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В передачах, работающих со значительным износом, вследствие 
быстрого истирания поверхностных слоев усталостные трещины разви-
ваться не успевают, поэтому выкрашивания не происходит. 

Для предупреждения усталостного выкрашивания поверхностей 
зубьев необходимо проводить расчет на выносливость по контактным 
напряжениям, а также применять передачи со смещением, увеличивать 
поверхностную твердость материала, повышать точность изготовления 
и монтажа зубчатых колес. 

Абразивный износ зубьев — основной вид разрушения открытых, а 
также и закрытых, но недостаточно защищенных от загрязнения абра-
зивными частицами передач, который вызывается трением, возникаю-
щим в зоне контакта зубьев. В процессе износа уменьшается размер 
зубьев по их толщине, увеличиваются зазоры в зацеплении, вследствие 
нарушения эвольвентности рабочего участка профиля зуба возрастают 
динамические нагрузки и шум, снижается кинематическая точность. 

Для предупреждения (или уменьшения) износа необходимо пони-
жать шероховатость и повышать твердость поверхностей зубьев, защи-
щать передачу от попадания абразивных частиц, уменьшать относи-
тельную скорость скольжения профилей за счет применения передач со 
смещением, использовать смазку с повышенной вязкостью. 

Заедание. Такой вид повреждения зубьев наиболее характерен для 
высоконагруженных быстроходных и среднескоростных передач. За-
едание возникает, когда вследствие высокого давления и температуры 
происходит разрыв масляной пленки между зацепляющимися профиля-
ми и образование металлического контакта.  

При небольшом количестве микроконтактов при выходе из контак-
та отдельные сцепившиеся микроплощадки разрываются, их температу-
ра быстро снижается вследствие теплоотдачи внутрь металла и масля-
ная пленка восстанавливается. Такая легкая форма заедания, заклю-
чающаяся в отрыве частиц металла от одной из поверхностей и посте-
пенном износе зубьев называется натиром. 

При большом количестве микроконтактов теплота не успевает от-
водиться и накапливается с каждым оборотом колеса. Через некоторое 
время масляная пленка в зоне контакта уже не восстанавливается, про-
исходит схватывание значительных частиц металла с дальнейшим от-
рывом их от более мягкой поверхности и прочным соединением с более 
твердой. Возникшие на более твердом зубе бугорки образуют на более 
мягком борозды в направлении скольжения и за короткое время выво-
дят передачу из строя. Такой вид заедания получил название задира. 

Наиболее эффективной мерой предупреждения заедания, помимо 
рационального подбора материалов зубчатых колес, является примене-
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ние специальных противозадирных масел с повышенной вязкостью и 
химически активными добавками.  

Пластические сдвиги наблюдаются у тяжелонагруженных зубча-
тых колес, выполненных из мягкой стали. На поверхностях таких зубьев 
при перегрузках появляются пластические деформации с последующим 
сдвигом в направлении скольжения. Это явление приводит к тому, что у 
полюсной линии зубьев ведущего колеса образуется канавка, а у зубьев 
ведомого – хребет. В результате нарушается правильность зацепления, 
что, в свою очередь, приводит к разрушению зубьев. Такие сдвиги мож-
но устранить повышением твердости поверхностных слоев рабочих по-
верхностей зубьев и применением более вязкого масла. 

Отслаивание поверхностных частиц металла возникает вследствие 
некачественной термической и химико-термической обработки поверх-
ности зубьев. Отслаивание возможно из-за дефектов поверхностного 
слоя азотированных или цементованных с последующей поверхностной 
закалкой зубьев или из-за недостаточной прочности сердцевины, вслед-
ствие чего при больших нагрузках происходит продавливание хрупкой 
кромки. Способствует отслаиванию и наличие перегрузок. 

4.3.5. Плоские зубчатые передачи 

4.3.5.1. Общие положения 

Структура простой зубча-
той передачи (рис. 4.3.7) харак-
теризуется наличием двух 
звеньев в виде цилиндрических 
зубчатых колес с вращатель-
ными кинематическими пара-
ми О-1 и О-2, связанными со 
стойкой О и высшей парой 1-2, в которой происходит контакт профилей 
двух зубьев, то есть подобная передача представляет собой трехзвенную 
замкнутую кинематическую цепь. Поэтому основная теорема зацепле-
ния о связи скоростей звеньев, образующих высшую пару, ранее изло-
женная для общего случая (см. раздел 4.2), справедлива для зубчатой 
передачи в следующей формулировке:  

общая нормаль к профилям зубчатых колес, проведенная в точке 
их касания, делит межцентровое расстояние на части, обратно про-
порциональные угловым скоростям зубчатых колес.  

Точка пересечения межцентрового расстояния и общей нормали к 
профилям называется полюсом зацепления Р. 
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Рис. 4.3.7
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Для постоянства передаточного отношения за период зацепления 
профилей двух зубьев при передаче вращательного движения, необхо-
димо, чтобы нормаль к профилям зубьев в точке их касания, проведен-
ная в любом положении соприкасающихся профилей, проходила через 
одну и ту же точку на линии центров двух колес (рис. 4.3.7) и делила 
линию центров в неизменном отношении, то есть полюс зацепления Р не 
должен менять своего положения на межцентровой линии.  

В этом движении профили зубчатых колес, удовлетворяющие тео-
реме зацепления, должны быть взаимно огибающими. Такие профили 
называют сопряженными. 

4.3.5.2. Линия зацепления 

Если точки последовательного касания профилей, построенные для 
различных положений зубчатой пары, соединить плавной кривой, полу-
чим линию зацепления (рис. 4.3.8), то есть линией зацепления называется 
геометрическое место точек последовательного соприкосновения пары 
зубчатых профилей, принадлежащее неподвижной плоскости. 

 
Задаваясь характером линии зацепления и основываясь на приве-

денной ранее основной теореме зацепления, можно построить сопря-
женные, то есть удовлетворяющие условиям основной теоремы зацеп-
ления, профили зубчатых колес. 

Выбираемый характер линии зацепления определяет собой геомет-
рические формы сопряженных зубчатых профилей.  

Если линия зацепления – прямая, проходящая через полюс зацеп-
ления P, то профили зубчатых колес получаются эвольвентными. 

4.3.5.3. Эвольвента. Эволюта. Эвольвентное зацепление 

Эвольвентой (разверткой) окружности называется плоская кри-
вая А0А (рис. 4.3.9), описываемая любой точкой прямой линии nn , ка-
тящейся без скольжения по данной окружности.  
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Линию nn , представляю-
щую собой подвижную центрои-
ду, называют производящей пря-
мой, а окружность радиуса br , по 
которой она перекатывается, – 
эволютой или основной окружно-
стью, являющейся неподвижной 
центроидой. 

Начальная точка эвольвен-
ты А0, лежащая на основной ок-
ружности, называется начальной 
точкой заострения или точкой 
возврата. 

Из условия образования 
эвольвенты мгновенный центр 
вращения производящей прямой в положении i in n  совпадает с точкой 
М, поэтому точка М является центром кривизны, а отрезок AM    – 
радиусом кривизны эвольвенты в точке А. Отсюда следует, что произ-
водящая прямая в каждом своем положении является нормалью к обра-
зуемой ей эвольвенте, а эволюта является геометрическим местом 
центров кривизн эвольвенты. 

Рассмотрим параметры эвольвенты и установим зависимости меж-
ду ними. 

Угол развернутости эвольвенты между нормалями к эвольвенте в 
ее предельной, принадлежащей основной окружности, и рассматривае-
мой точках: 


0

0 .
b

A MA OM
r

    

Учитывая, что 0A M = AM , так как прямая перекатывается по ок-
ружности без скольжения, а tgbAM r  , получаем: 

tg   ,         (4.3.4) 
где   – профильный угол эвольвенты, т.е. угол между текущим ради-
ус-вектором ОА и касательной KK к эвольвенте в точке А, равный углу 
между радиус-вектором ОА и радиусом ОМ основной окружности, про-
веденным в точку М касания производящей прямой.  

Радиус кривизны эвольвенты: 
tgbAM r    .        (4.3.5) 

Текущий радиус-вектор точки эвольвенты: 
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Рис. 4.3.9
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cos
b

i
rr OA 


.        (4.3.6) 

Полярный угол эвольвенты, или эвольвентный угол, определяющий 
направление текущего радиус-вектора: 

tg inv           .      (4.3.7) 
Полученную функцию угла   называют эвольвентной функцией, 

или инволютой, и используют ее при геометрическом расчете эволь-
вентных профилей. Значения inv  в табличной форме приведены в спе-
циальной литературе. 

Уравнения (4.3.5) и (4.3.7) являются параметрическими уравне-
ниями эвольвенты в полярных координатах. 

Из образования эвольвенты (рис. 4.3.9) следует, что она не может су-
ществовать внутри основной окружности и имеет две ветви (например, 
правую 0 4A A  и левую 

0 4A A ), в зависимости от 
того, в какую сторону пе-
рекатывается производя-
щая прямая (рис. 4.3.10). 

Две одноименные 
(правые или левые) 
эвольвенты – являются 
эквидистантными кри-
выми, то есть расстояние 
между ними, измеренное 
по любой общей нормали, одинаково 
и равно спрямленной дуге между на-
чалами эвольвент: 


0 0 1 0 2 1 3 2 4 3A B A B A B A B A B   

, 


0 0 1 0 2 1 3 2B C B C B C B C   , 


0 0 1 0 2 1C D C D C D  , 


0 0 1 0D E D E . 
Рассмотрим теперь зацепление 

двух эвольвентных профи-
лей (рис. 4.3.11). 

Пусть две эвольвенты EF  и GH
, построенные на основных окружно-

M1

n'

H '

n

F1G1G' G M 2
n

O1 n'

E' E

C' FF' C
P

r
b1r

C1

H1
H

E1

1






 

r 2 b2r 

1

2 O2

Рис. 4.3.11

A1

B0
1B

2A

1

D1

C2

A
2

C

3

B
B3

4A
n

Рис. 4.3.10

0

A4

br

E0

O
D

0C

n



 
 

217

стях радиусов 1br  и 2br  введены в зацепление, при этом центры окружно-
стей заняли положения 1O  и 2O , а эвольвенты коснулись друг друга в не-
которой произвольной точке С. 

Из свойств эвольвенты вытекает, что нормаль 1M C  к профилю EF в 
точке касания С должна быть касательной к основной окружности радиуса 

1br , а нормаль 2M C  к профилю GH – касательной к основной окружности 
радиуса 2br . Так как в точке касания двух кривых можно провести только 
одну общую нормаль, то отрезки 1M C  и 2M C  являются участками этой 
общей нормали nn, которая, следовательно, одновременно касается обеих 
основных окружностей. 

При повороте ведущего профиля EF вокруг центра O1 ведомый 
профиль GH  будет поворачиваться вокруг центра 2O , а точка контакта 
профилей – перемещаться. Если профили заняли, например, положе-
ния 1 1E F  и 1 1G H , то общая нормаль к ним, проведенная через точку их 
контакта 1C , будет по-прежнему касательной к обеим основным окруж-
ностям. Следовательно, в любом положении двух контактирующих 
эвольвент их общая нормаль занимает неизменное положение в про-
странстве. Постоянное положение общей нормали nn  обеспечивает и 
постоянное положение полюса зацепления P на линии центров 1 2O O . 
При этом, в соответствии с основным законом зацепления, передаточ-
ное отношение 12i от профиля EF  к профилю GH , равное: 

21 2
12

2 1 1
,rO Pi

O P r





    


 

при вращении эвольвентных профилей остается постоянным. 
Таким образом, эвольвентное зацепление обеспечивает постоянст-

во передаточного отношения, т.е. является кинематически точным. 
Из сказанного также следует, что при зацеплении эвольвентных 

профилей точка их контакта перемещается по нормали nn  в пределах 
участка 1 2M M . Поэтому отрезок 1 2M M  являющийся геометрическим 
местом точек касания зацепляющихся эвольвентных профилей, носит 
название линии зацепления. Прямая линия зацепления характерна толь-
ко для эвольвентного зацепления. 

Острый угол   между общей нормалью nn  и прямой  , перпен-
дикулярной к линии центров 1 2O O , называют углом зацепления. Для 
эвольвентного зацепления он постоянен. 

Давление одного эвольвентного профиля на другой, передаваемое 
по общей нормали, сохраняет постоянное направление в пространстве в 
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течение всего периода зацепления. Это является одним из достоинств 
эвольвентного зацепления. 

При изменении направления вращения звеньев движение будет пе-
редаваться другими, симметричными к предыдущим, эвольвентными 
профилями ( ' 'E F  и ' 'G H ), а линия зацепления займет иное положение. 
Однако новая линия зацепления будет по-прежнему касательной к тем 
же основным окружностям, поэтому полюс зацепления останется на 
прежнем месте, сохранится и величина передаточного отношения.  

Из рис. 4.3.11:  
1 1

2 2

cos ,
cos ,

b

b

r r
r r

 

 

 
 

        (4.3.8) 

откуда, учитывая выражение (4.3.7) , получим: 
2 2 21
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b

b

r r ri
r r r
  

  


   
 

   ,    (4.3.9) 

т.е. передаточное отношение 12i  эвольвентных профилей зависит толь-
ко от радиусов основных окружностей и не зависит ни от угла зацепле-
ния, ни от межцентрового расстояния. Поэтому погрешность межцен-
трового расстояния, всегда возникающая при изготовлении и сборке 
механизмов, не влияет на кинематическую точность эвольвентного за-
цепления, так как при этом не меняются значения радиусов основных 
окружностей. По этой причине круглые зубчатые колеса, с эвольвент-
ными профилями зубьев получили наибольшее распространение.  

Из рис. 4.3.11 следует, что зацеплении эвольвентных профилей по-
следние являются взаимоогибаемыми кривыми. Тогда, эвольвенту втор 
ого сопряженного звена можно рассматривать как огибающую семейст-
ва эвольвент первого звена при их согласованном движении. 

Эвольвента, как огибаю-
щая семейства эвольвент, изо-
бражена на рис. 4.3.12.  

Если по неподвижной ок-
ружности 2 катить без скольже-
ния окружность 1 радиуса 1r , с 
которой связана эвольвента Э1 
окружности радиуса 1br , то оги-
бающей семейства эвольвент Э1 
будет эвольвента Э2, полученная 
разверткой окружности радиуса 2br . Величины радиусов br  связаны с ра-
диусами r  формулами (4.3.8). 
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В частном случае, когда радиус 1r  (следовательно, и 1br ) равен беско-
нечности, эвольвента Э1 вырождается в прямую, а зуб становится трапецеи-
дальным с углом при вершине трапеции, равным   (рис. 4.3.13).  

Такое зубчатое звено называется зубчатой рейкой (рис. 4.3.1, д).  
Картина получения огибающих боковых профилей рейки представ-

лена на рис. 4.3.14. 

 

4.3.5.2. Цилиндрические зубчатые прямозубые передачи с круглыми 
колесами 

4.2.5.2.1. Основные понятия и определения 

Зубчатая передача представляет собой трехзвенный механизм, ка-
ждое из двух подвижных зубчатых звеньев которого образует с непод-
вижным звеном вращательную (передача с круглыми колесами, 
рис. 4.3.15, а, б) или поступательную (реечная передача, рис. 4.3.15, в) 
кинематическую пару. Для передачи движения на подвижных звеньях 
формируют зубья (рис. 4.3.15). Если боковые поверхности зубьев колес 
параллельны осям колес, то такие цилиндрические передачи называют 
прямозубыми. 

Меньшее зубчатое колесо обычно называют шестерней, большее – 
колесом. В приборостроении меньшее зубчатое колесо называют три-
бом или трибкой. 

В соответствии с основным законом зацепления (см. раздел 4.3.2) 
центроидами в относительном движении зубчатых колес при постоян-
ном передаточном отношении ( 12i =const) должны быть окружности, ра-
диусы которых 1r  и 2r  равны расстояниям от центров колес 1O  и 2O  
до полюса зацепления P: 

1 1r O P  , 

2 2r O P  . 

Делительная линия

 

Рис. 4.3.13
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В теории зацепления эти окружности называют начальными. Они 
перекатываются одна по другой без скольжения. 

Со стороны тела зубчатого колеса зубья ограничиваются окружно-
стью впадин диаметра fd , с наружной стороны – окружностью вершин 
диаметра ad .  

Впадиной называют пространство между двумя соседними зубья-
ми, ограниченное окружностями вершин и впадин.  

Если окружность вершин находится снаружи окружности впадин, 
то получается зубчатое колесо с внешними зубьями (рис. 4.3.15, а – зве-
нья 1 и 2, рис. 4.3.15, б, в – звено 1); у зубчатого колеса с внутренними 
зубьями окружность вершин находится внутри окружности впадин (рис. 
4.3.15, б – звено 2). 

Зубчатое зацепление, в котором центроиды (начальные окружно-
сти) зубчатых колес расположены одна вне другой, называют внеш-
ним (рис. 4.3.15, а, 4.4.14). В этом случае оба зубчатых колеса имеют 
внешние зубья.  

Зубчатое зацепление, в котором центроида шестерни находится 
внутри центроиды колеса называется внутренним. В этом случае шес-
терня имеет внешние зубья, а колесо – внутренние зубья (рис. 4.3.15, б). 

Если одно из зубчатых звеньев имеет бесконечно большой радиус 
начальной окружности, то его называют зубчатой рейкой, а его зацеп-
ление с шестерней – реечным зацеплением (рис. 4.3.15, в). 
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4.3.5.2.2. Параметры эвольвентной передачи с круглыми цилиндрическими 
колесами. Взаимосвязь между параметрами передачи 

Межосевое расстояние зубчатой передачи можно выразить через 
диаметры или радиусы начальных окружностей: 

 12 1
2 1 2 2

d u 1d da r r  
  


         (4.3.10) 

где  знак « » относится к внешнему зацеплению, 
знак «» относится к внутреннему зацеплению, 
u – передаточное число: 

2

1

du
d



 .         (4.3.11) 

Часть зуба, расположенная между начальной окружностью и ок-
ружностью вершин, называют начальной головкой зуба.  

Размер начальной головки, измеренный в радиальном направлении 
колеса, называется высотой начальной головки ah  (рис. 4.3.16, 4.3.17).  

Часть зуба, заключенная между начальной окружностью и окруж-
ностью впадин, называют начальной ножкой зуба.  

Размер начальной ножки, измеренный в радиальном направлении 
колеса называется высотой начальной ножки fh  (рис. 4.3.16, 4.3.17). 

Полная высота зуба равна сумме головки и ножки: 
a fh h h   .         (4.3.12) 

Очевидно, что: 
для внешнего зацепления (рис. 4.3.16): 

2a ad d h   ,        (4.3.13) 
2f fd d h   ;        (4.3.14) 

для внутреннего зацепления (рис. 4.3.17): 
1 1 2a ad d h   ,        (4.3.15) 

2 2 2a ad d h   ,        (4.3.16) 
1 1 2f fd d h   ,        (4.3.17) 

2 2 2f fd d h   .        (4.3.18) 
Наименьшее расстояние с между окружностью вершин одного зуб-

чатого колеса и окружностью впадин другого носит название радиаль-
ного зазора зубчатой передачи (рис. 4.3.16, 4.3.17). 

В подавляющем большинстве случаев высоту начальной головки 
зуба шестерни принимают равной начальной высоте головки зуба со-
пряженного с ней колеса, а высоту начальной ножки зуба шестерни – 
равной начальной высоте ножки зуба сопряженного с ней колеса. 

В этом случае: 
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1 2a a ah h h    ,        (4.3.19) 
1 2f f fh h h    .        (4.3.20) 

Из рис. 4.3.16, 4.3.17 очевидно, что: 
f ac h h   .         (4.3.21) 
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Расстояние, измеренное по дуге какой-либо окружности между 

профилями одного и того же зуба называется окружной толщиной зуба 
по этой окружности s.  

Окружную толщину зуба по начальной окружности s  называют 
начальной окружной толщиной зуба.  

Расстояние, измеренное по дуге какой-либо окружности между 
ближайшими профилями соседних зубьев называется окружной шири-
ной впадины по этой окружности w. 

Окружную ширину впадины по начальной окружности w  называ-
ют начальной окружной шириной впадины. 
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Расстояние p  между одноименными профилями двух соседних 
зубьев, измеренное по дуге какой-либо окружности, называют окруж-
ным шагом зубьев по этой окружности.  

Окружной шаг по начальной окружности p  называют начальным 
окружным шагом. 

Начальный окружной шаг зубьев p , измеряемый по начальной 
окружности, равен сумме начальной окружной толщины зуба s  и на-
чальной окружной ширины впадины w : 

p s w    .         (4.3.22) 
Для непрерывной передачи движения начальный окружной шаг 

зубьев должен быть одинаков у обоих колес. 
Окружность d , по которой окружная толщина зуба s  равна ок-

ружной ширине впадины w  (без учета зазоров), называется делитель-
ной окружностью.  

Делительная окружность является базовой для определения гео-
метрических параметров колеса. 

Для любых концентричных i-х окружностей зубчатого колеса 
справедливо равенство: 

i id zp           (4.3.23) 
где  z  – число зубьев колеса; 

ip  – окружной шаг зубьев, измеренный по окружности диаметра id . 
Из формулы (4.3.23): 

1 1
i

i
pd z


,         (4.3.24) 

2 2
i

i
pd z


         (4.3.25) 

Линейная величина mi, в   раз меньшая окружного шага зубьев pi 
называется окружным модулем зубьев по i-ой окружности:  

i
i

pm 


.         (4.3.26) 

Окружной модуль, так же как и окружной шаг, имеет разные зна-
чения для различных концентрических окружностей зубчатого колеса, 
поэтому различают начальный, основной окружной и другие модули.  

Делительный модуль зубьев m, или просто модуль, – это основной 
параметр, используемый для расчета размеров зубчатого колеса с дан-
ным числом зубьев.  

В этом случае: 
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1 1 1
pd z mz 


,        (4.3.27) 

2 2 2
pd z mz 


        (4.3.28) 

где  1d  – диаметр делительной окружности шестерни; 
2d  – диаметр делительной окружности колеса. 

Применим формулу (4.3.23) для начальных окружностей: 
1 1d z p    ,        (4.3.29) 
2 2d z p   ,         (4.3.30) 

откуда, с учетом (4.3.11): 
2 2

1 1

d z u
d z



  .        (4.3.31) 

Из формулы (4.3.10) с учетом (4.3.31) очевидно: 
1

1
2 1

2 2
1

a a zd
u z z

 
  

 
,       (4.3.32) 

1
2

2 1

2 2 .
1

a u a zd
u z z

 
  

 
       (4.3.33) 

Понятие начальных окружностей является кинематическим и свя-
зано с зацеплением двух зубчатых колес, в то время как понятие дели-
тельной окружности относится к отдельно взятому зубчатому колесу. 

В немодифицированном зацеплении делительные окружности сов-
падают с начальными: 

d d .         (4.3.34) 
Центральный угол   окружности зубчатого колеса, соответствую-

щий шагу зацепления, называется угловым шагом: 

1
1

2
z


  ,         (4.3.35) 

2
2

2
z


  .         (4.3.36) 

При проектных расчетах используют относительные величины для 
выражения параметров передачи через модуль: 

*
ah  – коэффициент высоты головки; 
*c  – коэффициент радиального зазора. 

Тогда: 
радиальный зазор: 

*c c m .         (4.3.37) 
высота делительной головки зуба: 
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*
a ah h m ,         (4.3.38) 

высота делительной ножки зуба: 

 * *
f a ah h c h c m    ,       (4.3.39) 

высота зуба: 

 * *2a f ah h h h c m    .      (4.3.40) 
диаметр окружности вершин:  

 *2 2a a ad d h m z h    ,      (4.3.41) 
диаметр окружности впадин: 

 * *2 2 2f f ad d h m z h c    ,     (4.3.42) 
В формулах (4.3.41), (4.3.42): 

знак « » относится к внешнему зацеплению, 
знак «» относится к внутреннему зацеплению. 
Для цилиндрических эвольвентных передач приняты следующие 

стандартные величины: 
при m  1 мм *

ah =1, *c =0,25. 

4.3.5.2.3. Силовой расчет цилиндрической эвольвентной прямозубой передачи 

При передаче крутящего момента 1T  в зацеплении двух прямозубых 
колес возникает циклическая сила нормального давления, распределенная 
по контактной линии b и действующая вдоль линии зацепления, которую 
заменяют равнодействующей силой nF  (рис. 4.3.18).  

Перенося силу nF  по линии ее действия в полюс зацепления P  и 
раскладывая ее на окружную составляющую силу tF  и радиальную со-
ставляющую силу rF , получим: 

1

1

2 sint n
TF F

d 


   ,       (4.3.43) 

cos tgr n tF F F     .       (4.3.44) 
Перекатывание зубьев происходит со скольжением одного профиля 

по другому и поэтому в зацеплении возникает также сила трения: 
т nF fF .         (4.3.45) 

Усилия, возникающие в зацеплении колес, кроме деформации зубьев, 
вызывают и деформации валов, корпусов и опор, что приводит к неравно-
мерному распределению нагрузки вдоль контактной линии зубьев, а также 
к дополнительным динамическим нагрузкам. Такое же влияние оказывают 
неизбежные погрешности изготовления и монтажа деталей передачи. 
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Для учета влияния этих факторов на прочность зубьев номиналь-

ную нагрузку при расчете несколько увеличивают введением коэффи-
циента нагрузки K: 

нF KF ,         (4.3.46) 
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нT KT ,         (4.3.47) 
нP KP ,         (4.3.48) 

где F  – расчетная сила, 
нF  – номинальная сила, 

T  – расчетный момент, 
нT  – номинальный момент, 

P  – расчетная мощность, 
нP  – номинальная мощность, 

K  – коэффициент нагрузки. 
VK K K          (4.3.49) 

где K  – коэффициент концентрации нагрузки; 

VK  – коэффициент динамичности нагрузки. 
Коэффициент концентрации нагрузки K  учитывает неравномер-

ность распределения нагрузки по длине зуба и определяется отношени-
ем наибольшей удельной нагрузки maxq  к ее средней величине q : 

maxqK
q  .         (4.3.50) 

Значение q  можно найти из отношения: 
nFq

b
 ,         (4.3.51) 

где nF  – нормальное усилие в зацеплении; 
b  – длина зуба (длина контактной линии). 

Величина maxq  зависит от взаимного перекоса зубьев, точное опре-
деление которого чрезвычайно затруднено. При проектном расчете вели-
чину K  выбирают ориентировочно в зависимости от типа нагрузки, ха-
рактеристики материала, степени точности зубчатых колес и схемы пере-
дачи в пределах (1,0-1,4). Меньшие значения принимают для прирабаты-
вающихся колес ( 350HB   хотя бы у одного из колес пары) и при на-
грузке, близкой к постоянной, большие – для неприрабатывающихся ши-
роких ( 1b d ) колес. При высоких окружных скоростях (v  15 м/с) и хо-
роших условиях смазки между зубьями создается постоянный масляный 
слой, защищающий их от износа. Это явление снижает влияние прира-
ботки зубьев на уменьшение концентрации нагрузки. 

Для уменьшения maxq  и K  при проектировании передач рекомен-
дуется: располагать колеса симметрично относительно опор; при не-
симметричном или консольном расположении применять колеса мень-
шей ширины, так как при прочих равных условиях влияние перекоса 
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зубьев увеличивается с увеличением ширины колес; увеличивать жест-
кость валов за счет сокращения их длины; придавать зубьям специаль-
ную бочкообразную форму и т.д. 

Погрешности формы и взаимного расположения зубьев (окружного 
шага) являются причиной неплавности работы зубчатой пары, колеба-
ний угловой скорости колес. Последние вызывают в зацеплении допол-
нительные инерционные усилия, которые и называют динамической на-
грузкой. Влияние динамической нагрузки учитывается коэффициентом 
динамичности нагрузки VK , который равен отношению полной нагруз-
ки дn nF F  к номинальной nF : 

д1 n
V

n

F
K

F
           (4.3.52) 

где  дnF  – дополнительная динамическая нагрузка. 
Величины дnF  и VK  зависят от погрешности профиля зуба и ок-

ружного шага, от окружной скорости, упругости деталей передачи, масс 
звеньев и др. Динамическую нагрузку, обусловленную погрешностями 
зацепления, не следует смешивать с динамической нагрузкой, вызван-
ной резкими колебаниями внешней нагрузки на передачу. 

При предварительных расчетах коэффициент динамичности на-
грузки VK  выбирают приближенно в пределах (1,0-1,6). Меньшие зна-
чения принимают при высокой степени точности изготовления и малой 
окружности скорости ( v 1 м/с).  

Коэффициент нагрузки K  для предварительных расчетов можно 
принимать из диапазона (1,3-1,5), причем меньшие значения следует 
брать для тихоходных передач и прирабатывающихся материалов.  

После определения размеров передачи значения K  и VK  уточняют 
и, если необходимо, в расчет вносят поправки. 

4.3.5.2.4. Расчет рабочих поверхностей зубьев на прочность по контактным 
напряжениям 

Под действием силы нормального давления nF  в зоне контакта 
зубьев возникают циклические контактные напряжения H , которые 
при определенных условиях могут привести к усталостному выкраши-
ванию или к пластической деформации рабочих поверхностей зубьев. 

Контакт зубьев (рис. 4.3.18) можно условно отождествить с контак-
том двух круговых цилиндров, радиусы 1r  и 2r  которых равны радиусам 
кривизны эвольвент 1  и 2  в точке контакта. 
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Наибольшие контактные напряжения на поверхности сжимаемых 
цилиндров определяют по формулам (2.10.10) и (2.10.11), обобщенная 
запись которых для данного случая принимает вид: 

2 1 1 2
max

1 2 1 2

20,418 E Eq
E E

  
 

  
,     (4.3.53) 

где  q – интенсивность нагрузки (нагрузка, распределенная по длине 
контактной линии); 

1E  и 2E  – модули упругости первого рода материалов сопрягае-
мых колес. 

В формуле (4.3.53) знак « » относится к внешнему контакту двух 
цилиндров, знак «» – к внутреннему контакту. 

Условие прочности при расчете на контактную прочность на ос-
новании уравнения (4.3.53) можно записать в виде: 

пр

пр
0,418H Hp

qE
   


,       (4.3.54) 

где  H — максимальное сжимающее (контактное) напряжение в цен-
тре площадки контакта (H – первая буква фамилии автора этой форму-
лы Герца в латинской транскрипции); 

nFq
b

 ;         (4.3.55) 

nF  – нормальная сила в зацеплении; 
b  – длина контактной линии; 

прE  – приведенный модуль упругости первого рода; 

1 2
пр

1 2

2E EE
E E




;        (4.3.56) 

пр  – приведенный радиус кривизны контактирующих цилиндров; 

1 2
пр

2 1

 
 

  
,        (4.3.57) 

где знак « » относится к внешнему контакту двух цилиндров, знак «» 
– к внутреннему контакту. 

Hp  – допускаемые контактные напряжения. 
Формула Герца справедлива при следующих допущениях:  
— контакт происходит при статических условиях нагружения;  
— сжимающая сила нормальна площадке контакта, т.е. на поверх-

ности цилиндров нет касательных сил;  
— смазка отсутствует;  
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— сжимаемые тела изготовлены из идеально упругих и однород-
ных материалов.  

Формула не учитывает и таких специфических факторов работы 
зубчатых передач, как гидродинамические явления, происходящие в 
слое смазки между контактирующими поверхностями, наличие динами-
ческих нагрузок и касательных сил трения, неравномерность нагруз-
ки и т.д. Поэтому при использовании формулы Герца для расчета зубьев 
необходимо вводить поправочные коэффициенты. 

Введем в формулу Герца коэффициент нагрузки K  и преобразуем 
ее с целью большего удобства в практическом использовании. 

Расчетная удельная нагрузка в этом случае будет равна: 
н н 2н

2

1н 2н

1 1

2
cos cos

2 2 ,
cos cos

n tKF KF KTq
b b bd

KT KT
bd bd u

  

   

   
 

 
 

,     (4.3.58) 

где нnF  – номинальная нормальная сила в зацеплении; 

нtF  – номинальная окружная сила в зацеплении; 
н1T  – номинальный момент на шестерне; 

н2T  – номинальный момент на колесе; 
1d  – диаметр начальной окружности шестерни; 

2d  – диаметр начальной окружности колеса; 
u  – передаточное число зубчатой пары. 
b  – ширина зубчатого венца колеса. 

Как отмечалось в разделе 4.3.4, зона минимальной контактной 
прочности зуба находится на ножке зуба вблизи начальной окружно-
сти. Поэтому при выводе формул для прочностного расчета передачи 
по контактным напряжениям рассмотрим случай, когда контакт профи-
лей происходит в полюсе зацепления (рис. 4.3.19).  

Приведенный радиус кривизны профилей зубьев в полюсе зацеп-
ления определяем, воспользовавшись формулой (4.3.2): 

1
1 1 1 tg sin

2b
dM P r 

       ,     (4.3.59) 

2
2 2 2 tg sin

2b
dM P r 

       ,     (4.3.60) 

   
1 2 11 2

пр
2 1 2 1

sin sin
2 2 1
d d d u

d d u
    

 

  
   

    
.    (4.3.61) 
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На основании формулы (4.3.10): 

 1 1
2

d u
a 



 .        (4.3.62) 

Тогда: 

1
2

1
ad

u


 


.         (4.3.63) 

M
1

a

P

d
b1

n M
2

n

d  2

2 O2



d
b2





 





d 1

O1

1

b

Fn12

F r12

F t12

T1

T2

90°

90°

Рис. 4.3.19



 
 

233

Подставив в формулу (4.3.54) вместо q  его значение из (4.3.58) и 
вместо пр  его значение из (4.3.61), после преобразований получим: 

 2н пр

1

11,182 .
sin 2H Hp

KT u E
d u b 


   


     (4.3.64) 

Из формулы (4.3.64) видно, что контактное напряжение зависит от 
величины межосевого расстояния a  и передаточного числа u  и не за-
висит от модуля m . Формулу (4.3.64) используют при проверочных рас-
четах колес. 

В проектных расчетах ширину венца колеса b  выражают через ко-
эффициент относительной ширины колеса ba , равный: 

ba
b
a

  .         (4.3.65) 

Подставив в формулу (4.3.64) вместо 1d  его значение из (4.3.63) а 
вместо b  его значение из (4.3.65), после преобразований получим: 

  2н пр
3 2 20,7 1

sin 2H ba

KT E
a u

u


 
  

.     (4.3.66) 

Далее расчет передачи производится по формулам, приведенным в 
разделе 4.4.2.4. 

4.3.5.2.5. Расчет зубьев на прочность по изгибным напряжениям 

Практикой эксплуатации установлено, что для пере-
дач 7-9 степеней точности деформации зубьев в зоне контакта не мо-
гут полностью компенсировать неизбежные погрешности шагов зацеп-
ления сопрягаемых колес. Поэтому при расчете зубьев на прочность 
принимают, что вся нагрузка передается одной парой зубьев в течение 
всего периода зацепления. 

Поскольку коэффициент трения f  в зацеплении имеет небольшое 
значение (0,05-0,08), то и возникающая при скольжении зубьев сила 
трения будет относительно мала, поэтому ее влиянием на величину 
суммарного напряжения в теле зуба пренебрегают. 

Представим зуб, как консольную балку, закрепленную у основания 
и нагруженную на конце консоли нормальной к поверхности силой nF . 
В процессе зацепления точка приложения силы к зубу перемещается по 
рабочему участку профиля зуба (рис. 4.3.18).  

Рассмотрим случай, когда сила, действующая на зуб, приложена к 
вершине зуба, т.е. когда плечо силы относительно сечения зуба у его 
основания максимально (рис. 4.3.20).  
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Угол   между линией действия 

силы nF  и нормалью к оси симметрии 
зуба в рассматриваемый момент вре-
мени несколько больше угла зацепле-
ния  .  

С достаточной для практики точ-
ностью можно принять, что: 

      (4.3.67) 
Перенесем точку приложения силы 

nF  с поверхности зуба на ось его сим-
метрии в точку С и, с учетом (4.3.67), 
разложим силу nF  на две составляющие: 
изгибающую cosnF   и сжимающую 

sinnF   (рис. 4.3.21). 
Для нахождения опасного сечения 

построим на оси симметрии зуба квад-
ратичную параболу с вершиной в точке 
С так, чтобы эта кривая касалась профи-
ля зуба. Такая парабола очерчивает се-
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чение консольной балки равного сопротивления изгибу, поэтому точки А 
и В касания ее с боковой поверхностью зуба определяют положение опас-
ного сечения АВ При этом учитывается, что напряжения сжатия малы по 
сравнению с напряжениями изгиба и не оказывают существенного влия-
ния на прочность зуба. 

Эпюры напряжений изгиба F , сжатия сж  и суммарных напряже-
ний показаны на рис. 4.3.21. 

Расчет зуба на изгиб ведут по той стороне зуба, на которой находятся 
растянутые волокна, так как именно в зоне А на растянутой стороне при 
эксплуатации появляются усталостные трещины и начинается разрушение 
зуба. 

Номинальные напряжения в опасном сечении с учетом уравне-
ний (4.3.43), (4.3.44) равны: 

sinn r
F сж Fp

F FM M
W A W A

          ,   (4.3.68) 

где  M — изгибающий момент в опасном сечении; 
cosn tM F l F l   ;       (4.3.69) 

W  – осевой момент сопротивления опасного сечения зуба; 
2

6
bsW  ;         (4.3.70) 

А – площадь опасного сечения; 
A bs ;          (4.3.71) 
l  – плечо изгибающей силы cosnF  ; 
b  – длина зуба (ширина зубчатого венца колеса); 
s  – толщина зуба по хорде в опасном сечении; 

Fp  – допускаемое напряжение. 
Подставив значения величин M , W , A  из формул (4.3.69)-(4.3.71) в 

формулу (4.3.68), с учетом коэффициента нагрузки K , а также умножив 
числитель и знаменатель дроби на m , получим: 

2
tg6t

Fp
KF mlm
bm ss

      
 

.      (4.3.72) 

Введем обозначение: 

2
tg1 6

F

mlm
Y ss

  ,       (4.3.73) 

где  FY  – коэффициент формы зуба, характеризующий положение 
наиболее опасного сечения зуба (он зависит от формы зубьев, числа 
зубьев шестерни и от коэффициента смещения исходного контура). 

Тогда уравнение прочности при изгибе (4.3.72) примет вид: 
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t
Fp

F

KF
mbY

            (4.3.74) 

Величину коэффициента формы зуба FY  определяют либо по таб-
лицам, либо по графикам, приводимым в специальной литературе.  

Проверочные расчеты на изгиб по формуле (4.3.74) выполняют в тех 
случаях, когда основным критерием работоспособности заведомо являет-
ся контактная прочность. В этом случае после определения a  из расчета 
на контактную прочность задаются величиной модуля m и числом зубь-
ев z. Обычно принимают  0,01 0,02m a   для улучшенных колес или 

 0,016 0,030m a   для закаленных зубьев. В силовых передачах не ре-
комендуется принимать модуль меньше (1,5-2) мм. 

Для большинства открытых передач, а также для передач, у кото-
рых зубья закалены до высокой твердости, прочность на изгиб является 
основным критерием работоспособности.  

В этом случае расчетным параметром является модуль зацепления m . 
Для проектного расчета преобразуем формулу (4.3.74). При таком 

расчете передача предварительно рассчитывается без смещения. Тогда, в 
соответствии с формулой (4.3.101) угол зацепления передачи   равен: 

   ,         (4.3.75) 
где    – профильный угол исходного контура, равный 20°. 

На основании формул (4.3.112) и (4.3.43) с учетом (4.3.75) для пе-
редачи без смещения можно записать: 

d d mz   .         (4.3.76) 
Введем в расчет коэффициент ширины зубчатого венца bm , опре-

деляемый по формуле: 

bm
b
m

  .         (4.3.77) 

Из формулы (4.3.58) с учетом (4.3.76) получаем: 
1 2

1 2

2 2
t

T TF
d d

  .        (4.3.78) 

Из формулы (4.3.74) с учетом (4.3.76) – (4.3.78) после преобразова-
ний получим формулу для определения величины модуля зацепления: 

3
2

Fp bm F

KTm
z Y


 

.        (4.3.79) 
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Расчет по формуле (4.3.79) при оди-
наковых материалах пары сопрягаемых 
колес следует вести по шестерне. При раз-
ных материалах расчет проводят по тому 

из колес, у которого отношение F

FY
  

меньше. 
Полученное значение m  округляют до 

стандартного, а затем определяют остальные параметры передачи.  

4.3.5.3. Цилиндрические зубчатые косозубые передачи с круглыми 
колесами. Их особенности 

4.3.5.3.1. Основные понятия и определения 

Образование эвольвентной поверхности прямого зуба можно предста-
вить при рассмотрении качения без проскальзывания производящей плос-
кости по основному цилиндру диаметра bd , (рис. 4.3.9, 4.3.10, 4.3.22). 

В прямозубых зацеплениях соприкасаются друг с другом две цилинд-
рические эвольвентные поверхности Е (рис. 4.3.22), являющиеся боковыми 
поверхностями зубьев. При этом происходит прямолинейный контакт 
зубьев, так как линией их контакта является прямая, параллельная обра-
зующей основных цилиндров диаметров 1bd  и 2bd , то есть их осям враще-
ния. Геометрическое место всех линий касания одной пары зубьев за весь 
период зацепления называется полем зацепления. 

Зацепление цилиндрических прямозубых колес имеет недостатки. В 
частности, коэффициент перекрытия таких колес ограничен весьма узкими 
пределами (для внешнего зацепления 1 2   ), вследствие чего вся на-
грузка распределяется не более чем на две пары зубьев. Погрешности изго-
товления колес могут привести к значительному увеличению шума, ударам 
и т.п. Окружные скорости v прямозубых колес даже при достаточно высо-
ких степенях точности ограничены – до 15 м/с. 

Коэффициент перекрытия можно увеличить применением ступен-
чатых зубчатых колес. Возьмем пару сопряженных зубчатых прямозубых 
колес и рассечем ее n плоскостями, параллельными торцовой плоскости. В 
результате получим прямозубые сопряженные зубчатые колеса, состоящие 
из 1n   составляющих узких колес (рис. 4.3.23). Повернем каждое после-
дующее составляющее узкое колесо относительно предыдущего на некото-
рый угол i  относительно оси колеса.  

При этом: 
 1 11n    , 
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 2 21n    , 

1 2u   , 
где  u  – передаточное число. 

Тогда в момент выхода из 
зацепления зубьев первой сопря-
женной пары узких колес соот-
ветствующий зуб второй сопря-
женной пары узких колес будет 
еще находиться в зацеплении 
и т.д. Дуга зацепления, таким об-
разом, увеличивается, что влечет 
за собой увеличение коэффициен-
та перекрытия и, следовательно, 
улучшение плавности передачи. 
Несомненным достоинством пе-
редач, составленных из ступенча-
тых прямозубых колес, является и 
отсутствие осевой составляющей 
силы в зацеплении. Причиной, по 
которой такие передачи не полу-
чили распространения, является сложность обеспечения 
необходимой точности сборки. 

При бесконечно большом числе сечений форма 
боковой поверхности зуба становится эвольвентной 
винтовой (рис. 4.3.24). Зацепление таких зубьев назы-
вают косозубым. 

Образование боковой поверхности ко-
сого зуба можно представить, если рассмот-
реть качение без скольжения некоторой 
плоскости 2 по основному цилиндру диа-
метром bd  с осью ОО (рис. 4.3.25). Распола-
гая на касательной плоскости 2 прямую LL'  
под углом b  к образующей цилиндра при 
обкатке, получим линейчатую винтовую 
эвольвентную поверхность G, представляющую собой боковую поверх-
ность косого зуба. Эта поверхность называется развертывающимся гели-
коидом. Как видно, она представляет собой линейчатую поверхность с об-
разующими, касающимися основного цилиндра. Начальные точки эволь-
вентной поверхности зубьев располагаются по винтовой линии AA'  посто-
янного шага на основном цилиндре. 

Рис. 4.3.24
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Сопряженные поверхности косых зубьев двух цилиндрических зуб-
чатых колес образуются от последовательного качения общей касательной 
к основным цилиндрам плоскости 2 по основным цилиндрам радиусов 1br  
и 2br  первого и второго зубчатого колеса. Выбранная на плоскости 2 пря-
мая LL'  при последовательном обкатывании по основным цилиндрам об-
разует сопряженные поверхности в виде двух взаимно огибаемых гели-
коидов, линейчатый контакт которых образует поле зацепления.  

Угол b  называется углом наклона винтовой линии зубьев по основ-
ной окружности. 

В передаче с параллельными осями углы наклона винтовых линий 
на начальных цилиндрах обоих колес при внешнем зацеплении равны по 
величине и противоположны по направлению. 

При внутреннем зацеплении винтовые линии зубьев двух зубчатых 
колес должны быть одного наклона (правые или левые). Здесь также 
имеет место линейчатый контакт, при котором одновременно участвуют 
различные точки, лежащие на эвольвентной поверхности зуба, обра-
зующие поле зацепления.  

4.3.5.3.2. Геометрические взаимосвязи в косозубой цилиндрической 
эвольвентной передаче 

По аналогии с прямозубым в косозубом зацеплении различают ци-
линдры основные, начальные, делительные, вершин и впадин. 

Линию пересечения боковой поверхности зуба с поверхностью де-
лительного цилиндра зубчатого колеса называют делительной линией 
зуба. Острый угол между делительной линией зуба и образующей де-
лительного цилиндра косозубого колеса носит название делительного 
угла наклона линии зуба β. 

Линию пересечения боковой поверхности зуба с поверхностью на-
чального цилиндра зубчатого колеса называют начальной линией зуба. 
Острый угол между начальной линией зуба и образующей начального ци-
линдра косозубого колеса носит название начального угла наклона линии 
зуба  .Связь угла наклона   с соответствующими параметрами, изме-
ренными по основному и делительному цилиндрам, можно получить из 
зависимости для шага винтовой линии p  (рис. 4.3.26): 

2 ctg 2 ctg 2 ctgb bp r r r          ,    (4.3.80) 
откуда: 

tg tg tgb
b

r r
r r
 

            (4.3.81) 

В косозубом зацеплении (рис. 4.3.27) различают следующие шаги:  
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- торцовый tp ,  
- нормальный np ,  
- осевой ap .  
Осевой шаг ap  в расче-

тах используется крайне ред-
ко и поэтому в данном курсе 
не рассматривается. 

Из рис. 4.3.26 очевидно, 
что:  

cos
n

t
pp 


.       (4.3.82) 

Разделив обе части 
уравнения (4.3.82) на число  , получим взаимосвязь между модулями 
косозубого зацепления: 

cos
n

t
mm 


.         (4.3.83) 

Нормальный модуль nm  имеет стандартное значение, определяе-
мое режущим инструментом.  

Торцовый модуль может иметь самые различные значения в зави-
симости величина угла наклона зубьев β. 

Косозубые цилиндрические колеса, изготовленные методом обкат-
ки, имеют теоретически правильный эвольвентный профиль зуба толь-
ко в плоскости обкатки, то есть в торцовом сечении. В нормальном се-
чении профиль несколько отличается от эвольвентного. Однако в боль-
шинстве расчетов этим отклонением пренебрегают, считая, что нор-
мальный профиль зуба прямозубого колеса соответствует эвольвентно-
му профилю некоторого условного (эквивалентного) прямозубого коле-
са, которое получают следующим образом.  

Проведем плоскость, рассекающую зубчатое колесо по нормали nn  
(рис. 4.3.27). В сечении получается прямозубое эллипсоидное колесо с 
полуосями а и b. 

2cos cos
d ra  
 

,        (4.3.84) 

2
db r  .         (4.3.85) 

Радиус кривизны данного эллипса по малой полуоси кb  (для по-
люса зацепления P) определяется формулой, известной из аналитиче-
ской геометрии: 

Шаг винтовой линии р


db d d

 b




Рис. 4.3.26
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2

к 2cosb
a r
b

  


        (4.3.86) 

 
Определим число зубьев эквивалентного прямозубого колеса при 

известном шаге np , модуле в нормальном сечении nm  и действительном 
числе зубьев z. При радиусе начальной окружности, равным кb  и при-
веденном числе зубьев z  получаем: 

к2 b nz p           (4.3.87) 

pt
st

wt

wn
sna



F

P

pn

pt

Нормальное
сечение

Торцовое
сечение

Рис. 4.3.27

O

pn

b


кb

da

d

d f

n

n



 
 

242

или, после деления обеих частей уравнения на число π: 
к2 b nz m  ,        (4.3.88) 

откуда найдем приведенное число зубьев: 
к2 b

n
z

m


 .         (4.3.89) 

Подставив значение ρ из (4.3.86), получим: 

2 2
2
cos cosn n

r dz
m m  

 
      (4.3.90) 

Так как: 
2 tr d m z  ,         (4.3.91) 

то: 

2cos
t

n

m zz
m  

        (4.3.92) 

или, после подстановки значения tm  из (4.3.83), получим: 

3cos
zz  

         (4.3.93) 

Одним из основных достоинств зацеплений с косыми зубьями яв-
ляется возможность получения передач с малыми габаритами. Так, если 
для прямозубой передачи наименьшее число зубьев шестерни без сме-
щения minz  равно 18, то для косозубой передачи без смещения: 

3 3
min 2

2 cos 18cos
sin

fz    


.      (4.3.94) 

В торцовом сечении геометрия зацепления косозубых колес анало-
гична геометрии зацепления прямозубых колес.  

Основные размеры косозубого колеса без смещения вычисляют по 
следующим формулам: 

межосевое расстояние: 
2 1 2 1

2 2cost n
z z z za a m m
 

  


,      (4.3.95) 

диаметр делительного цилиндра: 

cos
n

t
m zd m z 


,        (4.3.96) 

высота делительной головки зуба: 
*

a a nh h m ,         (4.3.97) 
высота делительной ножки зуба: 

 * *
f a nh h c m  ,        (4.3.98) 
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полная высота зуба: 

 * *2 a nh h c m  ,        (4.3.99) 
диаметр цилиндра вершин: 

* * *2 2 2
cos cos

n
a a n a n n a

m zd d h m h m m h 
        

          (4.3.100) 

диаметр цилиндра впадин: 

   

 

* * * *

* *

2 2
cos

2 .
cos

n
f a n a n

n a

md d h c m h c m

zm h c

    


 
   

 


          (4.3.101) 

В уравнениях (4.3.100) и (4.3.101) верхний знак относится к колесу 
с внешними зубьями, нижний знак – к колесу с внутренними зубьями. 

Угол наклона винтовой линии на цилиндре диаметра id : 

arc tg tgi
i

d
d

    
 

.               (4.3.102) 

Угол зацепления в торцовом сечении определяется как: 
1 2

1 2
cos b b

t
r r
r r

   .               (4.3.103) 

Торцовый шаг колес tp определяется по формуле: 
1 2

1 2
t

d dp
z z
 

  .              (4.3.104) 

Для определения угла t  зацепления рассечем зуб рейки плоско-
стями I – торцевой, перпендикулярной к оси колеса, и II – перпендику-
лярной к образующей зуба (рис. 4.3.32). Угол между плоскостями равен 
углу   наклона зубьев.  

Из прямоугольных тре-
угольников ABC и ABD получа-
ем: 

tg nBC AB  , 
tg tBD AB  . 

Из треугольника BCD: 

tg
BCBD 


, 

откуда: 
tgcos
tg

n

t

BC
BD


  


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или 
tg tg cosn t                  (4.3.105) 

4.3.5.5. Особенности прочностного расчета цилиндрических зубчатых 
косозубых передач по сравнению с прямозубыми 

4.3.5.5.1. Силы, действующие в зацеплении 

Вектор силы полного давления зуба ведущего колеса на зуб ведомо-
го nF  лежит в плоскости n n  и направлен нормально к образующей по-
верхности зуба (рис. 4.3.29). В этой плоскости вектор nF  перпендикулярен 
к профилям в точке касания зубьев, совпадает с линией зацепления и может 
быть разложен по трем взаимно перпендикулярным направлениям на три 
составляющие: 

— окружную tF ,  
— радиальную rF ,  
— осевую aF . 

2
t

TF
d

 ,       (4.3.106) 

tg
cosr tF F 







,      (4.3.107) 

tga tF F   .       (4.3.108) 
Нормальная сила nF  равна: 

cos cos
t

n
FF
 


 

.            (4.3.109) 

Наличие осевой силы aF , дополнительно нагружающей опоры ва-
лов и возрастающей с увеличением угла   наклона зубьев, является ос-
новным недостатком косозубых передач.  

4.3.5.5.2. Расчет зубьев по контактным напряжениям  

Расчет зубьев косозубых колес на выносливость по контактным 
напряжениям проводят по формуле Герца (4.3.54).  

Так как нормальная к профилю зуба сила nF  действует в нормальном 
к зубу сечении nn  рис. 4.3.29, то расчет производят для этого сечения.  

Как отмечалось в разделе 4.3.5.3.2, косозубые цилиндрические ко-
леса, изготовленные методом обкатки, имеют теоретически правиль-
ный эвольвентный профиль зуба только в плоскости обкатки, то есть в 
торцовом сечении. В нормальном сечении профиль зуба несколько от-
личается от эвольвентного. При прочностных расчетах этим отклонени-
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

 t
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F t

Fan
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

Рис. 4.3.29
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ем пренебрегают, считая, что нормальный профиль зуба прямозубого 
колеса соответствует эвольвентному профилю эквивалентного прямо-
зубого колеса (рис. 4.3.27). Тогда в соответствии с формула-
ми (4.3.59)-(4.3.61) и (4.3.86) для нормального сечения nn  получим: 

1
1 2

sin
2cos
d 




 


,              (4.3.110) 

2 1
2 2 2

sin sin
2cos 2cos

d d u   

 

 
  

 
,            (4.3.111) 

 
1

пр 2
sin

2 1 cos
d u
u
 




 

 
. 

                          (4.3.112) 
В отличие от прямозубых 

передач, в которых зубья сопря-
гаемых колес входят в зацепле-
ние сразу по всей длине зуба, в 
косозубых передачах зубья со-
прягаемых колес входят в зацеп-
ление постепенно 
(рис. 4.3.27-4.4.29), соответствен-
но, они нагружаются и разгру-
жаются также постепенно. При 
такой геометрии зацепления зна-
чительно увеличивается коэффи-
циент перекрытия и в прочност-
ном расчете следует учитывать 
распределение передаваемой на-
грузки между несколькими пара-
ми зубьев сопряженных колес 
передачи по суммарной длине контактных линий l , которая больше ши-
рины колеса b  (рис. 4.3.30).  

В этом случае формула (4.3.58) для определения расчетной удель-
ной нагрузки принимает вид: 

нnKFq
l

               (4.3.113) 

Если коэффициент торцового  (или осевого ) перекрытия 

равен целому числу (рис. 3.5.38), то суммарная длина контактных линий  
будет постоянной в течение всего времени зацепления: 

bt

g
p


  
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P a
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Рис. 4.3.30
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               (3.5.128) 

где   – угол наклона винтовой линии зуба на основном цилиндре. 
Действительно, как видно из рис. 4.3.30, при повороте шестерни, на-

пример, по направлению вращения часовой стрелки несколько увеличит-
ся длина контактной линии 1, но настолько же уменьшится длина ли-
нии 3. При этом длина контактной линии 2 не меняется. В результате, не-
зависимо от углового положения зубчатых колес суммарная длина кон-
тактных линий остается неизменной. Если указанное условие не соблю-
дается, величина  будет периодически изменяться при вращении колес. 

Поскольку в большинстве случаев коэффициент торцового перекры-
тия   не является целым числом, то рекомендуется проектировать переда-
чу так, чтобы целому числу равнялся коэффициент осевого перекрытия  . 
При этом суммарная длина контактных линий l  будет постоянной.  

С небольшой погрешностью можно принять: 
cos cosb    .              (4.3.115) 
Тогда с учетом (4.3.114) и (4.3.115) формула (4.3.113) для опреде-

ления расчетной удельной нагрузки преобразуется к виду: 
н cosnKFq
b









              (4.3.116) 

или, с учетом зависимости (4.3.109): 
н

cos
tKFq

b  


 
.              (4.3.117) 

Подставив значения q  из (4.3.117), пр  из (4.3.112) в форму-
лу (4.3.54), с учетом (4.3.58) получим формулу для проверочных расче-
тов косозубой передачи по контактным напряжениям: 

 2н пр

1

11,182cos
sin 2H Hp

KT u E
d u b



  


   

 
          (4.3.118) 

Для проектных расчетов преобразуем формулу (4.3.118), учтя за-
висимости (4.3.62) и (4.3.65): 

 
2

2н пр3
2 2

cos
0,7 1

sin 2H ba

KT E
a u

u



 


 

   
.           (4.3.119) 

4.3.5.5.3. Расчет зубьев по напряжениям изгиба 

Данный расчет, как и расчет по контактной прочности, проводят 
для нормального к зубу сечения nn  (рис. 4.3.29). Так как в этом сечении 

cos b

bl 







b

l
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получается прямозубое эллипсоидное колесо (рис. 4.3.27), то для расче-
та косозубой передачи возможно использование формулы (4.3.74), по-
лученной ранее для расчета прямозубой передачи по изгибным напря-
жениям, с некоторой ее коррекцией. 

Так как нормальный профиль зуба прямозубого колеса соответствует 
эвольвентному профилю эквивалентного прямозубого колеса (рис. 4.3.27), 
величину коэффициента формы зуба FY  определяют по таблицам, либо по 
графикам вида FY  f z  в зависимости от числа зубьев эквивалентного 
прямозубого колеса z , которое определяется по формуле (4.3.93). 

Изгибающая сила tnF , лежащая в нормальной плоскости nn  
(рис. 4.3.29), равна: 

cos
t

tn
FF





.               (4.3.120) 

Тогда уравнение прочности по изгибным напряжениям для косозу-
бых передач примет вид: 

tn
F Fp

n F

KF
m bY

    .              (4.3.121) 

Из формулы (4.3.121) с учетом (4.3.76) – (4.3.78) после преобразо-
ваний получим формулу для определения величины нормального моду-
ля зацепления косозубой передачи, которая используется при проект-
ных расчетах: 

3
2

cosn
Fp bm F

KTm
z Y 


  

.            (4.3.122) 

4.3.6. Пространственные зубчатые передачи 

4.3.6.1. Общие сведения 

Пространственные зубчатые передачи применяются для передачи 
вращательного движения между пересекающимися и скрещивающими-
ся осями. Наиболее распространенными пространственными передача-
ми являются конические и червячные передачи, которые и являются 
предметом изучения данного курса. 

4.3.6.2. Конические передачи 

4.3.6.2.1. Геометрические взаимосвязи в конической эвольвентной передаче 

Конические колеса применяются для передачи вращения с посто-
янным передаточным отношением между валами, оси которых пересе-
каются под некоторым углом   (рис. 4.3.3, 4.3.31).  



 
 

248

Рассмотрим коническую передачу без 
смещения исходного профиля, в кото-
рых d d . 

Аксоидами в относительном движении ко-
нических зубчатых колес 1 и 2 (рис. 4.3.31) яв-
ляются два конуса (рис. 4.3.32).  

Аксоиды представляют собой геометриче-
ское место мгновенных осей вращения OP в 
относительном движении конических колес. 
Общая вершина конусов находится в точке О 
пересечения их осей. Мгновенная ось враще-
ния OP в относительном движении звеньев яв-
ляется общей образующей аксоидов 1 и 2, пе-
рекатывающихся друг по другу без скольже-
ния. Эти конусы по аналогии с центроидами 
(начальными окружностями цилиндрических 
колес) называют начальными. 

Углы 1  и 2  между образующей на-
чальных конусов и их осями вращения в сумме 
равны центральному углу  , в теории зацеп-
ления называемому межосевым углом передачи.  

В конической передачи при относительном движении колес точки, не 
лежащие на осях вращения OО1 и ОО2, перемещаются по сферическим по-
верхностям, которые имеют общий геометрический центр О, совпадаю-
щий с точкой пересечения осей OО1 и ОО2 (рис. 4.3.33). 

Образование зубьев конических колес можно представить себе сле-
дующим образом. Пересечем начальные конусы какой-либо сферой с цен-
тром в точке О. Тогда в пересечении получим две окружности I и II, сопри-
касающиеся в точке P. Рассмотрение перекатывания без скольжения на-
чальных конусов может быть заменено рассмотрением перекатывания ок-
ружностей I и II одной по другой без скольжения. Так как окружности I и II 
лежат на сфере, то вместо образующей прямой мы получаем образующую 
дугу NN  на сфере. Число сфер, которыми можно пересечь указанные ко-
нусы, бесконечно, и для каждой сферы можно получить соответствующие 
окружности, аналогичные окружностям I и II, и образующие дуги, анало-
гичные дуге NN . Геометрическое место всех образующих дуг NN  есть 
некоторая плоскость S , содержащая прямую OP  и наклоненная к плоско-
сти tt , касательной к начальным конусам, под углом  .  

Угол   является углом зацепления, а плоскость S  – образующей 
плоскостью. 
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2


O

2

1

Рис. 4.3.31
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

O

2

1
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Рис. 4.3.32
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Если из точек оси 1OO  опустить перпендикуляры на плоскость S , то 

эти перпендикуляры образуют плоскость, содержащую ось 1OO  и перпен-
дикулярную к плоскости S . В пересечении этой плоскости с плоскостью S  
получаем прямую AO . Вращением прямой AO  вокруг оси 1OO  получает-
ся конус 1' , который называется основным конусом. Плоскость S  касатель-
на к основному конусу. Аналогично может быть построен второй основной 
конус 2' . Профили зубьев могут быть образованы перекатыванием без 
скольжения плоскости S  по основным конусам. В результате этого перека-
тывания на поверхности сферы получаются сферические эвольвенты. 

При качении плоскости S  по основному конусу 1'  точка плоско-
сти S , совпадающая с точкой Р, опишет сферическую эвольвенту 1 1ЭL P
, а при качении по основному конусу 2 — сферическую эвольвен-
ту 2 2ЭL P . При качении окружностей I и II эвольвенты 1 1ЭL P  и 2 2ЭL P  
перекатываются со скольжением одна по другой. Если такие же сфери-
ческие эвольвенты построить для других точек плоскости S , располо-
женных на прямой OP , то эти эвольвенты будут образовывать поверх-
ности зубьев эвольвентного конического зацепления. Таким образом, 
передача вращения между конусами 1 и 2 осуществляется качением со 
скольжением сопряженных сферических эвольвентных поверхностей. 

N
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A

rb2 O2Ob2
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Рис. 4.3.33
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Рассмотренное выше построение позволяет 
получить теоретически точное коническое 
эвольвентное зацепление.  

Профили такого зацепления представле-
ны на рис. 4.3.34. 

Проектирование и выполнение точного 
эвольвентного конического зацепления со-
пряжено со многими практическими трудно-
стями, так как сфера не развертывается на 
плоскость, а обработка зубьев конических 
колес по сферической эвольвенте техноло-
гически сложна. Поэтому на практике обыч-
но применяют приближенный 
способ профилирования зубьев 
эвольвентных конических колес. 
Этот метод заключается в сле-
дующем. 

При рассмотрении точного 
очертания зубьев конических ко-
лес (рис. 4.3.35), очевидно, что 
торцовые поверхности зубьев, 
расположенные между окружно-
стями головок и ножек на сфере, 
образуют некоторые сферические 
пояса шириной а. Ширина поя-
сов а мала по сравнению с радиу-
сом R той сферы, на которой эти 
пояса расположены. Поэтому 
можно с достаточной для практики точностью заменить сферические пояса 
поясами, лежащими на конусах, образующие которых касательны к сфере 
радиуса R в точках, принадлежащих окружностям I и II.  

Рассмотрим два начальных конуса в их проекции на плоскость, содер-
жащую оси начальных конусов (рис. 4.3.36).  

Построение конусов, на поверхности которых лежат торцовые 
поверхности зубьев, может быть сделано следующим образом. Пусть 
начальный конус 1S  проектируется в виде треугольника AOP . При точ-
ном построении профиля конус головок проецируется в виде треуголь-
ника bOb , а конус ножек — в виде треугольника aOa . 

При точном проектировании сечения торцовых поверхностей 
зубьев плоскость проекций представляется в виде дуг ab , лежащих на 
проекции сферы радиуса R.  
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Рис. 4.3.34
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Так как конусы, на которых должны лежать торцовые поверхности 

приближенных профилей зубьев, должны касаться сферы по начальным 
окружностям, то для нахождения проекций этих конусов через точку P  
проводим прямую 1 2O O , перпендикулярную к прямой OP . В пересече-
нии с осями 1 и 2 получаем точки 1O  и 2O , представляющие собой вер-
шины искомых конусов. Проекцией конуса первого колеса является 
треугольник 1O AP , а проекцией конуса второго колеса — треуголь-
ник 2O BP . Соответствующие сечения профилей торцов изображаются 
прямыми ' 'a b , лежащими на построенном конусе. Таким образом, вме-
сто кривых ab  мы получаем в сечении прямые ' 'a b . Очевидно, что чем 
больше отношение радиуса сферы R  к высоте зубьев, тем меньше 
ошибка, возникающая при замене построения профилей зубьев, образо-
ванных сферическими эвольвентами, построением зубьев на поверхно-
сти конусов 1O AP  и 2O BP . Конусы с вершинами в точках 1O  и 2O  на-
зывают дополнительными конусами. Дополнительные конусы могут 
быть развернуты на плоскость, и, следовательно, построение профилей 
зубьев сведется к построению их на плоскости. 

Рассмотрим геометрические и кинематические взаимосвязи в кониче-
ской передаче (рис. 4.3.37).  

Так как относительное скольжение начальных конусов в зубчатой от-
сутствует, то их скорость в полюсной точке Р равна: 

1 2P P Pv v v                 (4.3.123) 
Следовательно: 

1 2
1 22 2

d d   .              (4.3.124) 
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Передаточное отношение в этом случае будет равно: 
21

12
2 1

di
d





  


.              (4.3.125) 

Передаточное число u  определяется как: 
2

1

du
d



 .               (4.3.126) 

Из рис. 4.3.37 очевидно, что: 
1 2

1 22sin 2sine
d dR   

 
.             (4.3.127) 

Расстояние eR  называется внешним конусным расстоянием. 

 
Запишем формулу (4.3.126) с учетом (4.3.127) в виде: 

2

1

sin
sin

u 



.               (4.3.128) 
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Так как начальные конусы перекатываются друг по другу по обшей 
образующей OP  и имеют общую вершину O , находящуюся в точке пе-
ресечения осей колес (рис. 4.3.33, 4.4.45), то получаем: 

1 2     .               (4.3.129) 
Из формулы (4.3.128) с учетом (4.3.129) получаем: 

1
sintg

cosu


 
 

,              (4.3.130) 

2
sintg

1 cos
u

u


 
 

.              (4.3.131) 

В подавляющем большинстве случаев межосевой угол передачи   
равен 90°. Такие передачи называют ортогональными коническими пе-
редачами. 

Для этого случая формула (4.3.128)–(4.3.131) принимает вид: 

 1 1
1

1 1

sin 90 cos ctg
sin sin

u
  

   
 



,           (4.3.132) 

1 2 90    ,               (4.3.133) 

1
1tg
u

  ,               (4.3.134) 

2tg u  .               (4.3.135) 
Рассмотрим 

построение эволь-
вентных зубьев на 
поверхностях на-
ружных дополни-
тельных конусов с 
вершинами 1O  и 2O , 
оси которых совпа-
дают с осями проек-
тируемых колес, а 
образующие перпен-
дикулярны к обра-
зующим делитель-
ных конусов. Как 
отмечалось выше, 
дополнительные ко-
нусы могут быть 
развернуты на плос-
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кость. Для этого из точек 1O  и 2O  проводим окружности радиусов 1O P  
и 2O P  (рис. 4.3.38).  

Принимая эти окружности за начальные, строим плоское зацепле-
ние по правилам, изложенным ранее для цилиндрических прямозубых 
колес (см. раздел 4.3.5.2).  

Построенные зубчатые секторы I и II сворачиваем в конуса (со-
единяем попарно линии 2NO  с 2PO  и 1MO  с 1PO ) и соединяем их с до-
полнительными конусами (рис. 4.3.37).  

Соединяя все точки полученных профилей с вершиной делитель-
ных конусов, получаем боковые поверхности зубьев. 

Радиусы начальных окружностей секторов определяют по формулам: 
1

1 1
12cosc

dr O P 
  


,             (4.3.136) 

2
2 2

22cosc
dr O P 

  


.             (4.3.137) 

Центральные углы зубчатых секторов c1  и c2  можно получить из 
условий: 


1 c1 1cMAP r d     ,             (4.3.138) 


2 c2 2cNBP r d     ,             (4.3.139) 

откуда с учетом формул (4.3.136) и (4.3.137): 
1

c1 1
1

2 cos
c

d
r






     ,             (4.3.140) 

2
c2 2

2
2 cos

c

d
r






     .             (4.3.141) 

Высоты головок и ножек задают на образующих 1O P  и 2O P  до-
полнительных конусов, перпендикулярных к общей образующей OP на-
чальных конусов. 

Из рис. 4.3.37 очевидно, что углы головок a и ножек f  зубьев оп-
ределяются равенствами: 

tg ae
a

h
OP

  ,               (4.3.142) 

tg fe
f

h
OP

  .               (4.3.143) 

Так как внешнее конусное расстояние (длина образующей началь-
ных конусов) равно: 



 
 

255

1 2 1 2

1 2 1 2sin sin 2sin 2sine
r r d dOP R        
   

,         (4.3.144) 

и 
1 1ed m z  ,               (4.3.145) 

2 2ed m z  ,               (4.3.146) 
то расчетные формулы имеют вид: 
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Проекции начальных конусов на плоскость их осей представляют 
треугольники AOP  и BOP  (рис. 4.3.38). Линия 1 2O O , перпендикулярная 
общей образующей начальных конусов OP , является образующей до-
полнительных конусов (отрезок 1O P  является образующей дополни-
тельного конуса колеса 1, отрезок 2O P  является образующей дополни-
тельного конуса колеса 2).  

Точки 1O  и 2O  представляют собой вершины дополнительных ко-
нусов. Образующие 1O P  и 2O P  представляют собой радиусы началь-
ных окружностей 1эr  и 2эr  приведенных (эквивалентных) цилиндриче-
ских колес, на которых строят профили зубьев (рис. 4.3.38, 4.4.45).  

Очевидно, что: 
1

1э
1cos

rr 
 


,               (4.3.151) 

2
2э

2cos
rr 

 


.               (4.3.152) 

Следовательно, точки 1O  и 2O  можно принять за центры приведен-
ных (эквивалентных) цилиндрических колес, профили которых строят 
на развертках дополнительных конусов. 

Так как шаг m  на окружностях приведенных (эквивалентных) цилин-
дрических колес, описанных радиусами 1эr  и 2эr , и на окружностях ре-
альных конических колес, описанных радиусами 1r  и 2r , одинаков, то: 
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1 1 1э c12 r z p r      ,             (4.3.153) 
2 2 2э c22 r z p r      ,             (4.3.154) 

где  c1  и c2  – углы разверток дополнительных конусов, равные: 
1

c1
1э

2 r
r






  ,               (4.3.155) 

2
c2

2э

2 r
r






                 (4.3.156) 

или, согласно (4.3.151), (4.3.152): 
c1 12 cos    ,              (4.3.157) 

c2 22 cos    .              (4.3.158) 
Для полных начальных окружностей приведенных (эквивалентных) 

колес с числом зубьев z : 

1э 12 r z p    ,              (4.3.159) 
2э 22 r z p    .              (4.3.160) 

Следовательно, согласно (4.3.151), (4.3.152): 
11

1
1 1э

cosrz
z r



 
   ,              (4.3.161) 

22
2

2 2э
cosrz

z r


 
   ,              (4.3.162) 

откуда приведенные (эквивалентные) числа зубьев: 
1

1
1cos

zz 


,               (4.3.163) 

2
2

2cos
zz 


.               (4.3.164) 

Таким образом, числа зубьев приведенных (эквивалентных) колес, 
всегда больше чисел зубьев соответствующих зубчатых секторов. Оче-
видно также, что передаточное отношение эквивалентных цилиндриче-
ских колес не равно передаточному отношению проектируемых колес. 

Так как зацепление конических колес эквивалентно зацеплению ци-
линдрических колес с большим числом зубьев, то при равных условиях 
конические колеса обладают большим, чем цилиндрические, коэффициен-
том перекрытия   и меньшим числом зубьев minz , которое может быть 
выбрано без подрезания на малом колесе стандартного зацепления. 

Как отмечалось выше, на практике преимущественное применение 
имеют конические передачи с межосевым углом передачи  , рав-
ным 90° – ортогональные конические передачи.  

В этом случае:  
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на основании уравнения (4.3.127): 

 
1 2 1 1

1 2 112sin 2sin 2cos2sin 90
e

d d ud udR       
   

,         (4.3.165) 

где на основании уравнения (4.3.133): 
1 arcctgu  ;               (4.3.166) 

из рис. 4.3.37 с учетом (4.3.145) и (4.3.145): 
внешнее конусное расстояние:  

 2 2 2 2 2
12 1 2 10,5 0,5 0,5 1e e eR d d m z z m z u       ,      (4.3.167) 

диаметры окружностей вершин: 

 *
1 1 1 11 2 cos 2 cosae e aad d h m z h      ,          (4.3.168) 

 *
2 2 1 12 2 cos 2 sinae e aad d h m uz h      ,         (4.3.169) 

углы конусов вершин: 
1 1 1a a     ,               (4.3.170) 

2 2 2a a     ,              (4.3.171) 
углы конусов впадин: 

1 1 1f f     ,              (4.3.172) 

2 2 2f f     ,              (4.3.173) 
углы a  и f  определяются из уравнений (4.3.85) – (4.3.88): 

1
1

1

sintg ae
a

e

h
m z


  ,              (4.3.174) 

1
2

1

costg ae
a

e

h
um z


  ,              (4.3.175) 

1
1

1

sin
tg fe

f
e

h
m z


  ,              (4.3.176) 

1
2

1

cos
tg fe

f
e

h
um z


  ,              (4.3.177) 

Приведенные (эквивалентные) числа зубьев определяются из урав-
нений (4.3.101)–(4.3.102): 

1
1

1cos
zz 


,               (4.3.178) 

1
2

1sin
uzz 


.               (4.3.179) 
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Основные принципы проектирования конических прямозубых ко-
лес со смещением сводятся к проектированию эквивалентных цилинд-
рических колес со смещением, причем не рекомендуется принимать 
суммарные смещения инструмента значительно отличающимися от ну-
ля. Рекомендуется проектировать равносмещенные конические переда-
чи ( 1 2x x  , 1 2 0x x x    ). 

В практике машиностроения широко применяют не только прямо-
зубые конические колеса, в которых продольная ось зуба на начальном 
конусе прямолинейна и проходит через вершину конуса, но и колеса с 
косыми (тангенциальными) и круговыми зубьями.  

Конические колеса с косыми зубьями (рис. 4.3.3, б) по несущей спо-
собности превосходят прямозубые и при одинаковой точности изготов-
ления могут работать при больших окружных скоростях (до 8-12 м/с). 

Конические колеса с круговыми зубьями (рис. 4.3.3, в) могут пере-
давать большую нагрузку, чем прямозубые и косозубые конические ко-
леса, и работать плавно и бесшумно при повышенных окружных скоро-
стях (до 35 м/с при шлифованных зубьях). 

Рассмотрение конических передач с косыми и круговыми зубьями 
колес выходит за пределы данного курса. Материал по их расчету и 
проектированию можно найти в специальной литературе. 

4.3.6.2.2. Прочностной расчет конических зубчатых передач  

4.3.6.2.2.1. Силы, действующие в зацеплении 

Рассмотрим схему, представленную на рис. 4.3.39. 
При расчете прямозубой конической передачи считают, что равнодей-

ствующая нормальная сила nF  распределенной вдоль зуба нагрузки q  при-
ложена на середине длины зуба нормально к его боковой поверхности.  

Нормальная сила nF  раскладывается на окружную силу tF , ради-
альную силу rF  и осевую силу aF : 

1 2 2

1 2 1

2 2 2
t

m m m

T T TF
d d ud  

   ,            (4.3.180) 

tg sina tF F    ,              (4.3.181) 
tg cosr tF F    .              (4.3.182) 

Для ортогональной конической передачи (при 90   ):  
12 21t tF F  ,               (4.3.183) 
12 21a rF F  ,              (4.3.184) 
12 21r aF F  .              (4.3.185) 



 
 

259

 
4.3.6.2.2.2. Расчет зубьев прямозубой конической передачи по контактной прочности 

Расчет зубьев прямозубой конической передачи на контактную 
прочность производят в предположении, что нагрузочная способность 
конической передачи равна нагрузочной способности эквивалентной ей 
цилиндрической прямозубой передачи при одинаковой длине зубьев. В 
этом случае конические колеса заменяют эквивалентными цилиндриче-
скими колесами, модуль m  которых принимают равным модулю mm  
конических колес в среднем сечении зуба (рис. 4.3.37, 4.3.38).  

Однако опыт эксплуатации показывает, что при одинаковой на-
грузке конические передачи выходят из строя быстрее цилиндрических. 
Это объясняется большим влиянием на конические передачи неточно-
стей изготовления и монтажа, а также нарушением регулировки зацеп-
ления из-за увеличения зазоров в подшипниках в процессе работы. В 
связи с этим принимают, что нагрузочная способность конической пе-
редачи составляет примерно 85% от нагрузочной способности эквива-
лентной ей цилиндрической передачи: 

Fr21
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Fr12Fa21
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d 
m
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d 
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цэ
к 0,85

H
H


  .               (4.3.186) 

Диаметр делительной окружности эквивалентного колеса прини-
мают равным диаметру развертки среднего дополнительного конуса: 

1
1э

1cos
mdd 


,               (4.3.187) 

2
2э

2cos
mdd 


.               (4.3.188) 

Числа зубьев эквивалентных колес 1z  и 2z  определяются по форму-
лам (4.3.178) и (4.3.179). Передаточное число эквивалентных колес равно: 

2 2 1 1
э

1 1 2 2

cos cos
cos cos

z zu u
z z




 
  

 
,            (4.3.189) 

или, с учетом (4.3.128), получим: 
2 1 2

э
1 2 1

sin cos tg
sin cos tg

u   
 

  
.             (4.3.190) 

Для ортогональных конических передач, когда 1 2 90       : 
2 2

э 2 2
1

1tg
tg

u u   


.             (4.3.191) 

Из рис. 4.3.39 получаем: 
1 12 sinm md R   .              (4.3.192) 

Учитывая формулы (4.3.192) и (4.3.134), запишем форму-
лу (4.3.187) в виде: 

1э
2 mRd

u
                (4.3.193) 

Для расчета эквивалентных прямозубых цилиндрических колес по 
контактной прочности воспользуемся формулой (4.3.64) с уче-
том (4.3.186), (4.3.187) и (4.3.192): 

 2н э пр10,7
sin 2H Hp

m

KT u Eu
R b 


   


.           (4.3.194) 

Введем обозначение: 
m

bR
R
b

  ,               (4.3.195) 

где  bR  – коэффициент длины зуба. 
Подставим в уравнение (4.3.194) вместо 2u  его значение из (4.3.191). 

Тогда, с учетом (4.3.195) уравнение (4.3.194) преобразуется к виду: 
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 2 2
2н пр3

2

1
0,785

sin 2
bR

m
H

KT u u E
R



 


 
.           (4.3.196) 

Из рис. 4.3.39 получаем: 
0,5e mR R b                (4.3.197) 

или, с учетом (4.3.195): 
0,51e m

bR
R R

 
   

              (4.3.198) 

Заменив mR  в уравнении (4.3.196) его значением из (4.3.198), после 
преобразований получим: 

 2 2
2н пр3

2

10,785
0,5 sin 21

bR
e

H
bR

KT u u E
R



 


 


.           (4.3.199) 

Задаваясь числом зубьев шестерни 1 18z   и числом зубьев коле-
са 2 1z uz , по формулам (4.3.165) – (4.3.177) определяют параметры пере-
дачи. 

4.3.6.2.2.3. Расчет зубьев прямозубой конической передачи по изгибной прочности 

Расчет зубьев на прочность по напряжениям изгиба основывается 
на тех же допущениях, что и расчет по контактной прочности.  

В этом случае формула (4.3.186) принимает вид: 

цэ
к 0,85

F
F


  .               (4.3.200) 

С учетом (4.3.200) формула (4.3.121) примет вид: 

0,85
t

F Fp
m F

KF
m bY

    ,             (4.3.201) 

в которой величину коэффициента формы зуба FY  определяют по таб-
лицам, либо по графикам вида FY  f z  в зависимости от числа зубьев 
эквивалентных прямозубых колес, которые определяются по форму-
лам (4.3.178) и (4.3.179). 

Введем обозначение: 

bm
m

b
m

  ,               (4.3.202) 

где  bm  – коэффициент длины зуба. 
Преобразуем формулу (4.3.180), заменив в ней значение 1md  через 

модуль зацепления в среднем сечении mm  и число зубьев шестерни 1z : 
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н2

1

2
t

m

TF
um z

 .               (4.3.203) 

Для определения модуля зацепления в среднем сечении mm  вос-
пользуемся формулой (4.3.201) с учетом (4.3.202) и (4.3.203). После ее 
преобразования получим: 

н23
1

1,33m
Fp bm F

KTm
uz Y


 

.             (4.3.204) 

Так же как и для цилиндрических передач, для большинства откры-
тых конических передач и для передач, у которых зубья закалены до высо-
кой твердости, прочность на изгиб является основным критерием работо-
способности. В этом случае расчетным параметром является модуль зацеп-
ления по наружному дополнительному конусу em . 

Рассмотрим порядок проектного расчета.  
Для определения em  рассмотрим рис. 4.3.40, из 

которого очевидно:  
m m

e

m d
m d




 .     (4.3.205) 

Тогда, предварительно задав число зубьев на 
шестерне в пределах от 18 до 30, получим: 

2 sinm
e m m m

m m

d d ab bm m m m
d d z

 

 

 
    .         (4.3.206) 

Расчет по формуле (4.3.204) при одинаковых материалах пары со-
прягаемых колес следует вести по шестерне. При разных материалах 

расчет проводят по тому из колес, у которого отношение F

FY
  меньше.  

Полученное значение em  округляют до стандартного и по форму-
лам (4.3.165)-(4.3.177) определяют геометрические параметры передачи. 

4.3.6.3. Червячные передачи 

4.3.6.3.1. Общие сведения 

Червячные передачи (рис. 4.3.41) приме-
няют для передачи вращения с постоянным 
передаточным отношением между валами, 
оси которых скрещиваются под некоторым 
углом  . В подавляющем большинстве слу-
чаев их применяют в тех случаях, когда оси 
ведущего   и   ведомого валов  скрещиваются               Рис. 4.3.41 

Рис. 4.3.40

dm
d

 b
0,5b

ab

O
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под углом  , равным 90  (ортого-
нальные червячные передачи); с 
межосевым углом передачи, отлич-
ным от 90°, они применяются 
крайне редко. 

Ведущим (входным) звеном 
обычно является червяк; лишь ино-
гда в ускоряющих передачах веду-
щим (выходным) является колесо. 

Простейшее представление о 
работе червячной передачи можно 
получить, рассматривая кинематику 
винтовой пары. Для этого использу-
ем сопряженные винт и гайку с тра-
пецеидальной резьбой, условив-
шись придать винту только враща-
тельное движение, а гайке – только 
поступательное (рис. 4.3.42). Обо-
значив через T  крутящий момент, 
передаваемый винтом, через tF  – 
окружное усилие на среднем диаметре d  винта и через aF  – осевое усилие, 
получим следующие зависимости: 

2 ;t
TF
d

              (4.3.207) 

 tgt aF F    ,             (4.3.208) 
где   – угол подъема винтовой линии;  

  – угол трения. 
Полный КПД винтовой пары (о КПД см. раздел 1.6.2.3) равен: 

 
tg

tg


 
  

.   (4.3.209) 

В приведенных зависимостях для винто-
вой пары в движении ничего не изменится, ес-
ли из целой гайки вырежем ее часть в продоль-
ном направлении винта и, отбросив остальную 
часть гайки, согнем вырезанную часть по ра-
диусу 2r  (рис. 4.3.43). При вращении винта с 
угловой скоростью 1  выгнутая часть гайки 
будет поворачиваться вокруг неподвижного 

Рис. 4.3.43
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центра О с угловой скоростью 2 . При этом приведенные выше зависимо-
сти останутся без изменений. Наконец, оставляя винт таким же, и замыкая 
сектор гайки увеличивая до полной окружности, вместо вырезанной части 
гайки получим винтовое колесо, которое называют червячным колесом, а 
винт в этом случае называют червяком (рис. 4.3.44). 

4.3.6.3.2. Геометрические и кинематические взаимосвязи в червячной передаче 
с архимедовым червяком 

ГОСТ 18498-89 и ГОСТ 19036-81 предусматривают следующие ос-
новные типы цилиндрических червяков: 

— архимедов (ZA); 
— эвольвентный (Z1); 
— с прямолинейным профи-

лем витка (ZN1); 
— с прямолинейным профи-

лем впадины (ZN2); 
— цилиндрический, образо-

ванный конусом (ZK1). 
Если направление режущей 

грани инструмента резца, прохо-
дит через ось червяка, то получа-
ется линейчатая винтовая поверх-
ность, образующие ba  которой пе-
ресекают ее ось (рис. 4.3.45). Се-
чение этой поверхности плоскостью, перпендикулярной оси, дает архи-
медову спираль, отчего возникло и наименование – архимедов червяк. 
Они наиболее распространены и поэтому являются предметом рассмот-
рения в данном курсе. Архимедовы червяки имеют в осевом сечении 
прямобочный профиль с углом 20x   . Схема и основные элементы 
червячной передачи с архимедовым червяком показаны на рис. 4.3.46. 

Ортогональное червячное зацепление с архимедовым червяком в его 
сечении плоскостью, перпендикулярной к оси червячного колеса и прохо-
дящей через ось червяка (рис. 4.3.46), может быть представлено как плоское 
реечное зацепление, так в этом сечении профиль червяка получается, как и у 
рейки эвольвентного зацепления, трапецеидальной формы; сопряженный 
профиль зуба червячного колеса очерчивается по эвольвенте.  

Геометрический расчет червячной передачи основан на равенстве 
нормальных составляющих nv  окружных скоростей в точке касания на-
чальных цилиндров червяка и червячного колеса, имеющих радиусы 1r
и 2r . 

b

a
A

C

Рис. 4.3.45
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Для червяка (рис. 4.3.47), вращающе-

гося со скоростью 1  и расположенного 
под ним колеса, вращающегося со скоро-
стью 2 , можно построить план скоростей. 
В ортогональной червячной передаче оси 
вращения червяка (I) и колеса (II) перекре-
щиваются под углом 90   . Винтовая ли-
ния на начальном цилиндре червяка, пред-
ставленная пунктиром, имеет угол подъе-
ма  . Угловые скорости на рис. 4.3.47, 
представлены векторами 1  и 2  так, что с конца вектора вращение на-
блюдается происходящим против часовой стрелки. Из рис. 4.3.47 видно, 
что нормальная составляющая окружных скоростей равна:  

1 1 2 2sin cosnv r r     .            (4.3.210) 
Следовательно, передаточное число будет равно: 

2 21

2 1 1

cos ctg
sin

r ru
r r
 

 


   
 

.            (4.3.211) 

В данном курсе рассматривается червячное зацепление с архиме-
довым червяком без смещения, когда 11d d


  и 22d d


 . 

Шаг 1p  витков червяка (рис. 4.3.48, 4.3.49), измеряемый вдоль оси 
вращения его, равен: 

1
1 cos

npp 


,               (4.3.212) 

Рис. 4.3.46
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где  1np  – нормальный шаг в на-
правлении, перпендикулярном на-
правлению витков. 

Шаг 2p  червячного колеса: 

2
2 cos

npp 


,  (4.3.213) 

В формулах (4.3.212) и 
(4.3.213): 

  – угол подъема винтовой ли-
нии, равный углу наклона зубьев колеса. 

В зависимости от направления резьбы червяка различают право-
заходные и левозаходные передачи, причем передачи с право-
заходными червяками имеют преимущественное распространение. 

В зависимости от количества параллельных витков резьбы червяка 
различают передачи однозаходные и многозаходные (как прави-
ло, 1 4z  ). 

 
Из уравнений (4.3.212), (4.3.213), вследствие равенства нормальных 

шагов червяка и червячного колеса, следует, что: 
1 2p p p  .               (4.3.214) 

Так как ход винтовой линии червяка 1zp  равен (рис. 4.3.49): 
1 1 12 tgzp r z p    ,              (4.3.215) 

где  1z  – число заходов червяка, 
то, с учетом того, что: 

pm 


,               (4.3.216) 

радиус начальной окружности червяка будет равен: 
1 1

1 2 tg 2tg
z p z mr  
  

,             (4.3.217) 

В формулах (4.3.216) и (4.3.217): 
m  – осевой модуль червяка, принимаемый в соответствии со стан-

дартом для червячного зацепления.  

Рис. 4.3.49
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Для упрощения расчетных формул введем коэффициент, называе-
мый относительным диаметром червяка q : 

1
tg
zq 


.               (4.3.218) 

Значения величины относительных диаметров червяка q  стандар-
тизованы. 

Тогда формула (4.3.217) примет вид: 

1 2
qmr  .               (4.3.219) 

или 
1d qm  .               (4.3.220) 

На основании уравнений (4.3.212), (4.3.213), (4.3.214) форму-
лу (4.3.216) можно записать в виде: 

cos
nmm 


.               (4.3.221) 

Для червячного колеса:  
2

2 2
mzr  .               (4.3.222) 

или 
22d mz  .               (4.3.223) 

Остальные размеры червячной передачи с архимедовыми червяка-
ми определяются по формулам (рис. 4.3.46): 

 22 1
2 2

m z qd da  



  .            (4.3.224) 

В соответствии с ГОСТ 19650-74 и ГОСТ 19036-81: 
1 2a a ah h h  ,              (4.3.225) 
1 2f f fh h h  ,              (4.3.226) 

*
a ah h m ,               (4.3.227) 

*
f fh h m ,               (4.3.228) 
* 1ah  ,                (4.3.229) 
* *1fh c  ,               (4.3.230) 
* 0,2c  .               (4.3.231) 

С учетом (4.3.225)–(4.3.231) из рис. 4.3.46: 
 1 1 12 2a ad d h m q    ,            (4.3.232) 
 1 1 1 22 2a ad d h m z    ,            (4.3.233) 
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 1 1 12 2,4f fd d h m q    ,            (4.3.234) 

 2 2 2 22 2,4f fd d h m z    .            (4.3.235) 
Согласно формуле (4.3.218), угол подъема винтовой линии червяка 

по начальному цилиндру, равный углу наклона зубьев колеса, равен: 
1arctg z

q
                 (4.3.236) 

Для проектирования ортогональной червячной передачи с архиме-
довым червяком без смещения на основании опыта их проектирования, 
изготовления и эксплуатации предложены следующие рекомендации. 

Длина нарезанной части червяка 1b : 
при 1z , равном 1 и 2: 

 1 211 0,06b z m  ,             (4.3.237) 
при 1z , равном 3 и 4: 

 1 212,5 0,09b z m  .             (4.3.238) 
Ширина колеса 2b : 
при 1 4z  : 

2 10,75 ab d ,               (4.3.239) 
при 1 4z  : 

2 10,67 ab d .               (4.3.240) 
Наибольший диаметр червячного колеса 2aed : 

2 2
2

6
2ae a

md d
z

 


.              (4.3.241) 

Условный угол обхвата 2δ:  
2

1
arcsin

0,5a

b
d m

 


.             (4.3.242) 

Условный угол обхвата может быть принят из диапазонов:  
- для силовых передач 2δ=90°-120°, 
- для кинематических передач 2δ=45°-90°. 
Коэффициент полезного действия червячной передачи определяет-

ся как КПД последовательной цепи звеньев: 
вп зз    ,               (4.3.243) 

где  вп  — КПД винтовой кинематической пары, соответствующий 
подъему гайки по винту (определяется по уравнению (4.3.209)); 

зз  – КПД зубчатого зацепления ( зз =0,97-0,98). 
Скорость скольжения зубьев колеса по виткам червяка определяется 

как разность векторов окружных скоростей этих элементов (рис. 4.3.47): 
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1 2
ск cos sin

v vv  
 

.              (4.3.244) 

Из формулы (4.3.209) следует; что КПД передачи возрастает с увели-
чением числа витков (заходов) червяка 1z  (при этом увеличивается угол 
подъема винтовой линии  ) и с уменьшением коэффициента трения f .  

Как показали экспериментальные исследования, КПД зацепления за-
висит и от шероховатости поверхно-
сти, увеличиваясь с ее уменьшением.  

В предварительных расчетах 
можно принять:  

=0,70-0,75 при 1z =1, 
=0,75-0,82 при 1z =2, 

=0,87-0,92 при 1z =4. 
Невысокий КПД показывает 

то, что в червячной передаче значи-
тельная часть механической энер-
гии переходит в тепловую. Вызван-
ное этим повышение температуры зоны контакта ухудшает защитные 
свойства масляного слоя, увеличивает опасность заедания и выхода пе-
редачи из строя. Для предотвращения чрезмерного повышения темпера-
туры масла рассматривают тепловой баланс между тепловыделением и 
теплоотдачей и при необходимости реализуют мероприятия, умень-
шающие тепловыделение выделение или увеличивающие теплоотдачу. 

Основные достоинства червячных передач – плавность и относи-
тельная бесшумность, возможность реализации большого передаточно-
го числа в одной ступени, возможность самоторможения (при низком 
коэффициенте полезного действия). 

Основные недостатки – низкий коэффициент полезного действия, на-
грев при работе на машинах непрерывного действия, высокая стоимость 
материала венцов червячных колес (бронза) для быстроходных передач. 

4.3.6.5. Силы, действующие в зацеплении 

Нормальное к поверхности зуба усилие  (рис. 4.3.50), условно 
сосредоточенное в полюсе зацепления Р, можно разложить на окруж-
ную , осевую  и радиальную  составляющие. При этом учиты-
вают, что возникающее в зацеплении трение отклоняет силу  на угол 
трения  от общей нормали к профилям.  

Схема разложения нормальной силы , действующей на архи-
медов червяк, представлена на рис. 4.3.50.  



nF

tF aF rF
nF



21nF

n 

x

F
t21

Fa21

Fr21

P
Fn21

Рис. 4.3.50





 
 

270

Окружная сила : 

,        (4.3.245) 

осевая сила : 
,         (4.3.246) 

радиальная сила : 

.           (4.3.247) 

Нормальную силу  определим из уравнения (4.3.245): 

.            (4.3.248) 

Из рис. 4.3.50 определим значение угла : 

 

   
 
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Знак « » в значении угла  принимают при 
ведущем червяке, знак « » — при ведомом. 

Рассмотрим распределение сил в зацеплении чер-
вячной передачи (рис. 4.3.51).  

С достаточной для практики точностью можно 
принять, что: 

,          (4.3.250) 
,          (4.3.251) 
          (4.3.252) 
.          (4.3.253) 

4.3.6.3.4. Материалы элементов червячных передач 

Тяжелые условия работы червяка в червячной паре (большая отно-
сительная скорость скольжения рабочих поверхностей, малый диаметр 
при относительно высокой длине между опорами) вызывают необходи-
мость применения высококачественной углеродистой или легированной 
стали для его изготовления. Наименьшая интенсивность изнашивания в 
червячной паре обеспечивается, если червяк имеет высокую твердость, а 
его рабочие поверхности имеют малую шероховатость. Поэтому для чер-
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вяков используются стали марок 45, 40Х, 40ХН, 35ХГСА, закаленные до 
твердости (45-55)HRC с последующей шлифовкой.  

Широко применяются червяки из сталей 20X, 12ХН3А, 18ХГТ и 
другие, подвергаемые цементации и из сталей 38Х2МЮА, 38Х2Ю и 
другие, упрочняемые азотироваванием. В этом случае достигается 
твердость поверхностей червяка (56-63)HRC, а финишную обработку 
производят шлифованием и полированием. 

Значение угла трения  червяка и червячного колеса, определяю-
щего КПД передачи (см. формулу (4.3.209)), в большей своей части за-
висит от сочетания материалов пары «червяк – червячное колесо». В ка-
честве материалов венцов червячных колес червячных передач с целью 
уменьшения трения используются бронзы, латуни и серые чугуны, ко-
торые условно делят на три группы: 

— группа I – оловянные бронзы; 
— группа II – безоловянные бронзы и латуни; 
— группа III – серые чугуны (применяют для изготовления малона-

груженных или редко работающих передач, в которых габариты и масса 
не имеют определяющего значения). 

Из бронзы или латуни изготовляют только венец червячного коле-
са, монтируемый на стальную или чугунную ступицу. Чугунные колеса, 
как правило, делают цельными. Подробные сведения о материалах и их 
допускаемых напряжениях можно найти в специальной литературе.  

4.3.6.3.5. Прочностной расчет червячной передачи  

4.3.6.3.5.1. Общие сведения 

В червячной передаче в отличие от зубчатой окружные скорости чер-
вяка  и колеса  не совпадают по направлению и различны по величине. 
Поэтому в относительном движении начальных цилиндров обкатывание 
профилей происходит с большим скольжением витков червяка по зубьям 
колеса. Когда точка контакта совпадает с полюсом зацепления Р, скорость 
скольжения , определяемая уравнением (4.3.244), направлена по каса-
тельной к винтовой линии витка червя-
ка (рис. 4.3.47). Скольжение является причиной 
износа и заедания передач, снижает их КПД. 

Существенное влияние на условия смазыва-
ния и износ зубьев колеса оказывает расположе-
ние контактных линий. В ортогональной переда-
че с архимедовым червяком криволинейные кон-
тактные линии (рис. 4.3.52) образуют с вектором 
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скорости скольжения некоторый угол , при котором создаются неблаго-
приятные условия для смазывания. 

Опыт эксплуатации закрытых червячных передач показал, что их в 
большинстве случаев потеря работоспособности передачи вызывается из-
носом зубьев червячного колеса, схватыванием (заеданием), усталостным 
контактным выкрашиванием. При мягком материале (оловянные бронзы) 
венца колеса схватывание проявляется в форме постепенного «намазыва-
ния» его материала на червяк. При твердом материале (алюминиево-
железистая бронза, чугун) венца колеса схватывание происходит в более 
опасной форме – завершается задиром, вызывающим усиленный износ 
зубьев червячного колеса и последующее их разрушение. 

В открытых передачах встречаются поломки зубьев колес и их износ. 
Таким образом, контактная прочность, износостойкость и про-

тивозадирная стойкость являются основными критериями работоспо-
собности червячных передач. 

4.3.6.3.5.2. Прочностной расчет зубьев червячного колеса по контактным напряжениям 

Общие принципы расчета цилиндрических косозубых зубчатых пе-
редач по контактным напряжениям применимы и к червячным переда-
чам, причем рассчитывают только зубья колеса, так как витки червяка, 
выполняемые из сталей, значительно прочнее. 

По аналогии с косозубой передачей [см. формулу (4.3.114)] сум-
марная длина контактных линий 

               (4.3.254) 

где   – длина зуба червячного колеса на делительном цилин-

дре червяка, 
2δ – условный угол обхвата,  

 – коэффициент, учитывающий, что соприкосновение осуществ-
ляется не по полной дуге обхвата , 

 – коэффициент торцового (для колеса) перекрытия. 
Принимая  и  для наиболее употребительного зна-

чения  получаем: 

              (4.3.255) 

В этом случае расчетная удельная нагрузка  с учетом выраже-
ний (4.3.248) и (4.3.255) будет равна: 
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.           (4.3.256) 

Для определения приведенного радиуса кривизны в полюсе зацеп-
ления  достаточно знать параметры только цилиндрического прямо-
зубого колеса, эквивалентного червячному (см. раздел 4.4.2.6.2), так как 
для архимедовых червяков радиус кривизны витков червяка в осевом 
сечении  равен бесконечности. Из формулы (4.3.57) для внешнего 
контакта рабочих поверхностей получаем: 

.              (4.3.257) 

Для рассматриваемого случая: 
.               (4.3.258) 

Тогда из формулы (4.3.257) с учетом (4.3.257) получаем: 
.               (4.3.259) 

С учетом (4.3.60) и (4.3.86) величина приведенного радиуса кри-
визны контактирующих рабочих поверхностей в полюсе зацепления  
червячной передачи с архимедовым червяком будет определяться урав-
нением: 

.            (4.3.260) 

Подставляя полученные значения q и  из уравнений (4.3.256) 
и (4.3.260) в уравнение прочности при расчете на контактную проч-
ность (4.3.54), получим: 

         (4.3.261) 

Значение  определяется из уравнения (4.3.90): 
.            (4.3.262) 

С достаточной для практики точностью формулу (4.3.261) можно 
упростить, приняв: 

.              (4.3.263) 
Тогда: 

.           (4.3.264) 

где прE  – приведенный модуль упругости первого рода (определяется 
по формуле (4.3.56), 
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 – коэффициент нагрузки.  

               (4.3.265) 

где  – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки по ши-
рине венца (при постоянной нагрузке =1, при переменной нагруз-
ке =1,1-1,3), 

 – коэффициент, учитывающий точность передачи (назначается в 
зависимости от степени точности передачи по табл. 4.4.3. Ka=1,0-1,2). 

4.3.6.3.5.3. Прочностной расчет зубьев червячного колеса по напряжениям изгиба 

Расчет зубьев колеса по напряжениям изгиба производят прибли-
женно по аналогии с расчетом косозубых цилиндрических эвольвент-
ных колес, но при этом учитывают различие геометрической формы и 
характера зацепления зубьев.  

С учетом вышеизложенного формулу (4.3.121) можно записать так: 

.             (4.3.266) 

С учетом (4.3.251) и (4.3.246) формула (4.3.266) примет вид: 

.            (4.3.267) 

Для червячной передачи с архимедовым червяком формулу (4.3.83) 
можно записать в виде: 

,               (4.3.268) 
где   – расчетный модуль. 

Тогда, с учетом формул (4.3.255), (4.3.223) и (4.3.268), форму-
ла (4.3.267) примет вид: 

.            (4.3.269) 

Из уравнения (4.3.269) получаем формулу для определения рас-
четного модуля: 

.            (4.3.270) 

4.3.6.3.5.4. Тепловой расчет червячной передачи 

Для нормальной работы передачи необходимо, чтобы количество теп-
лоты, выделяющееся в результате превращения механической энергии в те-
пловую, не превышало количества теплоты, отводимой от передачи.  
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Количество теплоты , выделяющееся в передаче, кал/ч: 
,              (4.3.271) 

где  – мощность на ведущем валу, Вт, 
 – КПД передачи с учетом потерь на трение в зацеплении и 

подшипниках, а также гидравлических потерь в масляной ванне. 
Количество теплоты , отводимой через стенки редуктора в ок-

ружающую среду естественным путем, кал/ч: 
,              (4.3.272) 

где   – площадь теплоотводящей поверхности корпуса ( ), сопри-
касающаяся со свободно циркулирующим воздухом снаружи и омывае-
мая маслом или его брызгами изнутри, (поверхность днища корпуса 
обычно не учитывают; если корпус снабжен теплоотводящими ребрами, 
учитывают половину их поверхности); 

 – коэффициент теплоотдачи (в зависимости от подвижности 
воздуха в помещении и масла в масляной ванне =7,5-15 кал/м2); 

 – температура масла в редукторе, °С; 
 – температура окружающей среды (воздуха), °С. 

Из формул (4.3.271) и (4.3.272), полагая , получаем: 

.              (4.3.273) 

Должно выполняться условие: 
,               (4.3.274) 

где  – допускаемая температура применяемого масла. 
Если условие (4.3.274) не соблюдается, необходимо или увеличить 

теплоотводящую поверхность, или применить искусственное охлажде-
ние, или использовать масло с большей допускаемой температурой. 

4.4. Цепные передачи 

4.4.1. Общие сведения 
Цепные передачи относятся к типу передач зацеплением с промежу-

точным гибким звеном и предназначены для трансформации моментов и 
угловой скорости между параллельными валами. Передача энергии от ве-
дущей звездочки к ведомой происходит через промежуточный элемент пе-
редачи – цепь. Общий вид цепной передачи представлен на рис. 4.4.1.  
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4.4.2. Виды цепей и их характеристики 
В зависимости от назначения цепи делят на две группы: приводные 

и тяговые. 
Приводные цепи осуществляют передачу движения от источника 

энергии к приемному органу машины. Работают как при малых, так и 
при больших скоростях (до 35 м/с), при различных межцентровых рас-
стояниях осей звездочек. 

Тяговые цепи служат для транспортировки и перемещения грузов 
под любым углом наклона посредством несущих рабочих органов, при-
крепленных или подвешенных к цепям. Их применяют в качестве тяго-
вых органов транспортирующих машин, в частности в конвейерах, 
подъемниках, эскалаторах, элеваторах и других цепных устройствах. 
Скорость движения цепей этой группы обычно не превышает 2 м/с. 

Наиболее распространены роликовые типы приводных цепей.  
На рис. 4.4.2 представлена приводная однорядная нормальная (ПР) 

цепь, которая составляется из внутренних, наружных, соединительных и 
переходных звеньев.  

Внутреннее звено I состоит из двух внутренних пластин 1, в отвер-
стия которых запрессованы с оптимальными натягами две втулки 2 со 
свободно вращающимися роликами 3. 

Наружное звено II образуется при сборке внутренних звеньев с на-
ружными с помощью валиков 4.  
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Соединительное звено III служит для соединения двух концов од-

норядной или многорядной цепи. Цепь, соединенная только таким зве-
ном, имеет четное число шагов, и ее укорачивание, по мере износа в 
шарнирах, возможно не менее чем на два звена. Соединительные вали-
ки 6 одним концом запрессовываются в наружную пластину, а на дру-
гой конец надевается соединительная пластина 5, которая укрепляется 
шплинтами или наружными замками. 

Переходное звено IV представляет собой комбинацию наружного и 
внутреннего звеньев. Оно позволяет собирать цепь с четным или не-
четным числом шагов. Благодаря наличию переходного звена цепь 
можно укоротить на нечетное количество звеньев. 

Кроме приводных однорядных нормальных цепей выпускают при-
водные роликовые однорядные усиленные цепи (ПРУ); приводные ро-
ликовые длиннозвенные облегченные цепи (ПРД); приводные втулочные 
однорядные цепи (ПВ).  

Втулочные цепи не имеют роликов, поэтому они легче и дешевле 
роликовых, но подвержены большему износу, их применяют при мень-
ших нагрузках и скоростях. 

Кроме однорядных цепей (ПР), достаточно широко используют 
многорядные цепи (2ПР – двухрядные; 3ПР – трехрядные, 4ПР — четы-
рехрядные), которые, которые конструктивно представляют собой па-
раллельное соединение нескольких однорядных роликовых цепей ти-
па ПР (рис. 4.4.3).  

Многорядные цепи составляют из двух, трех и четырех рядов (вет-
вей), используя детали цепей соответствующего типа. Разделение пото-
ка передаваемой энергии по рядам позволяет уменьшать габаритные 
размеры цепной передачи. 

Многорядные цепи применяют при тех же частотах вращения, что 
и однорядные цепи такого же типоразмера. 
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Основные параметры втулочно-роликовых цепей:  
— шаг , диаметр ролика (втулки) ,  
— расстояние между внутренними пластинами ,  
— разрушающая нагрузка . 
Шаг цепи  — расстояние между осями двух смежных роликов 

(втулок) внутреннего и наружного звеньев цепи (рис. 4.4.2), измеренное 
в натянутом состоянии цепи под нагрузкой , принимаемой рав-
ной 1 % от разрушающей нагрузки . Шаг  равен: 

,         (4.4.1) 

где   – длина измеряемого отрезка цепи, нагруженного усилием ;  
 – число звеньев в измеряемом отрезке, которое принимают при 

замере шага в зависимости от величины шага. 
Диаметр ролика (втулки)  определяет значения параметров ос-

новного профиля зуба звездочки. 
К обобщающему параметру цепи, определяющему особенность за-

цепления цепи с зубьями звездочки, относится геометрическая харак-
теристика зацепления цепи: 

.         (4.4.2) 

Расстояние между внутренними пластинами  и между осями 
рядов А цепи определяет значения параметров поперечного профиля зу-
ба звездочки. 

Несущая способность цепи характеризуется проекцией опорной по-
верхности шарнира : 

,        (4.4.3) 
где  d – диаметр валика;  

s – толщина пластины. 
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Разрушающая нагрузка цепи  — минимальная статическая на-
грузка, при которой начинается разрушение цепи. 

Пластины выполняют из закаливаемых сталей, например ста-
лей 45, 50, 40X, 40XH и др. Твердость в зависимости от типа цепи и ша-
га колеблется в пределах HRC 26-45. 

Валики и втулки изготовляют из цементуемых сталей, например из 
сталей 15, 20, 15Х, 20Χ, 12ΧΗ3 и др. Их твердость после цементации и 
закалки должна быть HRС 64-65.  

Ролики цепей выполняют как из закаливаемых, так и из цементуе-
мых сталей, обеспечивая в зависимости от типа цепей твердость для за-
каливаемых сталей HRC 47-62, для цементуемых – HRC 42-50.  

4.4.3. Передаточное число цепной передачи 
При постоянной угловой скорости вращения ведущей звездочки  

скорость цепи , угловая скорость вращения ведомой звездочки  и 

передаточное число  не остаются постоянными.  

При допущении прямолинейности ведущей ветви цепи (рис. 4.4.4) 
скорость цепи: 

,       (4.4.4) 
где   – текущий угол поворота ведущей звездочки относительно 
перпендикуляра к ведущей ветви.  

 
Так как угол  изменяется в пределах  (  – число зубьев ве-

дущей звездочки), то скорость  при повороте на один угловой шаг ко-
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леблется в пределах от  до . 

Из рис. 4.4.4 очевидно, что в процессе движения, кроме продоль-
ных колебаний, цепь совершает и поперечные колебания по причине 
изменения составляющей вектора скорости  ( ). 

Мгновенная угловая скорость ведомой звездочки равна: 

,        (4.4.5) 

где угол  меняется в пределах от 0 до . 

Тогда: 

        (4.4.6) 

Коэффициент кинематической неравномерности вращения ведомой 
звездочки при равномерном вращении ведущей звездочки: 

.        (4.4.7) 

Среднее передаточное число определяется из условия равенства 
средней скорости цепи на звездочках: 

,        (4.4.8) 

.        (4.4.9) 

Отклонение среднего значения  от действительного тем меньше, 
чем меньше величина шага и больше размеры звездочек. 

Максимальное значение передаточного числа ограничивается ду-
гой обхвата цепью малой (ведущей) звездочки и числом шарниров, на-
ходящихся на этой дуге.  

Рекомендуется угол обхвата принимать не менее 120°, а число 
шарниров на дуге обхвата – не менее пяти-шести.  

В связи с неравномерным вращением ведомой звездочки приведенная 
к валу звездочки масса ведомой системы с моментом инерции J создает на 
звездочке переменный инерционный момент, который вызывает появле-
ние динамической силы , действующей вдоль ведущей ветви цепи. 

4.4.4. Геометрический расчет цепной передачи 
Геометрический расчет цепной передачи заключается в определе-

нии номинальных значений межосевого расстояния а и длины цепи L по 
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известным значениям шага 
цепи , чисел зубьев звез-
дочек  и  и предвари-
тельного межосевого рас-
стояния . 

Определим предвари-
тельно длину цепи цепной 
передачи, схема которой 
представленной на 
рис. 4.4.5.  

,   (4.4.10) 

где   – длина цепи, определенная предварительно, 
 – угол наклона ветви цепи к осям передачи (рис. 4.4.5), опреде-

ляемый по нижеприведенному уравнению: 

.    (4.4.11) 

Основным параметром, определяющим габариты звездочки, явля-
ется диаметр делительной окружности, которая проходит через цен-
тры шарниров цепи. Так как шаг 
зубьев звездочек измеряют по хор-
де, то из треугольника  
(рис. 4.4.6) следует, что диаметр 
делительной окружности равен: 

.        (4.4.12) 

С учетом уравнения (4.4.9) и 
(4.4.12) преобразуем формулы 
(4.4.10) и (4.4.11) к виду: 

,   (4.4.13) 

.       (4.4.14) 

Рекомендуемое значение межосевого расстояния 0a : 
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.        (4.4.15) 
Наименьшее допустимое значение межосевого расстояния 0a  можно 

получить из условия обеспечения угла охвата меньшей звездочки, который 
не должен быть меньше 120°. 

Угол обхвата меньшей звездочки, на основании (рис. 4.4.5), равен: 
        (4.4.16) 

После предварительного определения длины цепи  по форму-
ле (4.4.13) с учетом (4.4.14) и (4.4.16), следует произвести уточнение 
полученной величины с учетом того, что длина цепи  должна быть 
кратной числу ее звеньев . 

.         (4.4.17) 

Полученное значение  следует значение округлить в большую 
сторону до ближайшего целого числа . Округление желательно про-
извести до четного числа, чтобы избежать применения переходного 
звена (рис. 4.4.2).  

После уточнения числа звеньев в контуре следует уточнить тре-
буемое расстояние между центрами звездочек.  

Из рис. 4.4.5: 

   (4.4.18) 

Из уравнения (4.4.18) получим: 

.  (4.4.19) 

Угол  в уравнениях (4.4.18), (4.4.19) с достаточной для практики 
точностью можно определять по уравнению (4.4.14). 

4.4.5. Звездочки цепных передач 
Профиль зубьев звездочек (рис. 4.4.7) должен обеспечивать их износо-

устойчивость, нарезание зубьев с помощью высокопроизводительных ме-
тодов (например, обкаткой), плавный вход в зацеплении и выход из зацеп-
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ления цепей. Основные пара-
метры звездочек определяются 
нижеприведенными формула-
ми. 

Делительный диаметр 
звездочки дd  определяется по 
формуле (4.4.12). 

Диаметр окружности вы-
ступов звездочки : 

1800,5 tgaD p c
z

 
  

 


 

          (4.4.20) 
Диаметр окружности впадин : 

.        (4.4.21) 
Остальные параметры профиля зубьев звездочки, указанные на 

рис. 4.4.7, определяются существующим в настоящее время стандартом. 
Размеры зуба и венца звездочек в поперечном сечении (рис. 4.4.8) 

так же регламентируются стандартом. 

 
Для обеспечения износостойкости и сопротивляемости ударным 

нагрузкам детали цепей и звездочки изготовляют из термически обрабо-
танных или цементованных углеродистых и легированных сталей (60, 
65Г, 20, 20Х и др.).  

Звездочки тихоходных передач (при 3 м/с) при спокойных на-
грузках можно изготовлять их серых чугунов (СЧ 21-40 и др.) с после-
дующей закалкой. 

4.4.6. Силы, действующие в цепной передаче 
Расчетная сила натяжения ведущей ветви цепи: 

,                (4.4.35) 
где   – окружная сила, H; 
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.         (4.4.36) 

 – сила натяжения ведомой ветви 
цепи; 

,         (4.4.37) 
где   – сила натяжения от собственной 
силы тяжести холостой ветви;  

при горизонтальном (и близ-
ком к нему) положении линии, со-
единяющей оси звездочек: 

,      (4.4.38) 

при вертикальном (и близком к нему) положении линии 
центров звездочек: 

,        (4.4.39) 
где  – масса 1 м цепи, кг; 

=9,81 м/с2 – ускорение свободного падения;  
 – межосевое расстояние, м; 
 – стрела провисания ветви. 

 – сила натяжения от действия центробежных сил: 

.        (4.4.40) 
 – динамическая нагрузка, обусловленная неравномерностью 

движения: 
,        (4.4.41) 

где   – динамическая нагрузка от неравномерности движения ведо-
мой звездочки и приведенных к ней масс: 

,         (4.4.42) 

где  – коэффициент, учитывающий влияние числа зубьев ведомой 
звездочки : 

,         (4.4.43) 

 – частота вращения ведущей звездочки, 
 – момент инерции ведомой звездочки и всех сопряженных вра-

щающихся деталей на ее валу; 
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 – динамическая нагрузка от неравномерности движения цепи: 

,         (4.4.44) 

где  – длина ведущей ветви; 
 – шаг цепи; 
 – коэффициент, учитывающий влияние упругости и провисания 

цепи ( =0,5 при =30 , =0,75 при =80 ). 
Центробежная сила на валы и опоры не передается.  

,  (4.4.45) 
,  (4.4.46) 

где, на основании формулы (4.4.11): 

.       (4.4.47) 

4.4.7. Расчет роликовой цепной передачи по критериям ее 
работоспособности 

Основным критерием работоспособности цепных передач является 
износ шарниров цепи.  

Поэтому главной целью проектирования передач является подбор 
такой цепи, которая в заданных условиях работы будет обладать доста-
точной долговечностью. Проектирование цепных передач базируется 
главным образом на опытных данных. 

Для проектирования должны быть заданы: номинальная переда-
ваемая мощность  или момент , частоты вращения валов  и  
или одного из валов и передаточное отношение ; назначение переда-
чи; условия работы передачи; предполагаемые габариты передачи; рас-
положение передачи. 

4.4.7.1. Проектный расчет 

В качестве исходных данных заданы значения , , , условия 
работы передачи. 

Расчетный момент : 

,         (4.4.48) 

где   – коэффициент полезного действия цепной передачи;  
В зависимости от способа смазки величина коэффициента полезно-

го действия цепной передачи принимается из диапазона 0,9-0,95. 
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Частота вращения ведущей (входной) звездочки :  
.         (4.4.49) 

Число зубьев малой ведущей звездочки z1 (оптимальное) (в диапа-
зоне от 15 до 27) определяется в соответствии с рекомендациями, при-
водимыми в справочниках. 

Число рядов цепи m выбирается конструктором. 
Число зубьев большой звездочки : 

.          (4.4.50) 
Передаточное число uф (уточненное значение): 

.         (4.4.51) 

Отклонение передаточного числа от заданного : 

.       (4.4.52) 

Должно выполняться условие Δu≤4%. В противном случае следу-
ет выбрать другое число зубьев . 

Шаг цепи p назначается в зависимости от величины расчетного 
момента Тн1 и от частоты вращения меньшей звездочки n1 в соответ-
ствии с рекомендациями, приводимыми в справочниках. 

Остальные размеры передачи можно определить, воспользовав-
шись формулами, приведенными в разделах 4.4.4 и 4.4.5.  

4.4.7.2. Проверочные расчеты 

4.4.7.2.1. Проверка по числу ударов цепи о зубья звездочек 

Эта проверка сводится к определению числа ударов цепи о зубья 
звездочек  и сравнению его с допускаемым числом ударов . 
Должно выполняться условие: 

.         (4.4.58) 

,         (4.4.59) 

.        (4.4.60) 

Нарушение условия (4.4.58) не допускается. В противном случае 
следует увеличить межосевое расстояние a. 
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4.4.7.2.2. Проверка по давлению в шарнирах цепи 

При этой проверке определяется расчетное давление в шарни-
рах  и сравнивается с допускаемым давлением . Должно выпол-
няться условие: 

.         (4.4.61) 

.         (4.4.62) 

Значение  определяется по формуле (4.4.35), значения коэффи-
циента kэ, учитывающего условия монтажа и эксплуатации, параметра Аоп, 
(проекции опорной поверхности шарнира) и допустимого давления  в 
шарнире для роликовых цепей определяются по соответствующим 
справочным данным. 

Перегрузка цепи не допускается. Если условие (4.4.61) не выполняет-
ся, то следует либо принять цепь с большим шагом p, либо увеличить z1. 
После принятой корректировки следует произвести перерасчет передачи. 

4.4.7.2.3. Проверка прочности цепи по коэффициенту безопасности 

При проверке цепи по коэффициенту безопасности определяется 
действительный коэффициент безопасности s и сравнивается с норма-
тивный коэффициентом безопасности . Должно выполняться условие: 

.          (4.4.63) 

,         (4.4.64) 

где   – разрушающая нагрузка для данного типоразмера цепи (спра-
вочное данное); 

 – расчетная сила натяжения ведущей ветви цепи (определяется 
по уравнению (4.4.35); 

 – нормативный коэффициент безопасности (справочное дан-
ное). 

Должно выполняться условие: .  
Перегрузка цепи не допускается.  
Если условие  не выполняется, то следует либо принять цепь 

с большим шагом p, либо увеличить z1.  
После принятой корректировки следует произвести перерасчет пе-

редачи. 
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5. ВАЛЫ И ОСИ 

5.1. Общие сведения 
Валы предназначены для поддержания вращающихся частей ма-

шины и для передачи вращающего момента от одной вращающейся де-
тали машины к другой. Валы несут на себе детали механизма и поэтому, 
в зависимости от конструкции, работают или при совместном действии 
изгиба и кручения, или только при кручении. 

Достаточно часто используются частные варианты валов, выде-
ленные в отдельные группы – торсионные валы (торсионы) и оси. 

Торсионы передают только вращающие моменты. 
Ось является деталью, предназначенной только для поддержания 

вращающихся частей, и в передаче энергии непосредственно не участвует. 
Оси работают только на изгиб, так как не пере-
дают вращающего момента. Наиболее широко 
распространены в технике прямые валы и оси.  

Коленчатые валы (рис. 5.1.1) применяют 
в поршневых двигателях и компрессорах. 

Гибкие валы выпускаются трех типов:  
ВС (гибкие проволочные валы),  
ВС-Б (гибкие проволочные валы с броней),  
В (гибкие валы).  
Такие валы обладают высокой жесткостью при кручении и малой 

жесткостью при изгибе.  
Валы первых двух типов используются в силовых цепях передачи 

энергии, а валы последнего типа – в приводах управления, в приводах ав-
томобильных приборов и т.п.  

Гибкий вал (рис. 5.1.2) состоит из сердечника 1, вокруг которого 
попеременно крестовой свивкой навиты (по винтовой линии) несколько 
слоев круглой стальной проволоки 2.  

 
Для предохранения вала от внешней среды, удержания смазки и 

безопасной эксплуатации вал размещен в защитной броне 3 (обычно ме-

Рис. 5.1.2

51
234

5

Рис. 5.1.1
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таллическом рукаве). Концы брони припаивают к наконечникам вала 4, 
а сердечник присоединяют к жестким валам узлов 5, между которыми 
гибкий вал передает движение. 

Допустимый вращающий момент для каждого размера вала уста-
новлен стандартами. Он соответствует такому направлению вращения 
вала, при котором витки наружного слоя вала будут закручиваться и уп-
лотнять внутренние слои проволоки. 

Коленчатые, гибкие и торсионные валы относятся к деталям спе-
циальных машин и не являются предметом изучения данного курса. 

Прямые валы и оси в большинстве 
случаев имеют круглое сплошное сече-
ние. Полые валы и оси (рис. 5.1.3) при-
меняют для облегчения конструкции, в 
тех случаях, когда через них проходят 
вдоль оси другие детали, для подачи масла, для расположения в полости 
вала деталей управления. 

Фиксирование насаженных деталей от относительного поворота 
осуществляют шпоночными, зубчатыми (шлицевыми) соединениями и 
соединениями с гарантированным натягом (рис. 5.1.4). 

По условиям сборки на одном валу деталей с различными посадками и 
типами соединений, а также по требованиям к осевой фиксации деталей в 
большинстве случаев принимают ступенчатую конструкцию вала 
(рис. 5.1.3, 5.1.4). Такая форма вала удобна для монтажа на него вращаю-
щихся деталей, каждая из 
которых должна свободно 
проходить по валу до 
места своей посадки. 

Диаметры посадоч-
ных участков выбирают 
на основании расчета на 
прочность и стандарта 
на предпочтительные 
размеры, а их длины оп-
ределяют по размерам 
сопрягаемых деталей.  

Торцы осей и валов 
и их ступеней выполня-
ют с конусными фаска-
ми для облегчения по-
садки деталей и снятия 

Рис. 5.1.3

Рис. 5.1.4
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заусенцев, являющихся источником травматизма при сборке конструк-
ций (рис. 5.1.3, 5.1.4). 

Для уменьшения концентрации напряжений в местах 
перехода от одного участка вала или оси к другому разность 
между диаметрами ступеней должна быть минимальной. 
Плавный переход от одной ступени к другой называется 
галтелью (рис. 5.1.5).  

Для монтажа и демонтажа тяжелых деталей на кон-
цах валов и осей посадочные места часто выполняют ко-
ническими (рис. 5.1.6).  

Валы вращаются в опорах, в качестве которых слу-
жат подшипники качения или скольжения. На рис. 5.1.4 показаны вари-
анты установки подшипников качения «враспор» радиально-упорных 
подшипников. 

Опорные части валов называют цапфами, при этом концевые цапфы 
для подшипников скольжения называют шипами, а промежуточные – шей-
ками. Концевые опорные поверхности валов, предназначенные для воспри-
ятия осевых нагрузок, называют пятами, а подшипники скольжения, в ко-
торых они размещаются, – подпятниками. 

Цапфы осей и валов выполняют чаще всего цилинд-
рическими.  

Конические цапфы применяют при осевом фиксиро-
вании валов и в точных механизмах, когда не допускает-
ся отклонение осей из-за износа опор.  

Шаровые цапфы используют в тех случаях, когда не-
обходимы угловые отклонения осей (рис. 5.1.7). 

Цапфы валов и осей подвергают тщательной обработке. Для выхода 
шлифовального круга в местах перехода от меньшего диаметра цапфы к 
большему (рис. 5.1.8) выполняют кольцевые канавки, так 
как в противном случае часть поверхности цапфы окажется 
недошлифованной из-за скругленности краев шлифоваль-
ного круга и посадка деталей подшипникового узла на цап-
фу будет затруднена. 

При небольшой разнице диаметров зубчатого колеса 
и вала шестерню и вал выполняют 
как одно целое (рис. 5.1.9). В этом 
случае материал для изготовления 
вала-шестерни выбирают в соответ-
ствии с требованиями, предъявляе-
мыми к материалу шестерни. 

r

Рис. 5.1.5

Рис. 5.1.6

Рис. 5.1.7

Рис. 5.1.8

Рис. 5.1.9
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Шпоночные пазы, резьбы под установочные гайки, поперечные 
сквозные отверстия под штифты или отверстия под установочные вин-
ты, канавки, а также резкие изменения сечений вала вызывают концен-
трацию напряжений, уменьшающих его усталостную прочность. По-
этому, по возможности, следует избегать применения элементов, вызы-
вающих концентрацию напряжений. 

5.2. Материалы валов и осей 
Большинство валов и осей изготавливают из углеродистых сталей 

(марок 20, 30, 40, 45, 50) и легированных сталей (марок 20Х, 40ХН, 
30ХГСА, 40ХН2МА, 18Х2Н4МА) и др.  

Выбор материала определяется конструкцией вала или оси, требо-
ваниями к нему предъявляемыми условиями эксплуатации, необходи-
мым сроком гарантии безотказной работы. Например, применение леги-
рованных сталей дает возможность при необходимости ограничить мас-
су и габаритные размеры вала, повысить стойкость шлицевых соедине-
ний. Выбор материала вала-шестерни (или червяков) определяется тре-
бованиями к поверхностной твердости и выносливости при изгибе зубь-
ев вала-шестерни (витков червяка).  

Для улучшения механических характеристик валов и осей приме-
няют различные виды термообработки, например, их цапфы подвергают 
закалке при нагреве током высокой частоты или цементации для повы-
шения их износостойкости. 

5.3. Критерии работоспособности валов и осей 
Валы относятся к числу наиболее ответственных деталей машин. 

Чрезмерное нарушение формы вала из-за высокой радиальной податли-
вости или колебаний, а в предельных случаях и разрушение вала, влечет 
за собой выход из строя всей конструкции. 

Неподвижные оси при постоянных нагрузках и тихоходные валы, 
работающие в условиях больших перегрузок, рассчитывают на стати-
ческую прочность.  

Валы быстроходных машин часто подвергаются усталостному 
разрушению и их необходимо рассчитывать на усталостную проч-
ность. Характеристикой усталостной прочности является коэффици-
ент безопасности. 

Под действием приложенных сил у валов появляются деформации 
изгиба и кручения. Чрезмерный изгиб валов нарушает нормальную ра-
боту подшипниковых узлов, зубчатых зацеплений, фрикционных меха-
низмов. Поэтому величина деформаций валов и осей ограничивается, а 
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их жесткость, характеризуемая допускаемым прогибом в местах по-
садки деталей, а также допускаемыми углами наклона и закручивания 
сечений, является одним из основных критериев работоспособности.  

5.4. Расчеты на прочность и конструирование валов  

5.4.1. Общие сведения 
Целью расчетов на прочность является определение основных раз-

меров осей и валов, при которых обеспечивается их статическая проч-
ность и выносливость (усталостная прочность). 

Сложившаяся практика расчета и конструирования валов подраз-
деляет эту процедуру на три этапа: 

— ориентировочный расчет; 
— конструирование вала; 
— уточненный (поверочный) расчет. 
Ориентировочный расчет вала выполняется с целью предваритель-

ного определения величины его минимально допускаемого диаметра.  
На этапе конструирования разрабатывают конструкцию вала, обеспе-

чивая условия технологичности изготовления и сборки. На этом этапе оп-
ределяют диаметры и осевые размеры выходного конца, посадочных мест 
под подшипники, зубчатые колеса и другие детали, монтируемые на вал. 

Целью уточненного (проверочного) расчета вала является определе-
ние напряжений и коэффициента безопасности (при расчете на стати-
ческую прочность) или коэффициента безопасности (при расчете на вы-
носливость) и сравнению полученных значений с допускаемыми. 

5.4.2. Ориентировочный расчет вала 
На этом этапе проектирования, геометрические параметры вала не 

определены, поэтому расчет ведется только по касательным напряже-
ниям, возникающим при кручении. Из-за того, что при ориентировоч-
ном расчете не учитывается влияние изгибающего момента, наличие 
ослабляющих факторов шпоночных канавок, колец, переходов и т.д.), то 
на этом этапе значение допускаемого касательного напряжения к p  
принимается заниженным по сравнению с допускаемыми касательными 
напряжениями к p  для конструкционных материалов, приводимыми в 
справочниках. Значения к p  при ориентировочном расчете для валов из 

среднеуглеродистых сталей принимаются в пределах от 220 Н / мм  
до 230 Н / мм  в зависимости от материала вала и вида нагрузки.  
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Минимально допускаемый диаметр круглого сплошного вала mind  
без учета наличия шпоночных или шлицевых пазов определяют, осно-
вываясь на условии прочности на кручение по формуле (см. раз-
дел 2.6.2): 

3min
к

16

p

Td 


,        (5.4.1) 

где  T – максимальный крутящий момент на валу; 
к p  – допускаемое касательное напряжение при ориентировоч-

ном расчете.  
Для консольных участков входных или выходных валов (рис. 5.1.4) 

полученное значение mind  следует округлить до ближайшего большего 
стандартного значения выходного участка вала.  

5.4.3. Конструирование вала 

5.4.3.1. Определение диаметров на различных участках вала 

Исходя из величины mind , назначают диаметры промежуточных 
несопряженных участков вала, выбирают номинальные диаметры со-
единений.  

Перепад последовательных ступеней диаметров id , и 1id   валов, 
необходимый для свобод-
ной транспортировки де-
талей до мест их посадок с 
натягом, должен назна-
чаться минимальным – (5-
10)%, но абсолютную ве-
личину перепада не реко-
мендуется назначать более 
10 мм. 

Назначенные диа-
метры отдельных участков 
округляют до ближайшего 
значения из ряда стан-
дартных размеров. 

Значение диаметра посадочной шейки подшипника качения округ-
ляют в большую сторону до значения диаметра внутреннего кольца вы-
бранного подшипника. 

Для промежуточных валов (рис. 5.4.1), минимальным диаметром, оче-
видно, является диаметр посадочной шейки подшипника. Поэтому для та-

Рис. 5.4.1
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ких валов значение mind , полученное по формуле (5.4.1), округляют до 
ближайшего большего значения внутреннего диаметра подшипника.  

Рекомендации для остальных диаметров остаются такими же, как и 
для выходных или входных валов. 

5.4.3.2. Определение осевых размеров участков вала 

Осевые размеры валов и осей выявляют в процессе эскизной ком-
поновки редуктора в соответствии с рекомендациями к определению 
положения подшипников и ширины зубчатых венцов, определяемых 
при расчете передачи. Например, расстояние между опорами червячно-
го колеса принимают равным   20,50 0,75L d   (где d2 – делительный 
диаметр червячного колеса), а расстояние между опорами консольной 
шестерни –  3 4L B  , (где В – ширина подшипников качения). 

Длина консольного участка вала должна быть согласована с длиной 
ступицы полумуфты, шкива или звездочки.  

Длины консольных участков dк входного или выходного валов 
должны быть приняты в зависимости от их диаметров из соответствую-
щего ряда стандартных размеров для цилиндрических или конических 
концов валов. 

5.4.4. Уточненный (поверочный) расчет  

5.4.4.1. Расчет валов на прочность и сопротивление усталости 

5.4.4.1.1. Общие положения 

Для выполнения расчетов валов и осей по основным критериям ра-
ботоспособности необходимо в первую очередь установить величину, 
характер и место приложения действующих на них сил. Поэтому на ос-
новании конструктивных размеров вала, полученных в результате ори-
ентировочного проектирования, составляют расчетную схему, упрощен-
но рассматривая вал, как балку на шарнирных опорах, роль которых вы-
полняют подшипники.  

Подшипники, одновременно воспринимающие осевые и радиаль-
ные нагрузки, заменяют шарнирно неподвижными опорами, а подшип-
ники, воспринимающие только радиальные силы, – шарнирно подвиж-
ными опорами (рис. 5.4.2).  

Положение опоры определяют с учетом угла контакта подшипни-
ка качения. При угле контакта, равном нулю (для радиальных подшип-
ников) положение опоры принимают в середине ширины подшипника 
(рис. 5.4.2).  
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Нагрузки, передаваемые валу со стороны насаженных на него дета-

лей в виде распределенных сил, действующих по ширине деталей, при-
водят к центру соединения в виде сосредоточенного крутящего момен-
та T , осевой zR  радиальных xR , yR  сил и моментов xM , yM , дейст-
вующих в двух взаимно перпендикулярных плоскостях (рис. 5.4.3). 

Если нагрузки, действующие на вал и приведенные к оси вала, распо-
ложены в различных плоскостях, то их следует разложить на составляю-
щие, лежащие в двух взаимно перпендикулярных плоскостях и в каждой 
из этих плоскостей определить опорные реакции и внутренние силы. 

При составлении расчетной схемы вес вала и деталей, расположен-
ных на них, а также силы трения в опорах не учитывают.  

Так же при расчетах на прочность вала пренебрегают напряже-
ниями, возникающими от действия растягивающих или сжимающих и 
перерезывающих сил. 

 
5.4.4.1.2. Определение нагрузок, действующих на вал 

Для расчета вала на прочность необходимо определить величину 
изгибающих и крутящих моментов в различных сечениях вала, найдя 
при этом наиболее опасные из сечений, используя методики построения 
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эпюр, изложенные в курсе по сопротивлению материалов. Построение 
эпюры производится на основе расчетной схемы, изображенной, для 
лучшей наглядности, под эскизом чертежа вала (рис. 5.4.4).  

 
Расчетная схема представляет собой ось вала, изображенную в виде 

прямой линии длиной, равной длине вала, к которой приложены все си-
лы, действующие на вал (как внешние, так и реактивные) на тех же рас-
стояниях друг от друга и от торцов оси, что и на валу, и на тех же рас-
стояниях от оси, что и от оси вала. Следует иметь в виду, что попереч-
ные силы (силы, нормальные к оси вала) можно, как скользящие векто-
ра, привести к оси вала. 

Методика определения реакций в опорах изложена в курсе по со-
противлению материалов. 

При построении эпюр следует обратить внимание на следующее: 
1. Уравнения моментов, необходимые при построении эпюры, со-

ставляются относительно рассматриваемого сечения на основании си-
ловых факторов, действующих по одну сторону от данного сечения. 
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2. При наличии на валу сосредоточенных моментов (например, при 
действии осевых сил в зацеплении, приложенных на некотором рас-
стоянии от продольной оси вала) появляется мгновенное изменение ве-
личину момента на величину сосредоточенного момента, так называе-
мый скачок. Этот скачок может быть как положительным, так и отрица-
тельным, в зависимости от знака сосредоточенного момента.  

3. Эпюры изгибающих моментов строятся в двух взаимно перпен-
дикулярных плоскостях. При определении величины полного изгибаю-
щего момента в каком-либо сечении, определяются их составляющие и 
суммируются по теореме Пифагора.  

Следует иметь в виду, что в тех случаях, когда в рассматриваемом 
сечении эпюра располагается по обе стороны от нулевой линии, то в 
расчет принимается большая величина момента, отсчитанная от куле-
вой линии (рис. 5.4.4, 5.4.5).  

4. Для опасного сечения (рис. 5.4.5) 
расчетное значение изгибающего момента 
равно (при использовании третьей теории 
прочности): 

2 2
max maxx yM M M  .    (5.4.2) 

Значение М, определенное по формуле (5.2.2), принимается поло-
жительным. 

5. Для того чтобы значения xM  и yM  было удобно суммировать, 
их эпюры рекомендуется строить в одном масштабе. 

5.4.4.1.3. Проверочный расчет вала по статической прочности 

Расчет вала на статическую прочность сводится к определению 
напряжений и к определению коэффициента безопасности и сравне-
нию полученных значений с допускаемыми. 

Эквивалентные напряжения в наиболее опасном сечении вала, по-
являющиеся при совместном действии изгиба и кручения, наиболее час-
то определяют по третьей теории прочности.  

При совместном действии изгиба и кручения на вал круглого 
сплошного поперечного сечения, условие прочности по третьей теории 
прочности (см. разделы 2.7.2.3 и 2.7.3.2) принимает вид:  

2 2
и

экв p
M T

W


    .        (5.4.3) 

Значение осевого момента инерции W для круглого сплошного 
сечения, входящего в формулу, равно: 

m
ax

x

Ox

y
zM

max
yM

Рис. 5.4.5
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3

32
dW 

 .         (5.4.4) 

Величина действительного коэффициента безопасности S  в этом 
случае определяется по формуле (2.7.62) и сравнивается с его допускае-
мым значением pS  в соответствии с условием: 

2 2 p
S SS S

S S
 

 

 


.       (5.4.5) 

где  тS





— коэффициент безопасности по нормальным напряже-

ниям;  
тS





— коэффициент безопасности по касательным напряжениям. 

т0,5 .    

5.4.4.1.4. Проверочный расчет вала по усталостной прочности 

Проверочный расчет вала (или оси) на усталостную прочность 
учитывает все основные факторы, влияющие на усталостную проч-
ность; характер напряжений, наличие концентраторов напряжений, аб-
солютные размеры вала (или оси), обработку поверхностей и прочност-
ные характеристики материала, из которого изготовлен вал (или ось). 
Конструкция вала (или оси) должна быть полностью известна. 

Переменные напряжения в валах появляются как от изменяющейся 
во времени, так и от постоянной внешней нагрузки. Постоянные по зна-
чению и направлению силы передач, например, вызывают во вращаю-
щихся валах циклические (переменные) напряжения изгиба, изменяю-
щиеся по симметричному циклу.  

Расчет на усталостную прочность заключается в определении ве-
личины действительных коэффициентов запаса усталостной прочно-
сти S  для выбранных опасных сечений валов (или осей) и является по-
этому проверочным и сравнению ее с допускаемой величиной pS . 

Допускаемый коэффициент безопасности pS  при расчете на выносли-
вость может быть представлен в виде произведения трех составляющих: 

1 2 3p p p pS S S S         (5.4.6) 
где  Sp1 – учитывает степень ответственности детали, 

Sp2 – учитывает точность расчетных нагрузок, 
Sp3 – учитывает надежность выбранного материала. 



 
 

299

Величина коэффициента Sp1 выбирается из диапазона 1,3-1,5, при-
чем большие значения соответствуют большей ответственности детали 
с точки зрения последствий, вызванных поломкой детали. 

Величина коэффициента Sp2 принимается в пределах 1,1-1,5 и может 
быть меньшей или большей в зависимости от точности расчета нагрузок. 

Величина коэффициента Sp3 принимается равной 1,3 для деталей из 
проката или поковки и равной 1,5 для термообработанных деталей. 

Условие усталостной прочности определяется уравнением (5.2.5), 
в котором коэффициенты безопасности S  и S  определяются по фор-
мулам (см. раздел 2.11.5): 

1

a
m

S K












 


,       (5.4.7) 

1

a
m

S K












  


,        (5.4.8) 

где  S , S  – коэффициенты безопасности, соответственно, по нор-
мальным и по касательным напряжениям; 

1 , 1  – пределов выносливости, соответственно, по нормаль-
ным и по касательным напряжениям; 

a , a  – амплитуда, соответственно, нормальных и касательных 
напряжений; 

m , m  – среднее напряжение цикла, соответственно, нормальных 
и касательных напряжений, Н/мм2; 

 ,   – коэффициенты, учитывающие влияние асимметрии цик-
ла на прочность, соответственно, при изгибе и при кручении. 
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6. ОПОРЫ ВАЛОВ И ОСЕЙ 

6.1. Общие сведения 
Опорой называют часть механизма, обеспечивающую вращатель-

ное движение подвижных частей механизма.  
Основной частью опоры является подшипник, являющийся проме-

жуточным элементом между неподвижной частью механизма и вра-
щающимся валом. 

В зависимости от вида трения подшипники подразделяют на два 
основных вида: подшипники качения и подшипники скольжения.  

В данном курсе рассмотрены только подшипники качения, как наи-
более распространенные в общем машиностроении. 

В зависимости от способности восприятия нагрузки подшипники 
подразделяют на  

— радиальные (воспринимают радиальные реакции),  
— упорные (воспринимают осевые реакции),  
— радиально-упорные (воспринимают комбинированные реакции).  
Упорные подшипники скольжения называют подпятниками. 

6.2. Классификация подшипников качения 
Подшипник качения (рис. 6.2.1) состоит из на-

ружного 1 и внутреннего 2 колец, которыми соеди-
няется с цапфой и корпусом. Между кольцами рас-
положены тела качения 3.  

По наружной поверхности внутреннего кольца 
и внутренней поверхности наружного кольца (на 
торцовых поверхностях колец упорных подшипни-
ков качения) выполняют желоба – дорожки каче-
ния, по которым при работе подшипника катятся 
тела качения. Вследствие этого между контакти-
рующими поверхностями тел качения и дорожек 
колец  подшипников возникает преимущественно         Рис. 6.2.1 
трение качения.  

Сепараторы 4 направляют и удерживают на равных расстояниях 
тела качения при работе подшипников. 

Имеются подшипники, у которых отсутствуют некоторые из 
указанных деталей. Например, игольчатые и некоторые другие типы 
специальных подшипников не имеют сепараторов. Такие подшипни-
ки имеют большее число тел качения и, следовательно, большую 
грузоподъемность. Однако предельные частоты вращения бессепара-
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торных подшипников значительно ниже вследствие повышенных 
моментов сопротивления вращению. В некоторых узлах машин в це-
лях уменьшения габаритов, а также повышения точности и жестко-
сти применяют так называемые совмещенные опоры: дорожки каче-
ния при этом выполняют непосредственно на валу или на поверхно-
сти корпусной детали. Отдельные типы подшипников снабжаются 
мазеудерживающими шайбами, уплотнительными устройствами и 
другими специальными деталями. 

Подшипники качения классифицируют по следующим признакам: 
— по форме тел качения: 

— шариковые (рис. 6.2.2, 6.2.3, 6.2.7, 6.2.9, а); 
— роликовые: 

ролики цилиндрические (рис. 6.2.4); ролики конические (рис. 
6.2.6; 6.2.8, а); ролики бочкообразные (рис. 6.2.8, б; 6.2.9, б); 

— игольчатые (рис. 6.2.5); 
— по направлению воспринимаемой нагрузки: 

— радиальные, в основном для радиальных нагрузок (нагру-
зок, действующие перпендикулярно оси вращения подшипника) 
(рис. 6.2.2, 6.2.4, 6.2.5, 6.2.9); 

— радиально-упорные, предназначенные для восприятия 
одновременно воздействующих на подшипник радиальной и осе-
вой нагрузок (рис. 6.2.3, 6.2.6);  

 

 
— упорно-радиальные, воспринимающие осевые нагрузки при 

одновременном действии относительно небольшой радиальной на-
грузки (упорно-радиальные подшипники отличаются от радиально-

Рис. 6.2.2

D d

B

a) б) в) г) д) е) ж)

a) б) в) a) б) в) г)
Рис. 6.2.4

a) б)
Рис. 6.2.5



Рис. 6.2.3
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упорных величиной номинально-
го (начального) угла контакта    
(рис. 6.3, а), который равен углу 
между нормалью к зоне контакта 
шарика или ролика с дорожкой 
качения наружного кольца и 
плоскостью, перпендикулярной к 
оси подшипника; радиально-упорные подшипники имеют 36   , 
а упорно-радиальные – 36   ; 

— упорные, предназначенные для восприятия для осевых на-
грузок (рис. 6.2.7, 6.2.8);  

 
Деление подшипников в зависимости от направления действия 

воспринимаемой нагрузки носит в ряде случаев условный характер. На-
пример, шариковый радиальный однорядный подшипник успешно при-
меняют для восприятия совместно действующих радиальной и осевой 
нагрузок, а упорно-радиальные подшипники часто используют для вос-
приятия только осевых нагрузок. 

— по числу рядов качения: 
— однорядные; 
— двухрядные; 
— четырехрядные. 

— по способу компенсации перекосов вала: 
— несамоустанавливающиеся; 
— самоустанавливающиеся – допускающие поворот оси внут-

реннего кольца по отношению к оси наружного кольца (рис. 6.2.9). 
Подшипники с отверстием одного внутреннего диаметра по соот-

ношению габаритных размеров подразделяют на размерные серии – со-
четания серий диаметров и ширин (высот), определяющее габаритные 
размеры подшипника. Для подшипников качения по стандартам уста-
новлены следующие размерные серии:  

— диаметров: 0, 8, 9, 1, 7, 2, 3, 4, 5 (в порядке увеличения размера 
наружного диаметра подшипника при одинаковом диаметре отверстия); 

a) б)
Рис. 6.2.9

a) б) a) б)

D
d

d
d1
D

d

1

d1

Рис. 6.2.7

D
d

d

1

Рис. 6.2.8

D
d

Рис. 6.2.6
a) б) в)
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— ширин или высот: 7, 8, 9, 0, 1, 2, 3, 4, 5, 6 (в порядке увеличения 
размера ширины или высоты). 

Несущая способность подшипников качения одинаковых типов и 
внутренних диаметров увеличивается при переходе на серию с большим 
номером. Это облегчает подбор подшипников одинаковых внутренних 
диаметров и типов для валов и осей, работающих в различных условиях. 

Стандарт устанавливает классы точности подшипников, приве-
денные в нижеприведенной таблице.  

Перечень классов точности дан в порядке повышения точности. 
Класс точности Тип подшипника 

0, 6, 5, 4, 2, T 
Шариковые радиальные  
Роликовые радиальные  
Шариковые радиально-упорные 

0, 6, 5, 4, 2 Упорные и упорно-радиальные 
0, 6Х, 6, 5, 4, 2 Роликовые конические 
Дополнительные классы точности подшипников (8 и 7 – ниже класса 
точности 0) установлены для применения по заказу потребителей в не-
ответственных узлах 

 
В общем машиностроении чаще всего применяют подшипники 

классов 0, 6 и 5. 
Классы точности подшипников характеризуются значениями пре-

дельных отклонений, размеров, формы, положения поверхностей под-
шипников.  

В зависимости от наличия требований по уровню вибрации или 
уровня других дополнительных технических требований установлены 
три категории подшипников – А, В, С. 

6.3. Маркировка подшипников качения 
Маркировка подшипников состоит из их условного обозначения в 

соответствии со стандартом на условные обозначения и условного обо-
значения предприятия-изготовителя. Стандарт устанавливает систему 
условных обозначений подшипников и распространяется на шариковые 
и роликовые подшипники.  

Маркировку в зависимости от применяемого технологического про-
цесса наносят на любые поверхности подшипника, кроме поверхностей 
качения, любым способом, не вызывающим коррозии подшипников.  

Основное условное обозначение подшипника состоит из семи ос-
новных знаков, обозначающих следующие признаки: 

— размерную серию ширины,  
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— конструктивное исполнение, 
— тип подшипника, 
— класс точности, 
— размерную серию диаметров, 
— внутренний диаметр подшипника. 
Основное условное обозначение подшипника характеризует основ-

ное исполнение: 
— с кольцами и телами качения из подшипниковой стали ШХ15; 
— класса точности 0; 
— с сепаратором, установленным для основного конструктивного 

исполнения согласно отраслевой документации. 
Дополнительные знаки условного обозначения располагают справа 

и слева от основного условного обозначения.  
Дополнительные знаки справа начинают с прописной буквы, а до-

полнительные знаки слева отделены от основного условного обозначе-
ния знаком «тире». 

Рассмотрим порядок расположения знаков основного условного 
обозначения подшипников с внутренним диаметром от 10 мм до 500 мм. 

1. Обозначение внутреннего диаметра подшипника. 
Крайние два числовых знака справа обозначают условный внутрен-

ний диаметр подшипника.  
Для подшипников, имеющих внутренний диаметр 20 мм и более, 

условный внутренний диаметр обозначают частным от деления номи-
нального значения этого диаметра на число 5.  

Обозначения диаметров отверстия подшипников в диапазоне 
 10 17 мм  приведены в нижеприведенной таблице. 

Внутренний диаметр  
подшипника, мм 

Условный внутренний  
диаметр 

10 00 
12 01 
15 02 
17 03 

 
2. Обозначение размерных серий. 
Третий числовой знак справа, обозначающие серию диаметров со-

вместно с седьмым справа знаком, обозначающим серию ширин (вы-
сот), обозначают размерную серию подшипника. 

Серия ширин (высот), имеющая знак 0, в условном обозначении не 
указывается. 

 



 
 

305

3. Обозначение типов подшипников. 
Четвертый числовой знак справа обозначает тип подшипника.  

Тип подшипника Четвертый знак 
Шариковый радиальный 0 
Шариковый радиальный сферический 1 
Роликовый радиальный с короткими  
цилиндрическими роликами 2 

Роликовый радиальный сферический 3 
Тип подшипника Четвертый знак 

Роликовый игольчатый или с длинными  
цилиндрическими роликами 4 

Роликовый радиальный с витыми роликами 5 
Шариковый радиально-упорный  6 
Роликовый конический 7 
Шариковый упорный или упорно-радиальный  8 
Роликовый упорный или упорно-радиальный  9 

 
5. Обозначение конструктивного исполнения. 
Пятый и шестой числовые знаки справа обозначают конструктив-

ные исполнения подшипников, которые для каждого типа подшипников 
по ГОСТ 3395-89 обозначают цифрами от 00 до 99. 

Обозначение серии ширин, конструктивного исполнения и типа 
подшипника, имеющее знак 0 (00), стоящий левее последней значащей 
цифры, опускают, если серия ширин обозначена знаком 0. В этом слу-
чае условное обозначение подшипника может состоять из двух, трех 
или четырех цифр. 

Примеры основных условных обозначений: 
32205 – подшипник роликовый радиальный с короткими цилинд-

рическими роликами без бортов на внутреннем кольце с диаметром от-
верстия 25 мм, серии диаметров 2, серии ширин 0; 

4074103 – подшипник радиальный роликовый игольчатый с мас-
сивными кольцами с диаметром отверстия 17 мм, серии диаметров 1, 
серии ширин 4. 

6.4. Характеристики подшипников качения основных типов 
Рассмотрим характеристики наиболее распространенных подшип-

ников. 
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6.4.1. Тип 0 – шариковый радиальный подшипник 
Шариковые радиальные однорядные подшипники основного конст-

руктивного исполнения (обозначение 0000, рис. 6.2.2, а) предназначены 
для восприятия радиальных и ограниченных осевых сил любого направ-
ления являются наиболее распространенными и дешевыми. Грузоподъ-
емность их ниже, чем у роликоподшипников равных размеров. Могут 
работать под воздействием только осевой силы при высокой частоте 
вращения, т.е. в условиях, для которых упорные шариковые подшипни-
ки не пригодны. Обеспечивают осевое фиксирование вала в двух на-
правлениях. Не являясь самоустанавливающимися, допускают неболь-
шие углы взаимного перекоса внутреннего и наружного колец (до 30'), 
значения которых зависят от радиальных зазоров в подшипнике. При 
одинаковых габаритных размерах эти подшипники работают с меньши-
ми потерями на трение и при большей частоте вращения вала, чем под-
шипники всех других конструкций. 

Другие конструктивные исполнения: 
с канавкой по ГОСТ 2893-82 на наружном кольце для установочно-

го кольца (обозначение 50000, рис. 6.2.2, б); применение установочного 
кольца упрощает осевое крепление подшипника в корпусе и позволяет 
выполнять сквозную обработку отверстий корпуса под установку на-
ружных колец подшипников; 

с упорным бортом на наружном кольце (840000, рис. 6.2.2, в); нали-
чие упорного борта на наружном кольце позволяет выполнять сквозную 
обработку отверстий корпуса под установку наружных колец; возможны 
исполнения с одной (860000) и двумя (880000) защитными шайбами; 

с одной (60000, рис. 6.2.2, г) или с двумя (80000, рис. 6.2.2, д) за-
щитными шайбами, которые предохраняют подшипники от утечки сма-
зочного материала и проникновения пыли и грязи в полость подшипника; 

с односторонним (160000, рис. 6.2.2, е) или с двусторонним 
(180000, рис. 6.2.2, ж) уплотнением из маслостойкой резины или пла-
стмассы; эффективность герметизации выше, чем у подшипников с за-
щитными шайбами. 

6.4.2. Тип 1 – шариковый радиальный сферический подшипник 
Шариковые радиальные сферические двухрядные подшипники ос-

новного конструктивного исполнения (обозначение 1000, рис. 6.2.9, а ) 
предназначены для восприятия радиальных сил, но могут воспринимать 
и ограниченные осевые силы любого направления. Наличие осевой со-
ставляющей приводит к неравномерности в распределении сил между 
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рядами. Радиальная грузоподъемность ниже, чем у радиальных одно-
рядных шарикоподшипников. 

Дорожка качения на наружном кольце подшипника обработана по 
сфере. Поэтому подшипник способен самоустанавливаться и работать 
при значительном перекосе внутреннего кольца (вала) относительно на-
ружного кольца (корпуса). Применяют в узлах с нежесткими валами и в 
конструкциях, в которых не может быть обеспечена надлежащая соос-
ность отверстий в корпусах. 

6.4.3. Тип 2 – роликовый радиальный подшипник с короткими 
цилиндрическими роликами 

Роликовые радиальные однорядные подшипники с короткими ци-
линдрическими роликами основного конструктивного исполнения – с 
бортами на внутреннем кольце и без бортов на наружном кольце (обо-
значение 2000, рис. 6.2.4, а) – могут воспринимать только радиальную 
силу. Роликоподшипники отличаются большей грузоподъемностью, чем 
шарикоподшипники. Возможен раздельный монтаж внутреннего (с 
комплектом роликов) и наружного колец. Допускают осевое относи-
тельное смещение колец, поэтому возможно применение в качестве пла-
вающей опоры (плавающими опорами называют опоры, которые допус-
кают осевые смещения одного из концов валов или осей). 

Другие конструктивные исполнения: 
с однобортовым наружным кольцом (12000, рис. 6.2.4, б); 
без бортов на внутреннем кольце (32000, рис. 6.2.4, в); 
с однобортовым внутренним кольцом (42000, рис. 6.2.4, г). 
Подшипники, имеющие наружные и внутренние кольца с бортами, 

кроме радиальной могут воспринимать ограниченную одностороннюю 
или двустороннюю осевую силу. 

Роликовые радиальные подшипники предъявляют высокие требо-
вания к соосности посадочных мест.  

Подшипники с модифицированным контактом (ролики или дорож-
ки качения выполнены с небольшой поперечной кривизной) допускают 
малые взаимные перекосы колец. 

6.4.4. Тип 6 – шариковый радиально-упорный подшипник 
Шариковые радиально-упорные однорядные подшипники (рис. 6.2.3, а). 

Основные конструктивные исполнения 36000, 46000 и 66000 различаются 
начальными углами контакта ( =12°,  =26° и 36    соответственно). 
Угол контакта   – угол между нормалью к площадке контакта и плоско-
стью вращения подшипника. По скоростным возможностям радиально-
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упорные подшипники с небольшим углом контакта (12°) не уступают ради-
альным однорядным шарикоподшипникам. С ростом   осевая грузоподъ-
емность растет, а предельная частота вращения и допустимая радиальная 
нагрузка уменьшаются. Планируется переход на выпуск подшипников с уг-
лами контакта 15   ,  =25° и  =40°.  

Подшипники предназначены для восприятия радиальной и осевой 
силы только одного направления; работать под действием только ради-
альной силы без осевой не могут. 

Для восприятия осевых сил любого направления и двусторонней 
фиксации вала эти подшипники устанавливают на валу попарно. При 
сборке узла подшипники необходимо регулировать для получения мини-
мального зазора между шариками и желобами колец при установившемся 
тепловом режиме.  

Чем меньше угол контакта, тем больше радиальная, но меньше осе-
вая жесткость и грузоподъемность подшипников. С ростом угла кон-
такта снижается предельно допускаемая частота вращения вращающе-
гося кольца вследствие влияния гироскопического эффекта. 

Радиально-упорные подшипники отличаются от радиальных боль-
шим числом шариков, которое удается разместить в подшипнике вслед-
ствие наличия скоса на кольце, поэтому их жесткость и грузоподъем-
ность выше. 

Радиально-упорные подшипники с углом контакта  =12° допускают 
раздельный монтаж наружного и внутреннего (с шариками) колец под-
шипников, так как в этом варианте наружное кольцо является съемным. 

Другие конструктивные исполнения: 
Неразъемные радиально-упорные подшипники со скосом на внут-

реннем кольце (обозначение 36000K, рис. 6.2.3, б), сепараторы которых 
центрируются по бортикам наружных колец.  

При такой конструкции улучшается смазывание мест трения сепа-
ратора о кольцо, сепаратор в процессе работы самобалансируется, сни-
жается барботаж масла, что позволяет использовать такие подшипники 
в опорах с повышенной частотой вращения. 

Чашечные подшипники (обозначение 56000, рис. 6.2.3, в), широко 
применяются в приборостроении. Эти подшипники выпускают с на-
ружным диаметром от 1 мм. 

6.4.5. Тип 7 – роликовый конический подшипник 
Роликовые радиально-упорные конические подшипники основного 

конструктивного исполнения повышенной грузоподъемности с нор-
мальным углом контакта от 10° до 16° (обозначение 7000, рис. 6.2.6, а) 
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предназначены для восприятия радиальной и осевой силы только одно-
го направления.  

Отличаются от шариковых радиально-упорных подшипников 
большей грузоподъемностью, меньшей предельной частотой вращения, 
меньшей достижимой точностью вращения вала.  

В узлах с роликовыми коническими подшипниками должна быть 
предусмотрена возможность регулирования осевого зазора подшипни-
ков. Допускают раздельный монтаж наружного кольца и внутреннего 
кольца с комплектом роликов. 

Другие конструктивные исполнения: 
с большим углом контакта (обозначение 27000А,  >20°); способ-

ны воспринимать значительные осевые силы; 
с упорным бортом на наружном кольце (обозначение 67000, 

рис. 6.2.6, б); наличие борта на наружном кольце позволяет выполнять 
сквозную обработку отверстий корпуса под установку наружных колец 
подшипников; 

— двухрядные с внутренним дистанционным кольцом (обозначе-
ние 97000А, рис. 6.2.6, в). 

Однорядные конические подшипники необходимо регулировать 
при сборке, двухрядные регулировать не требуется.  

Однорядные подшипники для фиксации вала должны устанавли-
ваться парно, двухрядные подшипники фиксируют положение вала от-
носительно корпуса в осевом направлении в обе стороны. 

Конические подшипники требуют строгой соосности посадочных 
поверхностей вала и корпуса.  

6.4.6. Тип 8 – шариковый упорный подшипник 
Основное конструктивное исполнение упорного подшипника – оди-

нарный подшипник (обозначение 8000, рис. 6.2.7, а). Предназначен для 
восприятия только осевой силы одного направления. Подшипники лучше 
работают на вертикальных валах. Очень чувствительны к точности монта-
жа. Вследствие повышенного гироскопического эффекта применяют при 
значительно меньших, чем другие шарикоподшипники, частотах вращения. 

Двойной упорный подшипник с тремя кольцами (обозначе-
ние 38000, рис. 6.2.7, б); применяют для восприятия осевых сил в обоих 
направлениях. 

6.5. Подшипники качения специального назначения 
С целью уменьшения габаритов подшипниковых узлов в приборах 

применяют насыпные и малогабаритные подшипники.  



 
 

310

В насыпных подшипниках шарики закладывают в расточенные 
гнезда (рис. 6.5.1, 6.5.2) или в чашки (рис. 6.5.3).  

Насыпные подшипники имеют разнообразные конструкции и разме-
ры и их можно применять не только в приборных конструкциях. Напри-
мер, насыпные подшипники используют в опорах поворотных частей ме-
ханизмов больших размеров. Насыпные подшипники, позволяя получать 
минимальные габариты опор, могут воспринимать комбинированные на-
грузки при сравнительно малых потерях на трение. Однако они требуют 
весьма точного изготовления и высокой твердости рабочих поверхностей 
контактирующих поверхностей. По сравнению со стандартными под-
шипниками их нагрузочная способность меньше.  

Подшипники чашечного типа (рис. 6.5.4, 6.5.5) могут заменять 
опоры на кернах и центрах. 

 

 
В приборах применяют также специальные шариковые подшипники, 

к которым относятся подшипники с разновращающимися кольцами 
(рис. 6.5.6), без внутреннего кольца (рис. 6.5.7), с трехточечным (рис. 
6.5.8) и четырехточечным контактом (рис. 6.5.9) и др. 

 
Специальные подшипники, кроме уменьшения трения, обеспечивают 

точное центрирование валов и компенсацию значительных тепловых де-
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формаций, хорошую фиксацию в радиальном и осевом направлениях под-
вижной системы приборов.  

Распространенные формы цапф приборных осей для сопряжения с 
малогабаритными и насыпными подшипниками качения показаны на 
рис. 6.5.1–6.5.5. 

6.6. Материалы деталей подшипников качения 
Кольца и тела качения стандартных подшипников качения изготов-

ляют из специальных шарикоподшипниковых сталей ШХ15, ШХ15СГ, 
ШХ20СГ, 18ГТ, 20Х2Н4А.  

Сепараторы изготовляют в большинстве случаев из мягкой углероди-
стой стали марок 08кп, 10кп. Сепараторы высокоскоростных подшипников 
выполняют из текстолита, фторопласта, латуни бронзы. Материалы пере-
числены в порядке увеличения быстроходности подшипника.  

Тела качения и кольца подвергают закалке до (63-67) эHRC  и обра-
батывают по высоким классам шероховатости (до 11-го).  

6.7. Зазоры в подшипниках качения 
Под радиальным или осевым зазором подразумевают полное, соот-

ветственно, радиальное или осевое перемещение в обоих направлениях 
одного кольца относительно другого. 

Оптимальные значения радиальных и осевых зазоров для данных ус-
ловий эксплуатации подшипника позволяют обеспечить рациональное рас-
пределение нагрузки между телами качения, необходимое смещение вала и 
корпуса в радиальном и осевом направлениях, улучшить и повысить ста-
бильность виброакустических характеристик, снизить потери на трение. 

Условные обозначения групп зазоров и числовые знания радиально-
го и осевого зазоров в состоянии поставки для подшипников качения 
устанавливаются стандартом.  

Посадочный зазор всегда меньше начального в связи с деформа-
циями колец в радиальном направлении после установки подшипника 
на рабочее место.  

При работе подшипникового узла и установившемся температур-
ном режиме образуется рабочий зазор, который может быть больше или 
меньше посадочного в зависимости от схемы установки подшипников, 
воспринимаемой нагрузки и перепада температур вала и корпуса. 

Рекомендуемые размеры зазоров для подшипников качения приво-
дятся в специальной справочной литературе.  

Осевые и радиальные зазоры подшипников могут быть установле-
ны в определенных пределах только при монтаже в узле машины. Тре-
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буемый осевой зазор в упорных подшипниках устанавливают также при 
монтаже. В зависимости от конструкции узла регулирование осевых за-
зоров осуществляют смещением наружного или внутреннего кольца 
подшипника. Оптимальное значение зазоров устанавливают экспери-
ментально для каждого конкретного узла. Если подшипники собраны с 
большим зазором, то всю нагрузку воспринимает только один или два 
шарика или ролика. Условия работы подшипников при таких больших 
зазорах неблагоприятны, и поэтому такие зазоры недопустимы.  

Уменьшение зазоров приводит к более равномерному распределе-
нию нагрузки между телами качения, снижает вибрации, повышает же-
сткость опоры. Наличие некоторых осевых зазоров положительно ска-
зывается на снижении момента сопротивления вращению.  

Обычные радиально-упорные подшипники регулируют так, чтобы 
осевой зазор при установившемся температурном режиме был бы бли-
зок к нулю. В этом случае под действием радиальной нагрузки находят-
ся около половины тел качения.  

6.8. Основные схемы установки подшипников качения 
Конструкция подшипниковых узлов должна обеспечивать следующее: 
— возможность теплового расширения (удлинения) вала без нару-

шения нормальной работы подшипников, то есть без нагружения их до-
полнительными осевыми нагрузками; 

— необходимые условия для работы подшипника, то есть смазку и 
предохранение от пыли и грязи; 

— удобство монтажа и демонтажа подшипников; 
— при установке подшипников на вал и в корпус осевая сила 

должна передаваться непосредственно на то кольцо, которое напрессо-
вывается или снимается. Эта сила не должна передаваться через тела 
качения (шарики или ролики); 

— фиксацию положения вала в осевом направлении, за исключени-
ем передач с шевронными колесами (в последнем случае один из валов, 
на которые смонтированы шестерня и колесо шевронной передачи, 
должен быть установлен на двух плавающих опорах – осевая фиксация 
осуществляется не в опорах, а зубьями сопряженных шестерни и колеса 
шевронной передачи). 

Кроме того, все детали узла должны обладать достаточной прочно-
стью и жесткостью. 

Наибольшее распространение получили две схемы установки под-
шипников в корпусах. 

Первая схема заключается в том, что осевое фиксирование вала вы-
полняют в одной опоре, а другую опору делают плавающей (рис. 6.8.1). 
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Фиксирующая опора ограничивает осевое перемещение вала в одном 

или обоих направлениях и воспринимает радиальную и осевую нагрузки.  
Плавающая опора не ограничивает осевых перемещений вала и вос-

принимает только радиальную нагрузку. Поэтому в плавающей опоре 
обычно применяют радиальные подшипники. Такая схема установки под-
шипников применяют в конструкциях при сравнительно длинных валах 
(когда отношение расстояния между подшипниками l  к диаметру цапф пd  
достигает 12), а также при установке валов в подшипники, размещенные в 
разных корпусах. Жесткость вала может быть повышена установкой в фик-
сирующей опоре двух подшипников, за счет регулировки которых сводят к 
минимуму радиальное и осевое смещения вала (рис. 6.8.1).  

При установке подшипников с плавающей опорой опасность защем-
ления вала в опорах вследствие нагрева снижается. Поэтому эту схему 
очень часто используют в червячных редукторах, которые имеют сравни-
тельно низкий КПД. 

При температурных колебаниях плавающий подшипник перемеща-
ется в осевом направлении на величину удлинения (укорочения) вала. 
Так как это перемещение может происходить под нагрузкой, поверх-
ность отверстия корпуса изнашивается. Поэтому при действии на опоры 
вала только радиальных сил в качестве плавающей выбирают менее на-
груженную опору.  

Если выходной (входной) конец вала соединяют муфтой с валом дру-
гого узла (например, с валом электродвигателя), в качестве фиксирующей 
принимают опору, ближайшую к выходному (входному) концу вала. 

Вторая схема основана на осевом фиксировании вала в двух опо-
рах – в каждой опоре в одном направлении (рис. 6.8.2, 6.8.3).  

Рис. 6.8.1
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Эта схемы приме-
нима с определенными 
ограничениями по рас-
стоянию между опорами, 
что связано с изменением 
зазоров в подшипниках 
вследствие нагрева дета-
лей при работе. При на-
греве самих подшипни-
ков зазоры в них умень-
шаются; при нагреве вала 
его длина увеличивается. 

Наиболее конст-
руктивно проста схема 
установки подшипни-
ков враспор (рис. 6.8.2), 
ее широко применяют 
при сравнительно ко-
ротких валах.  

Для исключения 
защемления вала в опо-
рах вследствие нагрева 
при работе предусмат-
ривают зазор s . Значе-
ние зазора должно быть 
несколько больше ожи-
даемой тепловой дефор-
мации подшипников и вала. В зависимости от конструкции узла и условий 
эксплуатации (0,2 0,8) ммs    (в узлах с радиально-упорными подшип-
никами).  

При установке враспор внешняя осевая нагрузка будет восприни-
маться либо одной, либо другой крышкой. 

При установке вала по схеме, представленной на рис. 6.8.3, вероят-
ность защемления подшипников вследствие температурных деформаций 
вала при росте температуры исключена, так как при увеличении длины вала 
осевой зазор в подшипниках увеличивается. Расстояние между подшипни-
ками может быть несколько больше, чем в схеме по рис. 6.8.2. Но превы-
шать отношение расстояния между подшипниками l  к диаметру цапф пd  
более 12 не рекомендуется, так как вследствие температурных деформаций 

Рис. 6.8.3

Рис. 6.8.2
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вала могут появиться большие осевые зазоры, недопустимые для подшип-
ников. 

6.9. Критерии работоспособности подшипников качения 
Работоспособность подшипников качения ограничивается:  
— усталостным выкрашиванием рабочих поверхностей дорожек и 

тел качения (этот вид разрушения является основным критерием рабо-
тоспособности);  

— пластическими деформациями (в результате которых 
при 1 об / минn   и больших нагрузках на дорожках качения могут по-
являться вмятины-лунки);  

— раскалыванием колец и тел качения (раскалывание может быть 
вызвано неправильным монтажом подшипников, погрешностями фор-
мы и размеров посадочных поверхностей валов и корпусов, ударными и 
вибрационными нагрузками);  

— разрушением сепараторов (характерно для подшипников, рабо-
тающих при высоких угловых скоростях);  

— абразивным износом рабочих поверхностей (наблюдается у 
подшипников, работающих в загрязненной среде при недостаточной 
защите от загрязнения). 

6.10. Указания по подбору подшипников качения  
В настоящее время в России разработаны и приняты методики рас-

чета и выбора подшипников качения по статической и динамической 
грузоподъемностям, а также проверки предельной скорости вращения и 
наличия гидродинамического режима смазки подшипников. 

6.10.1. Статическая грузоподъемность подшипников качения. 
Статическая эквивалентная нагрузка 

6.10.1.1. Общие сведения 

Методы расчета базовой статической грузоподъемности и статической 
эквивалентной нагрузки для подшипников качения стандартизованы. 

При статическом нагружении повреждения подшипников прояв-
ляются в виде смятия рабочих поверхностей. 

Приводимые в стандарте формулы и коэффициенты для расчета ба-
зовой статической расчетной грузоподъемности основаны на принятых 
в качестве расчетных значениях контактных напряжений. 

Применяют следующие термины и определения.  
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Статическая нагрузка – нагрузка, действующая на подшипник, 
кольца которого не вращаются относительно друг друга. 

Базовая статическая радиальная грузоподъемность orC  – статиче-
ская радиальная нагрузка, которая соответствует максимально допус-
каемым контактным напряжениям в центре наиболее тяжело нагружен-
ной зоны контакта тела качения и дорожки качения подшипника.  

Для однорядных радиально-упорных подшипников радиальная гру-
зоподъемность соответствует радиальной составляющей нагрузки, вы-
зывающей чисто радиальное смещение подшипниковых колец относи-
тельно друг друга. 

Базовая статическая осевая грузоподъемность oaC  – статическая 
центральная осевая нагрузка, которая соответствует максимально до-
пускаемым контактным напряжениям в центре наиболее тяжело нагру-
женной зоны контакта тела качения и дорожки качения подшипника. 
равным: 

Статическая эквивалентная радиальная нагрузка orP  – статическая 
радиальная нагрузка, которая должна вызвать такие же контактные напря-
жения в наиболее тяжело нагруженной зоне контакта тела качения и до-
рожки качения подшипника, как и в условиях действительного нагружения. 

Статическая эквивалентная осевая нагрузка oaP  – статическая 
центральная осевая нагрузка, которая должна вызвать такие же кон-
тактные напряжения в наиболее тяжело нагруженной зоне контакта тела 
качения и дорожки качения подшипника, как и в условиях действитель-
ного нагружения. 

Диаметр ролика (для расчета грузоподъемности) weD  – диаметр 
ролика в среднем сечении.  

Длина ролика (для расчета грузоподъемности) weL  – наибольшая 
теоретическая длина контакта ролика и той дорожки качения, где контакт 
является самым коротким. За длину контакта принимают расстояние ме-
жду теоретическими точками пересечения поверхности качения и торца-
ми ролика, за вычетом фасок ролика, или ширину дорожки качения, за 
вычетом галтелей (проточек). При этом выбирают меньшее значение. 

Номинальный угол контакта   – угол между радиальным направле-
нием и прямой линией, проходящей через точки контакта тел качения и 
колец в осевом сечении подшипника. Для дорожки качения с прямоли-
нейной образующей   – угол между радиальным направлением и линией, 
перпендикулярной к образующей дорожки качения наружного кольца. 

Диаметр окружности центров тел качения pwD .  
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6.10.1.2. Базовая статическая грузоподъемность 

Шариковые радиальные и радиально-упорные подшипники: 
2

0 cosor wC f izD  ,        (6.10.1) 
где 0f  – коэффициент, зависящий от геометрии деталей подшипника 
и от принятого уровня напряжения, определяемый по графикам, приво-
димым в соответствующих справочниках.  

i  – число рядов тел качения в подшипнике; 
z  – число шариков, воспринимающих нагрузку в одном направлении;  

wD  – диаметр шарика, мм. 
Роликовые радиальные и радиально-упорные подшипники: 

cos44 1 coswe
or we we

pw

DC izL D
D

 
    

 
,    (6.10.2) 

где  weD  – диаметр ролика, мм;  
weL  – длина ролика, мм; 

z  – число роликов, воспринимающих нагрузку в одном направлении. 
Базовая статическая радиальная грузоподъемность двух и более 

одинаковых однорядных шариковых и роликовых радиальных и ради-
ально-упорных подшипников, установленных рядом на одном валу при 
их последовательном расположении в случае равномерного распределе-
ния между ними нагрузки равна номинальной грузоподъемности одного 
однорядного подшипника, умноженной на число подшипников. 

6.10.1.3. Статическая эквивалентная нагрузка 

Статическая эквивалентная радиальная нагрузка для шариковых 
радиальных и радиально-упорных, роликовых радиально-упорных 
 0    подшипников равна большему из двух значений, рассчитанных 
по формулам: 

0 0 0r r aP X F Y F  ,        (6.10.3) 
0r rP F ,         (6.10.4) 

где rF  – радиальная нагрузка на подшипник; 
aF  – осевая нагрузка на подшипник; 
0X  – коэффициент статической радиальной нагрузки;  

0Y  – коэффициент статической осевой нагрузки;  
Значения коэффициентов 0X  и 0Y  определяются по справочным 

таблицам в зависимости от типа подшипника. 
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Для роликовых радиальных подшипников ( 0   ), которые воспри-
нимают только радиальную нагрузку: 

0r rP F .         (6.10.5) 
При расчете статической эквивалентной радиальной нагрузки для 

двух одинаковых однорядных радиальных шариковых и радиально-
упорных шариковых и роликовых подшипников, установленных рядом 
на одном валу при расположении широкими или узкими торцами друг к 
другу и образующих общий подшипниковый узел, используют значе-
ния 0X  и 0Y  для двухрядных подшипников, а значения rF  и aF  прини-
мают в качестве общей нагрузки, действующей на весь комплект. 

При расчете статической эквивалентной радиальной нагрузки для 
двух и более одинаковых однорядных шариковых радиальных, шарико-
вых и роликовых радиально-упорных подшипников, установленных по-
следовательно на одном валу, используют значения 0X  и 0Y  для одно-
рядных подшипников, а значения rF  и aF  принимают в качестве обшей 
нагрузки, действующей на весь комплект. 

6.11. Динамическая грузоподъемность подшипников качения. 
Динамическая эквивалентная нагрузка 

6.11.1. Общие сведения 
Методы вычисления базовой динамической расчетной грузоподъ-

емности и расчетного ресурса подшипников качения стандартизованы.  
Разрушение вращающегося под нагрузкой подшипника качения про-

исходит вследствие усталостных процессов в металле колец и тел качения.  
Применяют следующие термины и определения.  
Расчетный ресурс – основной показатель правильности выбора 

подшипника. 
Ресурс – число оборотов, которое одно из колец подшипника (или 

кольца упорного двойного подшипника) делает относительно другого 
кольца до появления первых признаков усталости металла одного из ко-
лец или тел качения. 

Надежность – вероятность того, что данный подшипник достигнет 
или превысит расчетный ресурс.  

Базовый расчетный ресурс 10L , миллионов оборотов, – ресурс, со-
ответствующие 90%-й надежности для подшипника, изготовленного из 
обычного материала с применением обычных технологии и условий 
эксплуатации. 
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Базовая динамическая радиальная расчетная грузоподъемность rC , 
– постоянная радиальная нагрузка, которую подшипник теоретически 
может воспринимать при базовом расчетном ресурсе, составляющем 
один миллион оборотов. Для радиально-упорных однорядных подшип-
ников радиальная расчетная грузоподъемность соответствует радиаль-
ной составляющей нагрузки, которая вызывает чисто радиальное сме-
щение подшипниковых колец относительно друг друга. 

Базовая динамическая осевая расчетная грузоподъемность aC , – 
постоянная центральная осевая нагрузка, которую подшипник теоре-
тически может воспринимать при базовом расчетном ресурсе, состав-
ляющем один миллион оборотов. 

Динамическая эквивалентная радиальная нагрузка rP , – постоянная 
радиальная нагрузка, под воздействием которой подшипник будет 
иметь такой же ресурс, как и в условиях действительного нагружения. 

Динамическая эквивалентная осевая нагрузка aP , – постоянная цен-
тральная осевая нагрузка, под воздействием которой подшипник будет 
иметь такой же ресурс, как и в условиях действительного нагружения. 

Диаметр ролика weD , – диаметр среднего сечения ролика.  
Длина ролика weL , – теоретическая длина контакта ролика и до-

рожки качения.  
Номинальный угол контакта  , – угол в осевом сечении подшип-

ника между радиальным направлением и прямой линией, проходящей 
через точки контакта тела качения с дорожками качения колец.  

Для дорожки качения с прямолинейной образующей   – угол меж-
ду радиальным направлением и линией, перпендикулярной к образую-
щей дорожки качения наружного кольца. 

Диаметр окружности центров набора шариков (роликов) pwD , – 
диаметр окружности, проходящей через центры тел качения в одном 
ряду подшипника.  

Нормальные условия эксплуатации – условия, которые являются 
оптимальными для подшипника (подшипник правильно установлен, 
смазан, защищен от проникания инородных тел; нагрузка соответствует 
типоразмеру подшипника; подшипник не подвергается чрезмерным из-
менениям температуры и частоты вращения). 

6.11.2. Базовая динамическая расчетная грузоподъемность 
Шариковые радиальные и радиально-упорные подшипники: 
при wD ≤25,4 мм: 
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 0,7 0,67 1,81,3 cosr c wC f i z D  ,      (6.11.1) 
при wD >25,4 мм: 

 0,7 0,67 1,43,647 cosr m c wC b f i z D  .     (6.11.2) 
В формулах (6.11.1) и (6.11.2): 
i  – число рядов тел качения в подшипнике; 

сf  – коэффициент, зависящий от геометрии деталей подшипника и 
от принятого уровня напряжения; его значения можно определять по 
графикам, приведенным в соответствующей справочной литературе; 

wD  – диаметр шарика, мм;  
z  – число тел качения в однорядном подшипнике; число тел каче-

ния в одном ряду многорядного подшипника при одинаковом числе их в 
каждом ряду. 

Роликовые радиальные и радиально-упорные подшипники: 
 0,78 0,75 1,074cosr m c we weC b f iL z D  ,     (6.11.3) 

где mb =1,0 для игольчатых подшипников со штампованным наруж-
ным кольцом;  

mb =1,1 для роликовых цилиндрических, конических и игольчатых с 
кольцами, подвергнутыми обработке резанием:  

mb =1,15 для роликовых сферических;  
сf  – коэффициент, зависящий от геометрии деталей подшипника и 

от принятого уровня напряжения; его значения можно определять по 
графикам, приведенным в соответствующей справочной литературе. 

При расчете базовой динамической радиальной грузоподъемности 
для двух одинаковых шариковых радиальных однорядных подшипников, 
установленных рядом на одном и том же валу, эту пару подшипников 
рассматривают как один двухрядный радиальный подшипник. 

При расчете базовой динамической радиальной грузоподъемности 
для двух одинаковых шариковых и роликовых радиально-упорных одно-
рядных подшипников, смонтированных рядом на одном и том же валу 
(парный монтаж) по схеме «широкий торец к широкому» или «узкий 
торец к узкому» так, что они работают как один узел, эту пару рассмат-
ривают как один двухрядный радиально-упорный подшипник. 

Базовую динамическую радиальную грузоподъемность для двух 
или более одинаковых шариковых и роликовых радиально-упорных од-
норядных подшипников, точно изготовленных и смонтированных по-
следовательно рядом на одном и том же валу так, что они работают как 
один узел, определяют умножением числа подшипников в степени 0,7 
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(для шариковых) или 7/9 (для роликовых) на базовую динамическую 
грузоподъемность одного подшипника.  

6.11.3. Динамическая эквивалентная нагрузка 
Для шариковых радиальных, шариковых и роликовых радиально-

упорных подшипников при постоянных радиальной и осевой нагрузках: 
r r aP XF YF  ,        (6.11.4) 

для роликовых радиальных подшипников с углом 0    при ради-
альной нагрузке: 

r rP F .         (6.11.5) 
В формулах (6.11.4) и (6.11.5): 

rF  – радиальная нагрузка на подшипник или радиальная состав-
ляющая фактической нагрузки, действующей на подшипник; 

aF  – осевая нагрузка на подшипник или осевая составляющая фак-
тической нагрузки, действующей на подшипник. 

Значения коэффициентов X динамической радиальной нагрузки и Y 
динамической осевой нагрузки в зависимости от типа подшипника 
можно определять по таблицам, приведенным в соответствующей спра-
вочной литературе 

При расчете динамической эквивалентной радиальной нагрузки для 
двух одинаковых шариковых роликовых радиально-упорных однорядных 
подшипников, смонтированных рядом на одном и том же валу (парный 
монтаж) по схеме «широкий торец к широкому» или «узкий торец к уз-
кому» так, что они работают как один узел, их рассматривают как один 
двухрядный радиально-упорный подшипник, используя значения X  
и Y  для двухрядных подшипников. 

При расчете динамической эквивалентной радиальной нагрузки для 
двух или более одинаковых однорядных шариковых радиальных, шарико-
вых и роликовых радиально-упорных подшипников, смонтированных по-
следовательно рядом на одном и том же валу так, что они работают как 
один узел, используют значения X  и Y  для однорядного подшипника.  

6.12. Расчетный ресурс подшипника 
Расчетным показателем долговечности подшипника служит базо-

вый ресурс 10L , соответствующий 90%-й надежности (отсюда в обозна-
чении индекс 10, равный разности 100-90).  

Базовый расчетный ресурс 10L  в миллионах оборотов определяют 
при 90%-ной надежности: 
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10

kCL
P

   
 

,         (6.12.1) 

где  С – базовая динамическая грузоподъемность подшипника (ради-
альная rC  или осевая aC ;  

Ρ – эквивалентная динамическая нагрузка (радиальная rP  или осе-
вая aP );  

k  – показатель степени, равный 3 для шариковых подшипников и 
равный 3,33 для роликовых подшипников. 

Формула расчета ресурса справедлива, если rP  (или aP ), а при пе-
ременных нагрузках maxrP  (или maxaP ), не превышает 0,5 rC  (или 0,5 aC ). 

По приведенной выше формуле вычисляют базовый расчетный ре-
сурс 10L  для подшипников, изготовленных из обычных подшипниковых 
сталей и эксплуатируемых при нормальных условиях.  

6.13. Выбор и расчет подшипников качения 

6.13.1. Силы, нагружающие подшипники 

6.13.1.1. Радиальные реакции 

Вал на подшипниках, установленных по одному в опоре, условно 
рассматривают как балку на шарнирно-подвижных опорах или как балку 
с одной шарнирно-подвижной и одной шарнирно-неподвижной опорой.  

Радиальную реакцию rF  подшипника считают приложенной к оси 
вала в точке пересечения с ней нормалей, проведенных через середины 
контактных площадок.  

Для радиальных подшипников 
точка приложения реакции располо-
жена на середине ширины подшипни-
ка.  

Для радиально-упорных подшип-
ников расстояние a  между точкой 
приложения реакции и торцом под-
шипника может быть определено гра-
фически (рис. 6.13.1) или аналитиче-
ски: 

подшипники шариковые радиально-упорные однорядные: 
 0,5 0,5 tga B d D      ,      (6.13.1) 

подшипники роликовые конические однорядные: 



a
B

d
D



Lwe

0,5Lwe

d
D

a
T

Рис. 6.13.1
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 0,5
3

e d D
a T

 
  

 
.               (6.13.2) 

Ширину кольца B , монтажную высоту T , коэффициент осевого 
нагружения e , угол контакта  , а также диаметры d  и D  принимают 
по каталогу подшипников. 

Реакции опор определяют из уравнений равновесия. Методика оп-
ределения реакций в опорах приведена в разделах 2.6 и 5.4.4.1.2. 

В ряде случаев направление вращения может быть переменным 
или неопределенным, причем изменение направления вращения может 
привести к изменению не только направления, но и значений реакций 
опор. В таких случаях при определении реакций рассматривают наибо-
лее неблагоприятный вариант.  

6.13.1.2. Осевые реакции 

При установке вала на двух радиальных шариковых или радиально-
упорных подшипниках нерегулируемых типов осевая сила aF , нагру-
жающая подшипник, равна по величине внешней осевой силе AF , дей-
ствующей на вал. Силу AF  воспринимает тот подшипник, который ог-
раничивает осевое перемещение вала под действием этой силы. 

При определении осевых сил, нагружающих радиально-упорные 
подшипники регулируемых типов, следует учитывать осевые силы, воз-
никающие под действием радиальной нагрузки rF  вследствие наклона 
контактных линий. Значения этих сил зависят от типа подшипника, угла 
контакта, значений радиальных сил, а также от того, как отрегулирова-
ны зазоры в подшипниках.  

Если подшипники собраны с большим зазором, то всю нагрузку 
воспринимает только один или два шарика или ролика. Осевая состав-
ляющая нагрузки при передаче ее одним телом качения равна tgrF  . 
Условия работы подшипников при таких больших зазорах неблагопри-
ятны, и поэтому такие зазоры недопустимы.  

Обычно подшипники регулируют так, чтобы осевой зазор при ус-
тановившемся температурном режиме был бы близок к нулю. В этом 
случае под действием радиальной нагрузки rF  находятся около полови-
ны тел качения, а суммарная по всем нагруженным телам качения осе-
вая составляющая из-за наклона контактных линий равна ' re F  и пред-
ставляет собой минимальную осевую силу, которая должна действовать 
на радиально-упорный подшипник при заданной радиальной силе: 

min 'a rF e F          (6.13.2) 
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В шариковых радиально-упорных подшипниках действительный 
угол контакта отличается от начального и зависит от радиальной на-
грузки rF  и базовой статической грузоподъемности 0rC . Поэтому ко-
эффициент 'e  определяют по формулам: 

- для подшипников с углом контакта 12   : 
0,195

0
' 0,563 r

r

Fe
C

 
  

 
,       (6.13.3) 

- для подшипников с углом контакта 15   : 
0,136

0
' 0,579 r

r

Fe
C

 
  

 
,       (6.13.4) 

- для подшипников с углом контакта 18   : 
'e e .          (6.13.5) 

Значения коэффициента e  в формуле (6.18) принимают 
по табл. 6.6. 

Для конических роликовых подшипников:  
' 0,83e e .         (6.13.6) 

Значения коэффициента е в формуле (6.13.6) принимают по справоч-
ной таблице из соответствующего справочника. 

Под действием силы minaF  наружное кольцо подшипника поджато к 
крышке корпуса. При отсутствии упора кольца в крышку оно будет от-
жато в осевом направлении, что приведет к нарушению нормальной ра-
боты подшипника. Для обеспечения нормальных условий работы осевая 
сила, нагружающая подшипник, должна быть не меньше минимальной:  

mina aF F .         (6.13.7) 
Это условие должно быть выполнено для каждой опоры. 
Если mina aF F , то более половины тел качения подшипника нахо-

дятся под нагрузкой. Жесткость опоры с ростом осевой нагрузки увеличи-
вается, поэтому в некоторых опорах, например в опорах шпинделей стан-
ков, применяют сборку с предварительным натягом.  

Для нормальной работы радиально-упорных подшипников необхо-
димо, чтобы в каждой опоре осевая сила, нагружающая подшипник, бы-
ла бы не меньше минимальной: 

1 1mina aF F .         (6.13.8) 

2 2 mina aF F .        (6.13.9) 
Кроме того, должно быть выполнено условие равновесия вала – ра-

венство нулю суммы всех осевых сил, действующих на вал. Например, 
для схемы по рис. 6.13.2:  
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1 2 0A a aF F F   .              (6.13.10) 
Рассмотрим пример нахождения осевых реакций в опорах.  
В представленной на рис. 6.13.2 расчетной схеме приняты обозна-

чения: 
AF  и RF  – внешние осевая и радиальная нагрузки, действующие на 

вал;  
1rF  и 2rF — радиальные реакции опор;  

1aF  и 2aF  – осевые реакции опор.  

 
Решение по определению осевых реакций в опорах может быть 

найдено при совместном удовлетворении трех условий: 
- из условия (6.13.7) в каждой опоре с учетом (6.13.2) следует: 

1 1'a rF e F ; 

2 2'a rF e F ; 
- из условия равновесия вала под действием осевых сил следует: 

1 2 0A a aF F F   . 
Для нахождения решения применяют метод попыток, предвари-

тельно принимая осевую силу в одной из опор равной минимальной. 
1. Пусть, например, 

1 1'a rF e F . 
Тогда из условия равновесия вала получим: 

2 1 1'a A a A rF F F F e F    . 
Проверяем выполнение условия mina aF F  для второй опоры.  
Если при этом выполняется условие 2 2'a rF e F , то осевые силы 

найдены правильно.  
Если 2 2'a rF e F , что недопустимо, то нужно предпринять вторую 

попытку. 
2. Следует принять: 

2 2'a rF e F .  

rB

FRFA

Fr1

Fr2Fa1 Fa2

Рис. 6.13.2
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Тогда из условия равновесия вала получим: 
1 2 2'a a A r AF F F e F F    . 

При этом условие 1 1'a rF e F  будет обязательно выполнено. 

6.13.2. Подбор подшипников 
Основной критерий работоспособности и порядок подбора под-

шипников зависит от значения частоты вращения кольца.  
Подшипники выбирают по статической грузоподъемности, если 

они воспринимают внешнюю нагрузку в неподвижном состоянии или 
при медленном вращении ( n 10 об/мин).  

Подшипники, работающие при n  10 об/мин, выбирают по дина-
мической грузоподъемности, рассчитывая их ресурс при требуемой на-
дежности.  

Подшипники, работающие при частоте вращения n  10 об/мин и 
резко переменной нагрузке, также следует проверять на статическую 
грузоподъемность. 

Предварительно назначают тип и схему установки подшипников.  
Подбор подшипников выполняют для обеих опор вала.  
В некоторых изделиях, например в редукторах, для обеих опор ре-

комендуется применять подшипники одного типа и одного размера. В 
этом случае подбор выполняют по наиболее нагруженной опоре.  

Иногда из соотношения радиальных и осевых сил нельзя заранее с 
уверенностью определить, какая опора более нагружена. Тогда расчет 
ведут параллельно для обеих опор до получения значений эквивалент-
ных нагрузок, по которым и определяют более нагруженную опору. 

6.13.2.1. Расчет подшипников на статическую грузоподъемность 

Значения базовой статической грузоподъемности для каждого 
подшипника, определенные по формулам (6.10.1), (6.10.2), приведены в 
каталогах подшипников. 

При расчете на статическую грузоподъемность проверяют, не бу-
дет ли статическая эквивалентная нагрузка на подшипник превосходить 
статическую грузоподъемность, указанную в каталоге: 

0 0r rP C .              (6.13.11) 
При повышенных требованиях к плавности хода, шумности и к ста-

бильности момента трения рекомендуется уменьшить допускаемую стати-

ческую эквивалентную нагрузку 0rP  до 0

0

rC
S

. Коэффициент безопасно-

сти 0S  для упорных подшипников крановых крюков и подвесов равен 1,5; 
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для приборных прецизионных поворотных устройств 0 2S  ; для ответст-
венных тяжелонагруженных опор и поворотных кругов 0 4S  . 

6.13.2.2. Расчет подшипников на заданный ресурс 

Исходные данные: 
— 1rF , 2rF  – радиальные нагрузки (радиальные реакции) опор 

двухопорного вала;  
— AF  – внешняя осевая сила, действующая на вал;  
— n  – частота вращения кольца (как правило, частота вращения 

вала);  
— d  -диаметр посадочной поверхности вала, который берут из 

компоновочной схемы; 
— '

saL , '
sahL  – требуемый ресурс при необходимой вероятности 

безотказной работы подшипника соответственно в млн. об. или в часах;  
— режим нагружения;  
— условия эксплуатации подшипникового узла (возможная пере-

грузка, рабочая температура и др.). 
Условия работы подшипников весьма разнообразны и могут разли-

чаться по величине кратковременных перегрузок, рабочей температуре, 
вращению внутреннего или наружного кольца и др. Влияние этих фак-
торов на работоспособность подшипников учитывают введением в рас-
чет эквивалентной динамической нагрузки (формулы (6.9), (6.10)) и до-
полнительных коэффициентов. 

Подбор подшипников качения следует выполнять в такой последо-
вательности. 

1. Предварительно назначают тип и схему установки подшипников. 
2. Для назначенного подшипника определяют следующие данные: 
— для шариковых радиальных и радиально-упорных подшипников с 

углом контакта   18° – значения базовых динамической rC  и статиче-
ской 0rC  радиальных грузоподъемностей (по каталогу подшипников); 

— для шариковых радиально-упорных с углом контакта  18° – 
значение rC  (по каталогу подшипников), по справочной таблице – зна-
чения коэффициентов нагрузок X  и Y , коэффициента осевого нагру-
жения e ; 

— для конических роликовых – значение rC  (по каталогу подшип-
ников) и по справочной таблице определяют значения коэффициентов 
нагрузок X  и Y , коэффициента осевого нагружения e . 



 
 

328

3. Из условия равновесия вала и условия ограничения минимально-
го уровня осевых нагрузок на радиально-упорные подшипники опреде-
ляют осевые силы 1aF  и 2aF . 

4. Для подшипников шариковых радиальных, а также шариковых 
радиально-упорных с углом контакта   18° по справочной таблице в 
соответствии с имеющейся информацией находят значения X , Y  и e  в 

зависимости от 0

0

a

r

f F
C

 или 2
a

w

F
izD

. 

5. Сравнивают отношение a

r

F
VF

 с коэффициентом e  и окончательно 

принимают значения коэффициентов X  и Y .  

При a

r

F e
VF

  принимают X =1, Y =0. 

При a

r

F e
VF

  для подшипников шариковых радиальных и радиаль-

но-упорных окончательно принимают определенные ранее (в п. 2 и 4) 
значения коэффициентов X  и Y . 

Здесь V – коэффициент вращения кольца:  
V=1 при вращении внутреннего кольца подшипника относительно 

направления радиальной нагрузки;  
V=1,2 при вращении наружного кольца. 
6. Вычисляют эквивалентную радиальную динамическую нагрузку:  
для шариковых радиальных и шариковых или роликовых радиально-

упорных подшипников: 
  Т Бr r aP VXF YF K K  ,             (6.13.12) 

для роликовых радиальных подшипников: 
Т Бr rP VF K K .              (6.13.13) 

Значение температурного коэффициента ТK  и коэффициента безо-
пасности БK  определяют по соответствующим справочным таблицам. 

Для подшипников, работающих при переменных режимах нагру-
жения, задаваемых циклограммой нагрузок и соответствующими этим 
нагрузкам частотами вращения (рис. 6.30) следует вычислять эквива-
лентную динамическую нагрузку при переменном режиме нагружения: 

3 3 3
1 1 2 23

1 2

...
...

n n
E

n

P L P L P LP
L L L
  


  

,            (6.13.14) 

где iP  и iL  – постоянная эквивалентная нагрузка (радиальная или осе-
вая) на i -м режиме и продолжительность ее действия в млн. об.  
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Если iL  задана в часах ( hiL ), то ее пересчитывают на млн. об. с 
учетом частоты вращения in , об/мин: 

6
60

10
i hi

i
n LL  .              (6.13.15) 

Если нагрузка на подшипник изменяется по линейному закону 
от minP  до maxP , то эквивалентная динамическая нагрузка равна: 

min max2
3E

P PP 
               (6.13.16) 

7. Определяют скорректированный по уровню надежности и усло-
виям применения расчетный ресурс подшипника, ч: 

6

1 23
10
60

k
r

sah
r

CL a a
P n

 
  

 
,             (6.13.17) 

где  rC  – базовая динамическая радиальная грузоподъемность под-
шипника; 

rP  – эквивалентная динамическая радиальная нагрузка (при пере-
менном режиме нагружения ErP );  

k  – показатель степени:  
3k   для шариковых подшипников, 
3,3k   – для роликовых подшипников; 

n  – частота вращения кольца;  
1a  – коэффициент, корректирующий ресурс в зависимости от не-

обходимой надежности;  
23a — коэффициент, характеризующий совместное влияние на ресурс 

особых свойств подшипника и условий его эксплуатации. 
8. Оценивают пригодность намеченного размера подшипника.  
Подшипник пригоден, если выполняется условие: 

'
sah sahL L ,               (6.13.18) 

где sahL  – расчетный ресурс подшипника; 
'
sahL  – требуемый ресурс подшипника. 

В некоторых случаях в одной опоре устанавливают два одинаковых 
радиальных или радиально-упорных однорядных подшипника, обра-
зующих один подшипниковый узел. При этом пару подшипников рас-
сматривают как один двухрядный подшипник.  

При определении ресурса по формуле (6.33) вместо rC  подставля-
ют базовую динамическую радиальную грузоподъемность сумrC  ком-
плекта из двух подшипников:  
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для шарикоподшипников: 
сум 1,625r rC C ,              (6.13.19) 

для роликоподшипников: 
сум 1,714r rC C .              (6.13.20) 

Базовая статическая радиальная грузоподъемность такого комплек-
та 0 сумrC  равна удвоенной номинальной грузоподъемности одного од-
норядного подшипника 0rC : 

0 сум 02r rC C .              (6.13.21) 
При определении эквивалентной нагрузки rP  значения коэффици-

ентов X  и Y  принимают как для двухрядных подшипников: для шари-
коподшипников по табл. 6.5-6.8; для роликоподшипников – по табл. 6.8. 

6.14. Смазка и уплотнения опор на подшипниках качения 

6.14.1. Общие сведения 
Смазка подшипников уменьшает трение, износ и нагрев рабочих по-

верхностей; обеспечивает отвод теплоты; предохраняет поверхности тре-
ния от загрязнения и коррозии; повышает плавность вращения валов и 
осей; уменьшает шум и в некоторой степени компенсирует колебания на-
грузок.  

Смазочные материалы разделяют на три вида: 
— жидкие минеральные смазки, которые изготавливают из нефтя-

ных и синтетических масел; 
— эластичные смазки (консистентные пасты), получаемые сгуще-

нием жидких масел; 
К основным свойствам, характеризующим качество смазочных ве-

ществ, относятся:  
— вязкость или внутреннее трение масла (жидкости) – способность 

масла сопротивляться сдвигу смежных слоев при их относительном смеще-
нии; вязкость масел существенно падает с увеличением температуры; 

— маслянистость, или активность смазки – способность масла 
образовывать на смазываемых поверхностях прочные (адсорбирован-
ные) пленки; маслянистость является основной характеристикой при 
работе опор в условиях граничного или полужидкостного трения; 

— пентрация – характеризует густоту или консистентность мазей 
и, в частности, способность покачиваться через систему подачи. 

К важным характеристикам масел относятся также температура 
вспышки и застывания, а мазей – температура разжижения. 
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Жидкие смазки по сравнению с консистентными смазками имеют 
следующие преимущества: меньший коэффициент трения и большую 
стабильность свойств; способны проникать в узкие зазоры, обеспечива-
ют лучший отвод теплоты и удаление продуктов износа; допускают 
смену смазки без разборки опор. Однако жидкие смазки требуют более 
сложных уплотнений и регулярного наблюдения за подачей.  

Консистентные смазки эффективны при невысоких скоростях, 
больших давлениях и рабочей температуре опор до 120°С, а также при 
переменном режиме работы и длительных перерывах в работе. Они 
лучше предохраняют опоры от коррозии. 

С помощью присадок получают составные (компаундированные) 
смазки, которые имеют высокую маслянистость и способны работать 
при большом перепаде температур.  

При выборе смазки необходимо учитывать условия работы пар 
трения, характер и величину нагрузок, величину скорости, температур-
ный режим, специфические требования.  

Маловязкие масла применяют при низких температурах и высоких 
скоростях, и наоборот, чем больше нагрузка и выше температура, тем 
большую вязкость должно иметь масло.  

6.14.2. Смазка подшипников качения  
Преимущественно используют следующие 

способы смазки подшипников качения. 
Картерная смазка.  
При этом способе жидкая смазка осуществля-

ется разбрызгиванием или масляным туманом, то 
есть подшипники смазывают тем же маслом, кото-
рым смазываются детали передач. Гнезда подшип-
ников не изолируются от внутренних полостей ко-
робок скоростей и редукторов. Если зубчатые коле-
са или специальные разбрызгиватели (рис. 6.14.1), 
окунающиеся в масло, имеют достаточные окруж-
ные скорости, то брызги и капли масла заполняют 
внутреннюю полость корпуса, проникают к под-
шипникам, смазывают и охлаждают их. 

Смазка окунанием. 
Применяют для смазки подшипников горизонтальных валов жид-

кой смазкой. При малых скоростях подшипники погружают в масляную 
ванну до центра нижнего тела качения, а при больших скоростях ниж-
нее тело качения должно лишь слегка касаться масла.  

Циркуляционная смазка. 

Рис. 6.14.1
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Циркуляционную жидкую смазку самотеком или 
под давлением рекомендуют применять для подшипни-
ков вертикальных и высокоскоростных валов, а так же 
при малых частотах вращения валов.  

При циркуляционной смазке масло от насоса через 
очищающий фильтр и ниппель подается в распредели-
тельное устройство, от которого по отдельным трубкам 
подводится к подшипникам. К подшипникам качения 
масло подводят с внешней стороны подшипника, чтобы 
оно стекало в картер через подшипник (рис. 6.14.2).  

Смазка пластичным смазочным материалом. 
В этом случае подшипники смазывают пластичной 

смазкой, которой заполняют свободное пространство 
внутри опоры между крышкой подшипника и маслозащит-
ным кольцом.  

Для подачи в подшипники пластичного смазочного ма-
териала применяют пресс-масленки (рис. 6.14.3). Масло по-
дают под давлением специальным шприцем.  

Пример установки пресс-масленки приведен на 
рис. 6.14.4. 

 
Данный способ используется при малых скоростях вращения вра-

щающегося кольца подшипника, а так же в тех случаях, когда опора вала, 
расположена на значительном расстоянии от уровня масляной ванны (на-
пример, верхняя опора вертикального вала).  

Пластичную смазку подшипников применяют и при горизонталь-
ном расположении валов, когда частота вращения вала относительно 
мала, вследствие чего затруднено образование масляного тумана.  

Критерием применения данного способа смазки является условие: 
63 10 мм об/минdn    ,       (6.14.1) 

где d – диаметр внутреннего кольца подшипника, мм; 
n – частота вращения внутреннего кольца подшипника, об/мин. 
Смазка нижних опор вертикальных валов (рис. 6.14.5). 

Рис. 6.14.4

Рис. 6.14.3

от
 н

ас
ос

а

Рис. 6.14.2
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Специфика смазки таких опор со-
стоит в том, что необходимо исключить 
попадание абразивных частиц, образую-
щихся при износе передач, в подшипник. 
Поэтому нижние опоры вертикальных 
валов обычно изолируют от масляной 
ванны и смазывают жидким маслом от 
насоса или пластичным смазочным ма-
териалом. В этом случае для исключения 
попадания жидкой смазки в подшипник 
из картера устанавливают изолирующий 
стакан с вертикальными стенками. 

Использование смазки, закладываемой в полость подшипников с 
защитными шайбами (рис. 6.2.2, д) или с уплотнением из маслостойкой 
резины или пластмассы (рис. 6.2.2, ж) при их изготовлении.  

6.14.3. Уплотнения опор 
Уплотнительные устройства предназначены для разделения сред, 

предотвращения вытекания смазочного материала из подшипниковых 
узлов, а также для защиты подшипниковых узлов от попадания в них 
извне пыли и влаги. 

В машиностроении получили применение различные конструкции 
уплотнительных устройств, выбор которых определяется окружной 
скоростью цапфы вала, условиями окружающей среды (присутствием 
влаги, пыли, кислот, абразивных частиц) и другими факторами. 

Уплотнения, применяемые в машиностроении, делятся на:  
— контактные;  
— щелевые;  
— лабиринтные.  
Из контактных уплотнений наибольшее рас-

пространение получили контактные манжетные уп-
лотнения. 

Манжета (рис. 6.14.6) состоит из корпуса 1, изго-
товленного из бензомаслостойкой резины, каркаса 2, 
представляющего собой стальное кольцо Г-образного 
сечения, и браслетной пружины 3. Каркас придает корпусу манжеты же-
сткость. Браслетная пружина стягивает уплотняющую часть манжеты, 
вследствие чего образуется рабочая кромка, плотно охватывающая по-
верхность вала.  

Манжеты, предназначенные для работы в засоренной среде, вы-
полняют с дополнительной рабочей кромкой (рис. 6.14.6, б), называе-

Рис. 6.14.5

1
a)

б)
Рис. 6.14.6

3 2 1
3 2
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мой «пыльником». Размеры манжет, материалы каркаса, определяющие 
рабочую среду и максимальные окружные скорости, определяются 
стандартами. 

Манжету обычно устанавливают открытой сто-
роной внутрь корпуса (рис. 6.14.7). К рабочей кромке 
манжеты в этом случае обеспечен хороший доступ 
смазочного масла. 

При запыленной внешней среде также ставят две 
манжеты (рис. 6.14.8) или одну с пыльником 
(рис. 6.14.9).  

Свободное пространство меж-
ду манжетами, а также между ра-
бочими кромками манжеты и 
пыльника заполняют при сборке 
пластичным смазочным материа-
лом. 

Манжетные уплотнения про-
сты по конструкции и достаточно работоспособны при скоростях до 10 
м/с и температуры до 90° С, но требуют регулировки прижатия, высокого 
класса шероховатости шеек валов и систематического наблюдения.  

Бесконтактные щелевые (рис. 6.14.10) и лабиринтные (рис. 6.14.11) 
уплотнения применяются в быстроходных узлах и являются одними из 
наиболее совершенных и надежных типов уплотнений.  

 
Применение этих уплотнений не ограничено окружной скоростью, 

температурой узла и видом его смазки. Малый зазор сложной извилистой 
формы между вращающейся и неподвижной частями узла, заполненный 
консистентной смазкой, предохраняет подшипник от проникновения в него 
пыли и влаги, а также препятствует вытеканию масла. Бесконтактные уп-
лотнения не вызывают износа валов, так как герметизация достигается за-
полнением зазоров густой смазкой.  

Некоторые типы подшипников качения имеют встроенные уплотне-
ния, что значительно упрощает конструкцию подшипниковых узлов. 

Рис. 6.14.10 Рис. 6.14.11

Рис. 6.14.7

Рис. 6.14.8 Рис. 6.14.9
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7. СТАНДАРТИЗАЦИЯ И ВЗАИМОЗАМЕНЯЕМОСТЬ 

7.1. ОСНОВНЫЕ СВЕДЕНИЯ  
Стандартизацией называется установление и применение правил с 

целью упорядочения деятельности в определенной области для дости-
жения всеобщей максимальной экономии при соблюдении качества 
продукции, условий эксплуатации и требований безопасности.  

Существующая в России Государственная система стандартизации, 
состоящая из комплекса взаимоувязанных стандартов, определяет цели, 
задачи, терминологию, организацию и методику проведения работ по 
стандартизации.  

К числу основных задач стандартизации относятся: 
- установление требований к качеству готовой продукции; 
- определение единой системы показателей качества продукции, 

методов и средств ее испытания и контроля: 
- установление норм, требований и методов в области проектиро-

вания и производства продукции с целью обеспечения оптимального 
качества и устранения излишнего многообразия видов марок и типораз-
меров продукции; 

- развитие унификации и агрегатирования промышленной продук-
ции, особенно машин, оборудования и приборов; 

- обеспечение единства и правильности измерений, создание и со-
вершенствование государственных эталонов единиц измерения; 

- установление единых систем документации, классификации и ко-
дирования всей продукции, технико-экономической информации; 

- установление единых терминов, обозначений и величин в важней-
ших областях науки и техники, а также в отраслях народного хозяйства. 

Стандартом называется нормативно-технический документ по 
стандартизации, устанавливающий комплекс норм, правил, требований к 
объекту стандартизации и утвержденный компетентным органом. Стан-
дарт может быть разработан как на материальные предметы {например, 
на болты, гайки и т.п.), так и на нормы, правила, требования к объектам 
организационно-методического и общетехнического характера (напри-
мер, на чертежный шрифт, форму спецификации на чертежах и пр.)  

Различают следующие основные категории стандартов:  
ГОСТ – государственный стандарт;  
ОСТ – отраслевой стандарт;  
СТП – стандарт предприятия.  
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Перечисленные категории стандартов являются обязательными со-
ответственно в пределах России (ГОСТ), какой-либо отрасли промыш-
ленности (ОСТ) или предприятия (СТП). 

Кроме стандартов в целях нормализации параметров продукции 
используются и технические условия, являющиеся нормативно-
техническим документом, устанавливающим комплекс требований к 
конкретным типам, маркам и артикулам продукции. 

При разработке национальных стандартов учитываются рекомен-
дации, содержащиеся в международных стандартах ISO. 

Взаимозаменяемостью называется свойство независимо изготов-
ленных деталей занимать свое место в сборочной единице без дополни-
тельной механической или термической обработки при сборке, обеспе-
чивая при этом выполнение заданных им функций в соответствии с тех-
ническими требованиями к работе данного узла или машины. 

Взаимозаменяемость дает возможность значительно повысить про-
изводительность сборки и удешевить производство изделий. Кроме того, 
она приводит к повышению культуры ремонта машин, к упрощению и 
ускорению ремонтных работ, дает возможность обеспечить ремонтные 
предприятия запасными частями. Очевидно, что производство взаимоза-
меняемых деталей, узлов и изделий возможно только при условии со-
блюдения стандартов на материалы, полуфабрикаты и готовые изделия. 

Степень взаимозаменяемости во многом определяется унификаци-
ей (рациональным сокращением многообразия видов, типов и типораз-
меров изделий одинакового функционального назначения), направлен-
ной на развитие агрегатирования, задачей которого является создание и 
эксплуатация машин, на основе взаимозаменяемости отдельных агрега-
тов и узлов, каждый из которых может быть использован при создании 
различных модификаций машин одного или разного функционального 
назначения. 

7.2. ОШИБКИ ДЕТАЛЕЙ И МЕХАНИЗМОВ 
Точностью детали или механизма называется степень соответст-

вия действительных размеров, геометрических, кинематических и дру-
гих параметров их заданным значениям. С уменьшением этого несоот-
ветствия повышается точность параметров, однако прогрессивно воз-
растает стоимость изготовления и эксплуатации изделий. 

Необходимая точность деталей, узлов и комплектующих изделий 
по геометрическим параметрам, характеризующаяся отклонениями 
размеров и поверхностей, является одним из основных условий осуще-
ствления взаимозаменяемости.  
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Ошибки в размерах, а также в форме и расположении геометриче-
ских поверхностей звеньев вызывают погрешности взаимного положе-
ния и перемещения звеньев при работе механизмов. Эти ошибки назы-
вают первичными и делят на систематические, случайные и грубые. 

Систематическими ошибками называют ошибки постоянные по 
величине и знаку или изменяющиеся по определенному закону. Они вы-
зываются упрощениями кинематической схемы механизма, погрешно-
стями входных данных, а также средними отклонениями размеров 
звеньев. Систематические ошибки для конкретного механизма и даже 
типа механизмов имеют постоянное значение и вычисляются по систе-
матическим ошибкам отдельных звеньев. Следовательно, систематиче-
ская ошибка характеризует точность серии или вида одинаковых меха-
низмов и ее численная величина учитывается в виде соответствующей 
поправки или полностью компенсируется.  

Случайными ошибками называют ошибки, числовое значение кото-
рых заранее нельзя предсказать, так как их появление обусловлено про-
извольным воздействием независимых друг от друга случайных факто-
ров. Случайная ошибка является индивидуальной характеристикой кон-
кретного экземпляра из серии механизмов и ее численное значение не 
должно выходить за установленные пределы разброса случайных вели-
чин. Поэтому для серии одинаковых механизмов случайная ошибка от-
дельно не учитывается. 

Случайные ошибки делят на технологические и эксплуатационные.  
К технологическим относят ошибки, являющиеся результатом по-

грешностей изготовления механизмов.  
К эксплуатационным относятся ошибки, возникающие в процессе 

эксплуатации от деформации, износа, проскальзывания звеньев и т.д. 
Если необходимо учесть систематические и случайные ошибки, то 

общую ошибку определяют суммированием систематических и случай-
ных ошибок. 

Влияние случайных факторов не позволяет заранее определить чис-
ленное значение ошибки размера отдельной детали, взятой из партии или 
величину ошибки того или иного механизма. Однако опыт изготовления, 
эксплуатации и ремонта деталей и механизмов показал, что численное 
влияние случайных ошибок на точность изделий может оцениваться с по-
мощью методов теории вероятностей и математической статистики. Рас-
пределение случайных ошибок, возникающих в размерах при механической 
обработке деталей, сборке механизмов, а также при снятии показаний при-
боров, приближается к закону нормального распределения (закону Гаусса), 
который выражается кривой, представленной на рис. 7.2.1.  
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Аналитическое выражение плотности ве-
роятности нормального закона имеет следую-
щий вид: 

 
 

 
 

2
1 exp

22

x M x
x

D xD x

       
   

,

             (7.2.1) 
где  M x - математическое ожидание (сред-
нее значение признака, характеризующее по-
ложение центра рассеяния), 

 D x  – дисперсия (характеристика рас-
сеяния относительно центра  M x ), 

  – предельное практическое поле рассеяния. 
В практических расчетах в качестве характеристики рассеяния 

вместо  D x  принимают значение среднего квадратичного отклонения:  

 D x  .         (7.2.2) 
Кривая Гаусса симметрична относительно своей максимальной ор-

динаты, следовательно, одинаковые по абсолютному значению положи-
тельные и отрицательные отклонения от  M x  равновероятны.  

Форма кривой показывает, что отклонения от  M x  малой по абсо-
лютному значению величины появляются чаще, чем отклонения большой 
величины, а весьма большие отклонения вообще маловероятны.  

В пределах ±σ находится 68,27% всех возможных значений слу-
чайной величины, а в пределах предельного практического поля рассея-
ния 6   – 99,73%. Это означает, что из 1000 обработанных деталей 
бракованных может оказаться не более трех. 

Для практических целей достаточно ограничить колебания или 
разброс действительных значений параметров такими пределами, с уче-
том характера и степени ответственности каждого размера детали, при 
которых будет обеспечено необходимое качество работы механизмов. 

7.3. Допуски и посадки 

7.3.1. Термины и определения 
В соединении по сопрягаемым поверхностям двух деталей (рис. 7.3.1) 

различают охватывающую и охватываемую поверхности.  
Охватывающую поверхность независимо от вида поперечного се-

чения условно называют отверстием, а охватываемую – валом. 

 
 

 

M (x)

x

Рис. 7.2.1
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
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Параметры, относящиеся к охваты-
вающей поверхности (к отверстию), обо-
значают прописными (заглавными) буква-
ми, а к охватываемой (к валу)- строчными. 

Термины и определения стандартизи-
рованы ГОСТ 25346-89. 

Размером называется числовое значе-
ние линейной величины (диаметра, длины и т.п.) в выбранных единицах 
измерения. В машино- и приборостроении все размеры в технической 
документации задают и указывают в миллиметрах. 

Номинальным размером ( нD , нd ) называется основной размер, от-
носительно которого определяются отклонения (рис. 7.3.2).  

 
Номинальный размер определяется из расчета на прочность, жест-

кость, износостойкость и по другим критериям работоспособности или 
по конструктивным соображениям, а затем округляется (как правило, в 
большую сторону) в соответствии с нормальным рядом чисел. 

Действительным размером называют размер, полученный в ре-
зультате измерения с допустимой погрешностью.  

Предельные размеры – два предельно допустимых размера элемен-
та, между которыми должен находиться действительный размер. 

Наибольший предельный размер ( maxD , maxd ) – наибольший допус-
тимый размер элемента. 

Наименьший предельный размер ( minD , mind ) – наименьший допус-
тимый размер элемента. 
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Предельное отклонение – алгебраическая разность между предель-
ным и соответствующим номинальным размерами. Различают верхнее и 
нижнее предельные отклонения. 

Действительное отклонение – алгебраическая разность между 
действительным и соответствующим номинальным размерами. 

Верхнее отклонение ES, es – алгебраическая разность между наи-
большим предельным и соответствующим номинальным размерами.  

ES – верхнее отклонение отверстия:  
maxES D d  ;        (7.3.1) 

es – верхнее отклонение вала: 
maxes d d  .        (7.3.2) 

Нижнее отклонение EI, ei – алгебраическая разность между наи-
меньшим предельным и соответствующим номинальным размерами. 

EI – нижнее отклонение отверстия: 
minEI D d  ;        (7.3.3) 

ei – нижнее отклонение вала: 
minei d d  .         (7.3.4) 

Основное отклонение – одно из двух предельных отклонений 
(верхнее или нижнее), ближайшее к нулевой линии. 

Нулевая линия – линия, соответствующая номинальному размеру, 
от которой откладываются отклонения размеров при графическом изо-
бражении полей допусков и посадок. Если нулевая линия расположена 
горизонтально, то положительные отклонения откладываются вверх от 
нее, а отрицательные – вниз. 

Допуск T – разность между наибольшим и наименьшим предель-
ными размерами или алгебраическая разность между верхним и нижним 
отклонениями. Допуск – абсолютная величина (без знака). 

Для отверстия: 
DT ES EI  ;        (7.3.5) 

для вала: 
dT es ei  .         (7.3.6) 

Стандартный допуск IT – любой из допусков, устанавливаемых 
системой допусков и посадок. (В дальнейшем под термином «допуск» 
понимается «стандартный допуск»). 

Поле допуска – поле, ограниченное наибольшим и наименьшим пре-
дельными размерами и определяемое величиной допуска и его положе-
нием относительно номинального размера. При графическом изображе-
нии поле допуска заключено между двумя линиями, соответствующими 
верхнему и нижнему отклонениям относительно нулевой линии.  
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Обобщение опыта изготовления деталей на металлорежущем обо-
рудовании позволило выразить связь между точностью и численными 
значениями размеров с помощью условной величины (единицы допуска). 

Единицы допуска i, I – множители в формулах допусков, являю-
щийся функцией номинального размера и служащий для определения 
числового значения допуска. 

i – единица допуска для номинальных размеров до 500 мм,  
I – единица допуска для номинальных размеров свыше 500 мм. 
Так, например, для размеров от 1 мм до 500 мм 3 cp0,5i d  мкм, 

где cpd  – средний диаметр того или иного интервала диаметров, мм. 
Численное значение единицы допуска зависит только от размера 

изготовляемой детали. Благодаря этому единица допуска позволяет 
оценивать точность размеров одинаковой величины и является общей 
мерой или масштабом допусков в разных классах точности. 

Квалитет (степень точности) – совокупность допусков, рассмат-
риваемых как соответствующие одному уровню точности для всех но-
минальных размеров.  

Принято, что две или несколько деталей разных размеров следует 
считать одинаковой точности (принадлежащими одному квалитету), ес-
ли их изготавливают на одном и том же оборудовании при одних и тех 
же условиях обработки (режимах резания и т.д.). Отсюда следует, что 
точность валов, изготовленных, например, шлифованием во всем диапа-
зоне диаметров одинакова, несмотря на то, что погрешность обработки, 
как показали эксперименты, растет с увеличением размера обрабаты-
ваемой детали. 

Основной вал – вал, верхнее отклонение которого равно нулю. 
Основное отверстие – отверстие, нижнее отклонение которого 

равно нулю. 
Посадка – характер 

соединения двух деталей, 
определяемый разностью 
их размеров до сборки 
(рис. 7.3.3). 

Посадки характери-
зуют свободу относитель-
ного перемещения соеди-
ненных деталей или их 
способность сопротивлять-
ся взаимному смещению.  
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посадки  d  – номинальный размер, общий для отверстия и вала, со-
ставляющих соединение. 

Допуск посадки – сумма допусков отверстия и вала, составляющих 
соединение.  

Посадка с зазором – посадка, при которой гарантированно образу-
ется зазор в соединении, т.е. наименьший предельный размер отверстия 
больше наибольшего предельного размера вала или равен ему.  

При графическом изображении поле допуска отверстия расположе-
но над полем допуска вала. 

Посадки с зазором характеризуются наибольшими ( maxS ) и наи-
меньшими ( minS ) зазорами. 

Зазор S  – разность между размерами отверстия и вала до сборки, 
если размер отверстия больше размера вала: 

S D d  .         (7.3.7) 
max max minS D d  ,        (7.3.8) 
min min maxS D d  .        (7.3.9) 

или 
maxS ES ei  ,        (7.3.10) 
minS EI es  .        (7.3.11) 

Посадка с натягом – посадка, при которой гарантированно образу-
ется натяг в соединении, т.е. наибольший предельный размер отверстия 
меньше наименьшего предельного размера вала или равен ему.  

При графическом изображении поле допуска отверстия расположе-
но под полем допуска вала. 

Посадки с натягом характеризуются наибольшими ( maxN ) и наи-
меньшими ( minN )натягами. 

Натяг N  – разность между размерами вала и отверстия до сборки, 
если размер вала больше размера отверстия. Натяг можно определять 
как отрицательную разность между размерами отверстия и вала: 

 N S D d d D       .      (7.3.12) 

max max minN d D  ,       (7.3.13) 

min min maxN d D  .        (7.3.14) 
или 

maxN es EI  ,        (7.3.15) 

minN ei ES  .        (7.3.16) 
Переходная посадка – посадка, при которой возможно получение 

как зазора, так и натяга в соединении, в зависимости от действительных 
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размеров отверстия и вала. При графическом изображении поля допус-
ков отверстия и вала перекрываются полностью или частично. 

Переходные посадки характеризуются наибольшими зазорами maxS  
и наибольшими натягами maxN :  

max max minS D d  ,        (7.3.17) 
max max minN d D          (7.3.18 

или 
maxS ES ei  ,        (7.3.19) 
maxN es EI  .        (7.3.20) 

7.3.2. Системы допусков и посадок 
Так как характер соедине-

ния сопрягаемых деталей оп-
ределяется относительным 
расположением полей допус-
ков отверстия и вала, то одну и 
ту же посадку можно при раз-
личных расположениях полей 
допусков относительно нуле-
вой линии, синхронно изменяя 
положения полей допусков 
обеих сопрягаемых деталей 
относительно последней 
(рис. 7.3.4). Из этого следует, 
можно получать разнообраз-
ные посадки, изменяя положе-
ния только поля допуска от-
верстия (рис. 7.3.5) или только 
поля допуска вала (рис. 7.3.6). 

Деталь, у которой поло-
жение поля допуска не зави-
сит от вида посадки, назы-
вают основной деталью. Это 
может быть отверстие или 
вал, имеющие любое основ-
ное отклонение.  

Таким образом, основ-
ная деталь – это деталь, по-
ле допуска которой является 
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базовым для образования поса-
док. 

С целью устранения произ-
вольного выбора характера со-
единения, то есть посадки, а 
также для обеспечения взаимо-
заменяемости сопрягаемых де-
талей и стандартизации режу-
щего и измерительного инстру-
мента введена Единая система 
допусков и посадок (ЕСДП) – совокупность рядов допусков и посадок, 
закономерно построенных на основе опыта, теоретических и экспери-
ментальных исследований и оформленных в виде стандартов. Система 
предназначена для выбора минимально необходимых, но достаточных 
для практики вариантов допусков и посадок типовых соединений дета-
лей машин, дает возможность стандартизировать режущие инструменты 
и калибры, облегчает конструирование, производство и взаимозаменяе-
мость деталей машин, а также обусловливает их качество. 

Применение системы допусков и посадок является необходимым 
условием современного машино- и приборостроения, так как изготовле-
ние изделий и их составных частей по заданным допускам и посадкам 
дает возможность придать им свойство взаимозаменяемости. Основные 
положения системы допусков и посадок вытекают из понятий и опреде-
лений, приведенных в разделе 7.3.1. 

В Единой системе допусков и посадок установлено 19 квалитетов и 
определены формулы для расчета допусков. Было принято, что две или 
несколько деталей разных размеров следует считать одинаковой точно-
сти (принадлежащими одному квалитету), если их изготавливают на од-
ном и том же оборудовании при одних и тех же условиях обработки (ре-
жимах резания и т.д.). Отсюда следует, что точность валов, изготовлен-
ных, например, шлифованием во всем диапазоне диаметров одинакова, 
несмотря на то, что погрешность обработки, как показали эксперименты, 
растет с увеличением размера обрабатываемой детали. 

Зависимость изменения погрешности была представлена как про-
изведение двух частей, одна из которых ( a ) характеризует тип станка, 
другая – зависит лишь от размера детали ( 3 d ): 

3A a d .         (7.3.21) 
где  А – амплитуда рассеяния размеров, характеризующая погреш-
ность обработки, мкм;  

d – диаметр обрабатываемой детали, мм;  
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а – коэффициент, зависящий от типа станка.  
Величина допуска на одинаковые размеры устанавливается по за-

висимости:  
IT ki ,         (7.3.22) 

где  k  – число единиц допуска, установленное для каждого квалитета, 
i – единица допуска, зависящая только от величины размера 

(табл. 7.3.1).  
Таблица 7.3.1 

Квалитет 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 
Число  
единиц  

допуска k 
7 10 16 25 40 64 100 160 250 400 640 1000 1600 2500 

 
Всего квалитетов 19 – 01, 0, 1, 2, …, 17.  
Точность возрастает с уменьшением номера квалитета.  
Самые точные квалитеты (01, 0, 1, 2, 3, 4), как правило, применя-

ются при изготовлении образцовых мер и калибров.  
Квалитеты с 5-го по 11-й, как правило, применяются для сопрягае-

мых элементов деталей.  
Квалитеты с 12-го по 18-й применяются для несопрягаемых эле-

ментов деталей. 
Чтобы максимально сократить число значений допусков при по-

строении рядов допусков, стандартом установлены интервалы размеров, 
внутри которых значение допуска для данного квалитета не меняется. 

В Единой системе допусков и посадок для размеров до 500 мм ус-
тановлено (рис. 7.3.7): 

27 основных отклонений валов;  
27 основных отклонений отверстий.  
Основные отклонения отверстий обозначаются прописными бук-

вами латинского алфавита, валов – строчными.  
В Единой системе допусков и посадок основными деталями служат 

отверстия или валы, имеющие основное отклонение, равное нулю. 
Основное отверстие – отверстие, нижнее отклонение которого 

равно нулю ( 0EI  ) и обозначаемое буквой Н (рис. 7.3.5).  
У основного отверстия верхнее отклонение ES  всегда положи-

тельно и равно допуску по H соответствующего квалитета (табл. 7.3.2) 
Основной вал – вал, верхнее отклонение которого равно нулю ( 0es  ) 

и обозначаемое буквой h (рис. 7.3.6).  
У основного вала нижнее отклонение всегда отрицательно и рав-

но допуску по h соответствующего квалитета (табл. 7.3.3).· 



 
 

346

 
В таблице 7.3.2 приведены в сокращенном варианте значения пре-

дельных отклонений отверстий, а в таблице 7.3.3 – значения предель-
ных отклонений валов.  

Более подробная информация приводится в специальной литературе. 
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Таблица 7.3.2 
Предельные отклонения отверстий. ГОСТ 25347-82 

Поля 
допус- 

ков 

Номинальные размеры, мм 
св. 3 
до 6 

св. 6 
до 10 

св.10 
до 18 

св.18 
до 30 

св.30 
до 50 

св.50 
до 80 

св. 80 
до 120 

св.120 
до 180 

св.180 
до 250 

св.250 
до 315 

св.315 
до 400 

О
сн

ов
ны

е 
от

ве
рс

т
ия

 H7 
+12

0
+15

0
+18

0
+21

0
+25

0
+30

0
+35

0
+40 

0 
+46

0
+52 

0 
+57

0

H8 
+18

0
+22

0
+27

0
+33

0
+39

0
+46

0
+54

0
+63 

0 
+72

0
+81 

0 
+89

0

H9 
+30

0
+36

0
+43

0
+52

0
+62

0
+74

0
+87

0
+100 

0 
+115

0
+130 

0 
+140

0

H12 
+120

0
+150

0
+180

0
+210

0
+250

0
+300

0
+350

0
+400 

0 
+460

0
+520 

0 
+570

0

H14 
+300

0
+360

0
+430

0
+520

0
+620

0
+740

0
+870

0
+1000 

0 
+1150

0
+1300 

0 
+1400

0
 

F7 
+22
+10

+28
+13

+34
+16

+41
+20

+50
+25

+60
+30

+71
+36

+83 
+43 

+96
+50

+108 
+56 

+119
+62

F8 
+28
+10

+35
+13

+43
+16

+53
+20

+64
+25

+76
+30

+90
+36

+106 
+43 

+122
+50

+137 
+56 

+151
+62

G7 
+16

+4
+20

+5
+14

+6
+28

+7
+34

+9
+40
+10

+47
+12

+54 
+14 

+61
+15

+69 
+17 

+75
+18

Js6 +4
-4

+4,5
-4,5

+5,5
-5,5

+6,5
-6,5

+8
-8

+9,5
-9,5

+11
-11

+12,5 
-12,5 

+14,5
-14,5

+16 
-16 

+18
-18

Js7 +6
-6

+7
-7

+9
-9

+10
-10

+12
-12

+15
-15

+17
-17

+20 
-20 

+23
-23

+26 
-26 

+28
-28

K7 
+3
-9

+5
-10

+6
-12

+6
-15

+7
-18

+9
-21

+10
-25

+12 
-28 

+13
-33

+16 
-36 

+17
-40

K8 
+5

-13
+6

-16
+8

-19
+10
-23

+12
-27

+14
-32

+16
-38

+20 
-43 

+22
-50

+25 
-56 

+28
-61

M7 
0

-12
0

-15
0

-18
0

-21
0

-25
0

-30
0

-35
0 

-40 
0

-46
0 

-52 
0

-57

M8 
+2

-16
+1

-21
+2

-25
+4

-29
+5

-34
+5

-41
+6

-48
+8 

-55 
+9

-63
+9 

-72 
+11
-78

N7 
-4

-16
-4

-19
-5

-23
-7

-28
-8

-33
-9

-39
-10
-45

-12 
-52 

-14
-60

-14 
-66 

-16
-73

P7 
-8

-20
-9

-27
-11
-29

-14
-35

-17
-42

-21
-51

-24
-59

-28 
-68 

-33
-79

-36 
-88 

-41
-98
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Таблица 7.3.3 
Предельные отклонения валов. ГОСТ 25347-82 

Поля 
допус- 

ков 

Номинальные размеры, мм 
св. 3 
до 6 

св. 6 
до 10 

св.10 
до 18 

св.18 
до 30 

св.30 
до 50 

св.50 
до 80 

св. 80 
до 120 

св.120 
до 180 

св.180 
до 250 

св.250 
до 315 

св.315 
до 400 

О
сн

ов
ны

е 
ва

лы
 h7 

0
-12

0
-15

0
-18

0
-21

0
-25

0
-30

0
-35

0 
-40 

0
-46

0 
-52 

0
-57

h8 
0

-18
0

-22
0

-27
0

-33
0

-39
0

-46
0

-54
0 

-63 
0

-72
0 

-81 
0

-89

h9 
0

-30
0

-36
0

-43
0

-52
0

-62
0

-74
0

-87
0 

-100 
0

-115
0 

-130 
0

-140

h12 
0

-120
0

-150
0

-180
0

-210
0

-250
0

-300
0

-350
0 

-400 
0

-460
0 

-520 
0

-570

d8 
-30
-48

-40
-62

-50
-77

-65
-98

-80
-119

-100
-146

-120
-174

-145 
-208 

-170
-242

-190 
-271 

-210
-299

e7 
-20
-32

-25
-40

-32
-50

-40
-61

-50
-75

-60
-90

-72
-107

-85 
-125 

-100
-146

-110 
-162 

-125
-182

e8 
-20
-38

-25
-47

-32
-59

-40
-73

-50
-89

-60
-106

-72
-126

-85 
-148 

-100
-172

-110 
-191 

-125
-214

f7 
-10
-22

-13
-28

-16
-34

-20
-41

-25
-50

-30
-60

-36
-71

-43 
-83 

-50
-96

-56 
-108 

-62
-119

f8 
-10
-28

-13
-35

-16
-43

-20
-53

-25
-64

-30
-76

-36
-90

-43 
-106 

-50
-122

-56 
-137 

-62
-151

js7 +6
-6

+7
-7

+9
-9

+10
-10

+12
-12

+15
-15

+17
-17

+20 
-20 

+23
-23

+26 
-26 

+28
-28

k6 
+9
+1

+10
+1

+12
+1

+15
+2

+18
+2

+21
+2

+25
+3

+28 
+3 

+33
+4

+36 
+4 

+40
+4

k7 
+13

+1
+16

+1
+19

+1
+23

+2
+27

+2
+32

+3
+38

+3
+43 

+3 
+50

+4
+56 

+4 
+61

+4

m6 
+12

+4
+15

+6
+18

+7
+21

+8
+25

+9
+30
+11

+35
+12

+40 
+15 

+46
+17

+52 
+20 

+57
21

m7 
+16

+4
+21

+6
+25

+7
+29

+8
+34

+9
+41
+11

+48
+13

+55 
+15 

+63
+17

+72 
+20 

+78
+21

n6 
+16

+8
+19
+10

+23
+12

+28
+15

+33
+17

+39
+20

+45
+23

+52 
+27 

+60
+31

+66 
+34 

+73
+37

n7 
+20

+8
+25
+10

+30
+12

+36
+15

+42
+17

+50
+20

+58
+23

+67 
+27 

+77
+31

+86 
+34 

+94
+37

p6 
+20
+12

+24
+15

+29
+18

+35
+22

+42
+26

+51
+32

+59
+37

+68 
+43 

+79
+50

+88 
+56 

+98
+62
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Посадка обозначается дробью, проставляемой после номинального 
размера, в числителе которой всегда проставляется буквенное обозна-
чение поля допуска отверстия с номером соответствующего квалитета, 
в знаменателе – буквенное обозначение поля допуска вала с номером 
соответствующего квалитета. Например: 

7 8 6 7; 50 ; ; 25
8 7 8 8

H F G H
k h m p

   . 

В зависимости от того, какая из двух сопрягаемых деталей является 
основной, системы допусков и посадок включают два ряда посадок:  

посадки в системе отверстия – различные зазоры и натяги полу-
чаются соединением валов с различными полями допуска с основным 
отверстием (рис. 7.6), например: 

7 8 6; 50 ;
7 9 8

H H H
k p m

    ; 

посадки в системе вала – различные зазоры и натяги получаются 
соединением отверстий с различными полями допуска с основным ва-
лом (рис. 7.7), например: 

7 8 8; 50 ;
7 9 8

K P G
h h h

   . 

Валы различной точности (даже высокой) можно обрабатывать и 
измерять универсальными инструментами – резцами, шлифовальными 
кругами, микрометрами и т.д.  

Для обработки и измерения точных отверстий применяют специ-
альные дорогостоящие инструменты (зенкеры, развертки, протяжки, ка-
либры-пробки). Число комплектов таких инструментов, необходимых 
для обработки отверстий с одинаковым номинальным размером, зави-
сит от разнообразия предельных отклонений, которые могут быть на-
значены. Допустим, требуется изготовить три комплекта деталей одина-
ковых номинальных размеров и одинаковой точности для получения 
посадок с зазором, натягом и переходной.  

В системе отверстия предельные размеры отверстий одинаковы 
для всех трех посадок (рис. 7.6), и для обработки потребуется только 
один комплект специальных инструментов.  

В системе вала предельные размеры отверстий для каждой посадки 
различны (рис. 7.3.6), и для обработки потребуется три комплекта спе-
циальных инструментов. 

Благодаря тому, что для получения разнообразных посадок в сис-
теме отверстия требуется значительно меньше специальных инстру-
ментов, эта система в машиностроении имеет преимущественное при-
менение.  
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Посадки в системе вала целесообразны при использовании некото-
рых стандартных деталей (например, подшипников качения) и в случаях 
применения вала постоянного диаметра по всей длине для установки на 
него нескольких деталей с различными посадками. 

Кроме двух основных систем допусков и посадок разрешается 
применять и другие обоснованные сочетания стандартных полей допус-
ков валов и отверстий, в которых отсутствуют допуски на основным 
отверстие и вал. Такие по-
садки называются внесис-
темными. Рассмотрим на-
значение такой посадки на 
примере подшипникового 
узла редуктора общего на-
значения (рис. 7.3.8).  

Посадкой, определяю-
щей точность фиксации 
геометрической оси кониче-
ского вала-шестерни, а, следовательно, и работоспособность данного 
узла, является посадка подшипника на вал. На основании существую-
щих рекомендаций допуск на участок вала, сопрягаемый с подшипни-
ком, назначаем по 6k . В этом случае предельные отклонения данного 

диаметра, в соответствии с табл. 7.3.3, равны 
0,015 мм
0,002 мм




. Из анализа 

конструкции узла очевидно, что посадки двух распорных втулок и мазе-
удерживающего кольца для удобства монтажа и демонтажа узла долж-
ны быть назначены с гарантированным зазором. Эксцентриситет втулок 
и кольца вследствие зазора не является критичным для работоспособно-
сти этого узла, так как скорости вращения валов редуктора общего на-
значения невелики. Для уменьшения стоимости обработки этих деталей 
для сопрягаемых поверхностей выбираем 8 квалитет (на два квалитета 
грубее, чем при обработке сопрягаемых поверхностей вала). Оконча-
тельно назначаем допуск на диаметры внутренних поверхностей втулок 
и кольца – 8F . Тогда из табл. 7.3.3 получаем значения предельных от-

клонений: 
0,053 мм
0,020 мм




. При выбранных значениях допусков на основа-

нии формул (7.12) и (7.13) получаем значения предельных зазоров: 
max 0,053 0,002 0,051S ES ei      мм, 

min 0,020 0,015 0,005S EI es      мм. 
Данный результат вполне приемлем. 

O
20

k6

O20 F8
k6

O20 F8
k6

Рис. 7.3.8

O
20

F
8

k6



 
 

351

Посадки выбирают в зависимости от назначения и условий работы 
оборудования и механизмов, их точности, условий сборки. При этом 
необходимо учитывать и возможность достижения точности при раз-
личных методах обработки изделия. 

Допуски отверстия и вала в посадке не должны отличаться более чем 
на 2 квалитета. Больший допуск, как правило, назначают для отверстия. 

7.3.3. Посадки колец подшипников качения на вал и в корпус 
Многолетней практикой применения подшипников установлено, 

что соединение с валом или корпусом колец, вращающихся относи-
тельно нагрузки, должно осуществляться обязательно с натягом, ис-
ключающим проворачивание и обкатывание кольцом сопряженной де-
тали. При недостаточном натяге и циркуляционном нагружении между 
кольцом и посадочной поверхностью может появиться зазор в разгру-
женной зоне, что приводит к обкатыванию кольцом сопряженной по-
верхности, ее развальцовке, контактной коррозии, истиранию, сниже-
нию точности вращения и разбалансировке. 

Посадки неподвижных относительно нагрузки колец, назначают 
более свободными, допускающими наличие небольшого зазора, так как 
обкатывание кольцами сопряженных деталей в этом случае не происхо-
дит. Нерегулярное проворачивание невращающегося кольца порядка 
одного оборота в сутки полезно, так как при этом изменяется положе-
ние его зоны нагружения, что способствует повышению долговечности 
подшипника. Кроме того, такое сопряжение облегчает осевые переме-
щение колец при монтаже, при регулировании зазоров в подшипниках и 
при температурных деформациях. 

Посадки подшипников отличаются от обычных (рис. 7.8) располо-
жением и значением полей допусков на посадочные поверхности колец. 
Подшипник является стандартным комплектующим изделием, не под-
лежащим в процессе сборки дополнительной доводке. Требуемые по-
садки в соединении колец с сопрягаемыми деталями получают назначе-
нием соответствующих полей допусков на диаметры вала или отвер-
стия в корпусе.  

Поле допуска на диаметр отверстия внут-
реннего кольца mLd располагают не вверх от ну-
левой линии (не «в плюс», как у отверстия, вы-
полненного по H (рис. 7.3.7)), а вниз («в минус») 
(рис. 7.3.9). Этим гарантируют получение натя-
гов в соединениях внутреннего кольца валами, 
имеющими поля допусков k, m и n.  

lD
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Рис. 7.3.9
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Поле допуска на диаметр наружного кольца mlD  располагают как 
обычно – «в минус» (в тело детали). 

Условные обозначения посадок подшипников на сборочных черте-
жах и в нормативно-технической документации проставляют не дро-
бью, как в посадках обычных деталей, а одной строкой, в которой ука-
зывается допуск на сопряженную с подшипником деталь, например: 

42 7; 42 6; 42 6; 42 6H M k m    . 
Посадки колец шариковых и роликовых подшипников на вал и в 

отверстие корпуса в зависимости от вида нагружения выбирают в соот-
ветствии с табл. 7.3.4 

Таблица 7.3.4 
Вращение кольца 

относительно  
нагрузки 

Допуск на вал Допуск на отверстие  
корпуса 

Радиальные подшипники 
вращается n6 m6 k6 js6 N6 N7 M6 M7 K6 K7 
неподвижно js6 h6 g6 f7 JS6 JS7 H6 H7 H8 G7 
 Радиально-упорные подшипники 
вращается n6 m6 k6 js6 H7 M7 K7 JS7 P7 
неподвижно h6 g6 f6 H7 

7.4. Шероховатость поверхностей деталей 
В процессе формообразования деталей на их поверхности появля-

ется шероховатость – ряд чередующихся выступов и впадин сравни-
тельно малых размеров. Шероховатость может быть следом от резца 
или другого режущего инструмента, копией неровностей форм или 
штампов, может возникать вследствие вибраций, возникающих при ре-
зании, а также в результате действия других факторов. 

С уменьшением шероховатости снижается трение и износ сопря-
гаемых поверхностей в подвижных соединениях, действительный ха-
рактер соединений в большей степени соответствует теоретическому, 
улучшаются условия смазки, повышается точность и равномерность пе-
ремещения звеньев.  

В неподвижных соединениях с уменьшением шероховатости по-
верхностей увеличивается антикоррозионная стойкость деталей, созда-
ется определенность натягов, улучшается герметичность соединений, 
увеличивается усталостная прочность деталей.  

Шероховатость поверхности оценивается по неровностям профиля 
(рис. 7.4.1), получаемого путем сечения реальной поверхности плоско-
стью в пределах базовой длины l.  



 
 

353

 
Базой для отсчета отклонений профиля является средняя линия 

профиля mm  – линия, имеющая форму номинального профиля и прове-
денная так, что в пределах базовой длины среднее квадратичное откло-
нение профиля до этой линии минимально. 

Шероховатость поверхности по ГОСТ 2789-73 характеризуется 
следующими основными параметрами:  

aR   - среднее арифметическое отклонение профиля, мкм. 
Среднее арифметическое отклонение профиля является средним 

арифметическим абсолютных значений отклонений профиля iy  в пределах 
базовой длины l  (рис. 7.11). При дискретном способе обработки профило-
граммы значение aR  приближенно можно определить по формуле: 

1

1 n

a i
i

R y
n 

  .         (7.4.1) 

l  -·базовая длина, являющаяся длиной линии, на которой опреде-
ляются численные значения параметров, характеризующих шерохова-
тость поверхности; 

iy  – измеренные отклонения профиля (расстояния между любой 
точкой профиля и базовой линией mm ) в дискретных точках; 

n – число измеренных дискретных отклонений на базовой длине; 
выступ и впадина профиля – части профиля, ограниченные конту-

ром реальной поверхности и средней линией m  (неровности профиля 
образованы выступами и впадинами профиля); 

zR  – высота неровностей профиля по десяти точкам, мкм. 
Высота неровностей профиля по десяти точкам является суммой 

средних абсолютных значений высот пяти наибольших выступов про-
филя и глубин пяти наибольших впадин профиля в пределах базовой 
длины. 
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 
  

 
  ,       (7.4.2) 

где piy  – высота i-го наибольшего выступа профиля;  

viy  – глубина i-й наибольшей впадины профиля. 
maxR  – наибольшая высота неровностей профиля, мкм. 

Наибольшая высота неровностей профиля – расстояние между ли-
ниями выступов и впадин профиля в пределах базовой длины. 

mS  – средний шаг неровностей (среднее арифметическое значение 
шага неровностей по средней линии в пределах базовой длины); 

m  – средняя линия профиля, являющаяся базовой линией, имеющая 
форму номинального профиля и проведенная так, что в пределах l  сред-
нее квадратическое отклонение профиля по этой линий минимально.  

S  – средний шаг неровностей по вершинам профиля (среднее 
арифметическое значение шага неровностей по вершинам неровностей 
в пределах базовой линии). 

Относительная опорная длина профиля pt – отношение опорной 
длины профиля к базовой длине: 

1

1 n

p i
i

t b
l 

  ,         (7.4.3) 

где  
1

n

i
i

b

  – опорная длина профиля (сумма длин отрезков, отсекаемых 

на заданном уровне p в материале профиля линией, эквидистантной 
средней линии в пределах базовой длины). 

Кроме перечисленных шести количественных параметров стандар-
том установлены два качественных параметра – вид обработки и тип 
направлений неровностей. 

Вид обработки указывается в том случае, когда шероховатость по-
верхности следует получить только определенным способом. 

Тип направлений неровностей выбирается из табл. 7.4.1. Указыва-
ется только в ответственных случаях, когда это необходимо по услови-
ям работы детали или сопряжения. 

Требования к шероховатости поверхности должны устанавливать-
ся исходя из функционального назначения поверхности для обеспече-
ния заданного качества изделий. Если в этом нет необходимости, то 
требования к шероховатости поверхности не устанавливаются и шеро-
ховатость этой поверхности контролироваться не должна. 
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Таблица 7.4.1 
Типы направлений не-

ровностей 
Схематическое  
изображение 

Условное обозначение 
на чертеже 

Параллельное  
 

 

Перпендикулярное  
 

 

Перекрещивающееся  
 

 

Произвольное  
 

 

Кругообразное  
 

 

Радиальное  
 

 

Требования к шероховатости поверхности должны устанавливаться 
путем указания параметра шероховатости (одного или нескольких из вы-
шеперечисленных параметров), числового значения выбранного параметра 
и базовой длины, на которой происходит определение параметра. В боль-
шинстве случаев на чертежах достаточно проставлять один из двух пара-
метров – aR  или zR , причем параметр aR  является предпочтительным. 

Структура обозначения шероховатости поверхности (рис. 7.4.2) 
должна соответствовать стандарту.  
где: 1 – параметр (параметры) шероховатости;  

2 – вид обработки поверхности и (или) другие дополнительные 
указания, 

3 – базовая длина;  
4 – условное обозначение направления микронеровностей. 

Если вид обработки конструктором не указывается, то применяется 
знак по рис. 7.4.3, если указывается, то – по рис. 7.7.4.4.  

Если поверхность образуется без снятия материала (например, 
штамповкой и т.п.), то применяют знак по рис. 7.4.5. 

Допускается применять упрощенное обозначение шероховатости по-
верхности с разъяснением его в технических требованиях чертежа 
(рис. 7.4.6). При этом используют знак и строчные буквы русского алфавита 
в алфавитном порядке, без повторений и, как правило, без пропусков. 

 Рис. 4.1.13 Рис. 4.1.15 Рис. 4.1.16Рис. 7.4.1
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