (8.10) при 0=tδ : 

[ ] 7,1182,135,105min =+≥+≥ uNN P  мкм. 
5. Максимальный натяг, допускаемый прочностью ступицы колеса, опре-
деляем по формуле (8.11): 

[ ] [ ] 4,2682,132,255
maxmax =+≤+≤ uN δ мкм, 

где                           [ ] [ ]
2,255

1,124
5,1052,300max

max =
⋅

=
⋅

=
p

Np Pδ мкм; 

[ ] ( )[ ] ( )[ ] 2,300
2

64,391/851630
2

/1 22
22

max =
−

=
−

=
dd

p Tσ  МПа. 

6. По [ ] 7,118min =N  мкм и [ ] 4,268max =N мкм подбираем посадку по табл. 8.3 

- ∅
8
885

x
H , у которой 140min =N  мкм, 216max =N  мкм. 

7. Определяем вращающий момент, который может передать соединение 
с выбранной посадкой: 

 по формуле (8.14) 8,12602,13140min =−−=−−= tP uNN δ  мкм; 
 по формуле 

( ) ( ) 2,149
101,2/4,1101,2/7,08510

8,126
//10 553

2211
3 =

⋅+⋅⋅
=

+
=

ECECd
Np P МПа; 

 по формуле (8.13) 

2347
5,42000

08,078852,14914,3
2000

22

=
⋅

⋅⋅⋅⋅
=

⋅
⋅⋅⋅⋅

=
K

fldpTTP
π Нм>T, 

т.е. выбранная посадка обеспечивает передачу заданного вращающего 
момента. 

 
9. Выбор приводных муфт 

Из многочисленных устройств, называемых муфтами, рассматриваются 
только приводные муфты механического действия, предназначенные для 
передачи вращающего момента между валами, являющимися продолжени-
ем один другого, или между валом и установленными на нём деталями: 
зубчатыми колесами, шкивами, звездочками. Существует большое много-
образие конструкций муфт, которые можно подразделить на 4 группы [22]: 
1) нерасцепляемые или неуправляемые (для постоянного соединения ва-
лов) - жесткие неподвижные, жесткие компенсирующие (см.табл. П.8), уп-
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ругие компенсирующие (см.табл.П.9, П.10); 
2) управляемые (расцепляемые) - кулачковые и зубчатые, фрикционные 
(см. табл. П.11, П.12); 3) самодействующие или самоуправляемые (расцеп-
ляемые) - центробежные, обгонные (свободного хода), предохранитель-
ные; 4) специальные - комбинированные (см. табл.П.13), уникальные. 

Наряду с передачей вращающего момента муфты выполняют ряд дру-
гих функций: 

1. Обеспечение взаимной неподвижности соединяемых деталей- жест-
кие неподвижные  муфты. 

2. Возможность работы при показанных на рис. 9.1 относительных 
смещениях валов - компенсирующие муфты. 

3. Улучшение динамических характеристик привода - упругие муфты. 
4. Возможность соединения или разъединения валов и других деталей 

на ходу или в неподвижном состоянии (включение и выключение испол-
нительного механизма при непрерывно работающем двигателе) - управ-
ляемые муфты. 

5. Регулирование передаваемого момента в зависимости от угловой 
скорости - центробежные муфты. 

6. Передача момента только в одном направлении - обгонные муфты. 
7. Ограничение передаваемого момента с целью предохранения ма-

шины от перегрузки - предохранительные муфты. 

 
Рис. 9.1 

 
В тех случаях, когда ни одна из отмеченных выше муфт не может 

полностью удовлетворять всем требованиям, предъявляемым к соедине-
нию валов, применяются комбинированные муфты. На практике чаще все-
го используют комбинацию - упругих муфт с управляемыми или предо-
хранительными (см. табл. П.13). 

Наиболее распространенные муфты (см. приложение) стандартизо-
ваны. Основной нагрузкой для муфт является вращающий момент. В связи 



 

 - 133 -  

с этим их нагрузочную способность принято оценивать допустимым вра-
щающим моментом пT , значения которого вместе с размерами, массой и 
другими данными указывают в паспортах муфт. 

При определении размеров муфты исходным обычно является мак-
симальный вращающий момент. Этот момент в отдельных случаях может 
быть определен расчетом с учетом характера нагрузки со стороны двигате-
ля и рабочего органа машины и величин маховых масс. При приближен-
ных расчетах максимальный вращающий момент определяют умножением 
номинального вращающего момента на коэффициент режима работы K , 
учитывающий вид двигателя, вид рабочей машины и величину разгоняе-
мых масс, т.е. 

пном TTKT ≤⋅=max                                           (9.1) 
Обычно значения коэффициента режима работы устанавливают на 

основании опыта эксплуатации машины. 
Ниже приведены значения коэффициента режима К для некоторых 

машин [22]: 
Центробежные насосы (привод от электродвигателя)... 32 −=K  
Воздуходувки (привод от электродвигателя) ... 225,1 −=K  
Деревообделочные станки, ременные или цепные транспорте-

ры… 25,1 −=K  
Поршневые компрессоры (привод от электродвигателя)... 325,2 −=K  
Металлорежущие станки... 5,225,1 −=K  
Мельницы-дробилки: 
муфта между мотором и передачей... 5,2=K  
муфта между передачей и машиной... 4=K  
Краны, подъёмники, элеваторы... 53−=K  
Автомобили... 5,12,1 −=K  
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Приложение 
Таблица П. 1 

Шарикоподшипники радиальные 
Однорядные по ГОСТ 8338-75 
 
 

d  D  B  Грузо-
подъем-
ность, кН 

d  D  B  Грузо-
подъем-
ность, кН 

Услов
ное 
обо-
зна-
чение 
под-
шип-
ника 

 
 

мм 

rC  orC  

Ус-
ловное 
обо-
значе-
ние 
под-
шип-
ника 

 
 

мм 

rC  orC  

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
Особо легкая серия 207 35 72 17 25,5 3,7 
104 20 42 12 9,36 4,5 208 40 80 18 32,0 17,8
105 25 47 12 11,2 5,6 209 45 85 19 33,2 18,6
106 30 55 13 13,3 6,8 210 50 90 20 35,1 19,8
107 35 62 14 15,9 8,5 211 55 100 21 43,6 25,0
108 40 68 15 16,8 9,3 212 60 110 22 52,0 31,0
109 45 75 16 21,2 12,2 213 65 120 23 56,0 34,0
110 50 80 16 21,6 13,2 214 70 125 24 61,8 37,5
111 55 90 18 28,1 17,0 215 75 130 25 66,3 41,0
112 60 95 18 29,6 18,3 216 80 140 26 70,2 45,0
113 65 100 18 30,7 19,6 217 85 150 28 89,5 53,0
114 70 110 20 37,7 24,5 218 90 160 30 95,6 62,0
115 75 115 20 39,7 26,0 219 95 170 32 108 69,5
116 80 125 22 47,7 31,5 220 100 180 34 124 79,0
117 85 130 22 49,4 33,5 Средняя серия 
118 90 140 24 57,2 39,0 304 20 52 15 15,9 7,8 
119 95 145 24 60,5 41,5 305 25 62 17 22,5 11,4
120 100 150 24 60,5 41,5 306 30 72 19 29,1 14,6
Легкая серия 307 35 80 21 33,2 18,0
204 20 47 14 12,7 6,2 308 40 90 23 41,0 22,4
205 25 52 15 14,0 6,95 309 45 100 25 52,7 30,0
206 30 62 16 19,5 10,0 310 50 100 27 61,8 36,0

 
 
 
 
 
 
 



 

 - 137 -  

Продолжение табл. П.1 
 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
311 55 120 29 71,5 41,5 Тяжелая серия 
312 60 130 31 81,9 48,0 403 17 62 17 22,9 11,8 
313 65 140 33 92,3 56,0 405 25 80 21 36,4 20,4 
314 70 150 35 104,0 63,0 406 30 90 23 47,0 26,7 
315 75 160 37 112,0 72,5 407 35 100 25 55,3 31,0 
316 80 170 39 124,0 80,0 408 40 110 27 63,7 36,5 
317 85 180 41 133,0 90,0 409 45 120 29 76,1 45,5 
318 90 190 43 143,0 99,0 410 50 130 31 87,1 52,0 
319 95 200 45 153,0 110,0 411 55 140 33 100,0 63,0 
320 100 215 47 174,0 132,0 412 60 150 35 108,0 70,0 

413 65 160 37 119,0 78,1 
414 70 180 42 143,0 105,0 
416 80 200 48 163,0 125,0 

 

417 85 210 52 174,0 135,0 
 
 

Таблица П.2 
 

 Роликопод-
шипники радиаль-
ные с короткими 
цилиндрическими 
роликами по ГОСТ 
8328 – 75 
Обозначение 
Тип 

Размеры, мм Грузоподъемность, 
кН 

2000 12000 32000 42000 d D B Cr Cor 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
Легкая узкая серия 
2204 12204 32204 42204 20 47 14 14,7 7,35 
- - 32205 42205 25 52 15 16,8 8,8 
2206 - 32206 42206 30 62 16 22,4 12,0 
2207 12207 32207 42207 35 72 17 31,9 17,6 
2208 12208 32208 42208 40 80 18 41,8 24,0 
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Продолжение табл. П. 2 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
2209 - 32209 42209 45 85 19 44,0 25,5 
2210 12210 32210 42210 50 90 20 45,7 27,5 
2211 12211 32211 42211 55 100 21 56,1 34,0 
2212 12212 32212 42212 60 110 22 64,4 43,0 
2213 12213 32213 42213 65 120 23 76,5 51,0 
2214 - 32214 - 70 125 24 79,2 51,0 
2215 - 32215 42215 75 130 25 91,3 63,0 
2216 - 32216 42216 80 140 26 106,0 68,0 
2217 - - 42217 85 150 28 119,0 78,0 
2218 12218 32218 42218 90 160 30 142,0 105,0 

- - 32219 42219 95 170 32 165,0 112,0 
2220 - 32220 - 100 180 34 183,0 125,0 

Легкая широкая серия 
2505 - - - 25 52 18 22,9 12,9 

- - - 42506 30 62 20 31,9 19,0 
- 12507 32507 - 35 72 23 47,3 29,0 
- - 32508 - 40 80 23 56,1 35,0 
- - 32512 - 60 110 28 93,5 68,0 
- - - 42516 80 140 33 147,0 115,0 
- - 32518 - 90 160 40 194,0 150,0 

2519 - - - 95 170 43 229,0 170,0 
- - 32520 42520 100 180 46 260,0 193,0 

Средняя узкая серия 
2305 - - 42305 25 62 17 28,6 15,0 
2306 - 32306 42306 30 72 19 36,9 20,0 
2307 12307 - 42307 35 80 21 44,6 27,0 
2308 12308 32308 42308 40 90 23 56,1 32,5 
2309 12309 32309 42309 45 100 25 72,1 41,5 
2310 12310 32310 42310 50 110 27 88,0 52,0 
2311 12311 32311 42311 55 120 29 102,0 67,0 
2312 12312 32312 42312 60 130 31 123,0 76,5 
2313 - 32313 42313 65 140 33 138,0 85,0 
2314 - 32314 42314 70 150 35 151,0 102,0 
2315 12315 32315 42315 75 160 37 183,0 125,0 
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Продолжение табл. П. 2 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
2316 12316 32316 42316 80 170 39 190,0 125,0 
2317 - 32317 42317 85 180 41 212,0 146,0 
2318 12318 32318 - 90 190 43 242,0 160,0 
2319 - 32319 42319 95 200 45 264,0 190,0 
2320 12320 32320 42320 100 251 47 303,0 220,0 

Средняя широкая серия 
- - 32605 - 25 62 24 41,8 24,5 
- - - 42606 30 72 27 50,1 29,0 
- - 32607 42607 35 80 31 58,3 38,0 
- - 32608 - 40 90 33 80,9 51,0 

2609 12609 - 42609 45 100 36 96,8 67,0 
- - 32610 - 50 110 40 121,0 80,0 

2611 - - - 55 120 43 138,0 98,0 
2612 - 32612 42612 60 130 46 168,0 114,0 

- 12613 32613 42613 65 140 48 190,0 129,0 
2614 - - 42614 70 150 51 212,0 160,0 
2615 - 32615 42615 75 160 55 260,0 200,0 

- - 32616 42616 80 170 58 275,0 200,0 
- - 32617 - 85 180 60 297,0 230,0 
- - - 42618 90 190 64 330,0 240,0 

2619 - 32619 - 95 200 67 374,0 300,0 
- - - 42620 100 215 73 440,0 355,0 

Тяжелая серия 
2409 - - 42409 45 120 29 106,0 69,5 

- - 32410 42410 50 130 31 130,0 86,5 
2411 - - 42411 55 140 33 142,0 86,5 

- - 32412 42412 60 150 35 168,0 106,0 
2413 - 32413 42413 65 160 37 183,0 127,0 

- - 32414 - 70 180 42 229,0 163,0 
- - - 42415 75 190 45 264,0 173,0 

2416 12416 32416 - 80 200 48 303,0 200,0 
- - 32417 42417 85 210 52 319,0 228,0 
- 12418 32418 - 90 225 54 385,0 260,0 
- - 32419 - 95 240 55 419,0 280,0 
- - - 42420 100 250 58 429,0 320,0 

 
 
 
 
 

Таблица П.3



Шарикоподшипники радиально 
– упорные однорядные  
по ГОСТ 831-75.  

 
           

 
d D B Грузоподъемность, 

кН 
d D B Грузоподъемность, 

кН 
Условное 

обозначение 
подшипника мм Сr Cor 

Условное 
обозначение 
подшипника мм Сr Cor 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
Легкая серия (α=120) 46115 75 115 20 47,3 33,4 

36204 20 47 14 15,7 8,31 46116 80 125 22 56,0 40,1 
36205 25 52 15 16,7 9,1 46117 85 130 22 57,4 42,1 
36206 30 62 16 22,0 12,0 46118 90 140 24 63,5 47,2 
36207 35 72 17 30,8 17,8 46120 100 150 24 71,5 55,1 
36208 40 80 18 38,9 23,2 

Легкая узкая серия 
36209 45 85 19 41,2 25,1 46204 20 47 14 14,8 7,64 
36210 50 90 20 43,2 27,0 46205 25 52 15 15,7 8,34 
36211 55 100 21 58,4 34,2 46206 30 62 16 21,9 12,0 
36212 60 110 22 61,5 39,3 46207 35 72 17 29,0 16,4 
36214 70 125 24 80,2 54,8 46208 40 80 18 36,8 21,3 
36216 80 140 26 93,6 65,0 46209 45 85 19 38,7 23,1 
36217 85 150 28 101,0 70,8 46210 50 90 20 40,6 24,9 

Типы36000 (α=120) 
     46000 (α=260) 
     66000 (α=360) 
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36218 90 160 30 118,0 83,0 46211 55 100 21 50,3 31,5 
36219 95 170 32 134,0 95,0 46212 60 120 22 60,8 38,8 

Особо легкая серия(α=260) 
46213 65 120 23 69,4 45,9 

46106 30 55 13 14,5 7,88 46215 75 130 25 78,4 53,8 
46108 40 68 15 18,9 11,1 46216 80 140 26 87,9 60,0 
46109 45 75 16 22,5 13,4 46217 85 150 28 94,4 65,1 
46111 55 90 18 32,6 21,1 46218 90 160 30 111,0 76,2 
46112 60 95 18 37,4 24,5 46220 100 180 34 148,0 107,0 
46114 70 110 20 46,1 31,7  

Средняя узкая серия 
 66215 75 130 25 71,5 49,0 

46304 20 52 15 17,8 9,0 66219 95 170 32 121,0 85,0 
46305 25 62 17 26,9 14,6 66221 105 190 36 148,0 108,0 
46306 30 72 19 32,6 18,3 

Средняя узкая серия 
46307 35 80 21 42,6 24,7 66309 45 100 25 60,8 36,4 
46308 40 90 23 50,8 30,1 66312 60 130 31 93,7 58,8 
46309 45 100 25 61,4 37,0 66314 70 150 35 119,0 76,8 
46310 50 110 27 71,8 44,0 66322 110 240 50 225,0 190,0 
46312 60 130 31 100,0 65,3 

Тяжелая узкая серия 
46313 65 140 33 113,0 75,0 66406 30 90 23 43,8 27,6 
46314 70 150 35 127,0 85,0 66408 40 110 27 72,2 42,3 
46316 80 170 39 136,0 99,0 66409 45 120 29 81,6 47,3 
46318 90 190 43 165,0 122,0 66410 50 130 31 98,9 60,1 
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46320 100 215 47 213,0 177,0 66412 60 150 35 125,0 79,5 
Легкая узкая серия (α=360) 66414 70 180 42 152,0 109,0 

66207 35 72 17 27,0 14,7 66418 90 225 54 208,0 162,0 
66211 55 100 21 46,3 28,4  

 
 

Таблица П.4 
Роликоподшипники конические 
однорядные 
по ГОСТ 333-79                                                                              

d D T B C Грузоподъемность, 
кН 

Условное 
обозначение 
подшипника мм Сr Cor 

e Y Y0 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 
Особо легкая серия (α=110…150) 

2007106 30 55 17 16 14 27,0 19,9 0,24 2,5 1,38 
2007107 35 62 18 17 15 32,0 23,0 0,27 2,21 1,22 
2007108 40 68 19 18 16 40,0 28,4 0,33 1,84 1,01 
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Продолжение табл. П.4 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 

2007109 45 75 20 19 16 44,0 34,9 0,30 1,99 1,1 
2007111 55 90 23 22 19 57,0 45,2 0,33 1,8 0,99 
2007113 65 100 23 22 19 61,0 64,5 0,38 1,59 0,88 
2007114 70 110 25 24 20 77,6 71,6 0,28 2,11 1,16 
2007115 75 115 25 24 20 78,3 75,0 0,30 1,99 1,10 
2007116 80 125 29 27 23 102,0 93,0 0,34 1,77 0,97 
2007118 90 140 32 30 26 128,0 111,0 0,34 1,76 0,97 
2007119 95 145 32 30 26 130,0 115,0 0,36 1,69 0,93 
2007120 100 150 32 30 26 132,0 120,0 0,37 1,62 0,89 

Легкая серия (α=120…180) 
7204 20 47 15,5 14 12 21,0 13,0 0,36 1,67 0,92 
7205 25 52 16,5 15 13 24,0 17,5 0,36 1,67 0,92 
7206 30 62 17,5 16 14 31,0 22,0 0,36 1,64 0,90 
7207 35 72 18,5 17 15 38,5 26,0 0,37 1,62 0,89 
7208 40 80 20,0 19 16 46,5 32,5 0,38 1,56 0,86 
7209 45 85 21,0 20 16 50,0 33,0 0,41 1,45 0,80 
7210 50 90 22,0 21 17 56,0 40,0 0,37 1,60 0,88 
7211 55 100 23,0 21 18 65,0 46,0 0,41 1,46 0,80 
7212 60 100 24,0 23 19 78,0 58,0 0,35 1,71 0,94 
7214 70 125 26,5 26 21 96,0 82,0 0,37 1,62 0,89 
7215 75 130 27,5 26 22 107,0 84,0 0,39 1,55 0,85 
7216 80 140 28,5 26 22 112,0 95,0 0,42 1,43 0,78 
7217 85 150 31,0 28 24 130,0 109,0 0,43 1,38 0,76 
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7218 90 160 33,0 31 26 158,0 125,0 0,38 1,56 0,86 
7219 95 170 35,0 32 27 168,0 131,0 0,41 1,48 0,81 
7220 100 180 37,5 34 29 185,0 146,0 0,40 1,49 0,82 

Легкая широкая серия (α=120…160) 
7506 30 62 21,25 20,5 17 36,0 27,0 0,36 1,64 0,90 
7507 35 72 24,25 23 20 53,0 40,0 0,35 1,73 0,95 
7508 40 80 24,75 23,5 20 56,0 44,0 0,38 1,57 0,87 
7509 45 85 24,75 23,5 20 60,0 46,0 0,42 1,44 0,79 
7510 50 90 24,75 23,5 20 62,0 54,0 0,42 1,43 0,78 
7511 55 100 26,75 25,0 21 80,0 61,0 0,36 1,67 0,92 
7512 60 100 29,75 28,0 24 94,0 75,0 0,39 1,53 0,84 

 
Продолжение табл. П.4 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 
7513 65 120 32,75 31 27 119,0 98,0 0,37 1,62 0,89 
7514 70 125 33,25 31 27 125,0 101,0 0,39 1,55 0,85 
7515 75 130 33,25 31 27 130,0 108,0 0,41 1,48 0,81 
7516 80 140 35,25 33 28 143,0 126,0 0,40 1,49 0,82 
8517 85 150 38,5 36 30 162,0 141,0 0,39 1,58 0,85 
7518 90 160 42,5 40 34 190,0 171,0 0,39 1,55 0,85 
7519 95 170 46,0 45,5 37 230,0 225,0 0,38 1,56 0,86 
7520 100 180 49,0 46,0 39 250,0 236,0 0,41 1,49 0,82 

Средняя серия (α=100…140) 
7304 20 52 16,25 16 13 26,0 17,0 0,30 2,03 1,11 
7305 25 62 18,25 17 15 33,0 23,2 0,36 1,67 0,92 
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7306 30 72 20,75 19 17 43,0 29,5 0,34 1,78 0,98 
7307 35 80 22,75 21 18 54,0 38,0 0,32 1,38 1,03 
7308 40 90 25,25 23 20 66,0 47,5 0,28 2,16 1,18 
7309 45 100 27,25 26 22 83,0 60,0 0,28 2,16 1,19 
7310 50 110 29,25 29 23 100,0 75,5 0,31 1,94 1,06 
7311 55 120 31,5 29 25 107,0 81,5 0,33 1,80 0,99 
7312 60 130 33,5 31 27 128,0 96,5 0,30 1,97 1,08 
7313 65 140 36,0 33 28 146,0 112,0 0,30 1,97 1,08 
7314 70 150 38,0 37 30 170,0 137,0 0,31 1,94 1,06 
7315 75 160 40,0 37 31 180,0 148,0 0,33 1,83 1,01 
7317 85 180 44,5 41 35 230,0 195,0 0,31 1,91 1,05 
7318 90 190 46,5 43 36 250,0 201,0 0,32 1,88 1,03 

Средняя широкая серия (α=110…150) 
7604 20 52 22,25 21,0 18,5 31,5 22,0 0,30 2,01 1,11 
7605 25 62 25,25 24,0 21,0 47,5 36,6 0,27 2,19 1,20 
7606 30 72 28,75 29,0 23,0 63,0 51,0 0,32 1,88 1,03 
7607 35 80 32,75 31,0 27,0 76,0 61,5 0,30 2,03 1,11 
7608 40 90 35,25 33,0 28,5 90,0 67,5 0,30 2,03 1,11 
7609 45 100 38,25 36,0 31,0 114,0 90,5 0,29 2,06 1,13 
7611 55 120 45,5 44,5 36,5 160,0 140,0 0,32 1,85 1,02 
7612 60 130 48,5 47,5 39,0 186,0 157,0 0,30 1,97 1,08 
7613 65 140 51,0 48,0 41,0 210,0 168,0 0,33 1,83 1,01 
7614 70 150 54,0 51,0 43,0 240,0 186,0 0,35 1,71 0,94 
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Продолжение табл. П.4 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 

7615 75 160 58,0 55,0 46,5 280,0 235,0 0,30 1,99 1,20 
7616 80 170 61,5 59,5 49,0 310,0 290,0 0,32 1,89 1,04 
7618 90 180 67,5 66,5 53,5 370,0 365,0 0,30 1,99 1,20 
7620 100 215 77,5 73,0 61,5 460,0 460,0 0,31 1,91 1,05 

Средняя серия (α=200…300) 
27306 30 72 20,75 19 14 35,0 20,6 0,72 0,83 0,46 
26307 35 80 22,75 21 15 45,0 29,0 0,79 0,76 0,42 
27308 40 90 25,25 23 17 56,0 37,0 0,79 0,75 0,42 
27310 50 110 29,25 27 19 80,0 53,0 0,80 0,75 0,41 
27311 55 120 31,5 29 21 92,0 58,0 0,81 0,79 0,50 
27312 60 130 33,5 31 22 105,0 61,0 0,70 0,86 0,47 
27313 65 140 36,0 33 23 120,0 70,0 0,75 0,80 0,44 
27315 75 160 40,0 37 26 150,0 93,5 0,83 0,73 0,40 
27317 85 180 44,5 41 30 180,0 146,0 0,76 0,78 0,43 
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Таблица П. 5 
Подшипники роликовые конические однорядные 
с упорным бортом на наружном кольце  
по ГОСТ 3169-81 
 
 
 

d  D  1D  T  B  C  1T  a  rC  orC  Условное 
обозначение мм кН 

e  Y  0Y  

Легкая серия (α=120…180) 
67202 15 35 38 11,75 11 9 5,25 2,5 10,5 6,02 0,45 1,33 0,73 
67203 17 40 44 13,25 12 11 4,75 2,5 14,0 9,12 0,31 1,91 1,05 
67204 20 47 51 15,25 14 12 6,25 3,0 21,0 13,0 0,36 1,67 0,92 
67207 35 72 77 18,25 17 15 7,25 4,0 38,5 26,0 0,37 1,62 0,89 
67208 40 80 85 19,75 20 16 7,75 4,0 46,5 32,0 0,38 1,56 0,86 

Легкая широкая серия (α=120…160) 
67510 50 90 96 24,75 23,5 20 9,25 4,5 62,0 53,5 0,42 1,43 0,78 
67512 60 110 117 29,75 28 24 10,75 5,0 94,0 74,0 0,39 1,53 0,84 
67513 65 120 127 32,75 31 27 11,75 6,0 119,0 97,0 0,37 1,62 0,89 
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Таблица П.6 
Шпонки призматические (из ГОСТ 23360-78) 
Основные размеры шпонок и сечений пазов 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Сечение шпонки Глубина паза Диаметр вала, 
мм  d  b  h  

Радиус закругления или 
фаска 045×S  Вала 1t  Ступицы 2t  

Ряд длин шпонок по 
ГОСТ 23360-78 

св. 12 св. 17 
св. 17 св. 22 
св. 22 св. 17 

5 
6 
8 

5 
6 
7 

 
0,16…0,25 

3,0 
3,5 
4,0 

2,3 
2,8 
3,3 

св. 30 до 38 
св. 38 до 44 
св. 44 до 50 
св. 50 до 58 
св. 58 до 65 

10 
12 
14 
16 
18 

8 
8 
9 
10 
11 

 
 

0,25…0,4 

5,0 
5,0 
5,5 
6,0 
7,0 

3,3 
3,3 
3,8 
4,3 
4,4 

10, 12, 14, 16, 18, 
20, 22, 25, 28, 32,  
36, 40, 45, 50, 56, 
63, 70, 80, 90, 100, 
110, 125, 140, 160, 
180, 200, 220, 250, 
280 
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св. 65 до 75 
св. 75 до 85 
св. 85 до 95 
св. 95 до 110 
св. 110 до 130 

20 
22 
25 
28 
32 

12 
14 
14 
16 
18 

 
 

0,4…0,6 

7,5 
9,0 
9,0 

10,0 
11,0 

4,9 
5,4 
5,4 
6,4 
7,4 

Пример условного обозначения шпонки исполнения 1 по ГОСТ 23360-78 b =18мм, h =11мм, l =70мм: 
Шпонка 18×11×70 ГОСТ 23360-78 
То же, исполнение 2: 
Шпонка 2-18×11×70 ГОСТ 23360-78 
 

Таблица П.7 
Соединения шпоночные с сегментными 

шпонками (из ГОСТ 24071-80) 
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Глубина паза Диаметр вала, 
d  

Сечение 
шпонки, 

Dhb ××  

Длина 
шпонки, 
l  

Вала 1t  Ступицы 2t  

045×S  или r  0
1 45×S  или 1r  

св. 12 до 14 
св. 14 до 16 
св. 16 до 18 
св. 18 до 20 
св. 20 до 22 
св. 22 до 25 
св. 25 до 28 

4×6, 5×16 
4×7, 5×19 
5×6, 5×16 
5×7, 5×19 
5×9×22 
6×9×22 
6×10×25 

15,7 
18,6 
15,7 
18,6 
21,6 
21,6 
24,5 

5,0 
6,0 
4,5 
5,5 
7,0 
6,5 
7,5 

1,8 
1,8 
2,3 
2,3 
2,3 
2,8 
2,8 

 
 
 

0,25…0,4 

 
 
 

0,16…0,25 

св. 28 до 32 
св. 32 до 38 
св. 38 до 44 

8×11×28 
10×13×32 
12×19×65 

27,3 
31,4 
59,1 

8,0 
10,0 
16,0 

3,3 
3,3 
3,3 

 
0,4…0,6 

 
0,25…0,4 

Пример условного обозначения шпонки исполнения 1 по ГОСТ 24071-80 сечением ммhb 5,65×=× : 
Шпонка 5×6,5 ГОСТ 24071-80 
То же, исполнения 2 сечением ммhb 2,551 ×=×  
Шпонка 2-5×5,2 ГОСТ 24071-80 
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Таблица П.8 

Муфта зубчатая (ГОСТ 5006-83) 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 Параметры и размеры (мм) зубчатых муфт по ГОСТ 5006-83  
 
Т, 
Нм 

d D D1 D2 

 не более 

l L C 
не 

менее 

Модуль Число
зубьев

в Расстояние меж-
ду серединами зуб-
чатых венцов вту-
лок, не более 

1000 40 145 105 60 82 174  2,5 30 12 60 
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1600 55 170 125 80 38 1512 

36 
 

75 
2500 
4000 

60 
65 

185 
200 

135 
150 

85 
95 

105 220
40 85 

6300 80 230 175 115 130 270 48 

 
20 

125 

10000 100 270 200 145 340

 
18 

 

 
 

3,0 

56 25 145 

16000 120 300 230 175 
165 

345 25 4,0 48 30 180 
 

 
 
 

Таблица П.9 
Муфта втулочно - пальцевая (МУВП) по ГОСТ 21424-75 
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Параметры и размеры (мм) муфты 
Допускаемое смеще-

ние валов 
T, 
Нм 

n 
мин-1 

d D 
не 

более 

L l D1 B B1 l1 d1 d2 d3 l2 dn d0 Кол. 
пальцев

Радиальное, 
мм 

Угловое,0 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 
16,0 7600 12;14

16 
71 63 

83 
30 
40 

50 3 20 9 25 
30 

17 М4 12 8 М6 4   

Продолжение табл. П.9 
 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 
31,5 6350 16 

18 
20 
22 

 
90 

84 
 
104 

40 
 
50 

 
63 

 
4 

 
28 

 
16 

30 
32 
36 
38 

 
20 

 
М6 

 
20 

 
10 

 
М8 

 
4 

63,0 5700 20 
22 
25 
28 

 
100 

104 
 
124 

50 
 
60 

 
71 

 
4 

 
28 

 
16 

36 
40 
45 
48 

 
20 

 
М6 

 
20 

 
10 

 
М8 

 
6 

 
 
 
0,2 

125,0 4600 25 
28 
32 
36 

 
125 

125 
 
165 

60 
 
80 

 
90 

 
5 

 
42 

 
18 

45 
50 
56 
60 

 
28 

 
М8 

 
32 

 
14 

 
М10

 
4 

 
 
 
 
 
1,5 

250 3800 32 
36 
40 
45 

 
140 

165 
 
225 

 
110 

 
105 

 
5 

 
42 

 
18 

56 
63 
71 
75 

 
28 

 
М10

 
32 

 
14 

 
М10

 
6 

 
 
 
 
 
0,3 

 
 
 
1,0 
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500,0 3600 40 
45 
50 
56 

 
170 

 
225 

 
110 

 
130 

 
5 

 
56 

 
18 

71 
80 
90 
95 

 
28 

 
М10

 
32 

 
14 

 
М10

 
8 

 
 
 
 

Продолжение табл. П.9 
 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 
1000,0 2850 50 

56 
63 

 
210 

226 
 
286 

110 
 
140 

 
160 

 
6 

 
56 

 
24 

90 
100 
110 

 
36 

 
М12

 
40 

 
18 

 
М12

 
10 

2000,0 2300 63 
71 
80 
90 

 
260 
- 

288 
 
348 

140 
 
170 

 
200 

 
8 

 
71 

 
30 

110 
125 
140 
150 

 
48 

 
М16

 
48 

 
24 

 
М16

 
10 

4000,0 1800 80 
90 
100 
110 

 
320 

350 
 
430 

170 
 
210 

 
240 

 
10 

 
85 

 
38 

140 
160 
180 

 
60 

 
М16

 
60 

 
30 

 
М24

 
10 

 
 
 
 
 
0,4 

 
 
 
 
 
1,0 
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Таблица П.10 
 

Муфта с резиновой звездочкой по ГОСТ 14084-76 
 

 
 

Параметры и размеры (мм) муфты 
 

Допустимое 
смещение 
валов 

Т, 
Нм 

nmax 
мин-1 

D D1 D2 d d1 L l l1 B 

ради 
аль- 
ное, 
мм 

угло- 
вое,0 

16,0 4500 53 50 26-28 12-18 26 81 15 30 10,5 0,2 1,5 
31,5 4000 71 70 30-34 16-22 30 101 15 40 12,5 0,2 1,5 
63,0 3500 85 80 36-42 20-28 36 128 22 50 14,5 0,2 1,5 
125,0 3000 105 100 45-55 25-36 45 148 22 60 16,5 0,3 1,5 
250,0 2000 135 130 55-70 32-45 56 191 25 80 18,5 0,4 1,0 
400,0 1500 166 160 63-75 38-45 67 196 30 110 20,5 0,4 1,0 
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Таблица П.11 

 
 
Многодисковые фрикционные муфты по нормали МН 5656-65: 
а) одностороннего действия; 
б) двустороннего действия. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



Параметры и размеры (мм) многодисковых муфт по МН 5656-65 

 

Обозна- 
чение 

Т, 
Нм 

nmax 
мин-1 

z×d×D D1 D2 D3 D4 L L1 l l1 
наим

l2 b1 b2 b3 f Число 
пазов 
n 

06 25,0 3000 6×21×25 84 80 70 80 72 115 25 2 57,5 12 10 25 10 6 
07 40,0 3000 6×26×30 94 90 78 90 82 130 29 2 65,0 12 10 30 12 6 
08 63,0 3000 6×28×34 104 100 86 100 85 135 34 2 67,5 12 12 30 10 6 
09 100,0 2500 8×36×40 118 110 95 110 95 150 34 2 75,0 16 12 35 13 6 
10 160,0 2200 8×42×46 133 125 105 125 110 175 42 2 87,5 16 16 40 14 8 
11 250,0 2000 8×46×54 148 140 115 140 110 175 43 2 87,5 16 16 40 13 8 
12 400,0 1800 8×56×65 168 160 130 160 130 210 53 2 105 20 20 45 14 8 
13 630,0 1600 8×62×72 188 180 140 170 150 250 61 3 125 20 20 45 20 8 
14 1000,0 1400 10×72×82 213 200 165 200 175 280 68 3 140 20 25 60 23 8 
15 1600,0 1100 10×82×92 235 220 185 220 200 325 80 3 162,5 25 25 70 25 8 
16 2500,0 900 10×92×102 265 250 210 250 225 370 90 3 185 25 32 75 29 10 

 
 
 
 
 
 
 
 
 



 
Таблица П.12 

 

Муфта фрикционная сухого трения 
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Параметры и размеры (мм) фрикционных муфт сухого трения. 
 

Муфта Диски Стакан Конец вала под муфтой Отводная втулка 
Толщина № P/n, 

квт/мин-1 
DH Dв 

на-
руж
ного 

на
жи
мн
ог
о 

Чис
ло 
пар 
тре-
ния 

Dc D0 № 
под-
шип-
ника 

d d0 d2 d3 dp Се-
че-
ние 
шпо
нки  
b×h 

Dк 
Dвн Dнар Dотб Диа

мет
р 
шти
фта 

1 0,004 140 85 11 10 2 40 68 108 30 30 28 15 M27×1,5 5×5 45 35…38 50 60 4 
2 0,006 160 95 13 12 2 50 80 110 35 34 30 16 M30×1,5 6×6 55 40…42 55 69 5 
3 0,010 160 95 13 12 4 50 80 110 35 34 30 16 M30×1,5 6×6 55 40…42 55 69 5 
4 0,014 200 140 13 12 2 65 100 113 45 44 38 20 M36×1,5 8×7 70 50…55 70 88 6 
5 0,019 200 140 13 12 4 65 100 113 45 44 38 20 M36×1,5 8×7 70 50…55 70 88 6 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



Таблица П.13 
Комбинированная двухконусная фрикционная  

предохранительная муфта 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

T, Н.м D dA d1 L B l c D1 D2 K 
50; 70; 90; 120 200 35 60 100 85 62 3,0 160 110 20
150; 200 250 40 75 100 90 82 3,0 190 140 20
250 300 50 90 110 90 85 4,0 240 175 28
500; 750; 1000 400 70 120 150 120 115 5,0 295 210 35
1500; 2000 500 80 160 200 200 145 6,0 365 265 40
3500; 5000 600 100 185 260 200 175 7,5 445 325 52
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