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Методические рекомендации предназначены для оказания методической 

помощи при выполнении самостоятельной работы по проектированию отдель-

ных узлов и агрегатов механических приводов. Методических рекомендациях 

изложена методика расчета и конструирования приводов с одно- и двухступен-

чатыми зубчатыми редукторами, а также ременной и цепной передачами. При-

ведены правила оформления работы как проекта, изложена последовательность 

выполнения работы, рассмотрены основы конструирования деталей и узлов ме-

ханизмов, приведены примеры расчета различных видов узлов и деталей обще-

го назначения. 

 

Методические рекомендации предназначены для изучения и выполнения 

расчетных работ по учебной дисциплине «Детали машин» для слушателей оч-

ной и заочной форм обучения по специальностям «Горное дело», «Пожарная 

безопасность», «Техносферная безопасность» Санкт-Петербургского универси-
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Предисловие 
 

Заключительным этапом в изучении дисциплины «Детали машин» явля-

ется выполнение курсового проекта либо расчетно-графической работы, кото-

рая является упрощенным аналогом курсового проекта. Курсовой проект явля-

ется первой конструкторской работой, в результате которой слушатели приоб-

ретают навыки и знания правил, норм и методов конструирования. 

В основу методики работы над проектом положено его деление на ряд 

последовательно решаемых задач, что систематизирует работу.  

В пособии рассмотрен пример расчета отдельных этапов проекта, кото-

рые в совокупности представляют проектирование и расчет механического 

привода. 

Этапы выполнения работы включают:  

- выбор типа привода;  

- кинематический расчет и выбор электродвигателя по заданным пара-

метрам мощности на валу исполнительного механизма и угловой скорости или 

частоте оборотов вала; 

- проектный и проверочный расчеты ременной передач; 

 - проектный и проверочный расчеты цепной передач; 

- проектный и проверочный расчет быстроходной и тихоходной ступеней 

зубчатого редуктора, конструирование зубчатых колес; 

- проектный и проверочный расчет валов редуктора;  

- компоновку редуктора;  

- подбор и проверку долговечности подшипников; 

- конструирование подшипникового узла; 

- выбор и конструирование муфт; 

- тепловой расчет редуктора; 

- проектирование рамы привода. 

Пособие имеет целью научить основам проектирования и конструирова-

ния деталей, узлов и механизмов общего назначения, умению пользоваться 
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нормативной и справочной литературой, самостоятельно принимать конструк-

торские решения в целях обеспечения требуемых результатов, обосновывать 

принятые решения расчетами и оформлять результаты как комплект конструк-

торской документации. 
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Введение 
 

Машина (от латинского machina) - механическое устройство, выполняю-

щее движения с целью преобразования энергии, материалов или информации. 

Основное назначение машин - частичная или полная замена производ-

ственных функций человека с целью повышения производительности, облегче-

ния человеческого труда или замены человека в недопустимых для него усло-

виях работы. 

В зависимости от выполняемых функций машины делятся на: 

1. Энергетические машины (предназначены для преобразования видов 

энергии: электродвигатели, турбины); 

2. Информационные машины (предназначены для сбора, хранения, пере-

работки и использования информации); 

3. Рабочие машины: 

- транспортные (предназначены для перемещения изделий, грузов или 

людей: автомобили, самолеты), 

- технологические (предназначены для изменения формы, размеров или 

внутренних свойств обрабатываемого предмета: станки, термические аг-

регаты). 

В структурном отношении машина представляет собой единый комплекс 

механизмов, сборочных единиц (узлов) и деталей, обеспечивающих выполне-

ния присущих функций.   
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1. Классификация механизмов, узлов и деталей 
 

При рассмотрении задач проектирования и расчета деталей машин их 

классификация по структурным элементам не удобна, так как с точки зрения 

условий эксплуатации различные детали подвергаются различным силовым 

воздействиям и соответственно должны обладать различными механическими 

характеристиками. В целях обеспечения простоты и унификации прочностных 

расчетов целесообразно классифицировать детали машин по функциональному 

назначению: 

Корпусные служат для размещения и фиксации подвижных деталей ме-

ханизма, для защиты их от действия неблагоприятных факторов внешней сре-

ды, а также для крепления механизмов в составе машин и агрегатов. Часто кор-

пусные детали используются для хранения эксплуатационного запаса смазоч-

ных материалов. 

Соединительные для разъемного и неразъемного соединения (например, 

муфты – устройства для соединения вращающихся валов; болты, винты, 

шпильки, гайки – детали для разъемных соединений; заклепки – детали для не-

разъемного соединения). 

Передаточные механизмы и детали предназначены для передачи энер-

гии и движения от источника (двигателя) к потребителю (исполнительному ме-

ханизму), выполняющему необходимую полезную работу. 

Упругие элементы необходимы для ослабления ударов и вибрации или 

для накопления энергии с целью последующего совершения механической ра-

боты (рессоры колесных машин). 

Инерционные элементы предназначены для предотвращения или ослаб-

ления колебаний (в линейном или вращательном движениях) за счет накопле-

ния и последующей отдачи кинетической энергии (маховики, противовесы, ма-

ятники, шаботы). 

Защитные детали и уплотнения для защиты внутренних полостей узлов 

и агрегатов от действия неблагоприятных факторов внешней среды и от выте-
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кания смазочных материалов из этих полостей (пыльники, сальники, крышки, 

рубашки и т.п.). 

Детали и узлы регулирования и управления предназначены для воз-

действия на агрегаты и механизмы с целью изменения их режима работы или 

поддержания его (режима работы) на оптимальном уровне (тяги, рычаги, тросы 

и т.п.). 

В общем случае, выше перечисленные элементы встречаются в механиче-

ских приводах (конвейеров, лебедок, талей и т.д.) 

Привод состоит из нескольких передач, соединённых последовательно, и 

приводимых в действие от электромотора (рисунок 1.1 а, 1.1 б). В состав пере-

дач, как правило, входит одно или многоступенчатый редуктор (рисунок 1.1 в, 

1.1 г), цепная и ременная передачи. Соединение передач осуществляется непо-

средственно путем монтажа ведущих элементов на валы, либо посредством со-

единения через муфты. Все компоненты закрепляются на литой или сварной 

раме, которая устанавливается на фундамент (рисунок 1.1 д). 

а)      б) 

в) г) д) 

 

Рисунок 1.1 - Общая схема механического привода (варианты) 

и его компоненты 
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Основной объем работ при проектировании механических приводов при-

ходится на проектирование механических передач, соответственно для выпол-

нения данного объема работ необходимо знать основные характеристики и тре-

бования, предъявляемые к данным передачам. 

 

Основные характеристики механических передач 

Передаточным отношением называют отношение угловых скоростей 

или частот вращения звеньев 1 и 2 механизма. 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 1.2 - схема одноступенчатой передачи 

𝑖12 =
𝜔1

𝜔2
=

𝑛1

𝑛2
 

где ,  - угловая скорость 1 и 2 звеньев; 

 ,  - частота вращения 1 и 2  звеньев. 

Передаточное отношение будет положительным, если направление вра-

щения звеньев совпадают, и отрицательным – если звенья вращаются в разные 

стороны. 

Кроме того передаточное число передачи может быть определено по чис-

лу зубьев ведомого  и ведущего  колес или диаметру ведомого 𝐷2 и веду-

щего колес 𝐷1: 
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Если привод состоит из нескольких последовательно соединенных пере-

дач, его передаточное отношение (число) равно произведению передаточных 

отношений (чисел) всех передач: 

. 

Механические передачи могут быть выполнены не только с постоянным 

передаточным отношением, но и с регулируемым – такие устройства называют-

ся вариаторами. Его изменение при этом может быть, как ступенчатым, так и 

бесступенчатым. 

Мощность, передаваемую телом вращения, определяют по формуле: 

,  

– окружная сила, направленная по касательной к траектории точки ее 

приложения; 

 – окружная скорость. 

Вращающий момент           

,   . 

Коэффициент полезного действия      

. 

К.П.Д. механического привода, состоящего из нескольких последователь-

но соединенных передач: 

. 

При параллельном соединении механизмов 

. 
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Виды передач. Основные критерии работоспособности их деталей и 

влияющие на них факторы. 

 

Передачей называется устройство для передачи энергии на расстояние. 

Существуют механические, электрические, пневматические и гидравлические 

передачи. В курсе «Детали машин» изучают механические передачи. 

Они служат для передачи энергии двигателей к рабочим машинам, обыч-

но с преобразованием скоростей, сил и крутящих моментов. Рассмотрим сле-

дующие виды передач: 

Фрикционная передача состоит из двух соприкасающихся между собой 

колес (катков, роликов, дисков). Вращение одного из колес преобразуется во 

вращение другого за счет сил трения, возникающих в месте контакта колес. 

 

        
 

Рисунок 1.3 - Вид фрикционной передачи 

 

Ременная передача состоит из двух колес (шкивов), расположенных на 

некотором расстоянии друг от друга и соединенных ремнем, надетом на шкивы 

с натяжением.  

 
 

Рисунок 1.4 - Вид ременной передачи 
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Зубчатая передача состоит из двух колес с зубьями, посредством кото-

рых они сцепляются между собой. Ведущее колесо (то колесо к которому под-

водится вращающий момент) - шестерня, ведомое колесо (то колесо с которого 

вращающий момент снимается) - колесо. По форме зубья бывают: прямые, ко-

сые, шевронные, круговые, криволинейные.  

 

    
 

Рисунок 1.5 - Вид зубчатой передачи 

 

Цепная передача состоит из расположенных на расстоянии друг от друга 

колес, называемых звездочками, и охватывающей их цепи. 

 

 
 

Рисунок 1.6 - Вид цепной передачи 

 

Червячная передача состоит из винта (червяка) и червячного колеса (ко-

созубое колесо). 
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Рисунок 1.7 - Вид червячной передачи 

 

Передача «Винт-гайка» состоит из винта и гайки. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 1.8 - Вид передачи винт-гайка 
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Требования к деталям, основные критерии работоспособности  

деталей машин, приборов и механизмов и виды их отказов. 

 

При проектировании новых и модернизации старых машин, узлов и дета-

лей необходимо учитывать новейшие достижения в области науки и техники. 

Основными требованиями, которым должны удовлетворять детали и 

узлы машин являются: 

- прочность; 

- жесткость; 

- долговечность или износостойкость; 

- теплостойкость; 

- виброустойчивость. 

Дополнительные требования: 

- коррозионная стойкость; 

- снижение массы деталей;  

- использование недефицитных и дешевых материалов; 

- простота изготовления и технологичность деталей и узлов; 

- удобство эксплуатации; 

- транспортабельность машин, узлов и деталей, удобство перевозки и пе-

реноски; 

- стандартизация имеет большое экономическое условие, так как обеспе-

чивает высокое качество продукции, взаимозаменяемость деталей и позволяет 

вести сборку в условиях серийного производства; 

- красота форм (краски, эстетика, дизайн); 

- экономичность конструкции определяется широким использованием де-

талей и узлов стандартных и унифицированных деталей и узлов, продуманным 

выбором материалов. 
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Основные критерии работоспособности деталей  

и влияющие на них факторы. 

Работоспособность – состояние изделия (машины, узлы, детали и т.п.), 

при котором оно способно выполнять заданные функции с параметрами уста-

новленными требованиями нормативно-технической документации. 

Работоспособность, характеризуется определенными условиями – крите-

риями работоспособности: прочность, износостойкость, жёсткость, вибро-

устойчивость, теплостойкость. 

Прочность – способность сопротивляться нагрузкам, не разрушаясь (и не 

имея при этом больших пластических деформаций). Это один из главных кри-

териев работоспособности деталей, так как прочностные отказы происходят 

обычно внезапно и приводят часто к выходу из строя конструкции в целом. 

Расчёты на прочность проводят по номинальным допускаемым напряжениям, 

по допускаемым коэффициентам безопасности и по вероятности безотказной 

работы. Инженерные расчеты деталей являются, как правило, приближенными, 

их выполняют обычно методами сопромата. 

В большинстве технических расчетов под нарушением прочности пони-

мают не только разрушение, но и возникновение пластических деформаций. 

Расчёт на прочность включает:  

1. Предварительный расчёт (определяются приближённые параметры); 

2. Проверочный расчёт (определение прочности в опасных местах). 

Условие прочности –  𝜎 < [𝜎],  

где 𝜎 – расчётное напряжение, [𝜎] – допускаемое напряжение. 

Жесткость – способность деталей сопротивляться изменению формы под 

действием сил.  

Деформации деталей от внешних сил, тепловых и других воздействий из-

меняют не только размеры и форму деталей. Но и характер их сопротивления. 

Последнее оказывает также существенное влияние на прочность и износостой-

кость деталей. Часто недостаточная жесткость столь же опасна, как и малая 
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прочность. Жесткость влияет на другие характеристики деталей и узлов машин 

(например, на вибрационную активность). 

Проверочный расчёт жесткости состоит в определении упругих деформа-

ций удлинения, прогиба, поворота при изгибе, закручивания. 

Износостойкость – способность деталей сопротивляться изнашиванию, 

то есть процессу разрушения и отделения материала с поверхности твердого 

тела и (или) накопления его остаточной деформации при трении. 

Следствие износа – уменьшение прочности и увеличение динамических 

нагрузок, нарушение герметичности и т.д. Виды изнашивания: абразивный из-

нос, износ при заедании, износ при коррозии и т. д.  

В наиболее ответственных деталях машин износостойкость обеспечива-

ется надлежащей смазкой, применением антифрикционных материалов и гер-

метизацией областей трения. 

Износ деталей можно уменьшить следующими конструктивными, техно-

логическими и эксплуатационными мерами: 

- создать при проектировании деталей условия, гарантирующие жидкост-

ное трение; 

- выбрать соответствующие материалы для сопряженной пары; 

- наносить на детали покрытия; 

- соблюдать режимы смазки и защиты трущихся поверхностей от абра-

зивных частиц; 

- соблюдать технологические требования при изготовлении деталей. 

Под теплостойкостью понимают способность деталей сохранять нор-

мальную работоспособность в допустимых (заданных) пределах температурно-

го режима, вызываемого рабочим процессом машин и трения в их механизмах. 

Температурный расчёт сводится к ограничению температуры. 

Нагрев деталей машин может вызвать следующие вредные последствия: 

понижение прочности материала и появление остаточных деформаций, так 

называемое явление ползучести (наблюдается в машинах с очень напряженным 

тепловым режимом, например, в лопатках газовых турбин); понижение защи-
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щающей способности масляных пленок, а следовательно, увеличение износа 

деталей; изменение зазоров в сопряженных деталях; в некоторых случаях по-

нимание точности работы машины; для деталей, работающих в условиях мно-

гократно циклического изменения температур могут возникнуть и развиться 

микротрещины, приводящие в отдельных случаях к разрушению деталей (теп-

ловой расчет червячных редукторов). 

Под виброустойчивостью понимают способность деталей и узлов рабо-

тать в нужном режиме без недопустимых колебаний (вибраций). Вибрации вы-

зывают дополнительные переменные напряжения и могут привести к усталост-

ному разрушению деталей. Особенно опасным являются резонансные колеба-

ния. В связи с повышением скоростей движения машин опасность вибрации 

возрастает, поэтому расчеты параметров вынужденных колебаний приобретают 

все большее значение. 

Неработоспособное состояние наступает вследствие отказа. 

Отказ – событие, нарушающее работоспособность. Отказы делятся на 

постепенные и внезапные; полные и частичные; устранимые и неустранимые. 

Большинство отказов машин (85–90%) возникает из-за изнашивания деталей. 

Затраты на ремонт и техническое обслуживание машины в несколько раз пре-

вышают ее стоимость: для автомобильной промышленности -  в 6 раз, для 

авиационной -  до 5 раз, для металлообрабатывающей отрасли - до 8 раз. 

Надежность – свойство изделия выполнять заданные функции, сохраняя 

свои показатели в пределах, установленных требованиями нормативно-

технической документации, при соблюдении заданных условий использования, 

обслуживания, ремонта и транспортирования. 

Некоторые показатели для количественной оценки надежности изделий: 

наработка на отказ (среднее время работы изделия между двумя, соседними 

по времени отказами), коэффициент готовности или коэффициент техниче-

ского использования (отношение времени работы изделия к сумме времен рабо-

ты, обслуживания и ремонта в течение заданного срока эксплуатации), вероят-

ностью безотказной работы в течение заданного срока. 
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Как правило, в состав механического привода входит несколько передач 

соединенных последовательно, каждая передача является ступенью передачи 

вращательного (поступательного) движения. Состав ступеней определяется ха-

рактеристиками привода в целом, к таким характеристикам принято относить 

общее передаточное число привода, общий коэффициент полезного действия, 

крутящий момент и частоту вращения выходного вала, крутящий момент и ча-

стоту вращения входного вала (определяется характеристиками источника 

движения-двигателя), массогабаритные показатели, стоимость производства, 

стоимость эксплуатации и т.д. 

В настоящее время привод подавляющего большинства механизмов осу-

ществляется от электрических двигателей посредством передачи вращательно-

го движения через одну или несколько ступеней механических приводов. Ко-

личество и типы применяемых приводов зависят от требуемых характеристик 

на выходе привода и условий эксплуатации. Стоимость изготовления подобных 

конструкций может составлять до 30% от стоимости всего механизма или 

устройства, да и эксплуатационные затраты на последующее обслуживание 

данного привода так же составляют внушительный процент. Для минимизации 

затрат на изготовление подобных приводов следует рассмотреть зависимость 

стоимости самого привода от значений передаточных чисел его ступеней.  

В качестве примера рассматривается механический привод от трехфазно-

го асинхронного двигателя переменного тока (рисунок 1.9), состоящий из трех 

ступеней: ременная передача, зубчатый редуктор, цепная передача.  

Таким образом, рассматривается корреляция передаточных значений 

привода в целом, его отдельных ступеней и общей стоимости конструкции. 

Значения передаточных отношений каждой ступени рассматриваются в реко-

мендованном диапазоне для данного типа передачи. В результате расчетов, 

проведенных для приводов с разными передаточными отношениями, при усло-

вии обеспечения одинаковых характеристик на выходе, а также анализа стои-

мости подобной конструкции выявлены определенные закономерности.  
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Рисунок 1.9 - Кинематическая схема привода 

Во-первых, при выборе значений передаточных чисел из первой трети 

диапазона существенного снижения стоимости привода не происходит, при вы-

боре значений передаточных чисел из средней части диапазона наблюдается 

снижение стоимости привода, при выборе значений передаточных чисел из по-

следней трети диапазона наблюдается существенное увеличение стоимости 

привода. Во-вторых, изменение стоимости двигателя, ременного и цепного 

привода существенного влияния на общую стоимость не оказывают. 

Из проведенного анализа следует, что для снижения стоимости привода 

необходимо значение передаточных чисел, входящих в него ступеней выбирать 

из средней части диапазона значений и в первую очередь ориентироваться на 

стоимость наиболее дорогостояще составляющей - зубчатого редуктора.  
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Рисунок 1.10 - Зависимость стоимость привода от передаточного числа 
 

Для облегчения работ по проектированию и во избежание совершения 

возможных ошибок работы следует выполнять в определённой последова-

тельности: 

1. Ознакомиться с заданием. Определить исходные данные привода 

(крутящий момент на выходном валу, угловую скорость выходного вала), пока-

затели, влияющие на эксплуатационные характеристики (характер и условия 

работы, температурные характеристики), требования, предъявляемые к приводу 

(сроки службы привода, массогабаритные показатели, стоимость производства 

и эксплуатации) и т.д.  

2. На основе анализу существующих конструкций и анализа требова-

ний, предъявляемых к приводу разработать структурный состав (рисунок 1.11) 

ступеней привода (ременная передача, зубчатый редуктор, цепная передача, не-

обходимое количество сочленений-муфт, наличие и предварительная конструк-

ция корпуса, кожуха, рамы и т.д.). Определить действительное передаточное 

число привода, разбить его по ступеням передач и сделать кинематический рас-

чет по ступеням и привода в целом.  
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    а)      б) 

    в)                г) 

Рисунок 1.11 - Кинематические схемы приводов (варианты) 
а – вариант с одноступенчатым цилиндрическим редуктором, 

б – вариант с одноступенчатым коническим редуктором, 

в – вариант с двухступенчатым цилиндрическим редуктором, 

г - вариант с двухступенчатым коническо-цилиндрическим редуктором. 

 

3. На основе анализа КПД, передаточного значения каждой ступени и 

требуемого значения мощности на выходном валу, определить мощность и уг-

ловую скорость на входном валу привода, определить характеристики электро-

двигателя и выбрать его по каталогу. 

4. На основе параметров передач, полученных ранее, анализа суще-

ствующих конструкций, механических характеристик материалов и отдельных 

деталей, произвести проектный расчет, в ходе которого определить геометри-

ческие характеристики (размеры) деталей и элементов, входящих в каждую 
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ступень привода. Выполнить эскизную компоновку деталей передачи (на мил-

лиметровке в масштабе 1:1). 

5. Определить схемы нагружения наиболее ответственных узлов и 

элементов деталей, определить возникающие силовые факторы. Произвести 

проверочный расчет с учетом полученных геометрических характеристик и ме-

ханических характеристик выбранного материала. 

6.  Выполнить компоновочную схему привода в целом, составить рас-

четные схемы валов, определить силовые факторы, воздействующие на муфты 

и валы. Выполнить эскизную компоновку привода (на миллиметровке в мас-

штабе 1:1). Произвести проектный расчет валов, а затем проверочный расчет, в 

ходе которого определить реакции опор валов.  

7. На основе проведенных расчетов и данных о сроках службы приво-

да подобрать подшипники, выполнить проверочный расчет.  

8. Выполнить тепловой расчет наиболее нагруженных и дорогостоя-

щих узлов (как правило, таким узлом является зубчатый редуктор). На основе 

расчетов выбрать тип смазки, объем и марку смазочного материала. 

9. Выбрать тип и размеры уплотняющих элементов. 

10. На основе анализа существующих конструкций спроектировать 

подшипниковые узлы.  

11. Подобрать шпонки, шлицевые соединения, муфты и проверить их 

на срез и смятие. 

12. Выполнить проектный расчет корпуса (при наличии такового). 

13. На основе компоновочной схемы привода выполнить проектный 

расчет рамы (станины). Определить характеристики крепежных элементов, 

произвести прочностной расчет наиболее нагруженных крепежных элементов 

(как правило, болты муфт, винты и шпильки подшипниковых узлов, рым-

болты) 

14. Выполнить общий вид проектируемого узла (редуктора) в двух-

трех проекциях. 
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15. Вычертить общий вид привода в двух-трех проекциях и другие уз-

лы привода. 

16. Выполнить рабочие чертежи деталей узла (редуктора и др.). 

17. Выполнить пояснительную записку и оформить чертежи. 

 

Расчет привода должен заканчиваться экономическим обоснованием, в 

котором доказывается преимущества спроектированного привода перед уже 

существующими, как на этапе производства, так и в процессе эксплуатации. 

По объективным причинам и в силу специфики специальностей подроб-

ный расчет в пособии не рассматривается. 

Далее приводится методика проведения основных проектных и прове-

рочных расчетов ступеней привода и механизма в целом.  
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2. Кинематический расчет привода и выбор электродвигате-

ля 

2.1 Определение требуемой мощности электродвигателя (Nтр, кВт), 

расчет начинают исходя из заданной мощности на рабочем валу механизма: 

общ

вр

т р

N
N



..
= , 

где 
..врN - мощность на рабочем валу, кВт; 

общ  - общий КПД двигателя. 

 𝜂общ = 𝜂1𝜂2𝜂3  … . . 𝜂𝑛, 

где 𝜂1, 𝜂2, 𝜂3, … . . 𝜂𝑛 - КПД, учитывающие потери в отдельных элементах 

передачи (зубчатых, ременных, и т.д., в подшипниках). Для выполнения расче-

тов курсового проекта значения КПД выбираются из таблицы 2.1.  

Таблица 2.1 - Значения КПД механических передач и подшипников 

 
Тип передачи Закрытая Открытая 

Зубчатая цилиндрическая 0,96…0,98 0,93…0,95 

Зубчатая коническая 0,95…0,97 0,92…0,94 

Червячная самотормозящая  0,40 0,30 

Червячная не самотормозящая при числе 

заходов червяка: 

один 

два 

три 

четыре 

 

 

0,65…0,70 

0,70…0,75 

0,80…0,85 

0,85…0,90 

 

 

0,50…0,60 

0,60…0,70 

- 

- 

Цепная передача 0,95…0,97 0,90…0,93 

Фрикционная передача 0,90…0,96 0,70…0,88 

Ременная передача плоским или клино-

вым ремнем 

- 0,94…0,97 

Одна пара подшипников качения 0,990…0,995 

Одна пара подшипников скольжения 0,98…0,99 

 

Следует учитывать в расчетах, что некоторые муфты (электромагнитные, 

фрикционные и т.д.) имеют КПД отличный от 100%. Количество применяемых 

муфт должно обеспечивать беспрепятственный демонтаж каждой ступени при-

вода.  
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Подшипники, применяемые в конструкциях, также не обладают 100% 

КПД, а поскольку устанавливаются преимущественное парами, то и в расчетах 

значение КПД подшипникового узла учитывается за пару подшипников, при 

этом подшипника вала электродвигателя привода и подшипники вала рабочего 

механизма, как правило, в расчет не принимают. 

Таким образом, КПД для трехступенчатого привода с зубчатым редукто-

ром (рисунок 1.10) будет определяться: 

 𝜂общ = 𝜂рем𝜂ред𝜂цеп   𝜂под 
𝑘 𝜂муфт   , 

где 𝜂общ -  общий КПД привода; 

 𝜂рем- КПД ременной передачи;  

𝜂ред - КПД редуктора, определяется как произведение КПД каждой сту-

пени редуктора; 

𝜂цеп   - КПД цепной передачи; 

𝜂под
𝑘  - общий КПД всех пар подшипников, если валы ременной и цепной 

передач устанавливаются на самостоятельных подшипниковых узлах, то потери 

в этих узлах так же должны быть учтены (k – количество пар подшипников в 

приводе); 

𝜂муфт - КПД муфт, в данном случае принимается 𝜂муфт = 1,0 , так как 

специальные муфты не применяются, шкивы ременной передачи и звездочки 

цепной монтируются непосредственно на валы электродвигателя, редуктора и 

привода. 

2.2 Определение общего передаточного числа привода. 

Общее передаточное число привода - это отношение угловых скоростей 

вала двигателя и вала привода исполнительного механизма. Общее передаточ-

ное число при последовательном подключении ступеней привода определяется 

как: 

𝑖общ = 𝑖рем𝑖ред𝑖цеп , 

где 𝑖рем - передаточное число ременного привода; 

𝑖ред - передаточное число редуктора,  𝑖ред = 𝑖т𝑖б, 
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𝑖т - передаточное число тихоходной ступени редуктора; 

𝑖б - передаточное число быстроходной ступени редуктора; 

Предварительно определяют передаточное число тихоходной и быстро-

ходной ступеней редуктора (в зависимости от схемы редуктора): 

для цилиндрического зубчатого редуктора:  

редт ii 88,0= , 
т

ред

б
i

i
i =  

для коническо-цилиндрического редуктора: 

3 263,0 редт ii = , 
т

ред

б
i

i
i = , 

полученные значения округляют до стандартных (таблица 2.3); 

𝑖цеп  - передаточное число цепной передачи. 

Интервал значений передаточных чисел для каждого типа передач опре-

деляется исходя из технологической и конструкторской целесообразности (таб-

лица 2.2). 

Таблица 2.2 - Передаточные числа понижающих механических передач 

 
Тип передачи Рекомендуемые 

средние значения 

Редуктор цилиндрический 3…6 

Редуктор конический 2…3 

Редуктор червячный 10…40 

Открытая зубчатая передача 3…7 

Открытая червячная передача 10…60 

Цепная передача 2…6 

Фрикционная передача 2…4 

Плоскоременная передача 2…5 

То же с натяжным роликом 4…6 

Клиноременная передача 2…5 

 

Поскольку зубчатые колеса передач изготавливаются серийно определен-

ных размеров, то и номенклатура передаточных чисел не может быть произ-

вольной. Таким образом, выбирая значения передаточных чисел для ступеней 

привода, их следует выбирать не только из установленного интервала (таблица 



27 

 

2.2), но и для зубчатых передач согласовывать со стандартным рядом значений 

(таблица 2.3).  

Таблица 2.3 - Передаточные числа одноступенчатых зубчатых редукторов 
 

1-й ряд 1,0 1,25 1,6 2,0 2,5 3,15 4,0 5,0 

2-й ряд - 1,12 1,4 2,25 2,8 3,55 4,5 5,6 

1-й ряд 6,3 8,0 10,0 12,0 16,5    

2-й ряд 7,1 9,0 11,2      

Примечание.1-ый ряд следует предпочитать 2-му ряду 

2.3 Определение частоты вращения вала электродвигателя: 

общвртр inn = .. , 

где частота вращения рабочего вала равна:  



 30
..


=врn .  

2.4 Выбор электродвигателя. 

Электродвигатель выбирают по вычисленным параметрам трN  и трn  . 

При выборе типа двигателя предпочтение следует отдавать трехфазным 

асинхронным двигателям, как наиболее дешёвым в изготовлении и эксплуата-

ции. Исполнение и присоединительные размеры двигателя выбираются исходя 

из условий эксплуатации (таблица 2.4).  

Следует учитывать, что мощность двигателя не должна быть меньше 

требуемой трN  , частота вращения вала двигателя должна быть максимально 

близкой к требуемому значению - трn  . 
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Таблица 2.4 - Технические данные асинхронных электродвигателей  

серий А2 и А02(выборка) 
 

Nэд, 

кВт 

Синхронная частота вращения n 

3000 об/мин 1500 об/мин 1000 об/мин 

Тип 
nэд, 

об/мин 

Вал 

d, мм 
Тип 

nЭд, 

об/мин 

Вал 

d, мм 
Тип 

nЭд, 

об/мин 

Вал 

d, мм 

0,4       А02-11-6 915 18 

0,6    А02-11-4 1360 18 А02-12-6 915 18 

0,8 А02-11-2 2830 18 А02-12-4 1360 18 А02-21-6 930 22 

1,1 А02-12-2 2830 18 А02-21-4 1400 22 А02-22-6 930 22 

1,5 А02-21-2 2840 22 А02-22-4 1400 22 А02-31-6 950 28 

2,2 А02-22-2 2840 22 А02-31-4 1430 28 А02-32-6 950 28 

3 А02-31-2 2880 28 А02-32-4 1430 28 А02-41-6 955 32 

4 А02-32-2 2880 28 А02-41-4 1440 32 А02-42-6 955 32 

5,5 А02-41-2 2900 32 А02-42-4 1440 32 А02-51-6 965 38 

7,5 А02-42-2 2910 32 А02-51-4 1440 38 А02-52-6 965 38 

10 А02-51-2 2910 38 А02-52-4 1440 38 
А2 и А02-

61-6 
965 42 

13 А02-52-2 2920 38 
А2 и А02-

61-4 
1450 42 

А2 и А02-

62-2 
965 42 

17 
А2-61-2 

А02-62-2 

2910 

2920 

42 

42 

А2 и А02-

62-4 
1450 42 

А2 и А02-

71-6 
970 48 

22 
А2-62-2 

А02-71-2 

2910 

2930 
42 48 

А2 и А02-

71-4 
1450 48 

А2 и А02-

72-6 
970 48 

30 
А2-71-2 

А02-72-2 

2920 

2930 
48 48 

А2 и 

А02-72-4 
1450 48 

А2 и 

А02-81-6 
975, 980 60 

40 
А2-72-2 

А02-81-2 

2920 

2940 
48 60 

А2 и А02-

81-4 
1470 60 

А2 и А02-

82-6 
975, 980 60 

55 
А2-81-2 

А02-82-2 

2940 

2940 
60 60 

А2 и А02-

82-4 
1470 60 

А2 и А02-

91-6 
985 70 

75 
А2-82-2 

А02-91-2 

2940 

2950 
60 70 

А2 и А02-

91-4 
1480 70 

А2 и А02-

92-6 
985 70 

100 
А2-91-2 

А02-92-2 

2950 

2950 

70 

70 

А2 и 

А02-92-4 
1480 70    

125 А2-92-2 2950 70       
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2.6 Определение отклонения фактического передаточного числа при-

вода. 

Вычисляют общее фактическое передаточное число привода: 

- для одноступенчатого редуктора: 

рв

эдфакт

общ
n

n
i = . 

Проводится проверка на отклонение общего передаточного числа от фак-

тического: 

𝛿 =
|𝑖общ−𝑖общ

факт
|

𝑖общ
 ≤ 4%. 

- для двухступенчатого редуктора дополнительно проводится проверка 

отклонения передаточного числа редуктора: 

1) определяют передаточное отношение редуктора 

ремц

общ

ред
ii

i
i


=

. 

2) полученные значения округляют до стандартных (таблица 2.3), та-

ким образом, чтобы  произведение 𝑖ред
/

= 𝑖т𝑖б  не отличалось от 𝑖ред =
𝑖общ

𝑖ц𝑖рем
  или 

отличалось бы не больше, чем на 4%: 

𝛿 =
𝑖ред−𝑖ред

/

𝑖ред
 ≤ 4%. 

В случае превышения отклонения передаточного числа рекомендуется 

выбрать передаточные другие (большие или меньшие) передаточные числа 

ступеней привода, при этом не рекомендуется выходить за рамки интервалов, 

определяющих значения передаточных чисел (таблица 2.2).  

Изменяя значения передаточных чисел предпочтения следует отдавать 

наиболее простым и дешёвым передачам - ременной и цепной. 

2.7 Определение основных параметров всех элементов передач при-

вода (применительно к схемам на рисунке 1.11): 
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Мощность:   

𝑁𝑖+1 = 𝑁𝑖𝜂𝑖 , 

где 𝑁𝑖+1 - мощность на выходе ступени; 

𝑁𝑖 - мощность на входе ступени; 

𝜂𝑖 - КПД ступени. 

Далее индекс i+1 относится к последующему элементу (валу), индекс i - к 

предыдущему.  

Частота вращения вала:   

i

i

i
i

n
n =+1

, 

Угловая скорость:   

30

i
i

n
=


 , 

Крутящий момент:   

i

i

i

N
M



310
= , 

Все результаты расчетов целесообразно свести в таблицу (пример - таб-

лица 2.5), так как полученные данные будут являться исходными данными для 

расчётов параметров каждой передачи в составе привода. 

При заполнении таблицы следует учесть, что при отсутствии механиче-

ских потерь при переходе вращающего момента от передачи к передаче 

(например, при отсутствии соединительных муфт), данные «ведомого вала» 

предыдущей ступени и «ведущего вала» последующей ступени не будут совпа-

дать, так как необходимо учитывать механические потери в подшипниках соот-

ветствующих валов. 

Если применяются сложные муфты (изменяющие значения передаточно-

го числа или КПД), промежуточные валы и т.д., подобный узел целесообразно 

рассматривать как отдельную ступень привода с выполнением соответствую-

щих расчетов. 
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При расчетах многоступенчатого редуктора целесообразно параметры 

каждой ступени рассчитывать и заносить в таблицу отдельно для каждой сту-

пени редуктора, а потом в целом за редуктор. 

 

Таблица 2.5 – Таблица результатов кинематического расчета 

Пара

метр 

Э
/д

в
. 
ти

п
а 

 

Составляющие элементы передачи 

Р
аб

о
ч

и
й

 в
ал

 м
ех

ан
и

зм
а Ременная 

передача 
Редуктор 

Цепная 

передача 

𝑖рем = …. 

𝜂рем = …. 

𝑖б= …. 

𝜂ред = …, 

𝜂под = ⋯ 

𝑖т = …. 

𝜂ред = …, 

𝜂под = ⋯ 

𝑖цеп  = … 

𝜂цеп   = … 

В
ед

у
щ

и
й

 в
ал

 

В
ед

о
м

ы
й

 в
ал

 

В
ед

у
щ

и
й

 в
ал

 

В
ед

о
м

ы
й

 в
ал

 

В
ед

у
щ

и
й

 в
ал

 

В
ед

о
м

ы
й

 в
ал

 

В
ед

у
щ

и
й

 в
ал

 

В
ед

о
м

ы
й

 в
ал

 

, 

кВт 
          

,

 
          

, 

 
          

,

 
          

 

Параметры графы «Рабочий вал механизма» не должны отличаться от ис-

ходных данных задания на проектирования более чем на 4%, кроме показателя 

мощности (допускается значительное превышение расчетного значения - созда-

ется запас по мощности). 

iN

in

мин

об

i
1−с

iM

мH 
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3. Расчет зубчатых цилиндрических передач 

(прямозубых, косозубых, шевронных) 

 

Выбор материала и твердости колес. 

Материалы зубчатых колес выбирают в зависимости от назначения пере-

дачи и условий ее работы. При этом применяют стали, чугуны и пластмассы. 

Основными материалами для зубчатых колес служат термически обраба-

тываемые стали, которые в зависимости от твердости по Бринеллю делятся на 

две группы: 

-  Колеса твердостью ≤ НВ З50 применяются в слабо и средненагружен-

ных передачах. Используются стали: 35, 40, 45, 50, 50т, 40х, 45х, и др. 

Для равномерного изнашивания зубьев твердость шестерни должна быть 

больше твердости колеса. 

- Колеса твердостью> НВ 350. Высокая твердость достигается объемной и 

поверхностной закалкой, цементацией, азотированием, цианированием. Эти ко-

леса не прирабатываются и разность твердостей зубьев шестерни и колеса не 

требуется. 

Колеса с твердостью> НВ З50 нарезают до термообработки. Отделку 

зубьев производят после термообработки. 

Стальное литье применяют при изготовлении крупных зубчатых колес 

(d≥500мм). Используют сталь 35...55. 

Чугуны применяют для изготовления зубчатых колес в тихоходных пере-

дачах. Применяет чугун СЧ20...СЧ35. Зубья колес хорошо прирабатываются, но 

имеют пониженную прочность на изгиб (ломается). 

Пластмассы применяют в быстроходных, слабонагруженных передачах 

для изготовления шестерен, работающих в паре с металлическими колесами. 

Они бесшумны. Материал - текстолит, лигнофоль, капролон, полиформальде-

гид, и т.д. 
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Для зубчатых передач, чаще всего, применяют различные марки стали. 

Передачи со стальными зубчатыми колесами имеют минимальную массу и га-

бариты тем меньше, чем выше твердость рабочих поверхностей зубьев, которая 

зависит от марки стали и варианта термической обработки. 

Зубья шестерни обычно имеют меньшее значение коэффициента формы 

зуба и работают они в передаточное число раз интенсивнее, чем зубья колеса 

передачи. Поэтому для шестерни необходимо назначать материал с более высо-

кими механическими характеристиками и НВ материала шестерни рекоменду-

ется принимать на 20…50 единиц выше НВ колеса. 

При передаче вращающего момента соприкасающиеся зубья испытывают 

воздействие силовых факторов, и как следствие определенные напряжения, 

способные привести к разрушению зубьев колес. Возникает необходимость 

проведения прочностных расчетов на воздействие данных нагрузок. При рас-

смотрении эпюры возникающих напряжений (рисунок 3.1) можно выделить два 

основных вида: контактные напряжения 𝜎𝐻, вызывающие выкрашивание по-

верхности зубьев и напряжения изгиба 𝜎𝐹, вызывающие облом зуба по основа-

нию ножки. 

 

 

Рисунок 3.1 – Эпюра напряжений возникающих в зубьях колес 

 

Для обеспечения прочностных расчетов возникает необходимость опре-

деления предельно допустимых значений данных параметров [𝜎𝐻] и [𝜎𝐹]. Оче-

видно, что данные параметры будут характеризовать механические свойства 

материала.  
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Рекомендуемые для изготовления зубчатых колес марки конструкцион-

ных сталей, виды их термообработки и соответствующие основные механиче-

ские характеристики приведены в таблице 3.1. При этом важно, чтобы размеры 

заготовок колес (диаметр Dзаг и толщина обода или диска Sзаг) не превышали 

предельных значений Dпред и Sпред. 

Таблица 3.1 - Механические характеристики сталей (выдержка) 

Марка 

стали 

Dпред , Sпред , Термооб 

работка 

Твёрдость  заготовки в т  -1 

мм мм поверх-

ности 

сердце-

вины 

Н/мм2 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 

35 - - Н 163...192 НВ 550 270 235 

40 120 60 У 192...228 НВ 700 400 300 

45 - - Н 179...207 НВ 600 320 260 

45 125 80 У 235...262 НВ 780 540 335 

45 80 50 У 269...302 НВ 890 650 380 

40Х 200 135 У 235...262 НВ 790 640 375 

40Х 125 80 У 269...302 НВ 900 750 410 

40Х 125 80 У+ТВЧ 45...50 

НRCэ 

269...302 

НВ 
900 750 410 

40ХН 315 200 У 235...262 НВ 800 630 380 

40ХН 200 125 У 269...302 НВ 920 750 420 

40ХН 200 125 У+ТВЧ 48...53 

НRCэ 

269...302 

НВ 
920 750 420 

35ХМ 315 200 У 235...262 НВ 800 670 380 

35ХМ 200 125 У 269...302 НВ 920 790 420 

35ХМ 200 125 У+ТВЧ 48...53 

НRCэ 

269...302 

НВ 

920 790 420 

35Л - - Н 163...207 НВ 550 270 235 

40Л - - Н 147 НВ 520 295 225 

45Л 315 200 У 207...235 НВ 680 440 285 

40ГЛ 315 200 У 235...262 НВ 850 600 365 

20Х 

18ХГТ 

12ХН3

А 

 

200 

 

125 

 

У+ЦК 

 

56...63 

НRCэ 

 

300...400 

НВ 

 

900 

 

800 
400 

38ХМ

ЮА 

- - А 57...67 

НRCэ 

30...35 

НRC 

1050 900 500 

35ХМ 

40ХН 

- 
40 З 45...53 НRC 1060 1400 500 
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Примечания:  

1. В графе "Термообработка" приняты следующие обозначения: 

Н - нормализация, У - улучшение, ТВЧ - закалка токами высокой частоты, З – объем-

ная закалка, ЦК – цементация,  

А - азотирование. 

2.  Для цилиндрических и конических колёс с выточками принять меньшее из значе-

ний Dзаг,  Sзаг. 

 

Проектный расчет 

3.1 Определение допускаемых контактных напряжений, МПа: 

 
  HL
H

HO
,H К

S


 =

21
,  

где индексы "1" и "2" (здесь и далее) определяет параметры шестерни и 

колеса соответственно; 

𝜎𝐻𝑂 - предел контактной усталости поверхности зубьев определяется в 

зависимости от термообработки и типа стали по таблице 3.2. 

Таблица 3.2 - Предел контактной усталости поверхности зубьев 

Способ обработ-

ки зубьев 

Твердость 

поверхности зубьев Группа сталей 
HО, 

МПа 

Отжиг, нормали-

зация, улучшение 
НВ  350 

Углеродистая или  

легированная 

2НВ + 70 

Объёмная закал-

ка 
HRc = 38…50 18HRc+ 150 

Поверхностная 

закалка 
HRc = 40…50 17HRc+ 200 

Цементация HRc = 54…64 

Легированная 

23HRc 

Азотирование HV  =550…750 1050 

 

[SH] - коэффициент безопасности ([SH]=1,1...1,2) - показывает увеличение 

запаса прочности по отношению к предельно допустимому значению: 

[SH]=1,1 - при нормализации, термоулучшении или объемной закалке 

зубьев (при однородной структуре материала по всему объему); 

[SH]=1,2 - при поверхностной закалке, цементации, азотировании (при не-

однородной структуре материала по объему зуба); 
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КHL - коэффициент долговечности (KHL=1,0...2,6) - учитывает возмож-

ность повышения допускаемых напряжений для кратковременно работающих 

передач. 

6
0

HE

H

HL
N

N
K =  , 

где NHо - базовое число циклов, зависит от твёрдости поверхности зуба и 

определяется по следующим зависимостям: 

при HRc <56 или HB >200; 

 при HRc>56; 

 при HB <200. 

𝑁1, 𝑁2 - расчетное число циклов нагружения. 

Расчет числа циклов перемены напряжений выполняют с учетом режима 

нагружения передачи. Различают режимы постоянной и переменной нагрузки. 

При постоянном режиме нагрузки расчетное число циклов напряжений  

𝑁𝐻1,2
= 60𝑐𝑛1,2𝑡, 

где 𝑐 - число зацеплений зуба за один оборот (для проектируемого редук-

тора 𝑐 =1); 

𝑛1, 𝑛2- частота вращения того зубчатого колеса, по материалу которого 

определяют допускаемые напряжения, об/мин; 

t - время работы передачи (ресурс) в часах; t = Lh. 

Постоянный режим нагрузки является наиболее тяжелым для передачи, 

поэтому его принимают за расчетный также в случае неопределенного (не зада-

ваемого) режима нагружения. 

Но следует учитывать: 

при  КHL  2,6 при SH = 1,1,  

        КHL  1,8 при SH = 1,2. 

Если NHO> NH1,2 , то следует принимать КHL=1,0. 

4,230
0

HBNH =

71012
0

=HN

710
0
=HN
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Поскольку срок службы колеса и шестерни должен быть приблизительно 

равным, то в дальнейших расчетах принимается: 

- для прямозубых (цилиндрических и конических) передач - меньшее из 

двух значений допускаемых напряжений [𝜎𝐻1] и [𝜎𝐻2]; 

- для косозубых цилиндрических передач с твердостью рабочих поверх-

ностей зубьев  350 НВ  - наименьшее из значений напряжений [𝜎𝐻1] и [𝜎𝐻2]; 

- для косозубых цилиндрических передач, у которых зубья шестерни зна-

чительно (не менее 70...80 НВ) тверже зубьев колеса - среднее значение напря-

жения: 

[𝜎𝐻] = 0,45([𝜎𝐻1] + [𝜎𝐻2]) .  
 

3.2 Определение допускаемых напряжений изгиба для материала зуба 

колеса [𝜎𝐹1] и шестерни [𝜎𝐹2], МПа: 

 
  FLFC
F

FO
,F KK

S


 =

21
,  

где 𝜎𝐹𝑂  - предел выносливости зубьев при изгибе (зависит от термообра-

ботки), Мпа 

𝜎𝐹𝑂 = 1,8𝐻𝐵; 

[SF] - коэффициент безопасности ([SF]=1,25...2,3); 

KFC - коэффициент, учитывающий влияние приложения нагрузки (при 

одностороннем приложении нагрузки КFC=1); 

KFL - коэффициент долговечности зубьев (КFL=1,0...2,1). 

𝐻𝐵 – твердость материала колеса и шестерни, соответственно. 

После определения прочностных показателей применяемого материала 

производится расчет геометрических показателей зубчатой передачи, таких 

как: 

- межосевое расстояние передачи; 

- ширина зубчатого венца; 

- диаметры валов под шестерню и колесо; 

- модуль зубьев; 
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- минимальный угол наклона зубьев (для косозубой и шевронной пере-

дач); 

- число зубьев шестерни и колеса; 

- фактическое передаточное число; 

- делительные (начальные) диаметры; 

- диаметр вершин зубьев; 

- диаметр впадин зубьев; 

- диаметр и длина ступицы; 

- толщина обода и диска. 

 

 

Рисунок 3.2 - Основные элементы зубчатого колеса 

 

Рисунок 3.3 - Схема зубчатой цилиндрической пары 
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3.3 Определение межосевого расстояния передачи, мм: 

𝑎𝑤 = 𝐾𝑎(𝑖 + 1) ∙ √
𝑀2𝐾𝐻𝛽

[𝜎𝐻]2 𝑖2𝜓𝑎

3
,  

где Ka – вспомогательный коэффициент принимается: 

для прямозубых передач Ka = 49,5, 

для косозубых и шевронных - Кa = 43,0; 

КН - коэффициент неравномерности распределения нагрузки по ширине 

зубчатого венца (КН=1,0...1,48); 

а - коэффициент ширины венца зубчатого колеса (зависит от положения 

колес относительно опор) принимается: 

при симметричном расположении колес…….….………0,315; 0,4; 

при несимметричном расположении колес……….0,25; 0,315; 0,4; 

при консольном расположении одного или обоих колес...0,2; 0,25; 

𝑀2- вращающий момент на ведомом валу передачи, Н*мм; 

[𝜎𝐻] - допускаемые контактные напряжения, МПа 

 

Межосевое расстояние аw округляют до ближайшего стандартного значе-

ния по ГОСТ 2185-66 (СТ СЭВ 229-75) таблица 3.3. 

Таблица 3.3 - Стандартные значения межосевых расстояний (выдержка) 

1-й ряд 63 80 100 125 160 200 250 315 

2-й ряд 71 90 112 140 180 224 280 355 

1-й ряд 400 500 630 800 1000 1250 1600 2000 

2-й ряд 450 560 710 900 1120 1400 1800 2240 

Примечание.1-ый ряд следует предпочитать 2-му ряду. 

3.4 Определение ширины зубчатого венца, мм: 

waab =2 ;  21 121 b,b = . 

3.5 Определение диаметров ступиц валов под шестерню и колесо 
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 (DB1, DB2) определяются из условия прочности по касательным напряже-

ниям: 

𝐷𝐵1,2 = √
16𝑀1.2

𝜋[𝜏]

3
,  

где [ ] - допускаемое касательное напряжение определяется материалом, 

применяемым для изготовления валов. Для предварительного расчета принима-

ется [𝜏] = 25 МПа. 

𝑀1,2- вращающий момент на ведущем и ведомом валу передачи, Н*мм; 

Полученные численные значения диаметров ступиц округляют до бли-

жайших больших стандартных значений по ГОСТ 6636-69 (таблица 3.4). 

Таблица 3.4 - Стандартные значение диаметров валов (выдержка) 

16 17 18 19 20 21 22 24 25 26 28 30 

32 34 36 38 40 42 45 48 50 53 55 60 

63 65 70 75 80 85 90 95 100 105 110 115 

120 125 130 140 150 160 170 180 190 200 210 220 

 

Данный расчет проводится с целью определить соотношение начального 

диаметра колеса и диаметра вала. При незначительном различии в диаметрах 

целесообразнее рассматривать проектирование вала-шестерни. 

 

3.6 Определение модуля зубьев. 

Минимальное значение модуля mmin определяют из условия прочности: 

( )
 Fw

m

bia

iMК
m

2

2
min

1+
 ,  

где Кm - коэффициент, зависящий от вида передачи, принимается: 

для прямозубой - Кm = 6,8;  

для косозубой - Кm = 5,8;  

для шевронной - Кm = 5,2;  

[𝜎𝐹] - соответствует наименьшему из значений [𝜎𝐹1] и[𝜎𝐹2]. 
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Максимально допустимый модуль mmax определяют из условия не подре-

зания зубьев у основания: 

( )117

2

+
=

i

a
m w
max . 

Из полученного диапазона (mmin…mmax) модулей следует принимать 

меньшее значение модуля m, при этом значение должно быть выбрано из стан-

дартного ряда значений по ГОСТ 9563-60 (СТ СЭВ 310-76) таблица 3.5.  

Таблица 3.5 - Стандартные значения модулей 

 эвольвентного зацепления (выдержка) 

 
1-й ряд 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0 10,0 

2-й ряд 1,25 1,75 2,25 2,75 3,5 4,5 5,5 7,0 9,0  

Примечание.1-ый ряд следует предпочитать 2-му ряду. 

В открытых передачах расчетное значение модуля следует увеличивать 

на 30% из-за повышенного износа зубьев. 

В дальнейших расчетах применяют только стандартное значение модуля. 

3.7 Определение минимального угла наклона зубьев (для косозубой и 

шевронной передач), град: 

𝛽𝑚𝑖𝑛 = arcsin
(3,5…4,0)𝑚

𝑏2
. 

3.8 Определение суммарного числа зубьев: 

для прямозубой передачи: 

𝑍Σ =
2𝑎𝑤

𝑚
≤ [𝑍Σ], 

для косозубой и шевронной передач: 

𝑍Σ =
2𝑎𝑤 cos 𝛽𝑚𝑖𝑛

𝑚
≤ [𝑍Σ],  

где [Z] - наибольшее допустимое количество зубьев, значение  не должно 

превышать 200. 

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

В случае превышения в передаче допустимого значение количества зубь-

ев следует изменить в расчетах значение модуля в большую сторону, но в пре-

делах определённого и интервала значений. 
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3.9 Определение фактического угла наклона зубьев (для косозубой и 

шевронной передач), град: 

𝛽 = arccos
𝑍Σ 𝑚

2𝑎𝑤
. 

Для косозубых колес принимают  = 8…250,  для шевронных –   = 

25…400. В косозубых передачах, в целях снижения осевых усилий, следует 

принимать меньшее значение. 

3.10 Определение числа зубьев шестерни и колеса: 

minz
i

Z
z 11

1


+
= 

;    12 zZz −=  . 

Полученное значение z1 округляют до целого числа.  

Из условий  снижения шумности передач и обеспечения условий не под-

резания ножки зуба при нулевом смещении принимается ограничение по ми-

нимальному количеству зубьев на каждом колесе -  𝑍1 𝑚𝑖𝑛 = 17 – для прямозу-

бых колес и  𝑍1 𝑚𝑖𝑛 = 17 cos3 𝛽 - для косозубых и шевронных; 

3.11 Определение фактического передаточного числа: 

𝑖факт =
𝑍2

𝑍1
 

Фактическое значение передаточного числа не должно отличаться от но-

минального более чем на 4 %: 

𝛿 =
|𝑖факт − 𝑖т,б|

𝑖т,б
100 ≤ 4% 

3.12 Определение делительных (начальных) диаметров, мм:  

для прямозубой передачи 

𝑑1 = 𝑚𝑧1;   𝑑2 = 𝑚𝑧2; 

для косозубой и шевронной передач 

𝑑1 =
𝑚𝑧1

cos 𝛽
;   𝑑2 =

𝑚𝑧2

cos 𝛽
. 

3.13 Определение уточненного межосевого расстояния, мм: 

2

21 dd
aw

+
= . 
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3.14 Определение диаметров вершин и диаметров впадин зубьев, мм: 

𝑑𝑎1,𝑎2 = 𝑑1,2 + 2𝑚 

𝑑𝑓1,𝑓2 = 𝑑1,2 − 2,4𝑚 

3.15 Определение длины ступиц колеса и шестерни, мм: 

Lст1,2 = 1,5DВ1,2. 

3.16 Определение наружного диаметры ступиц колеса и шестерни, 

мм: 

Dст1,2 = 1,6DВ1,2. 

3.17 Определение толщина обода зубчатого венца колеса и шестерни, 

мм: 

  = 2,25m. 

Толщина обода зубчатого колеса ( ) должна быть не менее 8 мм. 

3.18 Определение толщины диска, мм: 

s = 0,33b2. 

В дальнейшем для проектирования используют уточненные (фактиче-

ские) значения геометрических элементов. 

3.19 Определение силовых факторов в зацеплении: 

Окружная сила в зацеплении, Н: 

Ft  = 
2

22

d

M
. 

Радиальная сила в зацеплении, Н:  

для прямозубых колес 

𝐹𝑟 = 𝐹𝑡 tan 𝛼; 

для косозубых и шевронных колес 

𝐹𝑟 =
𝐹𝑡 tan 𝛼

cos 𝛽
,  

где 𝛼 - стандартный угол эвольвентного  зацепления,  (𝛼 =  200). 

Осевая сила в зацеплении, Н: 

Определяется только для косозубых передач: 

𝐹𝑎 = 𝐹𝑡 tan 𝛽. 
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Проверочный расчет 

3.20 Проверка соблюдения условия прочности по контактным 

напряжениям, МПа: 

для прямозубой передачи: 

( )

2

3
2 1310

b

iKKM

ia

HVH

w
Н

+
=


 , 

для косозубой и шевронной передач: 

( )

2

3
2 1266

b

iKKKM

ia

HVHH

w
Н

+
=


 , 

где KH - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 

напряжений между зубьями (KH = 1,01…1,12); 

КHV - коэффициент динамической нагрузки:  

для прямозубой - КHV = 1,01...1,2;  

для косозубой и шевронной - КHV = 1,05...1,1. 

Условие прочности по контактным напряжениям имеет вид: 

𝜎𝐻 = (0,9 … 1,05)[𝜎𝐻]. 

Если условие прочности не выполняется, то следует изменить ширину 

венца колеса 𝑏2. Если эта мера не даст результатов, то следует увеличить межо-

севое расстояние аw , либо назначить более прочные материалы колес или дру-

гую термообработку, пересчитать контактные напряжения. 

 

3.21 Проверка соблюдения условия прочности по напряжениям зубь-

ев на изгиб, МПа: 

Определение напряжений изгиба в материале зубьев: 

𝜎𝐹2 = 𝑌𝐹𝑌𝛽
𝐹𝑡

𝑏2𝑚
𝐾𝐹𝛼𝐾𝐹𝛽𝐾𝐹𝑉, 

𝜎𝐹1 = 𝜎𝐹2
𝑌𝐹1

𝑌𝐹2
, 
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где 𝑌𝐹2, 𝑌𝐹1- коэффициент формы зуба (ГОСТ 21354-75), определяется по 

таблице таблица 3.6. путем интерполирования имеющихся значений к таблич-

ным, при условии нарезания зубьев с нулевым смещением (𝜒𝑒 = 0), в случае 

других значений смещения коэффициенты формы зуба выбираются по табли-

цам в специализированной литературе: 

Таблица 3.6 - Значения стандартных коэффициентов 

формы зуба (выдержка) 

Число зубьев, z 17 20 25 30 40 50 60 80 и более 

YF 4,28 4,09 3,90 3,80 3,70 3,66 3,62 3,60 

 

𝐾𝐹𝛼 - коэффициент неравномерности распределения нагрузки между 

зубьями: 

для прямозубых колес 𝐾𝐹𝛼 = 1,  

для косозубых и шевронных колес 𝐾𝐹𝛼 = 0,72 … 0,91 

𝐾𝐹𝛽 - коэффициент неравномерности распределения нагрузки по ширине 

зубчатого венца (𝐾𝐹𝛽 = 1,01 … 1,73); 

𝐾𝐹𝑉  - коэффициент динамичности 

для прямозубых колес - 𝐾𝐹𝑉  = 1,2 … 1,4; 

для косозубых и шевронных колес - 𝐾𝐹𝑉  = 1,05 … 1,2; 

𝑌𝛽 - коэффициент, учитывающий наклон зуба (𝑌𝛽  = 1 −
𝛽°

140°
). 

3.22 Проверка соблюдения условия прочности по напряжениям изги-

ба (производиться по каждому значению [𝜎𝐹1] и [𝜎𝐹2]), МПа: 

Условие прочности по напряжениям изгиба имеет вид: 

𝜎𝐹 ≤ (1,0 … 1,05)[𝜎𝐹] 

Если при расчете 𝜎𝐹 много меньше [𝜎𝐹], то это допустимо, так как нагру-

зочная способность большинства передач ограничивается контактной прочно-

стью. При невыполнении условия прочности на изгиб следует увеличить мо-

дуль зубьев, соответственно пересчитать количество зубьев. 

При соблюдении требований прочностных расчетов производится опре-

деление остальных геометрических характеристик зубчатых колес. 
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4. Расчет конических зубчатых передач 

 

Методика проведения прочностных расчетов и определение геометриче-

ских параметров конических передач проводятся аналогично расчетам цилин-

дрических передач, однако существует ряд отличий, обусловленных конструк-

тивными особенностями. 

 

 

Рисунок 4.1 - Схема зубчатой конической пары 

 

Угол между осями валов , может быть любым, но наибольшее распро-

странение получил угол =900. Очевидно, что =1+2, где 1 и 2– углы дели-

тельных конусов шестерни и колеса соответственно (рисунок 4.1). 

Выбор материала и твердости колес. 

Допускаемые контактные напряжения и напряжения изгиба определяют 

отдельно для шестерни [𝜎𝐻1], [𝜎𝐹1] и колеса [𝜎𝐻2], [𝜎𝐹2]. Предварительно опре-

деляют среднюю твердость рабочих поверхностей зубьев: 

𝐻𝐵ср = 0,5(𝐻𝐵𝑚𝑎𝑥 + 𝐻𝐵𝑚𝑖𝑛), 
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где 𝐻𝐵𝑚𝑎𝑥 и 𝐻𝐵𝑚𝑖𝑛 – максимальное и минимальное значение твердости 

материал, применяемого для изготовления колеса и шестерни, соответственно. 

Допускаемые контактные напряжения [𝜎𝐻] и [𝜎𝐹] определяют по форму-

лам:  

[𝜎𝐻1,2] = 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚𝑍𝑁, 

[𝜎𝐹1,2] = 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚𝑌𝑁, 

где коэффициент долговечности при расчете по контактным напряжени-

ям: 

𝑍𝑁 = √
𝑁𝐻𝐺

𝑁

6
 , при условии 1 ≤ 𝑍𝑁 ≤ 𝑍𝑁𝑚𝑎𝑥 

где 𝑍𝑁𝑚𝑎𝑥 = 2,6- для материалов с однородной структурой (улучшенных, 

объемно-закаленных); 

𝑍𝑁𝑚𝑎𝑥 = 1,8 - для поверхностно-упрочненных материалов (закалка ТВЧ, 

цементация, азотирование); 

𝑍𝑁 = 1,0 - остальных случаев. 

Коэффициент долговечности при расчете на изгиб: 

𝑌𝑁 = √
𝑁𝐹𝐺

𝑁

𝑞

 , при условии 1 ≤ 𝑌𝑁 ≤ 𝑌𝑁𝑚𝑎𝑥 

где 𝑌𝑁𝑚𝑎𝑥 = 4 , 𝑞 = 6 - для улучшенных зубчатых колес; 

𝑌𝑁𝑚𝑎𝑥 = 2,5 , 𝑞 = 9  - для закаленных и поверхностно-упрочненных зубь-

ев; 

𝑌𝑁 = 1,0 - остальных случаев. 

Базовые числа циклов нагружений: 

- при расчете на контактную прочность 𝑁𝐻𝐺 = 30 ∙ 𝐻𝐵ср
2,4 ≤ 12 ∙ 107; 

- при расчете на изгиб 𝑁𝐹𝐺 = 4 ∙ 106. 

Действительные числа циклов перемены напряжений:  

- для колеса  𝑁2 = 60𝑛2𝐿ℎ; 

- для шестерни  𝑁1 = 𝑁2 ∙ 𝑖, где 𝐿ℎ- время работы передачи, ч. 

Значения 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 и 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 принимают: 
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𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 = 1,8𝐻𝐵ср + 67,   𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 = 1,03𝐻𝐵ср. 

Результаты округляют до целого числа. При дальнейших расчетах в фор-

мулы подставляют наименьшее из значений [𝜎𝐻1,2] или [𝜎𝐹1,2]. 

 

Проектный расчет 

4.1 Определение диаметра внешней делительной окружности. 

Диаметр внешней делительной окружности колеса:  

, 

где КHV - коэффициент расчетной динамической нагрузки,  

(для прямозубой - КHV = 1,01...1,2; для кругового зуба - КHV = 1,05...1,1). 

 - коэффициент вида зуба: 

для прямозубых колес =1,0;  

для колес с круговым зубом =1,85 при твердости колеса Н  350 НВ,  

=1,5 при твердости колеса Н    350 НВ и шестерни  Н  > 45 HRC; 

 - коэффициент распределения нагрузки по ширине венца, 

 определяют по формуле: 

= , 

где S =2 (при консольном расположении колеса), 

= . 

При скорости колеса меньше 15 м/с -   =1. 

𝑀2- вращающий момент на ведомом валу передачи, Н*мм; 

4.2 Определение углов делительных конусов.  

Углы делительных конусов колеса и шестерни, град:  

𝛿2 = arctan 𝑖, 𝛿1 = 90° − 𝛿2 . 
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4.3 Определение конусного расстояния, мм: 

. 

Внешнее конусное расстояние Re определяет габариты передачи при 

дальнейших расчетах. 

4.4 Определение ширины колес, мм:  

𝑏1 = 𝑏2 = 0,285𝑅𝑒 

4.5 Определение модуля передачи. 

Внешний окружной модуль передачи, мм:   

, 

где [𝜎𝐹] - меньшее значение из [𝜎𝐹1] или [𝜎𝐹2], МПа; 

- коэффициент распределения нагрузки по ширине венца; 

- коэффициент расчетной динамической нагрузки;   

- коэффициент вида зуба: 

для прямозубых колес =0,85; 

для колес круговым зубом =1,00. 

𝑀2- вращающий момент на ведомом валу передачи, Н*мм; 

4.6 Определение числа зубьев колес. 

Число зубьев колеса:  

Число зубьев шестерни:  

4.7 Определение фактического передаточного числа.  

Фактическое передаточное число определяют по формуле:  

𝑖факт =
𝑍2

𝑍1
 

Фактическое значение передаточного числа не должно отличаться от но-

минального более чем на 4 %: 

2
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𝛿 =
|𝑖факт − 𝑖т,б|

𝑖т,б
100 ≤ 4% 

4.8 Определение геометрических размеров колес. 

Углы делительных конусов колеса и шестерни, град: 

𝛿2 = arctan 𝑖факт,   𝛿1 = 90° − 𝛿2  

Делительные диаметры колеса и шестерни, мм:  

𝑑𝑒1 = 𝑚𝑒𝑧1   ,  

 

𝑑𝑒2 = 𝑚𝑒𝑧2. 

 

Средний делительные диаметры колеса и шестерни, мм:  

𝑑𝑚1 ≈ 0,857𝑑𝑒1, 

𝑑𝑚2 ≈ 0,857𝑑𝑒2 

 

Диаметры вершин зубьев колеса и шестерни (для прямозубой передачи), 

мм: 

𝑑𝑎𝑒1 = 𝑑𝑒1 + 2(1 + 𝜒𝑒)𝑚𝑒 cos 𝛿1  , 

𝑑𝑎𝑒2 = 𝑑𝑒2 + 2(1 − 𝜒𝑒)𝑚𝑒 cos 𝛿2   . 

Диаметры впадин зубьев колеса и шестерни (для прямозубой передачи), 

мм: 

𝑑𝑓𝑒1 = 𝑑𝑒1 − 2(1,2 − 𝜒𝑒)𝑚𝑒 cos 𝛿1  , 

𝑑𝑓𝑒2 = 𝑑𝑒2 − 2(1,2 + 𝜒𝑒)𝑚𝑒 cos 𝛿2   . 

Коэффициенты смещения для шестерни и колеса 𝜒𝑒1 определяют по фор-

муле: 

𝜒𝑒 = 2,6𝑖0,14𝑧1,2
−0,67. 

Для расчетов геометрических параметров зубчатых колес конических пе-

редач с круговым зубом применяются формулы с отличными значениями ко-

эффициентов, ознакомиться с подобными расчетами можно в специализиро-

ванной литературе. 

Толщина диска или обода колеса принимают меньшей из двух значений: 

𝑆заг = 8𝑚𝑒 , 𝐶заг = 0,5𝑏. 
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При этом должно соблюдаться условие: 

𝑆заг ≤ 𝑆пред,        𝐷заг ≤ 𝐷пред  , 

𝐷пред, 𝑆пред – определяются по таблице 3.1. 

 

4.9 Определение сил в зацеплении. 

Окружная сила на среднем диаметре колеса, Н: 

2

22

m

t
d

M
F


= . 

Осевая сила на шестерне, Н:   

11 sin  = tgFF ta . 

Осевая сила на колесе, Н:  

12 ra FF = . 

Радиальная сила на шестерне, Н: 

11 cos = tgFF tr . 

Радиальная сила на колесе, Н:  

12 ar FF = . 

 

Проверочный расчет 

4.10 Проверка зубьев колес по напряжениям изгиба. 

Напряжения изгиба в зубьях колеса 𝜎𝐹2 и шестерни 𝜎𝐹1:   

𝜎𝐹2 = 𝑌𝐹2𝑌𝛽
𝐹1

𝜗𝐹𝑚𝑒(𝑚𝑡𝑒)𝑏
𝐾𝐹𝛼𝐾𝐹𝛽𝐾𝐹𝑣, 

𝜎𝐹1 = 𝜎𝐹2
𝑌𝐹1

𝑌𝐹2
, 

где 𝑌𝐹2, 𝑌𝐹1- коэффициент формы зуба, определяется по таблице 4.1 путем 

интерполирования имеющихся значений к табличным, при условии нарезания 

зубьев с нулевым смещением (𝜒𝑒 = 0), в случае других значений смещения ко-

эффициенты формы зуба выбираются по таблицам в специализированной лите-

ратуре: 
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Таблица 4.1 – Коэффициент формы зуба 𝑌𝐹 

𝑍𝑣 17 20 25 30 40 50 60 80  100  

YF 4,27 4,07 3,90 3,80 3,70 3,65 3,63 3,61 3,6 

Здесь 𝑍𝑣1,2 – эквивалентное число зубьев: 

𝑍𝑣1,2 =
𝑍1,2

cos 𝛿1,2 cos3 𝛽
, 

при проектировании прямозубых колес - cos3 𝛽 = 1, для колес с круго-

вым зубом принимается 𝛽 = 35°. 

𝑌𝛽 = 1-коэффициент наклона зуба; 

𝐾𝐹𝛼 = 1- коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 

зубьями прямозубых колес и колес с круговым зубом; 

𝐾𝐹𝛽- коэффициент распределения нагрузки по ширине венца; 

𝐾𝐹𝑣- коэффициент расчетной динамической нагрузки;   

𝜗𝐹- коэффициент вида зуба; 

𝑚𝑒(𝑚𝑡𝑒)- модуль передачи; 

𝑏- ширина колеса. 

Условие прочности по напряжениям изгиба имеет вид: 

𝜎𝐹 ≤ (1,0 … 1,05)[𝜎𝐹] 

Если при расчете 𝜎𝐹 много меньше [𝜎𝐹], то это допустимо, так как нагру-

зочная способность большинства передач ограничивается контактной прочно-

стью. При невыполнении условия прочности на изгиб следует увеличить мо-

дуль зубьев  𝑚𝑒(𝑚𝑡𝑒), соответственно пересчитать количество зубьев, при этом 

внешний делительный диаметра колеса не изменится, а следовательно не нару-

шиться контактная прочность. 

4.11 Проверка зубьев колес по контактным напряжениям. 

Расчетное контактное напряжение: 

𝜎𝐻 = 470√𝐾𝐻𝛼𝐾𝐻𝛽𝐾𝐻𝑣
𝐹𝑡√𝑖2+1

𝜗𝐻𝑑𝑒2𝑏
, 

где 𝐾𝐻𝛼 = 1- коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 

зубьями прямозубых колес и колес с круговым зубом- 
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𝐾𝐻𝛽- коэффициент распределения нагрузки по ширине венца, 

𝐾𝐻𝑣- коэффициент расчетной динамической нагрузки;   

𝜗𝐻- коэффициент вида зуба; 

𝑑𝑒2- делительные диаметры колеса. 

Условие прочности по контактным напряжениям имеет вид: 

𝜎𝐻 ≤ (0,9 … 1,05)[𝜎𝐻] 

Если условие прочности не выполняется, то следует изменить ширину 

венца колеса и шестерни. Если эта мера не даст результатов, то следует увели-

чить  внешний делительный диаметр , либо назначить более прочные мате-

риалы колес или другую термообработку, пересчитать контактные напряжения. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

2ed
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5. Расчет ременной передачи 
 

Для реализации ременной передачи используются стандартные ремни, 

производимые промышленностью. Следовательно, расчет ременной передач 

сводится к выбору ремня и определению геометрических параметров шкивов, 

при условии соблюдения требований, предъявляемых к передаче (соблюдение 

передаточного отношения, обеспечение передаваемой мощности и т.д.) рисунок 

5.1. 

 

Рисунок 5.1 - Схема и геометрические параметры ременной передачи 

 

Подбор ремня сводится к выбору его типа, размера поперечного сече-

ния и длины. 

В настоящее время в машиностроении наиболее широкое применение 

нашли клиновые и поликлиновые ремни, но еще встречаются конструкции ме-

ханизмов с использованием плоских ремней (рисунок 5.2). 

 

 

Рисунок 5.2 - Типы ремней по форме поперечного сечения 
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Плоские ремни бывают: 

а) кожаные - лучший тип ремней;  

б) прорезиненные - основной наиболее распространенный тип; 

в) текстильные тканые - шерстяные, хлопчатобумажные и из синтетиче-

ских материалов.  

г) плёночные – современные ремни из тонких сплетённых и вулканизиро-

ванных полиамидами углеволоконных нитей, не уступающих по прочности 

стальным. Эти ремни выпускаются без сшивки. 

Клиновые ремни стандартизованы по сечению и длине, не имеют сшивки 

и состоят из центрального армирующего слоя, окруженного резиновым сердеч-

ником в форме трапеции, который защищен снаружи слоями прорезиненной 

ленты.  

Клиновые ремни работают боковыми гранями, угол между которыми со-

ставляет около 40°, поэтому трапецеидальные канавки на шкивах должны обес-

печить значительный радиальный зазор между ремнем и дном канавки. Число 

ремней на шкиве колеблется от 1 до 8, но обычно от 1 до 4. По размеру и типу 

сечения ремни выпускаются нормального сечения типы ремней (в скобках при-

водится отечественное обозначение) - Z(О), А, B(Б), C(В), D(Г), E(Д), ЕО(Е) 

(ГОСТ 1284.1-89) и узкого сечения – SPZ(УО), SPA(УА), SPB(УБ), SPC(УВ) 

(ГОСТ 1284.2-89) рисунок 5.3. 

 

Рисунок 5.3 - Схема сечения клиновых ремней 

Узкие ремни передают в 1,5 - 2 раза большие мощности, чем нормальные 

ремни, и допускают работу при скорости 50 м/с. Это дает возможность умень-
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шить число ремней в комплекте и ширину шкивов. Четыре сечения этих ремней 

полностью заменяют семь сечений нормальных ремней. 

Для каждого типа (сечения ремня) в таблицах указываются: размеры се-

чения, площадь сечения, длина, минимальный диаметр шкива, допускаемая 

нагрузка и вес. Кроме ремней, выполненных по ГОСТ, существует отличаю-

щийся сортамент для автотракторной промышленности, изготавливаемые по 

ТУ. Промышленность выпускаются широкий ассортимент типоразмеров кли-

новых ремней, имеющих конструктивные особенности (рисунок 5.4). 

 

 

Рисунок 5.4 - Примеры конструктивных особенностей 

клиновых ремней (выдержка) 
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5.1 Расчет плоскоременной передачи 
 

Хотя плоскоременные передачи не нашли широкого распространения в 

машиностроении, тем не менее в настоящее время данный вид передачи приме-

няется в отдельных узлах и агрегатах. Предлагаемая ниже методика, позволяет 

определить силовые и геометрические параметры данной передачи. 

Проектный расчет 

5.1.1 Определение диаметра меньшего (ведущего) шкива, мм: 

3

1

1
1 )1300...1100(

n

N
D =   ,  

где 1D  - диаметр ведущего шкива, мм; 

1N  - мощность на ведущем шкиве, кВт; 

1n  - число оборотов ведущего шкива, об/мин. 

Полученное значение округляют до ближайшего большего стандартного 

(таблица 5.1). 

Таблица 5.1 - Основные размеры шкивов (по ГОСТ 17383-80), мм (выборка). 

 
Диаметр 

D 

Допус- 

каемое 

откло- 

нение 

Диаметр 

D 

Допус- 

каемое 

откло- 

нение 

 Ширина 

B 

Допус- 

каемое 

откло- 

нение 

Стрелка 

выпук- 

лости 

обода y 

Применять 

по ширине 

ремня 

b 

50 

63 

80 

±1 

400 

450 

500 

±3 

 40 

50 

60 

70 

85 

100 

125 

150 

175 

200 

225 

250 

300 

350 

400 

450 

500 

600 

-2 

-2 

-2 

-2 

-2 

-4 

-4 

-4 

-6 

-6 

-6 

-8 

-8 

-8 

-10 

-10 

-10 

-10 

1 

1 

1 

1,5 

1,5 

1,5 

2 

2 

2,5 

2,5 

2,5 

2,5 

3 

3 

3 

4 

4 

4 

30 

40 

50 

60 

(70), 75 

80, 85, 90 

100 

125 

150 

175 

200 

225 

250, 275 

300 

350 

400 

450 

500, 550 

90 

100 

112 

125 

140 

160 

180 

200 

±2 

560 

630 

710 

800 

900 

±4 

 

1000 

1120 

1250 

1400 

1600 

1800 

2000 

2250 

±6 

 

225 

250 

280 

320 

360 

±3 
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5.1.2 Определение окружной скорости ведущего шкива, м/с: 

  = 111 5,0 D . 

Полученное значение сравниваем с рекомендуемым значением наиболь-

шей скорости (таблица 5.2). 

Таблица 5.2 - Характеристики прорезиненных и синтетических ремней 

 

Параметр 

Прорезиненные 

ремни конечной 

длины 

Бесконечные ремни 

Синтетические (I) Кордшнуровые (II) 

Ширина ремня (толщина 

прокладки), мм 

20…500* 

(3…6) 

10…100 

(0,5…0,7) 

30…60 

(2,2…4) 

Рекомендуемая наиболь-

шая скорость  ,м/с 
30 100 ≤40 

Передаваемые нагрузки 
Малые, средние, 

большие 
Малые Малые, средние 

Удельная тяговая способ-

ность 
Высокая Средняя Высокая 

Допускаемые кратковре-

менные перегрузки 
<1,3 <1,2 <1,3 

Плотность материала рем-

ня  , кг\ 3м  
1,25·103 0,8·103 1,1·103 

Рекомендуемое (допускае-

мое) отношение диаметра 

ведущего шкива к толщине 

ремня 𝐷𝑚𝑖𝑛/𝛿 

40 (30) 
100…150 

(50…70) 
>70(>40) 

*Ширина ремней, мм: 20, 25, 32, 40, 50, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 

200, 224, 250, 280, 315, 355, 400, 500 

 

5.1.3 Определение диаметра ведомого шкива, мм: 

( )−= 112 iDD ,  

где 2D  - диаметр ведомого шкива, мм; 

i - передаточное число; 

  - коэффициент скольжения. 

 Полученное значение округляем до ближайшего меньшего стандарт-

ного значения. 
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5.1.4 Определение передаточного числа и окружной скорости ведуще-

го шкива: 

( )−
=

11

2

D

D
i  ;   

60

11
1

nD 
=


 . 

Фактическое значение передаточного числа не должно отличаться от но-

минального более чем на 4 %: 

𝛿 =
|𝑖−𝑖рем|

𝑖рем
100 ≤ 4%. 

5.1.5 Определение предварительного межосевого расстояния А, мм: 

( ) ( )2121 5,2 DDADD ++
. 

5.1.6 Определение длины ремня, мм: 

( )
( )

A

DD
DDAL

4
5,02

2

12
12

−
+++=  . 

На сшивку плоских ремней к вычисленному значению L прибавляют 

100…400 мм. Полученное значение L, мм, принять по стандарту.  

Для прорезиненных ремней из ряда чисел: 500, 550, 600, 700, 750, 800, 

850, 900, 1000, 1050, 1150, 1200, 1250, 1300, 1400, 1450, 1500, 1600, 1700, 1800, 

2000, 2500, 3000, 3500, 4000. 

5.1.7 Определение фактического межосевого расстояния АФ, по вы-

численной длине ремня:   

( ) ( )  ( )

8

822
2

12

2

1212 DDDDLDDL
AФ

−−+−++−
=


. 

5.1.8 Определение угла охвата ремнем ведущего шкива, град: 

( )
 1

12
1

57
180  

−
−=

ФA

DD
 , 

где 1  - угол охвата ремнем ведущего (малого) шкива, град; 

 1  - допускаемое значение угла охвата, для плоскоременных передач 

рекомендуется  1
150 . 
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Если угол охвата меньше 
150 , то увеличивают фактическое межосевое 

расстояние  и производят перерасчет. 

5.1.9 Проверка долговечности по частоте пробегов ремня [𝑛]𝑛, 𝑐−1: 

 [𝑛]𝑛 =
𝑣1

𝐿
≤ [𝑛]𝑛 , 

где [𝑛]𝑛  - допускаемая частота пробегов.  

Частота пробегов является показателем долговечности ремня: чем боль-

ше, тем больше число циклов при том же времени работы или тем меньше дол-

говечность при том же уровне напряжений. 

Для достижения средней долговечности, равной 2000…3000 ч, рекомен-

дуют ограничивать частоту пробегов, принимая для ремней: 

плоских прорезиненных [𝑛]𝑛=10
1−c ; 

плоских кордшнуровых [𝑛]𝑛=15
1−c ; 

плоских синтетических [𝑛]𝑛=50
1−c ; 

клиновых [𝑛]𝑛=20
1−c ; 

поликлиновых [𝑛]𝑛=30
1−c . 

Если это условие не выполняется, то надо увеличить фактическое межо-

севое расстояние. 

5.1.10 Определение полезного напряжения в ремне, МПа: 

𝜎П = 𝐶 − 𝑊
𝛿

𝐷𝑚𝑖𝑛
≤ [𝜎П], 

где 𝜎П- полезные напряжения возникающие в ремне; 

𝛿 - толщина ремня, мм; 

𝐷𝑚𝑖𝑛- диаметр ведущего шкива (меньшего); 

𝐶, 𝑊- эмпирические коэффициенты, зависящие от вида ремня, определя-

ются по таблице 5.3. 
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Таблица 5.3 - Эмпирические коэффициенты, зависящие от вида ремня 

𝜎П - допускаемые значение полезного напряжения, определяется в зави-

симости от типа ремня и геометрических параметров по таблице 5.4. 

Таблица 5.4 - Допускаемые значение полезного напряжения 

плоских ремней, МПа. 
𝛿/𝐷𝑚𝑖𝑛  20  25  30  35  40  45  50  60  75  100 

 Резинотканевых    (2,10)  2,17  2,21  2,25  2,28  2,30  2,33  2,37  2,40 

 Кожаных  (1,40)  1,70  1,90  2,04  2,15  2,23  2,30  2,40  2,50  2,60 

 Хлопчатобумажных тканых  (1,35)  1,50  1,60  1,67  1,72  1,80  1,85  1,90  1,90  1,95 

 Шерстяных  (1,05)  1,20  1,30  1,37  1,42  1,47  1,50  1,55  1,60  1,65 

 

5.1.11 Определение допускаемого проектного полезного напряжения, 

МПа: 

[𝜎ПП] = [𝜎П]𝐾𝛼𝐾𝑣𝐾𝑥 ,  

где 𝐾𝛼- коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата меньшего 

шкива; 

𝐾𝑣- скоростной коэффициент, учитывающий ослабление сцепления ремня 

со шкивом под действием центробежной силы; 

𝐾𝑥- коэффициент, учитывающий вид передачи и ее расположение; 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Вид ремня С W 

1. Резинотканевые 2,45 9,81 

2. Х/б 2,06 14,7 

3. Кожаные 2,84 29,4 
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Таблица 5.5 -Значения поправочных коэффициентов k  

(приведены для плоскоременной открытой передачи) 

 

Коэффициент угла охвата 𝛼1 на меньшем шкиве 𝑘𝛼 

Угол охвата 𝛼1, град 120 130 140 150 160 170 180 

𝑘𝛼 для плоских 

ремней 

- - - 0,91 0,94 0,97 1,0 

для клиновых 

ремней 

0,83 0,86 0,89 0,92 0,95 0,98 1,0 

Коэффициент влияния натяжения от центробежной силы 𝑘𝜐 

Скорость ремня 𝜐, 

м/с 

1 5 10 15 20 25 30 

𝑘𝜐 для плоских 

ремней 

1,04 1,03 1,0 0,95 0,88 0,79 0,68 

для клиновых 

ремней 

1,05 1,04 1,0 0,94 0,85 0,74 0,6 

 

Коэффициент угла наклона линии центров шкивов к горизонту 𝑘𝑥 

Угол наклона 𝜃, град 0-60 60-80 80-90 

𝑘𝑥 1 0,9 0,8 

 

Коэффициент динамичности нагрузки и длительности работы 𝑘𝐻 

Характер нагрузки Спокойная С умеренными ко-

лебаниями 

Со значительными 

колебаниями 

𝑘𝐻 1,0 0,9 0,8 

Примечание: значения коэффициента 𝑘𝐻 приведены для односменной работы; при 

двухсменной работе коэффициент  𝑘𝐻 снижают на 0,1, а при трехсменной на 0,2. 

 

5.1.12 Определение окружной силы на ведущем шкиву  𝐹𝑡, Н: 

𝐹𝑡 = 𝐹1 − 𝐹2 =
2𝑀1

𝐷1
 , 

где 𝐹1, 𝐹2 - силы натяжения соответственно ведущей и ведомой ветвей 

ремня, Н; 

𝐹1 = 𝐹0 +
𝐹𝑡

2
;   𝐹2 = 𝐹0 −

𝐹𝑡

2
   ,  

где  𝐹0- усилие, предварительного натяжения ремня, Н:   

𝐹0 = 𝜎0 ∙ 𝑆, 

где 𝑆 - требуемую площадь поперечного сечения ремня, для синтетиче-

ских ремней 𝜎0=3 МПа, для кордошнуровых прорезиненных ремней 𝜎0=2 МПа. 
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5.1.13 Определение геометрических параметров поперечного сечения 

плоского ремня. 

Площадь поперечного сечения ремня, мм:  

𝑆 =
𝐹𝑡

[𝜎ПП]
 . 

Ширину поперечного сечения ремня, мм:   

𝑏 =
𝑆

𝛿
 . 

Толщину поперечного сечения ремня, мм:  

𝛿 = 2,8 … 180 мм. 

По полученным результатам определяем фактические размеры ремня по 

табличным данным:  

Таблица 5.6 -  Параметры для бесконечных ремней(выдержка) 

Материалы и виды 

фрикционного покры-

тия ремней 

 

Толщина 
,мм 

Ширина 

b, мм 

 

 

Внутренняя длина  

(номинальная) L, мм 

Капроновая ткань про-

свечивающая или по-

лотняного переплете-

ния, покрытия пленкой 

из полиамида в соеди-

нении с нитрильным 

каучуком 

0,3…0,5 10, 15, 20 250, 260, 280, 300, 320, 340, 

350, 380, 400, 420, 450, 480, 

500, 530, 560, 600, 630, 670, 

710, 750, 800, 850, 900, 950 

25, 30, 40, 50 1000, 1060, 1120, 1180, 1250, 

1320, 1400 

0,5…0,7 60 1500, 1600, 1700, 1800, 1900, 

2000 

80, 100 2120, 2240, 2340, 2360, 2500, 

2650, 2800, 3000, 3150, 3350 

 Кордшнуровые  

прорезиненные 

2,2; 2,5; 2,8; 

3,1; 3,5;  

4.0; 4,5; 5,0; 

5,5; 6,0; 125; 

140; 160; 

170;180. 

35, 40, 45, 

50, 56, 63, 

71, 80, 90, 

100 

500, 560, 630, 710, 800, 900, 

1000, 1120, 1250, 1320, 1400, 

1600, 1700, 1800, 2000, 2240, 

2800, 3000, 3150, 3550, 4000, 

4500 

 

5.1.14 Определение требуемой ширины шкива, мм: 

B = (1,10…1,15)∙b, 

Полученное значение согласовываем со стандартным значением (таблица 5.1).  

5.1.15 Определение нагрузки на вал ведущего шкива 
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 и подшипники, Н:  

 𝐹П = 2 ∙ 𝐹0 ∙ sin (
𝛼1

2
), 

Условие справедливо для работы на холостом ходу передачи (без учета 

силы тяжести шкивов). 

 

Проверочный расчет 

5.1.16 Проверка ремня на прочность. 

Расчет на прочность проводим по максимальным напряжениям в сечении 

ведущей ветви ремня 𝜎𝑚𝑎𝑥, МПа: 

𝜎𝑚𝑎𝑥 = 𝜎1 + 𝜎И + 𝜎𝜐 ≤ [𝜎]р, 

где  

а) 𝜎1 – напряжение растяжения, МПа; 

𝜎1 =
𝐹0

𝑆
+

𝐹𝑡

2𝑆
 – в плоском и поликлиновом ремне; 

б) 𝜎И – напряжение изгиба, МПа; 

𝜎И = 𝐸И
𝛿

𝐷1
 – в плоском ремне; 

Здесь ЕИ – модуль продольной упругости материала ремня при изгибе 

(для прорезиненных ремней Е=140 МПа, для синтетических ремней Е=0,5·103 

МПа, для кордшнуровых ремней Е=210 МПа);  

в) 𝜎𝜐 = 𝜌𝜐2 ∙ 10−6 – напряжения от центробежных сил, МПа. 

Здесь 𝜌 – плотность материала ремня по таблице 5.2; 

 𝜐 – окружная скорость ремня, м/с. 

г) [𝜎]р – допускаемое напряжение растяжения, МПа; 

[𝜎]р = 8 МПа – для плоских ремней; 

Если 𝜎𝑚𝑎𝑥 > [𝜎]р, то следует увеличить диаметр ведущего шкива или 

принять большее сечение ремня и повторить расчет передачи. 
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5.2 Расчет клиноременной и поликлиновой передачи 

 

Проектный расчет 

5.2.1Определение характеристик приводного ремня. 

Выбор сечения ремня производят по номограмме (рис. 5.5-5.7), в зависи-

мости от мощности, передаваемой ведущим шкивом N1, кВт и его частоты вра-

щения n1, об/мин (см. таблицу 2.5). При передаче большой мощности применя-

ют несколько клиновых ремней или увеличивают число клиньев поликлинового 

ремня. 

 
 

Рисунок 5.5 - Номограмма для выбора клиновых ремней нормального сечения 

 

  
 

Рисунок 5.6 - Номограмма для выбора клиновых ремней узкого сечения 
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Рисунок 5.7 - Номограмма для выбора поликлиновых ремней 

 

5.2.2 Определение минимально диаметра шкива. 

Определение минимально допустимого диаметра ведущего шкива D1min 

выполняется по таблице 5.6 или рисунку 5.4, в зависимости от выбранного се-

чения ремня. 

Таблица 5.6 - Минимальные значения диаметра меньших шкивов 

для передачи наибольших моментов 

 
профиль нормального сечения 

профиль 

 ремня 
Z(О) А B(Б) C(В) D(Г) E(Д) ЕО(Е) 

D1min , мм 63 75 125 200 335 450 450 

профиль узкого сечения 

профиль  

ремня 
SPZ(УО) SPA(УА) SPB(УБ) SPC(УВ)    

D1min , мм 63 90 140 224    

поликлиновый профиль 

профиль  

ремня 
К Л М     

D1min , мм 40 80 180     
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5.2.3 Определение диаметра ведущего шкива D1.  

В целях повышения срока службы ремней рекомендуется применять ве-

дущие шкивы с диаметром D1 на 1…2 порядка выше D1min  из стандартного ряда 

по таблице 5.1 или по рисунку 5.4. 

5.2.4 Определение диаметр ведомого шкива, мм:  

( )−= 112 iDD ,  

где 2D  - диаметр ведомого шкива, мм; 

i - передаточное число; 

  - коэффициент скольжения (𝜀 = 0,01 … 0,02). 

Полученное значение округляем его до ближайшего меньшего стан-

дартного по таблице 5.1.  

5.2.5 Уточнение передаточного числа.  

( )−
=

11

2

D

D
iф . 

Отклонение фактического передаточного числа от заданного не должно 

превышать 3%. 

5.2.6 Определение предварительного межосевого расстояние А, мм: 

𝐴 ≥ 0,55(𝐷1 + 𝐷2) + ℎ(𝐻), 

где h (H) – высота клинового (поликлинового) ремня (рисунок 5.3, 5.4). 

5.2.7 Определение длины ремня L, мм: 

( )
( )

A

DD
DDAL

4
5,02

2

12
12

−
+++=  . 

Полученное значение L, мм, принять в соответствии с ГОСТ по таблице 

5.7. 
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Таблица 5.7 - Значения длин клиновых ремней нормального профиля 

ГОСТ 1284.1-89 (выдержка) 

 

Длины ремней узкого профиля соответствуют длинам ремней нормально-

го профиля.  

5.2.8 Определение фактического межосевого расстояние АФ по стан-

дартной длине ремня, мм:   

( ) ( )  ( )

8

822
2

12

2

1212 DDDDLDDL
AФ

−−+−++−
=


. 

5.2.9 Определение угла охвата ремнем ведущего шкива, град: 

𝛼1 = 180° − 57°
(𝐷2−𝐷1)

𝐴Ф
≥ [𝛼1], 

𝛼1 - угол охвата ремнем ведущего (малого) шкива, град; 

[𝛼1] - допускаемое значение угла охвата, для клиноременных и передач с 

поликлиновым ремнем рекомендуется [𝛼1] ≥ 120°. 
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Если угол охвата меньше 120°, то увеличивают фактическое межосевое 

расстояние  и производят перерасчет. 

5.2.10 Определение окружной скорости ремня υ, м/с: 

 


 


=
60

11 nD
, 

где [υ] – допускаемая скорость, м/с; 

[υ] = 25 м/с – для клиновых ремней; 

[υ] = 40 м/с – для узких клиновых и поликлиновых ремней; 

5.2.11 Проверка долговечности передачи по частоте пробегов ремня 

𝑛𝑛, с−1: 

 

 𝑛𝑛 =
υ

𝐿
≤ [𝑛]𝑛, 

где [𝑛]𝑛 - допускаемая частота пробегов, 
1−c ; 

 υ- скорость ремня, м/с; 

 𝐿- длина ремня, м. 

Частота пробегов является показателем долговечности ремня: чем больше 

𝑛𝑛, тем больше число циклов при том же времени работы или тем меньше дол-

говечность при том же уровне напряжений. 

Для достижения средней долговечности, равной 2000…3000 ч, рекомен-

дуют ограничивать частоту пробегов, принимая для ремней: 

для клиновых ремней  - [𝑛]𝑛=20
1−c ; 

для узких клиновых и поликлиновых ремней - [𝑛]𝑛=30
1−c . 

5.2.12 Определение допускаемой мощности, передаваемой одним 

ремнем.  

Определяем допускаемую мощность, передаваемую одним клиновым 

ремнем [𝑁п], кВт: 

[𝑁п] = [𝑁0]𝑘𝐻𝑘𝛼𝑘𝑧. 

Определяем допускаемую мощность, передаваемую поликлиновым рем-

нем с десятью клиньями [𝑁п], кВт: 

[𝑁п] = [𝑁0]𝑘𝐻𝑘𝛼, 
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здесь [𝑁0] – допускаемая приведенная мощность, передаваемая одним 

клиновым ремнем или поликлиновым ремнем с десятью клиньями, кВт, выби-

рается интерполированием из таблицы 5.8, 5.9  в зависимости от его сечения, 

скорости и диаметра ведущего шкива. 

Таблица 5.8 - Допускаемая приведенная мощность [𝑁0], кВт,  

передаваемая одним клиновым ремнем 

 
Тип ремня Сечение  Диаметр 

меньшего 

шкива D1, 

мм 

Скорость ремня V, м/с 

2 3 5 10 15 20 25 30 

Клиновой О  63 

71 

80 

90 

100 

112 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

0,33 

0,37 

0,43 

0,49 

0,51 

0,54 

0,49 

0,56 

0,62 

0,67 

0,75 

0,80 

0,82 

0,95 

1,07 

1,16 

1,25 

1,33 

1,03 

1,22 

1,41 

1,56 

1,69 

1,79 

1,11 

1,37 

1,60 

1,73 

1,94 

2,11 

- 

1,40 

1,65 

1,90 

2,11 

2,28 

- 

- 

- 

1,85 

2,08 

2,27 

А  90 

100 

112 

125 

140 

160 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

0,71 

0,72 

0,74 

0,80 

0,87 

0,97 

0,84 

0,95 

1,05 

1,15 

1,26 

1,37 

1,39 

1,60 

1,82 

2,00 

2,17 

2,34 

1,75 

2,07 

2,39 

2,66 

2,91 

3,20 

1,88 

2,31 

2,74 

3,10 

3,42 

3,78 

-2,29 

2,82 

3,27 

3,67 

4,11 

- 

- 

2,50 

3,14 

3,64 

4,17 

Б  125 

140 

160 

180 

200 

224 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

0,95 

1,04 

1,16 

1,28 

1,40 

1,55 

1,39 

1,61 

1,83 

2,01 

2,10 

2,21 

2,26 

2,70 

3,15 

3,51 

3,73 

4,00 

2,80 

3,45 

4,13 

4,66 

4,95 

5,29 

- 

3,83 

4,73 

5,44 

5,95 

6,57 

- 

- 

4,88 

5,76 

6,32 

7,00 

- 

- 

4,47 

5,53 

6,23 

7,07 

Узкий  

клиновой 

УО  63 

71 

80 

90 

100 

112 

125 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

0,68 

0,78 

0,90 

0,92 

1,07 

1,15 

1,22 

0,95 

1,18 

1,38 

1,55 

1,66 

1,80 

1,90 

1,50 

1,95 

2,34 

2,65 

2,92 

3,20 

3,40 

1,80 

2,46 

3,06 

3,57 

3,95 

3,35 

4,70 

1,85 

2,73 

3,50 

4,20 

4,72 

5,25 

5,70 

- 

2,65 

3,66 

4,50 

5,20 

5,85 

6,42 

- 

- 

- 

4,55 

5,53 

6,15 

6,85 

УА  90 

100 

112 

125 

140 

160 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

1,08 

1,26 

1,41 

1,53 

1,72 

1,84 

1,56 

1,89 

2,17 

2,41 

2,64 

2,88 

2,57 

3,15 

3,72 

4,23 

4,70 

5,17 

- 

4,04 

4,88 

5,67 

6,30 

7,03 

- 

4,46 

5,61 

6,00 

7,56 

8,54 

- 

- 

5,84 

7,12 

8,25 

9,51 

- 

- 

- 

7,10 

8,43 

9,94 

УБ  140 

160 

180 

200 

224 

- 

- 

- 

- 

- 

1,96 

2,24 

2,46 

2,64 

2,81 

2,95 

3,45 

3,80 

4,12 

4,26 

5,00 

5,98 

6,70 

7,30 

7,88 

6,37 

7,88 

9,05 

10,0 

10,7 

- 

9,10 

10,6 

11,9 

13,0 

- 

9,49 

11,4 

13,1 

14,6 

- 

- 

11,5 

13,3 

15,1 
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Таблица 5.9 - Допускаемая приведенная мощность [𝑁0], кВт,  

передаваемая одним поликлиновым ремнем 

 
Тип ремня Сечение  Диаметр 

меньшего 

шкива D1, 

мм 

Скорость ремня V, м/с 

2 3 5 10 15 20 25 30 

Поликлиновой К  40 

45 

50 

63 

71 

80 

90 

100 

0,65 

0,7 

0,76 

0,85 

0,88 

0,92 

0,95 

0,97 

0,90 

0,98 

1,06 

1,18 

1,25 

1,3 

1,35 

1,38 

1,4 

1,55 

1,65 

1,86 

2,0 

2,05 

2,15 

2,2 

2,4 

2,7 

2,9 

3,4 

3,6 

3,7 

3,9 

4,0 

3,2 

3,6 

4,0 

4,6 

4,9 

5,2 

5,4 

5,6 

3,7 

4,3 

4,8 

5,7 

6,0 

6,4 

6,7 

6,9 

- 

4,9 

5,3 

6,4 

6,9 

7,3 

8,0 

9,2 

- 

- 

- 

6,8 

7,4 

7,9 

8,7 

9,1 

Л  80 

90 

100 

112 

125 

140 

1,9 

2,2 

2,3 

2,54 

2,7 

2,9 

2,57 

2,96 

3,2 

3,53 

3,76 

4,04 

3,9 

4,5 

5,0 

5,5 

5,9 

6,3 

6,4 

7,6 

8,6 

9,6 

10,4 

11,0 

7,9 

9,7 

11,2 

12,7 

13,9 

15,0 

8,3 

10,8 

12,7 

14,7 

16,3 

17,8 

- 

- 

13,0 

15,3 

17,4 

19,2 

- 

- 

- 

- 

17,0 

19,0 

М  180 

200 

224 

7,1 

7,7 

8,5 

9,57 

10,56 

11,67 

14,5 

16,3 

18,0 

24,0 

27,7 

31,3 

30,2 

35,8 

41,2 

32,8 

38,3 

47,5 

31,8 

40,4 

49,5 

24,2 

35,4 

46,3 

 

Типовые значения отдельных коэффициентов: 

𝑘𝐻- коэффициент динамической нагрузки  

𝑘𝐻 Спокойная С умерен-

ными  

колебаниями 

Со значитель-

ными  

колебаниями 

Ударная,  

неравномерная 

1,0 0,9 0,8 0,7 

𝑘𝛼- коэффициент угла обхвата на меньшем шкиве 

Угол обхвата меньшего шкива, 

град. 

180 170 160 150 140 130 120 

𝑘𝛼 Плоский ремень 1,0 0,97 0,94 0,91 - - - 

Клиновой и  

поликлиновый  

ремень 

1,0 0,98 0,95 0,92 0,89 0,86 0,83 

𝑘𝑧- коэффициент числа ремней 

Ожидаемое число ремней, шт. 2…3 4…5 6 

𝑘𝑧 0,95 0,9 0,85 
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5.2.13 Определение количества ремней.  

Определяем количество клиновых ремней:  

z = 𝑁1/[𝑁п]. 

Определяем клиньев поликлинового ремня:  

z = 10𝑁1/[𝑁п]. 

где 𝑁1 – мощность на ведущем валу, кВт;  

[𝑁п] – допускаемая мощность, передаваемая ремнями, кВт. 

В проектируемых передачах малой и средней мощности рекомендуется 

принять число клиновых ремней z ≤ 5 из-за неодинаковой длины и неравномер-

ности нагружения; число клиньев поликлинового ремня выбирают по стандарт-

ным значениям. 

При необходимости уменьшить расчетное количество ремней (число кли-

ньев) z следует увеличить диаметр ведущего шкива  d1  или перейти на большее 

сечение ремня. 

5.2.14 Определение силы предварительного натяжения 𝐹0, Н: 

Одного клинового ремня: 

𝐹0 =  
850𝑁1

𝑧𝑣𝑘𝛼𝑘𝐻
 . 

Поликлинового ремня:  

𝐹0 =  
850𝑁1

𝒗𝑘𝛼𝑘𝐻
 . 

5.2.15 Определение окружной силы, передаваемой комплектом кли-

новых ремней или поликлиновым 𝐹𝑡, Н: 

𝐹𝑡 =  
𝑁1103

𝒗
 . 

5.2.16  Определение силы натяжения ведущей 𝐹1 и ведомой 𝐹2 ветвей, 

Н: 

Одного клинового ремня:  

𝐹1 = 𝐹0 +
𝐹𝑡

2𝒛
;      𝐹2 = 𝐹0 −

𝐹𝑡

2𝒛
. 
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Поликлинового ремня: 

𝐹1 = 𝐹0 +
𝐹𝑡

2
;        𝐹2 = 𝐹0 −

𝐹𝑡

2
. 

5.2.17 Определение силы давления ремней на вал.  

Комплекта клиновых ремней: 

𝐹оп = 2𝐹0𝑧 sin
𝛼1

2
 . 

Поликлинового ремня: 

𝐹оп = 2𝐹0 sin
𝛼1

2
 . 

 

Проверочный расчет 

5.2.18 Проверочный расчет ремня на прочность. 

 

Расчет на прочность проводим по максимальным напряжениям в сечении 

ведущей ветви ремня (𝜎𝑚𝑎𝑥, МПа): 

𝜎𝑚𝑎𝑥 = 𝜎1 + 𝜎И + 𝜎𝜐 ≤ [𝜎]р, 

где 𝜎1 - напряжение растяжения, МПа: 

для клинового ремня - 𝜎1 =
𝐹0

𝑆
+

𝐹𝑡

2𝑆
, 

для поликлинового ремня - 𝜎1 =
𝐹0

𝑆
+

𝐹𝑡

2𝑧𝑆
 ; 

𝜎И - напряжение изгиба, МПа: 

для клинового ремня - 𝜎И = 𝐸И
ℎ

𝐷1
, 

для поликлинового ремня - 𝜎И = 𝐸И
𝐻

𝐷1
; 

Здесь ЕИ - модуль продольной упругости материала ремня при изгибе,  

для прорезиненных ремней Е=80 МПа,  

для синтетических ремней Е=210…500 МПа,  

для кордшнуровых ремней Е=100 МПа; 

h и H соответственно высота сечения клинового и поликлинового ремней 

(см. рисунок 5.3, 5.4, 5.7) 

𝜎𝜐 - напряжения от центробежных сил, МПа. 

𝜎𝜐 = 𝜌𝜐2 ∙ 10−6 
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Здесь 𝜌 - плотность материала ремня по таблица 5.2, (для клиновых и по-

ликлиновых ремней 𝜌= 1250…1400 кг/мм.куб.);; 

 𝜐 - окружная скорость ремня, м/с. 

[𝜎]р - допускаемое напряжение растяжения, МПа; 

[𝜎]р = 10 МПа - для клиновых и поликлиновых ремней. 

Если 𝜎𝑚𝑎𝑥 > [𝜎]р, то следует увеличить диаметр ведущего шкива или 

принять большее сечение ремня и повторить расчет передачи. 
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6. Расчет цепной передачи 
 

Для реализации цепной передачи используются стандартные цепи и звез-

дочки, производимые промышленностью. Следовательно, расчет цепной пере-

дач сводится к выбору типа цепи и определению геометрических параметров 

цепи и звездочек, при условии соблюдения требований, предъявляемых к пере-

даче (соблюдение передаточного отношения, обеспечение передаваемой мощ-

ности, обеспечение заданной долговечности т.д.). При проектном расчете цеп-

ной передачи определяется ряд параметров (рисунок 6.1): 

- шаг цепи;  

- число зубьев звездочек; 

- длина цепи; 

- межосевое расстояние; 

- геометрические размеры звездочек;  

- средняя (за оборот) скорость цепи.  

 

Рисунок 6.1 - Схема цепной передачи 

 

Подбор цепи осуществляется по критерию долговечности цепи. Долго-

вечность цепи, определяемая износом шарниров – основным критерием для 

цепных передач. 
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Цепи, выбранные из условия износостойкости, обладают, как правило, 

достаточной прочностью. 

Проектный расчет 

6.1 Определяем шаг однорядной цепи. 

Для предварительного определения шага цепи можно применять следу-

ющую зависимость: 

𝑡 ≈ 5 ∙ √𝑀1
3

. 

Исходя из полученных результатов, предварительно определяется интер-

вал шага цепи. По таблице 6.1 выбираются соответствующие значения допус-

каемого среднего давления в шарнирах[𝑝ц] . 

Таблица 6.1 - Значения допускаемого среднего давления [𝑝ц] в шарнирах цепи 

 
Шаг цепи  

t, мм 
Значения [𝑝

ц
],МПа, при частоте вращения меньшей  

звездочки n1, об/мин и числе зубьев z1= 15-30 

50 200 400 600 800 1000 1200 1600 2000 

12,7...15,875 

19,05...25,4  

31,75.-.38,1 

44,45...50,8 

35 

35 

35 

35 

31 

30 

29 

26 

28 

26 

24 

21 

26 

23 

21 

17 

24 

21 

18 

15 

22 

19 

16 

- 

21 

17 

15 

- 

18 

15 

- 

- 

16 

- 

- 

- 

 

Выбираем тип цепи: 

ПРЛ - роликовые однорядные нормальной точности; 

ПР - роликовые повышенной точности; 

ПРИ - роликовые с изогнутыми пластинами; 

ПРУ - однорядные усиленные; 

ПРД - роликовые длиннозвенные 

Без необходимости не стоит применять более дорогие типы цепей, доста-

точно ограничиться выбором однорядных роликовых цепей нормальной точно-

сти. 

Для выбранного типа цепи уточняем шаг: 

𝑡 = 2,8 ∙ √
𝑀1𝐾Э

𝑍1 [𝑝ц]

3
, 
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где 𝑀1- вращающий момент на ведущей звездочке, Н∙мм, 

𝐾Э - коэффициент эксплуатации: 

𝐾Э = 𝑘д𝑘а𝑘с𝑘х𝑘р𝑘н , 

здесь 𝑘д - динамический коэффициент,  

при спокойной нагрузке - 1,0, 

при переменной или толчкообразной - 1,2…1,5; 

𝑘а = 1,0  коэффициент, учитывающий межосевое расстояние; 

𝑘с - коэффициент метода смазывания, 

непрерывное смазывание - 0,8,  

капельное - 1,0,  

периодическое - 1,5; 

𝑘х - коэффициент наклона линии центров звездочки к горизонтали, 

при наклоне 0…400 - 1,15,  

при наклоне 400…900 - 1,05; 

𝑘р  - коэффициент режима работы, 

односменная - 1,0,  

двухсменная - 1,25,  

трехсменная - 1,5; 

𝑘н - коэффициент регулирования натяжения цепи, 

регулировка опорами - 1,0,  

регулировка натяжной звездочкой - 0,8,  

без регулировки - 1,25. 

𝑍1 - число зубьев ведущей звездочки: 

𝑍1 = 29 − 2𝑖цеп 

Полученное значение округляют до целого нечетного числа. 

[𝑝ц] - допускаемое давление в шарнирах цепи, МПа, определяется в зави-

симости от частоты вращения ведущей звездочки по таблице 6.1, при этом сле-

дует выбирать минимальный предполагаемый шаг цепи. 
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Исходя из полученных данных выбираем приводную роликовую цепь по 

таблице 6.2 

Таблица 6.2 - Цепи приводные роликовые (ГОСТ 13568-75), 

размеры, мм (выдержка) 

 
Обозначение це-

пи 

t 

𝑏𝑎, 

не 

менее 

𝑑ш 𝑑𝑒 

Разру- 

шаю-

щая 

нагруз 

ка, 

𝐹𝑝, H 

Масса 

1 м 

цепи, 

кг 

Опор-

ная 

поверх- 

ность 

шарни-

ра 

𝐹ш, мм2 

ПР-8-460 

ПР-9, 525-910 

ПР-12, 7-900-2 

ПР-12, 7-1820-1 

ПР-15, 875-2300-1 

ПР-19, 05-3180 

ПР-25, 4-6000 

ПР-31, 75-8900 

ПР-38, 1-12700 

ПР-44, 45-17240 

8,00 

9,525 

12,70 

12,70 

15,875 

19,05 

25,40 

31,75 

38,10 

44,45 

3,00 

5,72 

3,30 

5,40 

6,48 

12,70 

15,88 

19,05 

25,40 

25,40 

2,31 

3,28 

3,66 

4,45 

5,08 

5,96 

7,95 

9,55 

11,10 

12,70 

5,00 

6,35 

7,75 

8,51 

10,16 

11,91 

15,88 

19,05 

22,23 

25,70 

460 

910 

900 

1820 

2300 

3180 

6000 

8900 

12700 

17240 

0,30 

0,45 

0,35 

0,65 

0,80 

1,90 

2,60 

3,80 

5,50 

7,50 

11,02 

27,98 

21,23 

39,61 

51,36 

105,79 

179,75 

262,24 

394,32 

473,06 

 

6.2 Определение числа зубьев ведомой звездочки: 

𝑍2 = 𝑍1𝑖. 

Полученное значение округляют до целого нечетного числа. 

Для предотвращения соскакивания цепи ограничивают максимальное 

значение зубьев на ведомой звездочке: 

𝑍2 ≤ 120. 

6.3 Определение фактического передаточного отношения и его от-

клонения:  

𝑖факт =
𝑍2

𝑍1
 , 

Фактическое значение передаточного числа не должно отличаться от но-

минального более чем на 4 %: 

𝛿 =
|𝑖цеп−𝑖факт|

𝑖цеп
 ≤ 4%. 

6.4 Определение предварительного межосевого расстояния А, мм:    

( ) tА = 50...30 . 
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6.5 Определение длины цепи в шагах:  

𝑙𝑡 =
2 ∙ 𝐴

𝑡
+

𝑍1 + 𝑍2

2
+

𝑡 ∙ (𝑍2 − 𝑍1)2

4𝐴𝜋2
. 

Полученное значение округляют до целого четного числа. 

6.6 Определение межосевого расстояния в шагах цепи: 

𝐴 =
1

4
[𝑙𝑡 −

(𝑍1+𝑍2)

2
+ √[𝑙𝑡 −

(𝑍2+𝑍1)

2
]

2

− 8 (
𝑍2−𝑍1

2𝜋
)

2

]. 

Полученное значение не округляют до целого числа. 

6.7 Определение фактического межосевого расстояния 𝐴ф, мм: 

𝐴ф = 𝐴 ∙ 𝑡 

Для обеспечения необходимого провисания  цепи фактическое межосевое 

расстояние уменьшают на (0,002…0,004) ФA  

6.8 Определение длины цепи в мм: 

𝑙 = 𝑙𝑡 ∙ 𝑡. 

Полученное значение не округляют до целого числа. 

6.9 Определение геометрических параметров звездочек передачи. 

На основе полученных результатов определяются геометрические пара-

метры звездочек передачи (рисунок 6.2). Параметры ведущей и ведомой звез-

дочек определяются по аналогичным формулам.   

   

Рисунок 6.2 - Геометрические параметры звездочек 

цепных передач (вариант) 
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Диаметр делительной окружности, ведущей и ведомой звездочек: 

𝐷𝑝1 = 𝑡 sin
180°

𝑍1
⁄ ,  𝐷𝑝2 = 𝑡 sin

180°

𝑍2
⁄ . 

Диаметр окружности выступов зубьев ведущей и ведомой звездочек: 

𝐷𝑒1 = 𝑡 (𝐾 + 𝐾𝑍1 −
0,31

𝜆
),   𝐷𝑒2 = 𝑡 (𝐾 + 𝐾𝑍2 −

0,31

𝜆
) , 

где 𝐾=0,7 - коэффициент высоты зуба; 

𝐾𝑍  - коэффициент числа зубьев, 

𝐾𝑍1 = 𝑐𝑡𝑔 (180°
𝑍1

⁄ ),  𝐾𝑍2 = 𝑐𝑡𝑔 (180°
𝑍2

⁄ ). 

𝜆 - геометрическая характеристика зацепления, 

𝜆 = 𝑡 𝑑ш⁄ , 

𝑑ш - диаметр ролика шарнира цепи, определяется по таблице 6.2. 

Диаметр окружности впадин зубьев ведущей и ведомой звездочек: 

𝐷𝑓1 = 𝐷𝑝1 − (𝑑ш − 0,175√𝐷𝑝1),  𝐷𝑓2 = 𝐷𝑝2 − (𝑑ш − 0,175√𝐷𝑝2) . 

Толщина диска обода звездочки: 

𝐿 = 0,93𝑑в , 

𝑑в - длина втулки или ролика шарнира цепи, определяется по таблице 6.2. 

Диаметр ступицы, ведущей и ведомой звездочек: 

𝐷ст 1 = 1,6 𝑑1 ,   𝐷ст 2 = 1,6 𝑑2 , 

𝑑1 - диаметр вала под звездочкой, 

𝑑1,2 = √
16𝑀1,2

𝜋[𝜏𝑘]

3
, 

где 𝑀1,2- вращающий момент на звездочке, Нм, 

[𝜏𝑘] = 20 … 25 МПа - предельно допустимое касательное напряжение ма-

териала вала. Полученное значение диаметра вала округляют до ближайшего 

большего стандартного значения. 

Длина ступицы, ведущей и ведомой звездочек: 

𝑙ст1 = (1,2 … 1,6)𝑑1,      𝑙ст2 = (1,2 … 1,6)𝑑2 
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6.10 Определение фактической скорости цепи, м/с: 

𝑣 =
𝑍1 ∙ 𝑡 ∙ 𝑛1

2𝜋 ∙ 103
, 

где 𝑛1 −   частота вращения тихоходного вала редуктора, об/мин; 

6.11 Определение окружной силы, передаваемой цепью, Н: 

𝐹𝑡 =  
𝑁1103

𝒗
, 

где 𝑁1 - мощность на ведущем валу, кВт;  

6.12 Определение силы предварительного натяжения цепи от прови-

сания ведомой ветви (от силы тяжести), Н: 

𝐹𝑓 = 𝐾𝑓 ∙ 𝑞 ∙ А ∙ 𝑔, 

где 𝐾𝑓 - коэффициент провисания, 

𝐾𝑓 = 6,0 - для горизонтальных передач, 

𝐾𝑓 = 3,0 - для передач, наклонных к горизонту до 400, 

𝐾𝑓 = 1,0 - для вертикальных передач. 

𝑞 - масса 1 кг цепи, определяется по таблице 6.2, 

А - фактическое межосевое расстояние, 

𝑔 = 9,81 м/с2. 

6.13 Определение силы натяжения цепи от центробежных сил, Н: 

𝐹𝑣 = 𝑞 ∙ 𝑣2. 

6.14 Определение силы давления цепи на вал, Н: 

𝐹оп = 𝑘в𝐹𝑡 + 2𝐹𝑓, 

где 𝑘в - коэффициент нагрузки вала, определяется по таблице 6.3 

 

 

 

 

 

 

Таблица 6.3 - Значения коэффициентов нагрузки вала 
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Наклон линии центров 

звездочек к горизонту, град 
Характер нагрузки 𝑘в 

0÷40 
Спокойная 

Ударная 

1,15 

1,30 

40÷90 
Спокойная 

Ударная 

1,05 

1,15 

 

Проверочный расчет 

6.15 Определение частоты вращения меньшей звездочки: 

𝑛1 ≤ [𝑛1], 

где [𝑛1] = 15 ∙ 103 𝑡⁄  - допускаемая частота вращения. 

6.16 Проверка по допускаемому давлению в шарнирах цепи: 

𝑝ц =
𝐹𝑡𝐾Э

𝐹ш
≤ [𝑝ц], 

где 𝑝ц - давление, возникающее в шарнирах цепи; 

[𝑝ц] - допускаемого среднего давления в шарнирах цепи, определяется по 

таблице 6.1; 

𝐾Э- коэффициент эксплуатации; 

𝐹ш - опорная поверхность шарнира, мм2, определяется по таблице 6.2, 

либо - 𝐹ш = 𝑑в𝑑ш; 

Перегруз цепи 𝑝ц ≥ [𝑝ц] не допускается, при не выполнении условия 

необходимо взять цепь с большим шагом и повторить расчет. 

6.17 Проверка по коэффициенту запаса прочности. 

Условие прочности по допускаемому коэффициенту запаса прочности: 

𝑆 ≥ [𝑆], 

где 𝑆 - расчетный коэффициент запаса прочности: 

𝑆 =
𝐹р

𝐹𝑡𝑘д + 𝐹𝑓 + 𝐹𝑣
, 

𝐹р - разрушающая нагрузка цепи, определяется по таблице 6.2; 

𝑘д - динамический коэффициент,  

при спокойной нагрузке - 1,0, 
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при переменной или толчкообразной - 1,2…1,5; 

[𝑆] - допускаемый коэффициент запаса прочности, определяется исходя 

из частоты вращения вала и шага цепи по таблице 6.4 

Таблица 6.4 - Допускаемые коэффициенты запаса прочности  

для роликовых (втулочных) цепей при 𝑍1 ≥ 15 

 
Обозначение 

 цепи 

частота вращения малой звездочки, об/мин 

50 100 200 300 400 500 600 800 1000 

ПР-8-460 

ПР-9, 525-910 

ПР-12, 7-900-2 

ПР-12, 7-1820-1 

ПР-15, 875-2300-1 

ПР-19, 05-3180 

ПР-25, 4-6000 

ПР-31, 75-8900 

ПР-38, 1-12700 

ПР-44, 45-17240 

7,0 

7,1 

7,1 

7,1 

7,2 

7,2 

7,3 

7,4 

7,5 

7,6 

7,1 

7,2 

7,3 

7,3 

7,4 

7,8 

7,8 

7,8 

8,0 

8,1 

7,3 

7,6 

7,6 

7,6 

7,8 

8,0 

8,3 

8,6 

8,9 

9,2 

7,7 

7,8 

7,9 

7,9 

8,2 

8,4 

8,9 

9,4 

9,8 

10,3 

8,0 

8,1 

8,2 

8,2 

8,6 

8,9 

9,5 

10,2 

10,8 

11,4 

8,2 

8,4 

8,5 

8,5 

8,9 

9,4 

10,2 

11,0 

11,8 

12,5 

8,5 

8,6 

8,8 

8,8 

9,3 

9,7 

10,8 

11,8 

12,7 

- 

9,0 

9,2 

9,4 

9,4 

10,1 

10,8 

12,0 

13,4 

- 

- 

9,5 

9,7 

10,0 

10,0 

10,8 

11,7 

13,3 

- 

- 

- 
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7. Расчет вала редуктора 
 

При проектировании валов передач следует придерживаться следующей 

последовательности. Проектирование вала выполняется в два этапа: 

1. Проектный расчет. 

2. Проверочный расчет: 

- на статическую прочность; 

- на усталостную прочность. 

При выполнении проектного расчета определяется общая кинематическая 

схема привода и редуктора, в частности. На основе определённых ранее гео-

метрических параметров зубчатых передач, требований, предъявляемых к при-

воду, выбирается общая компоновочная схема редуктора.  

Как правило, рассматривают три основные схемы: с горизонтальным рас-

положением валов (рисунок 7.1 а, б, г, д, е, ж), с вертикальным (рисунок 7.1 в) и 

смешанным расположением валов (рисунок 7.1 з, и, к, л, м). 

 

Рисунок 7.1 - Типовые схемы редукторов 
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При прочих равных условиях, предпочтение следует отдавать редукторам 

с горизонтальной схемой расположения валов. При таком расположении валов 

наиболее простые конструкции систем смазки и корпуса. 

После выбора типа схемы расположения выполняется эскиз общего вида 

редуктора: предварительно определяется положение зубчатых колес передач 

(рисунок 7.2 а, б), положение опор валов, общие габаритные размеры редуктор 

(рисунок 7.2 в, г).  

а) б)

в) г) 

Рисунок 7.2 - Эскиз общего вида зубчатого редуктора 

После принятия решения о расположении элементов редуктора и опреде-

лении геометрических размеров основных элементов (на эскизе) предваритель-

но выбирается материал для изготовления валов. 

Основным материалом для валов служат углеродистые и легированные 

стали (прокат, поковка, стальные отливки), так как они обладают высокой 

прочностью, способностью к поверхностному и объемному упрочнению, легко 

получаются прокаткой цилиндрические заготовки и хорошо обрабатываются на 

станках, а также высокопрочный модифицированный чугун и сплавы цветных 

металлов (в приборостроении). Для валов и осей, подчиненных критерию жест-

кости и неподвергающихся термообработке, применяются стали: Ст.5; Ст.6. 
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Для большинства валов применяют термически обрабатываемые стали 45, 40Х. 

Быстроходные валы, вращающиеся в подшипниках скольжения, требуют весь-

ма высокой твердости цапф. Их изготавливают из цементируемых сталей 12Х, 

12ХН3А; 1ХГТ. 

Так как основным критерием работоспособности валов является их уста-

лостная прочность (выносливость), то для изготовления большинства валов 

применяют термоулучшенные среднеуглеродистые стали 40; 45; 50. При неудо-

влетворительной выносливости термоулучшенных валов или при наличии у 

них изнашиваемых участков (под манжетными уплотнениями, шлицевых и т.д.) 

валы, изготовленные из указанных сталей, подвергают в этих местах поверх-

ностной закалке с нагревом ТВЧ и низким отпуском. 

Ответственные тяжело нагруженные валы изготовляют из легированной 

стали 40ХНМА, 25ХГТ и др. Окончательно посадочные поверхности и цапфы 

шлифуют на шлифовальных станках, а в ремонтном производстве иногда на то-

карном станке с применением специальной шлифовальной головки. 

Только для высоконапряженных валов ответственных машин применяют 

дорогостоящие легированные закаленные стали 40ХН; 40ХН2МА; 30ХГТ и др. 

Исходя из требований к механическим характеристикам валов редуктора, 

выбирается марка материала. При прочих равных условиях предпочтение сле-

дует отдавать более дешёвым и распространённым сортам углеродистых ста-

лей. Механические характеристики некоторых марок сталей применяемых для 

изготовления валов приведены в таблице 7.1. 
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Таблица 7.1 - Механические характеристики некоторых марок сталей применя-

емых для изготовления валов 

 

Марка стали 

Максимальный  

радиус  

детали, мм 

Вид ТО 
Твердость HB(HRC) 

Механические свойства сердцеви-

ны 

сердцевины поверхности σв, МПа σт, МПа 

20 

≤75 без ТО 

≤156 420 250 

30 ≤179 500 300 

35 ≤187 540 320 

40 

≤75 без ТО ≤217 580 340 

≤60 У 192…228 700 400 

−−− У; П3; НО 190...250 (40…45) 650 320 

45 

≤75 без ТО ≤241 610 360 

<45 

У 

207…250 780 440 

45…60 194…222 730 390 

65…75 180…207 690 340 

−−− У; П3; НО 194…263 (45...50) 690 330 

35X ≤100 У 220…260 740 490 

40X 

<60 У 257…285 930 690 

60…70 У 243…271 880 590 

−−− У; П3; НО 220...260 (50…55) 740 490 

≤60 У; А 260...280 HV500…550 1000 800 

45X ≤100 У 230…280 850 650 

40XH 

<75 У 265…295 930 690 

75…90 У 250…280 880 590 

≤40 ОЗ; НО (48…54) 1600 1400 

−−− У;ПЗ;НО 220…260 (51…57) 790 490 

35ХМ 
≤100 У 241…269 900 800 

≤40 ОЗ;НО (45…53) 1600 1400 

35ХГСА 

<40 У 310 1100 960 

40..60 У 270 980 880 

≤30 ОЗ;НО (46…53) 1825 1475 

20Х ≤60 Ц;З;НО 197 (56…63) 650 400 

18ХГТ 
<40 Ц;З;НО 300 (56…63) 1000 800 

40…80 Ц;З;НО 270 (56…63) 950 750 

12ХН3А 
<40 Ц;З;НО 300 (56…63) 1000 800 

40…60 Ц;З;НО 250 (56…63) 920 700 

38Х2МЮА −−− У;А (56…63) HV850…900 1050 900 

 ТО – термическая обработка; 

У – улучшение; 

ПЗ – поверхностная закалка с нагревом ТВЧ; 

ОЗ – объемная закалка; 

Ц – цементация; 

З – закалка; 

А – азотирование; 

НО – низкотемпературный отпуск. 

 

Проектный расчет 

При проектировании вала следует придерживаться ступенчатой кон-

струкции с постепенным увеличением диаметра шейки, для облегчения процес-

са монтажа элементов на вал. 
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7.1.1 Определение диаметра выходного конца вала. 

Проектирование начинается с определения размеров наиболее нагружен-

ного элемента – выходного конца вала. 

 

Рисунок 7.1 - Схема выходной ступени вала 

 

𝑑в = √
16𝑀в

𝜋[𝜏к]

3
, 

где  к  - допускаемое касательное напряжение, МПа, для обеспечения 

запаса прочности принимают [𝜏к] = 20 … 25 МПа; 

𝑀в - значение максимального крутящего момента на валу, Н*мм. 

При выполнении шпоночного паза, полученное значение увеличивают на 

10%.  Размеры шпоночного паза выбираются в соответствии с ГОСТ 23360-78 

для призматических шпонок (таблица 7.2) или сегментных в соответствии с 

ГОСТ 24071-80 (таблица 7.3). Для быстроходных и малонагруженных валов 

предпочтительно применять сегментные шпонки. 

Длину призматической шпонки следует выбирать на 5…10 мм менее 

длины ступицы, но из рекомендуемого ряда, мм: 

6,8,10,12,14,16,18,20,25,28,32,36,40,45,50,56,63,70,80,90,100,110,125…   
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Таблица 7.2 Шпонки призматические ГОСТ 23360-78 (выдержка) 
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Таблица 7.3 Шпонки сегментные ГОСТ 24071-80(выдержка) 

 

 

Полученные численные значения диаметров ступиц округляют до бли-

жайших больших стандартных значений по ГОСТ 6636-69 (таблица 3.4). 

Длина ступени вала определяется в зависимости от типа насаживаемого 

элемента: 

𝑙1 = (0,8 … 1,5)𝑑в – для вала под звездочку; 

𝑙1 = (1,2 … 1,5)𝑑в – для вала под шкив; 

𝑙1 = (1,0 … 1,5)𝑑в – для вала под шестерню или полумуфту; 
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7.1.2 Определение диаметра вала под подшипники.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7.2 - Схема ступеней вала под уплотнение и подшипник 

При использовании сальникового или манжетного уплотнения диаметр 

ступени вала принимают ближайшее стандартное в соответствии с номенклату-

рой применяемого уплотнения. Участок ступени вала, контактирующий с 

уплотнением, подвергается более чистой обработке - полировке. 

Как правило, диаметр вала под уплотнение 𝑑у и под подшипник 𝑑п оди-

наковы. 

𝑑п = 𝑑у = 𝑑в + (5 … 10). 

Полученное значение округляется до ближайшего большего стандартного 

значения диаметров подшипников. Подшипники для обоих ступеней целесооб-

разно выбирать одного размера. Для проектного расчета можно принять диа-

метр вала под подшипник (соответственно и под уплотнение) - числа от 20 до 

500 мм, кратные 5(исключения составляют 22,28,32 мм). 

Длина участков ступени вала под подшипник и уплотнение определяется 

размерами этих элементов (определяется ГОСТом) с учетом обеспечения кон-

структивных зазоров на термическую деформацию и монтаж, а также обуслов-

лены компоновочной схемой редуктора. 
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7.1.3 Определение диаметра вала под ступицу зубчатого колеса. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7.3 - Схема ступени вала под ступицу зубчатого колеса 

Диаметр вала под зубчатое колесо определяется как: 

𝑑з.к. = 𝑑п + (5 … 10) . 

При выполнении шпоночного паза, полученное значение увеличивают на 

10%.  Размеры шпоночного паза выбираются в соответствии с ГОСТ 23360-78 

или 24071-80 (таблица 7.2, 7.3). Полученные численные значения диаметров 

округляют до ближайших больших стандартных значений по ГОСТ 6636-69 

(таблица 3.4). 

Длина ступени вала определяется в зависимости от типа насаживаемого 

элемента: 

𝑙з.к. = (1,0 … 1,5)𝑑з.к. + с, 

где с - конструктивные зазоры, определяемые необходимостью установки 

распорных колец и т.п. 

 

7.1.4 Определение размеров упорного буртика. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7.4 - Схема упорного буртика вала  
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Для фиксации подшипника и зубчатого колеса в осевом направлении в 

конструкции вала предусматриваем упорный буртик: 

Диаметр буртика определяется как: 

 𝑑б = 𝑑з.к. + (5 … 10). 

Необходимости в округлении до стандартного значения здесь нет. 

Толщина буртика определяется конструктивно по компоновочной схеме, 

но не менее чем: 

𝑙б = 0,4 𝑑б. 

Остальные размеры конструктивных элементов (фасок, галтелей, 

канавок и проточек) выбираем конструктивно и в соответствии с разрабо-

танными конструкциями: 

-  концевые участки валов и осей по ГОСТ 12080-66, 12081-72; 

- переходные участки валов и осей по ГОСТ 3478-79; 

-  канавки и проточки по ГОСТ 8820-69; 

- фаски валов по ГОСТ 10948-64; 

- отверстия центровые по ГОСТ 14034-74; 

- способы крепления зубчатых колес, полумуфт и шкивов на концевых 

участках валов по ГОСТ11871-88,11872-88,11075-84,6402-70,11074-84,5918-

73,397-79 и т.д.; 

- выходные (тихоходные) валы редукторов и промежуточные валы зубча-

тых редукторов по ГОСТ 6636-69; 

 

Проверочный расчет вала редуктора 

Поверочный расчет вала ставит целью определение прочности при вы-

бранных условиях работы, способен ли спроектированный вал из данного вида 

материала выдержать прикладываемые к нему нагрузки, возникающие при ра-

боте. 

Перед проведением проверочного расчета, необходимо составить расчет-

ную силовую схему, где будут указаны все воздействующие силовые факторы 

(внешние силы и возникающие реакции опор), действующие на вал.  
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Силовая схема нагружения валов имеет целью определить направление 

сил в зацеплении редукторной пары, консольных сил со стороны открытых пе-

редач и муфты, реакций в подшипниках, а также направление вращающих мо-

ментов и угловых скоростей валов.  

Схема выполняется на миллиметровой бумаге формата А4 карандашом и 

должна содержать: название схемы; силовую схему нагружения валов в изо-

метрии; координатную систему осей X, Y, Z для ориентации схемы; основную 

надпись; таблицу силовых и кинематических параметров передачи (силы, дей-

ствующие в зацеплении, консольные силы, вращающий момент, угловая ско-

рость). 

Рекомендуется следующий порядок выполнения силовой схемы: 

1. Наметить расположение элементов силовой схемы в соответствии в со-

ответствии с кинематической схемой привода. 

2. Вычертить в произвольных размерах (соблюдая пропорции) валы и, 

установленные на них подшипники, редукторную пару, элемент открытой пе-

редачи и муфту в соответствии с условными обозначениями.  

3. Выбрать направление винтовой линии колес. В цилиндрических косо-

зубых передачах принять шестерню с левым зубом, колесо - с правым; в кони-

ческих передачах с круговыми зубьями - шестерню с правым зубом, колесо - с 

левым (см. рис. 7.5,7.6).  

4. Определить направление вращения быстроходного и тихоходного ва-

лов редуктора (ɷ1 и ɷ2) по направлению вращения двигателя.  

Направление вращения двигателя выбрать в соответствии с направлением 

вращения приводного вала рабочей машины.  

В приводах с коническими редукторами при правом зубе шестерни 

направление вращения двигателя следует принять по ходу часовой стрелки, ес-

ли смотреть со стороны вершины делительного конуса шестерни. 

5. Определить направление сил в зацеплении редукторной пары в соот-

ветствии с выбранным направлением винтовой линии и вращения валов: на ше-

стерне - Ft1, Fr1, Fa1 и на колесе Ft2, Fг2, Fа2 (см. рис. 7.5, 7.6).  
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Расчетную силовую схему следует выполнять в виде аксонометрических 

изображений, для понимания взаимного расположения действующих сил. Со-

ответственно для разных компоновочных схем редукторов схемы нагружения 

вала будут различны, например, для одноступенчатого цилиндрического редук-

тора с горизонтальным расположением валов схема представлена на рисунке 

7.5, для одноступенчатого конического редуктора схема представлена на ри-

сунке 7.6.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7.5 - Пространственная расчетная силовая схема нагружения од-

ноступенчатого косозубого цилиндрического редуктора (вариант) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7.6 - Пространственная расчетная силовая схема нагружения од-

ноступенчатого конического редуктора (вариант) 
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7.2.1 Определение усилий в зацеплениях зубчатых колес. 

Рассмотрим усилия, действующие в зацеплении передач.  

Цилиндрическая передача (рисунок 7.5). 

𝐹𝑡1 = −𝐹𝑡2 - окружное усилие, определяется в пункте 3.19; 

𝐹𝑟1 = −𝐹𝑟2 - радиальное усилие, определяется в пункте 3.19; 

𝐹𝑎1 = −𝐹𝑎2- осевое усилие, определяется в пункте 3.19 (для прямозубых 

передач 𝐹𝑎 = 0; 

𝐹оп цеп  - сила давления цепи на вал, определяется в пункте 6.14; 

𝐹оп рем  - сила давления ремня на вал, определяется в пункте 5.2.17; 

𝑅𝐴
𝑋, 𝑅𝐴

𝑌, 𝑅𝐵
𝑋, 𝑅𝐵

𝑌, 𝑅𝐶
𝑋, 𝑅𝐶

𝑌, 𝑅𝐷
𝑋, 𝑅𝐷

𝑌 – реакции опор валов, определяются из 

уравнений равновесия (уравнений статики). 

Коническая прямозубая передача (рисунок 7.6). 

𝐹𝑡1 = −𝐹𝑡2 - окружное усилие, определяется в пункте 4.9; 

𝐹𝑎2 = −𝐹𝑟2 - радиальное усилие, определяется в пункте 4.9; 

𝐹𝑎1 = −𝐹𝑟1- осевое усилие, определяется в пункте 4.9; 

𝐹оп цеп - сила давления цепи на вал, определяется в пункте 6.14; 

𝐹оп рем -  сила давления ремня на вал, определяется в пункте 5.2.17; 

𝑅𝐴
𝑋, 𝑅𝐴

𝑌, 𝑅𝐵
𝑋, 𝑅𝐵

𝑌, 𝑅𝐶
𝑋, 𝑅𝐶

𝑌, 𝑅𝐷
𝑋, 𝑅𝐷

𝑌 - реакции опор валов, определяются из урав-

нений равновесия (уравнений статики). 

Для многоступенчатых редукторов  пространственные расчетные силовые 

схемы составляются аналогичным образом,  следует учитывать, что для проме-

жуточного вала воздействие консольных сил (𝐹оп цеп или 𝐹оп рем) следует заме-

нять на силовые факторы, возникающие в зубчатом зацеплении (𝐹𝑡 , 𝐹𝑟 , 𝐹𝑎). 

7.2.2 Определение силовой схемы нагружения валов редуктора. 

Для дальнейшего расчета рассматривается каждый вал редуктора по от-

дельности, при этом должны учитываться все силовые факторы, оказывающие 

воздействие на вал. Составляется расчетная схема для каждого вала, пример на 

рисунке 7.7. Следует учесть, что при составлении расчетных схем отдельных 
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валов обозначения сил, точек приложения и реакций могут отличаться от об-

щей схемы на рисунке 7.5 ,7.6. Также, данные схемы составляются с учетом 

геометрических размеров длин участков вала (определенных ранее). Радиаль-

ные реакции в подшипниках быстроходного и тихоходного валов следует 

направить противоположно направлению окружных 𝐹𝑡1 и 𝐹𝑡2 и радиальных 

(𝐹𝑟1, и 𝐹𝑟2) сил в зацеплении редукторной передачи. Точка приложения реакции 

- середина подшипника. При этом считать, что реакции от действия консольных 

нагрузок геометрически сложены с реакциями от сил зацепления. Реакции обо-

значить буквой R с индексом, указывающим данный подшипник и соответ-

ствующее направление координатной оси (𝑅𝐴
𝑋, 𝑅𝐶

𝑌  и т.п.). 

Консольная сила (𝐹оп цеп, 𝐹оп рем) перпендикулярна оси вала, но ее направ-

ление в отношении окружной силы 𝐹𝑡 может быть любым (зависит от случай-

ных неточностей монтажа муфты). Поэтому рекомендуется принять худший 

случай нагружения - направить силу 𝐹оп  противоположно силе 𝐹𝑡, что увеличит 

напряжения и деформацию вала. Пример составления подобной расчетной схе-

мы представлены на рисунке 7.7. 

 

 

 

 

а)                                                              б) 

 

 

 

 

 

в) 

Рисунок 7.7 - Примеры составления расчетной схема тихоходного (ведо-

мого) вала редуктора. 

 а – цилиндрического прямозубого; б – цилиндрического косозубого; в – конического. 
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7.2.3 Определение реакций опор вала редуктора. 

Для определения реакций опор вала необходимо рассматривать расчет-

ную схему вала редуктора в проекциях на горизонтальную плоскость XOZ и 

вертикальную YOZ (рисунок 7.7), на которой обозначить: 

- оси координат;  

- опоры вала (буквами латинcкого алфавита А, В); 

- наклон зубьев зубчатых (червячных) колес (схематично); 

- направление вращения вала; 

- направление вращающего момента (передачи мощности); 

- силы, действующие в зубчатых зацеплениях колес; 

- горизонтальные и вертикальные составляющие реакций опор; 

- межопорное расстояние LОП, а также расстояния LК и LВ. 

Составляющие реакций опор в вертикальной плоскости (𝑅𝐴
𝑌 и 𝑅𝐵

𝑌) в гори-

зонтальной плоскости (𝑅𝐴
𝑋 и 𝑅𝐵

𝑋) определяют из уравнений равновесия (уравне-

ний статики) раздельно для каждой плоской системы сил: 

∑ 𝐹𝑖 = 0
∑ 𝑀𝑖 = 0

} . 

Решая эту систему уравнений относительно неизвестных, определяют 

численные значения составляющих реакций опор вала. 

Если в результате вычислений в числовом значении какой-либо состав-

ляющей реакции опоры получился знак минус, то это означает, что фактически 

эта опорная реакция должна быть направлена в противоположную сторону.  

7.2.4 Построение эпюр крутящего и изгибающих моментов.  

Построение эпюры  крутящего момента 𝑀кр производят по значению, вы-

численному в результате кинематического расчета. Характер эпюры - прямая 

линия, параллельная оси вала. Эпюра ограничивает участок вала между коле-

сами. Знак эпюры определяется по направлению вращающего момента, указан-

ному на схеме (рисунок 7.7), если смотреть со стороны выходного конца вала. 
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Эпюры изгибающих моментов 𝑀и строят раздельно для каждой плоской 

системы сил, предварительно определив числовые значения изгибающих мо-

ментов в критических сечениях (т.е. в сечениях, где установлены зубчатые ко-

леса, опоры). Следует помнить, что характер эпюр изгибающих моментов на 

каждом расчетном участке вала - прямые наклонные (или параллельные) отно-

сительно оси вала линии. В сечении, где приложена пара сил (момент) - на 

эпюре будет "скачек" на величину приложенного момента. 

Эпюры изгибающих моментов необходимы для определения опасного се-

чения вала. Опасное сечение - сечение, где возможно разрушение вала от 

наибольшего совместного воздействия, крутящего и изгибающих моментов с 

учетом возможного ослабления сечения (например, шпоночным пазом). 

Подробно методика построения эпюр изгибающих моментов рассмотрена 

при изучении дисциплины «Прикладная механика», раздел «Сопротивление 

материалов», пример решения задачи представлен ниже. 
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Пример решения задачи на определение реакций опор и построение эпюр из-

гибающих и вращающих моментов: 

 

Дано: 𝐹𝑡 = 4 кН; 𝐹𝑟 = 1,5 кН; 𝐹𝑎 = 0,8 кН; 𝐹𝐵 = 2 кН; 𝐿оп = 0,1 м; 𝐿зв =
0,06 м; d=0,2 м (диаметр колеса). Построить эпюры крутящего и изгибающих 

моментов. 

 

 

 

 

Рисунок 7.7 - Расчетная схема и эпюры крутящего и изгибающих моментов  

выходного вала (вариант) 
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Решение: 

1. Вычисляем крутящий момент на ведомом валу редуктора 𝑀𝐾, Н·м: 

𝑀𝐾 =  𝐹𝑡

𝑑

2
= 400 Н ∙ м 

2. Расчет балки начинаем с определения реакций опор. 

2.1. Вертикальная плоскость: 

∑М𝐴
𝑦

= 0 

−𝐹𝑟

𝐿оп

2
+ 𝐹𝑎

𝑑

2
+ 𝑅𝐵

𝑦
𝐿оп = 0 

𝑅𝐵
𝑦

=
𝐹𝑟

𝐿оп

2
− 𝐹𝑎

𝑑
2

𝐿оп
= −50 Н 

∑𝑃𝑦 = 0 

𝑅𝐴
𝑦

− 𝐹𝑟 + 𝑅𝐵
𝑦

= 0 

𝑅𝐴
𝑦

= 𝐹𝑟 − 𝑅𝐵
𝑦

= 1550 Н 

 

Проверка: 

∑М𝐵
𝑦

= −𝑅𝐴
𝑦

𝐿оп + 𝐹𝑟

𝐿оп

2
+ 𝐹𝑎

𝑑

2
= 0 

 

2.2. Горизонтальная плоскость: 

∑М𝐴
𝑥 = 0 

𝐹𝑡

𝐿оп

2
−𝐹𝐵(𝐿оп + 𝐿зв) − 𝑅𝐵

𝑥𝐿оп = 0 

𝑅𝐵
𝑥 =

𝐹𝑡
𝐿оп

2
− 𝐹𝐵(𝐿оп + 𝐿зв)

𝐿оп
= −1200 Н 

∑𝑃𝑥 = 0 

𝑅𝐴
𝑥 − 𝐹𝑡 + 𝑅𝐵

𝑥 − 𝐹𝐵 = 0 

𝑅𝐴
𝑥 = 𝐹𝑡 − 𝑅𝐵

𝑥 − 𝐹𝐵 = 3200 Н 

 

Проверка: 

∑М𝐵
𝑥 = 𝑅𝐴

𝑥𝐿оп − 𝐹𝑡

𝐿оп

2
− 𝐹𝐵𝐿зв = 0 

 

3. Строим эпюры изгибающих моментов: 

3.1. Вертикальная плоскость 

I участок: 

0 ≤ 𝑧1 ≤
𝐿оп

2
 

−𝑅𝐴
𝑦

𝑧1 + 𝑀𝑢
𝐼 = 0,   𝑀𝑢

𝐼 = 𝑅𝐴
𝑦

𝑧1 

𝑀𝑢
𝐼 (0) = 0,   𝑀𝑢

𝐼 (0,05) = 77,5 Н. 
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II участок: 

0 ≤ 𝑧2 ≤
𝐿оп

2
 

𝑅𝐵
𝑦

𝑧2 − 𝑀𝑢
𝐼𝐼 = 0,     𝑀𝑢

𝐼𝐼 = 𝑅𝐵
𝑦

𝑧2 

𝑀𝑢
𝐼𝐼(0) = 0,   𝑀𝑢

𝐼𝐼(0,05) = −2,5 Н. 

 

III участок: на третьем участке, при рассмотрении справа, вертикальных сил 

нет, соответственно 𝑀𝑢
𝐼𝐼𝐼 = 0. 

 

3.2. Горизонтальная плоскость 

I участок: 

0 ≤ 𝑧1 ≤
𝐿оп

2
 

𝑅𝐴
𝑥𝑧1 + 𝑀𝑢

𝐼 = 0,   𝑀𝑢
𝐼 = −𝑅𝐴

𝑥𝑧1 

𝑀𝑢
𝐼 (0) = 0,   𝑀𝑢

𝐼 (0,05) = −160 Н. 

 

II участок: 

0 ≤ 𝑧2 ≤
𝐿оп

2
 

𝑅𝐴
𝑥 (

𝐿оп

2
+ 𝑧2) − 𝐹𝑡𝑧2 + 𝑀𝑢

𝐼𝐼 = 0,     𝑀𝑢
𝐼𝐼 = −𝑅𝐴

𝑥 (
𝐿оп

2
+ 𝑧2) + 𝐹𝑡𝑧2 

𝑀𝑢
𝐼𝐼(0) = −160 Н,   𝑀𝑢

𝐼𝐼(0,05) = −120 Н. 

 

III участок:  

0 ≤ 𝑧3 ≤ 𝐿зв 

−𝑀𝑢
𝐼𝐼𝐼 − 𝐹𝐵𝑧3 = 0,   𝑀𝑢

𝐼𝐼𝐼 = −𝐹𝐵𝑧3 

𝑀𝑢
𝐼𝐼𝐼(0) = 0,      𝑀𝑢

𝐼𝐼𝐼(0,06) = −120 Н 

 

 

7.2.5 Определение суммарного изгибающего момент в наиболее 

нагруженном (опасном) сечении: 

𝑀𝑚𝑎𝑥 = √(𝑀𝐾
𝑧 )2 + (𝑀𝐾

𝑦
)2, 

где 𝑀𝐾
𝑧  и 𝑀𝐾

𝑦
 - расчетные изгибающие моменты, действующие в опасном 

сечении вала К,  Н·м. Если объективно невозможно определить наиболее опас-

ное сечение, то суммарный изгибающий момент определяется для всех потен-

циально опасных сечений. Для дальнейших расчетов принимается максималь-

ное значение и сечение, соответствующее этому моменту считается наиболее 

опасным.  
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При построении эпюр крутящего и изгибающих моментов необходимо 

учитывать правило знаков. 

Крутящий момент будем считать положительным, если при взгляде с 

торца он дает вращение по часовой стрелке или при взгляде со стороны сечения 

дает вращение против часовой стрелки. 

Изгибающий момент считается положительным, если балка изгибается 

выпуклостью вниз, и наоборот.  

7.2.6 Определение нормальных и касательных напряжений в опасном 

сечении вала. 

Нормальные напряжения 𝜎и определяют по формуле: 

𝜎и =
𝑀𝑚𝑎𝑥

𝑊𝑥
∙ 103, 

где 𝑀𝑚𝑎𝑥 - суммарный изгибающий момент в опасном сечении вала, 

определенный в п.7.2.3,  Н·м;  

𝑊𝑥 - осевой момент сопротивления сечения вала изгибу, мм3. 

Для вала сплошного сечения осевой момент сопротивления в сечении с 

диаметром d вычисляют по формуле: 

𝑊𝑥 = 0,1 ∙ 𝑑3. 

Для сечения со шпоночным пазом необходимо учитывать ослаблено се-

чение этим шпоночным пазом: 

𝑊𝑥 =
𝜋∙𝑑3

32
−

𝑏∙𝑡(𝑑−𝑡)2

2∙𝑑
, 

где 𝑏  и 𝑡 - соответственно ширина и глубина шпоночного паза,  мм.  

Касательные напряжения 𝜏к рассчитывают по формуле: 

𝜏к =
𝑀кр

𝑊𝜌
∙ 103,   

где 𝑀кр- крутящий момент на валу редуктора,  Н·м; 

𝑊𝜌- полярный момент сопротивления сечения вала кручению, мм3 

Для вала сплошного сечения полярный момент сопротивления сечения 

рассчитывают по формуле: 
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𝑊𝜌 = 0,2 ∙ 𝑑3. 

Для сечения со шпоночным пазом: 

𝑊𝑥 =
𝜋∙𝑑3

16
−

𝑏∙𝑡(𝑑−𝑡)2

2∙𝑑
. 

7.2.7 Проверочный расчет вала на статическую прочность.  

Условие прочности имеет вид: 

𝜎экв = √𝜎и
2 + 3𝜏к

2  ≤ [𝜎], 

где 𝜎экв - расчетное эквивалентное напряжение,  МПа; 

[𝜎] - допускаемое нормальное напряжение,  [𝜎] = 0,8 ∙ 𝜎т МПа; 

𝜎т  - предел текучести для материала вала (выбирают из таблицы 7.1), 

МПа. 

7.2.8 Проверочный расчет вала на усталостную прочность.  

Уточненный проверочный расчет валов на усталость исходит из предпо-

ложения, что нормальные напряжения изменяются по симметричному, а каса-

тельные — по асимметричному циклу (рисунок 7.8). 

 

Рисунок 7.8 - Эпюр изменения касательных и нормальных напряжений 

 в теле вала. 

 

Расчет на сопротивление усталости сводится к определению коэффициен-

та запаса прочности и сравнения его с предельными значениями: 

𝑛 =
𝑛𝜎𝑛𝜏

√𝑛𝜎
2+𝑛𝜏

2
≤ [𝑛], 

где 𝑛 - коэффициент запаса прочности; 
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[𝑛] - предельное значение коэффициента запаса прочности, 

[𝑛] = 1,5 … 2,0 

𝑛𝜎 - коэффициент запаса прочности по изгибу, 

𝑛𝜎 =
𝜎−1

𝜎𝑎∙
𝐾𝜎

𝐾𝑑𝐾𝐹
+𝜓𝜎𝜎𝑚

, 

𝑛𝜏 - коэффициент запаса прочности по кручению, 

𝑛𝜏 =
𝜏−1

𝜏𝑎∙
𝐾𝜏

𝐾𝑑𝐾𝐹
+𝜓𝜏𝜏𝑚

, 

где 𝜎𝑎 и  𝜏𝑎 - амплитуда переменных составляющих циклов напряжений, 

𝜎𝑚 и 𝜏𝑚 - амплитуда постоянных составляющих циклов напряжений, 

𝜎𝑚 = 0;       

   𝜎𝑎 = 𝑀𝑚𝑎𝑥 (0,1𝑑3);⁄  

𝜏𝑚 = 𝜏𝑎 = 0,5 𝜏 = 0,5𝑀кр (0,2𝑑3).⁄  

𝜓𝜎  и 𝜓𝜏  - коэффициенты, корректирующие влияние постоянной состав-

ляющей цикла напряжений на сопротивление усталости: 

𝜓𝜎 = 0,05;  𝜓𝜏 = 0 - углеродистые мягкие стали; 

𝜓𝜎 = 0,1;  𝜓𝜏 = 0,05 - среднеуглеродистые стали; 

𝜓𝜎 = 0,15;  𝜓𝜏 = 0,1 - легированные стали; 

𝜎−1 и 𝜏−1 - предел выносливости:  

𝜎−1 ≈ (0,4 … 0,5)𝜎В ; 

𝜏−1 ≈ (0,2 … 0,3)𝜎В ; 

𝐾𝑑   - масштабный фактор, определяется по графику рисунок 7.9: 
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Рисунок 7.9 - График зависимости коэффициентов масштабирования от макси-

мального диаметра вала. 
1- углеродистая сталь при отсутствии концентрации напряжений, 

2- легированная сталь при отсутствии концентрации напряжений и углеродистая при 

умеренной концентрации напряжений, 

3-  легированная сталь при наличии концентрации напряжений. 

 

𝐾𝐹 – фактор шероховатости, определяется по графику рисунок 7.10: 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 7.10 - График зависимости коэффициентов шероховатости от 

напряжений. 
1- углеродистая сталь при отсутствии концентрации напряжений, 

2- легированная сталь при отсутствии концентрации напряжений и углеродистая 

при умеренной концентрации напряжений, 

3-  легированная сталь при наличии концентрации напряжений. 

4- легированные улучшенные стали при отсутствии концентраций напряжений. 

 

𝐾𝜎  и 𝐾𝜏 – эффективные коэффициенты концентрации напряжений при из-

гибе и кручении, определяются в зависимости от конструктивных особенностей 

по графику на таблице 7.4: 
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Таблица 7.4 - Значения эффективных коэффициентов концентрации 

напряжений при изгибе и кручении 
 

 

7.2.9 Проверочный расчет шпоночного соединения на срез и смятие.  

Как было сказано в пункте 7.1.1 размеры шпоночного паза выбираются в 

соответствии с ГОСТ 23360-78 для призматических шпонок (таблица 7.2) или 

сегментных в соответствии с ГОСТ 24071-80 (таблица 7.3), в зависимости от 

диаметра вала на который предполагается установка данного соединения. Для 

быстроходных и малонагруженных валов предпочтительно применять сегмент-

Вид концентратора 

 напряжений 

𝑲𝝈 𝑲𝝉 

𝝈в, МПа 

≤ 𝟕𝟎𝟎 ≥ 𝟏𝟎𝟎𝟎 ≤ 𝟕𝟎𝟎 ≥ 𝟏𝟎𝟎𝟎 

Галтель при D/d=1,25…2,0 

 
 

r/d =0,02 2,5 3,5 1,8 2,1 

r/d =0,06 1,85 2,0 1,4 1,43 

r/d =0,010 1,6 1,64 1,25 1,35 

Выточка при  t = r 

 
 

r/d =0,02 1,9 2,35 1,4 1,7 

r/d =0,06 1,8 2,0 1,35 1,65 

r/d =0,010 1,7 1,85 1,25 1,5 

Поперечное отверстие при а/d = 0,05…0,25 

 
 

 

 

 

1,9 2,0 1,75 2,0 

Шпоночный паз 

 1,7 2,0 1,4 1,7 

Шлицевое соединение 
При расчете по внутреннему  

диаметру шлицев 1,0 1,0 1,0 1,0 

Прессовая посадка при 𝑷 ≥ 𝟐𝟎 МПа 
Без конструктивных мер, уменьшающих 

концентрацию напряжений 
2,4 3,6 1,8 2,5 

Резьба 

 1,8 2,4 1,2 1,5 
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ные шпонки. Длину призматической шпонки следует выбирать на 5…10 мм 

менее длины ступицы, но из рекомендуемого ряда, мм: 

6,8,10,12,14,16,18,20,25,28,32,36,40,45,50,56,63,70,80,90,100,110,125…   

После выбора геометрических размеров шпонки и шпоночных пазов на 

валу и в ступице необходимо убедиться в отсутствии возникновения смятия и 

среза в теле шпонки (рисунок 7.11).  

 

 

 Условие недопущения смятия и среза имеет вид:  

𝜎см =
2𝑀

(ℎ−𝑡1)𝑑𝑙р
≤ [𝜎см], 

𝜏ср =
2𝑀

𝑏𝑑𝑙р
≤ [𝜏ср], 

где 𝑀 – вращающий момент, передаваемый к ступице, Нмм; 

𝑑 – диаметр участка вала, на котором установлена шпонка, мм; 

𝑙р – рабочая длина шпонки, в соответствии с ГОСТ 23360-78, мм; 

ℎ - высота шпонки, мм; 

𝑡1- высота части шпонки, заглубленной в вал, мм; 

 𝑏- ширина шпонки, 

[𝜎см] =130…200 МПа – для стальных ступиц, 

[𝜎см] = 80…110 Мпа – для чугунных ступиц, 

[𝜏ср] = 70…100 Мпа – для любых шпонок. 
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Расчет на срез и смятие для сегментных шпонок выполняется аналогично 

расчету призматических шпонок. 

 При несоблюдении условия на срез и смятие следует выбрать более 

крупную шпонку и повторить расчет. 
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8. Выбор подшипников, проверка долговечности.  

Конструирование подшипникового узла  
 

В современном машиностроении для опор валов редукторов применяются 

подшипники качения или подшипники скольжения, последние обладают рядом 

специфических недостатков и не нашли широкого распространения в проекти-

ровании цилиндрических и конических редукторов. При конструировании ци-

линдрических и конических редукторов чаще всего применяют шариковые и 

роликовые подшипники.  

Подшипники качения, выпускаемые промышленностью, классифициру-

ются по ряду показателей, но в расчетах принимается во внимание конструк-

тивные особенности, определяющие способность воспринимать осевые и ради-

альные нагрузки, а также их нагрузочная способность, определяющая долго-

вечность работы подшипника. Нагрузочная способность определяется серией к 

которой принадлежит подшипник (рисунок 8.1). 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 8.1 - Серии подшипников качения 
1 - особо легкая, 2 – легкая, 3 -  средняя, 4 -  тяжелая, 

5 - легкая широкая, 6 -  средняя широкая. 

 

Как правило, для опор вала конической шестерни применяют конические 

роликовые подшипники, для валов цилиндрических косозубых и прямозубых 

шестерен – шариковые радиальные подшипники. Первоначально также прини-

мают подшипники легкой серии, с последующим повышением серии на осно-

вании расчетов. 

1

2

3

4

5

6
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Современный расчет подшипников качения базируют только на двух 

критериях: 

расчет на статическую грузоподъемность по остаточным деформациям; 

расчет на ресурс (долговечность) по усталостному выкрашиванию.  

Расчеты по другим критериям не разработаны, так как эти критерии свя-

заны с целым рядом случайных факторов, трудно поддающихся учету. 

В ходе расчетных работ необходимо выбрать подшипники для валов ре-

дуктора и проверить их на долговечность. 

При выборе типа и размера подшипника для заданных условий работы 

необходимо учитывать: 

1. Величину и направление нагрузки (радиальная, осевая, комбинирован-

ная). 

2. Характер нагрузки (постоянная, переменная, вибрационная, ударная). 

3. Какое из колец подшипника вращается (внутреннее или наружное), его 

частоту вращения. 

4. Необходимый ресурс (в часах или миллионах оборотов) и надежность. 

5. Состояние окружающей среды (температура, влажность, запылен-

ность). 

6. Особые требования к подшипникам. 

7. Желательные размеры подшипника. 

8. Стоимость подшипника и узла в целом.  

Подшипники выбирают по статической грузоподъемности. Первоначаль-

но назначают подшипники легкой серии по вычисленным ранее диаметрам вала 

под подшипники. Если при последующем расчете грузоподъемность подшип-

ника окажется недостаточной, то принимают подшипники средней серии.  
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Выбор подшипников 

8.1. Определение типа подшипников и схемы установки. 

Для назначения схемы установки подшипников необходимо определиться 

с конструкцией подшипникового узла. При выборе конструкции подшипнико-

вых узлов следует определить: 

- способ установки (крепления) внутреннего кольца подшипника на валу 

(рисунок 8.2 а); 

- способ установки (крепления) внешнего кольца подшипника в корпусе 

(рисунок 8.2 б); 

- элементы регулирования положения подшипника в узле (при необходи-

мости) (рисунок 8.2 в); 

- тип и вид крышки подшипника (рисунок 8.2 г); 

- тип уплотнения вала в узле (рисунок 8.2 д). 

  

Рисунок 8.2 – Конструкция подшипниковых узлов вала цилиндрических 

шестерен 

 

При работе редуктора могут возникать температурные деформации вала, 

что ведет к значительным осевым давлениям на подшипники. Во избежание за-

клинивания тел качения применяют различные схемы подшипниковых узлов. 

Для достаточно длинных валов (l/d = 12...15, здесь l - длина вала, d - макси-

а 

б 

д 

г 

в 
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мальный диаметра вала), одна из опор фиксирует положение вала в осевом 

направлении в обе стороны, а другая опора является подвижной (рисунок 8.3 а). 

Фиксирующий подшипник жестко закрепляют в осевом направлении, как на 

валу, так и в расточке корпуса. Он способен воспринимать двухстороннюю 

осевую нагрузку реверсивного характера. 

 

а) б) в) 

Рисунок 8.3 – Конструкции подшипниковых узлов (вариант) 

 

При действии на подшипник радиальной нагрузки в качестве фиксирую-

щей опоры принимают наиболее нагруженную опору. При одновременном дей-

ствии радиальной и осевой нагрузок в качестве фиксирующего принимают 

подшипник, воспринимающий меньшую радиальную нагрузку. 

Внутреннее кольцо плавающего подшипника жестко закреплено на ва-

лу, внешнее кольцо в корпусе не закрепляется, это обеспечивает возмож-

ность подшипнику перемещаться в осевом направлении на величину тепловой 

деформации вала. Обеспечивая значительные температурные деформации, эта 

схема обладает малой осевой жесткостью опор, что отражается на относитель-

ном положении связанных с валом деталей. 

Для менее длинных валов (l/d=8…10) опорные узлы могут быть установ-

лены "врастяжку" (рисунок 8.3 б). В этом случае температурное удлинение вала 

приводит к увеличению осевого зазора в подшипнике, что уменьшает вероят-

ность защемления подшипников. Для радиальных подшипников схема "врас-

тяжку" не применяется. 
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Для коротких валов (l/d = 6...8) применяется установка подшипников 

"враспор", когда каждая из опор фиксирует вал в осевом направлении, но толь-

ко в одну сторону (рисунок 8.3 в). 

Таким образом процесс проектирования сводится к выбору способа уста-

новки вала в подшипниках и способах установки подшипников в корпусе. 

Способы установки подшипников на валах и в корпусе достаточно по-

дробно отработаны в современном машиностроении, и процесс сводится к вы-

бору типового решения. 

Способы установки подшипников на валах представлены на рисунке 

8.4. 

 

Рисунок 8.4 – Способы установки подшипника на вал (варианты) 
а, б – посадка с натягом с крепление гайкой; 

в, г – посадка с натягом с креплением распорной втулкой; 

д, е - посадка с натягом упором в стопорное кольцо и крепление гайкой; 

ж, з, и, п, р - посадка с натягом с креплением торцевой шайбой на винтах; 

к, л, м, о, с, т - посадка с натягом с креплением стопорными шайбами; 

н - посадка с гарантированным натягом. 
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Способы установки подшипников в корпусе во многом будут зависеть 

от типа корпуса - разъемный или неразъемный. 

Для разъемных корпусов применяют закладные и привертные крышки, 

для неразъемных – только привертные. Крепление в разъемном корпусе, как 

правило, выполняется с помощью стопорных элементов (колец, шайб и т.д.) 

препятствующих осевому перемещению. Наиболее распространенные способы 

крепления подшипников в разъемном корпусе приведены на рисунке 8.5. 

 

Рисунок 8.5 - Способы крепления подшипников в разъемном корпусе 
а – крепление наружного кольца подшипника буртиком корпуса; 

б, д - крепление наружного кольца подшипника стопорным кольцом; 

в, г, е - крепление наружного кольца подшипника крепежной пластиной. 
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Способы крепления подшипников в неразъемном корпусе приведены на 

рисунке 8.6. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 8.6 - Способы крепления подшипников в неразъемном корпусе 
а, б, в, г – крепление наружного кольца подшипника винтовой крышкой; 

д, е, ж - крепление наружного кольца подшипника крышкой на винтах; 

з, - крепление наружного кольца подшипника с крышкой гарантированным натягом; 

к, л, м, н, о, - крепление наружного кольца подшипника крепежной пластиной на винтах; 

п - крепление наружного кольца подшипника деформируемой шайбой; 

р, с, т - крепление наружного кольца подшипника стопорными кольцами. 
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Регулирование подшипников 

Для нормальной работы подшипников необходимо свободное вращение 

колец и отсутствие в подшипнике чрезмерно больших зазоров. Для этого в 

подшипниковых узлах предусмотрены различные способы создания зазоров 

оптимальной величины. Регулирование подшипников осуществляется осевым 

перемещением наружных и внутренних колец.  

Регулирование подшипников осевым перемещением наружных колец 

осуществляется набором тонких металлических прокладок, устанавливаемых 

под фланец крышки подшипника (рисунок 8.7 а), либо с помощью воздействия 

винта на шайбу крепления наружного кольца подшипника (рисунок 8.7 б). Ре-

гулирование подшипников осевым перемещением внутренних колец произво-

дится с помощью шлицевой гайки (рисунок 8.7 в), либо поджимом набора тон-

ких металлических прокладок торцевой шайбой (рисунок 8.7 г): 

 

а)                                   б)  

в)          г) 

Рисунок 8.7 - Способы регулирования положения колей подшипников 

 

Все способы крепления и регулировки подшипников являются отрабо-

танными технологическими решениями. При проектировании подобного узла 

целесообразно пользоваться атласом готовых конструкций, адаптируя их под 

свои конкретные задачи. 
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8.2. Выбор подшипника.  

Выбор подшипника осуществляется по типу подшипника (радиальный 

шариковый, роликовый конический и т.д.) и по диаметру вала под подшипник 

dп, вычисленному при выполнении расчета вала. 

Для опор валов цилиндрических прямозубых и косозубых колес редукто-

ров применяют чаще всего шариковые радиальные подшипники. Для опор вала 

конических колеса и шестерни применяют роликовые конические подшипники. 

Изначально выбирается легкая серия. 

Для выбранного подшипника определяются основные геометрические и 

эксплуатационные показатели (таблица 8.1, 8.2 и рисунок 8.8). 

 

а) б) 

Рисунок 8.8 - Основные геометрические параметры 

 подшипников качения. 
а - шариковые радиальные однорядные ГОСТ 8338-75, 

б - роликовые конические однорядные ГОСТ 333-71. 
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Таблица 8.1 - Подшипники шариковые радиальные однорядные ГОСТ 

8338-75(выдержка) 
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Таблица 8.2 - Подшипники роликовые конические однорядные 

 ГОСТ 333-71(выдержка) 
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Проверка долговечности подшипников 

 

8.3. Определение максимальных значение осевых и радиальных уси-

лий. 

Определяется радиальное воздействие на каждый из подшипников: 

𝑅𝐴 = √𝑅𝐴
𝑋2

+ 𝑅𝐴
𝑌2

  , 

𝑅𝐵 = √𝑅𝐵
𝑋2

+ 𝑅𝐵
𝑌2

 . 

Из двух значений выбираем максимальное значение 𝑅𝑚𝑎𝑥 и сравниваем 

со статической грузоподъемностью 𝐶𝑜𝑟  выбранного подшипника(таблица 8.1, 

8.2).   

При выполнении условия: 

𝐶𝑜𝑟 >  𝑅𝑚𝑎𝑥 , 

принимаем подшипник выбранной серии, в случае невыполнения условия вы-

бираем подшипник следующей серии и повторяем расчеты. 

8.4. Определение долговечности подшипника. 

Долговечность подшипника определяется сроком его работы при задан-

ных условиях (радиальная нагрузка, частота вращения, условия эксплуатации и 

т.д.) 

Долговечность определяют: 

𝐿 = 𝑎1𝑎23 (
𝐶𝑟

𝑃𝑟
)

𝐾
∙

106

60∙𝑛
, 

где 𝑎1 - коэффициент долговечности подшипника; для большинства под-

шипников принимают 𝑎1 = 1; 

𝑎23 - коэффициент, зависящий от свойств металла деталей подшипника и 

условий его эксплуатации. 

Значения коэффициент 𝑎23 принимаем: 

для шарикоподшипников 0,7…0,8; 

для роликоподшипников 0,6…0,7. 

𝐶𝑟 - динамическая грузоподъемность (таблица 8.1, 8.2); 

𝑛 - частота вращения вала; 

𝐾 - показатель степени:   
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𝐾 = 3 - для шариковых подшипников, 

𝐾 = 10/3 - для роликовых подшипников; 

𝑃𝑟 - эквивалентная нагрузка (вычисляется для двух подшипников, при рас-

чете долговечности учитывается большее значение). 

Определение эквивалентной нагрузки 𝑷𝒓: 

- для радиальных шариковых и роликовых, радиально-упорных подшип-

ников: 

𝑃𝑟 = (𝑉𝑋𝑅𝑟 + 𝑌𝑅𝑎)𝐾Б𝐾Т,  

- для подшипников с короткими цилиндрическими роликами: 

𝑃𝑟 = 𝑅𝑟𝐾Б𝐾Т, 

где бК  - коэффициент безопасности (динамичности): 

1,0 - нагрузка спокойная; 

1,3…1,5 - нагрузка умеренная; 

2,5…3,0 - сильные удары и толчки. 

ТК  - температурный коэффициент; 

 

При 𝑡℃ ≤100 125 150 175 200 250 

KT 1,00 1,05 1,10 1,15 1,25 1,4 

 

V - коэффициент вращения кольца: 

при вращении внутреннего кольца V=1;  

при вращении наружного кольца V=2. 

X, Y - коэффициенты радиальной и осевой нагрузок, определяются в зави-

симости от соотношения осевых 𝐹𝑎 , радиальных нагрузок 𝐹𝑟 на статической 

грузоподъемности подшипника 𝐶𝑜𝑟 по таблице 8.3. 
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Таблица 8.3 - Значение коэффициентов радиальных и осевых нагрузок. 

 

8.5. Определение осевого 𝑭𝒂 и радиального 𝑭𝒓 усилия: 

При отсутствии в зацеплении осевых сил, вал можно устанавливать на 

шариковых радиальных подшипниках (рисунок 8.9). 
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Рисунок 8.9 - Схема установки радиальных шариковых подшипников 

При этом осевое усилие 𝐹𝑎 не учитывается (хотя оно и не равно нуль, но 

значительно меньше остальных силовых воздействий), а радиальное усилие 

определяется как максимальное усилие, действующее на опоры (определяется в 

п.8.3) - 𝐹𝑎 = 𝑅𝑚𝑎𝑥. 

В случаях возникновения значительных осевых сил (при использовании 

косозубых и конических шестерен), для установки валов используются ради-

ально-упорные подшипники, где осевые усилия зависят от радиальных. 

Изначально значения осевой 𝐹𝑎 и радиальной нагрузки 𝐹𝑟 определялись 

при силовом расчете зубчатой пары, но осевая нагрузка 𝐹𝑎 для радиально-

упорных подшипников должна определяться в зависимости от способа уста-

новки подшипников по схеме «О» (рисунок 8.10 б) или по схеме «Х» (рисунок 

8.10 в) и с учетом осевой составляющей 𝑆 радиальной нагрузки 𝐹𝑟 (рисунок 8.10 

а).  

 

Рисунок 8.10 - Схема установки радиально-упорных подшипников 



125 

 

Таким образом, для радиально-упорных шарикоподшипников: 

𝑆1 = 𝑒𝐹𝑟1, 

𝑆2 = 𝑒𝐹𝑟2; 

для конических роликоподшипников: 

𝑆1 = 0,83𝑒𝐹𝑟1, 

𝑆2 = 0,83𝑒𝐹𝑟2, 

где 𝑒 - коэффициент осевого нагружения, зависящий от угла контакта α 

подшипника (определяется по таблице 8.3); 

𝐹𝑟 - радиальное усилие, определяется как радиальное усилие, действую-

щее на опоры (определяется в п. 8.3): 

𝐹𝑟1 = 𝑅𝐴, 𝐹𝑟2 = 𝑅𝐵  . 

При отсутствии «осевой игры» и предварительного натяга осевая нагруз-

ка на каждый из двух подшипников вала (рисунок 8.9 б, в) может быть опреде-

лена по следующим формулам:  

 при условии 𝑆1 ≥ 𝑆2 и 𝐹𝑎 ≥ 0: 

𝐹𝑎1 = 𝑆1 , 𝐹𝑎2 = 0 , 

при условии 𝑆1 < 𝑆2 и 𝐹𝑎 ≥ 𝑆2 − 𝑆1: 

𝐹𝑎1 = 0 , 𝐹𝑎2 = 𝑆1 + 𝐹𝑎 , 

при условии 𝑆1 < 𝑆2 и 𝐹𝑎 ≤ 𝑆2 − 𝑆1: 

𝐹𝑎1 = 𝑆2 − 𝐹𝑎 , 𝐹𝑎2 = 𝑆2 . 

Здесь 𝐹𝑎 - осевое усилие, определяется как осевое действующее на опоры 

(определяется в п.п. 3.19 или 4.9). 

Таким образом, для определения эквивалентной нагрузки 𝑃𝑟 следует 

применять большее из полученных значений 𝐹𝑎1 и 𝐹𝑎2, 𝐹𝑟1 и 𝐹𝑟2. 

8.6. Определение долговечности подшипника. 

Вычисленную долговечность 𝐿 сравнивают с требуемым ресурсом 𝐿р : 

𝐿 < 𝐿р . 

где 𝐿р - расчетная долговечность подшипника, как правило соответствует 

расчетному сроку службы всего агрегата. 
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При невозможности обеспечить требуемую долговечность, необходимо 

предусмотреть в конструкции подшипникового узла простую и технологичную 

замену подшипников. 
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9. Выбор, расчет и конструирование муфт 

 
Для соединения валов применяют муфты. С помощью муфт можно также 

передать вращение с валов на зубчатые колеса, шкивы и т.д., свободно наса-

женные на эти валы. В большинстве случаев конструкция и принципы действия 

муфт не влияет на величину вращающего момента и направление вращения.  В 

тех случаях, когда при передаче крутящего момента через муфту изменяется 

его значение, то муфту рассматривают как отдельную ступень привода со все-

ми вытекающими из этого расчётами. Конструкции подобных муфт сложны, а 

применение достаточно редко, поэтому подобные случаи не нашли отражения в 

данном пособии.  

В большинстве случаев применение муфт вызвано необходимостью: 

а) получения длинных валов, изготовляемых из отдельных частей; 

б) компенсации небольших монтажных неточностей; 

в) придания валам некоторой относительной подвижности во время рабо-

ты (малое смещение и перекос геометрических осей валов). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 9.1 - Классификация муфт 

 

Механического действия 

муфты 
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свободного хода 
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В современном машиностроении применяют большое количество муфт, 

различающихся по принципу действия и управления, назначению и конструк-

ции. Краткая классификация муфт по этим признакам представлена на схеме 

рисунок 9.1. 

В электрических и гидравлических муфтах, указанных на схеме, исполь-

зуют принципы передачи крутящего момента за счет электромагнитных и гид-

родинамических сил. Эти муфты изучают в специальных курсах.  

Широко применяемые муфты механического действия стандартизованы. 

Основной паспортной характеристикой каждой муфты является величина кру-

тящего момента, на передачу которого она рассчитана, кроме этого следует 

учитывать преимущества и недостатки, конструктивные особенности каждого 

типа муфт. Рассмотрим наиболее распространённые. 

Фланцевые муфты. 

На рисунке 9.2 сверху и снизу от осевой линии изображены различные 

варианты конструкции фланцевой муфты: полумуфты 1, 2 соединяют болтами, 

поставленными с зазором (I вариант) или без зазора (II вариант). 

В первом случае крутящий момент передается за счет сил трения, возни-

кающих в стыке полумуфт от затяжки болтов, во втором случае - непосред-

ственно болтами, которые работают на срез и смятие. 

 

Рисунок 9.2 - Конструкция фланцевой муфты 
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Сборка фланцевой муфты производится при помощи болтов, поставлен-

ных в отверстия с зазором или без него.  

Болты, поставленные без зазора, могут одновременно выполнять функ-

цию центровки валов. При постановке болтов с зазором центровка производит-

ся выступом, который воспринимает также все поперечные (перерезывающие) 

нагрузки. Центрирующий выступ затрудняет монтаж и демонтаж соединения, 

так как при этом необходимо осевое смещение валов. 

Расчет на прочность выполняют для шпоночных или шлицевых соедине-

ний и болтов. Установка болтов без зазора позволяет получить муфты меньших 

габаритов, и поэтому более распространена. 

Фланцевые муфты широко используются в машиностроении. Их приме-

няют для соединения валов диаметром до 200 мм и более. Достоинством таких 

муфт является простота конструкции и сравнительно небольшие габариты. 

Муфта втулочная 

У втулочных муфт на рисунке 9.3 исполнения 1 есть крепление втулки с 

валами коническими штифтами; у муфт исполнений 2 и 3 - призматическими и 

сегментными шпонками; у исполнений 4 - шлицевыми соединениями. 

 

Рисунок 9.3 - Конструкции втулочных муфт 
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Муфта жесткая. 

Жестки зажимные муфты (рисунок 9.4) представляют собой втулку с ще-

лью, позволяющей при зажиме получить необходимые для передачи крутящего 

момента силы трения. 

             

 

Рисунок 9.4 - Конструкция зажимной втулочной муфты 

 

Муфта зубчатая. 

Зубчатая муфта (рисунок 9.5) состоит из полумуфт 1 и 2 с наружными 

зубьями и разъемной обоймы 3 с двумя рядами внутренних зубьев. Наиболее 

распространен эвольвентный профиль зубьев α = 20°, что позволяет нарезать их 

нормальным зуборезным инструментом. Муфта компенсирует все виды смеще-

ний валов. С этой целью выполняют торцевые зазоры с и увеличенные зазоры в 

зацеплении (см. рисунок 9.5), а зубчатые венцы полумуфт обрабатывают по 

сферам с радиусами r, центры которых располагают на осях валов. Допускае-

мые зубчатой муфтой смещения валов (радиальные, угловые или их комбина-

ция) определяют из условия, чтобы углы между осью обоймы и осью одного 

или другого вала были не больше 0° 30'. 

        

Рисунок 9.5 - Конструкция зубчатой муфты 
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Компенсация несоосности валов при работе муфты сопровождается не-

прерывным скольжением в местах соприкосновения зубьев и их износом. Прак-

тикой эксплуатации зубчатых муфт установлено, что износ является основным 

критерием их работоспособности. Для его уменьшения в обойму заливают 

жидкую смазку (до уровня уплотнения). Зубчатые муфты обладают компактно-

стью и хорошими компенсирующими свойствами. Их широко применяют в 

машиностроении, особенно для передачи больших крутящих моментов. 

Кулачково-дисковая муфта. 

Кулачково-дисковая муфта (рисунок 9.6) состоит из двух полумуфт 1 и 2 

и промежуточного диска 3. На внутреннем торце каждой полумуфты образова-

но по одному диаметрально расположенному пазу. На обоих торцах диска вы-

полнено по одному выступу, которые расположены по взаимно перпендику-

лярным направлениям. У собранной муфты выступы диска располагаются в па-

зах полумуфт. Таким образом, диск соединяет полумуфты. 

 

Рисунок 9.6 - Конструкция кулачково-дисковой муфты 

 

Перпендикулярное расположение пазов позволяет муфте компенсировать 

эксцентриситет и перекос валов. При этом выступы скользят в пазах, а центр 

диска описывает окружность радиусом, равным эксцентриситету. Зазоры меж-

ду диском и полумуфтами позволяют компенсировать также и продольные 

смещения валов. Вследствие того, что перекос валов вызывает неблагоприятное 

распределение давления в пазах, кулачково-дисковую муфту рекомендуют 
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применять в основном для компенсации эксцентриситета до 0,04d, а перекоса 

валов до 200. 

Скольжение выступов в пазах сопровождается их износом. Интенсив-

ность износа возрастает с увеличением несоосности и частоты вращения муф-

ты. Для его уменьшения поверхности трения муфты периодически смазывают 

(отверстие на рисунке) и не допускают на них больших напряжений смятия 

(давлений). Последнее является основным условием расчета всех жестких муфт 

со скользящими деталями. 

Кулачково-дисковая муфта имеет пониженную надежность работы вслед-

ствие значительного износа рабочих поверхностей наличия центробежной си-

лы, действующей на диск, потери на трение. 

Муфты упругие. 

Конструкция одной из упругих муфт изображена на рисунке 9.7. Эту кон-

струкцию можно рассматривать как принципиальную схему, общую для всех 

упругих муфт. Здесь полумуфты 1 и 2 связаны с упругим элементом (например, 

склеены или привулканизированы). 

  

Рисунок 9.7 - Конструкция упругой муфты (вариант) 

 

Упругая связь полумуфт позволяет компенсировать несоосность валов; 

изменить жесткость системы в целях устранения резонансных колебаний при 

периодически изменяющейся нагрузке; снизить величину кратковременных пе-

регрузок узлов машины. 
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Одной из основных характеристик упругой муфты является ее жесткость, 

для большинства конструкций этот показатель не изменяется. Переменной 

жесткостью обладают муфты с неметаллическими упругими элементами, мате-

риалы которых (резина, кожа и т. д.) не подчиняются закону Гука, а также муф-

ты с металлическими упругими элементами, условия деформирования которых 

ограничиваются конструкцией. 

В машиностроении применяют большое количество разнообразных по 

конструкции упругих муфт. По материалу упругих элементов эти муфты делят 

на две группы: 

- муфты с металлическими упругими элементами; 

- муфты с неметаллическими упругими элементами. 

Муфта с цилиндрическими пружинами 

Конструкция одной из муфт с цилиндрическими пружинами показана на 

рисунке 9.8. Муфта состоит из обода 1 с ребром 2 и ступицы 3 с диском 4. Реб-

ро обода размещается в кольцевой канавке диска так, что возможен относи-

тельный поворот этих двух деталей. Ребро и диск имеют одинаковые фасонные 

вырезы, в которые закладывают пружины 5 с ограничителями 6. С торцев муф-

ту закрывают дисками 7, которые прикрепляют к ступице или ободу для предо-

хранения пружины и ограничителей от выпадения и загрязнения. 

 

Рисунок 9.8 – Конструкция упругой муфты  

с цилиндрическими пружинами муфты 
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В разгруженной муфте (см. рисунок 9.8 а) каждый из ограничителей со-

прикасается своей цилиндрической поверхностью и с диском, и с ребром, а 

пружины предварительно сжаты. Под нагрузкой (см. рисунок 9.8 б) ребро пе-

ремещается в пазу между дисками, а пружины дополнительно сжимаются. При 

этом один из ограничителей соприкасается только с ребром, а другой – только с 

диском. Такие муфты целесообразно применять как упругие звенья в системе 

соединения валов с зубчатыми колесами или цепными звездочками. В этом 

случае обод является зубчатым венцом, а муфта как бы встраивается в кон-

струкцию зубчатого колеса. Для уменьшения износа деталей необходимо 

предусматривать смазку трущихся поверхностей муфты. 

Муфта зубчато-пружинная, или муфта со змеевидными пружинами. 

Полумуфты 1 и 2 (рисунок 9.9) имеют зубья 3 специального профиля, 

между которыми размещается змеевидная пружина 4. Кожух 5 удерживает 

пружину в рабочем положении, защищает муфту от пыли и служит резервуа-

ром для смазки. 

 

Рисунок 9.9 – Конструкция зубчато-пружинной муфты 

 

Основная область применения зубчато-пружинных муфт – тяжелое ма-

шиностроение (прокатные станы, турбины, поршневые двигатели и т. п.). 

Число зубьев обычно принимают в пределах 50…100. Муфты могут ком-

пенсировать несоосность валов. 
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Муфта с резиновой звездочкой. 

Муфта (рисунок 9.10) состоит из двух полумуфт с торцевыми выступами 

и резиновой звездочки, зубья которой расположены между выступами. Зубья 

звездочки работают на сжатие. При передаче момента в каждую сторону рабо-

тает половина зубьев. 

 

 

Рисунок 9.10 - Конструкция муфты с резиновой звездочкой 

 

Муфта стандартизована и широко применяется для соединения быстро-

ходных валов. 

Муфта упругая втулочно-пальцевая (МУВП). 

Благодаря легкости изготовления и замены резиновых элементов эта 

муфта (рисунок 9.11 а) получила распространение, особенно в приводах от 

электродвигателей с малыми и средними крутящими моментами. 

а) б) 

Рисунок 9.11 - Конструкция упругой втулочно-пальцевой муфты 
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Муфты нормализованы для диаметров валов до 150 мм и соответственно 

крутящих моментов до 15 кНм. 

Упругими элементами здесь служат гофрированные резиновые втулки 

или кольца трапецеидального сечения (рисунок 9.11 б). 

Вследствие сравнительно небольшой толщины втулок муфты обладают 

малой податливостью и применяются в основном для компенсации несоосности 

вала в небольших пределах. 

Муфта с упругой оболочкой. 

Упругий элемент муфты (рисунок 9.12), напоминающий автомобильную 

шину, работает на кручение. Наличие нескольких слоев корда придает муфте 

большую энергоемкость, высокие упругие и компенсирующие свойства (несо-

осность - 2 …6 мм, перекос валов - 2…6°, угол закручивания - 5…30°). 

       

Рисунок 9.12 - Конструкция муфты с упругой оболочкой 

 

Муфта сравнительно новая, она получила широкое распространение и в 

настоящее время стандартизована. 
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Муфты кулачковые. 

На торцах полумуфт 1 и 2 (рисунок 9.13) имеются выступы (кулачки) 3.  

 

Рисунок 9.13 - Конструкция кулачковой муфты 

 

В рабочем положении выступы одной полумуфты входят во впадины 

другой. Для включения и выключения муфты одну из полумуфт 2 устанавли-

вают на валу подвижно в осевом направлении (чаще всего скользящая посадка 

при шпоночном или шлицевом соединении). 

Подвижную полумуфту перемещают с помощью специального устрой-

ства – отводки. Вилку отводки располагают в пазу 4. На чертеже пунктиром 

показано выключенное положение полумуфты 2. Кольцо 5 служит для цен-

тровки валов, так как их перекос резко снижает работоспособность кулачковых 

муфт. Чаще всего кулачковые и зубчатые сцепные муфты располагают на од-

ном валу и используют для переключения скоростей. 

Муфты зубчатые сцепные. 

По своему устройству зубчатая сцепная муфта (рисунок 9.14 а) подобна 

зубчатой компенсирующей муфте с той разницей, что здесь обойма 1 изготов-

ляется подвижной и управляется с помощью отводки. На рисунке обойма рас-

положена в положении «включено». Диски 2 и 3 являются ограничителями, а 

втулка 4 центрирует валы и одновременно выполняет функцию подшипника 

при их относительном вращении (когда муфта выключена). 
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а) б) 

Рисунок 9.14 - Конструкция зубчатой сцепной муфты 

 

Применяют также зубчатые муфты без обоймы 1, у которых одна полу-

муфта имеет внутренние, а другая внешние зубья (рисунок 9.14 б). 

 Для устранения ударов при включении в зубчатых муфтах широко при-

меняют синхронизаторы (например, в коробках скоростей автомобилей). Они 

выравнивают скорости валов перед их соединением. 

Муфты фрикционные дисковые. 

Схема простейшей дисковой муфты с одной парой поверхностей трения 

изображена на рисунке 9.15 а. Здесь полумуфта 2 укреплена на валу 1 непо-

движно, а полумуфта 3 подвижна в осевом направлении. Для соединения валов 

к подвижной полумуфте прикладывают силу посредством рычага 6. 

 

Рисунок 9.15 - Конструкция фрикционной дисковой муфты 
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Для уменьшения силы нажатия и габаритов муфты применяют конструк-

ции не с одной, а со многими парами поверхностей трения – многодисковые 

муфты (см. рисунок 9.15 б). В этих муфтах имеются две группы дисков: наруж-

ные 2 и внутренние 3. Наружные диски соединены с полумуфтой 8, а внутрен-

ние – с полумуфтой 7 с помощью подвижного шлицевого соединения. Правый 

крайний внутренний диск опирается на регулировочные гайки; на правый 

крайний диск действуют силы нажатия от механизма управления. 

Муфты фрикционные конические. 

Схема простейшей конической муфты представлена на рисунке 9.17: 

 

 

Рисунок 9.17 - Конструкция фрикционной конической муфты 

От действия силы на конической поверхности соприкосновения полу-

муфт возникают удельное давление и удельные силы трения. Силы трения, 

направленные по касательной к окружности конуса, используются для переда-

чи крутящего момента. 

Конические муфты по сравнению с многодисковыми имеют большие га-

бариты. Они сложнее в изготовлении, и при их применении необходима повы-

шенная точность центровки валов. По этим причинам конические муфты при-

меняют реже, чем дисковые. 

Муфты цилиндрические шинопневматические. 

Между полумуфтами 1 и 2 (рисунок 9.18 а) расположена резиновая шина 

4 с воздушной камерой. Шина прикрепляется к полумуфте 1, а ее внутренняя 

поверхность покрывается набором колодок 3 из антифрикционного материала. 
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С помощью штуцера 5 камера шины присоединяется к воздушной магистрали 

управления. 

а) б) 

Рисунок 9.18 - Конструкция шинопневматической  

цилиндрической муфты 

 

При подаче воздуха в камеру колодки прижимаются к полумуфте 2 с си-

лой, необходимой для передачи крутящего момента (рисунок 9.18 б). 

Шинопневматическая муфта относится к сравнительно новым конструк-

циям. В последнее время она получила широкое распространение, в особенно-

сти в тяжелом машиностроении (буровые лебедки, экскаваторы и пр.). Основ-

ными преимуществами этих муфт являются сочетание свойств сцепной, предо-

хранительной и упруго-компенсирующей муфт; простота управления и широ-

кие возможности регулирования; самокомпенсация износа колодок. 

Недостатки муфт - старение резины в особенности при попадании масла, 

кислот, щелочи и т. п.; затруднения с подводом воздуха; относительно высокая 

стоимость шины. 

Муфты предохранительные. 

Предохранительные муфты служат для защиты машины от перегрузки. 

Любая фрикционная муфта, отрегулированная на передачу предельного момен-

та, выполняет функции предохранительной. Специальные предохранительные 

фрикционные муфты не имеют механизма управления, а силы нажатия в них 

обычно обеспечивают постоянно действующими пружинами. 

Другим примером предохранительных муфт является муфта со специаль-

ным разрушающимся элементом (рисунок 9.19). Схема одного из многочислен-

ных вариантов конструкции таких муфт представлена на рисунке: 
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Рисунок 9.19 - Конструкция предохранительной 

 муфты с разрушающимся элементом 

 

Крутящий момент между полумуфтами 1 и 4 передается через штифт 3, 

который срезается при перегрузке. Для восстановления работы муфты штифт 

заменяют. Закаленные втулки 2 предотвращают смятие более слабого материа-

ла полумуфт штифтом и тем самым приближают действительные условия среза 

штифта к расчетным. 

На рисунке 9.20 изображена кулачковая предохранительная муфта. Здесь 

полумуфты 1 и 3 зацепляются через подпружиненный шарик 5, значение кру-

тящего момента, передаваемый муфтой, определяется силой прижатия шари-

ков. При превышении допустимого значения передаваемого крутящего момен-

та происходит поджатие шариков и проскальзывание полумуфт относительно 

друг друга. 

  

Рисунок 9.20 – Конструкция кулачковой предохранительной муфты 

 

 

 



142 

 

Муфты центробежные. 

Центробежные муфты автоматически соединяют валы только тогда, когда 

угловая скорость превысит некоторую заданную величину. Таким образом, эти 

муфты являются самоуправляемыми по угловой скорости. 

Центробежные муфты используют для автоматического включения и вы-

ключения исполнительного механизма с помощью регулировки угловой скоро-

сти двигателя; для разгона машин с большими маховыми массами при двигате-

ле с малым пусковым моментом; для повышения плавности пуска и т. п. Схема 

одной из центробежных муфт дана на рисунке 9.21  

 

 

Рисунок 9.21 - Конструкция центробежной муфты 

 

Центробежная сила прижимает колодки к барабану полумуфты 2. Этому 

препятствует сила, возникающая от прогиба пружины. Момент срабатывания 

муфты определяется усилием пружин. 

Муфты свободного хода (обгонные). 

Муфты свободного хода передают крутящий момент только в одном за-

данном направлении. Их применяют в станках, автомобилях, мотоциклах, вело-

сипедах и т. д. В велосипедах, например, они передают крутящий момент от 

педалей на колесо и в то же время позволяют колесу свободно катиться при не-

подвижных педалях. 

Простейшим примером муфт свободного хода является устройство с хра-

повиком (рисунок 9.22 а). 
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а) б) 

Рисунок 9.22 - Конструкция обгонной муфты 

 

Из-за шума на холостом ходу и резкого ударного включения муфты с 

храповиком применяют сравнительно мало и только при низких скоростях. 

Бесшумную работу обеспечивают фрикционные роликовые или шарико-

вые муфты. Схема одной из конструкций таких муфт, встроенных в соединение 

шестерни с валом, представлена на рисунке 9.22 б. 

Если шестерня 1 вращается по часовой стрелке, то под действием сил 

трения ролик 5 заклинивается в узкой части паза. Образуется жесткое соедине-

ние шестерни с валом через ролик. При вращении шестерни в противополож-

ном направлении ролик выходит в широкую часть паза, и шестерня оказывается 

разъединенной с валом. В этом направлении она может вращаться свободно. 

Толкатель 4, имеющий слабую пружину 3, выполняет вспомогательную 

роль. Он удерживает ролик в постоянном соприкосновении с обоймой. 

9.1 Выбор и расчет стандартных муфт. 

В подавляющем большинстве, муфты представляют собой готовые стан-

дартизированные узлы. Область применения, которых определяется условиями 

работы, величиной передаваемого крутящего момента и диаметрами соединяе-

мых валов. Таким образом, расчет муфт сводится к определению наиболее 

нагруженного элемента и сравнению нагрузок, возникающих в данном элемен-

те с предельно допустимыми.  

Муфты каждого типоразмера выполняют для некоторого диапазона диа-

метров вала. Основным критерием при выборе стандартных муфт является пе-

редаваемый вращающий момент. 
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При проектировании новых муфт конструктивные размеры элементов 

муфты определяют расчетом. Стандартизованные или нормализованные муфты 

не рассчитывают. Их, как правило, выбирают, как и подшипник качения, по 

таблицам справочников. 

Выбор стандартных (типовых) муфт. 

Основной характеристикой при выборе муфт является передаваемый рас-

четный момент: 

𝑀р = 𝑘у𝑘б𝑘р𝑀 ≤ [𝑀р], 

где 𝑀- номинальный вращающий момент при установившемся режиме 

работы; 

𝑀р- расчетный момент кручения; 

[𝑀р]- предельно допустимый вращающий момент; 

𝑘у- коэффициент условий работы, определяется по таблице 9.1. 

Таблица 9.1-– Коэффициенты условий работы для расчета муфт 

 

 

 

 

𝑘б- коэффициент безопасности, определяется по таблице 9.2 

Таблица 9.2 - Коэффициенты безопасности для расчета муфт 

 

 

 

 

 

 

Условия работы машины 𝑘у 

Работа спокойная 
 

Работа неравномерная 1,1-1,3 

Тяжела работа с ударами 1,3-1,5 

Степень ответственности передачи 𝑘б 

Поломка муфты вызывает остановку машины 1,0 

Поломка муфты вызывает аварию машины 1,2 

Поломка муфты вызывает аварию ряда машин 1,5 

Поломка муфты может привести к человеческим жертвам 1,8 
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𝑘р- коэффициент режима работы, определяется по таблице 9.3 

Таблица 9.3 - Коэффициенты режима работы для расчета муфт 

 

 

 

 

 
 

 

 

 

 

  

Механизм или машина 𝑘р 

Конвейеры:   

ленточные 1,25-1,50 

цепные, скребковые и винтовые (шнеки) 1,50-2,0 

Воздуховки и вентиляторы центробежные 1,25-1,50 

Насосы:   

центробежные 1,50-2,0 

поршневые компрессоры 2,0-3,0 

Станки металлообрабатывающие:   

с непрерывным движением 1,25-1,50 

с возвратно-поступательным движением 1,50-2,50 

Станки деревообделочные 1,50-2,0 

Мельницы шаровые, дробилки, молоты, ножницы 2,0-3,0 

Краны, подъемники, элеваторы 3,0-4,0 
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10. Конструкции уплотнительных устройств 

 
Уплотнительные устройства применяют для предотвращения вытекания 

смазочного материала из корпуса механизма и для защиты подшипников, валов 

и зубчатых пар от агрессивных воздействий окружающей среду, проявляющих-

ся в виде попадания пыли, грязи и влаги извне. Происходит это через плоскости 

прилегания различных крышек, люков, окон (монтажных, контрольных, смот-

ровых и т.д.), либо через зазоры между валом и отверстием в подшипниковой 

крышке. 

От надежности и долговечности уплотнений зависит работоспособность 

подшипников. В подшипниковых узлах различные типы уплотнений применя-

ют для предотвращения вытекания смазки из корпуса, в котором установлен 

подшипник, и возможности проникновения пыли, окалин, жидкостей и других 

посторонних веществ в подшипник. Утечка масла из корпуса подшипника ве-

дет к лишнему расходу смазочных материалов, загрязнению оборудования и 

разрушению фундамента. По своей конструкции и эксплуатационным парамет-

рам уплотнения весьма разнообразны. Классификация видов уплотнений пред-

ставлена на рисунке 10.1. 

При проектировании редукторов наибольший интерес представляют 

уплотнения неподвижных разъемных соединений и уплотнения валов, т.е. по-

движных вращающихся элементов. 

Рассмотрим наиболее распространённые виды уплотнений. 
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Рисунок 10.1 - Классификация уплотнений 

 

Герметики. 

Герметики представляют собой маловязкие пасты, обладающие хорошей 

проникающей способностью и адгезией. В процессе сборки они заполняют впа-

дины микронеровностей, включая небольшие отклонения формы (до 0,5 мм). 

Герметики применяют для уплотнения неподвижных стыков, работающих без 

существенного избыточного давления (до 0,15 МПа) рабочей среды. 

По составу герметики отличаются большим разнообразием.  

Плоские прокладки.  

В результате механической обработки на контактирующих поверхностях 

неподвижных соединений образуются микронеровности, волнистость, отклоне-

ния от правильной геометрической формы. При контактировании таких по-

Для неподвижных соединений 

металлические 

герметики 

отгонной резьбой 

Для подвижных  

соединений 

Уплотнения 

При вращательном 

 движении 

При поступательном  

движении 

бесконтактные  

неметаллические  

прокладки 

контактные 

контактные шайбы 

щелевые  

разрезные пружины 

лабиринтные 

гидропластовые 

сальники 

манжеты  

торцевые гребешковые  

дисковые 
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верхностей плоскость стыка покрывается сетью сквозных каналов, создающих 

не герметичность соединения. При затяжке стыка плоская прокладка деформи-

руется, частично или полностью перекрывая сквозные каналы. Форма проклад-

ки зависит от формы и размеров уплотняемого стыка (рисунок 10.2). 

 

Рисунок 10.2 - Конфигурации плоских прокладок 

 в зависимости от формы фланца 

 

В качестве прокладочного материала могут выбираться, специальные 

термо- и маслостойкие бумаги, резины, полимеры, а также мягкие металлы 

(медь, алюминий, сталь). 

Сальники. 

Сальником называют уплотнительное кольцо прямоугольного сечения из 

грубошерстного (ГОСТ 6418-67) и полугрубошерстного (ГОСТ 6308-71) войло-

ка при окружной скорости не более 2м/с и из тонкошерстного войлока (ГОСТ 

288-72) при окружной скорости до 5м/с. 

Сальник представляет собой кольцевую полость вокруг вала, набитую 

уплотняющим материалом (рисунок 10.3). Кольцевая полость выполняется в 

виде цилиндрических (рисунок 10.3 а) или конических канавок (рисунок 10.3 

б). 

 

а) 
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б) 

Рисунок 10.3 - Конструкции сальниковых уплотнений 

 

Для компенсации износа предусматривается периодическая затяжка 

набивки с помощью колец, гаек, винтов. 

Манжетные уплотнения. 

Манжетные уплотнения используют при смазывании как густым, так и 

жидким смазочным материалом при низких и средних скоростях 10…20 м/с, 

так как они оказывают сопротивление вращению вала. 

Манжета представляет собой выполненное из мягкого упругого материа-

ла кольцо с воротником, охватывающим вал (рисунок 10.4). Под действием 

давления в уплотняемой полости воротник манжеты плотно охватывает вал с 

силой, пропорциональной давлению. Для обеспечения постоянного натяга во-

ротник стягивают на валу кольцевой пружиной (на рис. не показана). 

 

Рисунок 10.4 - Конструкции манжетных уплотнений 
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Манжета должна быть расположена воротником навстречу уплотняемому 

давлению; при обратном расположении давление отжимает воротник от вала. 

При необходимости двустороннего уплотнения устанавливают две манжеты с 

воротниками, направленными в разные стороны. Наружную сторону манжеты 

плотно крепят к корпусу. 

На начальных этапах конструирования применялись манжеты из кожи, в 

настоящее время не применяются в машиностроении, им на смену пришли 

манжеты из бензомаслостойкой резины. Конструкции резиновых манжет раз-

нообразны, как по форме самой манжеты (рисунок 10.5), так и по способу их 

установке на валах (рисунок 10.6): 

 

 

Рисунок 10.5 - Конфигурации манжет 

 

 

Рисунок 10.6 - Способы установки манжетных уплотнений на валах 
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Наиболее широкое распространение, в настоящее время, получили ман-

жеты армированные изготовленные по ГОСТ 8752-72. Манжеты чаще всего из-

готовляют из пластиков типа поливинилхлоридов и фторопластов, превосхо-

дящих кожу по упругости и износостойкости, Полихлорвиниловые манжеты 

выдерживают температуру до 80°С. Фторопластовые манжеты могут работать 

при температурах до 300°С. 

Резиновая армированная манжета (ГОСТ 8752-72) представлена на ри-

сунке 10.7, состоит из корпуса 2, изготовленной из бензомаслостойкой резины, 

стального Г-образного каркаса 1 и браслетной пружины 3, которая стягивает 

уплотняющую часть манжеты и образует рабочую кромку шириной (см. рису-

нок 10.7). Манжеты, работающие в засоренной среде, имеют «пыльники». 

Размерный ряд манжет соответствует ГОСТу и по размерам совпадает с 

размерным рядом валов и подшипников, что облегчает их подбор и конструи-

рование в целом. 

 

Рисунок 10.7 - Конструкции манжетных уплотнений ГОСТ 8752-72 

 

Манжеты по ГОСТ 8752-79 устанавливают браслетной пружиной во 

внутреннюю полость изделия непосредственно в корпус (рисунок 10.8 а), 

крышку (рисунок 10.8 б) или регулирующий винт (рисунок10.8 в). 
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а)                                     б)                                    в) 

Рисунок 10.8 - Способы установки манжетных уплотнений 

 

Гидропластовые уплотнения. 

Часто применяют сальники с уплотняющим элементом в виде втулки из 

термопластов, например, из поливинилхлоридов. Гидропластовую втулку за-

ключают в замкнутое кольцевое пространство в корпусе (рисунок 10.9). Зазор 

между валом и отверстием делают минимальным. Уплотняющий элемент затя-

гивают на валу винтом, действующим на гидропласт через притертый плунжер; 

давление плунжера, передаваясь всей массе гидропласта, заставляет втулку 

плотно охватывать вал. 

 

Рисунок 10.9 - Схема гидропластовых уплотнений 

 

Во избежание выдавливания гидропласта в зазор между валом и корпу-

сом, на торцах кольцевой канавки корпуса устанавливают выполненные из ан-

тифрикционного металла кольца по посадке Н7/h6 относительно вала (рисунок 
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10.9). Кольцам придают некоторую свободу радиального перемещении для то-

го, чтобы поверхности скольжения не разрабатывались при биении вала. 

Торцевые уплотнения. 

Торцовые уплотнения применяют преимущественно при жидком смазоч-

ном материале. Они эффективно предохраняют подшипники от вытекания мас-

ла и попадания влаги и грязи. Наиболее простые торцовые уплотнения - сталь-

ные шайбы. В торцовых уплотнениях происходит трение скольжения по торцо-

вым поверхностям деталей вала и корпуса.  

 

Рисунок 10.10 - Схема торцевого уплотнения 

 

Такие уплотнения весьма эффективны: имеют низкий момент трения; мо-

гут работать в широком диапазоне перепада давлений уплотняемых сред, ско-

ростей скольжения, температур; способны уплотнять различные среды, в том 

числе агрессивные. Однако конструктивно они сложны, имеют большие разме-

ры и стоимость. Торцовые уплотнения отличаются большим разнообразием 

конструкций. 

Контактные шайбы. 

Контактные уплотнительные шайбы изготавливают из стальной ленты 

так, чтобы рабочая торцовая кромка выступала за прижимную часть на 0,6 мм. 

При установке торцовая кромка 3 прижимается к кольцу подшипника (рисунок 

10.11), препятствуя утечке из него смазывающей жидкости и защищая от за-

грязнений. Основные достоинства таких шайб - простота конструкции и ком-

пактность. 
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Рисунок 10.11 - Схема уплотнения контактными шайбами 

 

Уплотнение разрезными пружинными кольцами. 

Уплотнение разрезными пружинными кольцами (рисунок 10.12) надежно, 

оно может держать большие перепады давления и при правильном подборе ма-

териалов долговечно.  

 

Рисунок 10.12 - Конструкция уплотнения пружинными кольцами 

 

Пружинные кольца изготовляют из закаленной стали, перлитного чугуна, 

кованой бронзы и устанавливают в стальном корпусе, термообработанном до 

твердости HRC 40-45. Наружную втулку уплотнения выполняют из закаленной, 

цементированной или азотированной стали. Кольца сажают в канавки корпуса с 

осевым зазором 0,005-0,020 мм. Просвет между наружной поверхностью кор-

пуса и отверстием втулки делают равным 0,5-1,0 мм. 

Кольцо устанавливают с небольшим натягом по отношению к втулке. В 

процессе работы кольца стоят неподвижно во втулке или слегка проскальзыва-

ют. Под действием перепада давления кольца прижимаются торцами к стенкам 
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канавок корпуса. Обычно устанавливают два-три кольца; при повышенном пе-

репаде давления число колец доводят до пяти-шести. 

Щелевые уплотнения 

Наиболее простым видом бесконтактного уплотнения является кольцевая 

щель между валом и корпусом (рисунок 10.13). 

 

Рисунок 10.13 - Конструкция щелевого уплотнения  

 

Уплотняющая способность кольцевой щели пропорциональна ее длине и 

обратно пропорциональна величине зазора. При практически осуществимых 

длинах щели и величинах зазора это уплотнение малоэффективно.  

Лабиринтные уплотнения. 

Этот вид уплотнения часто называют «лабиринтным», хотя по принципу 

действия оно не имеет ничего общего с лабиринтным уплотнением (рисунок 

10.14). Назначение канавок в данном случае создать на валу гребешки, отража-

ющие масло действием центробежной силы в кольцевое пространство между 

валом и втулкой. В случае расположения канавок во втулке обязателен сток 

масла из канавок в нижней точке. 

 

Рисунок 10.14 - Конструкция лабиринтного уплотнения  
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Уплотнение отгонной резьбой. 

Применяют для герметизации полостей, содержащих жидкости (рисунок 

10.15). На валу или во втулке (или здесь и там одновременно) выполняют резь-

бу (обычно многозаходную). Направление резьбы должно быть согласовано с 

направлением вращения вала так, чтобы витки отгоняли уплотняемую жид-

кость, например, масло, в корпус. Уплотнение - нереверсивное; при перемене 

направления вращения витки гонят жидкость в обратном направлении из кор-

пуса. 

 

Рисунок 10.15 - Конструкция уплотнения отгонной резьбой 

 

Уплотняющая способность отгонной резьбы пропорциональна длине 

резьбового пояса, скорости вращении вала, вязкости жидкости, обратно про-

порциональна высоте резьбы и очень зависит от зазора между гребешками вит-

ков и стенками отверстия. Уплотнение работает удовлетворительно, если ради-

альный зазор не превышает 0,05-0,06 мм. При зазоре свыше 0,1 мм уплотнение 

становится бесполезным.  

Гребешковые уплотнения. 

Цель установки гребешковых уплотнений (рисунок 10.16) - разбить мас-

ляную пленку, ползущую по валу, и отбросить масло действием центробежных 

сил в кольцевую полость, откуда оно стекает в корпус по дренажным отверсти-

ям. 

Маслосбрасывающие гребешки выполняют непосредственно на валу (ри-

сунок 10.16 а) или на съемных деталях (рисунок 10.16 б) 
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а)  б) в) 

Рисунок 10.16 - Конструкции гребешкового уплотнения  

 

При не слишком высоких частотах вращения гребешок заменяют разрез-

ным пружинным кольцом (рисунок 10.16 в) 

Уплотнение отражательными дисками. 

Отражательные диски устанавливают перед щелевыми уплотнениями с 

целью преградить доступ масла в щель и отогнать действием центробежной си-

лы частицы масла, проникающие в щель (рисунок 10.17). 

 

Рисунок 10.17 - Конструкция уплотнения отражательными дисками  
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11. Конструирование корпусов механических передач 
 

Корпусные детали имеют обычно сложную форму, поэтому их получают 

методом литья или методом сварки. Перед проектированием корпуса редуктора 

определяются с его компоновкой, на основе спроектированной зубчатой пары, 

валов и выбранного подшипникового узла с подшипником.  

Современные редукторы имеют разнообразные конструкции, обуслов-

ленные требованиями к их применению и особенностями конструкции, но все 

они, как правило, в своей конструкции имеют одинаковые элементы (см. рису-

нок 11.1): 

 

Рисунок 11.1 - Конструкция корпуса редуктора(вариант) 

 

Очевидно, что наиболее габаритной и дорогостоящей составляющей яв-

ляется корпус редуктора.  

Корпус - это важная часть любого механизма, прибора, какой-либо дета-

ли. Корпус редуктора служит для размещения и координации деталей передачи, 

защиты их от загрязнения, организации системы смазки, а также восприятия 
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сил, возникающих в зацеплении редукторной пары, подшипниках, открытой 

передаче, установленной на входном или выходном валу. 

В современном машиностроении применяются различные по конструк-

ции и функциональному назначению корпуса (рисунок 11.2).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 11.2 - Классификация корпусов механизмов 

 

В ряде случаев принимают во внимание специфические требования тех-

нологии термической обработки, а также требования технологии окраски. При 

конструировании изделия и его деталей учитываются также особенности меха-

нической обработки деталей и сборки. 

Таким образом, готовый проект должен отвечать определенным тех-

ническим требованиям: 

1. Обоснование применения каждого узла, каждой детали узла, каждого 

элемента конструируемой детали с приведением доводов в пользу использова-

ния сложного устройства, детали сложной конструкции, элемента детали. Если 

в детали предусмотрены выточки, уступы и др., то необходимо отчетливо пред-

ставлять себе, какое назначение они имеют и есть ли в них необходимость. 

По конструктивному оформлению По способу изготовления 

корпус 

Несущие корпуса Корпус-кожух 

штампованные  
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щитные 

механически  

обработанные брызго 

непроницаемые 

сварные пыле 
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взрыво 

безопасные 
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2. Учет требований технологии сборки и разборки, предусматривающий 

удобство сборки и регулировки, а также разборки; уменьшение объема ручных 

и пригоночных операций на сборке; сокращение цикла сборки. 

3. Соответствие конструктивных форм детали условиям технологии 

получения заготовок и технологии ее механической обработки при заданном 

масштабе выпуска.  

4. Экономное расходование материалов и особенно металла. Требуемой 

прочности и жесткости деталей следует добиваться введением ребер жесткости 

и рациональным распределением металла в детали, а не увеличением толщины 

ее стенок; не следует также допускать скоплений металла в отдельных ее ча-

стях. 

5. Широкое использование стандартных узлов и деталей. Изготовление 

специальной детали обходится в несколько раз дороже стандартной 

6. Надежность смазки всех трущихся поверхностей детали.  

7. Обеспечение достаточных зазоров между деталями. Слишком малые 

зазоры недопустимы из-за опасности задевания деталей друг за друга.  

Единого (типового) алгоритма расчета и проектирования корпуса редук-

тора создать невозможно, ввиду большого разнообразия конструкций  и требо-

ваний, предъявляемых к конкретному образцу. Однако, следует рассмотреть 

«классическую» конструкцию цилиндрического (коническо-цилиндрического) 

редуктора. 

11.1 Цилиндрический зубчатый редуктор 

При прочих равных условиях, предпочтение следует отдавать разъемному 

типу корпуса (рисунок 11.3), как наиболее технологичному в производстве и 

эксплуатации. При такой конструкции корпус имеет большую жесткость и 

лучшие виброакустические свойства, повышенную прочность в местах распо-

ложения болтов крепления, уменьшение коробления при старении, возмож-

ность размещения большего объема масла, упрощение наружной очистки, удо-

влетворение современным требованиям технической эстетики. Однако масса 

корпуса из-за этого несколько возрастает, а литейная оснастка усложняется.  
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Рисунок 11.3 - Корпус двухступенчатого цилиндрического 

зубчатого редуктора(вариант) 
1 - основание корпуса (картер); 2 - крышка корпуса; 3 - ребро жесткости; 4 - подшипниковое 

гнездо; 5 - боковой фланец; 6 - прилив под подшипниковые болты; 7 - отверстия под под-

шипниковые болты: 8 - штифты: 9 - фундаментный фланец (лапы); 10 - отверстие под фун-

даментные болты; 11 - бобышка; 12 - люк; 13 - продольный фланец. 

 

Подобный тип корпуса давно и с успехом применяется в машинострое-

нии, это позволило наработать большой опыт в конструировании корпусов дан-

ного типа. Имеющейся опыт позволил заменить расчетные зависимости для 

определения геометрических параметров элементов корпуса на типовые (таб-

лица 11.1). 
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Таблица 11.1 – Определение геометрических параметров корпуса 

Наименование параметра обозначение соотношение 

Толщина стенки корпуса 𝛿 1,3√𝑀 
4

 ≥ 6 мм 

Толщина стенки крышки 𝛿1 0,9𝛿 ≥ 6 мм 

Толщина фланца корпуса - 1,5𝛿 

Толщина фланца крышки - 1,5𝛿1 

Толщина лапы корпуса 𝑔 (2,3 … 2,4)𝛿 

Диаметр винтов, стягивающих корпус и крышку 𝑑 1,25√𝑀 
3

 ≥ 10 мм 

Диаметр винтов крепления корпуса к раме 𝑑𝐾 1,5𝑑 

Диаметр штифтов 𝑑ШТ (0,7 … 0,8)𝑑 

Диаметр винтов крепления привертных крышек 

𝑑В при 𝐷 ≤ 50   𝑑В − М6 

при 𝐷 ≤ 80   𝑑В − М8 

при 𝐷 ≤ 120   𝑑В − М10 

Расстояние от оси винта до плоского края 𝑐 (1,1 … 1,2)𝑑 

Расстояние от оси винта до края отверстия 𝑐1 (1,0 … 1,1)𝑑 

Ширина фланца при установке винта 𝑘 2,7𝑑 

Ширина опорной поверхности крпуса (лапы) - 𝑘 + 1,5𝛿 

Толщина внутренних ребер 𝛿р (0,8 … 0,9)𝛿 

Толщина наружних ребер 𝛿р (0,9 … 1,0)𝛿 

Минмиальный зазор между колесом и корпусом а 𝛿 

Минмиальный зазор между колесом и дном 𝑏0 4а 

Минимальный диаметр прилива под подшипник 𝐷1 1,25𝐷 + 10мм 

Глубина прилива под подшипник  ℎ + 𝐷(𝑇) + 10 … 12 мм 

Диаметр закладной крышки  1,25𝐷 + 10мм 

Число винтов крепления корпуса к раме 

𝑧 при 𝑎𝑤 ≤ 315мм  𝑧 = 4 

при 𝑎𝑤 ≥ 315мм  𝑧 = 6 

Диаметр отверстия проушины 𝑑у 3𝛿1 

Толщина проушины 𝛿у (2 … 3)𝛿1 
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11.2 Конический (коническо-цилиндрический) зубчатый редуктор 

 

От цилиндрического редуктора такого же типа конструкцию отличает 

прилив, в котором размещен вал конической шестерни с подшипниками и 

стаканом . 

 

 
 

Рисунок 11.4 - Корпус двух ступенчатого коническо-цилиндрического 

зубчатого редуктора (вариант) 
 

Использование стакана как промежуточного гнезда для подшипников 

(рисунок 11.5) значительно упрощает сборку и регулировку данного узла, так 

как позволяет осуществить сборку «вала-подшипник-стакан» отдельно с после-

дующей установкой в корпус. При эксплуатации редуктора подобный подход 

так же оказался более удобным, так как позволяет осуществить замену под-

шипника или уплотнения без демонтажа крышки корпуса. 
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Рисунок 11.5 - Конструкция подшипникового узла конической шестерни с 

установкой подшипников в стакан 
1 - крышка подшипника; 2 - стакан; 3 - распорная втулка; 4 - вал; 

5 - внешнее кольцо подшипника; 6 - внутреннее кольцо подшипника; 

7 - шпоночное соединение. 

 

11.3 Типовые элементы корпуса зубчатого редуктора 

Конструктивное оформление приливов подшипниковых гнезд 

Конструкция приливов, в которых располагаются подшипники, представ-

лена рисунке 11.6. 

  

Рисунок 11. 6 - Конструкция приливов под установку подшипников качения 
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Размеры приливов зависят от конструкции крышки подшипника и 

диаметра D отверстия под подшипник (таблица 11.1).  

Для привертной крышки конструкцию прилива определяют в соот-

ветствии с рисунком 11.7. 

 

Рисунок 11.7 - Конструкции гнезд под привертные крышки 

 

Диаметр, форма крышки и количество крепежных винтов переделя-

ются в соответствии с рисунком 11.8. Обычно винты располагают сим-

метрично, в количестве количество 4…10 шт. 

 

Рисунок 11.8 - Конструкции привертных крышек подшипников 
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Для закладной крышки конструкцию прилива определяют в соответ-

ствии с рисунком 11.9. 

 

Рисунок 11.9 - Конструкции гнезд под закладные крышки 

 

Крепежные резьбовые отверстия для привертных крышек обычно сверлят 

на станках при раздельной механической обработке корпуса и крышки редук-

тора. Поэтому нельзя проектировать отверстия в стыке крышки с корпусом, так 

как они могут быть выполнены только после сборки, что неудобно. Кроме того, 

при затяжке винтов действует сила, отжимающая в этом случае крышку от кор-

пуса. Длину l1 и l2 подшипниковых гнезд (см. рисунок 11.6) определяют кон-

структивно из условия размещения комплекта подшипника с крышкой и дру-

гими устанавливаемыми в гнезде деталями. Так как осевые размеры деталей и 

конструкции разных опор различны, то и длина подшипниковых гнезд разная. 

Длину подшипниковых гнезд согласуют также с шириной фланца, необходи-

мой для размещения головки винта при соединении крышки с корпусом, или 

гайки. Размеры получаются, как правило, небольшими, и устанавливать ребра 

жесткости на корпусе нет необходимости.  

Если на выходном валу действует консольная сила, то предусматривают 

одно ребро, смещенное в сторону быстроходного вала. 
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Не рекомендуется располагать ребра по вертикальной оси отверстия бо-

бышки. Для удобства обработки наружные торцы приливов всех подшипнико-

вых гнезд, расположенных на одной стенке корпуса, должны лежать в одной 

плоскости, выступая за плоскость стенки основания корпуса на величину h1 = 

0,5δ. 

Наиболее часто в редукторах используют картерную систему смазывания, 

при которой корпус является резервуаром для масла. Масло заливают через 

верхний люк. При работе передачи масло постепенно загрязняется продуктами 

изнашивания, оно стареет, свойства его ухудшаются. Поэтому масло периоди-

чески меняют. Для слива масла в корпусе выполняют сливное отверстие, за-

крываемое пробкой. Сливное отверстие должно быть достаточно большого 

диаметра. Его располагают ниже уровня днища (рисунок 11.10).  

 

Рисунок 11.10 - Конструкции сливных отверстий 

 

Чтобы масло сливалось без остатка, дно корпуса выполняют с уклоном от 

0,5 до 1,0º в сторону сливного отверстия. Внутри корпуса у самого отверстия 

предусматривают местное углубление для выхода инструмента, которым обра-

батывают отверстие. Толщина днища в месте углубления должна оставаться без 

изменения. 

Перед сверлением и нарезанием резьбы сливного отверстия прилив в 

корпусе фрезеруют, поэтому он должен выступать над необрабатываемой по-

верхностью на высоту h = 0,5δ. Конструкция и размеры пробок сливных отвер-

стий представлены на рисунке 11.11. Отверстие для выпуска масла предпочти-

тельнее закрывать пробкой с конической резьбой, не требующей дополнитель-

ного уплотнения. 
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Рисунок 11.11 - Конструктивное оформление пробок сливных отверстий  

а - установка торцевой прокладки; б - установка уплотняющего кольца;  

в - пробка с конической самоуплотняющейся резьбой 

 

Люк верхней части редуктора используют для залива масла и для кон-

троля зацепления, а также для осмотра зубчатых колес и подшипников. Разме-

ры его должны быть по возможности большими, форма - прямоугольной, реже 

круглой.  

Люк закрывают крышкой. При единичном и мелкосерийном производ-

стве применяют простейшую конструкцию крышки из стального листа (рису-

нок 11.12), толщина которого δк = (0,010–0,012)L мм.  

 

Рисунок 11.12 - Конструктивное оформление осмотровых люков 
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Под крышкой располагают уплотняющую прокладку толщиной от 1 до 

1,5 мм из прокладного картона марки «А» или технической резины марки МБС 

толщиной 2…3 мм. Крышки крепят винтами диаметром равным толщине стен-

ки в данном месте. 

Для подъема и транспортирования крышки корпуса и редуктора в сборе 

применяют проушины, отливая их заодно с крышкой. Проушина выполняется в 

виде ребра с отверстием (рисунок 11.13 а,б) либо в виде канала в теле корпу-

са(рисунок 11.13 в). 

 

Рисунок 11.13 - Конструкции подъемных проушин корпуса 

 

При невозможности спроектировать проушину применяют рым-болт, 

вкрученный в крышку (рисунок 11.14). 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 11.14 - Конструкция рым-болта 

        

Для выравнивания давления в корпусе редуктора в крышках люков удоб-

но устанавливать пробковую отдушину (рисунок 11.15). При этом на крышку 

люка с внутренней стороны приваривают бобышку толщиной, достаточной для 

нарезания резьбы пробки, и ставят уплотняющее кольцо аналогично пробкам.  
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Рисунок 11.15 - Конструкции пробковых отдушин 

 

Для наблюдения за уровнем масла в корпусе устанавливают пробки (ри-

сунок 11.16 в), масло указатели крановые, масло указатели круглые и удлинен-

ные из прозрачного материала (рисунок 11.16 б), а также масло указатели жез-

ловые (щупы) (рисунок 11.16 а). 

Жезловые масло указатели получили наибольшее распространение, так 

как они удобны для осмотра; конструкция их проста и достаточно надежна. 

Кроме того, жезловые масло указатели удобны для контроля уровня масла в ре-

дукторах, расположенных на любом уровне от пола (фундамента рамы). 

 

 
Рисунок 11.16 - Конструкции масло указателей (варианты) 
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12. Тепловой расчет редуктора  
 

При работе редуктора потери мощности, вызванные трением в зацепле-

нии и в подшипниках, перемешиванием и разбрызгиванием масла, приводят к 

нагреву деталей редуктора и масла. При нагреве вязкость масла резко падает, 

что приводит к нарушению режима смазывания. Нормальная работа редуктора 

будет обеспечена, если температура масла не превысит допускаемой.  

Целью теплового расчета является проверка температуры масла в редук-

торе, которая не должна превышать допускаемой при температуре воздуха вне 

корпуса 200С.  

12.1 Определение температуры масла в корпусе передачи при непре-

рывной работе без искусственного охлаждения определяется по формуле: 

𝑡м =
𝑡в+𝑁1(1−𝜂)

𝐾𝑡𝐴
, 

где 𝑡м - температура масла, град; 

𝑡в - температура воздуха вне корпуса, при нормальных условиях эксплуа-

тации принимается 𝑡в = 200 С; 

𝑁1 - мощность на быстроходном валу редуктора, Вт; 

𝜂 - КПД редуктора; 

𝐾𝑡 - коэффициент теплоотдачи, для чугунных корпусов принимается 𝐾𝑡 =

9 … 17 Вт/(м2град); 

𝐴 - площадь теплоотдающей поверхности корпуса редуктора, м2; 

Условие соблюдения теплового расчет: 

𝑡м ≤ [𝑡м], 

где [𝑡м] = 80 … 95°С – допускаемая рабочая температура масла при нор-

мальных условиях эксплуатации. 

Для уменьшения потерь, мощности на трение и снижения интенсивности 

износа трущихся поверхностей, а также для предохранения их от заедания, за-

диров, коррозии и лучшего отвода теплоты поверхности деталей должны иметь 

надежную смазку. 
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Для смазывания передачи применяем картерную систему. В корпус ре-

дуктора заливается масло так, чтобы венцы колес были в него погружены. При 

их вращении масло увлекается зубьями, разбрызгивается, попадает на внутрен-

ние стенки корпуса, откуда стекает в нижнюю его часть. Внутри корпуса обра-

зуется взвесь частиц масла в воздухе, которая покрывает поверхность располо-

женных внутри корпуса деталей. 

Принцип назначения сорта масла следующий: чем выше окружная ско-

рость колеса, тем меньше должна быть вязкость масла, и чем выше контактные 

давления в зацеплении, тем большей вязкостью должно обладать масло. Поэто-

му требуемую вязкость масла определяем в зависимости от контактного напря-

жения и окружной скорости колес в соответствии с общепринятыми рекомен-

дациями и экономическими соображениями. 

Масло заливается внутрь корпуса до уровня, обеспечивающего погруже-

ние элемента передачи примерно на 10-20 мм. Желательно чтобы уровень мас-

ла был не выше оси тела качения нижнего подшипника, либо доходил до сере-

дины зуба большего зубчатого колеса. 

12.2 Определение минимального объёма масляной ванны, дм3: 

𝑉м = 0,25 𝑁1 1000⁄ , 

где 𝑉м – объем масляной ванны, дм3; 

𝑁1 – мощность на быстроходном валу редуктора, Вт; 

Для слива масла используется сливное отверстие, закрываемое пробкой, с 

цилиндрической резьбой, для замера уровня масла используем щуп и для вен-

тиляции картера используем пробку-отдушину (рисунок 12.1). 

 

 

 

 

 
 

 



173 

 

Приложение А 

Примеры проектирования деталей редуктора 

 

Чертеж 1. Вал 
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Чертеж 2. Вал-шестерня 
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Чертеж 3. Колесо зубчатое 
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Чертеж 4. Конический редуктор. Вид сверху 

 

 



177 

 

Чертеж 5. Цилиндрический редуктор. Вид сверху 
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Чертеж 6. Корпус редуктора. Вид спереди 
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Чертеж 7. Корпус редуктора. Вид сбоку 
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Чертеж 8. Спецификация. Лист 1 
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Чертеж 9. Спецификация. Лист 2 
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Чертеж 10. Спецификация. Лист 3 
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