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Посвящается 100-летию со дня рожде
ния доктора технических наук, профес
сора С. А. Чернавского

ПРЕДИСЛОВИЕ

Экономическая и техническая пере
стройка общества в нашей стране в ус
ловиях рыночной экономики возможна 
только за счет быстрого обновления 
производства на базе передовых техни
ки и технологии.

Отечественное машиностроение об
ладает достаточным потенциалом для 
насыщения всех отраслей высокопро
изводительными машинами, внедрения 
комплексной механизации и автомати
зации производства. Промышленность 
выпускает разнообразные машины де
сятков тысяч наименований от уни
кальных гидравлических турбин мощ
ностью до миллиона киловатт, скорост
ных автомобилей, мощных тракторов, 
зерноуборочных комбайнов до различ
ной малогабаритной техники, облегча
ющей и заменяющей труд десятков ты
сяч людей. Только для сельского хозяй
ства федеральными и региональными 
машиностроительными производства
ми освоен выпуск более сотни наиме
нований новой конкурентоспособной 
техники.

Происходит неуклонный рост но
менклатуры машин, выпускаемых для 
различных отраслей, повышение их 
мощности и производительности, тех
нологичности и экономичности при 
одновременном снижении массы и раз
меров. Развитие машиностроения воз
можно только при широком внедрении 
специализации, механизации и автома
тизации, использовании принципов 
взаимозаменяемости, унификации и 
стандартизации сборочных единиц и 
деталей машин, внедрении прогрессив
ных технологий.

Создание мощных, высокопроизво
дительных, технологичных и экономич
ных машин невозможно без постоянно
го их конструктивного совершенствова
ния, использования новых, более проч
ных и износостойких материалов, 
различных способов их упрочнения и 
коррозионной защиты, совершенство
вания форм деталей. Этому, безусловно, 
способствует постоянно развивающаяся 
наука о машинах — машиноведение.

Машиноведение объединяет комп
лекс научных дисциплин, связанных с 
машиностроением. Это теория машин 
и механизмов, машиностроительные 
материалы, сопротивление материалов, 
динамика и прочность машин, детали 
машин и основы конструирования, 
расчет и конструирование различных 
специальных машин (двигателей, авто
мобилей, тракторов и т. д.), технология 
машиностроения, эксплуатация раз
личных машин, триботехника (наука о 
трении, износе и смазке), надежность 
машин и др.

Учебный курс «Детали машин и ос
новы конструирования» преподают на 
инженерных факультетах всех вузов, 
включая и сельскохозяйственные. Им 
завершается общетехническая подго
товка студентов. Именно выполняя 
свой первый проект, будущий инженер 
приобретает навыки конструирования 
техники.

Конструирование представляет со
бой творческий поиск оптимального 
варианта структурного синтеза меха
низма (машины), материалов, форм и 
размеров деталей, а также установление 
взаимосвязи различных элементов для
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реализации требований технического 
задания с учетом достижений науки и 
техники и возможностей промышлен
ности.

Значение курса «Детали машин и 
основы конструирования» можно вы
разить так: «нельзя построить ни одну 
машину, не умея сконструировать, рас
считать и изготовить ее детали»*.

Все существующие машины, начиная 
от простейшего домкрата и кончая трак
тором или зерноуборочным комбайном, 
собирают из отдельных сборочных еди
ниц, которые, в свою очередь, состоят 
из отдельных элементов (деталей). Одни 
типы деталей и сборочных единиц ши
роко используют практически во всех 
машинах, другие—только в специаль
ных машинах для выполнения конкрет
ных функций. В связи с этим все детали 
и сборочные единицы принято делить 
на два класса: детали и сборочные еди
ницы общего назначения; детали и сбо
рочные единицы специализированного 
назначения.

В свою очередь, детали и сборочные 
единицы общего назначения можно 
разделить на группы:

детали и сборочные единицы, пред
назначенные для преобразования и пе
редачи движения и энергии от одной 
части машины к другой. Это зубчатые, 
червячные, ременные, цепные, фрик
ционные и другие передачи;

детали и сборочные единицы, обес
печивающие работу передач: оси, валы, 
подшипники, смазочные и уплотни
тельные устройства, муфты;

соединения — болтовые, шпоноч
ные, шлицевые, заклепочные, сварные 
и другие, предназначенные для соеди
нения деталей между собой;

опорные детали машин — корпуса, 
рамы, плиты, кронштейны и др.;

демпфирующие устройства — пру
жины, рессоры и т. д.

Детали и сборочные единицы спе
циализированного назначения класси
фицируют в зависимости от существу
ющих разновидностей машин. Напри
мер, к деталям поршневых машин от
носятся поршни, шатуны, цилиндры 
и др.; к деталям сельскохозяйственных 
машин — лемеха, отвалы, режущие 
органы и т. п. Расчет и конструирова
ние специализированных деталей и 
сборочных единиц, как правило, изуча
ют в специальных курсах.

В курсе «Детали машин и основы 
конструирования» рассматривают осо
бенности конструирования и расчета 
деталей, сборочных единиц общего на
значения.

В данном учебном пособии все воп
росы расчета и конструирования дета
лей и сборочных единиц общего назна
чения изложены с учетом особенностей 
эксплуатации сельскохозяйственной 
техники, существенно отличающихся 
от условий работы машин в других от
раслях. Уделено внимание информаци
онному и патентно-лицензионному по
иску, стандартизации и нормализации, 
формированию надежности машины 
при проектировании.

В связи с тем что на расчет зубчатых 
передач в нашей стране действует стан
дарт, соответствующий требованиям 
европейского стандарта, а на другие пе
редачи таких отечественных стандартов 
нет, допустимое напряжение в различ
ных передачах обозначено так:

с Нр — для зубчатых передач; [он] — 
для всех остальных.

Предлагаемое учебное пособие 
предназначено в основном для выпол
нения курсовых и дипломных проек
тов, но может быть использовано и в 
реальной производственной деятельно
сти инженеров, занимающихся конст
руированием, эксплуатацией и ремон
том сельскохозяйственной техники.

* В. А. Д м и т р и е в. Детали машин. — Ле
нинград: Судостроение, 1970.
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СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННЫЕ МАШИНЫ КАК ОБЪЕКТ 
КОНСТРУИРОВАНИЯ МЕХАНИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ 

И ДЕТАЛЕЙ ОБЩЕГО НАЗНАЧЕНИЯ

1.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 
О СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННЫХ 

МАШИНАХ

Сельское хозяйство представляет со
бой разнообразную и многофункцио
нальную систему, для эффективной ра
боты которой необходимы машины бо
лее 3000 наименований, различающие
ся по устройству и назначению. Только 
для растениеводства Системой техно
логий и машин для сельскохозяйствен
ного производства России и малотон
нажной переработки продукции пре
дусмотрено более 1500 наименований 
техники, находящейся на производ
стве, и около 800 наименований реко
мендованной к производству.

Система машин — это комплекс раз
нотипных машин, орудий, транспорт
ных средств, приспособлений и меха
низмов, взаимосвязанных по техноло
гическому процессу и производитель
ности и обеспечивающих полную 
механизацию всех процессов единого 
цикла производства.

По назначению системы машин де
лят на зональные, отраслевые, для 
сельскохозяйственных предприятий, 
нетипичных для той или иной зоны, но 
обладающих характерными особеннос
тями, и для возделывания отдельных 
сельскохозяйственных культур (зерно
вых, картофеля, льна и др.).

Зональные системы машин предназ
начены для комплексной механизации 
производственных процессов, типичных 
для конкретной зоны. Вся территория 
России по механизации производствен
ных процессов разделена на 11 зон, раз
личающихся почвенно-климатическими 
и производственными условиями.

Отраслевые системы машин пред

назначены для работы в конкретных 
отраслях сельского хозяйства, напри
мер растениеводстве, животноводстве. 
Каждая основная отрасль подразделя
ется на подотрасли. Например, расте
ниеводство включает в себя полевод
ство, луговодство, овощеводство от
крытого и закрытого грунта, плодовод
ство, лесоводство и т. д. В живот
новодстве можно выделить мясное и 
молочное скотоводство, евино-, овце-, 
птицеводство и др.

Каждая система машин состоит из 
энергетических средств, машин обще
го и специального назначения, транс
портных средств и погрузочно-разгру
зочных устройств. К энергетическим 
средствам относятся тракторы, само
ходные шасси, стационарные двигате
ли внутреннего сгорания, электродви
гатели и т. п.

Машины общего назначения уста
навливают отдельно для каждой отрас
ли сельскохозяйственного производ
ства. Например, для растениеводства — 
плуги, лущильники, сеялки, разбрасы
ватели удобрений и т.д.; для живот
новодства — дробилки, кормозапароч
ные агрегаты, скребковые конвейеры 
и др.

Специальные машины предназначе
ны только для возделывания какой-то 
определенной культуры или выращива
ния конкретных животных, птицы. По
этому специальные машины выбирают 
и рассчитывают с учетом особенностей 
возделывания и уборки отдельных 
культур или с учетом требований от
дельных животноводческих ферм.

Каждая машина представляет собой 
сложную систему. В качестве примера 
рассмотрим лишь несколько разных по 
назначению машин.
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Рис. 1.1. Кинематическая схема комбайна «Дон»:
7 — звездочка привода битера проставки наклонной камеры; 2 — битер проставки наклонной камеры; 3 — ведомый 
вал (барабан) плавающего транспортера; 4 — механизм прокрутки наклонной камеры; 5 — плавающий транспортер 
наклонной камеры; 6 — ведущий вал плавающего транспортера; 7— полиютиновой ремень привода жатки; 8 — бара
бан; 9 — поликлиновой ремень привода молотилки; 10— натяжное устройство; 77— двигатель; 12— шкив на колен
чатом валу двигателя; 13— шкив привода гидронасоса; 14— шкив привода компрессора кондиционера; 75 —двухру
чьевой клиноременный привод выгрузного устройства бункера; 16— клиноременный привод зернового элеватора и



загрузочного шнека бункера; 17— клиноременный привод заднего контрпривода; 18— контрпривод выгрузного уст
ройства бункера; 19— цепной привод выгрузного шнека бункера; 20 — ведущая звездочка загрузочного шнека; 21 — 
ведущая звездочка скребкового транспортера; 2 2 — загрузочный шнек бункера; 23— контрпривод зернового элевато
ра и загрузочного шнека; 24 — горизонтальный выгрузной шнек; 25 — скребковый транспортер зернового элеватора; 
2 6 — главный контрпривод; 27 — отбойный битер (установлен на валу главного контрпривода); 28 — ведущий шкив 
вала соломопрессовщика; 2 9 — щиток сброса соломы; 3 0 — соломотряс; 31 — ведущий шкив вала соломотряса; 32— 
половонабиватель; 3 3 — клиноременный привод соломотряса; 34 — двухручьевой клиноременный привод соломопод- 
прессовщика; 35 — ведущая звездочка вала половонабивателя; 3 6 — цепная передача; 3 7 — вал заднего контрпри
вода; 3 8 — верхнее решето очистки; 3 9 — нижнее решето очистки; 40— транспортер колосового элеватора; 41 — коло
совой шнек; 42 — шкив привода колосового элеватора и распределительного шнека; 43 — ведущая звездочка вала рас
пределительного шнека; 44 — распределительный шнек домолачивающего устройства; 45 — домолачивающее устрой
ство; 46 — зерновой шнек; 4 7 — ведущий шкив вала домолачивающего устройства; ^ — ведущий шкив вариатора 
вентилятора; 4 9 — вариаторный ремень; 5 0 — ведомый шкив вариатора вентилятора; 5 1 — вентилятор; 5 2 — ведущий 
шкив вала привода транспортной доски; 53 — клиноременной привод вентилятора; 54 — вариаторный ремень; 55 — 
ведомый шкив вариатора барабана; 5 6 — транспортная доска; 5 7 — контрпривод наклонной камеры; 5 8 — контрпри

вод жатки
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Рис. 1.2. Схема запарника-смесителя:

/  — электродвигатель; 2 — клиновой ремень; 3 — редуктор; 4, 5 — зубчатые колеса; 6, 7 — валы лопастных мешалок;
8 — выгрузной шнек

Зерноуборочный комбайн типа «Дон»
срезает и обмолачивает растения, выде
ляет зерно из вороха и очищает его, а 
также измельчает или уплотняет незер
новую часть растений. У комбайна 
сложная схема привода (рис. 1.1). Сило
вой поток от двигателя распределяется в 
двух направлениях: 1)на ходовую часть 
через клиноременные передачи, вариа
тор, муфту сцепления, коробку передач, 
главную передачу с коническим диффе
ренциалом и два бортовых редуктора; 
2) на рабочие органы комбайна через 
клиноременные и цепные передачи, 
предохранительные и соединительные 
муфты, подшипниковые опоры, вариа
торы, карданные передачи.

Запарник-смеситель кормов (рис. 1.2) 
используют в кормоцехах для приго
товления сырых и запаренных смесей 
влажностью 60...80% из измельченных 
кормов. Рабочий процесс совершается 
в герметически закрытом корпусе, к 
которому подключен парораспредели
тель. Корм перемешивают две лопаст
ные мешалки. Выгрузной шнек 8, уста
новленный в нижней части корпуса

смесителя, сблокирован с механизмом 
клиновой задвижки и включается в ра
боту только после полного открытия 
выгрузной горловины. Привод меша
лок состоит из электродвигателя 7, 
клиноременной передачи, редуктора 3 
и зубчатой передачи.

Машины непрерывного действия (лен
точные, цепочно-планчатые, ковшо
вые, скребковые, шайбовые, винтовые, 
вибрационные и иные конвейеры) ш и
роко применяют в сельскохозяйствен
ном производстве для транспортиров
ки материалов. Все машины состоят из 
рабочего органа и приводной станции. 
Например, цепочно-ленточный кон
вейер (рис. 1.3) предназначен для раз
дачи кормов на фермах крупного рога
того скота. Здесь корм перемещается 
по ленте 7, прикрепленной к привод
ной цепи 6. Привод, установленный 
на раме 7, включает в себя электродви
гатель 2, соединительную муфту 3, ре
дуктор 4 и приводную шестерню 5, ус
тановленную на выходном валу редук
тора.

Ленточные конвейеры предназначе
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Рис. 1.3. Цепочно-ленточный 
транспортер для раздачи кормов:
7 — рама приводной станции; 2 — 
электродвигатель; 3 — соедини
тельная муфта; 4 — редуктор; 5 — 
приводная шестерня; 6 — привод
ная цепь; 7—лента

ны для транспортировки сыпучих, по
рошкообразных, мелко- и среднекуско
вых, а также небольших штучных гру
зов. Это самые распространенные 
транспортирующие машины. Их пре
имущества — простота и универсаль
ность конструкции, небольшая метал
лоемкость, малый расход энергии. Лен
точными конвейерами можно переме
щать грузы как в горизонтальном 
направлении, так и под небольшим уг
лом наклона, а при оборудовании спе
циальными лентами или дополнитель
ными устройствами — под значитель
ным углом наклона.

Ленточный конвейер представляет 
собой замкнутую ленту 3 (рис. 1.4), 
огибающую приводной 2 (ведущий) и 
натяжной 4 (ведомый) барабаны. Веду
щий барабан приводится в движение от 
электродвигателя 8 через редуктор 1. 
Для поддержания верхней (рабочей) и 
нижней (холостой) ветвей ленты в про
лете между барабанами на раме 7 уста
новлены роликовые опоры 6. Натяже
ние ленты регулируют натяжным уст
ройством 5.

Скребковые конвейеры широко при
меняют для транспортировки зерна, из
мельченного сена и соломы, корнепло

Рис. 1.4. Ленточный конвейер:
7 — редуктор; 2 — приводной барабан; 
3 — лента; 4 — натяжной барабан; 5 — 
натяжное устройство; 6 — роликовая 
опора; 7—рама; электродвигатель

rusautomDbiJe.ru
9



Рис. 1.5. Кинематическая схема транспортера ТСН-ЗБ:
а — горизонтальный транспортер; б — наклонный транспортер; 1 , 7 — электродвигатели соответственно горизонталь
ного и наклонного транспортеров; 2 — клиноременная передача; 3, с?— редукторы; 4, 9 — шарикоподшипники; 5, 

10— цепи со скребками; 6 — обводной ролик; 11 — обводная звездочка

дов, навоза и других насыпных грузов. 
Преимущества этих конвейеров — про
стота конструкции, удобство загрузки и 
разгрузки, возможность транспортиров
ки груза в любом направлении — гори
зонтальном, наклонном, по сложному 
контуру. Например, скребковый кон
вейер ТСН-ЗБ (рис. 1.5), используемый 
для уборки навоза из животноводческих 
помещений, состоит из двух транспор
теров — горизонтального и наклонного, 
оборудованных собственными привод
ными устройствами и работающих неза
висимо один от другого. Скребковую 
цепь 10 (рис. 1.5, а) горизонтального 
транспортера укладывают в навозные 
каналы по всей длине помещения. Цепь 
перемещает навоз к нижней части жело
ба наклонного транспортера. Натяжное 
устройство горизонтального транспор
тера монтируют в днище, забетониро
ванном в полу помещения. Для регули
ровки натяжения цепи предусмотрена 
рукоятка, поворачиваемая вправо и вле
во. Горизонтальный транспортер приво
дится в движение от электродвигателя 1 
мощностью 4 кВт через клиноременную 
передачу 2 и двухступенчатый цилинд
рический редуктор 3.

Наклонный транспортер (рис. 1.5, б) 
состоит из несущей балки с желобом, 
тяговой цепи со скребками и привод

ной станции, включающей в себя элек
тродвигатель 7 и двухступенчатый ци
линдрический редуктор 8 с ведущей 
шестерней на выходном валу. Натяж
ное устройство закреплено в верхней 
балке стрелы. Цепь натягивают, пере
мещая раму привода относительно верх
ней балки с помощью винта.

Наклонный транспортер выгружает 
навоз за пределы помещения на высоту
2...3м непосредственно в транспорти
руемую емкость, например тракторную 
тележку.

Погрузочно-разгрузочная машина 
типа МВС может служить примером 
широкого использования цилиндри
ческих, конических, зубчатых и цепных 
передач. Эту машину используют для 
выгрузки удобрений из отсеков склада, 
погрузки их в автотранспорт, штабели
рования удобрений внутри помещений 
на высоту до 2 м и расстояния до 5,5 м. 
Основные части машины типа МВС: 
ходовая часть на гусеничном ходу, ков
шовый элеватор с подгребающими 
шнеками, рушитель, отгружающий 
транспортер, электрооборудование.

Рабочие органы машины приводятся 
в действие от электродвигателей пере
менного тока 7, 2, 10 и 21 (рис. 1.6) че
рез конический 75, цилиндрический 20 
и планетарный 77 редукторы, цепные
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передачи 18, 19 и систему шестерен. 
Управление машиной дистанционное с 
пульта управления. При движении ма
шины удобрения разрыхляются шнека
ми вертикального рушителя, а затем го
ризонтальными подгребающими шне
ками 16 подаются к ковшовому элева
тору 17. Ковшовый элеватор подает 
удобрения на ленточный отгружающий 
транспортер. Далее удобрения распре
деляются системой ленточных транс
портеров.

Кинематическая схема машины 
МВС-4 показана на рисунке 1.6. При
вод ходовой части раздельный. Каждая 
гусеница приводится в действие соб
ственным электродвигателем 1 или 2 
через редуктор 3, включающий в себя 
две пары цилиндрических и одну пару 
конических шестерен. Редукторы пра
вой и левой гусеницы собраны в сдво
енном корпусе и снабжены дисковыми 
нормально замкнутыми центробежны
ми тормозами, которые предотвращают 
откат машины от штабеля груза при от

ключении электродвигателей ходовой 
части.

Заборное устройство, включающее в 
себя ковшовый элеватор, подгребающие 
шнеки и рушитель, оснащено винтовым 
механизмом подъема 22 с электричес
ким и ручным приводами. Механизм 
подъема закреплен на раме ходовой час
ти. Подъем и опускание элеватора и ру
шителя регулируют с помощью упоров 
конечных выключателей.

Все электродвигатели машины зак
рытого обдуваемого и химостойкого 
исполнения, пусковая аппаратура водо
стойкого исполнения.

Структура сельскохозяйственных ма
шин. Как видно из рассмотренных 
схем, несмотря на большое разнообра
зие сельскохозяйственных машин по 
функциональному назначению и кон
структивным признакам, они имеют 
одинаковую структуру. Типовая блок- 
схема машины (рис. 1.7) включает в 
себя двигатель, передаточный меха
низм (трансмиссию), рабочий орган и

К л

Рис. 1.6. Кинематическая схема погрузочно-разгрузочной машины МВС-4:

а — механизм подъема отгружающего транспортера; б — привод отгружающего транспортера; в — привод ходовой ча
сти; г — привод ковшового элеватора; 1, 2, 10, 21 — электродвигатели; 3 — редуктор; 4 — приводная звездочка; 5 — 
вал; 6 — маховик; 7 — барабан; 8 — роликовая опора рабочей ветви; 9 — роликовая опора холостой ветви; 11 — плане
тарный редуктор; 12 — рушитель; 13— зубчатое колесо; 14 — паразитная шестерня; 15 — конический редуктор; 16— 
подгребающий шнек; 17— ковшовый элеватор; 18, 19— цепные передачи; 2 0 — цилиндрический соосный редуктор;

22 — винтовой механизм подъема
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Рис. 1.7. Структурная блок-схема машины

управляющее устройство. Каждый из 
перечисленных элементов машины вы
полняет определенные функции.

Двигатель служит источником меха
нической энергии, необходимой для 
преодоления сопротивлений, возника
ющих при работе машины. Рабочий 
орган предназначен для выполнения 
технологических операций. Передаточ
ный механизм (трансмиссия) предназ
начен для согласования характеристи
ки двигателя и рабочего органа по угло
вой скорости и вращающему моменту. 
Для вращательного движения характер
на зависимость Р ~ Ш  = const (здесь 
Р — мощность; Т — вращающий мо
мент; со — угловая скорость), а для по
ступательного движения Р~ /V = const 
(F — сила; v — скорость движения). Уп
равляющее устройство служит для пус
ка и остановки машины, а также для 
поддержания заданного режима техно
логического процесса.

Двигатель и передаточный механизм 
составляют привод, который занимает 
существенное место в любой машине и 
от которого во многом зависят функци
ональная работа, безотказность и срок 
ее службы.

Приводы сельскохозяйственных ма
шин. В зависимости от способа переда
чи энергии к потребителю различают 
механические, гидравлические, элект
рические и пневматические приводы. В 
сельскохозяйственных машинах широ
ко используют механический привод 
вследствие его надежной эксплуатации, 
более простого ремонта, малой стоимо
сти и достаточно высокого КПД.

Анализируя развитие конструкции 
приводов, можно сделать вывод, что 
механический привод и в ближайшие 
50 лет будут широко применять в сель
скохозяйственных машинах.

В механических приводах энерго

преобразователями служат двигатели 
внутреннего сгорания, гидромоторы, 
электродвигатели. В этих приводах ис
пользуют унифицированные и стандарт
ные сборочные единицы (редукторы, 
муфты, карданные передачи, вариато
ры), а также детали общего назначения 
(зубчатые колеса, ремни, цепи, звез
дочки, валы, подшипники, крепежные 
и др.), проектированию и расчету кото
рых в данном учебном пособии уделено 
основное внимание.

В зависимости от типа энергопреоб
разователя механические приводы делят 
на четыре класса: первый — привод с 
силовым потоком от ходовых колес или 
прикатывающих катков (сеялки, поса
дочные машины); второй — привод от 
вала отбора мощности (ВОМ) трактора 
в машинно-тракторных агрегатах 
(МТА); третий — привод от двигателя 
внутреннего сгорания, установленный 
на шасси комбайна (зерноуборочного, 
картофелеуборочного и др.); четвер
ты й—привод с силовым потоком от 
электродвигателя. Привод четвертого 
класса в основном используют в стацио
нарных и полустационарных сельскохо
зяйственных машинах (кормораздатчи
ках, навозоуборочных транспортерах, 
зерносушилках, зерноочистительных 
машинах, погрузочно-разгрузочных ма
шинах и др.).

1.2. ОСОБЕННОСТИ ЭКСПЛУАТАЦИИ 
СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННЫХ МАШИН

Условия работы сельскохозяйствен
ных машин существенно отличаются от 
условий работы машин других отраслей 
как эксплуатационными, так и техни
ко-экономическими показателями.

Большинство сельскохозяйственных 
машин в процессе работы взаимодей
ствуют с живой средой (растениями, 
микроорганизмами, животными), ко
торая постоянно изменяется под влия
нием биологических процессов и поч
венно-климатических условий. Маши
ны не должны травмировать живую 
среду, а, наоборот, должны создавать 
наиболее благоприятные условия для ее 
развития.

К особенностям эксплуатации сель
скохозяйственной техники относятся:
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сезонность использования в течение 
года, ограниченная небольшими агро
техническими сроками (90...250 ч в году 
в зависимости от типа машины), что 
приводит к увеличению срока окупае
мости;

выполнение работ того или иного 
вида в строго определенные агротехни
ческие сроки;

работа и хранение в изменяющихся 
почвенно-климатических и биологи
ческих условиях (при высоких и низких 
температурах, дожде и снегопадах, в аб
разивной и растительной среде, на не
ровных и горных участках и т. п.), что 
влияет на такие показатели надежнос
ти, как сохраняемость и ремонтопри
годность;

неравномерность нагрузок, возник
новение динамических перегрузок, 
вызванных биологическими особенно
стями убираемых растений, рельефом 
местности, размерами полей, их засо
ренностью камнями и др.;

минимальные затраты на техничес
кое обслуживание и ремонт в период 
сезонных работ, обусловленные необ
ходимостью снижения потерь продук
ции при вынужденных простоях;

ограничение допустимой массы 
сельскохозяйственных машин с точки 
зрения агротехнических требований;

значительное содержание паров и 
газов в помещениях ферм и животно
водческих комплексов, что в сочетании 
с высокой влажностью образует доста
точно агрессивную среду.

Практически все детали сельскохо
зяйственной техники работают в не
посредственном контакте с почвой, 
оказывающей разрушающее действие 
на поверхности трения. Здесь и абра
зивность, повышенная влажность, кис
лотность, щелочность и другие факто
ры, ускоряющие износ деталей.

Анализ состава подзолистых почв 
Нечерноземной зоны показывает, что 
в них содержится более 70 % частиц 
Si02, поверхностная твердость которых 
колеблется в пределах 10... 12 тыс. МПа. 
Большинство же деталей сельскохо
зяйственной техники изготавливают 
из сталей, в лучшем случае, с повер
хностной закалкой ТВЧ, или цемен
тацией, что обеспечивает поверхнос
тную твердость не более 8 ООО МПа,

что в 1,5 раза меньше твердости абра
зивных частиц.

При таком соотношении твердостей 
особенно интенсивно разрушаются по
верхности трения, где кроме абразив
ности действует коррозионный фактор 
вследствие попадания на поверхности 
трения остатков минеральных удобре
ний, влаги и других агрессивных сред. 
Особенно интенсивно изнашиваются 
цепные передачи (только в картофеле
уборочных комбайнах их используется 
свыше 20 контуров общей длиной бо
лее 40 м), опоры скольжения, рабочие 
поверхности валов в зоне контакта с 
уплотнениями и уплотнения. Цепные 
передачи, применяемые на сельскохо
зяйственных машинах, приходят в не
годность уже через 300...400 ч работы, а 
долговечность их работы ограничивает
ся 80...100 ч, тогда как в машинах, ра
ботающих в других отраслях промыш
ленности, цепные передачи отрабаты
вают тысячи, а иногда и десятки тысяч 
часов.

За период эксплуатации сельскохо
зяйственных машин фактический рас
ход уплотнений в 2...3 раза превышает 
нормативный. При капитальном ре
монте техники практически все уплот
нения (=100 %) подлежат замене, а у
70 % валов требуется восстановить ра
бочие поверхности в зоне контакта с 
уплотнениями. В этой зоне износ валов 
достигает 0,3...0,5 мм. Установлено, что 
90 % аварийных разрушений подшип
никовых узлов обусловлено нарушени
ем работоспособности уплотнений. От
каз уплотнений приводит к попаданию 
абразивных частиц в зону трения, уве
личению интенсивности изнашивания, 
утечке смазочного материала и загряз
нению почвы нефтепродуктами.

На животноводческих фермах даже 
при хорошей вентиляции влажность 
воздуха и химически агрессивные испа
рения достигают 75...80 %, что обуслов
ливает ускоренное разрушение обору
дования. Установлено, что скорость 
коррозии в атмосфере ферм в 2...3 раза 
выше, чем на промышленных предпри
ятиях.

Изложенные выше особенности 
свидетельствуют о том, что при проек
тировании сельскохозяйственных ма
шин конструктор должен прежде всего
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тщательно изучить условия эксплуата
ции и их влияние на физико-механи
ческие свойства материалов, так как 
формальный подход часто сводит на 
нет неплохие по конструктивному за
мыслу идеи. Например, в результате 
воздействия животноводческих сред на 
детали из полимерных материалов их 
прочность уже на седьмые сутки сни
жается на 30...50 %.

1.3. ПОВЫШЕНИЕ КАЧЕСТВА 
И ЭФФЕКТИВНОСТИ 

СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННОЙ 
ТЕХНИКИ

В рыночных условиях проблема по
вышения качества и эффективности 
сельскохозяйственной техники особен
но актуальна. Сельскохозяйственная 
отрасль остро нуждается в высокопро
изводительных, надежных и экономич
ных отечественных машинах, позволя
ющих интенсифицировать технологи
ческие процессы производства и соот
ветствующих возрастающим требова
ниям системы человек — машина — 
среда.

Качество в соответствии с требова
ниями Международной организации 
по стандартизации (ИСО) представляет 
собой совокупность свойств и характе
ристик изделия (машины), обеспечива
ющих соответствие установленным или 
предполагаемым потребностям.

Уровень качества изделия — это от
носительная характеристика качества, 
основанная на сравнении ряда показа
телей рассматриваемого изделия с со
ответствующими показателями базовых 
изделий. Технический уровень качества 
изделия следует оценивать в сравнении 
с лучшими отечественными и зарубеж
ными образцами сельскохозяйственной 
техники.

Изделия, составляющие базовую 
группу, должны быть аналогичными по 
назначению, классу и условиям эксплу
атации, представлять собой значитель
ную часть общего объема подобной 
продукции, производимой и реализуе
мой в нашей стране и за рубежом, соот
ветствовать современному уровню ка
чества.

Уровень качества машины формиру

ют при проектировании, обеспечивают 
при изготовлении и поддерживают в 
эксплуатации. Следовательно, в про
цессе проектирования конструктор 
должен указать в конструкторской до
кументации не только принцип работы 
и конструктивные особенности изде
лия, но и его показатели назначения, 
надежности, технологичности, стан
дартизации и унификации, экологичес
кие, эстетические, эргономические, па- 
тентно-правовые и др.

Техническая оценка качества позво
ляет определить лучшее в техническом 
отношении изделие. Техническую 
оценку определяет технический уро
вень качества, который включает в себя 
техническую характеристику, надеж
ность в эксплуатации, удобство управ
ления и обслуживания, долговечность 
и т. д. Товароведческая оценка качества 
кроме технической оценки включает в 
себя оценку пригодности изделия, т. е. 
его способности выполнять требуемые 
функции. Экономическая оценка пока
зывает, насколько экономически оправ
дано то или иное повышение качества. 
Например, если на техническое обслу
живание и ремонт сельскохозяйствен
ной техники затрачивается средств в
5...6 раз больше, чем на ее изготовление, 
то при разработке и изготовлении тех
ники недостаточно внимания уделено 
качеству ее составных частей.

Показатели качества. Для изделия 
каждого вида устанавливают свои пока
затели качества, зависящие от его на
значения. С целью сравнения новых 
моделей сельскохозяйственной техни
ки используют следующие показатели 
качества: назначения; надежности; тех
нологичности; транспортабельности; 
стандартизации и унификации; без
опасности; эргономические; эстетичес
кие ; патентно-правовые; экологичес
кие и экономические.

Показатели назначения характеризу
ют способность объекта выполнять за
данные функции. Например, для зер
нопогрузчиков — это производитель
ность, габаритные размеры, масса; для 
комбайна — пропускная способность 
молотилки и др.

Показатели надежности — это свой
ства изделия сохранять и восстанавли
вать работоспособность в процессе экс
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плуатации в заданных пределах в тече
ние длительного времени.

Показатели технологичности харак
теризуют приспособленность конст
рукции к ее изготовлению и эксплуата
ции. К этим показателям относятся ко
эффициенты сборности (блочности), 
использования материалов и внешней 
специализации, трудоемкость, доля де
талей, изготовляемых прогрессивными 
технологическими методами, и др.

Показатели транспортабельности 
отражают приспособленность изделия 
к транспортировке, например по же
лезной дороге и др.

Показатели стандартизации и унифи
кации позволяют оценить степень ис
пользования стандартизованных изде
лий и уровень унификации, а для уни
фицированных и стандартизованных 
изделий — соответствие изделия, его ча
стей и материалов действующим стан
дартам, обеспечение единства мер и др.

Показатели безопасности характери
зуют особенности конструкции изде
лия, обеспечивающие безопасные усло
вия эксплуатации для обслуживающего 
персонала.

Эргономические показатели отража
ют соответствие параметров органов 
управления психофизическим и антро
пометрическим данным оператора, 
удобство обслуживания, уровень звука, 
вибраций, звуковой мощности, гигие
ничность и другие показатели.

Эстетические показатели отражают 
соответствие машины требованиям и 
тенденциям технической эстетики. К 
этим показателям относятся внешнее 
оформление, отделка, окраска, конст
руктивное исполнение, компоновка, 
композиция, тектоника, пластика 
форм, пропорции, масштабность, вы
разительность, оригинальность, гармо
ничность, целостность; соответствие 
среде, стилю и другим требованиям.

Патентно-правовые показатели по
зволяют оценить степень обновления 
технических решений, использованных 
в конкретном изделии, их патентную 
чистоту и патентную защиту.

Экологические показатели характе
ризуют систему человек — машина — 
среда с точки зрения уровня вредных 
воздействий эксплуатируемых машин 
на природу.

fusauio

Экономические показатели — это оп
товая цена, полная себестоимость и др.

Способы повышения качества изделия 
(машины). К конструктивным принци
пам обеспечения необходимого уровня 
качества прежде всего следует отнести 
разработку рациональной кинемати
ческой схемы. Следует стремиться к ее 
упрощению, устранению неоправдан
ной сложности. Так, уменьшение числа 
звеньев механических передач от дви
гателя к рабочим органам увеличивает 
надежность и КПД машины.

Предпочтительно применять инди
видуальные гидро-, пневмо- и электро
приводы для отдельных сборочных еди
ниц и механизмов, упругие демпфирую
щие муфты с целью уменьшения нагруз
ки в период пуска, сменные рабочие 
органы и предохранительные устрой
ства, исключающие аварии при эксплу
атации; уменьшать ступени преобразо
вания энергии; использовать механиз
мы с вращательным движением вместо 
механизмов с возвратно-поступатель
ным прямолинейным движением; кон
центрировать мощность в одном агрега
те с целью повышения КПД машины; 
оптимально располагать опоры.

Поскольку на срок службы машины 
значительно влияет физический износ 
ее деталей и механизмов, то учет этого 
фактора при конструировании позво
ляет также существенно повысить каче
ство изделия. Способы уменьшения из
носа: правильный выбор материала; 
уменьшение давления за счет замены 
точечного контакта линейным, а ли
нейного — поверхностным; замена тре
ния скольжения трением качения; пе
редача момента параллельно работаю
щими поверхностями (фрикционные 
дисковые муфты, вариаторы и др.); 
придание трущимся поверхностям 
формы, приближающейся к форме ес
тественного износа; защита трущихся 
поверхностей от абразивных частиц; 
закрытое исполнение механизмов (в 
корпусах) вместо открытого, например 
применение цепных передач закрытого 
типа в масляной ванне вместо обычных 
открытых цепных передач, зубчатых 
редукторов вместо открытых зубчатых 
передач, подшипников качения с се
зонным или одноразовым смазыванием 
вместо подшипников открытого типа,
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требующих регулярного смазывания 
и др.); устранение вибраций или дина
мических нагрузок за счет уравновеши
вания механизмов с помощью махови
ков, пружин, амортизаторов, статичес
кой и динамической балансировки; за
мена полужидкостного или полусухого 
трения жидкостным, исключающим 
соприкосновение трущихся поверхнос
тей; применение устройств для очистки 
смазочного материала (фильтров, сепа
раторов и др.).

Качество машины во многом зави
сит и от рациональности конструкции 
деталей, которую можно обеспечить за 
счет оптимизации сечений (наиболь
ший момент сопротивления при наи
меньшей массе); снижения концентра
ции нагрузки; уменьшения изгибаю
щих сил или замены их сжимающими; 
устранения сложных напряжений (на
пример, напряжений изгиба и круче
ния); обеспечения требуемого баланса 
жесткости; передачи больших мощнос
тей большим числом элементов (на
пример, применение шлицевых соеди
нений вместо шпоночных).

При проектировании изделия кон
структор должен продумать и обеспе
чить его ремонтопригодность. Для это
го следует предусмотреть: свободный 
доступ для ремонта и замены быстроиз- 
нашивающихся деталей; блочность 
сборки, позволяющей использовать уз
ловой метод ремонта; минимальное 
число крепежных деталей для монтажа 
и демонтажа; минимальное число кон
структивных связей у деталей и сбороч
ных единиц для полной разборки изде
лия; возможность сборки и разборки 
без специальных приспособлений.

Немаловажное значение в обеспече
нии необходимого качества и долговеч
ности проектируемого изделия имеют 
технологические способы, с помощью 
которых можно изменять качество по
верхностного слоя и структуру матери
ала детали. Это прежде всего термохи
мическое упрочнение поверхностей 
(закалка, цементация, борирование, 
цианирование и др.); оптимальное на
значение шероховатости поверхностей

с учетом материала, характера и скоро
сти движения, смазывания, вида обра
ботки и др.; создание поверхностей 
трения с разными физико-механичес
кими свойствами; покрытие поверхно
сти защитным слоем (пластмассой, 
резиной и др.); наплавка более каче
ственного материала (металлизация) в 
вакууме, наплавка твердосплавным ма
териалом и др.

Конструктору следует помнить, что 
при создании качественной продукции 
важно грамотно решать организацион
ные вопросы. Например, унификация 
изделия приводит к увеличению масш
таба его выпуска, что, в свою очередь, 
требует более совершенного производ
ства. Целесообразно применять стан
дартизованные и нормализованные де
тали, а также комплектовать группы де
талей с одинаковым сроком службы, 
кратным сроку службы машины, дуб
лировать слабые звенья конструкции, 
правильно выбирать смазочный мате
риал; проводить испытание образцов 
и др.

Все перечисленные способы повы
шения качества и долговечности изде
лия (машины) в конечном итоге ведут к 
повышению трудоемкости изготовле
ния, поэтому конструктор должен из
бегать получения излишней долговеч
ности изделия. Необходимо стремиться 
к тому, чтобы сборочные единицы, ме
ханизмы и детали машины имели дол
говечность, равную или незначительно 
превышающую срок службы машины в 
целом.

Контрольные вопросы и задания

1. Из каких элементов состоит типовая схема 
машины? 2. Из чего состоит привод? 3. Какими 
способами может передаваться энергия от двига
теля к потребителю? 4. В чем особенности эксп
луатации сельскохозяйственной техники? 5. Ка
кие показатели качества используют для оценки 
новой сельскохозяйственной техники? 6. Пере
числите основные пути повышения качества 
сельскохозяйственной техники. 7. Что относится 
к конструктивным принципам обеспечения не
обходимого уровня качества? 8. Назовите техно
логические способы управления качеством и 
долговечностью проектируемого изделия.
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Г л а в а  2 

ОРГАНИЗАЦИЯ ПРОЦЕССА ПРОЕКТИРОВАНИЯ 
ДЕТАЛЕЙ МАШИН И МЕХАНИЗМОВ 

СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННОЙ ТЕХНИКИ
•

2.1. ОСНОВНЫЕ СТАДИИ 
ПРОЕКТИРОВАНИЯ

Проектирование — это процесс со
здания проекта-прототипа, прообраза 
предполагаемого объекта.

В процессе проектирования и кон
струирования машин разрабатывают 
документацию, необходимую для их 
изготовления, монтажа, испытания и 
эксплуатации. При этом к проектиро
ванию обычно относят разработку об
щей конструкции изделия. Конструи
рование же включает в себя дальней
шую разработку всех вопросов, реше
ние которых необходимо для 
воплощения принципиальной схемы в 
реальную конструкцию. Документация, 
получаемая в результате проектирова
ния и конструирования, называется 
проектом.

ГОСТ 2.103—68* устанавливает пять 
стадий проектирования: техническое 
задание, техническое предложение, эс
кизный проект, технический проект и 
разработку рабочей документации.

Техническое задание содержит на
значение, технические характеристики 
и требования к показателям качества 
разрабатываемого изделия.

Техническое предложение включает в 
себя совокупность конструкторских до
кументов по обоснованию технической 
и технико-экономической целесооб
разности разработки изделия с учетом 
технического задания.

Эскизный проект — это совокупность 
конструкторских документов, которые 
должны содержать принципиальные 
конструктивные решения, отражающие 
общее представление об устройстве и 
принципе действия проектируемого

2. Детали машин

изделия, а также данные, определяю
щие его назначение и основные пара
метры.

Эскизный проект обычно разраба
тывают в нескольких вариантах с необ
ходимыми расчетами.

На начальной стадии эскизного 
проектирования расчеты, как правило, 
выполняют приближенными. Оконча
тельный расчет для выбранного вари
анта конструкции выполняют в форме 
проверочного. Отдельные размеры эле
ментов деталей (например, диаметры 
выступающих концов валов, ступиц, 
дисков, ободьев тел вращения и др.) не 
рассчитывают, а принимают на основа
нии существующего опыта проектиро
вания подобных конструкций, обоб
щенных в нормативно-справочных до
кументах.

Эскизный проект служит основанием 
для разработки технического проекта.

Технический проект — это конструк
торская разработка, содержащая окон
чательное техническое решение и даю
щая полное представление об устрой
стве разрабатываемого изделия. В про
ект входят чертежи общих видов 
изделия и его сборочных единиц, а так
же пояснительная записка, в которой 
обоснованы показатели надежности 
сборочных единиц и изделия в целом, 
отражено соответствие изделия требо
ваниям техники безопасности и охраны 
окружающей среды, эргономическим 
нормам и др.

Разработка рабочей документации — 
заключительная стадия проектирова
ния, в ходе которой разрабатывают 
конструкции деталей, удовлетворяю
щие требованиям их надежности, тех
нологичности и экономичности.
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Следует отметить, что при учебном 
проектировании (курсовом, диплом
ном) процесс разработки конструктор
ской документации в той или иной сте
пени упрощен.

2.2. ИНФОРМАЦИОННЫЙ 
И ПАТЕНТНО-ЛИЦЕНЗИОННЫЙ 

ПОИСК

Роль технической информации в но
вых разработках огромна. Разработчик 
творчески перерабатывает имеющиеся 
технические решения, приспосабливая 
их к конкретным условиям.

Основным источником научно-тех
нической и производственной инфор
мации служит техническая литература, 
к которой относятся учебники, темати
ческие издания, сборники, издания по 
распространению передового научно- 
технического и производственного 
опыта, обзоры, информационные лист
ки, реферативные издания, экспресс- 
информация, бюллетени (описания 
изобретений, технико-экономической 
информации, регистрации научно-ис
следовательских работ и др.), материа
лы конференций, библиографические 
издания, картотеки, плакаты, отчеты, 
рекомендации и тезисы докладов, пе
риодика, типовые и руководящие мате
риалы, справочные материалы, норма
тивно-техническая документация; гра
фические материалы; картотека каль- 
кодержателей и др.

В нашей стране функционирует Го
сударственная система научно-техни
ческой информации (ГСНТИ), которая 
объединяет научно-технические биб
лиотеки и организации независимо от 
формы собственности и ведомственной 
принадлежности. Основная задача этой 
системы — обеспечение формирования 
и эффективного использования госу
дарственных ресурсов научно-техни
ческой информации, их интеграция в 
мировое информационное простран
ство и содействие созданию рынка ин
формационной продукции и услуг.

Государственная система научно- 
технической информации включает в 
себя три уровня: федеральные органы 
научно-технической информации и на
учно-технические библиотеки; отрас
18

левые органы научно-технической ин
формации и научно-технические биб
лиотеки; региональные центры научно- 
технической информации.

Федеральные органы научно-техни
ческой информации и научно-техни
ческих библиотек обеспечивают фор
мирование, ведение и организацию ис
пользования федеральных информаци
онных фондов, баз и банков данных по 
различным источникам научно-техни
ческой информации и направлениям 
развития науки и техники.

Отраслевые органы научно-техни
ческой информации и научно-техни
ческие библиотеки подчиняются феде
ральным органам исполнительной вла
сти и осуществляют формирование, ве
дение и организацию использования 
отраслевых информационных фондов, 
баз и банков данных, подготовку и из
дание сигнальной и обзорной инфор
мации по основным научно-техничес
ким направлениям и проблемам дея
тельности указанных федеральных ор
ганов.

Межотраслевую координацию в об
ласти научно-технической информа
ции осуществляет Институт промыш
ленного развития (Инфорэлектро), в 
состав которого входит семь отрасле
вых научно-исследовательских инсти
тутов информации: легкой промыш
ленности, химического и нефтяного 
машиностроения, автомобильной про
мышленности, тяжелого и транс
портного машиностроения, трактор
ного и сельскохозяйственного маши
ностроения, художественной промыш
ленности, а также государственный 
вычислительный центр Департамента 
автомобильной промышленности.

Региональные (республиканские, 
краевые, областные) центры научно- 
технической информации (РЦНТИ) 
входят в Российское объединение ин
формационных ресурсов научно-техни
ческого развития (Росинформресурс). 
Задачи центров — использование ре
зультатов научно-технической деятель
ности предприятий и организаций, 
осуществление обмена этой информа
цией между регионами.

Все органы научно-технической ин
формации обеспечивают сбор, хране
ние и обработку научно-технической
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информации отечественных и зарубеж
ных источников, формирование, веде
ние и организацию использования фе
деральных, отраслевых и региональ
ных информационных фондов, баз и 
банков данных, составляющих государ
ственные ресурсы научно-технической 
информации.

Современные информационные 
технологии реализуются на компьютер
ной технике, что, безусловно, облегчает 
поиск и систематизацию информации.

Ведется активная работа по форми
рованию единого информационного 
блока, доступного для всех потребите
лей научно-технической информации.

В общей структуре информационно
го блока важное место занимает патент
ная информация, содержащая сведения 
об изобретении. Владея патентной ин
формацией на начальных стадиях про
ектирования, в частности при разра
ботке технического задания, можно 
вносить в разработки самые новые, 
прогрессивные достижения науки и 
техники.

Патентный документ содержит ин
формацию не только о новизне и пред
шествующем уровне техники, но и в 
ряде случаев дает подробную информа
цию о состоянии технического разви
тия в соответствующей области. Кроме 
технической информации из патентно
го документа можно получить сведения 
о фирмах, патентовладельцах, изобре
тателях и т.д., позволяющие составить 
картину общетехнического развития и 
структуру промышленности.

Патентный поиск проводят в следу
ющем порядке: 1) составляют задание 
на поиск; 2) формируют регламент ра
бот; 3) проводят поиск, систематиза
цию и анализ отобранного материала; 
4) обобщают результаты и составляют 
отчет; 5) заполняют патентную характе
ристику; 6) составляют информацию на 
тему.

Информация, полученная в резуль
тате патентного поиска, позволяет про
верить изделие на патентную чистоту, 
конкурентоспособность и на другие по
казатели, а также установить объем па
те нто о б л ад ате л я .

Существует несколько видов патент
ного поиска: тематический (предмет
ный), именной, по номеру документа,

по виду документа и др. Тематический 
поиск как наиболее распространенный 
считают главным. Для него используют 
систематические указатели и узкопро
фильные информационно-поисковые 
системы (классификаторы МКИ, УДК, 
национальные системы классифика
ции и др.).

Источник патентного поиска — па
тентная документация, которая хранит
ся в патентных фондах и служит основ
ной частью справочно-информацион
ных фондов (СИФ) информационных 
служб. Обеспечение разработчиков но
вых технологий и техники данными о 
современных достижениях науки и тех
ники возложено на Российское агент
ство по патентам и товарным знакам 
(Роспатент), в частности на его органи
зации — Федеральный институт про
мышленной собственности (ФИПС) и 
Информационно-издательский центр 
(ИНИЦ), образующие первый уровень
гснти.

Федеральный институт промышлен
ной собственности публикует сведения 
по патентной документации в издавае
мых им официальных бюллетенях: 
«Изобретения (заявки и патенты)», 
«Полезные модели. Промышленные 
образцы», «Товарные знаки. Знаки об
служивания. Наименования мест про
исхождения товаров»; классификаци
онные материалы; указатели к отече
ственному и зарубежным патентным 
фондам.

Потребность рынка во вторичных 
патентно-информационных и право
вых изданиях и услугах удовлетворяет 
Информационно-издательский центр, 
который выполняет заказы на темати
ческие подборки рефератов серии 
«Изобретения стран мира» (ИСМ) на 
бумаге и машиночитаемых носителях. 
(До 1996 г. реферативная информация 
ИСМ публиковалась в виде многоязыч
ного реферативного журнала.)

В системе Роспатента с 1994 г. рас
пространяют патентную информацию 
на оптических дисках двух типов: пол
ные описания изобретений, включая 
чертежи к заявкам и патентам Россий
ской Федерации; рефераты или форму
лы изобретений с чертежами. С 1997 г. 
по заказам потребителей выпускают 
диски CD-ROM, содержащие темати
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ческие базы данных в виде текущей и 
ретроспективной информации по рос
сийским и зарубежным патентам начи
ная с 1996 г.

Кроме того, Роспатент располагает 
автоматизированной системой «Эта
лонная МПК» и текущей патентно-ин
формационной продукцией на дисках 
CD-ROM с описанием изобретений 
разных стран.

Наиболее полная информация об 
изобретениях находится во Всероссий
ской патентно-технической библиотеке 
Роспатента (ВПТБ), которая распола
гает патентными фондами 79 стран и 7 
международных организаций. На CD- 
ROM представлены полные описания 
изобретений более 20 стран мира.

Такая патентно-информационная 
система предполагает в конечном итоге 
обеспечение юридических и физичес
ких лиц информацией о последних до
стижениях науки и техники, содержа
щихся в патентных документах.

2.3. СТАНДАРТИЗАЦИЯ 
И УНИФИКАЦИЯ 

ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ

На качество создаваемой новой тех
ники существенно влияют стандартиза
ция и унификация.

Стандартизация деталей и сборочных 
единиц (подшипников, болтов, шпо
нок и др.) позволяет организовать мас
совое производство их на специализи
рованных предприятиях, уменьшить 
стоимость и повысить качество изго
товления. Стандартизация технических 
условий, расчетов, методов испытания 
также способствует повышению каче
ства и надежности изделий.

В зависимости от требований, 
предъявляемых к объектам стандарти
зации, различают стандарты следую
щих категорий: государственные, от
раслевые, республиканские и предпри
ятий или объединений.

Государственные стандарты (ГОСТ) 
устанавливают требования к продукции 
массового и крупносерийного произ
водства межотраслевого применения 
(ряды нормальных линейных размеров, 
нормы точности зубчатых передач, до
пуски и посадки, размеры и допуски

резьбы и др.). Соблюдение государ
ственных стандартов обязательно для 
всех организаций и предприятий на
шей страны.

Отраслевые стандарты (ОСТ) уста
навливают требования к продукции, 
технической оснастке и инструменту, 
характерные для данной отрасли. Они 
охватывают объекты, не относящиеся к 
объектам государственной стандартиза
ции. Отраслевые стандарты обязатель
ны для организаций и предприятий оп
ределенной отрасли промышленности, 
а также для предприятий и организа
ций других отраслей, применяющих 
продукцию данной отрасли.

Республиканские стандарты (РСТ) 
устанавливают требования к продук
ции, выпускаемой предприятиями рес
публиканского и местного подчинения 
республики. Объектами РСТ могут 
быть сырье, материалы, топливо, по
лезные ископаемые внутри республи
канского производства и применения, 
а также отдельные типы изделий массо
вого или серийного производства, от
носящиеся к профилю республиканс
ких министерств.

Стандарты предприятий (СТП) уста
навливают ограничения на нормы, пра
вила, требования, методы и составные 
части изделий, применяемые только на 
данном предприятии, например на ос
настку, инструмент, типовые техноло
гические процессы. Стандарты пред
приятий могут устанавливать ограниче
ния по применяемой номенклатуре де
талей, сборочных единиц, материалов. 
На поставляемую продукцию стандар
ты предприятий не распространяются.

В пределах ведомств, предприятий, 
конструкторских бюро и других орга
низаций часто возникает необходи
мость сокращения сортамента изделий, 
в том числе стандартизованных, и уточ
нения отдельных показателей, реко
мендуемых стандартами. В этих случаях 
проводят нормализацию с учетом конк
ретных требований предприятия, от
расли и т. д. Такие нормали регламен
тируют область применения стандарт
ных конструкций в конкретных усло
виях. Нормалям присваивают индекс Н 
(нормаль) или МН (межведомственная 
нормаль), соответствующий номер и год 
введения.
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Изделия и материалы, выпускаемые 
в стране единичными предприятиями, 
регламентируются различными техни
ческими условиями (ТУ).

В народном хозяйстве нашей страны 
действует более 23 тыс. стандартов.

Национальные стандарты отражают 
уровень машиностроения в конкретных 
странах, поэтому однотипные стандар
ты стран различаются между собой. С 
расширением международной торговли 
проводится активная унификация на
циональных стандартов. За основу 
международных стандартов принимают 
достижения в науке и технике наиболее 
развитых стран. Разработкой междуна
родных стандартов занимается Между
народная организация по стандартиза
ции (ИСО). Технические комитеты 
ИСО разрабатывают стандарты для 
применения в узкой области (напри
мер, стандарты «Предпочтительные 
числа», «Станки» и др.). Использова
ние международных стандартов спо
собствует повышению качества изде
лий и расширению области примене
ния машин с высокими техническими 
характеристиками, облегчает выход на 
международный рынок.

В практической деятельности конст
руктор пользуется большим количе
ством стандартов и ТУ. Есть стандарты, 
имеющие общее применение. Это 
прежде всего стандарты, связанные с 
оформлением конструкторской доку
ментации, обеспечением качества изде
лий и соблюдением требований техни
ки безопасности.

Единая система конструкторской 
документации (ЕСКД) — это комплекс 
государственных стандартов, устанав
ливающих порядок разработки, оформ
ления и использования конструктор
ской документации.

Стандарты ЕСКД делят на 10 клас
сификационных групп (табл. 2.1). В 
каждую группу может входить 99 стан
дартов, поэтому группы стандартов 
ЕСКД можно пополнять без наруше
ния их нумерации.

Стандартизация обеспечивает опре
деленный порядок в процессе разра
ботки новых изделий и оформления 
конструкторской документации на них.

В процессе проектирования и особен
но изготовления машин большой эконо-

2.1. Классификационные группы стандартов

Шифр группы Содержание стандартов в группе

0 Общие положения
1 Основные положения
2 Классификация и обозначения 

изделий в конструкторских доку
ментах

3 Общие правила выполнения чер
тежей

4 Правила выполнения чертежей 
изделий машиностроения и при
боростроения

5 Правила обращения конструк
торских документов (учет, хране
ние, дублирование, внесение из
менений)

6 Правила выполнения эксплуата
ционной и ремонтной докумен
тации

7 Правила выполнения схем
8 Правила выполнения документов 

строительных и судостроения
9 Прочие стандарты

мический эффект получают за счет ши
рокой унификации конструкций.

Унификация (согласно ГОСТ 
23945.0—80) — это приведение изделий 
к единообразию на основе установле
ния рационального числа их разновид
ностей. Унификация конструктивных 
элементов позволяет сократить номен
клатуру обрабатывающего, меритель
ного и монтажного инструмента. Уни
фикации подвергают посадочные со
пряжения (по диаметрам, посадкам и 
классам точности), резьбовые соедине
ния (по диаметрам, типам резьб, разме
рам под ключ), шпоночные и шлице
вые соединения (по диаметрам, фор
мам шпонок и шлицев, посадкам и 
классам точности), зубчатые зацепле
ния (по модулям, типам зубьев и клас
сам точности), фаски и галтели (по раз
мерам и типам) и т. д.

Унификация оригинальных деталей 
и узлов может быть внутренней (в пре
делах данного изделия) и внешней (за
имствование деталей с иных машин 
данного или смежного заводов).

Унификация марок и сортамента 
материалов, типоразмеров крепежных 
и других нормализованных деталей, 
подшипников качения и других подоб
ных изделий облегчает снабжение заво
да-изготовителя и ремонтных предпри
ятий материалами, нормалями и по
купными изделиями.
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Особенно эффективна унификация 
при одновременном проектировании 
группы машин одного или подобного 
назначения, различающихся произво
дительностью и размерами. Например, 
при разработке базовой модели зерно
уборочного комбайна унифицировано 
большое количество деталей и сбороч
ных единиц (звездочек, натяжных уст
ройств, предохранительных муфт, под
шипниковых узлов и др.), что позволи
ло применить их в других модификаци
ях машин. В результате унификации 
сокращено марок профилей на 30%, 
корпусов и крышек подшипников, 
звездочек, натяжных шкивов, рукоя
ток, подшипников, уплотнений и дета
лей режущих аппаратов на 5...15 %, раз
меров резьб на 12 % и т. д.

Степень унификации изделий или их 
составных частей можно оценить по 
коэффициенту унификации

т|ун =-^-100%,

или л

г 
'Zm ун

УН т
100%, (2 .1)

где zyH— число унифицированных деталей; z — 
общее число деталей; — масса унифициро
ванных деталей; т — общая масса изделия.

Значение коэффициента, получен
ное по первой формуле, не учитывает 
долю унифицированных деталей в кон
струкции машины, а по второй форму
ле учитывает лишь долю массы унифи
цированных деталей в общей массе ма
шины. Наиболее точным считают коэф
фициент унификации, определяемый 
как отношение стоимости унифициро
ванных изделий £Сун к стоимости ма
шины С:

Лун=-
ун

С
100%. (2.2)

Степень внутренней унификации 
оценивают по значению коэффициента 
повторяемости

Этот показатель можно легко опре
делить по сводной спецификации. Он 
характеризует совершенство конструк
ции с точки зрения сокращения номен
клатуры деталей. Конструкцию счита
ют достаточно совершенной при 
Лп = 40...60%.

Унификацию конструкций диффе
ренцированно оценивают по следую
щим показателям:

по степени унификации оригиналь
ных деталей

ун.ор

N,
100%,

ор
(2.4)

где .Л/ун 0р — число унифицированных оригиналь
ных деталей; А̂ор — общее число оригинальных 
деталей;

по степени унификации элементов 
конструкции

Лэл 1— тр 100%, (2.5)

где 7VTp — число принятых типоразмеров данных 
элементов; N3Jl — общее число элементов в изде
лии.

Расчетные значения коэффициентов 
унификации обосновывают и указыва
ют в конструкторской документации.

Наибольший экономический эф
фект получают при заимствовании де
талей серийно изготовляемых машин, 
когда детали можно получить в готовом 
виде.

Использование при конструирова
нии унификации и стандартизации де
талей и узлов дает большой экономи
ческий эффект, повышает надежность 
всей конструкции, сокращает время 
конструирования и освоения новых ма
шин, обеспечивает взаимозаменяе
мость деталей.

2.4. ТЕХНИКО-ЭКОНОМИЧЕСКИЕ 
ОСНОВЫ ПРОЕКТИРОВАНИЯ 

МАШИН

Лп:
r N  N1 _1 Y н
N„

100%, (2.3)

где NH — число наименований деталей изделия; 
ТУц — общее число деталей изделия.
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При проектировании конструктор 
постоянно сталкивается с противоре
чивыми проблемами. Например, в не
которых машинах поломки деталей при 
экстремальных нагрузках недопустимы.
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В то же время учет этих нагрузок при 
проектировании нецелесообразен, так 
как приводит к существенному увели
чению массы машины.

При эксплуатации техники в резуль
тате совместного действия разных на
грузок некоторые детали и сборочные 
единицы все же выходят из строя. На
пример, в зерноуборочных комбайнах 
происходит износ цепей, обрыв рем
ней, поломка валов, подшипников. За
мена таких деталей требует времени и 
средств, но это выгоднее, чем если бы 
конструктор предусмотрел в процессе 
проектирования размеры, исключаю
щие поломки при маловероятном со
вместном действии случайных нагру
зок. Для предотвращения подобных яв
лений в конструкцию целесообразно 
вводить специальные предохранитель
ные устройства, исключающие возмож
ность поломки машины или ее деталей 
при перегрузках.

Кроме того, реализация той или 
иной задачи может быть осуществлена 
в различных вариантах, из которых не
обходимо выбрать наиболее рацио
нальный. Так, для передачи движения 
от двигателя к рабочим органам маши
ны можно использовать механический, 
электрический, гидравлический или 
комбинированный привод. Существен
ное развитие получили и типы приво
дов. Например, механический имеет 
несколько разновидностей передач.

Выбор наилучшего оптимального 
для каждого конкретного случая вари
анта представляет собой ответственную 
технико-экономическую задачу, реше
ние которой требует глубокого анализа, 
расчета, обоснования. Методики таких 
расчетов подробно изложены в специ
альной экономической литературе. 
Здесь же даны лишь некоторые основы, 
необходимые для понимания сущности 
экономических расчетов и позволяю
щие на начальных стадиях проектиро
вания обосновать оптимальное реше
ние.

Решение о целесообразности созда
ния и внедрения новой техники прини
мают в зависимости от ее эффективно
сти.

Эффективность новой техники оп
ределяют по значению экономического 
эффекта (годового или за срок службы

машины), получаемого сельскохозяй
ственными предприятиями различных 
форм собственности.

Годовой экономический эффект, р., 
рекомендуется определять по формуле

ЦнАн - с н Цб^б—с б (2.6)

где Цн, Цб — цена реализации продукции по но
вому и базовому вариантам, р. за 1 т; А„, Аб — го
довой объем произведенной сельскохозяйствен
ной продукции по новому и базовому вариантам, 
т; Сн, Сб — себестоимость производства всей 
продукции по новому и базовому вариантам, р.

Формула (2.6) в обобщенном виде 
выражает все разновидности эффек
тов, в том числе за счет повышения ка
чества продукции, увеличения ее объе
ма, снижения потерь, экономии мате
риальных затрат, эксплуатационных 
расходов по использованию новой тех
ники.

На всех этапах проектирования, на
чиная от разработки технического зада
ния до выполнения рабочих чертежей, 
идет интенсивная работа по улучше
нию конструкции, уточнению ее пара
метров. Все этапы проектирования со
провождаются технико-экономически
ми расчетами, характер которых изме
няется по мере выяснения и уточнения 
основных экономических параметров, 
составляющих себестоимость. При 
конструировании машины особенно 
важно знать ее материало- и трудоем
кость.

Материалоемкость конструкции тес
но связана с ее массой — важнейшим 
технико-экономическим параметром, 
который либо задают в техническом за
дании на проектирование, либо конст
руктор принимает в зависимости от за
данных характеристик машины. Для 
многих машин требуется снизить массу 
при условии обеспечения необходимых 
критериев работоспособности. Для не
которых машин масса должна быть 
конкретной и правильно распределен
ной в пределах заданных ее габаритных 
размеров. Например, от массы транс
портной машины зависит давление хо
довых колес на грунт и необходимое 
сцепление. Массу грузоподъемных кра
нов и погрузчиков увеличивают с це
лью обеспечения их устойчивости и
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предохранения от опрокидывания, раз
мещая в определенном месте специаль
ные противовесы (балластные грузы).

Общую массу машины рекомендуют 
определять по формуле

т  = Хтд + Хтк, (2.7)
где тд — сумма масс деталей машины, подлежа
щих изготовлению; тк — сумма масс комплекту
ющих покупных изделий.

Получаемое значение т позволяет 
лишь сопоставить конструкции по мас
се, но не оценить структуру этого пара
метра и, следовательно, ограничивает 
возможности принятия лучшего вари
анта. Например, в конструкциях кра
нов важно обеспечить не только необ
ходимую массу, в которую входит и 
масса противовеса, но и структуру этой 
величины, так как экономически не 
безразлично, из какого материала изго
товлены противовесы.

Задача выбора материала и вида за
готовки тесно связана с экономичнос
тью и качеством конструкции. При 
подборе материалов следует учитывать 
относительную экономичность разра
батываемого проекта и степень дефи
цитности материала.

Оптимальный вариант выбирают по 
минимуму затрат

с  = [(См + Сс + СЭ)А + Ст olmin? (2.8)
где См, Сс, Сэ, Сто — соответственно стоимость 
материалов, рабочей силы, эксплуатационные 
расходы и расходы на технологическую оснастку; 
А — годовой объем выпуска.

Для многих машин выбор материала 
диктуется условиями эксплуатации и 
ремонта. Иногда более дорогой матери
ал, обладающий высокой износостой
костью, предпочтителен по сравнению 
с дешевым, требующим дополнитель
ных затрат на обеспечение его износо
стойкости или частой замены при экс
плуатации. В таких случаях существен
ную экономию можно получить при 
использовании биметаллов, составных 
деталей. Например, ступицу червячно
го колеса выполнить из чугуна, а ве
нец — из бронзы. Снижения массы 
конструкции на 30...35 % достигают за 
счет использования пустотелых и фа
сонных профилей проката.
24

К важным характеристикам маши
ны относят также структурную мате
риалоемкость, определяемую как 
сумму затрат материалов с учетом 
технологии изготовления деталей ма
шины:

Jfl ^ч.л ^с.л ^с.п •••? (2.9)

где тчл, т с л, тс п — расход соответственно чугун
ного, стального литья, сортового проката, кг.

Такое развернутое представление 
материалоемкости позволяет опреде
лить направления экономии материа
лов при изготовлении, а следовательно, 
уменьшения себестоимости машины и 
достижения ее наибольшей экономи
ческой эффективности.

При сопоставлении различных ва
риантов удобно использовать удельные 
показатели Кт, определяемые как отно
шение массы машины к наиболее ха
рактерному для нее параметру — мощ
ности Р, вращающему моменту Г, про
изводительности Ж и др.:

КтР = т/Р ; КтТ = т/Т; KmW = m /W  
и т. д.

Трудоемкость. Общая трудоемкость 
Т0 — это нормированная сумма затрат 
на изготовление деталей и машины в 
целом, включая все технологические 
операции.

В начальной стадии проектирова
ния при отсутствии чертежей и норм 
времени общую трудоемкость ориен
тировочно можно определить по фор
муле

Т0 = тТуК, (2.10)

где Ту — удельная трудоемкость; К  — коэффици
ент, учитывающий масштаб производства.

Удельную трудоемкость, определяе
мую как отношение общей трудоемкос
ти к массе машины, принимают по 
справочным данным, накопленным в 
конструкторских бюро, НИИ. В этом 
случае считают, что трудоемкость изго
товления данной машины полностью 
зависит от ее массы. Такое допущение 
справедливо лишь при стабильной но
менклатуре изделий одной и той же мо
дели и неизменной технологии произ
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водства. В других случаях этот метод 
расчета дает лишь ориентировочное зна
чение удельной трудоемкости.

Для предварительной оценки общей 
трудоемкости изготовления проектиру
емой машины при расчете используют 
трудоемкость изготовления аналогич
ной машины. В этом случае

То “  ТаКтКпКс, (2.11)

где Та — трудоемкость изготовления аналогич
ной машины; Кт, Кп, — коэффициенты, учи
тывающие соответственно различие масс проек
тируемой и аналогичной машин, масштаб произ
водства, относительную потребность в обновле
нии станочного парка в связи с заменой объекта 
производства.

Достаточно точно значение общей 
трудоемкости можно получить при ее 
расчете по составляющим затратам тру
да:

Тпй = Т„ + Ть. + Тм + Тт + т„ + т0 +
(2.12)

где Тл, Тк, Тм, Тх, Тсб, Т0 — трудоемкости соот
ветственно литейных и кузнечных работ, меха
нической и термической обработок, сборочных 
операций, обкатки и т. д.

Себестоимость. На стадии разработ
ки технического задания себестои
мость изделия (машины) чаще всего 
рассчитывают по удельным показате
лям. В качестве удельных показателей 
могут быть приняты следующие стати
стические данные о себестоимости 1 т 
конструкции, т. е. себестоимость ма
шины, приходящаяся на единицу уста
новленной мощности, снимаемого 
вращающего момента, грузоподъемно
сти и др. В этом случае считают, что 
себестоимость прямо пропорциональ
на избранному показателю и не учиты
вают конструктивные особенности 
проектируемой машины, возможные 
изменения технологии и условий про
изводства. Тогда

С = Стт\ С = СРР\ С = СТТ и т. д.,
(2.13)

где Ст, Ср, Су'—удельные себестоимости, р/т, 
р/кВт,р/(Н • м); т — расчетная масса, т; Р — мощ
ность двигателя, кВт; Г —вращающий момент на 
выходном валу проектируемой машины, Н • м.

Чтобы уточнить себестоимость ма
шины, учитывают стоимость материа
лов, затраты на обработку деталей и 
сборку машины, пропорциональные 
трудоемкости этих работ. Для ряда 
машин, изготовляемых по принципу 
геометрического подобия и в одина
ковых условиях, стоимость материа
лов и трудоемкость изготовления в 
литейных, кузнечных, сборочных це
хах пропорциональны массе т, а тру
доемкость механической обработки, 
окраски и отделки — поверхности ма
шины S.

В этом случае себестоимость

С = тК„ + SKs, (2.14)

где К„. 
ти.

^ — коэффициенты пропорциональное-
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Коэффициенты пропорциональнос
ти в формуле (2.14) и удельные себесто
имости в формуле (2.13) принимают по 
справочникам или данным заводов, из
готовляющих аналогичные машины. Ре
зультаты расчетов удельной себестои
мости будут точнее, если принцип гео
метрического подобия использовать не 
для машины в целом, а для отдельных 
агрегатов, сборочных единиц, деталей. 
Тем более что в современных машинах 
широко применяют комплектующие из
делия, стоимость которых следует опре
делять по данным поставщиков. Для 
расчета себестоимости методом подобия 
следует учитывать только чистую массу 
машины без комплектующих изделий.

Себестоимость детали можно опре
делить по формуле

С = См + Z(3, + Н/ + С//«/), (2.15)

где См — стоимость материала, затраченного на 
одну деталь; 3, — зарплата, необходимая для из
готовления одной детали; Н, — накладные расхо
ды; С, — стоимость специальной оснастки; л ,— 
число деталей в партии.

Анализ формулы (2.15) показывает, 
что чем больше масштаб производства, 
тем выше уровень механизации и авто
матизации производства, меньше на
кладные расходы и затраты на зарпла
ту, т. е. высокая экономичность может 
быть достигнута только при большом 
масштабе производства.
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Себестоимость изделия существенно 
зависит от материала, технологии изго
товления, унификации на стадии раз
работки проекта и в процессе изготов
ления.

Только творческий всесторонний 
анализ возможных вариантов в сочета
нии с технико-экономическим анали
зом позволит конструктору разработать 
изделие с наилучшими параметрами 
при минимуме затрат.

Контрольные вопросы и задания

1. Назовите основные этапы проектирова
ния. 2. Что включает в себя эскизный проект?

3. Что включает в себя технический проект?
4. Назовите основные источники научно-тех
нической и производственно-технической ин
формации. 5. Какова роль патентной информа
ции при проектировании? 6. С какой целью 
стандартизируют массовые детали и сборочные 
единицы? 7. Какие существуют категории стан
дартов? 8. Что понимают под унификацией и 
какова ее роль при проектировании? 9. По ка
ким показателям оценивают степень унифика
ции изделий? 10. Какими критериями опреде
ляется эффективность техники на стадии ее 
разработки? 11. По какому критерию выбирают 
оптимальный вариант разработанной конст
рукции? 12. Как оценивают трудоемкость изго
товления конструкции на начальной стадии 
проектирования? 13. Как оценивают себестои
мость проектируемой машины, сборочной еди
ницы, детали?
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Г л а в а  3 

ФОРМИРОВАНИЕ НАДЕЖНОСТИ МАШИН 
ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ

3.1. ОСНОВНЫЕ понятия  
ТЕОРИИ ВЕРОЯТНОСТИ 

И МАТЕМАТИЧЕСКОЙ СТАТИСТИКИ

Для решения практических задач те
ории надежности широко используют 
методы теории вероятности и матема
тической статистики. Приведем лишь 
некоторые понятия этих теорий, необ
ходимые для количественной оценки 
показателей надежности техники, экс
плуатируемой в сельскохозяйственном 
производстве. Большинство показате- 
лей надежности представляют собой 
случайные величины, которые в про
цессе испытаний могут принимать те 
или иные значения, неизвестные зара
нее. Случайная величина может быть 
дискретной, т. е. прерывистой (напри
мер, число отказов за время /, число от
казавших машин при испытаниях 
данного объема и т. п.), или непрерыв
ной (например, срок службы, время ра
боты до отказа и др.).

Непрерывные случайные величины 
могут принимать любые неизвестные за
ранее значения теоретически в интервале 
от 0 до оо? а практически — в конкретном 
интервале. Например, если срок службы 
редуктора колеблется в пределах от 10 до 
15 тыс. ч, то у всех испытуемых редукто
ров он будет находиться в этом интервале.

Вероятности отказа F(t) и безотказ
ной работы P(t), являясь событиями 
противоположными и несовместимы
ми, представляют собой интегральные 
функции случайной величины th т. е.

F(t) = 1 -  P{t). 

Плотность вероятности отказа

(3.1)

Вероятность безотказной работы

p ( t ) = ] fm t .  (з.з)
t

Для статистической оценки вероят
ности безотказной работы однотипных 
изделий используют приближенную 
формулу

т = i ~ ,  (з.4)

где т — число изделий, отказавших за время /; 
N — число испытуемых изделий.

Важной характеристикой случайной 
величины (например, ресурса) является 
математическое ожидание

-  1 N Т - — У t- (3.5)

где /, — срок службы /-го изделия; TV— число ис
пытуемых изделий данного типа.

Для характеристики рассеивания 
случайной величины относительно ее 
математического ожидания вычисляют: 

дисперсию

D=- N
N - 1

N п
± t i m i
i—1 rj-12
~~N (3.6)

среднее квадратическое отклонение

о=4Ъ- (3.7)

At) = F(t) = 1 -  PV). (3.2)

коэффициент вариации
a

~~T'
r = ° . (3.8)
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Коэффициент вариации определяют 
по уравнению (3.8) для тех показателей 
надежности, зона рассеивания значе
ний которых начинается от 0 или близ
ка к нему.

При наличии смещения /см коэффи
циент вариации вычисляют по уравне
нию

Р16

V=-=-
T - t1  С]

(3.9)

Более полную характеристику слу
чайной величины дает закон ее распре
деления.

Закон распределения случайной ве
личины — это аналитическое соотноше
ние, устанавливающее связь между зна
чениями случайной величины (напри
мер, наработки, времени восстановле
ния и др.) и их вероятностями. К 
показателям надежности машин, эксп
луатируемых в сельском хозяйстве, в 
большинстве случаев применимы закон 
нормального распределения (Гаусса), 
закон распределения Вейбулла и экспо
ненциальный закон, представляющий 
собой частный случай закона Вейбулла. 
Выбор закона распределения зависит от 
значения коэффициента вариации: при 
V< 0,33 — закон нормального распреде
ления; при V> 0,33 — закон Вейбулла.

Нормальный закон распределения слу
чайной величины t характеризуется тем, 
что плотность вероятности отказов J{t) 
плавно поднимается, достигает максиму
ма и затем плавно снижается (рис. 3.1, а).

Для этого закона распределения 
плотность вероятности отказа, а также 
вероятности отказа и безотказной рабо
ты будут иметь вид

/( /)=
1

о - т у

ctV2п

1
Т\2

F ( t )= \ f№ = -  ^
0 OyJ2n 1

d - т у

2а2

(3.10)

(3.11)

(3.12)

щ

Рис. 3.1. Зависимости плотности Дг) вероятности 
отказа (а) и вероятности P(t) безотказной работы 

(б) для нормального закона распределения

ческое ожидание, или среднюю нара
ботку на отказ [см. формулу (3.5)], и 
среднее квадратическое отклонение а 
[см. формулу (3.7)]. Кривая плотности 
вероятности Д/) тем острее и выше, чем 
меньше а. Теоретически она начинает
ся от t=  —оо и распространяется до 
/=+©о, но фактически площадь, очер
ченная кривой плотности вероятности 
отказа f{t) за пределами Т=  За (рис. 3.1, 
б), настолько мала, что соответствую
щая ей вероятность отказа составляет 
0,00135 (0,135 %), поэтому в расчетах ее 
обычно не учитывают.

С целью упрощения практических 
расчетов вместо формул (3.10)...(3.12) 
можно использовать таблицу 3.1, в ко
торой принято следующее обозначе
ние:

и= t i - T
(3.13)

П р и м е р .  Определить вероятность 
безотказной работы P(t) редуктора за 
время t = 6000 ч, если известно, что вре
мя до отказа подчиняется нормальному

Т=5000 ч, ст =распределению 
= 1000 ч.

при

Нормальное распределение имеет 
два независимых параметра: математи-
28 rusautomc

Согласно формуле (3.13)

U— (/ — Т ) / а  = (6000 -  5000)/1000 = 1.

По таблице 3.1 при U -  1 находим 
ДО = 0,841.

По формуле (3.1) вычисляем вероят
ность безотказной работы редуктора

P(t) = 1 -  ДО = 1 -  0,841 = 0,159.
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3.1. Значения интегральной функции F(t) закона нормального распределения в зависимости от U

т т т Fit) Fit)

-3 ,00 0,001 -1 ,4 0 0,080 -0 ,4 0,344 0,60 0,726 1,70 0,955
-2 ,60 0,005 -1 ,2 0 0,115 -0 ,2 0,420 0,80 0,788 2,00 0,977
-2 ,20 0,014 -1 ,0 0 0,159 0 0,5 1,00 0,841 2,40 0,992
-1 ,80 0,036 -0 ,8 0,212 0,20 0,579 1,30 0,903 2,80 0,997
-1 ,60 0,055 -0 ,6 0,274 0,40 0,655 1,50 0,933

3.2. Значения а  и b для закона распределения Вейбулла

1,260
1

0,837
0,723

0,8
1

1,2
1,4

1,133
1

0,941
0,911

0,640
0,575
0,523

1,6
1,8
2

0,897
0,889
0,886

0,480
0,444
0,365

2,2
2,4

3

0,886
0,887
0,893

Закон распределения Вейбулла. Для
этого закона интегральная функция ве
роятности отказов имеет вид

F (t)= \-P (t)= \-Q -(t/a)b, (3.14)

вероятность безотказной работы

P{t)=e~(t/a)b, (3.15)

где а=Т/ а ,  Ь — параметры закона распределе
ния.

Значения а  и А определяют по таб
лице 3.2 в зависимости от коэффици
ента вариации V, вычисляемого по 
формуле (3.9).

Экспоненциальный (показательный) 
закон распределения в общем случае 
имеет вид

P(t) = t~}\ (3.16)
где P(t) —вероятность того, что значение случай
ной величины больше /; е — основание натураль
ного логарифма; X — параметр распределения.

Для экспоненциального закона рас
пределения вероятность отказа F(t), 
плотность вероятности отказа J(t) и ин
тенсивность отказов X(t) определяют по 
формулам:

F(t) = 1 - /> ( /)=  1 - е  

М  = F'(t) = Xe~Xl;

-xt.

p(o '■-Xt

(3.17)

(3.18)

(3.19)

rusauic

Среднее время возникновения отказа

T=]p(t)dt=]e~Xl= j .  (3.20)
о 0 Л

Экспоненциальный закон является 
частным случаем закона Вейбулла. Его 
широко применяют в теории надежно
сти и массового обслуживания, при 
анализе сложных систем, прошедших 
период приработки, и систем, работаю
щих под воздействием механических 
нагрузок, а также при анализе наработ
ки в случае внезапных случайных отка
зов, происходящих из-за скрытых де
фектов технологии.

3.2. ПОКАЗАТЕЛИ НАДЕЖНОСТИ, 
ИХ ОПРЕДЕЛЕНИЕ 

И ПРОГНОЗИРОВАНИЕ 
ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ

Надежность сельскохозяйственной 
техники, как и любой другой машины, 
является важнейшим показателем ее 
качества. Основные понятия надежнос
ти определены ГОСТ 27.002—89.

Надежность — это свойство объекта 
(системы машин, машины, агрегата, из
делий, входящих в состав машины) вы
полнять в течение времени или задан
ной наработки свои функции в задан
ных режимах и условиях применения, 
технического обслуживания, ремонтов, 
хранения и транспортирования.

Надежность — комплексное свой
ство, которое включает в себя безотказ-
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ность, долговечность, ремонтопригод
ность, сохраняемость. Для каждого 
объекта характерны все или часть 
свойств надежности.

Безотказность — свойство изделия 
сохранять работоспособность в течение 
некоторого времени или некоторой на
работки.

Долговечность — свойство изделия 
сохранять работоспособность до пре
дельного состояния с необходимыми 
перерывами для технического обслужи
вания и ремонтов. Предельное состоя
ние изделия, оговариваемое в норма
тивно-технической документации, оп
ределяется невозможностью его даль
нейшей эксплуатации из-за снижения 
его эффективности, несоответствия 
требованиям безопасности, ухудшения 
экономических показателей и т. д.

Ремонтопригодность — приспособ
ленность изделия к предупреждению, 
обнаружению и устранению отказов и 
неисправностей при проведении тех
нического обслуживания и ремонта с 
относительно небольшими затратами.

Сохраняемость — свойство изделия 
сохранять свои эксплуатационные пока
затели в течение регламентированного 
срока хранения и транспортирования.

Для количественной оценки одного 
или нескольких свойств надежности 
изделий (безотказности, долговечнос
ти, ремонтопригодности, сохраняемос
ти) как на этапе проектирования, так и 
в процессе эксплуатации используют 
ряд показателей.

Основной показатель безотказнос
ти — вероятность безотказной работы 
P(t) в пределах данного отрезка време
ни t или требуемой наработки. Она оп
ределяется статистически по формуле
(3.4).

Для ^восстанавливаемых изделий 
кроме вероятности безотказной работы 
P(t) важно знать интенсивность отказов

Х= An/(Atn), (3.21)

где Ап — число отказавших изделий к моменту 
времени At’, п — число исправно работающих из
делий к моменту времени At.

Для восстанавливаемых изделий по
казателей безотказности служат сред
няя наработка на отказ Тср и параметр 
потока отказов

со=Т-1. (3.22)

Отказ —это событие, заключающееся 
в нарушении работоспособности изделия.

Наработка на отказ определяется как 
отношение наработки восстанавливае
мой машины к ожидаемому числу отка
зов в течение этой наработки.

Единичные показатели долговечнос
ти — средний ресурс, или средняя нара
ботка до предельного состояния, и гам- 
ма-процентный ресурс.

Ресурс — наработка изделия от нача
ла его эксплуатации до наступления 
предельного состояния. Средний ре
сурс определяют по уравнению (3.5).

Гамма-процентный ресурс — это на
работка, в течение которой изделие со
храняет работоспособное состояние с 
заданной вероятностью гамма-процен
тов. В автотракторном машинострое
нии принято нормированное значение 
у = 90 %. Для сельскохозяйственной 
техники принята регламентированная 
вероятность у = 80 %.

Аналитически гамма-процентный 
ресурс находят по уравнениям:

при законе нормального распреде
ления

Tm =Tp- H K(v)°, (3.23)

где Тр — заданный ресурс; # к(у) — квантиль за
кона нормального распределения (табл. 3.3); а — 
среднее квадратическое отклонение;

3.3. Квантили Нк (у) закона нормального распределения

F(t)\ 2Л
Сотые доли

0,5 0,000 0,025 0,050 0,075 0,100 0,126 0,151 0,176 0,202 0,227
0,6 0,253 0,279 0,305 0,332 0,358 0,385 0,412 0,440 0,468 0,496
0,7 0,524 0,553 0,583 0,613 0,643 0,675 0,706 0,739 0,772 0,806
0,8 0,842 0,878 0,915 0,954 0,994 1,036 1,080 1,126 1,175 1,227
0,9 1,282 1,341 1,405 1,476 1,555 1,645 1,751 1,881 2,054 2,326
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3.4. Квантили Нвк закона распределения Вейбулла

Fit); Параметр В
IP, 0,9 1,0 1,1 1,2 1,3 1,4 1,5 1,6 1,7 1,8 1,9 2,0 2,5 3,0 3,5 4,0
0,01 0,01 0,01 0,02 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,10 0,16 0,22 0,27 0,31
0,03 0,02 0,03 0,04 0,05 0,07 0,08 0,10 0,11 0,13 0,14 0,16 0,18 0,25 0,31 0,37 0,42
0,05 0,04 0,05 0,07 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,17 0,19 0,21 0,23 0,31 0,37 0,43 0,48
0,07 0,05 0,07 0, 09 0,11 0,13 0,1 0,17 0,19 0,21 0,23 0,25 0,27 0,35 0,42 0,47 0,52
0,10 0,08 0,11 0,13 0,15 0,18 0,20 0,22 0,25 0,27 0,29 0,31 0,33 0,41 0,47 0,53 0,57
0,15 0,14 0,17 0,19 0,23 0,25 0,29 0,30 0,33 0,35 0,38 0,40 0,42 0,50 0,56 0,60 0,63
0,20 0,19 0,22 0,26 0,29 0,32 0,34 0,37 0,39 0,41 0,44 0,45 0,47 0,55 0,61 0,65 0,69
0,25 0,25 0,29 0,33 0,36 0,39 0,41 0,44 0,46 0,48 0,50 0,52 0,54 0,61 0,66 0,70 0,73
0,30 0,32 0,36 0,39 0,42 0,45 0,48 0,50 0,53 0,55 0,56 0,58 0,60 0,66 0,71 0,75 0,77
0,35 0,40 0,44 0,47 0,50 0,53 0,55 0,57 0,59 0,61 0,62 0,64 0,66 0,71 0,75 0,79 0,81
0,40 0,47 0,51 0,54 0,57 0,60 0,62 0,64 0,66 0,67 0,69 0,70 0,72 0,76 0,80 0,83 0,85
0,45 0,57 0,60 0,63 0,66 0,68 0,69 0,71 0,73 0,74 0,75 0,76 0,76 0,81 0,84 0,86 0,88
0,50 0,67 0,69 0,72 0,74 0,75 0,77 0,78 0,80 0,81 0,82 0,83 0,83 0,86 0,89 0,90 0,91
0,55 0,79 0,81 0,82 0,84 0,85 0,85 0,86 0,87 0,88 0,89 0,90 0,90 0,91 0,93 0,94 0,95
0,60 0,91 0,92 0,92 0,93 0,94 0,94 0,94 0,95 0,95 0,95 0,96 0,96 0,97 0,97 0,98 0,98
0,65 1,07 1,06 1,05 1,05 1,04 1,04 1,03 1,03 1,03 1,03 1,03 1,03 1,02 1,02 1,02 1,02
0,70 1,23 1,20 1,18 1,17 1Д5 1,14 1,13 1,12 1,12 1,11 1,10 1,10 1,08 1,05 1,05 1,05
0,75 1,45 1,40 1,36 1,33 1,30 1,27 1,25 1,23 1,22 1,21 1,20 1,18 1,14 1,10 1,10 1,09
0,80 1,70 1,61 1,54 1,49 1,44 1,41 1,37 1,35 1,32 1,30 1,29 1,27 1,21 1,15 1,15 1,13
0,85 2,11 1,96 1,84 1,74 1,67 1,61 1,55 1,51 1,47 1,45 1,32 1,39 1,31 1,21 1,21 1,18
0,90 2,53 2,30 2,13 2,00 1,90 1,81 1,74 1,68 1,63 1,59 1,55 1,52 1,40 1,27 1,27 1,23
0,93 2,96 2,66 2,43 2,26 2,12 2,01 1,92 1,84 1,78 1,72 1,67 1,63 1,48 1,32 1,32 1,28
0,95 3,38 3,00 2,71 2,49 2,33 2,19 2,08 1,99 1,91 1,84 1,78 1,73 1,55 1,37 1,37 1,32
0,97 4,03 3,51 3,13 2,84 2,63 2,45 2,31 2,19 2,09 2,01 1,94 1,87 1,65 1,43 1,43 1,37
0,99 5,46 4,60 4,01 3,57 3,24 2,98 2,77 2,60 2,46 2,34 2,23 2,15 1,84 1,55 1,55 1,46

при законе распределения Вейбулла 

Тт =Н*(1-у)а+с, (3.24)

где #к — квантиль закона распределения Вей
булла (табл. 3.4); а — параметр закона распреде
ления Вейбулла; с — смещение зоны рассеива
ния ресурса от нулевой точки отсчета.

Надежность проектируемой маши
ны, как правило, оценивают по ожида
емой вероятности безотказной работы, 
как одной из главных количественных 
характеристик надежности. Для этой 
цели изделие представляют в виде 
структурной схемы (рис. 3.2). Любая 
механическая система состоит из ряда 
простых элементов (двигателей, пере
даточных механизмов, подшипников, 
муфт и др.), которые могут соединяться 
между собой для передачи энергии пос
ледовательным, параллельным или 
комбинированным способом. Следова

тельно, в структурной схеме соедине
ние п элементов может быть последова
тельным, параллельным и последова
тельно-параллельным (комбинирован
ным).

При последовательном соединении 
элементов (рис. 3.2, а) с вероятностью

- C Z H Z b C Z H Z h

0 0 0 0
4 Z H 4 Z H

Рис. 3.2. Структурные схемы конструкций:

а — с последовательным соединением элементов; б — с 
параллельным соединением; в — с комбинированным 

соединением
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работы каждого элемента Р\, Pj,- -, Рп, 
когда отказ одного элемента выводит 
из строя всю систему (это характерно 
для большинства приводов сельскохо
зяйственных машин), вероятность бе
зотказной работы всей системы

P{t)=PxP2...Pn=f[Pi, (3.25)

где Р/ — вероятность безотказной работы /-го 
элемента.

Если причина выхода изделия из 
строя связана только с внезапными от
казами, подчиняющимися экспонен
циальному закону распределения, то 
согласно формуле (3.16)

/>(/) = ехр(—Л2/), (3.26)
п

где = “  интенсивность отказов всей сис

темы; Я/— интенсивность отказов /-х элементов.

Значения интенсивности отказов X 
отдельных элементов механических си
стем приведены в таблице 3.5.

При параллельном соединении п 
элементов (рис. 3.2, б) вероятность бе
зотказной работы изделия (машины, 
сборочной единицы и др.) определяют 
по формуле

/> ( /)= 1 -П [1 -а д ] . (3.27)

Например, если в системе водо
снабжения фермы предусмотрены два 
независимых (параллельных) насоса с 
вероятностью безотказной работы их 
в течение 1000 ч Pt = 0 ,9 , то вероят
ность безотказной работы всей систе
мы P(t) = \ - ( \ - P l) ( \ - P 2) = l - ( l -
— 0,9)(1 -  0,9) = 0,99, т. е. резко возра
стает.

При параллельно-последовательном 
соединении элементов (рис. 3.2, в) вна
чале определяют вероятность безотказ
ной работы каждого из блоков с парал
лельно соединенными элементами, а 
затем с последовательно соединенными 
элементами.

Проектируя отдельную деталь, сле
дует иметь в виду, что ее тоже можно 
рассматривать как систему, а место, где 
возникают повреждения, приводящие к 
отказам, — как элементы системы. Ве
роятность безотказности детали опре
деляют по формуле (3.25) как произве
дение вероятностей безотказности ее 
элементов, т. е. с увеличением опасных 
сечений надежность детали снижается.

П р и м е р  1. Определить вероят
ность безотказной работы лебедки в те
чение 200 ч работы. Распределение ве
роятности безотказной работы элемен
тов лебедки — экспоненциальное. Об
щий вид лебедки изображен на рисунке
3.3, ее структурная схема — на рисунке
3.4, а.

3.5. Интенсивность отказов X элементов механических передач в течение 105 ч* для доверительной
вероятности Р = 0 ,9 5

Передачи и их элементы
Значения X

средние наименьшие наибольшие

Двигатели:
асинхронные 
постоянного тока 
синхронные 
шаговые

Зубчатые одноступенчатые передачи 
Червячные редукторы 
Коробки передач
Сложные зубчатые и червячные передачи 
Дифференциальные механизмы 
Ременные передачи 
Валы и оси 
Муфты: 

разные 
упругие
фрикционные, предохранительные 
электромагнитные

0,860 0,450 1,120
0,936 0,500 1,310
0,036 0,016 0,625
0,037 0,022 0,071
0,012 0,001 0,020
0,020 0,011 0,036
0,068 0,005 0,430
0,090 0,009 0,179
0,040 0,012 0,068
0,388 0,014 1,500
0,035 0,015 0,062

0,040 0,006 0,110
0,070 0,003 0,135
0,030 0,007 0,034
0,060 0,045 0,093

* Из кн. Приводы машин: Справочник/Под ред. В. В.Длоугого. — Л.: Машиностроение, 1982.
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Рис. 3.3. Схема компоновки грузовой лебедки:

1 — электродвигатель; 2 — муфта с тормозным шкивом; 
3 — тормоз; 4 — двухступенчатый цилиндрический ре

дуктор; 5  — муфта; 6 — барабан

- 0 — И — И — И — ш — 0 -

Рис. 3.4. Структурные схемы:

а — грузовой лебедки (см. рис. 3.3); 6 — червячного ре
дуктора с нижним расположением червяка (см. рис. 3.5)

По таблице 3.5 принимаем средние 
значения потока отказов в течение 105ч 
работы: A,i =0,86; Х2 = 0,07; Х4 = 0,012 (для 
одной ступени зубчатого редуктора); 
Х5 = 0,04. Для тормоза и барабана средние 
значения потока отказов получены в про
цессе испытаний: Х3 = 0,45, А,6 = 0,035.

Вероятность безотказной работы 
jPz(f) лебедки определим по формуле 
(3.26). Интенсивность отказов всей си
стемы за 1 ч работы

п-в
^ s = 2 > /=  (0,86 + 0,07 + 0,45 + 0,012 +

+ 0,012 + 0,04 + 0,035)-10-5 =
= 1,479 ■ 10“5.

Вероятность безотказной работы ле
бедки в течение 200 ч

Pz(t) = ехр(— 1,479 • 10-5 • 200) =
= е х р ( -2,958 • 10-3) = 0,997.

Рис. 3.5. Червячный редуктор с нижним расположением червяка:

1 — радиальный шариковый подшипник; 2 — вал — червяк; 3 — сдвоенные радиально-упорные шариковые подшип
ники; 4 — вал червячного колеса; 5, 9 — роликовые конические подшипники; 6 — зубчатый венец; 7 — винт крепле

ния зубчатого венца; 8 — ступица червячного колеса; 10— шпоночное соединение

3 . Детали машин rusau iom obile.ru 33



П р и м е р  2. Рассчитать вероят
ность безотказной работы червячного 
редуктора с нижним расположением 
червяка (рис. 3.5) при известных значе
ниях P(t) по всем элементам.

Структурная схема редуктора изоб
ражена на рисунке 3.4, б. Вероятности 
безотказной работы элементов первого 
блока: Р\ = 0,999 (вал — червяк); 
Р2 = 0,9999 (шариковый подшипник); 
Р3 = Р4 = 0,9995 (конический подшип
ник); Р5 = 0,99999 (функциональный 
рабочий элемент схемы — масло, обес
печивающее постоянное смазывание и 
охлаждение поверхностей трения).

Вероятность выполнения основного 
назначения редуктора при выходе из 
строя одного из сдвоенных радиально- 
упорных подшипников Р0 = 0,5.

Фактически элемент с вероятностью 
Р09 показанный на структурной схеме 
кружком, выполняет функцию пере
ключателя в возможном эффекте скры
того резервирования. Вероятность од
ного из оставшихся в работоспособном 
состоянии подшипника 3 (или 4) 
/>з(4) = 0,9995.

Вероятности безотказной работы 
элементов второго блока: Р6= 0,999 
(вал червячного колеса); Р7= Р8 = 
= 0,9995 (конические подшипники); 
Р9= 0,9999 (ступица червячного коле
са); Рю~  0,999 (зубчатый венец); 
Р ц ~  0,9955 (крепление венца); 
Р12 ~ 0,999 (крепление ступицы).

Вероятность безотказной работы 
червячного редуктора

PAt) = PjP2[ { \ -  Р3Р4)х
X (1  -  РЬ > 3 (4 ) )]Л 5 ^ 6 ^ 7 ^ 8 ^ 9?юРцР 12-

Если не учитывать косвенное резер
вирование (Р0 == 0), то = 0,989334. 
При Р0 = 0,5 получаем PL = 0,989829.

3.3. ОСНОВНЫЕ ОТКАЗЫ

Во время работы в машине, ее агре
гатах, сборочных единицах и деталях 
возникают внезапные и постепенные 
отказы.

Внезапный отказ — отказ, характери
зующийся скачкообразным изменением 
одного или нескольких параметров. 
Внезапные отказы наступают из-за уста
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лостного разрушения деталей, поломки 
их под действием перегрузок или внут
ренних дефектов. Характерные приме
ры внезапных отказов — обрыв или со
скакивание цепей, аварийная поломка 
зубьев, валов, обрыв ремней и т. д.

Постепенный отказ возникает в ре
зультате постепенного изменения од
ного или нескольких параметров 
объекта. Такие отказы обусловлены 
увеличением зазоров, ослаблением по
садок вследствие износа.

Поломка деталей служит серьезной 
причиной выхода из строя машины. 
Как правило, поломки происходят из- 
за ошибок при проектировании, нару
шения технологии изготовления дета
лей и сборки машины, резкого измене
ния условий эксплуатации, а также из- 
за усталостных явлений, приводящих к 
снижению прочности, изменению фор
мы и координации деталей.

Изломы могут быть пластичные и 
хрупкие.

П л а с т и ч н о м у  и з л о м у
предшествует изменение формы и раз
меров поперечных сечений деталей, 
возникновение макроскопической ос
таточной деформации. Такой вид изло
ма характерен для деталей, материалы 
которых обладают достаточной плас
тичностью.

Х р у п к и й  и з л о м  наступает 
внезапно, ему не предшествует макро
скопическая остаточная деформация. 
Такие разрушения возможны из-за по
явления трещин после закалки, сварки 
и др. Кроме того, у многих материалов 
значительно снижаются пластические 
свойства при понижении температуры, 
что делает такие детали хладноломкими 
и предрасположенными к хрупкому из
лому. Хрупкие изломы характерны и 
для деталей, работающих в коррозион
ных и поверхностно-активных средах.

Усталостные поломки наступают 
вследствие длительного действия по
вторно-переменных напряжений. Если 
число циклов переменных напряжений 
достаточно велико, то усталостные по
ломки возможны даже при рабочем на
пряжении, меньшем предела прочнос
ти и даже предела текучести.

Изнашивание рабочих поверхностей де
талей. На снижение работоспособности 
деталей существенно влияют различные
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виды изнашивания поверхностных сло
ев. Интенсивность изнашивания зависит 
от точности изготовления деталей, дей
ствующих нагрузок, температуры, шеро
ховатости и волнистости поверхности.

По общеизвестной классификации 
различают следующие виды изнашива
ния сопряженных деталей: механичес
кое, молекулярно-механическое и кор
розионно-механическое, в том числе 
при фретинг-коррозии.

М е х а н и ч е с к о е  и з н а ш и 
в а н и е  материала возникает при тре
нии соприкасающихся поверхностей 
сопряженных деталей и зависит от вида 
трения. Различают следующие виды 
механического изнашивания:

абразивное — результат режущего 
или царапающего действия твердых тел 
или частиц;

гидроабразивное — результат воздей
ствия твердых тел или частиц, увлекае
мых потоком жидкости;

газоабразивное — результат воздей
ствия твердых частиц, увлекаемых по
током газа;

эрозионное — результат воздействия 
на соприкасающуюся поверхность по
тока жидкости или газа;

усталостное — результат повторного 
деформирования микрообъемов мате
риала, приводящего к возникновению 
трещин и отделению частиц от поверх
ности трения;

кавитационное — результат воздей
ствия на поверхность твердого тела при 
движении его в жидкости в условиях на
рушения сплошности течения жидкости 
и образования кавитационных пузырей.

Из всех видов механического изна
шивания абразивное — наиболее рас
пространенный вид изнашивания дета
лей машин и оборудования, эксплуати
руемых в сельскохозяйственном произ
водстве при повышенной запылен
ности воздуха и непосредственном 
контакте многих деталей с абразивом. 
Достаточно отметить, что около 80 % 
деталей сельскохозяйственной техники 
выбраковывают по причине предельно
го износа. Накопление пыли в смазоч
ном материале до 0,25 % по массе при
водит к снижению ресурса подшипни
ков до 1000 ч при нормативной долго
вечности в 10 раз большей. Механизм 
абразивного изнашивания конструкци

онных сталей может быть представлен 
как царапание поверхности множе
ством твердых зерен, из которых боль
шинство оставляет пластически выдав
ленный след, а меньшая часть зерен 
снимает стружку.

Степень агрессивности абразивных 
частиц по отношению к изнашиваемым 
поверхностям оценивают по коэффи
циенту твердости

КТ=Н/ На, (3.28)

где Я — микротвердость материала детали; Яа— 
микротвердость абразива.

Профессором М. М. Тененбаумом 
установлено критическое значение ко
эффициента твердости Л;.кр = 0,5...0,7. 
При ^ < 0 ,5  происходит интенсивное 
абразивное изнашивание, при Кт > 0,7 
сопротивление материала абразивному 
изнашиванию резко возрастает.

Наряду с абразивным изнашивани
ем в парах трения механических приво
дов сельскохозяйственных машин и 
оборудования широко распространено 
усталостное изнашивание. Каждый 
элемент в зоне трения испытывает зна
копеременное напряжение. Много
кратные его повторения приводят к на
коплению повреждений под поверхно
стью металла, перерастающих в трещи
ны. Трещины заполняются смазочным 
материалом. Если трещины ориентиро
ваны так, что в зону контактных давле
ний направлен поверхностный конец 
трещины, то масло из трещины выдав
ливается и ее увеличения не происхо
дит. Если к зоне наибольших давлений 
подходит открытый конец трещины, то 
сопряженной поверхностью края от
крытой трещины смыкаются, давление 
в слое масла, находящегося внутри нее, 
резко увеличивается и возникает эф
фект расклинивания трещины. При 
многократном таком воздействии про
исходит отрыв частиц и на рабочей по
верхности образуются раковины.

Усталостное изнашивание характер
но для пар трения, защищенных от по
падания абразивных частиц, не подвер
женных коррозии и схватыванию, на
пример для закрытых зубчатых пере
дач, подшипников качения и др. Это 
изнашивание часто называют осповид
ным износом, или питтингом.
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М о л е к у л я р н о - м е х а н и 
ч е с к о е  и з н а ш и в а н и е ,  или из
нашивание при заедании, возникает в 
результате схватывания, глубинного 
вырывания материала, крошения и пе
реноса его с одной поверхности трения 
на другую, а также под действием воз
никающих неровностей на сопряжен
ную поверхность.

Изнашивание при заедании наблю
дается в подшипниках скольжения, от
крытых зубчатых передачах, зацепле
нии цепей со звездочками и др.

К о р р о з и о н н о - м е х а н и 
ч е с к о е  и з н а ш и в а н и е  возни
кает при трении материала, вступивше
го в химическое взаимодействие со сре
дой, и при наличии на поверхности 
трения защитных пленок, образовав
шихся в результате взаимодействия ма
териала с кислородом. Одной из разно
видностей коррозионно-механического 
изнашивания является окислительное 
изнашивание, наблюдаемое в парах тре
ния машин, работающих при высоких 
температурах (вкладыши подшипников 
двигателей внутреннего сгорания) или 
в коррозионных средах (машины и 
оборудование животноводческих ферм 
и др.). При таком изнашивании мате
риал трущихся поверхностей взаимо
действует с химически активной сре
дой, вызывающей образование оксид
ной пленки. Этот процесс идет интен
сивно при остановке машины. При 
пуске машины оксидная пленка удаля
ется, а при остановке поверхность 
вновь активно реагирует с агрессивной 
средой и она снова покрывается плен
кой. Особенно опасна коррозия для де
талей, работающих при циклических и 
ударных нагрузках (пружины, оси, валы 
и др.). Срок службы таких деталей из-за 
усталостных разрушений сокращается 
на 40...60% (в зависимости от глубины 
коррозионных питтингов, которые слу
жат концентраторами напряжений).

Другая разновидность коррозионно
механического изнашивания — фре- 
тинг-коррозия возникает при трении 
скольжения с малыми колебательными 
перемещениями. Такое изнашивание 
может возникать как при сухом трении, 
так и в условиях смазывания. Оно свя
зано с периодическими разрушениями 
оксидных пленок без их последующего
36

удаления из зоны трения. При этом 
сами оксиды способствуют увеличению 
износа. Характерный признак фретинг- 
коррозии — возникновение кратеров с 
выкрошенным металлом на сопряжен
ных поверхностях. Поврежденные 
зоны поверхности становятся значи
тельными концентраторами напряже
ний, вследствие чего пределы выносли
вости деталей существенно снижаются. 
Такой вид изнашивания наблюдается в 
шлицевых и шпоночных соединениях, 
гнездах подшипников качения и др.

Профессором Д. Н. Горкуновым ус
тановлена еще одна разновидность из
нашивания — водородное. Его основная 
суть сводится к тому, что в зоне трения 
выделяется водород, который при вы
сокой температуре диффундирует в по
верхностный слой детали, вызывая 
множество трещин по всей зоне трения 
и способствуя увеличению хрупкости 
поверхности материала до образования 
мелкопористого порошка. Водород вы
деляется из материалов пары трения, 
смазочной среды и особенно воды. Та
кой вид изнашивания наблюдается у 
дисков фрикционных муфт, подшип
ников качения (при попадании воды в 
подшипниковый узел).

При проектировании машины конст
руктор должен установить главный веду
щий вид изнашивания для каждой дета
ли, сборочной единицы в отдельности и 
предусмотреть меры по его уменьшению.

3.4. ОСНОВНЫЕ КРИТЕРИИ 
РАБОТОСПОСОБНОСТИ

К основным критериям работоспо
собности, обеспечивающим необходи
мую надежность механических приво
дов машин и оборудования, эксплуати
руемого в сельскохозяйственном про
изводстве, относятся прочность, 
жесткость, износостойкость, а для не
которых деталей машин теплостой
кость и виброустойчивость.

Прочность — это способность детали 
противостоять разрушению или воз
никновению пластических деформаций 
в течение требуемого срока службы.

В инженерной практике, чтобы оце
нить прочность конструкции, сравни
вают рабочие напряжения, возникаю
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щие в деталях машин под действием 
нагрузок, с допустимыми по условию

а < [а] или т < [т], (3.29)
где а, т — расчетные соответственно нормальное 
и касательное напряжения в опасной точке дета
ли; [о], [т] — допустимые напряжения.

При одновременном действии на
пряжений изгиба (или растяжения) ст и 
кручения х расчет ведут по эквивалент
ному напряжению:

аЕ<[а], (3.30)

где о£= л/ ° 2+(3 -4 )т2 — эквивалентное напряже
ние.

У деталей, перекатывающихся одна 
относительно другой в зоне контакта 
под действием нагрузок, возникают ме
стные напряжения и деформации. Раз
рушение этих деталей вызывают кон
тактные напряжения, и поэтому расчет 
ведут по условию контактной прочнос
ти (формула Герца):

а < [о я]; (3.31)

п ?  ^
a n = J ~ ~ ----- 2?  (3.32)

\ р пр 2 ti( 1 - v z ) 4 '

где [ан] — допустимое контактное напряжение; 
а //— расчетное контактное напряжение; q — на
грузка на единицу длины контакта; рпр — приве
денный радиус кривизны контактируемых по
верхностей; Епр — приведенный модуль упругос
ти материалов контактируемых деталей; v — ко
эффициент Пуассона.

Формула (3.32) получена для двух 
круговых цилиндров бесконечно боль
шой длины, материалы которых имеют 
коэффициент Пуассона v = 0,3.

Следует отметить, что метод оценки 
прочности по допустимым напряжени
ям в опасной точке не дает представле
ния о степени надежности деталей, не 
отражает характера предполагаемого 
разрушения, режима нагружения и дру
гих факторов, влияющих на надеж
ность. Кроме того, использование [а] в 
качестве нормативной характеристики 
затруднено при действии переменных 
напряжений, так как допустимое на
пряжение зависит от геометрии детали 
(концентрации напряжений), ее мате
риала и технологии изготовления.

Расчет по допустимым напряжени

ям широко используют при проектиро
вании для предварительной оценки 
размеров опасных сечений.

Детали машин рассчитывают по ко
эффициенту запаса прочности. Такой 
расчет наиболее точен, так как позво
ляет учесть ряд факторов, влияющих на 
прочность, а именно концентрацию 
напряжений, размеры деталей, способ 
упрочнения и др.

В этом случае вместо условия проч
ности (3.29) используют тождественные 
ему условия:

s= ^ > [s] ;  S ^ > [ s ] ,  (3.33)
G Т

где s — расчетный коэффициент запаса прочнос
ти; а, т — расчетные соответственно нормальное 
и касательное напряжения в опасной точке дета
ли; [s] — допустимый коэффициент запаса проч
ности (табл. 3.6).

При действии статических нагру
зок коэффициент запаса прочности

— СТВ/ ^max ~ 1,5...2.
В случае действия переменных на

пряжений на прочность будут влиять 
концентрация напряжений, масштаб
ный эффект и другие факторы, с целью 
учета которых определяют максималь
ные напряжения

° т а х  = ° а  kag + Om4la; (3.34) 
Тщах = ^ k tg + T«yt, (3-35)

где ста, ат, та, тт — амплитудные и средние соот
ветственно нормальные и касательные напряже
ния цикла; kag, k̂ g — приведенные эффективные 
коэффициенты концентрации соответственно 
нормальных и касательных напряжений в дета- 
ли: kag = ka/k ad+ 1 /Р -1 ;  кч  =  к , / ^  + \ / р - 1 ;  ка, 
кх — эффективные коэффициенты концентра
ции нормальных и касательных напряжений; 
kacj — коэффициент, учитывающий диаметр заго
товки детали; (3 — коэффициент, учитывающий 
состояние поверхности (технологию изготовле
ния); \j/c, \j/T — коэффициенты, характеризующие 
влияние асимметрии цикла.

При одновременном действии каса
тельных и нормальных напряжений

Обычно принимают [л1] >1,5.

Если изделие работает с неустано- 
вившимися нагрузками, его работоспо-
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3.6. Значения допустимого коэффициента запаса прочности

Материал
Допустимый коэффициент запаса прочности [5] при расчете [а]
по пределу текучести стг по временному 

сопротивлению ств
по пределу 

выносливости а

Пластичные стали (углеродистые и легиро
ванные при высокой температуре отпуска)
Высокопрочные стали с пониженными плас
тическими свойствами (низкой температу
рой отпуска) и высокопрочные чугуны 
Стальное литье
Чугуны (серые и модифицированные)
Цветные сплавы (медные, алюминиевые, 
магниевые) кованые и прокатные 
Цветные сплавы литые 
Особо хрупкие материалы (пористое хруп
кое литье, металлокерамика)
Пластмассы

П р и м е ч а н и я :  1. Меньшие значения [5] используют в расчетах при достаточно точных пара
метрах нагружения. 2. Для ответственных деталей, выход из строя которых связан с серьезными ава
риями, табличные значения следует увеличить на 30...50 %.

1,2...1,8 — 1,3...1,5

1,5...2,2 2...3,5 1,5...1,7

1,6...2,5 1,7...2,2
— 3...3,5 —

1,5...2 — 1,5...2

2...2,5 2,5...3 2...2,5
— 3...6 —

_ 3...5 _

собность оценивают по эквивалентно
му запасу прочности, используя экви
валентные режимы.

Рассмотренные условия прочности 
по допустимым напряжениям и коэф
фициенту запаса прочности взаимосвя
заны следующим выражением:

[о] = СТразрЛ- (3.37)

Здесь 5 имеет стабильное значение, а 
сТразр отражает технологию изготовле
ния, режим нагружения и другие фак
торы.

Наибольший эффект при проекти
ровании получают при использовании 
двух методов прочностной оценки. В 
этом случае расчет и проектирование 
ведут в три этапа. На первом этапе в ре
зультате расчета по допустимым напря
жениям получают размеры наиболее 
нагруженных сечений проектируемой 
детали, на втором этапе прорабатывают 
конструкцию детали, на третьем этапе 
оценивают прочность детали по коэф
фициенту запаса прочности.

Жесткость — это способность дета
лей сопротивляться изменению их 
формы под действием нагрузок. Для 
многих деталей (например, длинные 
оси, валы, опоры подшипников, пру
жины и т. д.) расчет на жесткость явля
ется определяющим. Значение крите
рия жесткости непрерывно растет, так 
как материалы совершенствуют в ос
новном в направлении повышения
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прочностных свойств при неизменном 
или изменяющимся в небольших пре
делах модуле упругости.

Чтобы оценить жесткость деталей 
машин, сравнивают наибольшее значе
ние линейного/или углового ср переме
щения или угла поворота 0 с их допус
тимым значением по условию: 

для линейного перемещения

/ тах<[/]; (3.38)

углового перемещения

Фтах — [ф] ? (3.39)

угла поворота

9тах<19]. (3.40)

И зн о с о с т о й к о с т ь  представляет со
бой сопротивляемость детали изнаши
ванию. Износ служит основной при
чиной выхода из строя большинства 
деталей машин, эксплуатируемых в 
сельскохозяйственном производстве. 
Износ ограничивает долговечность де
талей из-за потери точности (прибо
ры), снижения КПД и прочности 
[вследствие уменьшения сечений, не
равномерного износа опоры, увеличе
ния динамических нагрузок (зубья 
зубчатых и червячных колес)], возрас
тания шума в быстроходных передачах 
и полного истирания рабочих поверх
ностей (лемехи).
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Расчет на износостойкость проводят 
обычно косвенными методами, сводя
щимися к определению размеров изна
шиваемых поверхностей, обеспечиваю
щих рабочее удельное давление ниже 
допустимого. Расчету на износостой
кость подвергают и подшипники 
скольжения, работающие при гидроди
намическом режиме в условиях жидко
стного трения.

Теплостойкость — это свойство кон
струкции сохранять работоспособность 
в заданном температурном режиме. Не
обходимость оценки теплостойкости 
машины (сборочной единицы) возни
кает при изменении температуры среды 
или значительных потерях мощности, 
обусловленных трением и сопровожда
емых интенсивным тепловыделением. 
Повышение температуры нагрева выше 
допустимой может привести к наруше
нию условий смазывания, изменению 
механических свойств материалов и де
формациям деталей. От теплового ре
жима существенно зависит работоспо
собность червячных и фрикционных 
передач, предохранительных муфт, 
тормозных устройств и др.

Обычно тепловые расчеты сводят к 
составлению уравнения теплового ба
ланса, которое показывает соответствие 
между количеством выделяемой Q\ и 
отводимой Q2 теплоты в процессе рабо
ты машины.

Уравнение теплового баланса имеет 
вид

Q\ = Qi, или Р(\ -  л) = KS(t{ -  /2), 
(3.41)

где Qi = Р( \ -  r|); С?2 =  KS(t\ -  /2); Р — потребляе
мая мощность, Вт; г| — КПД механизма; К  — ко
эффициент теплопередачи, Вт/(м2 -К); S — пло
щадь охлаждаемой поверхности, м2; t\ — темпе
ратура смазочного материала; t2 — температура 
охлаждающей среды.

Выполнения условия (3.41) достига
ют увеличением охлаждающей поверх
ности корпуса машины (оребрением), 
принудительным охлаждением сильно 
нагревающихся поверхностей и други
ми приемами.

Тепловой режим необходимо учиты
вать во время проектирования и при 
выборе материалов и размеров конст
рукций, смазочного материала.

Виброустойчивость — это способ
ность конструкции работать в рабочем 
режиме без недопустимых колебаний. 
Повышение рабочих скоростей машин 
часто способствует возникновению 
вибраций. Вибрационные нагрузки, в 
свою очередь, могут вызвать усталост
ное разрушение детали. Если частота 
собственных колебаний машины или ее 
деталей совпадает с частотой измене
ния внешних периодических сил, их 
вызвавших, неизменно наступает резо
нанс, приводящий к разрушению дета
ли или машины.

Колебания деталей зубчатых передач 
и их элементов вызывают шум.

С целью предотвращения колебаний 
изменяют динамические свойства сис
темы — моменты инерции масс и по
датливость соединений. Если таким 
способом невозможно добиться поло
жительных результатов, в систему 
включают специальные устройства — 
виброгасители или антивибраторы. 
Подробно расчеты на колебания рас
смотрены в курсе теории колебаний.

3.5. ТРИБОТЕХНИЧЕСКИЕ ОСНОВЫ 
ОБЕСПЕЧЕНИЯ НАДЕЖНОСТИ 

МАШИН

Триботехника — наука, исследую
щая в комплексе процессы трения, из
нашивания и смазывания. Эта наука в 
последнее десятилетие бурно развива
ется во всех промышленно развитых 
странах. Достаточно отметить, что под
держание работоспособного техничес
кого состояния машинно-тракторного 
парка существенно превышает сто
имость его изготовления. Например, 
стоимость технического обслуживания 
автомобилей и тракторов превышает 
стоимость их изготовления до шести 
раз, а станков — до восьми раз.

Обеспечение триботехнической на
дежности деталей и сборочных единиц 
машин должно быть комплексным с 
использованием конструктивных, тех
нологических и эксплуатационных ме
тодов повышения их износостойкости.

Конструктивные методы повыше
ния износостойкости:

• оптимальный выбор материала. 
Высокой надежностью обладают пары
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хром — резина (при смазывании мине
ральным маслом и водой), хром — брон
за (при пластичных смазочных материа
лах), твердый материал в паре с другим 
твердым материалом. Однако примене
ние таких пар ограничено скоростями 
скольжения. Пористые спеченные мате
риалы и антифрикционные сплавы сле
дует применять в труднодоступных для 
смазывания узлах трения. Мягкие мате
риалы в сочетании с другими материа
лами (например, трение незакаленной 
стали по незакаленной стали, медного 
сплава по алюминиевому сплаву, нике
ля по никелю и др.) имеют низкую из
носостойкость и ненадежны в работе;

• снижение концентрации нагрузки 
в узлах трения (например, за счет 
уменьшения перекосов валов и увели
чения благодаря этому размеров пятен 
касания зубьев);

• снижение нагрузки (например, 
применением нескольких дисков вмес
то двух в предохранительных муфтах, 
муфтах сцепления);

• использование при конструирова
нии обратных пар в подшипниках 
скольжения (рис. 3.6, а), когда втулки 
из антифрикционного материала уста
навливают на шейки вала, а закаленные 
стальные втулки — в корпус;

• изготовление составных деталей — 
основной неизнашивающейся части и 
небольшой сменной изнашивающейся 
(сменные венцы зубчатых колес и звез
дочек /, рис. 3.6, б);

• оптимизация формы изнашиваю
щейся поверхности с приближением ее 
к форме естественного износа (напри
мер, профиль зубьев 2 передач с зацеп
лением М. Л. Новикова, рис. 3.6, в);

• самокомпенсация износа (напри
мер, за счет прижатия пружиной 3 мон
тажного уплотнения 4 к изнашиваю
щейся поверхности вала, рис. 3.6., г);

Ё
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• увеличение запаса на износ (на
пример, толщины стенки проушины 5 
в направлении износа, рис. 3.6, д);

• обеспечение благоприятных усло
вий трения (замена трения скольжения 
трением качения, обеспечение жидко
стного трения вместо граничного или 
граничного вместо сухого, защита со
пряжения от внешней среды, уменьше
ние перекосов с целью обеспечения 
трения качения вместо качения с про
скальзыванием, обеспечение достаточ
ного смазывания и эффективной защи
ты от абразивного загрязнения узлов 
трения типа зубчатых и червячных пе
редач, подшипников качения и сколь
жения, применение специальной смаз
ки для открытых и полузакрытых узлов 
трения типа шарниров приводных це
пей и их зацеплений).

Технологические методы повыше
ния триботехнической надежности ма
шин:

• снижение шероховатости поверх
ностей;

• применение покрытий, предохра
няющих поверхности от схватывания и 
фретинг-коррозии. Применение раз
личных методов чистовой обработки 
поверхностей особенно эффективно 
для снижения усталостного изнашива
ния в зубчатых передачах, подшипни
ках качения и др.

Предотвратить схватывание поверх
ностей можно фосфатированием в ком
бинации с покрытием молибденом, 
сульфидированием (насыщением се
рой), сульфоцианированием (насыще
нием азотом, углеродом и серой). По
крытия такого типа не только повыша
ют сопротивление схватыванию, но и 
снижают коэффициент трения. При 
микроперемещениях в условиях фре- 
тинг-коррозии с целью ее предотвра
щения на поверхность наносят элект-

Рис. 3.6. Методы снижения влияния износа на работу машин:
а — использование обратных пар в подшипниках скольжения; б — изготовление составных деталей; в — оптимизация 
формы изнашивающейся поверхности; г — самокомпенсация износа; д — увеличение запаса на износ; 7 — зубчатый 

венец звездочки; 2 — зуб; 3 — пружина; 4 — уплотнение; 5 — проушина
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ролитические покрытия медью или 
оловом, которые, наоборот, повышают 
коэффициент трения.

Упрочнение поверхностных слоев 
деталей технологическими методами 
(табл. 3.7) эффективно при трении всех 
видов, встречающихся в механизмах

машин и оборудования сельскохозяй
ственного назначения. Закалка при аб
разивном изнашивании повышает из
носостойкость примерно в два раза, но 
ее эффективность выше при других ви
дах изнашивания, особенно при заеда
нии.

3.7. Некоторые методы упрочнения деталей машин и их показатели*

Способ
Технологические возможности

HRC, HV, МПа стп, МПа 5у, мм
Назначение и эффективность процессов 

и способов

Объемная закалка

Поверхностная закал
ка с нагревом ТВЧ и 
газовым пламенем

HRC 40...55

HRC 40...70

Термическая обработка

Нет измене- Нет ограни- 
ний чений

300...800 0,2...10

Термохимическая обработка

Цементация

Азотирование

Нитроцементация 
(газовое цианирова
ние)

Алитирование

Хромирование (вы
сокотемпературное 
термодиффузионное)

Силицирование

Сульфидирование

HRC 60...65

HV 9000... 11000 

HRC 60...75

400... 1000

400... 1000

400... 1000

HV  16000...20000

Нет изменений

0,5...2

0,5...0,6 

0,05...2,5

0,5

0,02...0,3

0,02...0,03 

0,05...1

rus&utomobil&ru

Повышение прочности углеродис
тых сталей в 1,5...2 раза, легирован
ных— в 2...3 раза. Упрочнение от
ливок, поковок, штамповок, меха
нически обработанных деталей, 
проката, сварных элементов и т. д. 
Повышение усталостной прочнос
ти на 4... 100 % и износостойкости в
2 раза и более. Упрочнение поверх
ностей зубьев зубчатых колес, звез
дочек и муфт, шлицев, тормозных 
шкивов, осей, деталей, шарниров 
тяговых цепей и других деталей 
ПТМ из средне-, высокоуглеродис
тых и цементуемых сталей

Повышение пределов выносливос
ти при изгибе до 3 раз, а износо
стойкости в 1,5...2 раза по сравне
нию с закалкой ТВЧ 
То же, и повышение коррозионно
усталостной прочности 
То же, что и при цементации, но 
достигаемый эффект более значи
телен — усталостная прочность ше
стерен выше в 2...3 раза, а износо
стойкость— в 1,5... 1,9 раза 
Повышение долговечности деталей 
из сталей обыкновенного качества, 
работающих при повышенной тем
пературе, до уровня долговечности 
деталей из дорогих жаростойких 
сталей
Повышение ударной и коррозион
но-усталостной прочности. Изно
состойкость в 3...4 раза выше, чем 
при цементации, и в 1,5...2,8 раза 
по сравнению с нитроцементацией 
Повышение коррозионной стойко
сти и износостойкости при хоро
шей пластичности 
Повышение сопротивления схва
тыванию как при сухом трении, так 
и при наличии смазочного матери
ала (шестерни, втулки, гайки, 
плунжеры, клапаны и др.)
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Продолжение

Способ
Технологические возможности Назначение и эффективность процессов

HRC, HV, МПа а0, МПа 5У, мм и способов

Пластическое деформирование

Дробеструйная обра
ботка

Увеличение 
на 20...40%

400...800 0,4. ..1,5 Упрочнение деталей сложной фор
мы. Повышение усталостной дол
говечности рессор в 2...7 раз, пру
жин в 3...10 раз, осей в 3...5 раз, 
зубчатых колес (после закалки 
ТВЧ) в 8...12 раз

Центробежно-шари
ковый наклеп

То же на 15...60 %> 400...800 0,3.,..1,5 Упрочнение наружных и внутрен
них цилиндрических поверхностей 
(коленчатые и тормозные валы, 
гильзы цилиндров, поршневые 
кольца, вкладыши подшипников и 
ДР-)

Обкатка роликами » на 20...50% До 1000 1....35 Упрочнение цилиндрических и 
винтовых поверхностей. Повыше
ние усталостной долговечности 
штоков в 3...4 раза, болтов и шпи
лек (обкатка резьбы) в 2 раза

Чеканка » на 20...50 % До 1000 0,5. ..35 Упрочнение деталей сложной фор
мы и крупногабаритных. Повыше-
ние усталостной прочности круп
номодульных зубчатых колес (впа
дины), крупных валов (галтели), 
сварных металлоконструкций (швы 
и околошовные зоны)

Термомеханическая обработка

Высокотемпературная — — Все сечение Упрочнение проката, поковок,
ТМО (BTMO) штамповок, изделий, полученных

волочением и выдавливанием (эк
струзией)

Низкотемпературная — — То же Повышение пределов прочности
ТМО (НТМО) легированных сталей в 5...6 раз (до

3100 МПа) при увеличении пласти
ческих свойств стали (относитель
ное удлинение до 12%, относи
тельное сужение до 45 %)

У с л о в н ы е  о б о з н а ч е н и я :  HRC, HV  — твердость поверхности; а0 — остаточные напря
жения сжатия в поверхностном слое; ау —толщина упрочненного слоя; ТВЧ —токи высокой часто
ты; ПТМ — подъемно-транспортирующие машины; ТМО — термомеханическая обработка.

* Из кн. Е л и з а в е т и н  М. А., С а т е л ь  
вечности машины. — М.: Машиностроение, 1969.

Цементация и газовое цианирова
ние с последующей объемной или по
верхностной закалкой и низкотемпе
ратурным (200 °С) отпуском обеспечи
вают при абразивном изнашивании 
дополнительное повышение износо
стойкости по сравнению с обычной за
калкой углеродистой стали в 1,5... 
Зраза. Термодиффузионное насыще
ние поверхностей трения одного из 
карбидов хрома, титана или бора обес
печивает поверхностную твердость

Е. А. Технологические способы повышения долго-

HV> 14000 МПа и повышает износо
стойкость при абразивном изнашива
нии по сравнению с цементацией в
3...4 раза.

При усталостном изнашивании и за
едании повышение износостойкости 
достигается применением легирован
ных сталей и термической обработки, 
обеспечивающей получение высоких 
механических свойств не только в тон
ком поверхностном слое, но и на доста
точной глубине под ним.
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Для повышения твердости поверх
ностей деталей начали применять вы
сокоэнергетические методы обработки 
(лазерную, плазменную и др.), а также 
нанесение износостойких и антифрик
ционных покрытий ионными методами 
(в тлеющем разряде, катодным распы
лением и т. п.).

К эксплуатационным методам повы
шения триботехнической надежности 
прежде всего следует отнести: обкатку 
машин; своевременную замену смазоч
ных материалов и изнашивающихся 
элементов (вкладышей, вставок и др.); 
разработку и внедрение безразборных 
способов диагностирования состояния 
поверхностей трения.

Контрольные вопросы и задания
1. Перечислите основные характеристики слу

чайных величин. 2. Какие законы распределения 
случайных величин применяют для оценки надеж
ности сельскохозяйственной техники? 3. Как оп
ределяют коэффициент вариации? 4. Перечислите 
основные показатели надежности и поясните их 
физический смысл. 5. Что такое гамма-процент
ный ресурс и как его определяют? 6. Каким может 
быть структурное соединение элементов в механи
ческой системе? 7. Как определяют вероятность 
безотказной работы системы при последователь
ном, параллельном и комбинированном соедине
ниях элементов? 8. Перечислите основные отказы 
машин. 9. Назовите основные критерии работо
способности механических приводов. Как их опре
деляют? 10. Напишите уравнение теплового балан
са для червячного редуктора. 11. Перечислите кон
структивные факторы повышения триботехничес
кой надежности деталей и сборочных единиц 
машин. 12. Перечислите технологические методы 
повышения триботехнической надежности машин.
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Г л а в а  4 

КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ РАСЧЕТЫ ПРИВОДА

4.1. ОБЩИЕ РЕКОМЕНДАЦИИ 
ПО ПРОЕКТИРОВАНИЮ ПРИВОДА 

И РАЗРАБОТКЕ КИНЕМАТИЧЕСКОЙ 
CXEMfcl

Привод — это устройство, состоя
щее из источника энергии (двигателя) 
и передаточного механизма (передачи), 
которое служит для приведения в дей
ствие исполнительного механизма (ра
бочего органа).

Приводы сельскохозяйственных ма
шин характеризуются большим разно
образием конструкций и различаются 
по назначению, видам двигателей и пе
редач.

При проектировании привода не
обходимо руководствоваться эксплуа
тационными, технологическими и 
экономическими требованиями. Сна
чала, как правило, выбирают и обо
сновывают кинематическую схему 
привода в зависимости от его назна
чения, условий работы и других фак
торов.

Кинематическую схему целесооб
разно разрабатывать в такой последова
тельности:

составить расчетную схему, включа
ющую в себя основные элементы при
вода;

выбрать двигатель;
определить общее передаточное 

число;
выбрать передачи и распределить 

между ними общее передаточное чис
ло.

Если кинематическая схема привода 
определена в ходе компоновки маши
ны, то ее дальнейшая разработка сво
дится к выбору двигателя, определению 
общего передаточного числа и разбивке 
его по ступеням.

4.2. ОСНОВНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 
АСИНХРОННЫХ 

ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЕЙ 
ТРЕХФАЗНОГО ТОКА

В сельскохозяйственном производ
стве в качестве источника энергии 
преимущественно используют элект
родвигатели и двигатели внутреннего 
сгорания. В стационарных машинах 
чаще всего применяют электродвига
тели, так как электрический привод 
по сравнению с другими обладает сле
дующими преимуществами: простота 
в эксплуатации (легкость включения, 
выключения и реверсирования); ши
рокий диапазон мощностей (от
0,01 Вт до 75 МВт); высокая надеж
ность; высокий коэффициент полез
ного действия; большая перегрузоч
ная способность по моменту; широ
кий диапазон частоты вращения вала 
двигателя; работа без загрязнения ок
ружающей среды.

Условия эксплуатации машин в 
сельскохозяйственном производстве 
очень разнообразны. Они могут харак
теризоваться повышенной влажностью, 
наличием агрессивной среды (аммиака, 
диоксида углерода, сероводорода), 
пыли органического и минерального 
происхождения, различными режима
ми нагрузки и продолжительностью ра
боты.

В этих условиях наиболее широко 
применяют трехфазные асинхронные 
двигатели с короткозамкнутым рото
ром серии 4А и АН. Их преимущества 
по сравнению с двигателями других ти
пов — простота конструкции и обслу
живания, высокая эксплуатационная 
надежность и сравнительно низкая сто
имость.
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Промышленность выпускает асинх
ронные электродвигатели серии 4А 
мощностью 0,12...400 кВт. Кроме ос
новного исполнения существуют моди
фикации этих двигателей, различаю
щиеся по конструкции, условиям окру
жающей среды и специализации. Элек
тродвигатели сельскохозяйственного 
назначения (как основную модель, так 
и модификации) выпускают с повы
шенным пусковым моментом, повы
шенным скольжением, со встроенной 
температурной защитой и многоскоро
стными. По степени защиты двигатели 
изготовляют двух исполнений: закры
тые обдуваемые и защищенные. Пер
вые надежнее и удобнее в эксплуата
ции.

Двигатели серии АИ (АИР, АИС) — 
это перспективные унифицированные 
асинхронные электродвигатели, осна
щенные изоляцией класса F. Техничес
кие характеристики их аналогичны ха
рактеристикам двигателей серии 4А.

Структуру условного обозначения 
электродвигателей серий 4А, АИР, 
АИС можно представить следующим 
образом:

Ш Е  0  0  0  0  0  [ШШ Ш,
где /  — серия двигателя — 4А, АИР, 

АИС: 4 — номер серии, А — вид двига
теля (асинхронный), И —серия, уни
фицированная среди стран — членов 
Интерэлектро, Р — увязка мощности с 
установочным размером по PC 3031 —
71 или СТ СЭВ 4447—83, С —увязка 
мощности с установочным размером по 
рекомендациям CENELEK (Европейс
кий комитет по координации электро
технических стандартов);

2 — исполнение двигателя по степе
ни защиты от окружающей среды: Н — 
защищенное, отсутствие буквы — зак
рытое обдуваемое;

3 — исполнение двигателя по ма
териалу станины и щитов: А — стани
на и щиты из алюминия, Ч — стани
на и щиты из чугуна и алюминия в 
любом их сочетании, отсутствие бук
вы — станина и щиты из чугуна или 
стали;

4 — модификация двигателя: Р — с 
повышенным пусковым моментом, 
С — с повышенным скольжением, К —

с фазным ротором, В — встраиваемые,
Э — экскаваторные, У — однофазные с 
пусковым конденсатором, Т — то же, с 
пусковым резистором, УТ — то же, с 
пусковым и рабочим конденсатором, 
П — продуваемые;

5 — расстояние от оси вала до опорной 
поверхности лап по ГОСТ 13257—73:

50, 56, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 132, 
160, 180, 200, 225, 250, 280, 315, 355 мм;

6 — установочный размер по длине 
станины: S — короткая станина, М — 
средняя станина, L — длинная станина;

7—длина сердечника статора: А — 
короткий сердечник, В — длинный сер
дечник;

<?— число полюсов по ГОСТ 10863—73:
2,4, 6, 8,10,12, 4/2, 6/2, 8/6, 12/6, 8/6/4, 

12/8/6/4;
9 — специальное исполнение элект

родвигателя: Н — малошумный, X — хи- 
мостойкий, РЗ — мотор-редуктор, С — 
сельскохозяйственный, ТЭ — для элект- 
роталей, В — со встроенными терморе
зисторами, М — влагоморозостойкий;

10 — климатическое исполнение по 
ГОСТ 15150—69: У —для умеренного 
климата, XJI — для холодного климата, 
Т — для тропического климата, О — об
щеклиматическое, М — морское;

/ /  — категория размещения: 1, 2, 3, 
4, 5.

Примеры условного обозначения неко
торых электродвигателей:

4A100L4Y3 — трехфазный асинхрон
ный двигатель с короткозамкнутым ро
тором единой серии 4, закрытого обду
ваемого исполнения; расстояние от оси 
вала до опорной поверхности лап дви
гателя 100 мм, установочный размер по 
длине станины L (длинная станина), 
число полюсов 4, область примене
ния — зоны с умеренным климатом 
(буквы УЗ);

AHP100S4 — трехфазный асинхрон
ный обдуваемый электродвигатель с 
короткозамкнутым ротором, унифици
рованной серии, закрытого обдуваемо
го исполнения; увязка мощности с ус
тановочным размером по PC 3031—71; 
расстояние от оси вала до опорной по
верхности лап 100 мм; установочный 
размер по длине станины S  (короткая 
станина), число полюсов 4.

Способ монтажа всех двигателей се
рий 4А и АИ обозначают соответствую

rusauiomobile.ru 45



щей маркировкой, указывая в скобках 
маркировку двигателей при наличии 
двух выходных концов вала:

IM1081 (IM 1082) — на лапах с двумя 
подшипниковыми щитами;

IM2081 (1М2082) — на лапах с флан
цем на подшипниковом щите со сторо
ны свободного конца вала;

IM3081 (IM3082) —без лап с флан
цем на подшипниковом щите со сторо
ны свободного конца вала.

Электродвигатели характеризуются 
номинальной мощностью Р (Вт), при 
которой они могут работать длительное 
время, не нагреваясь свыше допускае
мой температуры, и номинальной час
тотой вращения ротора п (мин-1).

Основные технические данные дви
гателей серий 4А и АИР, их размеры 
(присоединительные, установочные, 
габаритные) и масса указаны в прило
жениях 1, 2, 3.

Требуемую (расчетную) мощность 
электродвигателя, Вт, определяют по 
формуле

Р - Т пы п/Ло- (4.1)

Угловая скорость приводного вала 
соп = ппп/30. (4.2)

Коэффициент полезного действия 
(КПД) всего привода равен произведе
нию КПД последовательно включен
ных передач Л1.2Л3.4 и т-Д-> подшипни
ков их валов Т1п и муфт Лм (табл. 4.1), 
т. е.

Ло =  Л 1.2Л з.4" -Л /-1 ./П п " Ч  

где т — число пар подшипников.

(4.3)

4.1. КПД передач, подшипников и муфт

Типы и элементы 
передач4.3. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ 

ДЛЯ ПРИВОДА 
СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННЫХ МАШИН

Наряду с условиями эксплуатации 
(характер нагрузки, температура и 
влажность окружающей среды и др.) 
для выбора электродвигателя следует 
знать требуемую (расчетную) мощность 
Р' (Вт) и частоту вращения вала п 
(мин-1). Тип двигателя выбирают с уче
том назначения механизма, для которо
го проектируют привод, значения по
требляемой мощности, режима и усло
вий работы привода, габаритных разме
ров и массы.

В курсовых проектах по деталям ма
шин в основном разрабатывают приводы 
к машинам непрерывного действия, для 
которых характерна постоянная или не
значительно изменяющаяся нагрузка.
Выбранный для такого привода электро
двигатель не надо проверять на нагрев, 
поскольку в данном режиме он может 
работать длительное время, не нагрева
ясь. Исходными данными, необходимы
ми для расчета привода, а следовательно, 
и подбора двигателя чаще всего служат 
номинальный вращающий момент Ти 
(Н • м) на приводном валу машины и ча
стота вращения пп (мин-1) или угловая 
скорость шп(рад/с) этого вала.
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Средние значения rj 
элементов передач

расположенных 
в масляной 

ванне
открытых

0 ,96 ...0,98

0,7 
0,75 

0,8...0,9 
0 ,95 ...0,97

0 ,9 ...0,95

0,99

0,94

0,5
0,6

0,9

0 ,7 ...0,85 
0 ,94 ...0,97

0,98

Зубчатая передача 
Червячная передача с 
цилиндрическим 
червяком при числе 
витков червяка:

1
2
3 ; 4

Цепная передача (ро
ликовая или с зубчатой 
цепью)
Фрикционная передача 
Ременная передача 
(плоско- или клино
ременная)
Подшипники качения 
(одна пара) 
Соединительные муф
ты (компенсирующие, 
упругие, комбиниро
ванные)

Номинальная мощность выбираемо
го двигателя должна удовлетворять ус
ловию Р> Р'. Однако в связи с тем что 
нагрузка в действительности колеблет
ся, требуемая мощность может превы
шать номинальную на 5 %.

Разные двигатели могут иметь оди
наковую номинальную мощность при 
различных частотах вращения. Про
мышленность выпускает двигатели 
преимущественно с числом полюсов 2,



4, 6, 8, чему соответствуют синхронные 
частоты вращения (пс) 3000, 1500, 1000, 
750 мин-1. Чем больше число пар по
люсов, тем меньше частота вращения 
вала двигателя и больше его размеры, 
масса и стоимость. В то же время при
менение высокооборотных двигателей 
приводит к увеличению передаточного 
числа, а следовательно, и стоимости 
передачи. Поэтому следует рассматри
вать несколько вариантов и выбрать 
оптимальный, соответствующий конк
ретным условиям.

При проектировании привода сель
скохозяйственных машин рекоменду
ется ориентироваться на двигатели с 
синхронной частотой вращения вала 
ротора 1500 мин-1. Электродвигатели с 
частотой вращения вала ротора 1000 и 
750 мин-1 следует применять при не
посредственном соединении с привод
ными механизмами или когда выбор 
электродвигателя с частотой 1500 мин-1 
не оправдан по конструктивным сооб
ражениям.

При частоте вращения приводного 
вала рабочей машины 750 мин-1 эконо
мически целесообразно применять вы
сокооборотные двигатели с редуктором 
или мотор-редукторы.

При кинематическом расчете при
вода надо использовать асинхронную 
частоту вращения вала ротора, которая 
на 2...8 % меньше синхронной. Разли
чие между синхронной и асинхронной 
частотами вращения вала ротора вызва
но наличием скольжения, которое за
висит от загрузки двигателя. Значения 
асинхронной частоты вращения ротора 
даны в приложении 1.

4.4. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОБЩЕГО 
ПЕРЕДАТОЧНОГО ЧИСЛА ПРИВОДА. 

ВЫБОР ТИПА ПЕРЕДАЧ

Передаточное число является одной 
из основных характеристик передачи. 
Оно существенно влияет на выбор ее 
типа и число ступеней.

Общее передаточное число привода

«о =  п / п п , ( 4 -4 )

где п — асинхронная частота вращения электро
двигателя (по каталогу), мин-1; пп — частота вра
щения приводного вала машины, мин-1.

При большом общем передаточном 
числе привода его целесообразно реа
лизовывать посредством нескольких 
передач. При этом общее передаточное 
число равно произведению передаточ
ных чисел последовательно включен
ных передач (ступеней):

ио ~ U\.2U3A-Mi-  1./- (4-5)

В приводах сельскохозяйственного 
назначения широко используют раз
личные ременные, цепные, зубчатые и 
червячные передачи. Передачи выбира
ют в зависимости от предъявляемых к 
ним требований, передаточного числа, 
передаваемой мощности и предполага
емого относительного расположения 
сборочных единиц (схемы компонов
ки). При выборе типа передачи необхо
димо учитывать ее кинематические па
раметры, КПД, габаритные размеры, 
массу, требования к технологии изго
товления, экономические показатели.

При выборе типа передач для при
вода следует иметь в виду, что передачи 
с гибкой связью (ременные и цепные) 
нецелесообразно применять, если меж- 
осевое расстояние не определяется ус
ловиями компоновки. Габаритные раз
меры передач с гибкой связью больше, 
чем у зубчатых, а передаточное число 
не превышает 4. Кроме варианта с 
большим межосевым расстоянием при
менение ременных передач целесооб
разно в тех случаях, когда нельзя обес
печить точное взаимное расположение 
ведущего и ведомого валов. Замена зуб
чатых передач цепными эффективна, 
если от одного ведущего вала надо при
вести в движение несколько параллель
но расположенных валов, находящихся 
на значительных расстояниях, что име
ет место во многих сельскохозяйствен
ных машинах.

По сравнению с зубчатыми переда
чами у червячных отмечены следующие 
недостатки: низкий КПД, более высо
кая стоимость, значительные эксплуа
тационные расходы. Потери на трение 
в червячных и глобоидных передачах в
3...4 раза превышают потери в заменя
ющих их двухступенчатых зубчатых пе
редачах. Поэтому червячные передачи 
применяют, когда это необходимо по 
условиям компоновки, при повышен-
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ных требованиях к плавности и бес
шумности, а также при использовании 
эффекта самоторможения.

Наибольшей компактностью обла
дают планетарные и волновые переда
чи. Однако планетарные передачи тре
буют высокой точности изготовления. 
Их сборка сложнее, а техническое об
служивание менее удобно, чем у про
стых зубчатых передач. К недостаткам 
волновых передач нужно отнести срав
нительно низкий КПД (0,8...0,9).

4.5. МЕТОДИКА ВЫБОРА 
ОПТИМАЛЬНОГО ЗНАЧЕНИЯ 

ПЕРЕДАТОЧНЫХ ЧИСЕЛ 
РАЗЛИЧНЫХ ПЕРЕДАЧ

Разбивку передаточного числа при
вода по ступеням с учетом кинемати
ческих возможностей передачи выпол
няют согласно таблице 4.2.

4.2. Рекомендуемые значения передаточных чисел 
и для различных понижающих передач

Тип передачи и

Зубчатая передача в закрытом кор-
пусе:

3...6цилиндрическая
коническая с прямыми зубьями 2...3
то же, с непрямыми зубьями 

Открытая зубчатая передача
3...5
3...7

Червячная передача:
10...80закрытая

открытая 40...80
Цепная передача 2...3
Фрикционная передача с цилинд

2...4рическими катками
Ременная передача:

с плоским ремнем 2...3
клиновым ремнем 2...3

Значения передаточных чисел зубча
тых передач согласно ГОСТ 2185—66 
надо выбирать из следующих рядов:
1-й ряд 1,00 1,25 1,6 2,00 2,5 3,15 4,0 5,0 6,3
2-й ряд 1,12 1,40 1,8 2,24 2,8 3,55 4,5 5,6 7,1

Значения передаточных чисел чер
вячных передач согласно ГОСТ 2144— 
76 выбирают из следующих рядов.
1-й ряд 8 10 12,5 16 20 25
2-й ряд 9 11,2 14 18 22,4 28

Продолжение

1-й ряд 31,5 40 50 63 80
2-й ряд 35,5 45 56 71

При выборе передаточных чисел 
зубчатых и червячных передач следует 
иметь в виду, что значения первого 
ряда предпочтительны.

От распределения общего переда
точного числа по ступеням в значи
тельной степени зависят масса, габа
ритные размеры и условия смазывания 
редуктора. Далее изложена методика 
выбора оптимального соотношения пе
редаточных чисел для различных ре
дукторов с учетом предъявляемых к 
ним требований.

В двухступенчатых горизонталь
ных цилиндрических редукторах, вы
полненных по развернутой схеме 
(рис. 4.1, а), их основные оптимальные 
показатели при смазывании зубчатых 
колес окунанием в масляную ванну 
получаются в результате разбивки об
щего передаточного числа согласно за
висимости

иб = 3̂ 2" при dw2 s  dwb (4 6)

где иб — передаточное число быстроходной сту
пени; ир — общее передаточное число редукто
ра; dw2, dw4 — начальные диаметры колес соот
ветственно быстроходной и тихоходной ступе
ней, мм.

Эта формула справедлива при срав
нительно небольших передаточных 
числах (ир <20). При > 20 диаметр 
шестерни быстроходной ступени так 
мал, что не выполняется условие 
zmin> 17. Увеличение диаметра шестер
ни приводит к увеличению длины ре
дуктора при минимальной его высоте.

Для получения оптимальных пока
зателей при wp > 20 целесообразно ис
пользовать зависимость

иб =(1,2... 1,25)7^. (4.7)

Эту же зависимость рекомендуется 
применять в случае повышенных тре
бований к условиям смазывания, когда 
dw4 > dw2, т. е. быстроходная ступень по
гружена в масляную ванну на меньшую 
глубину. Это уменьшает потери мощ
ности на барботаж.

В типовых цилиндрических двух
ступенчатых зубчатых редукторах, вы
полненных по развернутой схеме (см. 
рис. 4.1, а), рекомендуется следующее
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Рис. 4.1. Кинематические схемы двухступенчатых редукторов:
а — цилиндрического, выполненного по развернутой схеме; б — то же, соосного; в — коническо-цилиндрического

(Г — тихоходный вал; Б  — быстроходный вал)

распределение общего передаточного 
числа между ступенями:

и о 7,97 8,875 
и6 3,55 3,55 
ит 2,24 2,5

10 12,6 12,6 14,175 15,75 15,975 
4 4 4,5 4,5 5 \ 4,5 

2,5 3,15 2,8 3,15 3,15 3,55

Продолжение

uD 17,75 19,88 20 22,365 22,0 25,2 28,35 
иб 5 5,6 5 6,3 5,5 6,3 6,3 
ит 3,55 3,55 4 3,55 4 4 4,5

В соосных редукторах (рис. 4.1, б) 
при разбивке передаточного числа 
обычно используют зависимость

(4.8)

Важно отметить, что чем больше 
значение передаточных чисел, тем луч
ше условия смазывания. Увеличение 
разницы между «б и wp приводит к росту 
нагрузки быстроходной ступени.

В типовых соосных цилиндрических 
двухступенчатых зубчатых редукторах 
(см. рис. 4.1, б) предлагается такое рас
пределение общего передаточного чис
ла между ступенями:

“р
ит

8,82
3,15
2,8

11,18
3,55
3,15

14,2
4

3,55

18
4,5
4

20
5
4

В коническо-цилиндрических пере
дачах (рис. 4.1, в) при разбивке переда
точного числа используют следующие 
зависимости:

иб = (0,22...0,28) ир (4.9)

ИЛИ

мб =( 0,9...0,95)Т^. (4.10)

Меньшие значения из полученных 
пределов следует брать для больших 
значений wn.

В типовых коническо-цилиндричес
ких двухступенчатых редукторах (см. 
рис. 4.1, в) рекомендуется следующее 
распределение общего передаточного 
числа между ступенями:

Ир

ит

“р
W6
ит

11,2
2,8
4

8,875
2,5
3,55

11,25
2.5
4.5

8,96
2,24

4

12,6
2,8
4,5

9
2

4,5

12,6
3,15
4,0

10
2,5
4

10,08
2,24
4,5

Продолжение

14,175 15,975 
3,15 3,55 
4,5 4,5

Зубчато-червячные редукторы 
(рис. 4.2) применяют при передаточных 
числах мтах=150 (обычно иср = 80... 
100). Из условия оптимальной компо
новки редукторов мцил = 2...2,5.

Червячно-зубчатые редукторы 
(рис. 4.3) применяют при передаточных 
числах итах< 250 (обычно мср = 50... 
130). При этом передаточное число ти
хоходной цилиндрической ступени 
Ц̂ИЛ — 4.

В двухступенчатых червячных ре
дукторах при общих передаточных чис
лах мр < 2500 распределение общего пе-

Рис. 4.2. Кинематическая схема зубчато-червячно- 
го редуктора
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U \  = и 1 =  л и , р • (4.11)

Z\
Z 3

4,5
24
84

4,75
24
90

5
24
96

6
18
90

Затем числа зубьев уточняют по ус
ловиям соосности, сборки и соседства.

Рис. 4.4. Кинематическая схема простой планетар
ной передачи (с одной степенью свободы):

/(к) — центральная (солнечная) шестерня; 2 — сателлит; 
3 — центральное неподвижное (корончатое) колесо; h — 
водило; сок, соЛ — угловая скорость соответственно сол

нечной шестерни и водила

50

Рис. 4.3. Кинематическая схема червячно-зубчато- 
го редуктора

редаточного числа по ступеням при
близительно одинаковое:

Для планетарных редукторов с оди
нарными сателлитами (рис. 4.4) пере
даточное число выбирают в пределах 
3...6 или рассчитывают по формуле

Wp= 1 + Zi/Z\, (4.12)
где Z\, Zi — число зубьев колес.

Рекомендуемые значения чисел зу
бьев колес следующие:

Рис. 4.5. Кинематическая схема планетарной пере
дачи редуктора со сдвоенным сателлитом:

/ — центральная (солнечная) шестерня; 2, 3 — сдвоен
ный сателлит; 4 — центральное неподвижное (коронча

тое) колесо; h — водило

В планетарных редукторах со сдво
енным сателлитом (рис. 4.5) для полу
чения оптимального соотношения раз
меров рекомендуется принимать 
w6 > щ , причем щ < 4.

Общее передаточное число выбира
ют из диапазона 7... 16 или рассчитыва
ют по формуле

Mp= i+^ i (4.13)

7,37 8,16 9 9,86 9,88 11 12 13,44
21 21 21 21 21 18 18 18
36 39 42 48 45 48 48 48
21 21 21 24 21 24 21 18
78 81 84 93 87 90 87 84
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где zu Z2 и гз, Za  — числа зубьев колес соответ
ственно быстроходной и тихоходной ступеней.

В планетарных редукторах со сдво
енными сателлитами рекомендуемые 
значения чисел зубьев колес следую
щие:

Zi
Z2
Z 3
Z4

В одноступенчатой коробке передач 
должно соблюдаться условие ик п <3,55.

4.6. ОПРЕДЕЛЕНИЕ 
КИНЕМАТИЧЕСКИХ И СИЛОВЫХ 

ПАРАМЕТРОВ ПРИВОДА

Рассмотрим привод, состоящий из 
ременной передачи и цилиндрического 
двухступенчатого редуктора с раздвоен



ной быстроходной ступенью. Кинема
тическая схема такого привода пред
ставлена на рисунке 4.6.

В процессе кинематического расчета 
определяют частоту вращения элемен
тов привода, начиная от вала двигателя. 
Очевидно, частота вращения ведущего 
шкива 1 ременной передачи щ = идв, а 
ведомого шкива 2 без учета упругого 
скольжения в ременной передаче
пг~Щ/Щ.ъ

Находящиеся на одном валу с ведо
мым шкивом шестерни 3 и 5 будут вра
щаться с той же частотой, что и шкив 2, 
т. е. п3 =п5= п2. Частоты вращения зуб
чатых колес 4, 6 и шестерни 7 п4 = щ = 
= п7 = «з(5)/^з.4 (5.6)? а зубчатого колеса 8

= ni / ui%-
В процессе силового расчета приво

да определяют вращающие моменты на 
всех элементах привода. В отличие от 
кинематического силовой расчет целе
сообразно начинать, исходя из нагруз
ки на приводном валу машины.

Вращающий момент на зубчатом ко
лесе 8 будет отличаться от момента Тп 
на приводном валу машины на величи
ну потерь в муфте и подшипниках, т. е.

Тч = т’пЛлмЛп),
где г|м, т|п — КПД соответственно муфты и под
шипников.

Вращающий момент на шестерне 7 

Tl = Ts/(u7'tf\7>8).

Поскольку быстроходная ступень 
двухпоточная, то вращающий момент 
Т7 «раздваивается». С учетом потерь в 
подшипниках Т$ = Т̂  = Т7/(2г\п).

В передачах 3—4 и 5—6 происходит 
одновременное преобразование двух по
токов моментов с учетом потерь только 
в одной из пар зацепления. Это объяс
няется тем, что потери в параллельно 
включенных нескольких механизмах с 
одинаковыми КПД эквивалентны поте
рям в одном механизме. Следовательно,
ТЪ =  Т 5 = 5Г4(6)Л^3.4(5.6)г13.4(5.6))-

Вращающий момент на ведомом 
шкиве 2 равен сумме моментов Г3 + Т5 
с учетом потерь в подшипниках:

Т2= ( Т3 + Т5)/ Г|п = 2 7з(5)/ Т1П.

G >

1Г
~ rI

Л

1 8 Тп,

Рис. 4.6. Кинематическая схема привода, состоя
щего из ременной передачи и цилиндрического ре

дуктора:
1, 2 — соответственно ведущий и ведомый шкивы ре
менной передачи; 3 ,5  — шестерни быстроходной ступе
ни; 4, 6— колеса быстроходной ступени; 7 ,8  — соответ
ственно шестерня и колесо тихоходной ступени; М — 

электродвигатель

Вращающий момент на ведущем 
шкиве

Т\ = Т2/(Ы\2Г\{2).

Очевидно, что Т\ ~ Т , т. е. вращаю
щий момент на ведущем шкиве равен 
требуемому вращающему моменту дви
гателя, который можно определить по 
формуле

Г =  F / со,

где F — требуемая мощность двигателя, Вт, рас
считываемая по формуле (4.1); со — номинальная 
угловая скорость двигателя, с-1.

Полученные значения вращающих 
моментов и частот вращения всех эле
ментов привода используют при проч
ностном расчете передач.

4.7. ПРИМЕР ВЫБОРА 
ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ, 

КИНЕМАТИЧЕСКОГО И СИЛОВОГО 
РАСЧЕТА ПРИВОДА

Выбрать электродвигатель и выпол
нить кинематический и силовой расчет 
привода к ленточному конвейеру, вра
щающий момент на приводном валу
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Тп =  1000 н
-1

м, частота вра-которого
щения пп = 50 мин-

Возможный вариант привода 
(рис. 4.7) включает в себя коническо- 
цилиндрический редуктор с двухпоточ
ной тихоходной ступенью и цепную 
передачу.

1. Выбор электродвигателя (см. ре
комендации параграфа 4.3).

По формуле (4.1) определяем требу
емую мощность электродвигателя

Р>=Z>n_ = 1000^23 = 6 5 3 8  в
Ло 0,8

где о)п — угловая скорость приводного вала кон
вейера [см. формулу (4.2)]: а)п= я я п/30 = 
= 3,14-50/30 = 5,23 с“ г; Ло-  общий КПД [см. 
формулу (4.3)], учитывающий потери (см. 
табл. 4.1) в зацеплении конической (л 1.2), цилин
дрической (т!з 4(5 б>)? цепной (Л7.8) передач, а так
же в подшипниках (rin) и муфте (лм): 
Ло = Л12Лз.4(5.б)Л7.8Л3пЛм = 0,96 ■ 0,97 • 0,9 ■ 0,99* • 0,98 = 0,8.

Из существующих типов двигателей 
предпочтительны двигатели серии 
АИР. При требуемой мощности 
Р~  6,5 кВт подходят следующие элект
родвигатели (см. табл. 1 приложения):

АИР112М2 — Р=  7,5 кВт, 
п = 2850 мин-1; 

тогда и0 = п/пп = 2850/50 = 57;
A H P132S4- Р = 7,5 кВт, 

п = 1440 мин-1;

о шах max ̂ 7.8 шах 20  * 3 6 0 , 
о rnin ~ Up minw7.8 min — 8 ’ 2 — 16 .

Рис. 4.7. Кинематическая схема привода, состоя
щего из коническо-цилиндрического редуктора и 

цепной передачи:
1, 2 — соответственно конические шестерня и колесо; 3, 
5 — цилиндрические шестерни; 4, 6 — цилиндрические 
колеса; 7 , 8 — звездочки цепной передачи; М — электро

двигатель
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тогда и0 = п /п п = 1440/50 = 28,8;
АИР132М6 — Р = 7,5 кВт, 

п = 960 мин-1; 
тогда и0 = п /п п = 960/50 = 19,2.

Первое и0 = 57 и третье и0 = 19,2 зна
чения передаточного числа близки к пре
дельным для данной схемы привода, так 
как согласно изложенному в парацжфах 
4.2 и 4.7 и,
К ....  г ...............

Поэтому выбираем электродвига
тель AHP132S4 (Р=  7,5 кВт; п = 
= 1440 мин-1), при установке которого 
в приводе получаем и0 = 28,8.

2. Разбивка общего передаточного 
числа привода по ступеням. Во избежа
ние получения относительно большого 
диаметра ведомой звездочки предвари
тельно принимаем передаточное число 
цепной передачи w'7j8 = 2...2,5. Тогда 
передаточное число редуктора

и'р=и0/и 7,8=28,8/(2...2,5)=14,4...11,52.

Окончательно с учетом рекоменда
ций параграфа 4.6 принимаем переда
точное число редуктора ир̂  ^ =  12 ,6 . 
Поскольку тихоходная ступень двухпо
точная, то ее передаточное число 
«1.2 = 2,8, a W3 4(5 6) = 4,5. Тогда переда
точное число цепной передачи

м7.8 = Mo/Mp(i.6) 28,8/12,6 = 2,286 = 2,3.

3. Определение частоты вращения 
всех элементов привода:

п\ = «дв = 1440 мин-1;
п2 = щ/ ии = 1440/2,8 = 514 мин-1; 

пъ = п5 = п 2 ~ 514 мин-1;
П4 = щ/и3 4 = 514/4,5= 114 мин-1;

и6 = я7 = и4= 114 мин-1; 
щ = n-i/u78= 114/2,3 = 50 мин-1; 

щ = пп = 50 мин-1.

4. Расчет вращающих моментов на 
всех элементах привода:

Т%= Т а= 1000Н • м; 
т7 = 78/(«7.8Л7.8> = 1000/(2,3 * 0,9)«

= 483 Н-м;
Т6 = ТА = Т7/ (2г\п) = 483/(2 • 0,99) =

= 244 Н • м;



Т 5 -  тъ -  7 б / ( и 5.6(3.4)Л5.6(3.4)) ”
= 244/(4,5 • 0,97) -  56 Н • м;

= (Тз + Т5)/г[ п = 2773(5)/г1п) =
.= 2 • 56/0,99 -  113 Н м ;

т, = т2/{щ2ц 1.2) -1 1 3 /(2 ,8 -0,96) - 
-4 2  Н м;

Т '=  7 i =  (ЛпЛм) =  4 2 /(0 ,9 9  - 0 ,9 8 ) «  
= 43 Н ■ м.

Полученные результаты кинемати
ческого и силового расчета необходимы 
для прочностного расчета и проектиро
вания механизмов привода.

Контрольные вопросы и задания

1. Для чего предназначен привод? Из каких 
элементов он состоит? 2. Какие характеристики 
необходимо знать для выбора электродвигателя? 
3. Как определить КПД привода? 4. Как опреде
лить общее передаточное число привода? 5. Пе
речислите виды передач, используемые в приво
дах машин сельскохозяйственного назначения.
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Г л а в а  5  

РАСЧЕТ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

5.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Зубчатая передача состоит из двух 
колес или колеса и рейки с зубьями 
(рис. 5.1), посредством которых они 
сцепляются между собой. Зубчатое ко
лесо с меньшим числом зубьев называ
ют шестерней, с большим — колесом.

Все термины, определения и обо
значения, относящиеся к зубчатым пе
редачам, даны в ГОСТ 16530—83, 
ГОСТ 16531-83 и ГОСТ 19325-73.

Основные преимущества зубчатых 
передач: высокая нагрузочная способ
ность, возможность применения для 
диапазона скоростей, постоянство пе
редаточного числа и возможность реа
лизации его в широких пределах, ком
пактность, высокий КПД (до 0,98), 
надежность в работе. К недостаткам пе
редач относятся необходимость высокой 
точности изготовления и монтажа, шум 
в работе и невозможность бесступенча
того изменения передаточного числа.

В зависимости от расположения ва
лов различают передачи с параллель
ными, пересекающимися и перекрещи
вающимися геометрическими осями.

Зубчатые цилиндрические передачи 
могут быть с прямыми (рис. 5.1, а, г), 
косыми (рис. 5.1,6) или шевронными 
(рис. 5.1, в) зубьями. Передачи с пере
крещивающимися осями (чаще всего 
конические) бывают с прямыми, косыми 
или круговыми зубьями (рис. 5.1, е...з).

В зависимости от относительного 
расположения зубчатых колес передачи 
могут быть с внешним (рис. 5.1, а) или 
внутренним (рис. 5.1, г) зацеплением. 
Для преобразования вращательного 
движения в возвратно-поступательное 
и наоборот служит реечная передача 
(рис. 5.1, д). Рейку можно представить

в виде зубчатого колеса бесконечно 
большого диаметра.

Зубчатые колеса различают также по 
форме профиля зуба: с эвольвентным, 
циклоидным или круговым профилем. 
В сельскохозяйственном машинострое
нии широко применяют передачи с 
эвольвентным профилем зуба, которые 
могут работать при больших окружных 
скоростях и передавать значительную 
мощность.

При работе передач зуб испытывает 
сложное напряженное состояние. Глав
ными напряжениями, влияющими на 
работоспособность зуба, являются кон
тактные напряжения и напряжения из
гиба. Эти напряжения действуют пере
менно и вызывают усталостное разру
шение зубьев — поломку от действия 
напряжений изгиба и выкрашивание их 
поверхностей от контактных напряже
ний. С целью предотвращения преж
девременного выхода из строя зубчатых 
колес из-за поломок зубьев и разруше
ния их активных поверхностей в ре
зультате развития усталостного выкра
шивания ГОСТ 21354—87 устанавлива
ет основные расчетные зависимости 
для определения контактной прочнос
ти активных поверхностей зубьев и 
прочности зубьев при изгибе.

Стандарт действителен для эволь- 
вентных цилиндрических металличес
ких зубчатых колес внешнего зацепле
ния с исходным контуром по ГОСТ 
13755—81, модулем т > 1 мм ,  работаю
щих со смазкой при окружных скорос
тях v < 25 м/с.

Контактная выносливость, как пра
вило, служит основным критерием ра
ботоспособности для закрытых передач 
с низкой и средней твердостью рабочих 
поверхностей зубьев. Поэтому при

54 rusm ilom obiJe.ru



Рис. 5.1. Основные зубчатые передачи:
а...г — цилиндрические соответственно прямозубая с внешним 
зацеплением, косозубая, шевронная и прямозубая с внутрен
ним зацеплением; д — реечная; е...з — конические соответ-

з  ственно с прямым, косым и круговым зубьями

твердости рабочих поверхностей зубьев 
НВ< 350 габаритные размеры закрытой 
передачи — межосевое расстояние и 
ширину колес — определяют из усло
вия контактной выносливости. Расчет 
же прочности зубьев при изгибе носит 
проверочный характер. Модуль колес 
при этом нужно выбирать минимально 
допустимым, так как с его увеличением 
растут наружные диаметры и масса за
готовок, трудоемкость обработки, поте
ри на трение. Однако принимать значе
ние модуля менее 1,5 мм в трансмисси
ях не рекомендуют из-за недостаточной 
износостойкости и др.

Для всех открытых, а также для зак
рытых передач с твердостью рабочей 
поверхности зубьев НВ> 350 габарит
ные размеры передачи следует опреде
лять по выносливости зубьев на изгиб.

5.2. МАТЕРИАЛЫ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС. 
ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСТИМЫХ 

НАПРЯЖЕНИЙ

Материалы зубчатых колес, их обра
ботка. Зубчатые колеса должны обла
дать необходимой износостойкостью 
рабочих поверхностей против выкра
шивания, абразивного изнашивания и 
заедания, а также требуемой прочнос
тью зубьев на изгиб.

Основные материалы для изготовле
ния зубчатых колес — термически обра-

fusauic

батываемые стали, в отдельных случаях 
чугуны и пластмассы. Материал и тех
нологию термообработки стали назна
чают в зависимости от условий работы 
передачи и размеров колес.

Для мало- и средненагруженных ре
дукторов общего назначения использу
ют качественные углеродистые стали 
35, 40, 45, 50, 50Г (ГОСТ 1050-88*) и 
легированные стали 40Х, 45Х, 40ХН, 
40ХНМ (ГОСТ 4543-71*) с твердостью 
НВ< 350. Такая твердость обеспечива
ется нормализацией или улучшением 
стали. Зубья колес нарезают после тер
мообработки, благодаря чему не требу
ются доводочные операции. Такие ко
леса хорошо прирабатываются и не 
подвергаются хрупкому разрушению.

Для лучшей приработки твердость 
шестерни рекомендуют назначать боль
ше твердости колеса как минимум на
10... 15 единиц, т. е. должно соблюдать
ся условие

НВХ > НВ2 + (10...15). (5.1)

В автотракторной отрасли промыш
ленности для изготовления зубчатых 
колес применяют низкоуглеродистые, 
высоколегированные цементуемые ста
ли с твердостью рабочей поверхности 
НВ> 350, т. е. больше 35 HRC 
( \HRC~ ЮНВ): для колес небольших 
размеров — стали 15, 20, 15Х, 20Х; для 
колес больших размеров — 18ХГТ,
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12ХНЗА. Химико-термические виды 
обработки позволяют получить HRC
50...60. С этой целью применяют це
ментацию, поверхностную закалку 
ТВЧ, азотирование.

Цементацией (насыщением поверх
ностных слоев колес углеродом) с пос
ледующей закалкой повышают твер
дость рабочих поверхностей зубьев до 
HRC 58...63, при глубине цементован
ного слоя не более 2 мм. Процесс дли
телен и дорог.

Поверхностная закалка ТВЧ приме
нима для больших зубьев (т> 5 мм). 
При малых модулях возникает опас
ность прокаливания зуба насквозь, что 
делает его хрупким. Для закалки таких 
зубчатых колес можно применять ТВЧ 
с самоотпуском. Например, для зубча
тых колес коробок передач станков с 
модулем 3 мм, изготовляемых из стали 
40Х, рекомендуется нагрев со скорос
тью 30° в секунду в индукторе шинного 
типа с последующей закалкой в масле. 
Закалка колес с модулем т< 3 мм зат
руднена.

Азотирование (насыщение поверх
ностного слоя азотом) обеспечивает 
твердость такую же, как и при цемен
тации, однако из-за небольшой тол
щины твердого слоя (0,1...0,6 мм) зу
бья становятся чувствительными к пе
регрузкам и непригодными для работы 
в условиях абразивного изнашивания. 
Степень коробления при азотирова
нии очень мала. Поэтому такую термо
обработку целесообразно применять, 
когда трудно выполнить шлифование 
зубьев. Для азотируемых колес приме
няют молибденовую сталь 38ХМЮА 
или ее заменитель 38ХВФЮА или 
38ХЮА.

Зубья колес с НВ > 350 нарезают до 
термообработки, а доводочные опера
ции (шлифование, хонингование, об
катку) выполняют после термообработ
ки с целью устранения коробления (де
формации) зубьев.

Высокая твердость зубьев значи
тельно повышает контактную проч
ность. В этих условиях решающей 
может оказаться не контактная, а из- 
гибная прочность, для повышения ко
торой целесообразно проводить упроч
нение галтелей накаткой и пр.

Применение материалов с высокой

твердостью — большой резерв повыше
ния нагрузочной способности передач. 
Однако при этом должны соблюдаться 
дополнительные требования: повы
шенные точность изготовления и жест
кость валов и опор; фланкирование зу
бьев прямозубых колес из-за плохой 
прирабатываемости зубьев, выполне
ние термообработки зубьев после их 
нарезания; осуществление дополни
тельных операций (шлифовки, притир
ки, обкатки) для исправления формы 
зубьев в результате коробления при за
калке. Все перечисленные мероприя
тия значительно повышают стоимость 
колес.

Заготовки для колес получают 
ковкой, штамповкой и литьем. 
Стальное литье обладает понижен
ной прочностью, поэтому его ис
пользуют обычно для колес крупных 
размеров, работающих в паре с кова
ной шестерней.

Справочные данные по сталям, ре
комендуемым для изготовления зубча
тых колес, приведены в таблице 5.1.

Допустимые контактные напряжения, 
МПа, определяют при расчете зубчатых 
передач на контактную выносливость 
согласно ГОСТ 21354—87 по формуле

o H P = Z ^ Z N Z L Z x Z y Z a Z x , ( 5 . 2 )

где он\\т ь — предел контактной выносливости 
поверхности зубьев, соответствующий базовому 
числу циклов напряжений, МПа; SHmm — мини
мальный коэффициент запаса прочности; ZN — 
коэффициент долговечности; Z i — коэффици
ент, учитывающий вязкость смазочного материа
ла (обычно принимают ZL =  1); ZR — коэффици
ент, учитывающий исходную шероховатость со
пряженных поверхностей зубьев; Ẑ  — коэффи
циент, учитывающий влияние окружной 
скорости и зависящий от ее значения (его опре
деляют по графику на рис. 5.2); — коэффици
ент, учитывающий разность твердости материа
лов сопряженных поверхностей зубьев; Zx— ко
эффициент, учитывающий размер зубчатого ко
леса.

Значение коэффициента ZR прини
мают для того колеса, зубья которого 
имеют более грубую поверхность, в за
висимости от параметра шероховатости 
поверхности:

ZR = 1 при Ra = 1,25...0,63 мкм;
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5.1. Основные характеристики поковок зубчатых колес

г щ .

Марка
стали

Размер 
сечения s, 

мм

Твердость 
сердцевины НВ

Твердость
поверхности

HRC

Предел проч
ности 

МПа

Предел 
текучести ат, 

МПа
Термообработка

40 60 192...228 — 686 392 Улучшение
45 80 170...217 — 582 340 Нормализация

100 192...240 — 736 450 Улучшение
60 241...285 — 834 580 »

50 80 179...228 — 628 350 Нормализация
80 228...255 — 700...800 550 Улучшение

40Х 100 230...260 — 850 550 »
60 260...280 — 950 700 »
60 500...550 НУ26...30 1000 800 Азотирование

45Х 100 230...280 — 850 650 Улучшение
100...300 163...269 — 750 500 »
300...500 — — 700 450 »

40ХН 100 230...300 — 850 600 »
100...300 241 — 800 580 »

40 — 48...54 1600 1400 Закалка
35ХМ 100 241 — 900 800 Улучшение

50 269 — 900 800 »
40 — 45...53 1600 1400 Закалка

20Х 60 — 56...63 650 400 Цементация
25ХГТ — — 58...63 1150 950 »

ZR = 0,95 при Ra = 2,5... 1,25 мкм;
ZR = 0,9 при Rz = 40... 10 мкм.

Коэффициент, учитывающий диа
метр d (см. рисунок к табл. 5.1) заготов
ки зубчатого колеса,

Z x =yjl,07-0,0001*/. (5.3)

При d < 700 мм принимают Zx = 1.
В сельскохозяйственном машино

строении точность изготовления зубча
тых колес, как правило, не выше класса 
точности 7, диаметр колес достигает 
максимум 700 мм, а окружная скорость 
до 6 м/с. Поэтому формулу (5.2) можно 
использовать в упрощенном виде

анр~~^------Z iV- (5.4)
^ II min

Коэффициент запаса прочности 
Sffmm интегрально учитывает прибли
женный характер расчета. При отсут
ствии необходимых фактических стати-

Рис. 5.2. График для определения 
коэффициента Z?
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Рис. 5.3. График для определения коэффициента долговечности ZN

стических данных можно применять 
следующие минимальные значения: для 
зубчатых колес с однородной структу
рой материала SHm[n = 1,1, с поверхност
ным упрочнением зубьев SHm[n = 1,2, а 
для передач, выход из строя которых 
связан с тяжелыми последствиями, ре
комендуется Sffmin = 1,25.

Коэффициент долговечности ZN 
можно определять по графику (рис. 5.3) 
или формулам.

При NK< NHtim

Z N=^N Hrim/ N K, (5.5)

где NHiim — базовое число циклов напряжений, 
соответствующее пределу выносливости матери
ала; NK — расчетное число циклов напряжений.

Для материалов однородной струк
туры ZN< 2,6, для материалов с поверх
ностным упрочнением ZN< 1,8.

При NK> NHiim

Z N = ^ N HUm/ N K >0,75.

Базовое число циклов напряжений, 
соответствующее пределу выносливос
ти, определяют по графику (рис. 5.4) 
или формуле

N tf l im  = 30НВ2 4< 120 • 106, (5.6)
где НВ — поверхностная твердость материала.

Расчетное число циклов при посто
янном режиме нагружения

где п — частота вращения колеса, по материалу 
которого определяют допустимые напряжения, 
мин-1; с —число зацеплений зуба за один обо
рот колеса; Lh — расчетный ресурс работы пере
дачи, ч.

При переменных режимах нагруже
ния (при наличии циклограммы нагру
жения)

N  НЕ-60с X
/=1V

ЩЬ, (5.8)

где к — число режимов нагружения; 7) — вра
щающий момент на i-м режиме, Н • м; Ттах — 
максимальный вращающий момент за весь пе
риод нагружения, Я  м; я ,— частота вращения 
на /-м режиме, мин-1; t, — длительность /-го 
режима, ч.

Предел контактной выносливости по
верхности зубьев OHWmbi соответствую
щий базовому числу циклов изменения 
напряжений, определяют по выраже-

NK = 60ncLh, (5.7) Рис. 5.4. График для определения базового числа 
циклов изменения напряжений 7V#|jm
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5.2. Предел контактной выносливости в зависимости от способа термохимической обработки зубьев

Способ термической и 
термохимической обработки 

зубьев
Средняя твердость 

поверхностей зубьев Сталь Формула для расчета оН[1тЬ, МПа

Отжиг, нормализация или НВ< 350 Углеродистая
улучшение и легированная
Объемная и поверхностная HRC 38...50 То же 
закалка
Цементация и нитроцемен- HRC> 56 Легированная 
тация
Азотирование НУ 550...750 »

GHXimb-^HB + 70 

om mb= l7 H R C + 2 0 0  

GH\imb — 23HRC 

Ъншь = 1050

П р и м е ч а н и е .  Соотношение между твердостями, выраженными в единицах HR С, НУ и НВ, 
определяют по графику (рис. 5.5).

ниям, приведенным в таблице 5.2. В 
эти формулы подставляют значения 
твердости материала, выбранные из 
таблицы 5.1.

При заданной вероятности обеспе
чения контактной твердости в качестве 
расчетного значения твердости жела
тельно выбирать не минимальное или 
среднее значение, а наиболее вероят
ное:

НВР = НВСр -  to, (5.9)
где НВср — среднее значение твердости; / —ко
эффициент риска; а — среднее квадратическое 
отклонение.

Полагая, что разброс значений твер
дости подчиняется нормальному зако
ну распределения, с достаточной степе
нью точности имеем

НВср =  0,5(НВтах + НВтт); (5.10) 

ст = (НВтах — НВтт)/6, (5.11)

где НВтах, НВтт — соответственно максималь
ное и минимальное значения твердости (см. 
табл. 5.1).

Коэффициент риска определяется в 
зависимости от значения функции 
Лапласа (см. приложение 4).

Ф(0 = 0 ,5 - Р еб.р? (5.12)

где Р6 р = 1 — Pt — вероятность безотказной рабо
ты; Pt — заданная вероятность ресурса работы.

В качестве допустимого напряжения 
при проектном и проверочном расчетах 
используют:

для прямозубых цилиндрических и 
конических передач — минимальное из

допустимых контактных напряжений 
зубьев шестерни аНРХ и колеса оп
ределенных по выражению (5.2) или
(5.4);

для косозубых, шевронных и кони
ческих передач с непрямыми зубья
ми — значение напряжения, вычисляе
мое по выражению

®НР =  0>45(а#/>1 + Онп) ^ GHPmin, (5.13)
где (Тялпт — меньшее из значений а НР\ и oHF1, 
МПа.

При этом должно выполняться усло
вие СНр< 1 ,25стЯл т п  Для цилиндричес
ких и аНР< 1,150#^™ для конических 
передач.

HV
25 35 45 55 65 HRC

Рис. 5.5. График соотношения твердостей, выра
женных в единицах НВ, HR С и НУ
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Допустимые напряжения изгиба,
МПа, определяют при расчете зубчатых 
передач на выносливость при изгибе 
согласно ГОСТ 21354—87 по формуле

Gfp YNYbYRYx, (5.14)

где a F\\mb — предел выносливости зубьев при из
гибе, МПа; ^ —коэффициент запаса прочнос
ти; Yn — коэффициент долговечности; ^ —опор
ный коэффициент; YR — коэффициент, учитыва
ющий шероховатость переходной поверхности; 
Ух — коэффициент, учитывающий диаметр заго
товки зубчатого колеса.

Предел выносливости зубьев при из
гибе, МПа,

(5-15)

где a® iirna — предел выносливости зубьев при 
изгибе, МПа, соответствующий базовому числу 
циклов напряжений и установленный для отну- 
левого (пульсирующего) цикла напряжений: оп
ределяют в зависимости от способа термической 
или химико-термической обработки по таблице 
5.4; Ут — коэффициент, учитывающий техноло
гию изготовления: при выполнении всех усло
вий, предусмотренных в технологии, Yr =  1, при 
отклонении от примечаний в таблице 5.3 прини
мают YT< 1; ^  — коэффициент, учитывающий 
способ получения заготовки колеса: для поковок 
и штамповок Y =  1, проката Yz =  0,9, литых заго
товок Yz =  0,8; /^ — коэффициент, учитывающий 
влияние шлифования переходной поверхности 
зубьев: определяют в зависимости от способа 
термической или химико-термической обработ
ки по таблице 5.3. Для колес с нешлифованной 
переходной поверхностью зубьев принимают 
Yg=  1; Yd— коэффициент, учитывающий влия
ние деформационного упрочнения или электро
химической обработки переходной поверхности: 
определяют в зависимости от способа термичес
кой или химико-термической обработки по таб
лице 5.3. Для зубчатых колес без деформацион
ного упрочнения или электрохимической обра
ботки переходной поверхности принимают 
Yd=  \\ Ya — коэффициент, учитывающий способ 
приложения нагрузки: при одностороннем при
ложении Ya =  1, при двустороннем приложении 
УА = 0,7.

Коэффициент долговечности

yN = qW m J ^ K ,  (5-16)

где NFUm — базовое число циклов напряжений: 
для всех сталей Л^нт = 4-106; число цик
лов напряжений в соответствии с заданным сро
ком службы, млн циклов.

ных при нагреве ТВЧ со сквозной за
калкой и со шлифованной переходной 
поверхностью независимо от твердости 
и термообработки зубьев qF =  6. Тогда

Для зубчатых колес из материала од
нородной структуры, а также закален-

бо rusaulomobiJe.ru

1 <YN=HNnim/ N K <4. (5.17)

Для зубчатых колес азотированных, 
цементированных и нитроцементиро- 
ванных с нешлифованной переходной 
поверхностью qF=  9. В этом случае

\<YN= $ N ^ j W ;  <2,5. (5.18)

Если полученное по формулам
(5.17) и (5.18) значение коэффициен
та долговечности YN меньше нижнего 
предела или больше верхнего предела, 
то для дальнейших расчетов необхо
димо принимать предельные значе
ния.

Для передач, работающих с ресур
сом Lh > 36 ООО (большинство редукто
ров приводных установок сельскохо
зяйственных машин и оборудования),
Yn =  1.

Коэффициент У§, учитывающий 
градиент напряжений и чувствитель
ность материала к концентрации на
пряжений (опорный коэффициент), 
определяется по формуле

Уъ=  1,082 — 0,172 \gm. (5.19)

Для передач сельскохозяйственных 
машин с достаточной степенью точнос
ти можно принимать Y§ =  1.

Коэффициент Уд, учитывающий 
шероховатость переходной поверхнос
ти. Для шлифования и зубофрезерова- 
ния при шероховатости поверхности 
Rz < 40 мкм принимают YR =  1. Для по
лирования в зависимости от термичес
кого упрочнения принимают: при це
ментации, нитроцементации, азотиро
вании (полирование до термохимичес
кой обработки) Yr = 1,05, при 
нормализации и улучшении YR =  1,2, 
при закалке ТВЧ, когда закаленный 
слой повторяет очертание впадины 
между зубьями, YR =  1,05.

Коэффициент, учитывающий диа
метр d заготовки зубчатого колеса, оп
ределяют по формуле

Yx = 1 ,0 5 -0 ,0 0 0 1 2 5 ^ / . (5 .20 )



5.3. Приближенные значения a^|jmA Ygi S f  (ГОСТ 21354—87)

Сталь
Способ термической 

или термохими
ческой обработки

Твердость
активной

поверхности
зубьев

Углеродистая и легиро
ванная, содержащая бо
лее 0,15% углерода (на
пример, марок 40, 45 по 
ГОСТ 1050—88, марок 
40Х, 40ХН, 40ХФА, 
40ХН2МА, 18Х2Н4ВА по 
ГОСТ 4543-71*)

Легированные стали, со
держащие 0,4...0,55 % уг
лерода (40Х, 40ХН и дру
гие по ГОСТ 4543-71*)

Нормализация,
улучшение

180...350 НВ 1,75 НВ

Объемная закалка 
с применением 
средств против 
обезуглерожива
ния

40...55 HRC

Легированная, содержа- Объемная закалка 45...55 HRC 
щая более 1 % никеля при возможном 
(40ХН, 50ХН и другие по обезуглерожива- 
ГОСТ 4543-71*) нии

Прочая легированная 
(марок 40Х, 40ХФА по 
ГОСТ 4543-71*)

Объемная закалка 
при возможном 
обезуглерожива
нии

45...55 HRC

580

500

460

1,1

0,9
0,75

0,8

0,8

Д...1,3

1 ,0 5 . . . 1 , 1 5  

1,1...1,2

1 ,1 . . . 1 ,3  

1,1 . . .1,2

1 ,1 . . . 1 ,3

1,1...1,2

1,7

1,7

1,7

1,7

Содержащая алюминий 
Прочая легированная

Легированная сталь всех 
марок

Легированные стали, не 
содержащие молибден 
(марок 25ХГТ, 30ХГТ, 35Х 
и др. по ГОСТ 4543-71*)

Азотирование

Цементация в сре
дах с неконтроли
руемым углерод
ным потенциалом 
и закалке с при
менением средств 
против обезугле
роживания, дос
тигается содержа
ние углерода на 
поверхности 0,4... 
1,4%
Нитроцементация 
(концентрация на 
поверхности 0,7... 
1 % углерода и 
0,15...0,5 % азота)

700...950 HV  290 +
550...750 ЯК 4-12HRC 
(для серд- (для серд

цевины цевины)
24.. A 0H R C )

56...63 HRC 800
0,8

0 , 6 5

57...63 HRC 750 0,75

1,1. „ 1,2 

1 ,1 5 . . . 1 ,3

1 .0 5 . . .1 .1

1 .1 . . . 1 .3 5

1,7

1,65

1,55

* Данные в знаменателе принимают, если не гарантировано отсутствие шлифовочных прижогов, 
микротрещин или острой шлифовочной ступеньки.

** Данные в знаменателе принимают для зубчатых колес, упрочняемых дробью или роликами по
сле шлифования с образованием ступеньки на переходной поверхности.

Коэффициент Sf  запаса прочности ин
тегрально учитывает приближенный ха
рактер метода расчета. В таблице 5.3 даны 
значения SF при вероятности неразруше- 
ния 0,99 в зависимости от способа терми
ческой и термохимической обработки.

Анализ значений коэффициентов, 
входящих в формулы (5.14) и (5.15), 
показывает, что при проектировании 
передач для сельскохозяйственной 
техники допустимые напряжения из
гиба с достаточной точностью можно
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определять по упрощенной формуле
и

 ̂ _ °F\\mb V V 
° F P — v -----r N r A' (5.21)

Результаты расчета по упрощен
ной формуле не повлияют на надеж
ность и прочность проектируемой 
передачи.

5.3. РАСЧЕТ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ 
ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

Проектный расчет на контактную вы
носливость. Проектный расчет закры
тых прямо- и косозубых зубчатых пере
дач служит для предварительного опре
деления размеров.

Исходные данные для расчета: цик
лограмма нагружения; передаточное 
число и; вид передачи (прямо- или ко
созубая); материал; способ обработки 
(термический или термохимический); 
твердость рабочих поверхностей зубь
ев; коэффициент относительной ши
рины колес \yba = b j a w. Параметр \|/ 
выбирают в следующих пределах: для 
колес из улучшенных сталей при 
несимметричном расположении отно
сительно опор \\fba =  0,315...0,4, из за
каленных сталей при таком же рас
положении 0,25...0,315; для любых 
колес при симметричном расположе
нии относительно опор 0,4...0,5; для 
шевронных колес 0,6...0,8; для пере
движных шестерен коробок передач 
УЬа = 0,1 •••0,2.

Расчет целесообразно начинать с 
определения межосевого расстояния. 
По ГОСТ 21354—87 сначала рекомен
дуется вычислять ориентировочное 
значение межосевого расстояния, мм.

aw~Ka / (и~уЬао “Нр ), (5.22)

где Ка — расчетный коэффициент: для прямозу
бых передач Ка -  495, для косозубых и шеврон
ных — Ка =  430; и — передаточное число; Т2 — 
вращающий момент на колесе, Н • м; Кнр — ко
эффициент, учитывающий неравномерность 
распределения нагрузки по длине контактной 
линии. При проектном расчете принимают 
Кщ — 1,1.-.1,2 (меньшее значение при твердости 
материала колес НВ<  350, большее — при 
Н В >  350); Gffp — допустимое контактное напря
жение, МПа (см. п. 5.2).

Полученное значение aw округляют 
до ближайшего большего числа (ГОСТ 
2185—66*) из рядов:

1-й ряд 40, 50, 63, 80, 100, 125, 160, 200, 250, 315,
400, 500, 630, 800;

2-й ряд 140, 180, 225, 280, 355, 450, 560, 710, 900.

П р и м е ч а н и е .  Значения первого ряда 
предпочтительны.

Далее принимают нормальный мо
дуль тп для прямозубых передач (он же 
является окружным модулем mt) в зави
симости от aw: для нормализованных 
или улучшенных колес тп = ( 0,01...
0,02)aw; для колес с закаленными зубья
ми тп =  (0,016...0,0315)^. Выбранное 
значение модуля округляют до ближай
шего стандартного (ГОСТ 9563—60**): 
1; 1,25; 1,5; (1,75); 2; (2,25); 2,5; (2,75); 3; 
(3,25); 3,5; (3,75); 4; (4,25); 4,5; 5; (5,5); 
6; 6,5; (7); 8; (9); 10; (И); 12.

В данном ряду значения без скобок 
предпочтительны.

Для прямозубых передач с целью со
хранения стандартного значения aw мо
дуль необходимо назначать кратным 
этому значению.

Далее определяют числа зубьев шес
терни и колеса:

для прямозубых передач

= 2a jm ,\  z 1 = Zs/(u + 1); г2:

для косозубых передач 
Zx = 2awcos P/m„,

: Zl  — Z\,  
(5.23)

(5.24)

где Zz — суммарное число зубьев шестерни и ко
леса; (3 — угол наклона зубьев, град.

Предварительно принимают (3 = 
= 8...20°. Нижнее значение ограничено 
с целью обеспечения минимума двух
парного зацепления, верхнее — во из
бежание больших осевых сил. Для шев
ронных колес р = 25...30° (40°).

Полученное значение округляют 
до ближайшего целого значения и 
уточняют угол наклона зубьев

ji=arccos
2 аи> (5.25)

В этом случае сохранится стандарт
ное значение межосевого расстояния.
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Для косозубых колес число зубьев 
шестерни z\min ПРИ некорригированном 
зацеплении выбирают из условия

£lm in — 17C 0S3P. (5.26)
Далее определяют остальные гео

метрические параметры.
При некоррегированном зацепле

нии делительные диаметры, мм, соот
ветственно шестерни и колеса (рис. 5.6) 
с точностью до сотых долей вычисляют 
по формулам

d\ = dw i = z \ m j  cosP; 
di = dw2 = n m jc o s  (3. (5.27)

Затем проверяют межосевое рассто
яние

— 0,5(^/wj “Ь dw2)- 
Ширина колеса, мм,

2̂ “  bw — tybadw5 

где bw — рабочая ширина венца зубчатого колеса.

Для косозубых передач необходимо 
проверять условие

2,5т„
W ~ • О 'sinp (5.28)

Ширину шестерни принимают 
приблизительно на 5 мм больше шири
ны bw с целью компенсации возможных 
погрешностей сборки.

Диаметры окружностей, мм, соот
ветственно вершин и впадин зубьев 
шестерни
da\ — dw\ 2ww, dj\ — dw\ 2,5wn. (5.29)

Диаметры окружностей, мм, соответ
ственно вершин и впадин зубьев колеса

da2 = dw2 + 2т„, dp_ = dxw2 ■2,5m„. (5.30)

После выполнения проектного расче
та, учитывая, что основным видом разру
шения закрытых зубчатых передач явля
ется усталостное выкрашивание (пит- 
тинг) поверхности зубьев вблизи полюс
ной линии, переходят к проверочному 
расчету на контактную выносливость.

Проверочный расчет на выносливость 
по контактным напряжениям. Согласно 
ГОСТ 21354—87 этот расчет выполняют 
по условию

Рис. 5.6. Основные геометрические размеры зубча
тых цилиндрических колес

°н  =°ноу[Кн - ° нр- (5-31)

Контактное напряжение, МПа, без 
учета дополнительных нагрузок (Ки = 1)

Ш и+1)
I bwd{u £ ° нр> (5.32)

где ZE — коэффициент, учитывающий механи
ческие свойства материалов сопряженных зубча
тых колес, МПа: для стали Z£==190Mna; ZH~  
коэффициент, учитывающий форму сопряжен
ных поверхностей зубьев в полюсе зацепления; 
ZE — коэффициент, учитывающий суммарную 
длину контактных линий; Ft — окружная сила, 
Н: Ft =  2T2/ d 2.

Коэффициент, учитывающий форму 
сопряженных поверхностей зубьев в 
полюсе зацепления,

1
- я : cosa;

2cos(3

tgut ’ (5.33)

где а, — угол зацепления, град.

При a t — 20°

JH =2,5>/cos|3. (5.34)

Коэффициент Ze рекомендуется оп
ределять по формулам: 

для прямозубых колес

^ = V (4- £a)/3 , (5.35)

для косозубых колес
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5.4. Коэффициент КА внешней динамической нагрузки при расчетах на усталостную прочность

Режим нагружения двигателя
Значения коэффициента Ка при режиме нагружения ведомой машины

равномерном с малой 
неравномерностью

со средней 
неравномерностью

со значительной 
неравномерностью

Равномерный
С малой неравномерностью 
Со средней неравномерностью 
Со значительной неравномер
ностью

1,25
1,5

1,25
1,35
1,5

1,75

1.5
1.6 

1,75
2

1,75 
1,85 

Свыше 2 
Свыше 2,25

П р и м е ч а н и я :  1.Табличные значения равны отношению эквивалентных нагрузок к номи
нальным и распространяются на передачи, работающие вне резонансной области. 2. При наличии в 
приводе гидравлических и упругих муфт, демпфирующих колебания, табличные значения коэффици
ента КА могут быть уменьшены на 20...30 % при условии, что КА> 1. 3. Двигатели и машины, работаю
щие в указанных здесь режимах, перечислены в таблицах 5.5, 5.6.

(5.36)

где ва — коэффициент торцевого перекрытия зу
бьев, определяемый по выражению

1,88-3,2 cos р. (5.37)

Коэффициент нагрузки в зоне кон
такта зубьев

Кц —КАКи^К}^КИа, (5.38)
где КА — коэффициент, учитывающий внешнюю 
динамическую нагрузку: если в циклограмме уч
тены внешние нагрузки, КА= \ ;  в других случаях 
необходимо использовать данные таблицы 5.3;

- коэффициент, учитывающий неравномер
ность распределения нагрузки по длине контакт
ной линии. Значения Кнр выбирают в зависимо
сти от твердости поверхности зубьев, ширины 
колес и схемы передачи (рис. 5.7); ^  — коэф
фициент, учитывающий внутреннюю динами
ческую нагрузку (см. табл. 5.11); КНа — коэффи
циент, учитывающий распределение нагрузки 
между зубьями (ГОСТ 21354—87): для прямозу
бых передач Кна = 1 , для косозубых и шеврон
ных значение КНа определяют по графику 
(рис. 5.8).

5.5. Характерные режимы нагружения двигателей

Режим нагружения Вид двигателя

Равномерный

С малой неравно
мерностью

Со средней нерав
номерностью
Со значительной 
неравномерностью

64

Электродвигатель; паровые и 
газовые турбины при ста
бильных режимах эксплуата
ции и небольших пусковых 
моментах
Гидравлические двигатели, 
паровые и газовые турбины 
при больших часто возника
ющих пусковых моментах
Многоцилиндровый двига
тель внутреннего сгорания
Одноцилиндровый двигатель 
внутреннего сгорания

Рекомендуемые степени точности 
изготовления зубчатых передач в зави
симости от их назначения и окружной 
скорости указаны в таблице 5.7.

Коэффициент КНу, учитывающий 
внутреннюю динамическую нагрузку, 
при необходимости точного расчета

1,9
1,8
1,7
1,6
1,5
1,4
1,3
1,2
1,1
1,0

/С/rp при НВ1 <350 
или НВ2 <350

при Н В ]>  350 
или НВ2 >350

ь 5 /

7и ЖL
{ ,

/
/ г

г
/ 6У

4^/ *

1
Lk t

- t t
L-- ^i /  J

f

fr

2 ;
h / * . Э

/

U i
U---
7

О 0,4 0,6 0,8 1,6Vb d 0 0,4 0,6 0,8 1,6Vbd
Кнр при HBj < 350 Кн р при H B j>350

1,5

1,4

1,3

1,2

1,1

1,0
О 0,4 0,8 1,2 1,6 Vbd 0 0,4 0,8 1,2 1,6Vbd

Рис. 5.7. Графики для определения значений Кщ и 
Kf$: цифры у кривых соответствуют передачам на 
схемах; более точное определение Кж и Кт см. 

ГОСТ 21354-87
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5.6. Характерные режимы нагружения ведомых машин

Режим нагружения Вид рабочей машины

Равномерный

С малой неравномерностью

Электрический генератор; равномерно работающие ленточные и 
пластинчатые конвейеры; легкие подъемники; упаковочные маши
ны; вентиляторы; перемешивающие устройства и мешалки для ве
ществ равномерной плотности; турбокомпрессоры; легкие центри
фуги; механизмы с вращающимися деталями
Неравномерно работающие ленточные и пластинчатые транспорте
ры (для штучных грузов); шестеренные и ротационные насосы; глав
ные приводы станков; тяжелые подъемники; механизмы кранов с 
вращающимися деталями; тяжелые центрифуги; перемешивающие 
устройства и мешалки для веществ переменной плотности; поршне
вые многоцилиндровые, гидравлические насосы; экструдеры; калан
дры

Со средней неравномерностью Экструдеры; мешалки с прерывающимся процессом; легкие шаро
вые мельницы; деревообрабатывающие станки; одноцилиндровые 
поршневые насосы; подъемные машины
Экскаваторы, черпалки (приводы ковшей, цепных черпалок, грохо
тов); тяжелые шаровые мельницы; резиносмесители; дробилки; куз
нечные машины; тяжелые дозировочные насосы; ротационные буро
вые машины; брикетные прессы

Со значительной неравномер 
н остью

5.7. Рекомендуемые степени точности 
изготовления зубчатых передач

5.8. Значения коэффициента 6и

Вид передачи

Степень точности изготовления 
передачи при окружной ско

рости со, м/с

до 5 5...8 8...12,5 свыше
12,5

Цилиндрическая: 
прямозубая 
косозубая 

Коническая: 
прямозубая 
с круговыми 
зубьями

W'tfv =SffgoVVaw /W> (5-4°)

где Ън — коэффициент, учитывающий влияние 
вида зубчатой передачи и модификации про
филя головок зубьев (табл. 5.8); ^  — коэффи
циент, учитывающий влияние разности шагов 
зацепления зубьев шестерни и колеса 
(табл. 5.9); v — окружная скорость, м/с; aw — 
межосевое расстояние, мм; и — передаточное 
число.

Твердость поверх
ностей зубьев по 

Виккерсу
Вид зубьев 5*

HV\ < 350 или Прямые без моди 0,06
HV2 > 350 фикации головки

Прямые с модифика- 0,04

рекомендуется определять по формуле

(5.39)

где W#v — удельная окружная динамическая 
сила, Н/мм; — расчетная удельная окруж
ная сила в зоне наибольшей ее концентрации, 
Н/мм.

Удельная окружная динамическая 
сила, Н/мм,

циеи головки 
Косые 0,02

HV1 > 350 и Прямые без моди- 0,14
HV2 > 350 фикации головки

Прямые с модифика- 0,10
цией головки
Косые 0,04

Если значения вычисленные
по формуле (5.40), превышают пре
дельные значения, указанные в таблице

ю 15 20 V, м/с

Рис. 5.8. График для определения коэффициента 
Кца для косозубых и шевронных передач, а также 
конических передач с круговыми зубьями (цифры 

соответствуют степени точности передачи)
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5.9. Значения коэффициента go

Модуль т, мм
go при степени точности изготовления 

передачи по нормам плавности 
(ГОСТ 1643-81)

10
До 3,55 
Свыше 3,55 
до 10 
Свыше 10

2,8
3,1

3,8
4,2

4,7
5,3

5,6
6,1

7,3
8 , 2

10
11

3,7 4,8 6,4 7,3 10 13,5

5.10, то следует принимать предельные 
значения.

5.10. Предельные значения WIJy и W&, Н/мм

Модуль ш, мм

W* при степени точности 
изготовления передачи по нормам 

плавности (ГОСТ 1643—81)

5 6 7 8 9 10

До 3,55 85 160 240 380 700 1200
Свыше 3,55 105 194 310 410 880 1500
до 10 
Свыше 10 150 250 450 590 1050 1800

Расчетная удельная окружная сила 
в зоне ее наибольшей концентрации, 
Н/мм,

lV ,=F ,K A/b H (5.41)

Для расчетов зубчатых передач сель
скохозяйственных машин с достаточ
ной точностью можно использовать 
значения коэффициентов указан
ные в таблице 5.11.

Если недогрузка передачи по кон
тактным напряжениям выше 10 % или 
перегрузка более 5 %, то необходимо 
скорректировать ширину колес, меж- 
осевое расстояние или применить дру
гой материал.

Проверочный расчет на контактную 
прочность при перегрузках. В этом слу
чае при действии максимальной на- 
грузки Г1тах

^ / / т а х  -  ®HPiпах- (5.42)

5.11. Значения коэффициентов динамической нагрузки K[h и Kh

Степень точности 
изготовления 

передачи 
(ГОСТ 1643-81)

Твердость поверхностей 
зубьев

К* К.h
при окружной скорости V, м/с

1 5 10 15 20 1 5 10 15 20

6

НВХ <350 или НВ<350 1,03
1,01

1,16
1,06

1,32
1,13

1,48
1,19

1,64
1,26

1,06
1,03

1,32
1,13

1,64
1,26

1,96
1,38

НВ] >350 и НВ2>350 1,02
1,01

1,10
1,06

1,20
1,08

1,30
1,12

1,40
1,16

1,02
1,01

1,10
1,06

1,20
1,08

1,30
1,12

1,40
1,16

7

НВ\ <350 или НВ <350 1,04

1,02
1,20
1,08

1,40
1,16

1,60
1,24

1,80
1,32

1,08
1,03

1,40
1,16

1,80
1,32 1~48 \М

НВХ >350 и НВ2>350 1,02
1,01

1,12
1,05

1,25
1,10

1,37
1,15

1,5
1,20

1,02
1,01

1,12
1,05

1,25
1,10

1,37
1,15

1,5
1,2

8

НВХ <350 или НВ<350 1,05
1,02

1,24
1,10

1,48
1,19

1,72
1,29

1,96
1,38

1,10
1,04

1,48
1,19

1,96
1,38 1,58 1/77

НВ{ >350 и НВ2>350 1,03
1,01

1,15
1,06

1,30
1,12

1,45
1,18

1,60
1,24

1,03
1,01

1,15
1,06

1,30
1,12

1,45
1,18

1,60
1,24

9

НВХ <350 или НВ<350 1,06
1,02

1,28
1,11

1,56
1,22

1,84
1,34 1,45

1,11
1,04

1,56
1,22 1,45 1^67

-

НВХ >350 и НВ2>350 1,03
1,01

1,17
1,07

1,35
1,14

1,52
1,21

1,70
1,28

1,03
1,01

1,17
1,07

1,35
1,14

1,52
1,21

1,70
1,28

П р и м е ч а н и е .  В числителе указаны значения для прямозубых колес, в знаменателе — для косо
зубых.
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Наибольшее в течение заданного 
срока службы контактное напряжение 
определяют по формуле

G H max ~ ° Н
Тщах К Н тах

т„ки (5.43)

GHPmах “  2 , 8 а Т ; (5.44)

для зубьев, подвергнутых цемента
ции или контурной закалке,

: 44HRC; (5.45)°НРт  ах :

для азотированных зубьев 

а  fJPnvax =  3 HV. (5.46)

Проектный расчет на выносливость зу
бьев при изгибе. В процессе этого расчета 
определяют размеры закрытых зубчатых 
передач, у которых твердость колес 
НВ> 350, и открытых зубчатых передач.

Исходные данные для расчета: цик
лограмма нагружения; параметр 
Уьё= bw/d w\ или межосевое расстояние 
aw; число зубьев шестерни zu Угол на_ 
клона зуба (3; коэффициент осевого пе
рекрытия (ер > 1 или £р< 1); материал и 
твердость рабочих поверхностей зубьев.

При предварительных расчетах па
раметр можно принимать по табли
це 5.12.

5.12. Рекомендуемые значения \jrM= b j d w\

Расположение колеса 
относительно опор

цsu при твердости рабочих 
поверхностей зубьев

НВ2 < 350, 
или НВ\ < 350 

и НВ2 < 350
НВХ > 350, 
НВ2 > 350

Симметричное
Несимметричное
Консольное

0,8...1,4 
0,6...1,2 
0,3...0,4

0,4...0,9 
0,3...0,6 
0,2...0,25

П р и м е ч а н и я :  1. Большие значения для 
постоянных или близких к ним нагрузок; для 
жестких конструкций валов и опор. 2. Для шев
ронных передач при bw, равном сумме полушев- 
ронов, \\ibd можно увеличить в 1,3...1,4 раза.

Число зубьев шестерни рекоменду
ется выбирать в пределах z\ = 17...25.

Расчетное значение модуля при за
данном параметре \jfbd определяют по 
формуле

где КНтах — коэффициент нагрузки, определяе
мый при Гтах.

Допустимое предельное напряжение 
®нртах принимают в зависимости от 
способа химико-термической обработ
ки зубчатого колеса. Так, для зубчатых 
колес, подвергнутых нормализации, 
улучшению, объемной закалке,

тп=Ктз
T{KF р

У  bda FPi
FS\ , (5.47)

где Кт — расчетный коэффициент: для прямозу
бых передач Кт =  14; для косозубых при £р > 1 и 
шевронных передач А^=11,2; для косозубых 
при Ер<1 передач А^=12,5; ^ —нагрузка на 
шестерню; — коэффициент, учитывающий 
неравномерность распределения нагрузки по 
длине контактной линии. Его принимают в зави
симости от параметра \\fhd по графику (см. 
рис. 5.7); Ofp\ —допустимое напряжение изгиба; 
Yfs\ — коэффициент, учитывающий формулу 
зуба.

Коэффициент Yps\ определяют по 
графику (рис. 5.9) в зависимости от 
числа зубьев эквивалентного колеса 
zy 1 = Zi/cos3p. Для передач, выполнен
ных без смещения исходного контура, с 
достаточной степенью точности значе
ние YFS можно выбирать из следующих 
соотношений:

Zv 16 17 20 25 30 
Yfs 4,47 4,28 4,08 3,9 3,8

40 50 60 80 100 
3,7 3,65 3,62 3,6 3,6

Силы, действующие в зацеплении ци
линдрических передач. В прямозубой 
передаче (рис. 5.10, а) в зоне зацепле
ния действует нормальная сила Fn, ко
торая направлена по линии зацепления 
NN. Эту силу раскладывают на составля
ющие: окружную силу Ft и радиальную

-о,4*=-°'5

10 121416 20 25 30 40 50 60 80100150200 

Рис. 5.9. График для определения коэффициента YFS

5*
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Рис. 5.10. Схемы сил, действующих в зацеплении цилиндрической передачи:
а — прямозубой; б — косозубой; в — шевронной

Fr. При заданном моменте F, =  2T/dw, 
Fr - F,tg a.

Для косозубой передачи (рис. 5.10, б) 
составляющие нормальной силы ок
ружная сила F, =  2 T / d осевая Fa = F, tg (3 
и радиальная Fr = F, tg a/cos (3.

В шевронной передаче (рис. 5.10, в) 
осевые силы Fa взаимно уравновешива
ются и не передаются на валы и опоры.

Проверочный расчет зубьев на вынос
ливость при изгибе. Для предотвраще
ния усталостного излома шестерни и 
колеса следует соблюдать условие

О р< О рр , (5.48)

где O f— расчетное местное напряжение изгиба в 
опасном сечении; 0 № —допустимое напряже
ние.

Расчетное местное напряжение при 
изгибе определяют по формуле

o F =
Ьт„

KvYiF1 FS Y*Yt . (5.49)

Коэффициент нагрузки при изгибе 
KF= KAKFvKF{iKFa. (5.50)

Коэффициент Yfs формы зуба выби
рают в зависимости от числа зубьев эк
вивалентного колеса (см. с. 67). Коэф
фициент К^, учитывающий распреде
ление нагрузки по длине контактных 
линий при расчетах по напряжениям 
изгиба, определяют по графику (см. 
рис. 5.7) в зависимости от параметра

\]fbci~ bw/ d \, твердости поверхностей зу
бьев и места установки колес относи
тельно опор.

Коэффициент Кп, учитывающий 
динамическую нагрузку, можно опре
делить по таблице 5.11 или формуле

KF, =  l + WFv/W Flp. (5.51)

Удельную окружную динамическую 
силу при изгибе принимают по табли
це 5.10 или рассчитывают по выражению

WFv - b Fg()v f̂a,w/u : (5.52)

где bF— коэффициент, учитывающий влияние 
вида зубчатой передачи и модификации профи
ля зубьев: для косозубых и шевронных передач 
5^=0,06; для прямозубых передач с модифика
цией головки 0,11, для прямозубых передач без 
модификации головки 5уг = 0,16; go — коэффи
циент, учитывающий влияние разности шагов 
зацепления зубьев шестерни и колеса 
(см. табл. 5.9); v — окружная скорость, м/с.

Удельную расчетную окружную силу 
при расчете на изгибную прочность оп
ределяют по формуле

(5.53)WFlp =  KAFtF/b.

Коэффициент KFa учитывает рас
пределение нагрузки между зубьями. 
Для расчета на выносливость при изги
бе прямозубых передач можно прини
мать KFa = 1. Для косозубых и шеврон
ных передач значения KR, выбирают в 
зависимости от степени точности изго
товления передачи:
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Степень точности 6 7 8 9
KFa 0,72 0,81 0,91 1

При необходимости более точного 
расчета KFa следует воспользоваться ре
комендациями ГОСТ 21354—87.

Коэффициент, учитывающий на
клон зуба,

Гр=1-ерш ^ - 0’7’ (5-54)

где £В = —S*n-  коэффициент осевого перекры- 
н птп

тия. Желательно проектировать передачу так, 
чтобы £Р был близок или равен целому числу.

Коэффициент, учитывающий пере
крытие зубьев в прямозубых передачах, 
Y£=  1, в косозубых передачах — 
У£ = 0,2 + 0,8/еа (при ер < 1) или Уе = \ / га 

(при Ер>1).
Проверочный расчет на прочность по 

напряжениям изгиба при перегрузках. 
Прочность зубьев, необходимую для 
предотвращения остаточных деформа
ций, хрупкого излома или образования 
первичных трещин в поверхностном 
слое, определяют из условия

^/тпах — ®FPrпах 5

т. е. сопоставляя расчетное и допусти
мое напряжения изгиба в опасном се
чении при максимальной нагрузке.

Расчетное напряжение изгиба в 
опасном сечении

F
_  _ _  J / max _ _ ч
a Fmax F p j (  ’ ( 5 .5 5 )

где /vmax — максимальная нагрузка; /^ — рабочая 
нагрузка.

Ориентировочно можно принимать 
<V/>max = 0,8aT при НВ< 350 и a FPmax = 
~0,6aT при НВ>  350 (здесь ат —предел 
текучести материала).

5.4. РАСЧЕТ ПЛАНЕТАРНЫХ 
ПЕРЕДАЧ

Общие сведения. Планетарными на
зывают многозвенные зубчатые меха
низмы, имеющие колеса с движущими
ся геометрическими осями. Подвижное

звено, в котором закреплена подвиж
ная ось сателлита, называют водилом. 
На схемах его обычно обозначают бук
вой h. Вращающееся относительно не
подвижной оси колесо, с которым 
сцепляются сателлиты (q), называют 
центральным, или солнечным (а), а не
подвижное центральное колесо — опор
ным, или корончатым (b). Существует 
множество различных схем планетар
ных механизмов, которые делят на три 
типа: дифференциальные с двумя сте
пенями свободы (рис. 5.11, а), диффе
ренциальные замыкающие (рис. 5.11,
б... г) и простые планетарные 
(рис. 5.12).

В дифференциальных передачах с 
двумя степенями свободы оба цент
ральных колеса 1 и 3 (см. рис. 5.11, а) 
подвижны. Такие передачи применяют 
в механизмах поворота гусеничных 
тракторов, в приводах ведущих колес 
автомобиля и других механизмах.

Если центральные колеса или одно 
из центральных колес и водило диффе
ренциальной передачи замкнуть про
стой зубчатой передачей, то получим за
мыкающую дифференциальную переда
чу с одной степенью свободы (см. рис. 
5.11, б...г). Такая схема позволяет полу
чить большие передаточные отношения 
при малых габаритных размерах.

Если в дифференциальной передаче 
одно из центральных колес сделать не
подвижным, то получим простую пла
нетарную передачу с одной степенью 
свободы (см. рис. 5.12). В такой переда
че сателлит q имеет внешнее зацепле
ние с центральным колесом а и внут
реннее — с колесом Ь. При ведущем ко
лесе а и неподвижном колесе b враща
ющий момент будет «сниматься» с вала 
водила h. Эту схему широко использу
ют благодаря ее достаточно высокому 
КПД ( л -0,98).

На рисунке 5.13 изображена кине
матическая схема двухступенчатого 
планетарного редуктора, образованного 
двумя последовательно соединенными 
простыми механизмами, что позволило 
увеличить передаточное отношение.

Передачи со сдвоенными сателлита
ми <7, /(рис. 5.14) применяют в диапазо
не передаточных чисел 9...20. У этих 
передач достаточно высокий КПД 
(г| =0,96), но конструкция более слож-
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Рис. 5.11. Дифференциальные передачи:
я — с двумя степенями свободы; 6 — замыкающая, в которой соединяются центральные колеса; в, г — замыкающие, в 

которых одно из центральных колес соединяется с водилом; 1,3 — центральные колеса; 2 — сателлиты
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Рис. 5.13. Кинематическая схема двухступенчатого 
планетарного редуктора. Условное обозначение: zay 
Ч> zq — число зубьев соответственно солнечной ше

стерни, корончатого колеса и сателлитов

Рис. 5.12. Кинематическая схема простой плане
тарной передачи с ведущим солнечным колесом (а), 
план скоростей (б) и схема сил, действующих на 

сателлит (в)

м. ц. с.

м.

Рис. 5.14. Кинематическая схема планетарной пе
редачи с двухрядными сателлитами смещенного за
цепления (а), план скоростей (б) и схема сил, дей

ствующих на сателлит (в)
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Рис. 5.15. Кинематическая схема планетарной пе
редачи с тремя центральными колесами (а), план 

скоростей (б) и схема сил в зацеплении (в)
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на я. Однако при одинаковых переда
точных числах и силовых параметрах 
масса редуктора, выполненного по та
кой схеме, меньше массы двухступен
чатого редуктора, выполненного по 
схеме, представленной на рисунке 5.13.

Планетарная передача с тремя цент
ральными колесами (рис. 5.15), водило 
которой служит только для поддержа
ния сателлитов, позволяет получить 
значительные передаточные числа од
ной ступенью. Такие передачи сложны 
в изготовлении, так как для них требу
ются колеса, валы и опоры высокой 
точности. Их КПД крайне низкий. Эти 
передачи применяют преимущественно 
в приборах. В трансмиссиях такой ме
ханизм рекомендуется проектировать 
только при кратковременной работе в 
диапазоне передаточных чисел 19...352.

Кинематика планетарного механизма. 
Кинематические зависимости плане
тарного механизма можно установить 
из построения плана скоростей, в кото
ром в виде векторов показаны мгновен
ные значения скоростей различных то
чек.

Для планетарного редуктора, выпол
ненного по схеме на рисунке 5.12, 
мгновенный центр скоростей (м. ц. с.) 
лежит на начальной окружности затор
моженного корончатого колеса b в точ
ке контакта его с сателлитом q. Окруж
ная скорость ведущей солнечной шес
терни а при установившемся движении 
пропорциональна радиусу га\

Vа ~  ̂ 0а
где (оа — угловая скорость солнечной шестерни.

Окружная скорость водила по осям 
сателлитов

Используя эту формулу и выразив 
радиусы через число зубьев z шестерен 
(г — 0,5dw = 0,5ztn), получают переда
точное число механизма от централь
ной шестерни а к водилу h при закреп
ленном корончатом колесе b:

Ubah = 1 +Zb/Za- (5.57)

Угловую скорость сателлита относи
тельно неподвижной системы коорди
нат можно определить, исходя из вра
щения его относительно м.ц.с.

Ыд = vh/rq = 0,5со^/2^. (5.58)

Для передач со сдвоенными сателли
тами (см. рис. 5.14) по аналогии с пре
дыдущим примером передаточное число

7/  . 
Uah - :1 + Z-bZq

ZaZf (5.59)

для передач с тремя центральными 
колесами (см. рис. 5.16)

b = 1+Zb/Za
Uас 1- ■(ZbZk/ZqZc) (5.60)

В таблице 5.13 даны формулы для 
определения угловых скоростей звень
ев рассматриваемых механизмов.

5.13. Формулы для определения угловых 
скоростей звеньев планетарных передач,

Р = Zb/Z a  =  l̂ ab

Тип планетарной 
передачи Формулы

Простая с одной 
степенью свободы 
(см. рис. 5Л2)

0)̂  = 0; o)fl = (l + р)щ; 
2 р

1 - р
= 0)а -  СО/,

Со сдвоенными са
теллитами (см. рис. 
5.14)

V/, = 0,5va = 0,5шага.

Угловая скорость водила

Щ =  v/Д/, = 0,5wara/rh. (5.56)

Передаточное число механизма 

и = (Оа/Ю/, = 2 r j r h.

Радиус водила

ГИ = Га + rg.

rusautomobil&.fu

щ = 0;
ZbZq1 +
Za Z f

«л;

С тремя централь
ными колесами 
(см. рис. 5.15)

(09 -Щ  = (0f -  (О/, = 
UhZbl Zq

азь = 0; (ofl = иьас{ос;
1

— /| 5

Uab
ыд - ы И =  ык - ы И =  -u>hzb/ z q

Принимая передаточное число в ка
честве исходной величины, кинемати-
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ческий расчет проектируемой планетар
ной передачи сводят к подбору числа зу
бьев колес. Число зубьев шестерни при
нимают из условия отсутствия подреза
ния: zfl>17. В большинстве случаев 
Za= 18. При корригировании колес ^  > 12.

При подборе чисел зубьев необходи
мо соблюдать три условия: соосности, 
сборки и соседства.

У с л о в и е  с о о с н о с т и  тре
бует, чтобы геометрические оси цент
ральных колес совпадали с осью враще
ния водила.

У с л о в и е  с б о р к и  предусмат
ривает, чтобы зубья всех звеньев плане
тарной передачи входили в зацепление.

У с л о в и е  с о с е д с т в а  пред
полагает, что сателлиты не должны ка
саться друг друга (рис. 5.16).

При одинаковых модулях всех колес 
планетарной передачи эти условия бу
дут иметь следующий вид.

Для планетарного редуктора, выпол
няемого по схеме на рисунке 5.13: 

условие соосности
Za + Z ^ Z b-Z q l  (5.61) 

условие сборки

Za + Zb/nc = r, (5-62)
условие соседства

(Za+zq)sm— >zq+2, (5.63)
ПС

где пс — число сателлитов; у — целое число.

Для планетарного редуктора, выпол
няемого по схеме на рисунке 5.14: 

условие соосности

Za +  Zg =  Zb ~  Zf, (5.64)

условие сборки
za/nc = у; zb/nc = y; (5.65)

условие соседства

( z a + Z g )  sin— >(z9+2); 
nc

(zb-Z f)sm ^ -> (z f +2). (5-66)

Динамика планетарного механизма.
Для определения силовых зависимос
тей в планетарном механизме исполь
зуют условие равновесия сил, действу
ющих на сателлит (см. рис. 5.12).

Со стороны ведущей солнечной ше
стерни а на зубья сателлита действует 
окружное усилие Fta. Такое же по зна
чению и направлению усилие Ftb дей
ствует на сателлит со стороны затормо
женного корончатого колеса Ь. Из сум
мы проекций этих сил находим дей
ствующее на оси сателлитов усилие 
F,h = 2 F,

Вращающие моменты на валу соот
ветственно шестерни и водила

Т\ = Р\/щ \ Ти =  Тхиил\р,

где Р \— мощность на валу шестерни, Вт; coi — 
угловая скорость вала шестерни, с-1; и{п — пере
даточное число; лР — КПД редуктора.

Реактивный момент, действующий 
на закрепленное корончатое колесо и 
корпус редуктора,

Ть = Т„ -  Т\. (5.67)

Окружное усилие на сателлите

F<a=Ftb
27] 

mzanс

Рис. 5.16. Условие соседства сателлитов планетар
ной передачи

Из-за погрешностей изготовления 
деталей механизма нагрузки неравно
мерно распределяются между сателли
тами. Способы уменьшения этого явле
ния рассмотрены ниже.

72 rusjiuiornobiJe.ru



Расчет планетарной передачи начи
нают с определения межосевого рас
стояния между шестерней и сателлитом 
из условия контактной выносливости:

аи,>Аг0(м0?+1)з/ (5.68)
V ° H P Uaq^fbanс

где uaq= z q/ z a: zq — число зубьев сателлита; ^  — 
число зубьев шестерни; — расчетное число са
теллитов при одном плавающем центральном 
колесе: = пс -  0,7.

Полученное значение межосевого 
расстояния не требуется округлять по 
стандарту.

Затем определяют модуль зацепле
ния, диаметры делительных окружнос
тей и ширину зубчатых колес.

Проверочный расчет на изгиб вы
полняют для зубьев сателлита по фор
муле

V  Td K F
° F’ 2 F S V ^ f £ ° Fr' <5.69)

Особенности конструирования плане
тарных передач. Планетарные редукто
ры по конструктивному исполнению 
сложнее редукторов с обычными ци
линдрическими передачами. Основные 
трудности при конструировании воз
никают из-за необходимости размеще
ния в соосно расположенных колесах 
небольших размеров водила и сателли
тов, вращающихся вокруг двух осей.

На компоновку и размеры элемен
тов редуктора, в частности сателлитов и 
водила, существенно влияют размеры 
подшипников. Толщина обода сателли
та должна быть не менее 2,25т, а мак
симально допустимый наружный диа
метр подшипника

D < m (z — 7).

Внутренний диаметр подшипника 
должен быть не менее диаметра оси са
теллита, полученного из условия проч
ности. В редукторах, выполняемых по 
схеме на рисунке 5.12, наиболее часто в 
сателлит устанавливают два радиальных 
шариковых подшипника (рис. 5.17, а, б). 
Возможна установка сателлитов и на од
ном подшипнике (рис. 5.17, в). В этом 
случае применяют радиальные двухряд-

Рис. 5.17. Конструкция сателлитов на опорах 
качения:

а — радиальных шариковых подшипниках с осевой фик
сацией пружинными кольцами; б — то же, с фиксацией 
пружинными кольцами и дистанционной втулкой; в — 
радиально-сферическом двухрядном подшипнике; г — 
одном шариковом и двух игольчатых подшипниках; д — 

с установкой подшипника в водиле

ные сферические шариковые или роли
ковые подшипники, что способствует 
более равномерному распределению 
нагрузки по длине зуба.

Если встроенные в сателлиты шари
ковые подшипники не обеспечивают 
необходимую долговечность, применя
ют роликовые или игольчатые подшип
ники, или подшипники скольжения.

На рисунке 5.17, г представлена кон
струкция сателлита на игольчатых под
шипниках. Шариковый подшипник, 
установленный между игольчатыми, 
обеспечивает осевую фиксацию сател
лита. Чтобы предотвратить действие 
радиальной нагрузки на шариковый 
подшипник, в сателлите необходимо 
выполнить выточку.

Подшипники сдвоенных сателлитов 
обычно устанавливают в расточках щек 
водила (рис. 5.17, д). В этом случае на
грузочная способность подшипников 
значительно выше, так как по отноше
нию к действующей нагрузке вращают
ся внутренние, а не наружные кольца.

Сдвоенные сателлиты должны иметь 
одинаковое относительное расположе
ние зубьев.
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Рис. 5.18. Планетарный редуктор с плавающим ко
рончатым колесом:

7 — центральная шестерня; 2 — сателлит; 3 — коронча
тое колесо с внутренним зубчатым венцом; 4 —двойная 

зубчатая муфта

Основные способы уменьшения не
равномерности распределения нагруз
ки между сателлитами: повышение точ
ности изготовления деталей, использо
вание конструкции с «плавающими» 
колесами и водилами, изготовление ко
лес и вкладышей подшипников сколь
жения сателлитов (если таковые при
меняют) из податливых (упругих) мате
риалов и др.

На практике часто применяют пере
дачи с плавающими центральными ко
лесами. На рисунке 5.18 и 5.19 изобра
жен редуктор с плавающим коронча
тым колесом, а на рисунке 5.20 — ре
дуктор с плавающим солнечным 
колесом (шестерней). Положение шес
терни на рисунке 5.20 в радиальном на
правлении определяется сателлитами 2, 
а в осевом: с одной стороны торцом 
штыря 7, с другой — зубчатой муфтой 4 
с установленными в ней пружинными 
кольцами 3. Делительный диаметр зуб
чатой муфты 4 принимают равным диа
метру делительной окружности шес
терни d \. Наружный диаметр муфты

самоустановку корончатого колеса, 
имеет узкий венец bM/d M ~ 0,03, что спо
собствует равномерному распределе
нию нагрузки по длине зуба. Поэтому 
эту муфту выполняют с прямыми обра
зующими (рис. 5.21, а).

Муфты, обеспечивающие самоуста
новку шестерни, целесообразно выпол
нять с бочкообразными зубьями 
(рис. 5.21, б). У таких муфт небольшой 
диаметр и значительная ширина венца, 
т. е. bM/d M~ 0,2. Следовательно, нагруз
ка по длине зуба распределяется более 
равномерно.

По аналогии со шлицевыми соеди
нениями зубья проверяют по напряже
ниям смятия. При этом допустимые 
напряжения смятия определяют в зави
симости от вида термообработки. Для 
сталей подвергаемых: улучшению (при 
НВ 280...320) [осм] = 37...46 МПа; за
калке (до HRC 40...50) [асм] = 53... 
67 МПа; термохимической обработке 
(до HRC 50...62) [асм] = 100... 120 МПа.

Толщину обода муфты принимают в 
пределах 8 = (1...2)аи. Д ля исключения 
осевых смещений муфту фиксируют 
пружинными кольцами. Чтобы предот-

dM> d\ + 6т, длина
6м = (0,2...0,ЗМ. 

Зубчатая муфта,

зацепления

обеспечивающая

Рис. 5.19. Планетарный редуктор с двухрядными 
сателлитами и плавающим корончатым колесом:

/  — центральная шестерня; 2 — сателлит; 3 — коронча
тое колесо; 4 — соединительная муфта
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Рис. 5.20. Планетарный редуктор с плавающим солнечным колесом:

1 — штырь; 2 — сателлит; 3 — пружинное кольцо; 4 — зубчатая муфта

вратить защемление деталей зацепле
ния при перекосах, между кольцом и 
венцом муфты следует предусмотреть 
зазор Д = 2...5 мм.

Водила одноступенчатых передач и 
последней ступени многоступенчатых 
часто выполняют заодно с ведомым ва
лом (см. рис. 5.20), реже — раздельно. 
Водила первой и промежуточных сту
пеней многоступенчатых передач, ког

да не требуется самоустановки, выпол
няют заодно с солнечным колесом сле
дующей ступени. При этом они могут 
быть литыми из стали или высокопроч
ного чугуна, сварными (рис. 5.22, а) 
или сборными (рис. 5.22, б). Последние 
позволяют упростить форму заготовки 
и механическую обработку.

На рисунке 5.22, в изображено води
ло, выполненное заодно с выходным

Рис. 5.21. Варианты исполнения зубьев соединительных муфт плавающих звеньев:
а — с прямыми образующими; б — бочкообразной формы; dM — диаметр делительной окружности; ^  — наружный

диаметр; Ьм — длина зуба; <э?0 — диаметр сферы
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Рис. 5.22. Конструкции водил:

а — сварного; б — сборного; в — с консольным располо
жением сателлитов; г —с двумя опорами под оси сател

литов

валом, на конце которого нарезаны 
шлицы. Оси сателлитов расположены 
консольно и имеют внутреннюю резьбу 
для фиксации посредством стопорной 
шайбы внутреннего кольца подшипни

ка. С целью предотвращения провора
чивания стопорной шайбы ось резьбо
вого отверстия несколько смещена от
носительно оси сателлита.

На рисунке 5.22, г показано водило, 
выполненное заодно с шестерней пос
ледующей ступени. В этом случае оси 
сателлитов имеют две опоры. Устанав
ливают оси в водиле с натягом.

Корпуса планетарных передач изго
товляют литыми из серого чугуна, алю
миниевого сплава или стали. Особен
ности конструкции корпусов в значи
тельной мере определяются компонов
кой передач.

5.5. РАСЧЕТ КОНИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ

Общие сведения. Конические зубча
тые передачи применяют в сельскохо
зяйственных машинах при необходи
мости передачи вращающего момента 
между валами, оси которых пересека
ются. Угол между осями обычно равен 
90°. Однако встречаются передачи с уг
лом, отличным от 90°.

Как уже отмечалось ранее, коничес
кие колеса выполняют с прямыми (см. 
рис. 5.1, е), тангенциальными (см. рис.
5.1, ж), круговыми (см. рис. 5.1, з) и 
другими криволинейными зубьями.

По сравнению с цилиндрическими 
зубчатыми передачами конические 
имеют большую массу и габаритные 
размеры, дороже в изготовлении и тре
буют тщательной регулировки зацеп
ления при монтаже и в процессе эксп
луатации. Кроме того, в коническом 
зацеплении возникают осевые силы, 
дополнительно нагружающие подшип
ники. Нагрузочная способность кони
ческой прямозубой передачи прибли
зительно на 15% ниже цилиндричес
кой.

Область применения конических 
колес с прямыми зубьями ограничена 
окружной скоростью до 3 м/с. Колеса 
с косыми (тангенциальными) зубьями 
используют редко, так как они очень 
чувствительны к погрешностям изго
товления и монтажа и трудоемки в из
готовлении. При окружных скоростях 
более 3 м/с в основном применяют 
зубчатые колеса с круговыми зубьями. 
Они проще в изготовлении, менее
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чувствительны к погрешностям изго
товления и монтажа. Их зубья облада
ют высокой изгибной прочностью, а 
передачи с такими колесами — боль
шой плавностью зацепления. Суще
ственный недостаток передач с косы
ми и круговыми зубьями — возникаю
щие в них осевые усилия при измене
нии направления вращения колес 
меняются по значению и направле
нию.

Основные кинематические и геомет
рические параметры. В зависимости от 
размеров сечений по длине зубья кони
ческих колес выполняют трех форм 
(рис. 5.23). Осевую форму /  применяют 
для конических передач с прямыми и 
тангенциальными (косыми) зубьями, а 
также для передач с круговыми зубьями 
при нормальном модуле тп = 2...2,5 мм, 
угле наклона линии зуба на среднем 
диаметре pw < 45° и общем числе зубь
ев Zz = 20... 100. Для этой формы харак
терны нормально понижающиеся зубья 
и совпадение вершин делительного и 
внутреннего конусов.

Осевая форма II характеризуется рав
ноширокими зубьями и несовпадением 
вершин делительного и внутреннего ко
нусов. При такой форме ширина впади
ны постоянная, а толщина зуба по дели
тельному конусу увеличивается пропор
ционально расстоянию от вершины. Это 
основная форма для колес с круговыми 
зубьями, так как позволяет обрабатывать 
одновременно обе поверхности зубьев.

Осевой форме III присущи равновы
сокие зубья, так как образующие дели
тельного и внутреннего конусов парал
лельны между собой. Такую форму 
применяют для круговых зубьев при 
Zs > 40 и средних конусных расстояниях 
от 75 до 750 мм.

Для конических колес удобнее зада
вать и измерять размеры зубьев на 
внешнем торце. Так, в колесах с зубья
ми формы /  задают внешний окружной 
модуль mtQ, значение которого может 
быть нестандартное. В конических ко
лесах с зубьями формы //принято при
менять нормальный модуль тпт на се
редине ширины зубчатого венца.

Для нарезания круговых зубьев ис
пользуют немодульный инструмент, 
позволяющий обрабатывать зубья в не
котором диапазоне модулей.

I Л  III

Рис. 5.23. Осевые формы зубьев конических зубча
тых колес

Поэтому допускается использование 
передач с нестандартными и даже дроб
ными модулями.

Между модулями mte и тпт суще
ствует следующая зависимость:

т,е~ { [—Q,5Kbe)cos$m ’ (5 J °)

где Kbe = b/Re — коэффициент относительной 
ширины колеса; b — ширина зубчатого венца; 
Re — внешнее конусное расстояние; — угол 
наклона линии зуба.

При выборе следует помнить, 
что его увеличение улучшает плавность 
зацепления, но при этом возрастает 
осевое усилие в зацеплении и, как 
следствие, увеличиваются габаритные 
размеры подшипниковых узлов. Для 
трансмиссий обычно принимают 
Pm ~ 35°.

При ведущей шестерне конические 
передачи выполняют, как правило, с 
передаточным отношением и <3,55. В 
передачах с круговыми зубьями пре
дельное значение и< 10. Если шестерня 
ведомая, то передаточное отношение 
должно быть не более 3,15.

Число зубьев шестерни обычно зада
ют в пределах z\ = 18...24. Минимальное 
число зубьев шестерни конических пе
редач, при котором отсутствует подреза
ние зубьев, определяют по формулам:

для прямозубых передач с исходным 
контуром по ГОСТ 13754—81

£imin — 17cos5i, (5.71)

для передач с круговыми зубьями 
при исходном контуре по ГОСТ 
16202-81

£imin=  n e o sS je o s^ , (5.72) 
где 5] — половина угла делительного конуса.
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Рис. 5.24. Графики для определения чисел зубьев 
конической шестерни:

а — прямозубой; б — с круговыми зубьями

НВ2 <350 значение zi, определенное по 
графику, увеличивают в 1,6 раза; при 
HRC\ > 45 и НВ2 < 350 значение z\ уве
личивают в 1,3 раза.

Основные зависимости для опреде
ления геометрических параметров ука
заны в таблицах 5.14, 5.15, подробный 
расчет для прямозубых конических пе
редач дан в ГОСТ 19624—74, а для ко
лес с круговыми зубьями —в ГОСТ 
19326-73.

В конических передачах с и > 1, что
бы повысить сопротивление заеданию 
в зацеплении, шестерню рекомендуется 
выполнять с положительным смещени- 
ем (%i = 0 для прямозубых передач и 
%п[ > 0 для передач с круговыми зубья
ми), а колесо с равным ему по абсолют
ной величине отрицательным смеще
нием (Х2 = или %п2 =

Значения %i и Хп\ определяют по таб
лицам ГОСТ 19624-74, ГОСТ 19326-73 
или формуле

Учитывая особое значение выбора 
Zi, для конических передач разработа
ны следующие специальные рекомен
дации.

Для зубчатых передач с твердостью 
рабочих поверхностей зубьев шестерни 
и колеса HRC> 45 число зубьев шестер
ни рекомендуют выбирать по графикам 
на рисунке 5.24 в зависимости от внеш
него делительного диаметра шестерни 
de\. При твердости НВ{ < 350 и

Х\=Хп\=2 1 — I cos3p„
(5.73)

Для конических зацеплений с и >2,5 
применяют тангенциальную коррек
цию, за счет которой увеличивается 
толщина зуба шестерни при соответ
ственном уменьшении толщины зуба 
колеса, что приводит к выравниванию 
их прочности на изгиб. Коэффициент

5.14. Уравнения для определения основных параметров конических колес, а также передач 
со смещением Xi = —Xi и прямыми, нормально понижающимися зубьями формы I  (рис. 5.25, рис. 5.26) 

2(5i + 52) =  90° (ГОСТ 19624—74) (цифра 1 в индексе относится к шестерне, цифра 2 — к колесу)

Параметр Расчетные уравнения и рекомендации по выбору значения параметра

Внешний окружной модуль те

Средний окружной модуль тт 
Углы делительных конусов 5Ь 62

Внешнее конусное расстояние Re

Ширина зубчатого венца bw 
Среднее конусное расстояние Rm 
Коэффициент радиального зазора с*

Коэффициент высоты головки
Угол профиля а  
Радиальный зазор с 
Коэффициент смещения Х\, Ъ  
Внешняя высота головки зуба hae 
Внешняя высота зуба he

Значение рекомендуется округлять по стандарту, но допустимы 
и нестандартные значения 

П7т /^е
tg = 1 /и  при и — z2/Z\; 62 = 90 -  5j

Г~2 2yJZl +z2R e = 0 ,5 m e

bw<Q,3Re и bw< 10me 
Rm = R e -0 ,5 b w

c* = 0,2 me

h*=i 
ct =  20° 

c — 0 ,2me 
Xi =  ~ X i,  Xz =  0 

:(1 +X\)me\ hae2 = (I + Xi)me 
he = 2 me + с
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Продолжение

Параметр Расчетные уравнения и рекомендации по выбору значения параметра

Внешняя высота ножки зуба hfe 
Угол ножки зуба 0у 
Угол головки зуба 0̂
Угол конуса вершин Ъа 
Угол конуса впадин 8/
Внешний делительный диаметр 
Средний делительный диаметр dm 
Внешний диаметр вершин зубьев dae 
Базовое расстояние А 
Расстояние С от базовой плоскости 
до плоскости внешней окружности 
вершин зубьев
Внешняя окружная толщина зуба se 
Число зубьев эквивалентного ко
леса Zvt
Коэффициент торцового перекры
тия £а

Постоянная хорда зуба (без модифи
кации головки) sc

Высота зуба h до постоянной хорды

hfe\ = К а  + C*mt
tg 0у] = hfe\/R (

0<*1 = 0/2 
8fll = 5j + 0fll 
Syi =  5i -  0y! 

dt i = meZ\ 
dm\ = (1 -  ®̂ Kbe)de\ 

dae 1 de\ "J" 2haei COS 8]

hfe2 = hae 1 + c*me
tg 0/2 -  hfe2/ Re 
0̂2 = 0/1 
$</2 = S2 + 0fl2 
S/i = S2 -  0/2
de2 = WeZl
dm2 =  ( \ - 0 , 5 K he)de2
daei ~ de2 2hae2COS 52

По конструктивным соображениям 
C\ == A\ — 0,5de\ ctg 5i + haei sin 8^ 
C2 = A 2 -  0,5de2 ctg 62 + hae2 sin 82

se\ =  (0,571 + 2%\ tg a  + Хт)те; se2 = яме -  se\ 
Zwti =  Zi/cos 8ь ẑ t2 = 2̂/cos 62

£a =1,88 — 3,2 —+ —
[ z { г2

^0,57icos2a+ X[ sin2a sc2 =me ^0,57icos2a+ x2 sin 2a j

_ I 71 2
hc\= me\ 1 ——sin2a+%1cos a

5.15. Уравнения для определения основных параметров конических колес и передач 
с круговыми зубьями формы II  (цифра 1 в индексе относится к шестерне, цифра 2 — к колесу)

Параметр Расчетные уравнения

Средний нормальный модуль (расчетный) 
тпт

Расчетный модуль, как правило, нормализуют 
по ГОСТ 9563—60**

Внешний окружной модуль т(е

Коэффициент высоты головки зуба h* 
Угол профиля a  
Радиальный зазор с

Число зубьев плоского колеса z-l

Среднее конусное расстояние Rm (при за
данном тпт)
Номинальный диаметр зуборезной голов
ки d0
Передаточное число и
Углы делительных конусов 81, 82

Ширина зубчатого венца bw

Коэффициент смещения у шестерни хт

Коэффициент изменения толщины зуба 
шестерни %т1
Развод резцов зуборезной головки для 
чистовой обработки колеса (при заданном 
т„т)

Поправка на высоту ножки зуба 8Лу

Расстояние от внешнего торца до расчет
ного сечения L

,е (1 -0 ,5 * *  )cosp„ 
h*=  1 

a  = a„ = 20° 
c = 0,25w„m

Jzi + 4*1 =
nKm ~--------

2cospm

ГОСТ 19326-73

« = Z2/z \ 
tg 61 = z \ /z i ,  82 = 9 0 -5 ,;  

sinSi =cos82; cos8! =sin82 
Согласно ГОСТ 19326—73 bw<Q,35Rm, или ^ < 0 ,3 /^ ; 

bw< 14mnm, или bw< 10mte 
ГОСТ 19326-73. При и > 1 

и НВ\ -  НВ2 < 100 рекомендуется Хп2 =
ГОСТ 19326-73

w2 = тпт (0’ 6609 + Xzl )•
Принимают ближайшее значение по ГОСТ 19326—73. 

Проверяют условие 0,06тпт > со2 -  со2 > -0,02тпт

bh =0,5^со2 —cjl>2 jctga„=l, 37375 ̂ ш2 -со2
L = 0,5 bw
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Продолжение

Параметр

Внешнее конусное расстояние Re 
Внешний окружной модуль т(е

Высота ножки зуба в расчетном сечении hf

Нормальная толщина зуба в расчетном 
сечении sn
Сумма углов ножек шестерни и колеса 0/£, 
мин

Угол ножки зуба 0/

Угол головки зуба 9а

Увеличение высоты головки зуба при пе
реходе от расчетного сечения на внешний 
торец Ahaei
Увеличение высоты ножки зуба при пе
реходе от расчетного сечения на внешний 
торец Ahfe
Уменьшение высоты головки зуба в расчет
ном сечении bha

Высота головки зуба в расчетном сечении ha

Внешняя высота головки зуба hae 
Внешняя высота ножки hfe 
Внешняя высота зуба he 
Угол конуса вершин Ьа 
Угол конуса впадин 5/

Средний делительный диаметр d

Внешний делительный диаметр de 
Внешний диаметр вершин зубьев dae 
Расстояние от вершины конуса до плоскос
ти внешней окружности вершин зубьев В 
Постоянная хорда sc 
Высота до постоянной хорды зуба hc 
Угол наклона линии зуба в середине ши
рины зубчатого венца на делительном ко- 
нусе р,„
Внешний угол наклона линии зуба на де
лительном конусе (у торца) &е

Число зубьев биэквивалентного колеса zwn 

Коэффициент торцового перекрытия еа

Расчетные уравнения 

= Rm + 4
т,е = IRe/Zc 

h n = ( ti+ c * -x „ l )mnm+Shf

hfi = ( ti+ c * -x „ 2'jmnm+&hi 

S/i\ (0,5tC + Xn\2 tg a„ Xx\)f̂ nmi $n2 KM/im S/i\

0/2  = К/ sin Рда, где K  =  (c{ -  c2Rm)/zc 
с1 = 10800 tg pw/tg a„; c2 = 2c\ sinQJdo

0/l=e/ i — 0/2 = Од ~ 0/1
71 mnm

Ofll ~ Ka\0/2» 0fl2 ~
Значения коэффициентов Ka\, Ka2 
см. ГОСТ 19326-73 (с. 56, табл. 2)

^hae\ le tg 0 1̂, &hae2 le tg Qa2

khfe 1 -  le tg 0/Ь bhfe2 ~  le tg 0/2

bha 1 = (bw -  le)(tg 0/2 -  tg Qai);
S/?a2 = (bw -  У (tg 0/1 -  tg Qa2)

ha\ ={к + Z „1 )m „ m -5Л ; Кг - X „ i  )™„m

âe 1 ha\ Ahae\, hae2 ha2 khae2
hfe\ ~  hj\ + khfe\, hfe2 — hfi + &hfe2
he] ~ hae i + hjgi, he2 — hae2 ~ hje2

ba\ = b i +  0fli; ba2 =  62 + 0o2
5/i = 5j — 0/i; bfl = 52 -  0/2

dl=^ L  
cosP,„ cosP,„ 

de\ =  mlez \; de2 =  mleZ2 
dae| de\ ^  2/?ffe]Cos 6 | , dae2 ' de2 2hae2 cos 62 

Z?i = 0,5^2 ~ sin i?2 = 0,5cfei -  2hae2 sin 52

5ci = 0,883s„i; 5c2 = 0,883^2 
hc 1 = ha 1 -0,16075ль Лс2 = Лд2 -  0,1607s„2 

= 35° (преимущественно)

Ре PwO

1 3 > v̂2 3
cos5j cos cos 52 cos

" ( 1 И
1,88-3,2

1 1
cosPm

_ _
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Рис. 5.25. Геометрические размеры конических 
колес:

а — с прямыми зубьями; б— с косыми зубьями; в — с кру
говыми зубьями

Рис. 5.26. Геометрические размеры конического 
зубчатого зацепления

тангенциального смещения (изменения 
расчетной толщины зуба исходного 
контура)

Хт1 = -Хт2 = а + Ь ( и -  2,5), (5.74)
где а, b — постоянные коэффициенты, характе
ризующие инструмент: а = 0,03, b = 0,08 для пря
мозубых передач; а = 0,11; b =  0,01 для передач с 
круговыми зубьями при $т~ 35°.

Тангенциальная коррекция не тре
бует специального инструмента, ее вы
полняют разведением резцов, обраба
тывающих противоположные стороны 
зубьев. Применение высотной коррек
ции в сочетании с тангенциальной по
зволяет одновременно уменьшить ве
роятность заедания зубьев и выравнить 
прочность зубьев шестерни и колеса.

Проектный и проверочный расчеты 
конических передач на контактную вы
носливость. По критериям эти расчеты 
аналогичны расчетам цилиндрических 
передач, отличаясь лишь уточнением 
некоторых коэффициентов и определе
нием внешнего делительного диаметра 
колеса вместо межосевого расстояния.

Для прямозубых конических колес и 
колес с круговыми зубьями при (Зт = 35° 
и КЬе = 0,285 ориентировочное значе
ние внешнего делительного диаметра 
de2, мм, можно определить по формуле

\T2KHaU 
</е2 = 1650з|- 2 яр

GhpVh
(5.75)

где Т2 — расчетный вращающий момент на коле
се, Н м ;  Кщ — коэффициент, учитывающий не
равномерность распределения нагрузки по шири
не венца зубчатого колеса. Для конических пере
дач Кщ можно определять по графикам (рис. 5.27) 
при Кье =  0,285; и — передаточное число, должно 
соответствовать одному из стандартных значений; 
ghp — допустимое контактное напряжение, МПа 
[см. формулу (5.4)]; v# — коэффициент вида зубь
ев: для конических передач с прямым зубом 
v# = 0,85; для передач с круговым зубом его опре
деляют по формулам таблицы 5.16.

Полученное значение dе2 округляют 
до стандартного, по которому выбира
ют ширину венцов колес (табл. 5.17).

Затем определяют внешний дели
тельный диаметр шестерни deX = de2/u, 
и по графикам (см. рис. 5.24) определя
ют число зубьев шестерни Z\ и число ЗУ-

S. 16. Формулы для определения коэффициентов

Коэффициент
Твердость рабочих поверхностей зубьев

НВХ< 350, НВ2< 350 HRCX> 45, НВ2< 350 ЯЛС,> 45, HRC2> 45

V//
Vp

vH=  1,22 + 0,21 и 
v p =  0,94 + 0,08w

уя = 1,13 + 0,13 и 
vf=  0,85 + 0,043w

и 
н 0,81 +0,15н 

0,65 + 0,1 \u
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Рис. 5.27. Графики для определения ориентировочных значений Кнр и KFр для конических передач:
1 — передача /  (опоры на шариковых подшипниках); 2 — передача /  (опоры на роликовых подшипниках); 3 — переда
ча //. Штрихпунктирные линии соответствуют коническим передачам с круговыми зубьями. Для этих передач при 

НВ2 < 350, а также при НВ\ < 350 и НВ2 < 350 следует принимать Кщ =  1

бьев колеса Z2 =  Z \ u .  Полученное число После определения геометрических
зубьев Z2 округляют до целого числа в параметров колес и передачи в целом
ближайшую сторону и уточняют фак
тическое передаточное число: u = Z 2/z\- 
Отклонение расчетного значения и от 
заданного не должно превышать 4 %.

С точностью до второго знака после 
запятой определяют внешний окруж
ной модуль для колес: 

с прямыми зубьями

их проверяют на контактную выносли
вость по формуле

FtmКНаКн$КИу yju2 +1 <

те = de2/ z 2\ 

с круговыми зубьями 

Wlte ^2/^2*

(5.76)

v Hbwdm{u 

- ° н р - (5 .77)

Все остальные геометрические раз
меры вычисляют по формулам, приве
денным в таблицах 5.14 и 5.15.

Параметры, входящие в эту форму
лу, определяют следующим образом: 
Кна по рисунку 5.8; Кщ по рисунку 
5.28; КНу по таблице 5.11; vH по таблице 
5.16. Коэффициент ZE,, учитывающий 
механические свойства материала шес
терни и колеса, для стали равен
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5.17. Основные параметры конических зубчатых передач (ГОСТ 27142—86*)

Номинальные значения 
внешнего делительного 
диаметра колеса de2, мм

Ширина зубчатых венцов b, мм, при номинальных передаточных числах и

1 1,12 1,25 1,4 1,6 1,8 2 2,24 2,5 2,8 3,15 3,55 4 4,5 5 5,6 6,3
50 10 9,5 9 9 8,5 — — — — — — — — _ _ _ _

(56) 11 10,5 10 10 9,5 — — — — — — — — _ _ _ _

63 13 12 11,5 11 10,5 10 10 — — — — — — _ _ _ _

(71) 14 14 13 12 12 11,5 11,5 — — — — — — _ _ _ _

80 16 15 15 14 13 13 13 12 12 — — — — _ _ _ _

(90) 18 17 16 16 15 15 14 14 14 — — _ — _ _ _ _

100 20 19 18 18 17 16 16 16 15 15 15 — _ _ _ _ _

(112) 22 21 20 20 19 18 18 17 17 17 17 _ — — _ _ _

125 25 24 22 22 21 20 20 19 19 19 19 19 18 — — _ _
(140) 28 26 26 24 24 22 22 22 21 21 21 21 21 20 — — _

160 32 30 30 28 28 26 25 25 25 24 24 24 24 24 24 24 24
(180) 36 34 32 32 30 30 28 28 28 28 26 26 26 26 26 26 26
200 40 38 38 34 34 32 32 32 30 30 30 30 30 30 30 28 28

(225) 45 42 42 40 38 36 36 36 34 34 34 34 32 32 32 32 32
250 50 48 45 45 42 40 40 40 38 38 38 38 36 36 36 36 36
280 55 52 52 50 48 45 45 45 42 42 42 42 42 40 40 40 40
315 65 60 60 55 52 52 50 50 48 48 48 48 45 45 45 45 45
355 70 70 65 63 60 60 55 55 55 55 55 52 52 52 52 52 52
400 80 75 75 70 70 65 63 63 60 60 60 60 60 60 60 60 60
450 90 85 80 80 75 75 70 70 70 70 65 65 65 65 65 65 65
500 100 95 90 90 85 80 80 80 75 75 75 75 75 75 75 70 70

П р и м е ч а н и е .  Значения диаметра в скобках ограничены в применении.
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190 МПа. Коэффициент Z#, учитываю
щий форму сопряженных поверхнос
тей, вычисляют по формуле (5.33). Для 
колес с прямыми зубьями можно при
нимать ZH=  2,5, с круговыми зубьями 
(при = 35°) ZH= 2,26.

Коэффициент, учитывающий сум
марную длину контактных линий: 

для прямозубых конических передач

zE - ^48^ / 3 , (5.78)

для конических передач с круговы
ми зубьями

Ze 0,95еа (5.79)

Коэффициент торцевого перекры
тия зубьев еа вычисляют по формуле
(5.37)

Проектный расчет конических зубча
тых передач на выносливость зубьев по 
напряжениям изгиба. Такой расчет вы
полняют для открытых передач, под
верженных износу (передачи сельско
хозяйственных машин). Сначала опре
деляют модуль при предварительно 
принятых числе зубьев z\ и параметре 
^fbd~b/dm |.

Рекомендуется \\ibd~ 0,3...0,6 при со
блюдении условий: Kbe<0,3; bw<\0m,e. 
Меньшие значения \|ibd целесообразно 
принимать для неприрабатывающихся 
колес, когда НВ\ > 350 и НВ2 > 350, а 
также при резко переменных нагрузках.

Коэффициент ширины зубчатого 
венца относительно среднего диаметра 
шестерни можно также вычислить по 
формуле

КЬеФ +и
2 - К,

(5.80)
be

Нормальный модуль в среднем сече
нии зубчатого венца определяют из ус
ловия изгибной выносливости:

т„, = 14 з/
7]А'/-рУ/г|У 

I v fVbdZlaFP
(5.81)

где у — допустимый коэффициент износа: 
у = 1,1...1,25 в зависимости от требуемой точнос
ти передачи.

Для колес с круговыми зубьями та
кой расчет не выполняют, так как в от
крытых передачах эти колеса не приме
няют.

Проверочный расчет конических зуб
чатых передач на выносливость по на
пряжениям изгиба. Напряжение изгиба 
в зубе шестерни

>F 1 = YnYJP
F/m К  Fo.K Fji К  Fv

v Fbwmnm

Коэффициент Yp\, учитывающий 
форму зуба шестерни, определяют по 
графику (см. рис. 5.10) в зависимости 
от числа зубьев эквивалентного колеса, 
которое вычисляют по формуле

Zv 1 Z\

cos8| cos (3„

Коэффициент, учитывающий пере
крытие зубьев, для конических передач 
с прямыми зубьями принимают Yf = 1, 
а с круговыми зубьями определяют по 
формуле

1
ь 0,95е„

Коэффициент, учитывающий на
клон линии зуба, для конических пере
дач с прямыми зубьями принимают 
Ya — 1, с круговыми зубьями (при 
fC = 35°) Ур = 1 — Рот/140° > 0,75.

Окружная сила на среднем диамет
ре, H,

Fm = 2- \03Ti/dml.

Коэффициент К Fa учитывает распре
деление нагрузки между зубьями. Для 
конических передач с прямыми зубьями 
принимают KFa — 1, с круговыми зубья
ми его определяют по таблице 5.18 в за-

5.18. Значения Кд* для колес с круговыми зубьями

Окружная 
скорость, м/с

KFa при степени точности изготовле
ния колес

2,5 1 1,04 1,12 1,22 1,35
5 1,02 1,07 1,17 1,28 1,4
10 1,05 1,1 1,22 1,38 —

15 1,08 1,12 1,29 — —

20 1,1 1,17 1,35 — —

25 1,12 1,2 — — —

84
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Рис. 5.28. Силы, действующие в прямозубом коническом зацеплении

висимости от степени точности изготов
ления колес и окружной скорости, м/с,

Коэффициент 
неравномерность 
грузки по длине 
определяют по

п^т\п\
6104

Ка

(5.83)

цз, учитывающий 
распределения на- 
контактных линий, 

графикам (см. 
рис. 5.27), а коэффициент KFw, учиты
вающий динамическую нагрузку, воз
никающую в зацеплении, — по табли
це 5.11.

При известном напряжении a F[ д л я  
зуба шестерни условие прочности для 
зуба колеса имеет вид

УFF2 /Gp2 —---^GfP>
r F 1

(5.84)

где УрЕ2 — коэффициент, учитывающий форму 
зуба колеса. Его определяют по соотношениям, 
указанным на с. 67, или графику (см. рис. 5.9) в 
зависимости от числа зубьев эквивалентного ко
леса zv2 = Z2/(cos 62COS3(3w) и коэффициента сме
щения %.

Силы, действующие в зацеплении кони
ческих зубчатых передач. В прямозубой 
конической передаче силу нормального 
давления Fn можно разложить на две со
ставляющие (рис. 5.28, а): окружную Ft и 
распорную которую, в свою очередь, 
раскладывают на осевую Fa и радиальную 
Fr силы. Из рисунка 5.28, б видно, что

Fa\ =  Fim tg a  sin 5, =  - F r2; (5.85) 
Frl =  Ftm tg a  cos 5, =  - F al,

где Ftm = 2T\/dm\ = 2 T2/d m2 — окружная сила со
ответственно на шестерне иколесе (табл. 5.19); 
Т\, Т2 — вращающие моменты соответственно на 
шестерне и колесе.

5.19. Формулы для определения сил в зацеплении

Сила Ведущее зубчатое колесо Ведомое зубчатое колесо

Окружная

Осевая

Радиальная

F„ I =/L

F-\ —Ftn

tg ос -
sinSj
cosPA

cos 5

Fim — 2T\/dm\ -  2T2/dm2 

-±tg$m cos8, f a2 = F,m tg a -
sin8,

-+<?Pm cos 5,

Fn =Ftn tg a -
cos50

-±tg P^sinS,

П р и м е ч а н и я :  1. Верхние знаки в формулах даны для случая, когда направление вращения 
рассматриваемого зубчатого колеса (если смотреть на него со стороны вершины конуса) совпадает с 
направлением наклона зубьев, как показано на рисунке 5.29, а нижние знаки — при отсутствии тако
го совпадения. 2. Направление вращения по ходу часовой стрелки — правое, против хода часовой 
стрелки— левое. 3. Направления действия усилий Fa и Fr определяют по знакам (+ или —), получае
мым в результате расчета и указанным на рисунке 5.29.
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Рис. 5.29. Силы, действующие в зацеплении кони
ческих колес с круговым зубом

В конических прямозубых передачах 
направления осевых и радиальных сил 
неизменные, а в конических передачах 
с круговыми зубьями они зависят от 
направлений наклона зубьев, вращения 
колес и силового потока (рис. 5.29).

Направление линии зубьев целесо
образно выбирать такое, при котором 
большее из осевых усилий сопряжен
ных колес было бы направлено от вер
шины конуса. В противном случае в за
цеплении возможно заклинивание.

5.6. ОСОБЕННОСТИ 
ПРОЕКТИРОВАНИЯ (РАСЧЕТА) 

ДВУХСТУПЕНЧАТЫХ 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ И КОНИЧЕСКО- 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ РЕДУКТОРОВ

Расчет двух- и многоступенчатых ре
дукторов целесообразно начинать с оп
ределения размеров тихоходной ступе
ни как наиболее нагруженной.

При проектировании двухступенча
тых цилиндрических редукторов со 
стандартными параметрами, выпол
ненных по развернутой схеме 
(рис. 5.30), сначала определяют меж- 
осевое расстояние по формуле (5.22). 
Затем его округляют с учетом значе
ний, указанных в таблице 5.20. Одно
временно по этой же таблице можно 
принять межосевое расстояние быстро
ходной ступени. Тогда будет обеспечи-

, 1 ___

V

1

н ’

у )

X

Ada\

L

---------- \
■ н . ,

D

r f h
1— к  , h * ' г Х

г

Н г 1 

• м . 11 " i " 
и’

°ЗА

р 1.1 Nil 1

щ а \.2

Рис. 5.30. Размеры цилиндрических редукторов, 
назначаемые из конструктивных соображений

ваться смазывание зубчатых колес быс
троходной ступени окунанием в масля
ную ванну. Колесо быстроходной пары 
будет погружаться в масляную ванну на 
меньшую глубину (примерно на высоту 
зуба), благодаря чему уменьшатся поте
ри масла разбрызгиванием.

Далее определяют все остальные 
геометрические параметры и проводят 
проверочный расчет по контактной и 
изгибной выносливости.

При проектировании двухступенча
тых соосных цилиндрических редукто
ров (рис. 5.31) межосевое расстояние 
быстроходной ступени принимают рав
ным межосевому расстоянию тихоход
ной ступени: aw6 = aWJ. Далее возможны 
два варианта расчета:

1) определяют все геометрические 
параметры и проводят проверочный

Рис. 5.31. Особенности компоновки соосных двух
ступенчатых редукторов
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5.20. Рекомендуемые значения межосевых расстояний, мм, в двухступенчатых несоосных редукторах 
с цилиндрическими зубчатыми колесами (ГОСТ 2185—66*)

Ступень aw

Быстроходная 40 50 63 80 100 125 140 160 180 200 225 250 
Тихоходная 63 80 100 125 160 200 225 250 280 315 355 400

расчет тихоходной и быстроходной сту
пеней по контактной и изгибной вы
носливости. При значительной недо
грузке изменяют геометрические пара
метры передач или выбирают другой 
материал для зубчатых колес;

2) принимают одинаковый материал 
для изготовления зубчатых колес быст
роходной и тихоходной ступеней. В 
этом случае расчет можно свести к оп
ределению минимально возможной 
ширины колес быстроходной ступени 
из условия контактной выносливости

bw>[Ka(u+ 1)]3
u(°HPaw)

(5.86)

Все величины в этой формуле имеют 
тот же физический смысл, что и в фор
мулах параграфа 5.3.

При определении bw следует по
мнить, что в любом случае для косозу
бой передачи должно выполняться ус
ловие (5.28).

В двухступенчатых коническо-ци- 
линдрических редукторах для обеспе
чения смазывания зубчатых зацепле
ний окунанием колес в масляную ванну 
рекомендуется выбирать значение de2 в 
пределах соотношения

г
de 2 -

2 5
'2т > (5.87)v3 6у

где d2j — делительный диаметр колеса тихоход
ной ступени.

В этом случае должно обеспечивать
ся окунание колеса конической ступе
ни на всю длину зуба.

По таблице 5.17 de2 округляют до 
стандартного значения и одновременно 
принимают рекомендуемую ширину b 
венцов колес.

После определения всех геометри
ческих параметров конической переда
чи проводят ее проверочный расчет на 
контактную и изгибную выносливость.

Условие равнопрочное™ зубьев колес 
быстроходной и тихоходной ступеней 
можно обеспечить подбором соответ
ствующего материала.

5.7. ЭСКИЗНАЯ КОМПОНОВКА
ЗУБЧАТЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ
И КОНИЧЕСКИХ РЕДУКТОРОВ

Особенности эскизной компоновки 
цилиндрических редукторов. После оп
ределения межосевых расстояний, диа
метров и ширины колес выполняют эс
кизную компоновку редукторов.

Первый этап эскизной компоновки 
проводят с целью получения необходи
мых расчетных схем валов, определения 
реакций опор, расчета валов и подбора 
подшипников. Эскизную компоновку 
начинают с выбора масштаба (желатель
но 1:1), исходя из возможности разме
щения хотя бы одной проекции на листе 
формата А1 (594x841 мм). Далее нано
сят осевые линии валов и изображают 
положение колес в горизонтальной и 
вертикальной проекциях. Дополнитель
ные размеры, неопределяемые расче
том, назначают из конструктивных со
ображений (см. рис. 5.31). Минималь
ный зазор х между внутренней стенкой 
корпуса, наружными и торцевыми по
верхностями зубчатых передач опреде
ляют в зависимости от наибольшего 
расстояния L между деталями передач 
или толщины 5 стенки корпуса:

x= yfl  + 4, или *=(1,1...1,2)8. (5.88)

Толщина стенки корпуса

5 = 0,025^ + 1 > 6 мм, (5.89)
где ат — межосевое расстояние тихоходной сту
пени.

Расстояние между торцевыми по
верхностями зубчатых колес двухсту
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пенчатого редуктора, выполненного по 
схеме, изображенной на рисунке 5.30,

jcj = (0,3...0,5)х. (5.90)

Если длина ступиц зубчатых колес 
/ст > Ь, то зазор х отмеряют от торца сту
пиц.

Если на быстроходном валу наруж
ный диаметр шестерни меньше на
ружного диаметра подшипника, то 
внутренняя поверхность корпуса дол
жна находиться на расстоянии х от 
отверстия D в корпусе под подшипни
ки.

Для двухступенчатого соосного ре
дуктора (см. рис. 5.31) расстояние / 
между торцевыми поверхностями шес
терни быстроходной ступени и колеса 
тихоходной ступени необходимо при
нимать с учетом расположения под
шипниковых опор быстроходного и ти
хоходного валов

1 = З х + В { + В2, (5.91)
где Bh В2 — ширина подшипников соответствен
но быстроходного и тихоходного валов.

Расстояние между дном корпуса и 
поверхностью колес (см. рис. 5.30) для 
любых редукторов должно быть

х2 > Ах.

В последующем этот размер уточня
ют и при необходимости изменяют в 
большую сторону в зависимости от тре
буемого количества заливаемого в ре
дуктор масла.

Далее принимают предварительные 
значения диаметров различных участ
ков валов (рис. 5.32).

На первом этапе эскизной компонов
ки предпочтительно сначала определить 
диаметр выходного конца быстроходного 
вала. Этот диаметр не должен существен
но отличаться от диаметра вала электро
двигателя, поскольку при большой их 
разности усложняется соединение валов 
муфтой. Диаметр выходного конца быст
роходного вала назначают в пределах

d\ = (0,8...1,2)4эЛ, (5.92)
где d3JX— диаметр вала электродвигателя. Пред
почтительно принимать d\ = d3Jl.

Рис. 5.32. Эскизная компоновка двухступенчатого цилиндрического редуктора (первый этап)
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Момент с вала на муфту или другую 
какую-либо деталь передается через 
шпоночное или шлицевое соединение. 
Призматическую шпонку после ее по
садки в паз вала вынимать крайне не
желательно, поэтому диаметр последу
ющего участка вала назначают таким, 
чтобы подшипник свободно проходил 
через конец вала с заранее посаженной 
шпонкой. Следовательно,

dn\ — d\ +  2,1с, (5.93)

где с — размер выступающей части шпонки.

В случае применения шлицевого 
конца вала или сегментной шпонки

dn\ = (l,05...1,01)flfj. (5.94)

Размер dni округляют до стандартно
го значения из ряда чисел для подшип
ников качения. Шестерни обычно вы
полняют заодно с валом, поэтому сле
дующий участок вала должен иметь ди
аметр

d2 = dn2 + 2h, (5.95)
где h ~ 1,5г— высота заплечика для упора под
шипника; г —размер фаски подшипников (оп
ределяют по выбранному подшипнику).

При эскизном проектировании раз
мер фаски внутреннего кольца под
шипника можно принимать в зависи
мости от внутреннего диаметра под
шипника dn, т. е.

r~0,06dn. (5.96)

Для улучшения работы зацепления 
первой ступени передачи — обеспече
ния оптимального распределения на
грузки в зацеплении — быстроходный 
вал должен иметь достаточную жест
кость. Для повышения жесткости диа
метр вала d2 должен быть лишь немно
го меньше (не более чем на один мо
дуль) внутреннего диаметра шестерни, 
т. е.

d2 = df\ — т. (5.97)

Для промежуточного вала диаметр 
dK2 под колесом также целесообразно 
принимать близким внутреннему диа
метру шестерни ^ 3:

dK2 = df3 -( \ . . .2 )m .  (5.98)

С целью обеспечения необходимой 
жесткости тихоходного вала диаметр d 
под колесо предпочтительно назначать 
в зависимости от межосевого расстоя
ния тихоходной ступени в пределах

dK4 =  (0,3...0,4)я34. (5.99)

Диаметры промежуточного и тихо
ходного валов в местах установки под
шипников можно принимать на 
5...7 мм меньше диаметров валов в мес
тах посадки колес.

На валах единичного и мелкосерий
ного производства предусматривают 
буртики (заплечики) для осевой фикса
ции зубчатых колес, которые обычно 
назначают в следующих пределах:

4  = (1,07...1,1)4; /б = (0,07...0,1К.
(5.100)

После предварительного определе
ния диаметров валов назначают тип 
подшипников и определяют их места 
установки.

Валы цилиндрических прямозубых и 
косозубых колес редукторов рекомен
дуется устанавливать на шариковые ра
диальные подшипники. На первом эта
пе эскизной компоновки следует на
значать подшипники легкой серии. 
Если в последующих расчетах грузо
подъемность подшипника окажется не
достаточной, то выбирают подшипни
ки средней серии.

Плавающие валы шевронных пере
дач рекомендуется устанавливать на ра
диальные подшипники с короткими 
цилиндрическими роликами.

В сельскохозяйственном и общем 
машиностроении обычно используют 
подшипники класса точности 0. Под
шипники более высокой точности при
меняют для опор валов, работающих 
при особо высоких частотах вращения 
(центрифуги очистки масла, сепарато
ры молока и др.). Следует помнить, что 
применение подшипников более высо
кого класса точности ведет к суще
ственному повышению стоимости из
делия.

Перед размещением подшипников 
необходимо решить вопрос об их сма
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зывании. При достаточно большой 
скорости вращения зубчатых колес 
возможно смазывание разбрызгива
нием. При небольшой скорости вра
щения зубчатых колес не происходит 
смазывания подшипников. В этом 
случае принимают раздельную систе
му смазывания зубчатых колес и под
шипников. Для подшипников ис
пользуют консистентную смазку. С 
целью предотвращения вытекания 
разжиженной (за счет нагрева редук
тора) консистентной смазки из под
шипникового узла на валах устанав
ливают мазеудерживающие кольца. В 
этом случае подшипник должен вхо
дить в корпус на величину Л, опреде
ляемую толщиной мазеудерживающе
го кольца (А = 8...12 мм). Если под
шипники будут смазываться разбрыз
гиванием масла в картере редуктора, 
то их следует располагать сразу от 
внутренней стенки корпуса 
(Д = 1...2м м ). С учетом выбранных 
подшипников и схем их установки 
вычерчивают габаритные размеры 
подшипниковых узлов, начиная с са
мых больших узлов (на тихоходном 
валу) или более сложных (фиксирую
щая опора в виде двух радиально
упорных подшипников).

При вычерчивании подшипниковых 
узлов соседних валов следует помнить, 
что для возможности размещения меж
ду гнездами под подшипники стяжного 
болта для крепления крышки к корпусу 
расстояние между осями валов должно 
быть не менее минимального

^min = 0,5(Z)nl + Dn2) + (1,8...2)^б, (5.101)
где Dnl, Dn2 — наружные диаметры подшипни
ков; —диаметр стяжного болта.

Диаметр стяжных болтов возле под
шипников можно приблизительно оп
ределить по зависимости

d6 ~%J2TT >10мм.

Остальные болты крепления можно 
принимать на размер меньше, но не 
менее 10 мм.

Вычерчивая подшипники всех ва
лов, целесообразно их наружные тор
цы располагать в одной плоскости. Да

лее с учетом ширины подшипников и 
размера буртов крышек определяют 
размер гнезд подшипников. Прочертив 
валы, установленные на них детали, 
подшипниковые узлы и уплотнения, 
элементы корпуса и крышки, перехо
дят к конструированию консольных 
концов валов и устанавливаемых на 
них деталей.

На первом этапе эскизной компо
новки для построения расчетных схем 
валов ориентировочно можно прини
мать (см. рис. 5.32): длину промежуточ
ного участка тихоходного вала 
lKT= \ ,2 d n, быстроходного вала 
/кб=1,4^п; длину посадочного конца 
тихоходного вала /мт=1,5д?3, быстро
ходного вала /м б = 1,5^.

По результатам предварительной 
компоновки строят расчетные схемы 
валов и определяют реакции в опорах. 
При этом валы рассматривают как дву
хопорные балки, нагруженные силами 
в зацеплении. Расстояния между точка
ми приложения сил и опорами прини
мают из эскизной компоновки.

Перечисленные ранее размеры 
окончательно определяют после конст
руирования крышек подшипников, вы
бора типа уплотнения и конструирова
ния корпусной детали.

Особенности эскизной компоновки 
конических редукторов. Изображение 
конической зубчатой передачи 
(рис. 5.33) начинают с нанесения двух 
взаимно перпендикулярных линий. От 
точки О пересечения этих линий откла
дывают по осям: вверх и вниз — отрез
ки ОА, равные 0 ,5^, а вправо и влево —

Рис. 5.33. Эскизная компоновка конической зубча
той передачи
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OB, равные 0,5d2. Через точки А прово
дят горизонтальные линии, а через точ
ки В — вертикальные линии до взаим
ного пересечения в точке С. Точки С 
соединяют с точкой О линиями, кото
рые представляют собой образующие 
делительных конусов шестерни и коле
са. В точках С к образующим делитель
ных конусов восстанавливают перпен
дикуляры, на которых откладывают вы
соту головки зуба ha = mte (здесь mte — 
внешний окружной модуль) и высоту 
ножки h f= \ ,2 m te. Концы отложенных 
отрезков соединяют с точкой О линия
ми, которые представляют собой обра
зующие конусов вершин и впадин зубь
ев. Вдоль образующих делительных ко
нусов от точек С по направлению к 
точке О откладывают ширину зуба b и 
проводят границу зуба. Толщину обода 
шестерни и колеса назначают одинако
вой: 50 = 2,5mte + 2 мм. Корпус редукто
ра предпочтительно выполнять сим
метричным относительно оси ведущего 
вала. Расстояние х определяют по ана
логии с предыдущим примером. Разме
ры тихоходного вала следует опреде
лять, начиная с выбора диаметра под 
колесо. С целью обеспечения необхо
димой жесткости этот размер рекомен
дуется принимать в пределах 
dK ~ (0,4...0,5)Re, где Re — конусное рас
стояние. Остальные размеры вала на
значают по аналогии с тихоходным ва
лом цилиндрического редуктора.

При проектировании вала-шестерни 
быстроходной конической передачи с 
целью уменьшения консольной части 
вала первый подшипник необходимо 
располагать как можно ближе к шес
терне. Для этого задают минимальные 
размеры упорного буртика: 0,5mtp и
0,4mte (рис. 5.34).

Для опор валов конических зубча
тых передач необходимо использовать 
роликовые радиально-упорные под
шипники, а при высокой частоте вра
щения (п > 1500 мин-1) — шариковые 
радиально-упорные подшипники пред
варительно также легкой серии.

Выбор радиально-упорных подшип
ников для конических передач обус
ловлен тем, что для надежной работы 
зацепления конической пары требуется 
жесткая фиксация колеса и шестерни в 
осевом направлении. Шариковые ради
альные подшипники имеют малую осе
вую жесткость.

Диаметры отдельных участков вала- 
шестерни (см. рис. 5.34) можно ориенти
ровочно определить по соотношениям

d>8^jf^, или (0,8..Л,2)4>л; 
d\ = d + 21\ du > d2; rf6.n = dn + 3r,

где Тб — вращающий момент на быстроходном 
валу, Н • м; d2 = dx + (2...4) мм — диаметр резьбы; 
г —размер фаски подшипника.

Кроме того, из условия обеспечения 
необходимой жесткости подшипнико-
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вого узла д?п> 1 ,3 ^ 1  следует принимать 
большее из двух значений расстояния 
а2:

а2 ~ 2,5ах или а2 ~ 0,6/.

Параметры а, Г и С для построения 
конических роликовых подшипников 
принимают по выбранным подшипни
кам.

При эскизной компоновке длину 
промежуточной части быстроходного 
вала конической передачи можно при
нимать: /кб = 0 ,84 , а длину посадочно
го конца вала /м.б такой же, как и в ци
линдрическом редукторе.

5.8. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА 
ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

Пример 1. Рассчитать закрытую ци
линдрическую передачу с косыми зубь
ями для привода от электродвигателя с 
частотой вращения Я ]=970мин-1 к 
конвейеру, у которого частота враще
ния приводного вала п2 = 240 мин-1 и 
вращающий момент Т2 = 700 Н • м. До
пустимое отклонение частоты враще
ния вала конвейера ±5 %, нагрузка спо
койная ресурс работы передачи 
Lh=  Ю^ч с вероятностью обеспечения 
заданного ресурса Pt =  0,9.

1. Определяем передаточное число 
передачи

и = п \ /п 2 =  970/240 = 4,04.

По ГОСТ 2185—66 принимаем бли
жайшее значение ы =  4.

2. Вычисляем фактическую частоту 
вращения вала конвейера

П2 =л, /и = 970/4 =242,5мин-1.

Отклонение фактической частоты 
вращения от заданной в техническом 
задании

Д=Я2-Я2100%= 242,5-240 1Q0=1,Q4%, 
п2 240

что допустимо.
3. Выбираем материалы зубчатых 

колес и определяем допустимые напря
жения.

По таблице 5.1 для изготовления шес
терни назначаем сталь 50 (термообработ
ка — улучшение), НВ 228...255; ав = 700... 
800 МПа, ат = 550МПа; для колеса — 
сталь 40 (термообработка — улучшение), 
НВ 192...228; ов = 686 МПа, ат = 392 МПа.

Для определения допустимых кон
тактных напряжений принимаем коэф
фициент запаса прочности ^ я т т = 1Д 
(см. с. 58), а предел контактной вынос
ливости зубьев cjtfiimb соответствую
щий базовому числу циклов напряже
ний, рассчитываем по формуле (см. 
табл. 5.2):

для материала колеса

®н\\т ы = 2 //5Р2 + 70 = 2 • 202 + 70 =
= 474 МПа;

для материала шестерни

а н\[m ь\ = 2НВ \̂ + 70 = 2 • 236 + 70 =
= 542 МПа.

Расчетная твердость материала коле
са при заданной вероятности обеспече
ния ресурса работы [см. формулу (5.9)]
НВ^2 = НВср2 -  /о2 = 210— 1,28 * 6*  202.

Среднее значение твердости матери
ала колеса [см. формулу (5.10)]

НВС Р2 = 0,5 (HBmSLXl + НВтт2) =
= 0,5(228 + 192) = 210.

Среднее квадратическое отклонение 
разброса значений твердости материала 
колеса [см. формулу (5.11)]

^2 “  ( Н$ im\x2 ~~ HBlnin2)/6 “
= (228 — 192)/6 = 6.

Коэффициент риска /=1,28 прини
маем по приложению 4 в зависимости 
от значения функции Лапласа [см. 
формулу (5.12)]

Ф(/) = 0,5 —/>(бр) = 0 ,5 -0 ,1 = 0 ,4 ,

где Р(бр) = 1 -  Pt -  1 -  0,9 = 0 ,1 — вероятность 
разрушения зубьев; Pt =  0,9 — заданная вероят
ность ресурса работы.

Аналогично для материала шестерни 
получаем

НВр\ = НВС Р1 — /а 1 =
= 241,5 — 1,28 • 4,5 = 236;
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HBCpi -  0,5(Я5тах1 + HBmin{) -  
= 0,5(255+ 228) = 241,5;

— (НВтах\ НВт in i ) /6  —
= (255 -  228)/6 = 4,5.

Расчетное число циклов при посто
янном режиме нагружения определяем 
по формуле (5.7): 

для колеса
N n =60t^cLh =60-242, 5-1-104=1,46-108; 

для шестерни
NK1 = 60n\cLfj = 60 • 970 - 1 104 =

= 5,82- 108.
Базовое число циклов напряжений 

определяем по графику (см. рис. 5.5) в за
висимости от твердости материала: для 
колеса Nmm2 = 1 • 107 млн циклов; для 
шестерни N^mi = 1,4 ■ 107 млн циклов.

При расчете по контактной вынос
ливости коэффициент долговечности 
Zn определяем по графику (см. 
рис. 5.3) в зависимости от отношения 
Nk/Nlл™. Д ля  колеса при Nn / N mml = 
= 1,44 • 108/(1 ' Ю7) = 14,6 получаем = 
= 0,85; для шестерни при NKi/N mmi = 
= 5 ,8 2 -108/(1 ,4 - 107) = 41,57 имеем 
ZN\ = 0,82.

Допустимые контактные напряже
ния вычисляем по формуле (5.4): 

для колеса

° Н Р 2
= °ншь1 z =iZl-o,85=366 МПа;

S Н min

для шестерни

° Н Р \  -
°Я П т 6 ,  

S н  min
Zm  -

1,1

542
1,1

0,82=404 МПа.

и вычисляем предел выносливости зу
бьев при изгибе: 

для колеса

Л,15НВ2=1,75-202=353,5 МПа, 
для шестерни

o°nimbl =1,75Щ  =1,75-236=413 МПа.
При расчете по изгибной выносли

вости коэффициент долговечности YN 
определяем по формуле (5.16). По
скольку для стальных колес Nf\im =  
= 4 ■ 106, то

для колеса Y, 4-10
N  2 - < 1;

для шестерни YNl=6 410
5,82-10*

■<1.

С учетом рекомендаций к условию
(5.17) принимаем Ym = Y m = l. При 
одностороннем приложении нагрузки 
YA = 1 (см. с. 60).

Зная все составляющие формулы 
(5.21), вычисляем допустимые напря
жения изгиба

колеса

° Р Р 2
353,5 

: 1,7
1-1=208 МПа;

шестерни
413 1-1=243 МПа.

С учетом рекомендаций параграфа 
5.2 определяем расчетное допустимое 
контактное напряжение [см. формулу 
(5.13)]

Янр =  0,45(стял + Онрг) ~
= 0,45 • (404 + 366) = 346,5 МПа.

Поскольку это значение меньше 
а/цп, то в качестве расчетного прини
маем минимальное значение, т. е. оНР =
=  ®НРтin = 366 МПа.

Далее определяем допустимые на
пряжения изгиба по формуле (5.21).
Для этого по таблице 5.3 принимаем 
коэффициент запаса прочности SF— 1,7
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4. Определяем геометрические пара
метры заданной цилиндрической пере
дачи.

Межосевое расстояние передачи вы
числяем по формуле (5.22):

aw=Ka(u+1)з 

= 430-(4+1)-з,

ТЖ

Уьаи2°нр
700-1,1 •=206,4 мм.

0,4-4-366'

Полученное значение aw округляем 
до ближайшего значения по ГОСТ 
2185—66*, принимая а„ =  200 мм.

Необходимая ширина зубчатого вен
ца bw = aw\\iba = 200 • 0,4 = 80 мм. Полу
ченное значение уточняем по ГОСТ 
6636-69.
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Нормальный модуль зубчатых колес 
выбираем в пределах т„ =  (0,01...0,02)aw = 
= (0,01...0,02) • 200 = 2...4 мм. По ГОСТ 
9563—60 (см. § 5.3) назначаем тп = 2,5 мм.

Принимаем угол наклона зубьев 
(3= 14° и проверяем условие, обеспечи
вающее минимум двухпарное зацепле
ние [см. формулу (5.28)]:

215m!L=^ 5 ^ 5  = 
w sin|3 0,242

Для рассматриваемого примера 
bw = 80 мм, что существенно больше 
25,82. Следовательно, условие (5.28) 
выполняется.

Суммарное число зубьев [см. форму
лу (5.24)]

2awcos(3 2-200-0,97 , .
Zjr — — I I — 1 JJ,Z.

т„ 2,5

Принимаем z-l~  155.
С целью сохранения межосевого 

расстояния и модуля корректируем 
угол наклона зубьев, используя форму
лу (5.25):

cos(3= Zzmn _ 155-2,5 =0,96875,
2 aw 2-200 

откуда (3= 14,36153°, или (3= 14°2Г42". 

Число зубьев шестерни и колеса

7 =-^£_=-!^.=31-
1 и+ 1 4+1 

Z2 = Zz~Z\ = 155-31 = 124.

Диаметры делительных окружнос
тей d зубчатых колес, которые при от
сутствии угловой коррекции равны на
чальным диаметрам dw:

dw{ = ^ L =  - ^ -—-=80 мм; 
wl cos(3 0,96875

lw2'-
mnz2 _ 2,5-124 =320 мм.
cosp 0,96875 

Проверяем межосевое расстояние:

aw=  0,5(flfwl + dw 2) = 0,5(80 + 320) = 
= 200 мм.

Диаметры вершин da и впадин df ше
стерни и колеса:

dai = dw 1 + 2т„ = 80 + 2 • 2,5 = 85 мм; 
da2 ~ dw2 + 2т„ = 320 + 2 • 2,5 = 325 мм; 

dp, = dw 1 -  2,5 тп =
= 80 -  2,5 ■ 2,5 = 73,75 мм;

dw 2 2,5тп 
= 3 2 0 -2 ,5 -2 ,5  = 313,75 мм.

5. Выполняем проверочный расчет 
на выносливость по контактным на
пряжениям. Сначала находим контакт
ное напряжение без учета дополнитель
ных нагрузок [см. формулу (5.32)]:

с н о -z ez h z Za
F,(u+1)
b 2 d w u

=190-2,46-0,767 4375(4+1)
80-80-4

=331,4 МПа.

Коэффициенты, входящие в эту 
формулу, определяем по выражениям 
соответственно (5.34), (5.36), (5.37):

Z H =2,5Vcoip=2,570,96875=2,46;

Окружная сила Ft =  2 T2/d w2 —
= 2 • 700/0,32 = 4375 Н.

Коэффициент нагрузки [см. формулу
(5.38)] Кн = КдКщК^Кца = 1 • 1,05 • 1,065 х 
х1 ,0 8 =  1,2. Входящие в это выраже
ние коэффициенты: КА = 1 (см. 
табл. 5.4); Л™ =1,05 (см. рис. 5.7 при 
xVbd= bw/dw\ =  80/80 = 1 и выполнении пе
редачи по схеме 6); =  1 + W ^/ Wt„ = 
= 1 + 3,22/54,69 = 1,06 [см. формулу
(5.39)];

W'flv =5я^оуТ ^  =
= 0,02-5,6-4,06V200/4=3,22 Н/мм;

8# = 0,02 (см. табл. 5.8); 
g0 =  5,6 (см. табл. 5.9);
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ndxnx 3,14-80-970. лг ,
v=— l- t = - 2--------5— 4,06 м/с.

60-103 60 1 0 3 

Wtp = KAFJbw = 1-4375/80 =
= 54,69 H/мм; Ат/а = 1,08 (см. рис. 5.8).

Контактное напряжение с учетом 
всех дополнительных нагрузок

0^=331,4712 =363МПа,

что меньше допустимого напряжения 
ojjp =  388 МПа.

Степень недогрузки передачи по 
контактным напряжениям

Д=_ с я я ~ а я . 1 QQ—366—363
°Н Р 366

-0,82!

что допустимо.
6. Выполняем проверочный расчет 

на выносливость по напряжениям из
гиба. Сначала определяем число зубьев 
эквивалентного колеса:

шестерни
Zvi = Zi/cos3 Р = 31/0,968753 =34;

колеса
Z\2  = гг/cos3 р = 124/0,968753 = 136.

Затем по графику рисунка 5.9 или 
таблице 5.14 принимаем коэффициен
ты профиля зуба: шестерни YfSl = 38; 
колеса YFS2 = 3,6.

Определяем наиболее слабый эле
мент, исходя из следующих соотноше
ний:

о т /У т  = 243/3,8 = 63,9; 
° fpi/Y fs2 =  208/3,6 = 57,8.

В данном случае наиболее слабый 
элемент — это зубья колеса.

Напряжение изгиба [см. формулу 
(5.49)]

4375
80-2,5

Of -  , 1 К FYrsКрYe -  
bwm„

■1,284-3,6-0,697-0,59=41,58 МПа.

Входящий в эту формулу коэффици
ент нагрузки вычисляем по выражению 
(5.50):

Кр — K^KftKpfrKfa — 1 - 1,176 - 1,2 - 0,91 — 
= 1,284.

По формулам (5.51)...(5.53):

Кр, = 1 + W p,/W Ft = 1 + 9,65/54,69 =
= 1,176;

W* =8Fg0vJ a w/ u  =

= 0,06-5,6-4,06^/200/4 =9,65 Н/мм;

WFt = FtK J b w = 4375 • 1/80 =
= 54,69 Н/мм.

Коэффициенты: Кт =  1,2 (см. рис. 5.7); 
KFa =  0,91 (см. с. 69);

v 1 P i  0 „14,36153° л . 07/ R= l - e R—̂ -= 1-2 ,53 ———---- =0,697
Р Р 120° 120°

[см. формулу (5.55)],
_ Z>tv sinP_ 8Q-Q, 24804 _ Л

р пт„ 3,14-2,5

* ; = - = — 0,59. 
еа 1,7

7. Определяем силы, действующие в 
зацеплении: 

окружные
Ft\ = —Fa = 2 T'Jdy,! =
= 2-700/(320- 103) = 4375 Н;
радиальные
Fr\ = -F r2 =  Ft tg a/cos P =
= 4375 • 0,364/0,96875 = 1644 H;
осевые
Fa\ = -  Fa2 =F, tg P = 4375 • 0,248 =
= 1085H.

Пример 2. Рассчитать открытую пря
мозубую цилиндрическую передачу 
привода лопастного вала смесителя 
кормов (см. рис. 1.2). Исходные данные 
для расчета: вращающий момент на 
валу зубчатого колеса открытой переда
чи Т2 = 26,5 кН ■ м, частота вращения 
вала пв = 3,7 мин-1. Привод состоит из

дв
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электродвигателя (Рав = 11 кВт, п 
= 1460 мин-1 ), ременной передачи 
(«рем = 2), редуктора ЦДН ( iw a =  36) и 
открытой зубчатой передачи. Ресурс ра
боты открытой передачи Lh = 20 000 ч.

1. Определяем передаточное число 
открытой зубчатой передачи.
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Общее передаточное число привода

«о МремУред«з.п> ИЛИ W0 ^ д в /^ в
= 1460/3,7 = 394,6.

колеса

редачи щ - дь
«рем «ред

1460
'2-36

=20,3 мин

2. Выбираем материалы для изготов
ления зубчатых колес. По рекоменда
циям таблицы 5.1 принимаем для шес
терни улучшенную сталь 45 (НВ 241... 
285), для колеса также улучшенную 
сталь 45 (НВ 192...240).

Расчетная твердость шестерни НВХ = 
= 0,5 (Н В тШ + НВтах\) = 0,5(241 + 
+ 285) = 263; колеса НВ2 = 0,5(Я#т|п2 + 
+ НВтах2) = 0,5(192 + 240) = 216.

3. Определяем допустимые напря
жения изгиба [см. формулу (5.21)]. Для 
выбранного материала и с учетом реко
мендаций таблицы 5.3 предел выносли
вости зубьев:

шестерни

a°FlimM =1,75-263=460,25 МПа; 

колеса

=1,75-216=378 МПа.

Коэффициент запаса прочности 
Sp=  1,7 (см. табл. 5.4). Коэффициент 
долговечности при изгибе определяем 
по формуле (5.16) при qp=  6 и 
NF\\m =  4 - 106. Расчетное число циклов 
напряжений [см. формулу (5.7)]: 

для шестерни
NK] = 60щсЬи = 60 • 20,25 ■ 1 • 20 000 =
= 24,4 • 106 млн циклов;
для колеса (п2 — пв = 3,7 мин-1)
Nn  = 60 n2cLh = 60-3, 7-1-20 000 =

= 4,4 • 106 млн циклов.

Итак, коэффициент долговечности: 
шестерни

'N1
J A W п 4-10

N KX ]j (24,4-10 )
■<1;

' N 2  ‘ elNFlim - J' 4-106
V N K2 | (4,4-106)

<1.

Передаточное число зубчатой пере
дачи « з . п  =  м0/(«рем«ред) = 394,6/(2 • 36) = 
= 5,48. Принимаем «зп = 5,5. Частота 
вращения вала шестерни открытой пе-

С учетом рекомендаций к условию 
(5.17) принимаем YN\ =  = 1. По
скольку приложение нагрузки односто
роннее, то Ya = 1 (см. с. 60).

Допустимые напряжения изгиба: 
шестерни

460,25 , . AjlrT 
°FPI = w Yn \Ya =—i-=—-1-1=271 МПа;0/7 1, /

колеса

gfiimfez v v J — -1-1=223 МПа. 
SF N A 1,7 

4. Определяем основные геометри
ческие параметры передачи. Модуль 
передачи [см. формулу (5.47)]

° F P 2  :

т - К т}
7}К

Z\ W b d ° F P \
Yfsi ~

, .  507-1,4-3,98 . .= 14з— — -— =11 мм.
■у 22 -0,4-271

Для открытой передачи =14. 
Число зубьев шестерни z\ = 17...25. 
Принимаем ц  = 22. Число зубьев коле
са z2 = Z\U3 n = 22 • 5,5 = 121. Коэффици
ент формы зуба YpS определяем по чис
лу зубьев (см. с. 67): YFS\ = 3,98; YFS2 = 
= 3,6. Параметр \|/w определяем по таб
лице 5.12: для консольного расположе
ния колес \\ibd — 0,4. Коэффициент Кр$ 
определяем по графику (см. рис. 5.7): 
Крр =1,4.

Момент на шестерне Т\ = 72/(изптъп) = 
= 26 500/(5,5 • 0,95) = 507 Н • м. Коэф
фициент полезного действия открытой 
зубчатой передачи ть п = 0,95.

Уточняя полученное значение моду
ля по ГОСТ 9563—60 (см. с. 62), прини
маем т =  10 мм.

Диаметры делительных окружнос
тей: шестерни dw\ = mz\ = 10 • 22 = 
= 220 мм; колеса dw2 = mz2 = 10 • 121 = 
= 1210 мм.

Межосевое расстояние передачи 
aw=Q,S(dw\ + 4й )= 0,5(220 + 1210) = 715 мм. 
Ширина зубчатого венца bw = \\ibcldw\ =
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= 0,4 • 220 = 88 мм. По ГОСТ 6636-69 
принимаем bw = 90 мм.

5. Выполняем проверочный расчет 
передачи по напряжениям изгиба. По
скольку передача прямозубая цилинд
рическая, то расчет ведем по формуле 
(5.49), предварительно определяя со
ставляющие ее величины.

Окружная сила F, =  2 T2/ d w2 =  
= 2 • 26 500 • 103/1210 = 43 802 Н.

Коэффициент нагрузки [см. форму
лу (5.50)] Кр =  КАКр0КрчКра =  1 ‘ 1,4 х 
х 1,11 -1 = 1,55.

Здесь КА = 1; Кр$ = 1,4 (см. рис. 5.8); 
KFa = 1; Ajcv =1,11 (см. табл. 5.11) при 
окружной скорости колес

v=-nd2n2 _ 3,14-1210-3,7
60000

=0,24 м/с.
60-103

По таблице 5.7 назначаем степень 
точности передачи 9.

Коэффициент формы зуба шестерни 
1/-51 = 3,98, колеса YFs i =  3,6 (см. с. 67).

Определяем напряжения изгиба для 
наиболее слабого элемента по отноше
нию aFP/Y FS:

для шестерни
о т / Yfs1 = 271/3,98 = 68,1;
для колеса
oFP2/YFS2 =  223/3,6 = 61,9.

Итак, наиболее слабый элемент — 
колесо. Поэтому напряжения изгиба 
рассчитываем для колеса:

FOf 2 —
К,т-K FK FJ FS2 =

43802
90-10

1,4-1,11-3,6=272,ЗМПа,

что больше допустимого значения.
Степень перегрузки зубчатой пере

дачи

aFP- a F_ 1 QQ=223—272,3
a FP 223

• 100= 22%.

Поскольку полученная степень пе
регрузки превышает 5 %, что недопус
тимо, корректируем ширину зубчатого 
венца колес:

CTF 2 
CSpp 2

b„ =
272,3
223

90=109,9мм.

Принимаем /;'. = 100 мм. Вычисляем 
параметр Vbd=b'w/ d w\ =110/220=0,5, что 
допустимо.

Диаметры окружностей вершин зу
бьев: шестерни da\ = dwl + 2т =  220 + 
+ 2 ■ 10 = 240 мм; колеса da2 = dw2 + 2т =  
+ 1210 + 2- 10= 1230 мм.

Диаметры окружностей впадин зу
бьев: шестерни df\ = dv\ — 2,5т = 220 —
— 2,5 • 10 = 195 мм; колеса df2 =  dw2 -
-  2,5т = 1210 -  2,5 • 10 = 1185 мм.

6. Определяем силы, действующие в 
зацеплении:

окружные F, 1 = —F, 2 =  43 802 Н (см. п. 5); 
радиальные /у i = —Fr2 = F,tg a  = 43 802 x 

x0,364 = 15 944 H (при угле зацепления 
a  =20°).

Пример 3. Рассчитать зубчатую пере
дачу одноступенчатого конического ре
дуктора. Исходные данные для расчета: 
вращающий момент на тихоходном 
валу редуктора 72 = 120 Н м, частота 
вращения быстроходного вала редукто
ра щ =  950 мин-1, п2 = 301 мин-1, пере
даточное число редуктора w = 3,15, на
грузка постоянная, ресурс работы пере
дачи Lh=  15 000 ч.

1. Выбираем материалы зубчатых 
колес и определяем допустимые напря
жения. По таблице 5.1 назначаем для 
изготовления шестерни сталь 40Х, пос
ле термического упрочнения — улуч
шения (НВ 260...280), ав = 950МПа, 
от = 700 МПа; для колеса ту же сталь 
40Х после улучшения, но твердостью 
на 15 единиц ниже (НВ 230...260), 
ов = 850 МПа, стт = 550 МПа.

Допустимые контактные напряже
ния определяем по формуле (5.4). Пре
дел контактной выносливости зубьев, 
соответствующий базовому числу цик
лов (см. табл. 5.2):

для шестерни с#  цт ь\ =  2НВ\ + 70 = 
= 2 • 270 + 70 = 610 МПа;

для колеса Ь2= 2 НВ2 + 70 =
= 2 • 245 + 70 = 560 МПа; при расчетной 
твердости НВХ = 0,5(НВтШ + НВтах\) = 
= 0,5(260 + 280) = 270;
НВ2 = 0,5 (HBmin2 + ЯЯтах2) = 0,5(230 +
+ 260) = 245.

Для однородной структуры материа
ла ‘S'tfmin =1,1 (см. с. 58). Коэффициент

долговечности Z,
N Я Iim

N  - N
определя

ет
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ем графически. Для этого сначала по 
рисунку 5.4 находим для шестерни 
W/fflmi = 20- Ю6, для колеса Nm[m2 =  
= 15 • 106. Затем вычисляем расчетное 
число циклов напряжений при посто
янном режиме нагружения [см. форму- 
лу (5.6)]:

для шестерни
NKX =  60n,cLh =  60 • 950 • 1 • 15 ООО = 
=8,55 • 10̂  млн циклов;

для колеса
Nn  = 60n2cLh = 60 • 302 • 1 • 15 000 =
= 2,72 • 10§ млн циклов.

Здесь п2 =  « 1 /и  =950/3,15 = 302 мин-1. 
Коэффициент долговечности опре

деляем по графику (см. рис. 5.3) в зави
симости от отношения Nx/NH,im:

для шестерни при NKX/N H limi = 
= 8,55 • 108/(20 • 106) = 42,75 получаем 
Zm =  0,82;

для колеса при NK2/N Hlim2 =  
=  2,72 • 108/(  15 • 106) — 18 находим ZN2 =  
= 0,89.

Допустимые контактные напряже
ния:

для шестерни

а,т  = ^ Z „ ,  = М -0 ,82=454,7МПа;
U  и  m in  1 ДН min

для колеса
а Н lim*2

а НР2  — ZN2 =— -0,88=448МПа. 
1,1

С учетом рекомендаций параграфа
5.2 определяем расчетное допустимое 
контактное напряжение

анр =  0,45(c#/>i + Стярг) =
= 0,45 • (454,7 + 448) = 406,2 МПа.

Это значение меньше онртт поэто
му согласно условию (5.13) принимаем 
онр =  ояртт = 448 МПа.

Допустимое напряжение изгиба оп
ределяем по формуле (5.21).

Предел выносливости при изгибе, 
соответствующий базовому числу цик
лов (см. табл. 5.3): 

для шестерни
=\,75НВ] =1,75-270=472,5МПа;

для колеса 
_о

Коэффициент запаса прочности при 
изгибе Sf =  1,7 (см. табл. 5.3). Коэффи
циент долговечности при изгибе [см. 
формулу (5.16)] с учетом 7Ул;т = 4- 106 
(для стали): 

для шестерни

У т = № г ш /Як1  =^4-106/(8,55-108)<1;

для колеса 

УN7 = Р р ш /М к2 =^4-106/(2,7М 08)<1.

Принимаем Ym = 1, Ym  = 1. При од
ностороннем приложении нагрузки 
Ya =  1 (см. с. 60).

Допустимые напряжения изгиба: 
для шестерни

/̂nimM v тг 472,5 1 1 ~nQ N*|-r <5рр\ =— =---- YnxYa =— ^--1-1=278 МПа.
О/г 1, /

для колеса 

_ стЛипй2 v  v  _428,75 ,
° F P  2 ------- ^ -------r N 2 r A --------

= 252,2 МПа.
2. Определяем основные геометри

ческие параметры зубчатой передачи. 
Внешний делительный диаметр колеса 
[см. формулу (5.75)] при коэффициенте 
Кы =  0,285

^ , 6 5 0 3 ^ = 1 6 5 0
' 448-0,85О iipVН Р У Н

98

Fiim ь  =1,75 НВ2 =1,75-245=428,75МПа.
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= 218,6 мм.

Коэффициент К щ =  1,05 (см. 
рис. 5.27); коэффициент вида зубьев 
v H— 0,85.

По ГОСТ 2742-86 (см. табл. 5.19) при
нимаем de2=  225 мм, ширину зубчатого 
венца bw = 34 мм. Окружная скорость ко-

nde2n2 3,14-225-301 Q -л , лес у=— ^ -4 = -1— —-------= 3,54 м/с.
60-103 60000

При таком значении скорости допуска
ется применение прямозубых колес.

По рекомендациям параграфа 5.5 
число зубьев шестерни должно быть 
Z\ — 18...24. Принимаем z\ = 20; число 
зубьев колеса z2 = Z\u  = 20 • 3,15 = 63.

Внешний окружной модуль зубча



тых колес те = de2/z 2 =  225/63 = 3,57 мм. 
Полученное значение проверяем по 
условию: те > b j  10 = 3,4. Условие вы
полняется. В противном случае следу
ет уменьшить число зубьев колес 
(см. рис. 5.24). Значение модуля может 
быть нестандартным.

По формулам, приведенным в таб
лице 5.14, определяем внешнее конус
ное расстояние

Re =0,5 m j z f  +zl =0,5-3,57^202 + 632 =
= 117,985 мм и углы делительных кону
сов: tg5, = 1/« = 1/3,15 = 0,31746 => 5, = 
= 17°36'; S2 = 90°- 17°36' = 72°24'.

Внешний делительный диаметр ше
стерни de\ =  mez\ = 3,57 • 20 = 71,4 мм. 
Среднее конусное расстояние Rm = R e — 
—0,5bw = 117,985 — 0,5 • 34 = 100,985 мм. 
Коэффициент относительной ширины 
колеса Kbe = bw/R e = 34/117,985 = 0,288. 

Средние делительные диаметры: 
колеса dm2 =  (1 — 0,5A"fe) ■ de2 = (1 — 0,5 х 

х 0,288)225= 192,6 мм;
шестерни dm. = (1 — 0,5 Khe) • de, =  

= (1 -  0,5-0,288)71,4 = 61,12мм.
Средний окружной модуль т = 

= meR J R e =  3,57 • 100,985/1 17,985 = 
= 3,06 мм.

3. Выполняем проверочный расчет 
передачи на контактную выносливость 
[см. формулу (5.82)]. Значения коэф
фициентов, входящих в эту формулу, 
принимаем по рекомендациям парагра
фа 5.5: для прямозубой передачи 
ZH=  2,5; ZE=  190 МПа;

=7 (4 a ) / 3=V(4 1,669)/3  = 0,1
эффициент торцевого перекрытия

а я =

ко-

-3,2
Zi z2

-3,2 _l_ J_

х20 + « /
= 1,669. Уточняем окружную скорость 
колес по среднему диаметру:

V -6— =3,04 м/с. По
60-103 6 0 000 /

таблице 5.7 принимаем степень точнос
ти изготовления передачи 8.

Коэффициенты: Кца = 1 (для прямо
зубых передач); Ки$ = 1,05 (см. рис. 5.28, 
кривая /); A^v= 1,07 (см. табл. 5.11).

Окружная сила на среднем диаметре 
Ftm = 2 T2/ d m2 = 2 • 120 • 103/ 192,6 = 
= 1247Н.

Контактные напряжения в зубьях

= 2,5-190-0, i
1247-1-1,05-1,17^3,152+1

34-61,12-3,15-0,85 
= 399 МПа.

Полученное значение меньше допу
стимого.

Отклонение расчетного значения 
напряжения от допустимого, или сте
пень перегрузки редуктора,

Ла = —° я -100=—8-~ 39-? • 100=10,9 %, 
Gfjp 448

что допустимо.
4. Выполняем проверочный расчет 

прямозубых передач на выносливость 
при изгибе [см. формулу (5.82)]. Чтобы 
определить коэффициенты, входящие в 
эту формулу, сначала вычисляем число 
зубьев эквивалентного колеса:

шестерни zv\ =
20

cos8, 0,953
=21;

Z2колеса zv2=---- 63
=29.

cos82 0,302
Затем по числу зубьев эквивалент

ного колеса принимаем значения коэф
фициента формы зуба (см. с. 67): 
Yf 1 = 4 ; Yf2 = 3,6. Определяем коэффи
циенты К/,ь =1,11 (см. рис. 5.27) и 
К,7V=1,1 (см. табл. 5.11). Коэффициент 
формы зубьев для прямозубых колес 
YF=  0,85.

Напряжение изгиба: 
для шестерни
_ v РшКррКп 1247 1,11-1,1

° F l  ~ х Л  :
b w m v n

= 68,9 МПа;
34-3,06-0,85

для колеса
ор2 = Ofi YF2/  Yf\ = 68,9 х 3 ,6 /4  = 

= 62 МПа.
Полученные значения меньше допу

стимых (см. п. 1 данного примера).
5. Определяем силы, действующие в 

зацеплении:

FrX = - F a =  1247 Н;
Fr 1 = ~ Fa2 =  Fn tg a  sin S2 =

= 1247-0,364-0,953 = 433 H;
Fr2 = ~Fa\ = Fa tg a  sin 8, =

= 1247-0,364-0,302 = 137 H.
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В случае невыполнения условий п. 3 
или п. 4 корректируют параметры пере
дачи. Например, если рабочее напря
жение он будет превышать допустимое 
значение более чем на 10 %, то необхо
димо увеличить конусное расстояние 
(наибольший модуль) и пересчитать 
параметры передачи.

Контрольные вопросы и задания

1. Составьте классификацию зубчатых пере
дач. 2. Перечислите основные преимущества и 
недостатки зубчатых передач. 3. Назовите основ
ные виды повреждения и разрушения зубьев. 4. 
По каким критериям рассчитывают зубчатые пе
редачи? 5. Чем различаются расчеты закрытых и 
открытых зубчатых передач? 6. Какие материалы 
применяют для изготовления зубчатых колес? 7. 
Какие виды термической и термохимической об
работки применяют для упрочнения зубьев?

8. Какие основные параметры зубчатых передач 
стандартизованы? 9. Почему рекомендуется при
нимать число зубьев шестерни не менее 17? 10. 
Какие усилия возникают в зацеплении зубчатых 
передач и как их определяют? И. Составьте алго
ритм расчета цилиндрической зубчатой переда
чи, конической зубчатой передачи, планетарной 
передачи. 12. Запишите формулы для определе
ния допустимых контактных напряжений, допу
стимых напряжений изгиба. Поясните смысл ко
эффициентов, входящих в формулы. 13. В каких 
случаях проектный расчет выполняют по кон
тактным напряжениям, а в каких случаях — по 
напряжениям изгиба? 14. В чем особенности 
расчета планетарных передач? 15. Какие требова
ния необходимо соблюдать при подборе чисел 
зубьев для колес планетарной передачи? 16. Пе
речислите основные кинематические и геомет
рические параметры конических зубчатых пере
дач. 17. В чем особенности проектирования двух
ступенчатых цилиндрических и коническо-ци
линдрических редукторов? 18. Расскажите порядок 
эскизной компоновки зубчатых цилиндрических 
и конических редукторов.
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Г л а в а  6 

ЧЕРВЯЧНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

6.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

В червячной передаче движение осу
ществляется по принципу винтовой 
пары. Передача состоит из червяка 1 
(рис. 6.1), имеющего винтовую нарезку 
витков, и червячного колеса 2. Ее ис
пользуют для передачи вращательного 
движения между скрещивающимися 
осями валов (обычно под углом 0 = 90°) 
при необходимости реализации доста
точно больших передаточных чисел 
(и = 10...80).

Преимущества червячных передач: 
высокие значения передаточных чисел, 
бесшумность и плавность работы, воз
можность получения точных и малых 
перемещений. Они допускают высокие 
перегрузки и могут обеспечить само
торможение механизма. Самоторможе
ние червячной передачи позволяет вы
полнить механизм без тормозного уст
ройства, препятствующего обратному 
вращению колеса (например, под дей
ствием силы тяжести поднимаемого 
груза).

К недостаткам червячных передач 
можно отнести низкий КПД вслед
ствие высокой скорости скольжения в 
зоне контакта витков червяка с зубьями 
колеса и значительное в связи с этим 
тепловыделение, ускоренное изнаши
вание и склонность к заеданию, необ
ходимость применения дорогих анти
фрикционных материалов с невысоки
ми механическими свойствами, повы
шенные требования к точности изго
товления и сборки, необходимость ре
гулировки зацепления.

По форме внешней поверхности 
червяка (рис. 6.2) передачи бывают с 
цилиндрическим (а) и глобоидным (б) 
червяком. Глобоидная передача харак

теризуется повышенным КПД и более 
высокой несущей способностью за счет 
увеличения длины линии контакта, но 
одновременно сложностью в изготов
лении, сборке и большой чувствитель
ностью к осевому смещению червяка, 
вызываемому, например, изнашивани
ем подшипников.

По форме боковой поверхности вит
ка передачи бывают трех типов: с архи
медовым (ZA), конволютным (ZN) и 
эвольвентным (Z7) червяками, которые 
изготавливают разными способами.

Выбор профиля витка червяка в ос
новном определяется технологически
ми соображениями. В машиностроении 
широко применяют архимедовы червя
ки. Для их изготовления не требуется 
специальных станков, но шлифование 
витков затруднено, так как для этих це
лей требуются шлифовальные круги 
фасонного профиля. Архимедовы чер
вяки используют при твердости мате
риала НВ< 350.

Эвольвентные и конволютные чер
вяки применяют при высокой твердо
сти рабочих поверхностей (не менее 
45HRC), так как шлифование их после 
термообработки не сопряжено с техни
ческими трудностями.

Направление витков червяка может 
быть правое или левое. В основном ис
пользуют червяки с правой нарезкой.

6.2. ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ 
ПАРАМЕТРЫ ЧЕРВЯЧНОЙ 

ПЕРЕДАЧИ

Основные геометрические парамет
ры цилиндрических червячных пере
дач — модуль зацепления т, число вит
ков (заходов) червяка z\ и зубьев колеса
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Рис. 6.1. Червячная передача:
1 — червяк; 2 — червячное колесо

Z2, коэффициент диаметра червяка q, 
номинальное значение передаточного 
числа «ном и межосевое расстояние aw 
регламентированы ГОСТ 2144—76*.

В червячных передачах модуль т = 
=р/п  (здесь р — осевой шаг червяка, мм). 
Для червяка этот модуль осевой, для ко
леса — торцевой. Значения модулей т , 
мм, регламентированы стандартом:
Ряд 1 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10;

12,5; 16; 20 
Ряд 2 3; 3,5; 6; 7; 12; 14

Число витков червяка Z\ принимают
1, 2 или 4 (z\ = 3 стандартом не предус
мотрено). Величину z\ выбирают в за
висимости от передаточного числа и 
червячной пары:

и 8...14 14...30 Свыше 30
Z \  4 2 1

По условию неподрезания основа
ния ножки зуба колеса число зубьев ко
леса должно быть Z2 ^ 27. Значения

а б

Рис. 6.2. Передача с цилиндрическим (я) и глобо- 
идным (б) червяками

Z2 > 83 принимать не рекомендуется, 
так как снижается прочность зубьев 
червячного колеса на изгиб. Диапазон 
оптимальных значений Z2 = 32...63.

Передаточное число червячной пе
редачи

W =V Z l=«l/«2, (6-1)
где /?!, п2 — частоты вращения соответственно 
червяка и колеса.

Для червячных передач стандартных 
редукторов передаточные числа выби
рают из следующих значений:

Ряд 1 8; 10; 12,5; 16; 20; 25; 31,3; 40;
50; 63; 80 

Ряд 2 9; 11,2; 14; 18; 22,4; 28; 35,5;
45; 56; 71

Для получения минимальных габарит
ных размеров передачи рекомендуется 
принимать наименьшее возможное зна
чение z\- Однако следует иметь в виду, что 
при этом КПД передачи будет минималь
ным. Число зубьев колеса Z2 = Z\u.

Значения коэффициента q диаметра 
червяка, введенного для удобства рас
чета геометрических параметров, рег
ламентированы стандартом:

Ряд 1 8; 10; 12,5; 16; 20 
Ряд 2 7; 9; 12; 14

С целью уменьшения номенклатуры 
зубонарезного инструмента ГОСТ 
2144—76 рекомендует принимать этот 
параметр в сочетании с модулем зацеп
ления и числом витков червяка из сле
дующих соотношений:
т, мм 2; 2,5; 3,15; 4; 5 6,3; 8; 10; 12,5 
q 8; 10; 12,5; 16; 20 8; 10; 12,5; 16; 20

Продолжение

т, мм 16
q 8; 10; 12,5; 16

Фактическое значение q следует вы
бирать, исходя из обеспечения доста
точной жесткости червяка, после пред
варительного расчета q по приближен
ной зависимости

<7min = 0,25^2- (6 .2 )

При выборе q следует также учиты-
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6.1. Значения углов подъема винтовой линии червяка у

Число Значения у при коэффициенте q

червяка 8 9 10 12 12,5 14 16 20

1 7°07'30" 6°20'25" 5°42'38" 4045'49" 4°34'26" 4°05'08" 3°34'35" 2°5Г45"
2 14°02'10" 12°ЗГ44" 1Г18'36" 9°27'44" 9°05'25" 8°07/48" 7°07'30" 5°42'3S"
4 26°33'54" 23°57'45" 2Г48 '05" 18°26'06" 17°44'41" \5 'Ж 4Ъ " 14°02'10” 1Г18'36"

6.2. Формулы для расчета геометрических параметров червячных передач с архимедовым червяком типа
ZA  (рис. 6.4)

Параметр Обозначение Формулы, рекомендации

Высота витка червяка h\

Высота головки витка червяка и зуба ha\(ha2) 
колеса
Делительный диаметр:

червяка d\
червячного колеса d2

Диаметр вершин:
витков червяка daX

зубьев червячного колеса da2 
Диаметр впадин:

витков червяка dj\

зубьев червячного колеса dp

Начальные диаметры:
червяка dw\
колеса dw2

Наибольший диаметр червячного daM2 
колеса
Длина нарезной части червяка Ь\
Ширина зубчатого венца червячного Ь2

Условный угол обхвата 28

h{ = h*m = 2,2  т 

hal ~hal ~ha W

d\ = qm 
d2 =  z2m

dai =d\ +2ha\m = d\+ 2m =m (q+2 ) 
dai = m(z2 + 2 + 2x)

dn = m ( q - 2 A) 

dfl — 2m̂ hf —x^-d2 —2m(\,2—x)

dw l = {Q + 2x)m 
dw 2 = d2

6m
daM2 -da2 +'

Z\ + 2

См. табл. 6.3 
Рекомендуется принимать b2 <0,75dai 

при z\ =  1; 2 
b2 < 0,67da\ при z\ = 4

25=2arcsin
da\ -0 ,5 m

П p и м e ч а н и e: h* = 2,2 — коэффициент высоты витков исходного червяка (ГОСТ 19036—94); 

h*a = 1 — коэффициент высоты головки витка; А /=1,2 — коэффициент высоты ножки витка.

вать, что с увеличением этого коэффи
циента уменьшается КПД передачи. 

Межосевое расстояние
aw = 0,5(</, + d2) = 0,5 m(q + z2)- (6.3)

Для стандартных редукторов значе
ние aw, мм, регламентировано ГОСТ 
2144-76*:
Ряд 1 

Ряд 2

50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 
250; 315; 400; 500 
45; 56; 71; 90; 112; 140; 180; 
225; 280; 355; 450

Если полученное значение aw не соот
ветствует стандартному, то необходимо 
изменить сочетания параметров т и q 
или применить передачи со смещением 
(корригированные), причем смещают 
только червячное колесо. Необходимый 
коэффициент смещения инструмента 
при заданном межосевом расстоянии

х = Д а/т = a j m  — 0,5(# + z2). (6.4)

Положительное смещение приводит 
к увеличению межосевого расстояния.
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Зуб колеса Виток червяка

tg Y =  v 2/ v i  =  Z \ / q , (6.6)

где vj, v2 — окружные скорости соответственно 
червяка и колеса. Формулы для расчета скорос
тей даны в параграфе 6.3.

Значения угла у принимают в зави
симости от числа заходов червяка по 
таблице 6.1.

Размеры червячных передач с архи
медовым червяком типа ZA рассчиты

вают по формулам, указанным в табли
цах 6.2 и 6.3.

6.3. Формулы для определения длины Ь\ нарезной 
части червяка

Рис. 6.3. Схема для определения скорости 
скольжения

В этом случае
aw = 0,5(^ + d2 + 2 тх) =

= 0,5m(q + z2 +2х). (6.5)

Рекомендуемый диапазон значений 
коэффициента смещения - 1 < х < 1 .  В 
передачах без смещения х = 0.

Важным геометрическим парамет
ром червяка является также угол у 
подъема винтовой линии червяка. Из 
рисунка 6.3 видно, что

Коэффи
циент Формулы

смещения
червяч

ного при г, = 1; 2 при z, =  4
колеса х

- 1  Ъх > (10,5 + 0,06Zi)m b\ > (10,5 + 0,09г2)^
—0,5 Ь\ > (8 +  0,06z2)m Ь\ > (9,5 +  0,Q9z2)m

0 А, >(11 + 0 ,06z2)m Aj > (12,5 +  0,09z2)m 
0,5 bl > ( \ \ + 0 , \ z 2)m ^ > ( 1 2 ,5  +  0,1*2)*!

1 b \> ( \2  + 0 , \z 2)m bl > (\3  + 0 ,lz2)m

П р и м е ч а н и е .  Для шлифуемых и фрезе
руемых червяков длину следует увеличить: на 
25 мм при /я < 10 мм; 3 5 ...40мм при т = 1 0 . . .  
16 мм; 50 мм при т > 16 мм.

6.3. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ И СИЛОВЫЕ 
ПАРАМЕТРЫ ЧЕРВЯЧНОЙ 

ПЕРЕДАЧИ. КПД ПЕРЕДАЧИ

Скольжение в передаче обусловле
но разным направлением окружных 
скоростей червяка vj и колеса v2. Ког
да точка контакта совпадает с полю
сом зацепления, относительная ско
рость скольжения vs (см. рис. 6.3) на
правлена по касательной к винтовой 
линии червяка. В этой точке окруж-
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Рис. 6.4. Основные геометрические параметры червячной передачи

fusauiomobile.ru



6.4. Рекомендации по выбору степени точности изготовления червячных передач (ГОСТ 3675—81)

Степень точности Скорость 
скольжения, м/с Обработка Область применения

До 10 Закалка (HRC 48...54), шлифовка и 
полировка червяка.
Нарезка колеса шлифованными 
червячными фрезами.
Обкатка под нагрузкой

До 5 Допустимая твердость червяка 
НВ<350 без шлифовки.
Нарезка колеса шлифованными 
червячными фрезами. 
Рекомендуется обкатка под нагруз-

Передачи с повышенными ско
ростями и повышенными тре
бованиями к габаритным раз
мерам

Передачи среднескоростные со 
средними требованиями к 
шуму, габаритным размерам и 
точности

До 2 Червяк твердостью НВ <350 без 
шлифовки.
Нарезка колеса любым способом

Передачи открытые низкоско
ростные с кратковременной ра
ботой или ручным приводом

ные скорости, м/с, определяют по 
формулам

V] = 7icf]«i/(60 • 10_3);
V2 =  7Гй?2«2 /(60  • 10  3) ,

где d\, d2 — делительные диаметры соответствен
но червяка и колеса, ммуп\, п2 — частоты враще
ния червяка и колеса, мин-1.

Из параллелограмма скоростей сле
дует, что

nnxdx
=Vi/cosy =

тщ
60-103cosy 19100

yjzi +q2 • 

(6 .7)

При проектном расчете, когда гео
метрические параметры передачи неиз
вестны, значение скорости скольжения 
можно предварительно найти по фор
муле

у,=4 ,510-4« ,з/7Г, (6.8)

где Т2 — номинальный вращающий момент на 
валу колеса, Н ■ м.

Степени точности червячных передач.
Для червячных передач установлены 12 
степеней точности, для каждой из ко
торых предусмотрены нормы кинема
тической точности, плавности и кон
такта зубьев и витков. В трансмиссиях 
обычно применяют 7-ю ( ^<10  м/с), 
8-ю ( V j< 5 m /c )  и  9 -ю  (vs < 2 m /c )  степе
ни точности (табл. 6.4). Использование 
степени точности 9 для червячных пе
редач редукторов запрещено.

КПД червячной передачи определяют 
аналогично КПД резьбовой пары по 
формуле

tgy
т1=7--7 .--Л. (6.9)

tg ( y + p ') ’

где р — приведенный угол трения, определяе
мый экспериментально с учетом относительных 
потерь мощности в зацеплении, опорах и на пе
ремешивание масла.

Значения приведенного угла трения 
р' = arctg/’7 (здесь / '  — приведенный ко
эффициент трения) выбирают по фак
тической скорости скольжения v5 
(табл. 6.5).

С увеличением числа заходов червя
ка Zi возрастает КПД передачи, но 
уменьшается передаточное число. КПД

Рис. 6.5. Схема приложения нормальной нагрузки к 
боковой поверхности червяка и ее составляющие 
(а). Силы, действующие в червячном зацеплении (б)

rusaulomobile.ru 105



6.5. Приведенные коэффициенты трения / '  и углы трения р'

Скорость 
скольже
ния, м/с

Материал венца червячного колеса

Оловянная бронза Безоловянная бронза, 
латунь

Твердость рабочих поверхностей витков червяка

Серый чугун

HRC >45 HRC< 45 HRC> 45 HRC> 45

Г Р' Г р' Г р' Г р'

0,01 0,11 6° 17' 0,12 6°5Г 0,17 7°30' 0,18 9°40'
0,1 0,080 4°34' 0,09 5°08' 0,125 7°07' 0,13 7°24/

0,25 0,065 3°43' 0,075 4°17' 0,095 5°26' 0,1 5°43'
0,5 0,055 3°09' 0,065 3°43' 0,085 4°52' 0,09 5°09'

1 0,045 2°35' 0,055 3 W 0,065 3°43' 0,07 4°00'
1,5 0,04 2°17' 0,05 2°5 Г 0,055 3°09' 0,065 3°43'
2 0,035 2°00' 0,045 2°35' 0,05 2°5Г 0,655 3°09'

2,5 0,03 Г43' 0,04 2° 17' 0,045 2°35' 0,051 2°55'
3 0,028 Г36' 0,035 2°00' 0,04 Г43' 0,042 Г43'
4 0,024 Г22' 0,031 Г47' 0,035 2°00' — —

5 0,022 Г16' 0,029 1°40/ 0,03 Г43' — —

8 0,018 Г02' 0,026 Г29' 0,025 Г26' — —

10 0,016 0°55' 0,024 Г22' — — — —

15 0,014 0°48' 0,02 Г09/ — — — —

П р и м е ч а н и е .  Для передач с чугунным колесом и стальным червяком твердостью НВ< 350 
значения / '  и р' увеличивают на 20 % относительно указанных для серого чугуна при HRC> 45.

червячной передачи зависит от приме
няемого сорта масла, твердости и ше
роховатости рабочих поверхностей вит
ков червяка.

На первом этапе проектирования, 
когда параметры передачи еще неиз
вестны, можно ориентировочно прини
мать: г) = 0,7 при z\ = 1; л = 0,75...0,82 
при Z\ = 2; г| = 0,87...0,92 при z\ =  4.

Силы, действующие в червячном зацеп
лении. Нормальную силу Fn, приложен
ную в полюсе зацепления (рис. 6.5, а), 
заменяют тремя взаимно перпендику
лярными составляющими (рис. 6.5, б): 
окружной Fb радиальной Fr и осевой Fa.

Окружная сила Fa на червячном ко
лесе равна осевой Fa{ на червяке:

Fa ~  ~Fa\ ~  2 Т2/ d2. (6.10)

Осевая сила на колесе равна окруж
ной силе на червяке:

Fn = -Fa2 = 2 а д  = Fa tg (у + р'). (6.11)

Радиальная сила на колесе и червяке 
Fr\ = - F ri =  Fl2tga, (6.12)

где а  = 20° — угол профиля в осевом сечении ар
химедова червяка (см. рис. 6.5, а).

6.4. МАТЕРИАЛЫ ЧЕРВЯЧНОЙ ПАРЫ. 
ДОПУСТИМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ 

МАТЕРИАЛОВ

Общие сведения. Основными причи
нами выхода из строя червячных пере
дач являются заедание, изнашивание, 
поверхностные разрушения (усталост
ное выкрашивание и пластическая де
формация) рабочих поверхностей зубь
ев колеса, усталостная поломка зубьев 
колеса.

Заедание наиболее опасно для ко
лес, изготовленных из безоловянных 
бронз и чугунов. В этом случае заеда
ние переходит в задир с последующим 
интенсивным изнашиванием. Интен
сивность изнашивания существенно за
висит от качества смазочного материа
ла, точности монтажа, шероховатости 
рабочих поверхностей витков червяка, 
частоты пусков и остановок передачи.

Усталостное выкрашивание проис
ходит в передачах, колеса которых из
готовлены из мягких бронз, стойких 
против заедания.

Так как интенсивность изнашива
ния зависит от контактных напряже
ний, то основной расчет червячных 
передач — это расчет по контактным
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напряжениям (проектный и провероч
ный). Расчет по напряжениям изгиба 
выполняют как проверочный для пре
дупреждения излома зубьев. При дей
ствии кратковременных перегрузок не
обходим также проверочный расчет зу
бьев на статическую прочность по кон
тактным напряжениям и на изгиб.

Материалы червячной пары. Наличие 
скольжения в передаче вызывает необ
ходимость использования материалов с 
хорошими антифрикционными свой
ствами, высокой износостойкостью и 
стойкостью против заедания.

Червяки изготовляют из углеродис
тых или легированных сталей, подвер
гая их объемной или поверхностной 
термообработке. Червяки из сталей 45, 
40Х, 40ХН и др. закаливают до твердо
сти рабочих поверхностей 45...55 HRC, 
а червяки из сталей 20Х, 12ХНЗА, 
18ХГТ, 20ХНЗА цементируют и закали
вают до твердости 56...63 HRC с после
дующим шлифованием и полировани
ем рабочих поверхностей. Для откры
тых передач и передач невысокой мощ
ности с ручным приводом используют 
нешлифованные червяки из стали 45 с 
твердостью НВ< 350.

Зубчатые венцы червячных колес 
изготовляют из материалов, обладаю
щих высокой сопротивляемостью зае
данию и антифрикционными свойства
ми. К таким материалам относятся 
бронзы, латуни и чугуны. Марку мате

риала выбирают в зависимости от ско
рости скольжения (табл. 6.6).

При высоких скоростях скольжения 
применяют высокооловянные бронзы, 
обладающие лучшими противозадир- 
ными свойствами, при v5 < 4 m / c  — без- 
оловянные бронзы, латуни марок 
ЛАЖМц 66-6-3-2, ЛМцС 58-2-2 и др.

Допустимые контактные напряжения. 
Для колес, изготовленных из материа
лов, стойких к заеданию (с пределом 
прочности ав < 300 МПа), нагрузочная 
способность передачи ограничивается 
контактной усталостью. Допустимые 
контактные напряжения для таких ко
лес определяют из условия

[Qtf] = [ghI°C\Zn, (6.13)
где [а//]0 = овКаН—допустимое напряжение, 
МПа, при числе циклов напряжений, равном 107; 
^ / /  — коэффициент, учитывающий твердость 
витков червяка: КаН=  0,9 при твердости рабочих 
поверхностей витков червяка HRC> 45; К^ц~ 
= 0,85 при твердости HRC< 45; КаН =  0,7 при 
твердости НВ< 350; Q  — коэффициент, учитыва
ющий интенсивность изнашивания зуба колеса.

Значение коэффициента Cv выбирают 
в зависимости от скорости скольжения:

vs, м/с 1 2 3 4 5 6 7 8 
Cv 1,33 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,8

Коэффициент долговечности 
учитывающий влияние срока службы и 
режима нагрузки передачи при расче-

6.6 Характеристики материалов для червячных колес

Марка материала Способ отливки Предел прочности a  , 
МПа

Предел текучести a , 
МПа

Скорость сколь:* 
м/с

БрОЮН1Ф1 ц 290 170 Свыше
БрОЮФ-1 П 200 120

К 240 160
БрОНФ Ц 290 170
БрОбЦбСЗ П 180 90 4...10

к 200 90
Бр05Ц5С5 К 220 90
БрА10ЖЗМц1,5 п 395 300 До 4

к 490 360
БрА9ЖЗЛ п 395 195 До 4

к 495 195
Ц 500 200

СЧ 15 п 314* — До 2
СЧ 18 п 358* —

СЧ 20 п 392* —

* Предел прочности при изгибе (ав.и).
У с л о в н ы е  о б о з н а ч е н и я  способов отливки: П — в песчаную форму (при единичном 

производстве); К — в кокиль; Ц — центробежный.
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тах на контактную выносливость,

Z n  s/lO7 /  N  н е  > (6.14)
где Nh e— эквивалентное число циклов напряже
ний: 106< N HE<25- Ю7.

При переменном режиме нагруже
ния [см. формулу (5.8)]

к (  Т [ ' А
N  НЕ - 6 0 с  X 

/=1 щЦй> (6.15)

[ о я ]  = 3 0 0 -2 5 у5; (6.17)

для колеса из чугуна и закаленного 
червяка

[оя] = 200 -  35vs; (6.18)

для колеса из чугуна и червяка из 
улучшенной стали

[g„] = 175 -  35vs.

Допустимые напряжения изгиба зубь
ев червячного колеса при расчете на 
выносливость при изгибе

(6.19)N9
где [а^]0— допустимое напряжение, МПа, соот
ветствующее базовому числу циклов напряже
ний: для бронзы [о/г]0 = 0,08ав + 0,25ат.

Коэффициент долговечности при 
изгибе

Yn =^Ю 6/ ^ £ , (6-20)
где Nfe — эквивалентное число циклов напряже
ний зубьев червячного колеса за весь ресурс ра
боты передачи.

При переменном режиме нагруже
ния

N FE - 6 0 с  j
/=1 (6.21)

где к — число режимов; 7} — вращающий момент 
на колесе на i-м режиме, Н • м; я, — частота вра
щения червячного колеса на i-м режиме, мин-1; 
Ьш — ресурс работы на i-м режиме, ч.

При постоянной нагрузке
NHE = 60n2Lh, (6.16)

где /72 — частота вращения червячного колеса.

Если N  не ̂  25 • 107, то его принима
ют равным 25 * 107.

Для венца колеса из безоловянных 
бронз и чугунов допустимые контакт
ные напряжения определяют из усло
вия сопротивления заеданию в зависи
мости от скорости скольжения vs. Так, 
для червячного колеса из безоловян- 
ной бронзы и стального закаленного, 
шлифованного и полированного чер
вяка

Значения NFE находятся в интервале 
\0в < Nf e <25 • 107, а значения коэффи
циента долговечности 0,55 < YN< 1.

Допустимые напряжения изгиба для 
чугуна

[о/г] = 0,22ави, (6.22)
где а в и — предел прочности чугуна при изгибе.

Предельные допустимые напряже
ния (контактные [а#]тах и на изгиб 
|ст/г]т ах) определяют по таблице 6.7 и 
используют при проверке статической 
прочности зубьев колеса.

6.7. Предельные допустимые напряжения, МПа

Материал колеса К
Оловянная бронза 4ат 0,8ат
Безоловянная бронза 2ат 0,8ат
Чугун 1,65стви 0,6ав и

6.5. ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ 
ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Цель проектного расчета — определе
ние параметров, исключающих вероят
ность начала выкрашивания или возник
новения заедания до истечения расчет
ного ресурса работы Lh. К таким пара
метрам относятся: межосевое расстояние 
aw, модуль w, коэффициент диаметра q и 
число витков Z\ червяка, число зубьев г2 и 
коэффициент смещения х колеса.

Межосевое расстояние можно ори
ентировочно определить по формуле

Т2К Н, (6.23)

где 72 — наибольший вращающий момент на ко
лесе, Н • мм; ^ / /—коэффициент нагрузки; Кн~ 
= 1,1. ..1,2.
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Коэффициент q диаметра червяка 
предварительно определяют по зависи
мости (6.2).

Полученное значение aw округляют 
до ближайшего значения по ГОСТ 
2144—76*. Затем вычисляют осевой мо
дуль зацепления, мм,

Результат расчета округляют до бли
жайшего значения по ГОСТ 2144—76*, 
из которого можно выбрать величину q, 
соответствующую принятому модулю 
(см. также с. 182).

По формуле (6.4) вычисляют необ
ходимый коэффициент смещения х. 
Все остальные параметры червяка и 
червячного колеса определяют по фор
мулам таблиц 6.2 и 6.3.

Проектный расчет заканчивается оп
ределением фактического значения КПД.

6.6. ПРОВЕРОЧНЫЕ РАСЧЕТЫ

Расчет по контактным напряжениям.
Цель расчета — предотвращение начала 
усталостного выкрашивания зубьев до 
истечения ресурса работы Lh.

Контактные напряжения, действую
щие на зубьях червячного колеса, опре
деляют по формуле

476 г ,
1о" 1' <б-25)

где d2 — делительный диаметр колеса, мм; Т2 — 
вращающий момент на колесе, Н • мм; Кн — ко
эффициент нагрузки; d\ — делительный диаметр 
червяка, мм.

Коэффициент нагрузки с достаточ
ной степенью точности рассчитывают 
по формуле

КН =  К ^ ,  (6.26)
где К$ — коэффициент неравномерности распре
деления нагрузки по длине зубьев колеса; К„ — 
коэффициент динамичности нагрузки.

При постоянном режиме работы пе
редачи (для безоловянных бронз)

*p= i + fe/e)3, (6.27)
где 0 — коэффициент деформации червяка 
(табл. 6.8).

При постоянном режиме, когда про
исходит полная приработка зубьев, ре
комендуется принимать К$ =  1.

Коэффициент динамичности на
грузки, зависящий от скорости 
скольжения и степени точности изго
товления передачи, принимают по 
таблице 6.9.

Допускается превышение фактичес
кого напряжения относительно допус
тимого не более 5 %, а снижение — на 
10...15%. При больших отклонениях 
следует либо выбрать другие материалы 
для червячной пары, либо изменить 
межосевое расстояние и повторить рас
чет.

Расчет по напряжениям изгиба. Со
противление зубьев колеса усталостно

6.8. Коэффициент деформации червяка 6

Число 
витков 

червяка г,

Значения 0 при q, равном

(7) 8 (9) 10 12,5 14 16 20

1 57 72 89 108 157 190 240 349
2 45 57 71 86 125 152 190 276
4 37 47 58 70 100 123 152 220

П р и м е ч а н и е .  Значения в скобках применять не рекомендуется.

6.9. Коэффициент динамичности нагрузки Ку

Степень точности 
(ГОСТ 3675-81)

Значения Ку при скорости скольжения, м/с

До 1,5 1,5.. .3 3...7,5 7,5...12

6 — — 1 1,1
7 — 1 1,1 1,2
8 1...1,1 1,1...1,2 1,2...1,3 ___

9 1,2...1,3 — — —
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му излому проверяют по условию:

(6 .2 8 )

где YF— коэффициент формы зуба, зависящий 
от числа зубьев эквивалентного колеса, которое 
вычисляют по формуле 2 ~ z?Jcos3 у; Ft2 — ок
ружная сила на червячном колесе; KF = Ки — ко
эффициент нагрузки; тп =т  cosy — нормальный 
модуль.

Значения коэффициента формы 
зуба червячного колеса выбирают из 
следующих соотношений:

24 26 28 30 32 35 37 
Yf 1,8 1,85 1,8 1,76 1,71 1,64 1,61

Продолжение

z, 40 45 50 60 80 100 
YF 1,55 1,48 1,45 1,40 1,34 1,30

Напряжения изгиба, действующие в 
зубьях колес, размеры которых опреде
лены из расчета на контактную проч
ность, как правило, значительно ниже 
допустимых. Изменения размеров и пе
ресчет передачи не требуются.

6.7. ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ 
ЧЕРВЯЧНОГО РЕДУКТОРА

Выделение значительного коли
чества теплоты при работе червячной 
передачи приводит к нагреву масла. 
При температуре масла, превышающей 
предельное значение, происходит рез
кое снижение его вязкости, вследствие 
чего в передаче возможно возникнове
ние заедания. Для нормальной работы 
передачи средняя рабочая температура 
масла /м не должна превышать допусти
мого значения [/м].

При естественном охлаждении ре
дуктора температура масла

103(1—л)Л г ,
Гм" a:t/1(i +v ) +/o" [/m1’ (6-30)

где л — КПД редуктора (уточненное значение); 
Р\ — мощность на валу червяка, кВт; КТ — коэф
фициент теплопередачи поверхности корпуса, 
Вт/(м2 -°С): при естественном охлаждении Кт = 
= 12..Л8 Вт/(м^ *°С); Л — площадь поверхности 
охлаждения корпуса редуктора без учета площа
ди его дна, м2; \|/ — коэффициент, учитывающий

отвод теплоты от корпуса редуктора через осно
вание (металлическую раму или плиту): 
\|/ = 0,2...0,3 при установке корпуса на металли
ческое основание; \}/ = 0 при установке на фунда
мент с плохой теплопроводностью (например, 
бетонный); t0 — температура окружающего воз
духа: t0 = 20...30 °С.

Площадь А поверхности охлаждения 
корпуса редуктора определяют по его 
размерам в процессе эскизного проек
тирования или рассчитывают по фор
муле

А ~ 20aw]'7. (6.31)

Допустимая температура масла [/м] = 
= 90° при нижнем расположении чер
вяка, [/м] = 80° при верхнем расположе
нии.

Если /М> [ У ,  то предусматривают 
отвод избыточного количества теплоты 
следующими способами: оребрением 
корпуса (увеличивается А); искусствен
ной вентиляцией (возрастает А )̂; с по
мощью системы жидкостного охлажде
ния (снижается /м); применением цир
куляционной смазочной системы с ох
лаждением.

Расположение ребер выбирают из 
условия лучшего обтекания их возду
хом. При естественном охлаждении ре
дуктора ребра располагают вертикаль
но, чтобы нагретый воздух двигался 
вверх, при искусственном — горизон
тально, т. е. вдоль направления потока 
воздуха от вентилятора.

Если при естественном охлаждении 
оребрение не дает желаемого результа
та, то необходимо применять искусст
венное охлаждение, например, обдув 
корпуса воздухом с помощью вентиля
тора, крыльчатка которого закреплена 
снаружи корпуса на быстроходном валу 
так, чтобы воздушный поток обдувал 
возможно большую часть поверхности 
корпуса. Крыльчатку закрывают кожу
хом, а ребра на корпусе располагают 
горизонтально. В этом случае Кт =  20... 
30 Вт/(м2 ■ °С).

Для отвода значительного количе
ства теплоты применяют систему жид
костного охлаждения [АГТ=100... 
200 Вт/(м2 *°С)] или циркуляционную 
смазочную систему.

110 rusiiuiomobile.ru



6.8. РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ на валу двигателя с учетом передаточ- 
НА ЖЕСТКОСТЬ И СТАТИЧЕСКУЮ ного отношения и КПД соответствую- 

ПРОЧНОСТЬ щего участка кинематической цепи.

Расчет тела червяка на жесткость вы
полняют с целью предотвращения не
допустимой концентрации нагрузки в 
зоне контакта.

Условие жесткости червяка имеет 
вид

J(Fn +Fr |L)3 
4 Ш / - \ f l  (6.32)

где / —прогиб червяка, мм; Ftj, ^  — соответ
ственно окружная и радиальная силы, действую
щие в зацеплении; L — расстояние между опора
ми червяка, мм. При предварительных расчетах 
принимают L = (0,9..A)d2‘, Е — модуль упругости 
материала червяка, МПа: Е — 2,06 • 105 МПа; If— 
приведенный момент инерции поперечного се
чения нарезной части червяка (момент инерции 
цилиндрического стержня, эквивалентного чер
вяку по деформации), мм4; [/]—допустимый 
прогиб, мм: [/] = (0,005...0,008)т; т — модуль за
цепления, мм.

Приведенный момент инерции чер
вяка вычисляют по формуле

/ / = ^ - ^ +2’4)3^ +0’35)- <6-33>

Если /> [ /] ,  то необходимо или уве
личить коэффициент q, или уменьшить 
расстояние L.

Расчет зубьев колеса на статическую 
прочность заключается в проверке кон
тактной прочности рабочих поверхнос
тей зубьев колеса и прочности их на из
гиб под действием максимальной крат
ковременно действующей нагрузки. К 
такой нагрузке, вызывающей контакт
ные и изгибные напряжения, обычно 
относят пиковый момент Гпик.

Условия прочности имеют вид

° Н max Imax^ ( 6 .3 4 )

^Fmax ( 6 . 3 5 )

Величины [ся]тахи [cf ]max определя
ют по таблице 6.7.

Момент Гпик на валу червячного ко
леса определяют в зависимости от Гтах

6.9. ЭСКИЗНАЯ КОМПОНОВКА 
ЧЕРВЯЧНОГО РЕДУКТОРА

Основные этапы компоновки чер
вячных редукторов те же, что и у рас
смотренных ранее цилиндрических и 
конических редукторов.

Эскизную компоновку червячного 
редуктора (рис. 6.7) выполняют в двух 
проекциях (желательно в масштабе 
1:1) за несколько этапов.

На первом этапе намечают проек
ции компоновки в соответствии со схе
мой привода и наибольшими размера
ми зубчатого колеса. На проекциях 
проводят две горизонтальные парал
лельные линии на расстоянии aw, кото
рые являются осями проекций и осевы
ми линиями валов редуктора, и пересе
кают их перпендикулярной линией. 
Вычерчивают упрощенно червячную 
пару в соответствии с геометрическими 
параметрами, полученными при проек
тном расчете. Из точки 0 2 — центра 
червячного колеса — описывают дели
тельную окружность радиусом 0,5d^2- 
От оси червяка вверх и вниз откладыва
ют отрезки, равные 0,5rfwi. Через полу
ченные точки проводят горизонталь
ные линии, параллельные оси червяка. 
При этом линия начального диаметра 
червяка должна быть касательной к де
лительной окружности колеса. Из цен
тра 0 2 радиусом 0,54*2 проводят наи
большую окружность червячного коле
са. Для изображения диаметра высту
пов червяка откладывают от его оси 
вверх и вниз отрезки, равные 0,5da\. 
Вдоль оси червяка откладывают длину 
нарезки червяка Ьх.

На продолжении горизонтальных 
линий, проходящих через центр чер
вячного колеса 0'2 и оси червяка (вто
рая проекция), проводят перпендику
лярную линию. Из точки пересечения 
0\  (центр червяка) описывают началь
ную окружность радиусом, равным 
0 ,5^!, и окружности вершин и впадин 
радиусами соответственно 0 ,5 ^ 1  и
0,5^2- Затем из центра 0\  проводят 
дуги, которые служат границей поверх-
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Рис. 6.7. Эскизная компоновка червячного ре
дуктора:

а — левая опора червяка плавающая, правая — фик
сирующая; установка подшипников по схеме 

«враспор»

Расчетная схема 
вала 1а

Расчетные схемы 
валов 1, 2

Lem с7^1 s



ности вершин зубьев и впадин червяч
ного колеса. При этом между вершина
ми витков червяка и впадинами зубьев 
червячного колеса, а также между вер
шинами зубьев червячного колеса и 
впадинами витков червяка следует пре
дусмотреть зазор с =  0,2т. Далее по ли
нии 0 \  0'2 от точки 0'2 вверх откладыва
ют расстояние aw, получая точку О", из 
которой описывают дуги поверхностей 
вершин и впадин зубьев червячного ко
леса. Окончательный контур колеса оп
ределяется наибольшим диаметром 
daM2 , шириной Ь2, диаметром и длиной 
ступицы DCT~ LCT =  (l,4...1,8)dB.

Пользуясь рекомендациями к фор
муле (5.90), проводят контур внутрен
ней стенки корпуса на расстоянии х = 
= 8...12 мм.

Далее вычерчивают тихоходный и 
быстроходный валы по их размерам, 
полученным при проектном расчете 
(см. параграф 10.2); обосновывают тип 
и схему установки подшипников червя
ка, вычерчивают их контуры. Предва
рительно выбирают подшипники лег
кой серии с внутренним диаметром, 
назначенным при разработке конструк
ции червяка (рис. 6.6). Расстояние меж
ду опорами первоначально принимают 
L =(0,8... 1 ,2 )^ -  Если расстояние меж
ду подшипниками L > 84т, то одну из 
опор (чаще всего противоположную 
входному концу вала) ставят на два ра
диально-упорных подшипника (фикси
рующая опора). Другую опору делают 
плавающей на шариковом или ролико
вом подшипнике.

Выбирают способ смазывания опор 
качения в зависимости от окружной 
скорости и тип уплотнения валов. За
тем определяют конструктивные разме
ры уплотнительных устройств, а также 
проходных и глухих крышек.

На эскизной компоновке замеряют 
расстояние между точками приложения 
реакций опор валов и сил, действую
щих в зацеплении червячной пары, а 
также реакций опор и консольных сил. 
Составляют силовые схемы валов. Точ
ку приложения консольной силы опре
деляют, исходя из конкретной ситуа
ции. Например, в случае соединения 
валов двигателя и редуктора упругой 
муфтой, консольная нагрузка от муфты 
FM будет приложена в торцовой плос

кости выходного конца быстроходного 
вала. Если на тихоходном валу редукто
ра размещают звездочку цепной пере
дачи, то точку приложения силы Fn, 
действующей на вал от цепной переда
чи, принимают в середине выходного 
конца тихоходного вала.

Вал обычно устанавливают на двух 
радиально-упорных подшипниках, по
ставленных по схеме «враспор» (прямой 
схеме). При использовании пластичной 
смазки подшипники со стороны внут
ренней полости редуктора закрывают 
мазеудерживающими кольцами.

6.10. ОСОБЕННОСТИ 
КОНСТРУИРОВАНИЯ ЧЕРВЯЧНЫХ 

РЕДУКТОРОВ

Червячные одноступенчатые редук
торы с межосевыми расстояниями от 40 
до 160 мм имеют общемашинострои
тельное применение. Их выполняют с 
безразъемным корпусом. У редукторов 
с межосевыми расстояниями свыше 
160 мм одна полость разъема как при 
верхнем, так и при нижнем расположе
нии червяка. Разъем корпуса делают в 
горизонтальной плоскости по оси вала 
червячного колеса.

Конструктивное оформление основ
ных деталей редуктора — червячного 
вала, вала червячного колеса, червяч
ного колеса, корпуса, подшипниковых 
узлов, торцовых крышек, уплотнитель
ных устройств и других элементов вы
полняют на втором этапе компоновки.

Типовая конструкция червячного 
редуктора изображена на рисунке 6.8. 
Червяк цилиндрический, изготовлен
ный заодно с валом, установлен на 
двух опорах, в которых размещены 
радиально-упорные шариковые под
шипники по схеме «враспор». Вал с 
колесом в сборе установлен на два ра
диально-упорных конических под
шипника. Зазор в подшипниках регу
лируют с помощью прокладок между 
фланцами крышек подшипников и 
корпусом. Для регулировки червячно
го зацепления с целью совмещения 
плоскости колеса с осью червяка ис
пользуют те же прокладки. Необходи
мые перемещения колеса в сборе с ва
лом или вала—червяка в осевом Ha-
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Рис. 6.8. Одноступенчатый червячный редуктор с цилиндрическим червяком

правлении обеспечивают, переклады
вая прокладки с одной крышки под 
другую. Смазывание зацепления и 
подш ип ников — разбры зги ван и ем  
жидкого масла, залитого в корпус 
ниже уровня витков так, чтобы избе
жать чрезмерного заполнения под
шипников маслом, нагнетаемым чер
вяком. Для этого на валу червяка уста
новлены крыльчатки.

Уплотнение валов обеспечивается 
резиновыми манжетами. В крышке 
люка выполнена отдушина. В нижней 
части корпуса размещены пробка для 
спуска масла и маслоуказатель с труб
кой из оргстекла.

Размеры элементов корпуса редук
тора, крышек определены из условия 
размещения крепежных деталей и обес
печения достаточной жесткости сты
ков.

Конструкция червячного колеса 
разъемная. Бронзовый венец установ
лен на чугунный центр с натягом по 
посадке Н7/р6. Концевые участки ва
лов выполнены цилиндрическими с со
ответствующими призматическими 
шпонками.

6.11. ПРИМЕР РАСЧЕТА ЧЕРВЯЧНОЙ 
ПЕРЕДАЧИ

Необходимо рассчитать червячную 
передачу редуктора с нижним располо
жением червяка типа ZA. Исходные 
данные: вращающий момент на тихо
ходном валу редуктора Т2 = 350 Н ■ м, 
передаточное число редуктора и = 25, 
частота вращения вала червяка 
п\ = 960 мин-1, ресурс работы передачи 
Lh =  104 ч, нагрузка постоянная.

1. Выбор материалов червячной 
пары. По рекомендациям параграфа 6.4 
для изготовления червяка принимаем 
сталь 40ХН ГОСТ 4543—71* с закалкой 
поверхности до твердости HRC 48...54 
(табл. 6.4). Чтобы выбрать материал 
венца червячного колеса, предвари
тельно определяем скорость скольже
ния [см. формулу (6.8)]:
V, = 4,5'• 1 (Г4 щ ijT 2 = 4,5-■ 1 (Г4 • 960• ̂ /350 =
= 3,04 м/с. С учетом этого значения по 
таблице 6.6 для изготовления венца 
червячного колеса принимаем безоло- 
вянную бронзу марки БрА9ЖЗЛ с от
ливкой в песчаную форму, пределом
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прочности gb = 395 МПа и пределом те
кучести ат = 195 МПа.

2. Определение допустимых напря
жений. Для червячного колеса из безо- 
ловянной бронзы и стального закален
ного, шлифованного червяка допусти
мые контактные напряжения вычисля
ем по формуле (6.17): [он] =  
=  300 -  25v5 =  300 -  25 ■ 3 ,04  =  224 МПа.

Допустимые напряжения изгиба оп
ределяем по формуле (6.19). Предел 
выносливости для бронзы [gf ]° = 
= 0,08ав + 0,25ат = 0,08 ■ 395 + 0,25 • 195 = 
= 80,35. Эквивалентное число циклов 
напряжений для зубьев червячного ко
леса при постоянной нагрузке NFE — 
= 60an2Lh = 60 • 1 • 38,4 ■ 104 = 23 • 106. 
Частота вращения червячного колеса 
п2 = П[/и] 2 =  960/25 = 38,4 мин-1. Коэф
фициент долговечности при изгибе 
[см. формулу (6.20)]

Yn =? I
106 106

INFE ' 23-10
-=0,7.

Допустимое напряжение изгиба 
[oF] = [aF]°yf  = 80,35 • 0,7 = 56,25 МПа.

3. Проектный расчет передачи. При 
и = 25 число витков червяка Z\ = 2 
(см. с. 102). Число зубьев червячного 
колеса z2 =  Z \u  = 2 • 25 = 50.

По формуле (6.23) определяем ме
жосевое расстояние передачи, приняв в 
первом приближении q' =  0,25^ = 
= 0 ,25-50=  12,5.

224-50/12,5 
=123,64 мм.

350-10 • 1,2 -

Модуль зацепления [см. формулу 
(6.24)]

, 2 aw 2-123,64т = - № =------ -— =3,956 мм.
q+Z2 12,5+50

Принимаем стандартные значения 
aw=  125 мм и q =  12,5 (ГОСТ 2144-76*). 
Тогда т =  4 мм. При этом коэффици

ент смещения инструмента [см. форму
лу (6.4)]

х = —  ~0,5(q + z2) = 
т

= ^ -0,5(12,5 +50) = 0.

По таблице 6.2 определяем основ
ные геометрические параметры червяка 
и червячного колеса. Делительный диа
метр червяка dx = mq =  4 • 12,5 = 50 мм; 
червячного колеса d2 = mz2 = 4 • 50 = 
= 200 мм. Диаметр вершин витков чер
вяка da{ = m(q + 2) = 4 ■ (12,5 + 2) = 
= 58 мм; зубьев колеса da2 = m(z2 + 2) = 
= 4 • (50 + 2) = 208 мм. Диаметр впадин 
витков червяка dj\ = m(q — 2,4) = 
= 4 • (12,5 — 2,4) = 40,4 мм; зубьев колеса 
dj2 — d2 — 2,4т = 200 — 2,4 ■ 4 = 190,4 мм.

Наибольший диаметр червячного 
колеса dau2 < da2 + 6m/(z\ + 2) = 208 + 
+ 6 • 4/(2 + 2) = 214 мм.

Ширина зубчатого венца червячного 
колеса Ы < 0,754л = 0,75 • 58 = 43,5 мм. По 
ГОСТ 6636—69 принимаем Ь2 =  42 мм.

4. Проверочный расчет передачи по 
контактным напряжениям выполняем 
по формуле (6.25), предварительно оп
ределив величины, входящие в эту фор
мулу.

Определение коэффициента кон
центрации нагрузки. При постоянной 
нагрузке, 0 = 125, q =  12,5 и z\ =  2

Щ = 1 + (Z2/Q)3 = 1 + (50/125)3 = 1,06.

Коэффициент динамичности опре
деляем по значению скорости скольже
ния и степени точности изготовления 
передачи. Фактическая скорость сколь
жения [см. формулу (6.7)]

тщ
19100

z t+ q 2 =
4-960
19100

2,53 м/с.

д/22 + 12,52 =

По таблице 6.4 выбираем 8-ю сте
пень точности изготовления, согласно 
которой по таблице 6.9 принимаем 
К ,=  1,15.

Коэффициент нагрузки [см. форму
лу (6.26)]

Kh = K rKv =  1,16- 1,15 = 1,22.
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Прочность зубьев по контактным 
напряжениям

стя =-476 \Т2К Н 476 /350 10 -1,22
4  200V 50 
=220 МПа,

что меньше уточненного допусти
мого значения [ст#] = 300 — 25V* = 300 — 
-2 5 -2 ,5 3  = 237 МПа.

Недогрузка
237-220[ O t f  ]  —  O f f  

b tf]
100=

237
•100=7,2%.

Допускается недогрузка не более 
15%.

5. Проверочный расчет по напряже
ниям изгиба выполняем по формуле 
(6.28), предварительно определив вхо
дящие в нее величины.

Так, коэффициент формы зуба 
Yf =  1,44 принимаем (см. с. 110) в зави
симости от числа зубьев эквивалентно
го колеса zv =zV cos3Y = 50/0,9873 = 
= 52,08 и угла подъема винтовой линии 
червяка у = arctg(zi/^) = arctg(2/12,5) = 
= 9,1°. Окружная сила на колесе Fl2 =  
= 2 T2/d 2 = 2 • 350 • 103/200 = 3500 Н. Ко
эффициент нагрузки K f =  Kff=  1,33. 
Модуль в нормальном сечении зуба 
mn =  m cosy = 4 • 0,987 = 3,948 мм. Ш и
рина зубчатого венца червячного коле
са (см. табл. 6.2) Ь2 < 0,75^а1 = 0,75 ■ 58 = 
= 43,5 мм. По ГОСТ 6636—69 принима
ем Ь2 = 42 мм.

По формуле (6.28) вычисляем на
пряжения изгиба

a F =0,7 YF ^ ^ = 0 ,7 -1 ,4 4  3500-1,15 =
F F b2mn 42-3,948

= 24,47 МПа.

Полученное расчетное значение на
пряжения меньше допустимого [о/-] = 
= 80,35 МПа, следовательно, условие 
прочности выполнено.

6. Определение КПД передачи. По 
формуле (6.9)
т]= tgY = tg9,1 =0,775. Здесь 

tg(Y+P) tg(9,l°+2,58°)
приведенный угол трения р' = 2°35' = 
= 2,58° выбран по таблице 6.5.

7. Расчет сил, действующих в зацеп
лении. Окружная сила на червяке равна 
осевой силе на червячном колесе: 
\Fll\ =  \Fa2\ =  2 T l/ d l =  2 -  18-  103/50 = 
= 720 Н, где вращающий момент на 
червяке Т\ = Т2/(иг\) = 350/(25 • 0,775) = 
= 18 Н м. Окружная сила на червяч
ном колесе, равная осевой силе на чер
вяке (см. п. 5 данного примера), 
Ш  =  \Ра\\ =  2 Т У d 2  =  2 • 350 • 103/200 =  
= 3500 Н. Радиальная сила на червяке и 
червячном колесе \Fr]\ = \Fr2\ = Fa tg 20° = 
= 3500*0,364= 1274 H.

Расчет на жесткость и тепловой рас
чет передачи выполняют после эскиз
ной компоновки редуктора.

Контрольные вопросы и задания

1. Какие виды червячных передач вы знаете?
2. Какие материалы используют для изготовле
ния основных деталей червячных передач? 3. С 
какой целью смещают инструмент при нареза
нии основных деталей червячной передачи? 4. 
Охарактеризуйте силы, действующие в червяч
ном зацеплении. 5. От каких конструктивных и 
эксплуатационных параметров зависит КПД 
червячной передачи? Почему КПД червячной 
передачи низкий? 6. Чем ограничен тепловой ре
жим работы червячного редуктора? 7. Как опре
деляют допустимые напряжения для материалов 
червячного зацепления? 8. Как регулируют чер
вячное зацепление? 9. Если для повышения жес
ткости червяка коэффициент его диаметра уве
личен с 8 до 12,5, произойдет ли изменение КПД 
передачи? Если да, то можно ли оценить это из
менение? 10. Чему равно число заходов червяка 
и число зубьев колеса при передаточном отно
шении ы =  10? 11. С какой целью и как опреде
ляют скорость скольжения в червячной переда
че? Как можно приближенно оценить скорость 
скольжения? 12. Какие виды разрушений харак
терны для элементов червячного зацепления? 13. 
Назовите критерии работоспособности червяч
ных передач.
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Г л а в а  7 
РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

7.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Ременные передачи широко исполь
зуются в сельскохозяйственных маши
нах (комбайнах, жатках, транспорте
рах) в тех случаях, когда валы располо
жены на значительных расстояниях. Их 
относят к передачам трением с гибкой 
связью. Нагрузка передается за счет сил 
трения, возникающих между ремнем и 
шкивами. Необходимые силы трения 
создают натяжением ремня, для чего 
используют различные натяжные уст
ройства.

Передача состоит из трех основных 
элементов: двух шкивов и ремня 
(рис. 7.1). По форме поперечного сече
ния ремня (рис. 7.2) различают плоско
ременную, клиноременную, поликли- 
новую, круглоременную и зубчато-ре
менную передачи.

В сельскохозяйственных машинах в 
основном применяют клиновые, поли- 
клиновые и зубчатые ремни, реже 
плоские. Передаваемая мощность не 
превышает 50 кВт (с зубчатыми ремня
ми 200 кВт). Окружные скорости рем
ней v = 4. ..100 м/с (большие значения 
рекомендуют для плоских синтетичес
ких ремней). Скорость клиновых и по- 
ликлиновых ремней не должна превы
шать 40 м/с. КПД передачи 0,94...0,97. 
Рекомендуемые передаточные числа: 
плоскоременных передач до 5, клино
ременных до 7, для передач с натяж
ным роликом и зубчато-ременных до 
10. Назначая передаточное отношение, 
нужно учитывать, что при его увеличе
нии возрастают габаритные размеры 
передачи.

Преимущества ременных передач: 
простота конструкции и обслуживания, 
плавность, бесшумность, высокий

КПД, отсутствие смазки, невысокая 
стоимость, защита от перегрузок. К не
достаткам передач относятся значи
тельные габаритные размеры, перемен
ное передаточное число из-за про
скальзывания ремня под нагрузкой, по
вышенные нагрузки на валы и опоры, 
низкая долговечность, электризация 
ремня.

7.2. КОНСТРУКЦИИ И МАТЕРИАЛЫ 
РЕМНЕЙ

Плоские ремни. В среднескоростных 
передачах используют резинотканевые 
ремни (ГОСТ 23831-79*, см. табл. 7.1). 
Каркас ремней составляют прокладки 
БКНЛ-65 из ткани с основой и утком 
из комбинированных нитей (комбина
ции полиэфирного и хлопчатобумаж
ного волокна) или прокладки ТА-150, 
ТА-200 и ТК-150, ТК-200, ТК-300 из 
синтетических тканей с резиновыми 
прослойками и обкладками или без них 
(рис. 7.3, а). Прорезиненные кордшнуро- 
вые ремни с несущим слоем из лавсана 
(рис. 7.3, б) применяют для скоростных 
и среднескоростных передач (v < 40 м/с). 
Перспективными считают синтетичес
кие ремни (рис. 7.3, в), так как они обла
дают повышенной прочностью и дол
говечностью. Бесконечные ремни из 
капроновой ткани, пропитанные ра
створом полиамида, применяют в быс
троходных передачах при скорости 
ремня до 75 м/с. Хлопчатобумажные 
ремни применяют в малонагруженных 
скоростных передачах, так как тяговая 
способность и долговечность их ниже 
резинотканевых. Кожаные ремни отли
чаются высокой нагрузочной способ
ностью и долговечностью, хорошо ра-
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Рис. 7.1. Ременная передача

Рис. 7.2. Сечения ремней:
а — плоского; б — клинового; в — круглого; г — поли- 

клинового; д — зубчатого

2
' Ш Ж

ботают в условиях переменных и удар
ных нагрузок. Однако их применяют 
редко из-за высокой стоимости и дефи
цитности.

Концы резинотканевых ремней 
сшивают, склеивают или соединяют с 
помощью дополнительных элемедтов. 
Места склейки дополнительно вулка
низируют. Быстроходные синтетичес
кие, клиновые, поликлиновые и зубча
тые ремни изготавливают только бес
конечными (бесшовными).

Клиновые ремни. Для приводов ма
шин используют клиновые ремни нор
мальных и узких сечений, а также по
ликлиновые ремни. В сельскохозяй
ственных машинах в основном приме
няют ремни нормальных сечений 
(ГОСТ 1284.1—89*). Ремни состоят из

Ткань Резина Кордшнур

Эластомерный 
материал Нейлон

Рис. 7.3. Плоские ремни:
-резинотканевый; б — прорезиненный кордшнуро 

вой; в — синтетический
rusaulo

несущего слоя (кордной ткани 7, или 
кордшнура), резиновых слоев 2 и обер
точной прорезиненной ткани 3, соеди
ненных вулканизацией (рис. 7.4, а, б). 
Для передачи больших нагрузок ис
пользуют ремни с кордом из стальных 
тросов. Кордшнуровые ремни более 
гибкие и долговечные. Их используют 
на шкивах малых диаметров.

У клинового ремня рабочими счита
ют боковые поверхности. Благодаря 
клиновому эффекту такой ремень обла
дает повышенной нагрузочной способ
ностью и создает меньшее давление на 
валы и опоры, чем плоский. Узкие рем
ни по сравнению с нормальными более 
эластичны, при одинаковых размерах 
имеют большую тяговую способность и 
могут работать при повышенных ско
ростях. Их используют для приводов 
вентиляторов автомобилей и тракторов. 
Стандартизованы семь нормальных се
чений ремней и четыре узких (см. - 
табл. 7.2). В поликлиновых ремнях 
(рис. 7.4, в) применяют высокопроч
ный корд из вискозы, лавсана или стек
ловолокна. Передачи с поликлиновым 
ремнем более компактны, работают со 
скоростями до 40 м/с и передаточными

Нейтральная

Рис. 7.4. Клиновые ремни:
а — кордтканевый; б — кордшнуровой; в — поликлино- 
вой; 1 — кордная ткань; 2 — резиновый слой; 3 — обер

точная прорезиненная тканьша



Рис. 7.5. Зубчатые ремни:
а — трапецеидальная форма зубьев; б — полукруглая 

форма зубьев

отношениями до 10. Широкие клино
вые ремни (ГОСТ 26379—84*) исполь
зуют в вариаторах сельскохозяйствен
ных машин.

Круглые ремни. Круглоременные пе
редачи с кожаными, хлопчатобумажны
ми и капроновыми ремнями применя
ют в основном в приборах и бытовой 
технике.

Зубчатые ремни. В зубчато-ременной 
передаче нагрузка передается за счет 
зацепления зубьев ремня со шкивами. 
Зубчатый ремень представляет собой 
ленту с зубьями на внутренней поверх
ности (рис. 7.5). Несущий слой ремня 
выполнен из стального проволочного 
троса или шнура из стекловолокна и 
эластичного связующего материала на 
основе неопрена или полиуретана. Для 
повышения износостойкости зубья 
ремня покрывают нейлоновой тканью. 
Передача обладает преимуществами 
передач зацеплением, т. е. высокой на
грузочной способностью, долговечнос
тью, отсутствием скольжения, неболь
шими нагрузками на валы, и передач 
трением, а именно: плавностью, бес
шумностью, отсутствием смазочного 
материала.

7.3. РАСЧЕТ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Критерии работоспособности и расче
та. К основным критериям работоспо
собности ременных передач относятся

тяговая способность (надежность сцеп
ления ремня со шкивом) и долговеч
ность ремня, характеризуемая его уста
лостной прочностью. Проектный рас
чет передачи выполняют по первому 
критерию, проверочный — по второму.

Кинематические параметры. Вслед
ствие упругого скольжения ремня по 
шкиву окружные скорости ведущего \ \  
и ведомого V2 шкивов неодинаковы. 
Между ними существует соотношение

v2 = ( l - 4 ) v b (7.1)
где £, — коэффициент упругого скольжения: 
£ = 0,01...0,02.

Окружные скорости, м/с, ведущего 
и ведомого шкивов

_  n d f h  , _  ncl2n2

1 60-103’ 2 60-103’
где d \, d2 — диаметры соответственно ведущего и 
ведомого шкивов, мм; п\, п2 — частоты вращения 
соответственно ведущего и ведомого шкивов, 
мин-1.

Передаточное число с учетом сколь
жения

со j d2 
п2 со2 4 ( 1 - 4 ) ’ (7-2)

где coi, (jl>2 —.угловые скорости соответственно ве
дущего и ведомого шкивов, с-1.

Геометрические параметры. Диаметр 
ведущего шкива плоскоременной пере
дач, мм,

4=(52...64)з/7[) (7.3)

где Т\ — вращающий момент на ведущем шкиве, 
Н м .

Диаметр ведущего шкива клиноре
менной передачи определяют по фор
муле

dx=C$Tu  (7.4)

где С — коэффициент пропорциональности: 
С = 38...42 для ремней нормального сечения, 
С = 20 для ремней узкого сечения, С = 30 для по- 
ликлиновых ремней.

Значение d\ выбирают из стандарт- 
ного ряда: 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125,
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140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 315, 
355, 400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 
900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 
2000 мм.

Межосевое расстояние а (см. рис. 7.1) 
предварительно вычисляют по форму
лам:

для плоскоременной передачи
a = (\,5 ...2 )(d l + d1y, (7.5)

для клиноременной передачи

а = 0,55(4 "*■ 4 )  (7-6)
где И — высота ремня, мм (см. табл. 7.2).

Длина ремня 
L =  2a + n(d\ + d2) /2 + (d2 -  dx)2/4a. (7.7)

Длину клиновых ремней уточняют 
по стандартному ряду: 400, (425), 450, 
(475), 500, (530), 560, (600), 630, (670), 
710, (750), 800, (850), 900, (950), 1000, 
(1060), 1120, (1180), 1250, (1320), 1400, 
(1500), 1600, (1700), 1800, (1900), 1950, 
2000, (2120), 2240, (2360), 2500, (2650), 
2800, (3000), 3120, 3150, 3200, 3255, 
3285, 3325, (3350), 3550, (3750), 4000, 
(4250), 4500, 5000, 5600, 6300 мм. Зна
чения в скобках применять не реко
мендуется.

Затем пересчитывают межосевое 
расстояние по формуле

a - 0,125{2L—n(d2 +dx)+

+  >/ [ 2 / : - я ( 4 + 4 ) ] 2 - 8 ( 4 - 4 ) 2 }- ( 7 -8 )

Угол обхвата ремнем меньшего шкива

а, = 180° — 57(^2 — d\)/a. (7.9)

Для плоскоременной передачи щ > 
>150°, для клиноременной ai>90°. С 
уменьшением угла обхвата снижается 
тяговая способность передачи. С целью 
повышения угла обхвата увеличивают 
межосевое расстояние или устанавли
вают натяжной ролик.

Усилия в ремне. Окружное усилие 
(полезная нагрузка), Н,

Ft = 2 T/d , или Ft = P/v, (7.10)

где Р — передаваемая мощность, Вт.

120

Предварительное натяжение ремня 
Fq (рис. 7.6, а), необходимое для созда
ния силы трения между ремнем и шки
вами, выбирают по условию

F0 = СоА, (7.11)

где а0 — напряжение от предварительного натя
жения, определяемое при холостом ходе и ско
рости ремня v = 10 м/с: для плоских резинотка
невых ремней [сто] = 1,8 МПа; для плоских син
тетических 5..Л0 МПа (большие значения при
нимают при автоматическом регулировании 
натяжения ремня и соотношении b/d\ > 1/80 
(здесь 5 —толщина ремня, мм); для клиновых 
ремней [ст0] = 1,6 МПа; Л — площадь поперечно
го сечения ремня, мм2.

Окружное усилие при нагружении 
ремня вращающим моментом

F, =  FX- F b  (7.12)

где F\ , F2 — натяжение соответственно ведущей и7 
ведомой ветвей ремня (рис. 7.6, б). |

Следует иметь в виду, что на сколь
ко увеличивается натяжение ведущей 
ветви, на столько же уменьшается натя
жение ведомой, т. е. Fx = F0 + AF; F2 =  
= Fq — AF. Следовательно,

FX + F2 =  2F0. (7.13)

С учетом формулы (7.12) можно за
писать

F\ = F0 + FJ2\ (7.14)
F2= F 0 - F t/2. (7.15)

Однако полученные зависимости не 
отражают тяговую способность переда
чи, зависящую от сил трения между 
ремнем и шкивом.

Соотношение между Fx и F2 (без уче
та центробежной силы) определяют по

Fa F2

О б

Рис. 7.6. Усилия в ветвях ремня:
а — без нагрузки; б  — при нагружении вращающим мо

ментом
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уравнению Эйлера:
F{ /F2 = efar, (7.16)
где е — основание натурального логарифма: 
е = 2,72; /  — коэффициент трения ремня по шки
ву: / =  0,2...0,45; а ! — угол обхвата ремнем мень
шего шкива, рад.

Используя уравнения (7.12), (7.13) и 
(7.16), можно получить следующие за
висимости:

F,=Fr
=./«

./« -1
F2=Fr 1

./«

Fn =
Ft (e/a  + l) 

2(e/ a - l ) '
(7.17)

По формуле (7.17) определяют пред
варительное натяжение ремня, необхо
димое для передачи заданной нагрузки.

При F0 <
F,(efa + l)

W 4 начинается буксо

вание ремня.
В скоростных передачах (при 

v > 10 м/с) необходимо учитывать цент
робежную силу, уменьшающую сцепле
ние ремня со шкивом. Эта сила

Fu = р Aw2, (7.18)
где р — плотность материала ремня: для рези
нотканевых плоских и клиновых ремней 
1100... 1200 кг/м3, хлопчатобумажных — 900... 
1000 кг/м3.

Силы натяжения в ремне создают 
нагрузки на валы (рис. 7.7). Равнодей
ствующая этих сил

F  = V/ iI2 + г 2 +2/1F2 cos( 180° —a ,) =
~ 2/^ sin(ax/2). (7.19)

Для клиноременных передач в фор
мулу вводят число ремней г:

FB = 2F0z sin ( с£ ]/ 2 ) .

Рис. 7.7. Нагрузки, действующие в ремне (р — угол 
между ветвями ремня)

Рис. 7.8. Напряжения в ремне:
/  — ведущий шкив; 2 — ведомый шкив

Напряжения в ремне. В ведущей вет
ви ремня возникает наибольшее напря
жение растяжения (рис. 7.8):

о, = Fy/A.

Наибольшее напряжение изгиба 
возникает на ведущем шкиве:

a» = E8/du (7.21)

где модуль упругости материала ремня: для 
резинотканевых ремней Е — 200...350 МПа; 5/d\ — 
относительное удлинение ремня: для плоскоре
менных передач b/d\ =  1/100... 1/25 (меньшие 
значения для плоских синтетических рем
ней), для резинотканевых ремней рекоменду
ется b/d\ = 1/40, а допускается — 1/30.

Напряжение от центробежной силы 
on = Fn/A. (7.22)

Наибольшее напряжение возникает 
в зоне набегания ремня на ведущий 
шкив:

^ т а х  ^1 ° и  °ц - (7.23)

Э т о  выражение используют в расче
тах на долговечность ремня.

Кривые скольжения и КПД переда
чи. Для оценки работоспособности 
ременной передачи на основе экспе
риментальных данных строят кривые 
скольжения (рис. 7.9). На графике по 
оси ординат отмечают значения отно
сительного скольжения и КПД, по 
оси абсцисс — значения коэффициента 
тяги ф.

Коэффициент тяги показывает, ка
кая часть предварительного натяжения 
ремня F0 реализуется для передачи по-
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ф.

Рис. 7.9. Кривые скольжения

лезной нагрузки Ft\

Ф = F,/(2F0). (7.24)

Расчет плоскоременных передач на 
тяговую способность. Для резинотка
невых ремней расчет выполняют по 
удельной нагрузке, Н/мм,

(7.25)

До некоторого критического значе
ния фк упругое скольжение прямо про
порционально нагрузке. При дальней
шем росте нагрузки возникает допол
нительное проскальзывание (зона час
тичного буксования). Затем при фтах 
наступает полное буксование ремня.

КПД передачи растет с ростом на
грузки до максимального значения в 
зоне фк, а затем падает в связи с допол
нительными потерями на буксование. 
Таким образом, оптимальные значения 
полезной нагрузки и наиболее высокие 
значения КПД находятся в зоне крити
ческих значений коэффициента тяги. 
Установлено, что для плоских резинот
каневых ремней фк = 0,6, для плоских 
синтетических 0,45...0,5, для клиновых 
Фк = 0,7...0,9.

где b — ширина ремня, мм; z — число прокладок. 

Допустимая удельная нагрузка, Н/мм, 

[о] =  Ы С еС С уС р , (7.26)

где [/?о] — допустимая удельная нагрузка на одну 
прокладку, Н/мм (табл.7Л); Се — коэффициент, 
учитывающий угол 0 наклона передачи к гори
зонтали: Се = 1 при 0 = 0...60°, Се = 0,9 при 
0 = 60...80°, С0 = 0,8 при 0 = 80...90°; Са — коэф
фициент, учитывающий угол обхвата аь Cv — 
коэффициент, учитывающий скорость v движе
ния ремня: Cv = 1,04 -  0,0004v2; Ср — коэффици
ент, учитывающий режим работы и характер на
грузки: при спокойной нагрузке и односменной 
работе Ср=1; при умеренных колебаниях J),9;
при значительных колебаниях 
двухсменной работе значение Сг 
шить на 0,1, при трехсменной

Ср = 0,! При
D следует умень- 
- на 0,2.

Значения коэффициента Са прини
мают из следующих соотношений:
а ь град 110 120 130 140 150 160 170 180 
Са 0,79 0,82 0,85 0,88 0,91 0,94 0,97 1

При проектировании передачи оп
ределяют ширину ремня, предвари
тельно принимая число прокладок по 
таблице 7.1:

ь > Л
[p Y

(7.27)

7.1. Плоские резинотканевые ремни (ГОСТ 23831—79*)

Показатель
Прокладка

БКНЛ-65; БКНЛ-65-2 ТА-150; ТК-150 TK-200-2 ТА-300; ТК-300

Номинальная прочность, Н/мм 
ширины прокладки: 

по основе 55 150 200 300
по утку 20 65 65 65

Наибольшая допустимая нагрузка 3 10 13 20
[р0] на прокладку, Н/мм ширины 
Расчетная толщина прокладки с 1,2 1,3 1,4 1,5
резиновой прослойкой, мм 
Число прокладок z при ширине 
ремня b, мм:

20...71 3...5 3
80...112 3...6 3...4 — —

125.. .560 3...6 3...5 3...4 —

700.. .1000 — 3...5 3...6 3...6
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Значение b окончательно выбирают 
из стандартного ряда: 20, 25, 30, 40, 45, 
50, 60, (65), 70, 75, 80, 100, (115), (120), 
125, 150, (175), 200, 225, 250, 280, 315, 
355, 400, 450, 500, 560 мм. Ряд приведен 
с сокращением. В ГОСТ 23831—79 зна
чения b даны до 1200 мм. Значения, 
указанные в скобках, применять не ре
комендуется.

Толщина ремня 5 = 5 ^  (см. 
табл. 7.1).

Ширину ремней с однородным се
чением (кожаных, синтетических) оп
ределяют с учетом полезного напряже
ния:

(7-28)
где [oF] о — допустимое полезное напряжение, 
МПа. Для синтетических ремней при 5/d \ =  1/100 
напряжение [а^]0 = 7...8 МПа.

Расчет клиноременных передач. Ос
новные параметры клиновых кордшну- 
ровых ремней — форму и размеры по
перечного сечения, длину определяют в 
соответствии с ГОСТ 1284.1—89*, 
ГОСТ 1284.2—89*, а размеры шкивов — 
по ГОСТ 20889—88. Сечение ремня 
выбирают в зависимости от передавае
мого момента (табл. 7.2). В приводах 
сельскохозяйственных машин исполь
зуют ремни сечений Z, А, В, С и D.

Проектный расчет передачи ведут 
по допустимой мощности, передавае
мой одним ремнем:

(табл. 7.3); Си — коэффициент, учитывающий 
передаточное число; CL — коэффициент, учиты
вающий длину ремня.

Значения коэффициентов Са и Ср 
принимают по рекомендациям к фор
муле (7.26).

Значения коэффициента Си выбира
ют из следующих соотношений:
и 1 1,1 1,2 1,4 1,8 Свыше 2,5 
Си 1 1,04 1,07 1,1 1,12 1,14

Коэффициент, учитывающий длину 
ремня, определяют по формуле

CL=$JТ /~Ц , (7.30)

где Lq — базовая длина клинового ремня (см. 
табл. 7.3).

Требуемое число ремней в передаче

где Р  — передаваемая мощность (всеми ремня
ми), кВт; Cz — коэффициент, учитывающий не
равномерность распределения нагрузки между 
ремнями.

Значения коэффициента Q  прини
мают в зависимости от предваритель
ного числа ремней т! из следующих со
отношений:

г' 1 2...3 4...6
Сг 1 0,95 0,9

Предварительное число ремней
Z' = Р/Рр. (7.32)

Рекомендуют принимать ~<6, по
скольку из-за погрешностей изготовления

Pp = P 0CaCuCLCp, (7.29)

где Р0  — допустимая мощность, кВт, передавае
мая одним ремнем при ы= 1, v = 1 0 m/ c

7.2. Характеристики и размеры клиновых ремней (см. рис. 7.4, я, б)

Сечение
ремня Ь{), мм Ъ , ммр’ И, мм Av мм dmm, мм q, кг/м L, мм Tv Нм Тип ремня

Z ( O ) 10 8,5 6 47 63 0,06 400.. .2500 До 30 Нормального
А (А) 13 11 8 81 90 0,10 560.. .4000 15...60 сечения
В (Б) 17 14 10,5 138 125 0,18 800.. .6300 р on О (ГОСТ
С (В) 22 19 13,5 230 200 0,30 1800...10 600 120...600 1 2 8 4 .1 -8 9 * ;
D (Г) 32 27 19 476 355 0,60 3150...15 000 450.. .2400 ГОСТ
Е (Д ) 38 32 23,5 692 500 0,90 4500.. . 18 000 1600.. .6000 1 2 8 4 .2 -8 9 * )
ЕО(Е) 50 42 30 1170 800 1,52 6300.. . 18 000 Свыше 2500

УО 10 8,5 8 56 63 0,07 630.. .3550 До 150 Узкого
УА 13 И 10 93 90 0,12 800.. .4500 90.. .400 сечения
УБ 17 14 13 159 140 0 ,20 1250...8000 300...2000 (ТУ 38-40534;
УВ 22 19 18 278 224 0,36 2000.. .8000 Свыше 1500 ТУ 38-105161)

У с л о в н о е о б о з н а ч е н и е .  А\ — площадь поперечного сечения ремня.
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7.3. Мощность Pq, передаваемая одним ремнем (ГОСТ 1284.3—96)

Сечение
ремня

Расчетный диаметр dmm 
меньшего шкива, мм

Значения Р{), кВт, при скорости v, м/с,

10 15 20 25 30

Z (О) 1320

А (А) 1700

В (Б) 2240

С (В) 3550

D (Г) 6000

Е (Д) 7100

63
71
80
90
100
112
90
100
112
125
140
160
180
125
140
160
180
200
224
250
280
200
224
250
280
315
355
400
450
355
400
450
500
560
630
710
800
500
560
630
710
800
900

0,31
0,37
0,40
0,44
0,46
0,48
0,56
0,62
0,70
0,74
0,80
0,85
0,88
0,92
1.07 
1,20
1.30 
1,40 
1,47 
1,54 
1,57 
1,85
2.08 
2,28
2.46 
2,63 
2,76
2.89
3.00
4.46 
4,94 
5,36 
5,70
5.90
6.30 
6,56 
6,82 
6,84 
7,45 
8,02 
8,53
9.0 
9,3

0,49
0,56
0,62
0,62
0,70
0,78
0,84
0,95
1,05
1.15
1.23
1.32
1.38
1.39 
1,61
I,83 
2,01
2.15 
2,26
2.39 
2,50
2.77
3.15 
3,48
3.78
4.07
4.32
4.54 
4,70
6.74
7.54
8.24 
8,80
9.24
9.75
10.3
10.7
10.4
II,4 
12,4 
13,2 
14,0 
14,6

0,82
0,95
1,07
1,16
1,24
1,32
I,39 
1,60 
1,82 
2,00 
2,18
2.35 
2,47 
2,26
2.70 
3,15 
3,51 
3,79 
4,05 
4,29
4.50 
4,59
5.35 
6,02 
6,63 
7,19
7.70 
8,10
8.50
II,4
13.0
14.4
15.5
16.6
17.9 
18,6
19.4 
17,2
19.9 
21,8
23.5
25.0
26.0

1,03
1,22
1,41
1,56
1,67
1,80
I,75
2.07
2.39 
2,66 
2,91 
3,20
3.39 
2,80
3.45 
4,13 
4,66
5.08
5.45
5.85 
6,15 
5,80 
6,95 
7,94
8.86 
9,71
10.5
I I , 1
11.7
14.8
17.2
19.3 
21,0
22.5
24.1
25.5
26.8
23.5
26.5
29.4 
31,9
34.2
36.2

1,37
1,60
1.73
I,97 
2,12 
1,88 
2,31
2.74 
3,10
3.44 
3,80 
4,05

3,83
4,73
5.44 
6,00 
6,50
7.00 
7,40 
6,33 
7,86 
9,18 
10,4
II,5 
12,6 
13,3
14.2 
16,8
20.0 
22,8
25.0
27.0
29.2
31.0 
32,6
27.1
31.1 
34,9
38.3
41.3 
43,8

1,40
1,65
1,90
2,10
2,30

2,29
2,82
3,27
3,70
4,12
4,47

4,88
5,76
6,43
7.05 
7,70 
8,20

7,95
9,60
11,1
12.5
13.8
15.0
15.9
17.1
21.1
24.6
27.5
29.8
32.5
34.9
37.0 
28,2
33.3
38.0
42.3
46.1
48.4

1,85
2,04
2,28

2,50
3,14
3,64
4,16
4,56

4,47
5,53
6,38
7,15
7,90
8,50

7,06
9.05 
10,9
12.5
14.1
15.4
16.6
15.4
20.2
24.5
27.8
31.0
33.9
36.6
39.0

32.6
38.3
43.4
47.9 
51,8

П р и м е ч а н и е .  Для передач с вертикальными валами значение мощности Рц следует умень
шить на 10...20 %.

длина ремней разная и нагрузка между 
ними распределяется неравномерно.

Расчет поликлиновых ремней. Расчет
ная нагрузка, передаваемая одним рем
нем, Н,

F{ = F0CaC,CLCd, (7.33)

где F0  — номинальная нагрузка, передаваемая 
одним ремнем, Н (табл. 7.4); Q  — коэффициент, 
учитывающий диаметр ведущего шкива.

Коэффициенты Са и CL определяют 
с учетом рекомендаций, указанных в

расчетах плоско- и клиноременных пе
редач. Значения F0, Q  и Cv принимают 
по таблице 7.4.

Требуемое число ребер
Zp > F/F\. (7.34)

Рекомендуемое число ребер: для се
чения типа К Zp -  2...36, для сечений 
типов JI и М Zp =  4...40.

Ширина ремня
b =  Zpt, (7.35)

где 1 — шаг ребер, мм.
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7.4. Расчетные параметры поликлиновых ремней

Сечение

К
Л
м

23
83

285

1 ,0 8 6 -0 ,013v 
0 ,9 0 0 -0 ,015v 
0 ,9 1 0 -0 ,016v

2,38 -  55/d  
2,95 -  155/d  
3 ,0 4 -3 2 8 /d

7.5. Характеристики и размеры поликлиновых ремней (см. рис. 7.4, в)

L0, мм

750
1500
2000

Сечение И, мм /, мм Н, мм А, мм2 dmin, мм q, кг/м А мм Т{, Н м

К 2,35 2,4 4,0 6,0 40 0,01 400....2500 До 40
Л 4,85 4,8 9,5 33 80 0,045 1250.,..4000 20...45
м 10,35 9,5 16,7 114 180 0,16 2000. ..4000 Свыше 30

Основные параметры поликлиновых 
ремней указаны в таблице 7.5.

Расчет на долговечность. Основная 
причина усталостного разрушения рем
ня — циклически изменяющиеся на
пряжения, существенно зависящие от 
базового числа циклов изменения на
пряжений N0n (обычно его принимают 
равным 107) и фактического числа про
бегов ремня за время эксплуатации

Nu = 3600аТ0Х,

где а — число шкивов; Г0 — наработка ремня, ч; 
X — частота циклов изменения напряжений, рав
ная частоте пробегов ремня в секунду: X = v/L.

Наработка ремня, ч

о-iТ» =
101 LC'UCH

j
3600av (7.36)

где а_! — предел выносливости, соответствую
щий базовому числу циклов изменения напря
жений; а_1 = 6М Па для резинотканевых плос

ких ремней, а_! =  8 МПа для клиновых и поли
клиновых ремней; m — опытный показатель; 
m =  6 для плоских ремней, m =  8 для клиновых; 
Си=1,5у[й — коэффициент, учитывающий пере

даточное число; Сн — коэффициент, учитываю
щий характер нагрузки: Сн =  1 при постоянной 
нагрузке, Сн =  2 при периодически изменяю
щейся нагрузке от 0 до номинального значения.

Расчет зубчато-ременных передач.
Основным расчетным параметром пе
редачи является модуль:

т=КЦ Р]пх, (7.37)

где К — коэффициент, учитывающий форму зу
бьев: для ремней с зубьями трапецеидальной 
формы К — 35 (см. рис. 7.5, я), для ремней с зубь
ями полукруглой формы К — 25 (см. рис. 7.5, 6 )\ 
Р — передаваемая мощность, кВт; п\ — частота 
вращения меньшего шкива, мин-1 .

Значение модуля уточняют по стан
дартному ряду, а затем выбирают пара
метры ремня (табл. 7.6).

Расчетная мощность

7.6. Параметры зубчатых ремней с трапецеидальным профилем зубьев

Параметры (см. рис. 7.5, а)
Модуль ремня т, мм

1 1,5 2 3 4 5 7 10

3,14 4,71 6,28 9,42 12,57 15,71 21,99 31,42
0,8 1,2 1,5 2 2,5 3,5 6 9
1,6 2,2 3 4 5 6 11 15
1 1,5 1,8 3 4,4 5 8 12

0,4 0,4 0,6 0,6 0,8 0,8 0,8 0,8

0,36 0,65...0,75
50 40

2 2,5 3 4 6 7 8 11

2,5 3,5 5 9 25 30 32 42
7,7 10 11,5 12 8 8 5,7 4,7
13 10 10 10 15 15 18 18

Шаг зубьев ремня р , мм 
Высота зуба h, мм 
Толщина ремня Я, мм 
Наименьшая толщина зуба s, мм 
Расстояние от оси троса до впадины ремня
5, мм
Диаметр троса dr, мм
Угол профиля зуба 2у, град
Масса 1 м длины ремня шириной 1 мм
д • 10—3, кг/(м • мм)
Допустимая удельная нагрузка [ / у ,  Н/мм 
Наибольшее передаточное число 
Наименьшее допустимое число зубьев на 
шкиве г
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Р = PC1 Р 1 ЧЦЗ (7.38)
где Сд — коэффициент динамичности, определя
емый по таблице 7.7.

Ширину ремня выбирают из следу
ющего ряда: 3; 4; 5; 8; 10; 12,5; 16; 20; 
25; 32; 40; 50; 66; 80; 100; 125; 160; 
200 мм.

7.7. Значения коэффициента Сд
Ленточные конвейеры 1,3 1,5 1,7

Пример оборудования

Двигатели с кратковремен
ными перегрузками

До 150% До 250 % До 400 %

Подъемные механиз- 1,5 1,7 1,9 
мы, цепные конвейеры
Реверсивные приводы, 1,8 2 2,2
поршневые насосы,
компрессоры
Прессы, ножницы 2 2,2 2,4

Полезная нагрузка, передаваемая 
зубчатым ремнем,

F ,=P Jy- (7.39)

Удельная нагрузка, приходящаяся 
на 1 мм ширины ремня,

7л. = [^у]Ср0Лс;;с: (7.40)

где [/^] — допустимая удельная нагрузка, Н/мм 
(см. табл. 7.6); Срол — коэффициент, учитываю
щий наличие натяжного или направляющего ро
лика: при установке одного ролика Срол= 1 ,1 , 
двух роликов Срол — 1,25; С„ — коэффициент, 
вводимый для ускорительных передач; С — ко
эффициент, учитывающий число зубьев. Ёго оп
ределяют по формуле при z < 6: Cz =1 — 0,2(6 -  z).

Значения коэффициента Q"u прини
мают в зависимости от передаточного 
числа и:

и 1.. .0,8 0,8...0,6 0,6...0,4 0,4...0,3 
С" 1 0,95 0,9 0,85

Ширина ремня

Ь> Ft
(/^-<7У2)Ск ’

где q — масса 1м длины ремня (см. табл. 7.6); 
Ск — коэффициент, учитывающий неполные 
витки каната у боковых поверхностей ремня.

Значения коэффициента Ск выбира
ют в зависимости от ширины ремня:

6, мм До 16 20 25 32; 40 50; 63 80; 100 Свы
ше 
100

Ск 0,7 0,95 1,0 1,05 1,10 1,15 1,20

7.4. ШКИВЫ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Конструкция шкива зависит от его 
размеров, материала и типа передачи. 
Шкивы изготавливают из чугуна, стали, 
легких сплавов и пластмасс. При окруж
ной скорости передачи менее 30 м/с 
обычно применяют литые шкивы из чугу
на. Шкивы малых диаметров (до 350 мм) 
выполняют сплошными (рис. 7.11, Ь) или 
с отверстиями (рис. 7.10, а; рис. 7.11, а), 
шкивы больших диаметров для умень
шения массы и удобства крепления — 
со спицами (рис. 7.10, б\ рис. 7.11, г). 
Ступица может располагаться сим
метрично (рис. 7.10, я, б, в) или не
симметрично (рис. 7.11, а, в, г) отно
сительно обода. Сварные шкивы из 
стали (рис. 7.10, в) применяют при 
окружной скорости до 60 м/с, штам
пованные — при скорости до 80 м/с, 
литые из алюминия — при скорости 
до 100 м/с.

Основные размеры шкивов — диа
метр и ширину обода рассчитывают, 
остальные размеры определяют по ре
комендациям ГОСТ 17383—73 для 
плоских ремней и ГОСТ 20889—88 для 
клиновых ремней нормальных сечений.

Обод шкивов плоскоременных пере
дач имеет цилиндрическую поверх
ность. При высоких скоростях для пре
дотвращения сбегания ремня со шки
вов их поверхность выполняют выпук
лой или с двумя конусами (рис. 7.10, г). 
Конструкции шкивов клиновых и по
ликлиновых передач изображены на 
рисунке 7.11, основные их размеры 
указаны в таблицах 7.8, 7.9.

Ширина шкива плоскоременной пе
редачи (см. рис. 7.10) В — (1,1...1,15)6; 
клиноременной и поликлиновой (см. 
рис. 7.11) М — (п — 1 )е + 2f где п — чис
ло канавок на шкиве.

Внешний диаметр шкива для клино
ременной передачи de = dp + 2b, для по
ликлиновой dc = dv — 2Д.

Толщина обода чугунных шкивов 
плоскоременных передач (см. рис. 7.10) 
5 = 0,02 (d + 2 В); клиновых (см.
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Рис. 7.10. Конструкции шкивов плоскоременных передач:
а — с отверстиями; б — со спицами; в — сплошные; г — с выпуклой или конусной поверхностью

рис. 7.11) 5 = (1,1...1,3)/?; поликлиновых 
5 = 1,6h. Толщина обода стальных шки
вов 8' = 0,85.

Конструкция шкива для зубчато-ре
менной передачи показана на рисунке
7.12, параметры его даны в таблице 
7.10. Диаметр делительной окружности 
шкива d = m z. Толщина обода
5 = 1,5т + 2 мм > 6 мм.

Зубчатые ремни изготавливают с чис

лом зубьев: 40, 42, 45, 50, 53, 56, 60, 63, 
67, 71, 80, 90, 100, 112, 115, 125, 130, 
140, 150, 160, 170, 180, 190, 200, 210, 
220, 235, 250.

Диаметр ступицы шкива для переда
чи любого типа: чугунной dCT~ l,65dB; 
стальной <iCT~l,55<iB, где dB — диаметр 
посадочного отверстия шкива. Длина 
ступицы LCT~ (l,2 ..A ,5 )dB. Более точно 
длину ступицы можно определить по

м

Рис. 7.11. Конструкции шкивов клиновых (а) и поликлиновых (б) передач:
а — с отверстиями и несимметрично расположенной ступицей; б — сплошных; в — с несимметрично расположенной 

ступицей; г — со спицами и несимметрично расположенной ступицей

rusiiuiomobile.ru
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7.8. Параметры шкивов для приводных клиновых ремней, мм (ГОСТ 20889—88; рис. 7.11, а)

Сечение
ремня

d для угла канавки а

34° 36° 38° 40°

Z (О) 8,5
И

2,5 7 12 8 0,5 50.. .71 ОО о о о 112...160 >180
А 3,3 8,7 15 10 1 75... 112 125...160 180...400 >450

в (Б) 14 4,2 10,8 19 12,5 1 125.. .160 180...224 250...500 >560
С (В) 19 5,7 14,3 25,5 17 1,5 200.. .315 355...630 >710
D (Г) 27 8,1 19,9 37 24 2 315...450 500...900 >1000
Е (Д) 32 9,6 23,4 44,5 29 2 500...560 630...1120 >1250

7.9. Параметры шкивов поликлиновой передачи (см. рис. 7.11, б)

Сечение ремня /
К
Л
м

2,35
4,8
9,5

1
2.4
3.5

2.35 
4,85
10.35

3.5
5.5 
10,0

0,3
0,5
0,8

7.10. Параметры шкивов для зубчато-ременной передачи (см. рис. 7.12)

0,2
0,4
0,6

Параметр
Модуль т

3 10

Ширина ремня Ь, мм 12,5...50 20...100 25...100 40...125 50...200
Число зубьев ремня zD 40...60 48...250 48...200 56...140 56...100
Ширина впадины шкива 5, мм 3,2 ±0,2 4,0 ± 0 ,2  4,8 ± 0 ,2  7,5 ± 0 ,3  11,5 ± 0 , 3
Глубина впадины шкива Лр, мм 3,0 ± 0 , 2  4,0 ± 0 , 2  5,0 ±0 , 2  8,5 ±0 , 3  12,5 ± 0 , 3

условию прочности шпоночного или 
шлицевого соединения вал — шкив. 
Толщина диска шкива для передачи 
любого типа с = (1,2...1,3)5.

Обычно шкивы размещают на кон
сольных участках валов, имеющих ко
нусную форму. Для уменьшения изги
бающего момента от натяжения ремня 
обод шкива следует располагать как 
можно ближе к опоре.

7.5. НАТЯЖНЫЕ УСТРОЙСТВА

Степень натяжения ремней влияет 
на их тяговую способность и долговеч
ность. В процессе эксплуатации ремни 
вытягиваются. Для компенсации вы
тяжки ремней, создания сил предвари
тельного натяжения, а также для сво
бодного надевания ремней на шкивы 
используют различные натяжные уст
ройства. В приводах сельскохозяй
ственных машин часто ремень натяги
вают, перемещая электродвигатель 
(рис. 7.13, а) по двум салазкам с помо
щью регулировочных винтов. Размеры 
салазок указаны в таблице 7.11.

В некоторых случаях двигатель уста
навливают на раму или плиту, в кото
рой выполнены два овальных или Т-об
разных паза. В Т-образные пазы поме
щают болты с четырехгранной голов
кой (рис. 7.13, б). На рисунке 7.13, в 
показан двигатель, установленный на 
качающейся плите. Натяжение ремня 
обеспечивают с помощью регулировоч
ных винтов 1, стяжек 2 или откидных 
болтов 3. Натяжные ролики в основном
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h> 0 , U  
5 10 мм Щ

ж, xfcv
Ф

Рис. 7.13. Натяжные устройства:
1 — винт; 2 — стяжка; 3 — болт

Рис. 7.14. Привод выгрузного устройства зерно
уборочного комбайна:

7 — натяжной ролик ременной передачи; 2 — натяжная 
звездочка цепной передачи

применяют в передачах с большими пе
редаточными числами и малыми межо
севыми расстояниями. Обычно в плос
коременной передаче ролик располага
ют с внешней стороны контура ремня 
(рис. 7.14). При использовании ролика 
в клиноременной передаче его жела
тельно размещать с внутренней стороны 
(см. рис. 7.16), что позволит избежать 
перегибов ремня в обратную сторону и 
повысить его долговечность. Уменьше
ние угла обхвата в этом случае не влияет 
на нагрузочную способность передачи.

Степень натяжения ремня при мон
таже или эксплуатации передачи опре
деляют по прогибу ремня в центре про
лета

/ =  1,55а/100,
где а — межосевое расстояние передачи, мм

7.11. Размеры салазок для асинхронных электродвигателей, мм 
В

жж

1 ЭЕЕЭЕ ш т
Тип

салазок а В С И К К / d 4
Болт для креп
ления лап элек

тродвигателя

С-3 16 38 370 440 410 15 44 36 42 М12 12 М10 х 35
С-4 18 45 430 510 470 18 55 45 50 М12 14 М12 х 40
С-5 25 65 570 670 620 22 67 55 72 М16 18 М16 х 55
С-6 25 65 630 770 720 26 74 60 75 М16 18 М16 х 60
С-7 30 90 770 930 870 30 88 70 105 М20 24 М20 х 75

9. Детали машин

r u s a u i o m o b i l - 8МЧ1
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Приложенное усилие, Н:
для нового ремня F = (CFq + Со)/16;
для приработанного ремня

F = (F 0 +  С0) / 16,

где С — коэффициент запаса нагрузки: 
С= 1,2...1,6; С0 — коэффициент, зависящий от 
жесткости ремня.

Рекомендуемые значения С0 в зави
симости от сечения ремня:

Сечение Z (О) А В (Б) С (В) D (Г) Е (Д) 
ремня
С0 5 5 10 15 35 50

7.6. РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ 
С ПЕРЕМЕННОЙ СКОРОСТЬЮ 

ВРАЩЕНИЯ

Для ступенчатого изменения часто
ты вращения используют плоскоремен
ные передачи со ступенчатыми шкива
ми с числом ступеней на каждом шкиве 
от двух до четырех. Однако такие пере
дачи применяют очень редко (лишь 
при небольших скоростях).

Для бесступенчатого регулирования 
частоты вращения служат вариато
ры — клиноременные передачи со 
стандартными или специальными 
широкими клиновыми ремнями и 
раздвижными конусными дисками- 
шкивами (рис. 7.15). Скорость регули
руют, изменяя диаметр одного или 
двух шкивов. Если в вариаторе регули
руют ведомый шкив, то изменение 
скорости происходит при постоянной 
мощности, если ведущий, то при по
стоянном моменте.

Основная характеристика вариато
ра — диапазон регулирования Д  = 
= п\ max/̂ min- В вариаторах со стандар
тными клиновыми ремнями Д  — 
= 1,45... 1,7. Большие значения Д  по
лучают при двух регулируемых ш ки
вах. Диапазон регулирования возрас
тает при уменьшении диаметра мень
шего шкива и угла клина. При ис
пользовании специальных широких 
ремней Д — 8...10.

Вариаторы широко используют в 
конструкциях различных сельскохозяй
ственных машин. На рисунке 7.15 по

казан вариатор молотильного барабана 
зерноуборочного комбайна. Скорость 
барабана меняют в зависимости от уби
раемой культуры. Шкивы вариатора 
имеют подвижные диски, перемещаю
щиеся вдоль оси вращения с помощью 
гидроцилиндров. Скорость плавно ме
няется при раздвижении дисков на од
ном шкиве и сближении на другом. Та
кой вариатор позволяет регулировать 
частоту вращения барабана от 760 до 
1235 мин-1 .

Вариатор ходовой части комбайна 
(рис. 7.16) в сочетании с коробкой пе
редач позволяет плавно менять ско
рость движения комбайна в диапазоне
1...19,8 км/ч. Вариатор состоит из двух 
блоков (ведущего 1 и ведомого 2), двух 
клиновых ремней (приводного 3 и вари- 
аторного 4) и натяжного ролика 5, регу
лирующего натяжение приводного рем
ня. Вариаторный ремень установлен на 
шкивах переменного диаметра и натяги -

Рис. 7.15. Вариатор молотильного барабана зерно
уборочного комбайна:

1 , 5 — гидроцилиндры; 2, 7 — подвижные диски шкивов; 
3 — вариаторный ремень; 4, 6 — неподвижные диски
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Разработана новая технология хране
ния. Не снимая с машины, ремни ос
лабляют, протирают специальным мате
риалом, смоченным в неэтилированном 
бензине, и сушат. Затем с помощью ки
сти, щеток или пневматического писто
лета наносят защитный состав. Обра
ботка ремней консервационными соста
вами позволяет хранить их на открытых 
площадках с минимальным изменением 
механических характеристик.

Рис. 7.16. Вариатор ходовой части зерноуборочно
го комбайна:

1— ведущий блок; 2 — ведомый блок; 3 — приводной 
ремень; 4 — вариаторный ремень; 5 — натяжной ролик

вается автоматически. Изменение пере
даточного отношения происходит за 
счет осевых перемещений подвижных 
дисков ведущего и ведомого блоков ва
риатора по действием гидроцилиндров.

7.7. УСЛОВИЯ ЭКСПЛУАТАЦИИ 
И ХРАНЕНИЯ РЕМНЕЙ

Натяжение ремня в процессе эксп
луатации необходимо периодически 
контролировать и регулировать (см. ре
комендации ГОСТ 1284.2—89).

Ременные передачи нужно предохра
нять от попадания на них нефтепродук
тов. При попадании на ремень масла его 
отмывают водой с мылом и протирают 
насухо. По существующей технологии 
хранения сельскохозяйственных машин в 
межсезонный период приводные ремни с 
них снимают, протирают, осматривают, 
промывают в теплом мыльном растворе. 
Промытые ремни сушат, припудривают 
тальком и хранят на вешалах в расправ
ленном состоянии. Такая технология 
требует специального оборудования для 
снятия и установки ремней. При этом 
их долговечность снижается.

7.8. ПРИМЕР РАСЧЕТА РЕМЕННОЙ 
ПЕРЕДАЧИ

Необходимо рассчитать клиноремен
ную передачу привода смесителя кормов 
(см. рис. 1.2). Передаваемая мощность 
Р=13кВт, частота вращения ведущего 
шкива щ = 1450 мин-1, передаточное 
число ременной передачи и = 2. Переда
ча горизонтальная, нагрузка с умеренны
ми толчками, работа двухсменная.

1. Определяем вращающий момент 
на ведущем шкиве
„  30Р 13-103-30
Т\=-----=Т7Й ГШ{ =85,65Н-м. По таб-

пщ 3,14-1450
лице 7.2 с учетом полученного значе
ния Т\ выбираем тип клинового ремня 
В (Б).

2. Вычисляем диаметр ведущего шки
ва [см. формулу (7.4)]:
^1>38...42^/7]"=167,2...184,8мм. Из ряда 
стандартных значений диаметра вы
бираем d\ = 200 мм. Диаметр ведомо
го шкива d2 =  d\u (1 — £,) = 200 • 2 • (1 —
— 0,02) = 392 мм. Из ряда стандартных 
значений принимаем d2 = 400 мм.

3. Межосевое расстояние предвари
тельно определяем по формуле (7.6): 
а =  0,55(4 + d2) + h =  0,55 ■ (200 + 400) + 
+ 10,5 = 340,5 мм. Параметр h выбира
ем по таблице 7.2. Принимаем а — 
= 341 мм.

4. Длину ремня рассчитываем по 
формуле (7.7):

L =  2a + n(d\ + d2) /2 + (d2 — d\)/4a =
= 2-341 +3,14(200+ 400)/2 +

+ (400 -  200)/(4 • 341) = 1653,3 мм.

Из ряда длин выбираем L = 1800 мм.
5. Уточняем межосевое расстояние 

передачи [см. формулу (7.8)]
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о=0,125{2£-я(</2+ 4 )+

+ ^ [ 2 1 - я(^+</1)]2- 8 ( ^ - < /1)2 

= 0,125(2 1800-3,14(200+400) + 

+^[2-1800—3,14(200+400)]2-  

—8(400—200)21=574 мм.

6. Угол обхвата ремнем меньшего 
шкива [см. формулу (7.9)]

а, =180°-57(</2-d \  ) /а =  
,400-200= 180°—57-

574
-=160°>[а].

7. Скорость ремня вычисляем по 
формуле (7.1):

га/,л, 3,14-200-1450 1СЛ , v=——М г=——____ ___ =15,2 м/с.
60-10" 60000

8. Необходимое число ремней опре
деляем по формуле (7.31).

С учетом характера нагрузки и усло
вий эксплуатации [см. формулу (7.29)]

Рр Ро CaCLCuCp =
= 5,08 • 0,94 • 0,97 - 1,12 - 0,9 = 4,67 кВт.

По таблице 7.3 с учетом полученных 
значений диаметра ведомого шкива и 
скорости получаем Р0 =  5,08 кВт. Коэф
фициент Са = 0,94, Ср = 0,9 (см. с. 122). 
По формуле (7.30)

Q  =6/1 /£о =6/1800/2240=0,97. Коэф
фициент С„ = 1,12 (см. с. 123).

Коэффициент Сг определяем по при
ближенному числу ремней Z = Р /А  = 
= 13/5 = 2...3. Тогда Сг =  0,95 (см. с. 123).

Требуемое число ремней
Z=P/(PpCz) = 13/(4,67 • 0,95) =  2,93.

Окончательно принимаем z — 3.
9. Сила предварительного натяже

ния ремня [см. формулу (7.11)] с учетом 
напряжения ао= 1,6М П а для клино
вых ремней и площади поперечного се
чения ремня А = 138 мм2 (см. табл. 7.2):

F0 = М  = 1,6- 138 = 220,8 H.

10. Нагрузка на валы и опоры [см. 
формулу (7.19)] с учетом числа ремней

= 2/^^ sin (ai/2) =
= 2-220,8-3-0 ,98 = 1298 H.

Контрольные вопросы и задания

1. Назовите область применения ременных 
передач. По каким признакам классифицируют 
ременные передачи? 2. Из каких материалов из
готавливают ремни? 3. Как определить усилия в 
ветвях ремня? Какие напряжения возникают в 
ветвях ремня? 4. Назовите основные критерии 
работоспособности ременных передач. 5. Как 
повысить тяговую способность и долговечность 
плоскоременной и клиноременной передач? 6. С 
какой целью в ременных передачах создают 
предварительное натяжение ремня? Какие кон
струкции натяжных устройств используют в ре
менных передачах? 7. В каких сельскохозяй
ственных машинах используют передачи с пере
менной скоростью вращения (вариаторы)? Опи
шите принцип действия вариатора. 8. Назовите 
особенности эксплуатации и хранения ремней 
сельскохозяйственных машин.

fusauloirmbile.ru



Г л а в а  8 

ЦЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

8.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Цепные передачи применяют в при
водах сельскохозяйственных, подъем- 
но-транспортирующих машин, авто
мобилях и др. Цепные передачи, как и 
ременные, относятся к передачам с 
гибкой связью. Они имеют аналогич
ную структуру (передача состоит из 
двух звездочек, соединяемых цепью, 
рис. 8.1), но существенно отличаются 
принципом действия — это передачи 
зацеплением. Цепные передачи ком
пактнее ременных, работают при боль
ших нагрузках без проскальзывания, 
меньше нагружают валы. Их использу
ют для передачи мощности до 100 кВт 
при скорости цепи до 15 м/ч и межосе
вых расстояниях до 8 м. Потери на 
трение сравнительно невелики (г\ — 
= 0,92... 0,96). Однако цепные переда
чи характеризуются относительно бы
стрым изнашиванием шарниров, по
вышенными требованиями к точности 
сборки, более сложными условиями 
эксплуатации, шумом и вибрацией 
при работе.

Кроме приводных цепей (рис. 8.2, а...д) 
в транспортерах, подъемниках, элева
торах используют тяговые цепи с раз
личными рабочими органами (планка
ми, скребками, ковшами и др.). В гру
зоподъемных устройствах для подъема 
груза используют грузовые цепи 
(рис. 8.2, е...з).

В приводах машин применяют ро
ликовые, втулочные и зубчатые цепи. 
Они состоят из соединенных с помо
щью шарниров звеньев, которые 
обеспечивают цепи гибкость. В роли
ковых цепях (рис. 8.3, а) каждое звено 
состоит из двух внутренних пластин 
7, напрессованных на втулку 5, и двух

наружных пластин 2 , напрессованных 
на валик 4. Втулка надета на валик. На 
втулке свободно вращается ролик 5. 
Наличие ролика позволяет исключить 
трение скольжения и уменьшить износ 
зубьев звездочек. При передаче боль
ших нагрузок и скоростей применяют 
многорядные цепи (рис. 8.3. б). Они 
состоят из тех же элементов, что и од
норядные, но имеют удлиненные ва
лики. Звенья цепи неразъемные. Кон
цы цепи соединяют звеном (рис. 8.4, 
а), валик расклепывают или крепят 
шплинтом. При использовании цепей 
с нечетным числом звеньев необходи
мо применять специальные переход
ные звенья (рис. 8.4, б). Поэтому цепи 
с четным числом звеньев предпочти
тельнее.

ГОСТ 13568—97 устанавливает следу
ющие типы роликовых цепей: ПРА — 
роликовые однорядные нормальной точ
ности; ПР (табл. 8.1) — роликовые одно
рядные повышенной точности (двухряд
ные 2ПР, трехрядные ЗПР, четырехряд
ные 4ПР); ПРД — длиннозвенные (при
меняют в сельскохозяйственных 
машинах); ПРИ — с изогнутыми пласти
нами. Основной геометрический пара
метр цепи — шаг /, основная силовая ха
рактеристика — разрушающая нагрузка 
р1 разр*

Пример условного обозначения ро
ликовой однорядной цепи с шагом 
t=  19,05 мм и разрушающей нагрузкой 
/^3 3 0  = 31,8 кН:

Цепь П Р-19,05-3180 ГОСТ 13568-97.
Втулочные цепи (однорядные ПВ и 

двухрядные 2ПВ шага 9,525 мм по 
ГОСТ 13568—97) не имеют роликов. 
Это снижает их стоимость, но увеличи
вает износ цепи и звездочек. В связи с 
этим применение втулочных цепей ог-
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Рис. 8.1. Схема цепной передачи:

1 — ведущая звездочка; 2 — цепь; 3 — ведомая звездочка

Рис. 8.2. Основные типы цепей:

а — приводная роликовая однорядная; б — то же, двух
рядная; в — то же, с изогнутыми пластинами; г — при
водная зубчатая с направляющими пластинами; е, д — 
грузовая круглозвенная; ж  — то же, пластинчатая; з — 

то же, тяговая втулочная

ж

Рис. 8.3. Приводная роликовая цепь:
а — однорядная: 1, 2 — соответственно внутренняя и наружная пластина; 
3 — втулка; 4 — валик; 5 — ролик; 6  — двухрядная

Рис. 8.4. Звенья цепи:

а — соединительное; б — переходное
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8.1. Приводные однорядные роликовые цепи (ГОСТ 13568—97; рис. 8.3)

Цепь t , мм b3, мм мм h, мм А0„> мм ^  кН q, кг

П Р - 9 ,525-9,1 9,525 5,72 6,35 8,5 28 9,1 0,45
П Р -1 2 ,7-18,2-1 12,7 5,40 8,51 11,8 40 18,2 0,65
П Р -1 2 ,7-18,2* 12,7 7,75 8,51 11,8 50 18,2 0,75
П Р - 1 5 ,875-23-1 15,875 6,48 10,16 14,8 55 23 0,8
П Р - 1 5 ,875-23* 15,875 9,65 10,16 14,8 71 23 1,00
П Р -1 9 ,05-31,8* 19,05 12,70 11,91 18,2 105 31,8 1,9
П Р -2 5 ,4-60* 25,4 15,88 15,88 24,2 180 60 2,6
П Р - 3 1 ,75-89* 31,75 19,05 19,05 30,2 260 89 3,8
П Р - 3 8 ,1-127* 38,1 25,4 22,23 36,2 395 127 5,5
П Р -4 4 ,45-172 ,4* 44,45 25,4 25,7 42,4 475 172,4 7,5
П Р - 5 0 ,8-227* 50,8 31,75 28,58 48,3 645 227 9,7

* Цепи, которые изготавливают двух- и трехрядными.

раничено. Втулочные цепи в основном 
устанавливают в зерноочистительных 
машинах.

Зубчатые цепи (рис. 8.5) состоят из 
набора пластин 7, шарнирно соединен
ных с сегментными валиками 2. Для ус
транения бокового сползания цепи со 
звездочек применяют направляющие

Рис. 8.5. Зубчатая цепь:
1 — основная пластина; 2 — валик; 3 — направляющая

пластины 3. Передачи с зубчатыми це
пями работают плавно и бесшумно при 
высоких скоростях (до 35 м/с), но име
ют ограниченное применение из-за 
сложности изготовления, высокой сто
имости и массы. Типы и основные па
раметры зубчатых цепей регламентиро
ваны ГОСТ 13552—81*, параметры зу
бьев звездочек ГОСТ 13576—81.

Пример условного обозначения 
приводной зубчатой цепи типа 1 (с 
односторонним зацеплением) с ша
гом /= 19 ,05  мм, разрушающей на
грузкой 74 кН и рабочей шириной
6 = 45 мм:
Цепь П З-1-19,05-74-45ГОСТ 13552-81*.

8.2. ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ 
ПЕРЕДАЧИ

Геометрические параметры. Главный 
параметр цепи — шаг / (см. рис. 8.3) ис
пользуют при определении остальных па
раметров передачи. Рекомендуемое меж
осевое расстояние передачи я = (30...50)/. 
При меньших значениях увеличивается 
число пробегов и цепь изнашивается быс
трее, при больших усиливаются колеба
ния цепи, возрастает шум.

Уточненное значение межосевого 
расстояния (см. рис. 8.1)

0,25/ \ l , z‘+z4  
. 2

1> -
\2 , ч2

Z1 + Z 2 1 0|*2 -*11
' 2 Н  2* J

(8.1)
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где z\, Z2 — число зубьев соответственно ведущей 
и ведомой звездочек; а{ — межосевое расстояние, 
выраженное в шагах: я;=30...50.

Число звеньев цепи

Lj-2а t +- l +Z2  , (Z2 ~Z \)

4л at

Длина цепи
L = L,t.

(8.2)

(8.3)

Диаметр делительной окружности 
звездочки

/
(8.4)д sinl80°A '

Диаметр окружности выступов зубь
ев

Д, = /[0,5 + ctg (180°/z)]. (8.5)

Диаметр окружности впадин зубьев 
Dt = da -  (0,5^з + 0,05)2, (8.6)

где — диаметр ролика, мм (см. табл. 8.1).

Кинематические параметры. Переда
точное число цепной передачи

и =  ft) ,/(02 =  « l /« 2  =  Zt/ Z u

где о)[ и (л)2 — угловая скорость соответственно 
ведущей и ведомой звездочек, с-1; пх и ^  — час
тота вращения соответственно ведущей и ведо
мой звездочки, мин1.

Число зубьев ведомой звездочки 
Z2 ~  Z\u. Во избежание нарушения за
цепления цепи с зубьями звездочки до
пустимое максимальное число зубьев 
ведомой звездочки рекомендуется при
нимать не более 120.

При работе цепи возникают попе
речные колебания, что вызывает до
полнительные динамические нагруз
ки. При шаге цепи более 50 мм или 
высоких скоростях для уменьшения 
динамических нагрузок и габаритных 
размеров передачи рекомендуется 
применять двух- или трехрядные 
цепи.

Средняя скорость цепи, м/с,

у=- ztn
60-10з • (8.7)

Скорость цепи ограничена. При 
v > 20 м/с может произойти разрушение 
шарниров, раскалывание роликов, ос
лабление запрессовки втулок и осей в 
пластинах.

Силовые параметры. Полезная на
грузка (окружная сила), передаваемая 
цепью, Н,

F, = P/v = Тпп/(30v), (8.8)

где Р  — передаваемая мощность, Вт; Т — враща
ющий момент на звездочке, Н • м.

Натяжение, обусловленное действи
ем силы тяжести,

Рекомендуют принимать и<  6. При 
малых скоростях движения цепи 
(у < 2 м/с) допускается и < 10. При вы
боре передаточного числа следует 
учитывать, что с уменьшением пере
даточного числа плавность цепи воз
растает.

Число зубьев ведущей звездочки 
принимают нечетным, по возможности 
простым и с учетом передаточного чис
ла: при и < 5 Z\ = 29 — w, при и>  5 
Z — 29 -  l,5w. Минимальное число зубь
ев звездочки при у  < 2 м/с принимают 
равным 13... 15; при у > 2м /с равным
17... 19. С уменьшением числа зубьев 
звездочек из-за большого угла поворота 
шарнира увеличивается неравномер
ность движения цепи и интенсивность 
изнашивания шарниров.
136 rusmitorri!

Fq = Kf aqg, (8.9)

где Л)— коэффициент провисания; для горизон
тальных передач Kf= 6; для передач, располо
женных под углом 45° к горизонтали, Kj =  1,5, 
для вертикальных передач Kf =  1; а — межосевое 
расстояние, м; д — масса 1м длины цепи, кг/м 
(см. табл. 8.1); g — ускорение свободного паде
ния: g =  9,8 м/с^.

Натяжение от центробежных сил, H, 
Fv =qw2. (8.10)

Натяжение наиболее нагруженной 
ведущей ветви цепи, Н,

р\ шах = KaFt + Fq + Fv, (8.11)

где Ка — коэффициент динамичности, определя
емый по рекомендациям параграфа 8.3.
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Натяжение ведомой ветви цепи с за
пасом, Н,

F2 = Fq + F4.

Нагрузка, действующая на валы цеп
ной передачи,

/ ;  = (1,05...1,15)/;. (8.12)

Меньшие значения нагрузки FB ис
пользуют дяя вертикальной передачи, 
большие — для горизонтальной.

8.3. РАСЧЕТ ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Критерии работоспособности. Интен
сивность изнашивания цепных передач 
сельскохозяйственных машин обуслов
лена сложными условиями их эксплуа
тации и хранения. Пыль, попадающая в 
шарниры цепи, вместе с влагой создает 
абразивную массу, способную долго 
удерживаться на трущихся поверхнос
тях. Детали цепных передач, работаю
щих в машинах для внесения удобре
ний и агрохимикатов, приготовления и 
раздачи кормов, подвергаются значи
тельной коррозии и изнашиванию. 
Кроме того, работа цепных передач са
моходных, навесных или прицепных 
машин сопровождается значительными 
колебаниями нагрузки, вибрацией и 
дополнительной деформацией деталей.

Основные причины выхода из строя 
цепных передач: износ шарниров цепи 
и зубьев звездочек (при этом удлиняет
ся цепь и нарушается зацепление ее со 
звездочкой), проворачивание валиков и 
втулок в местах запрессовки (связано с 
низким качеством изготовления), уста
лостное разрушение пластин по про
ушинам и роликов по внутреннему и 
внешнему диаметрам.

Детали стандартных цепей равно
прочны. Равнопрочность обеспечивает
ся соотношением размеров деталей,

подбором материалов и способов тер
мообработки.

Материалы для изготовления цепей и 
звездочек. Детали цепей изготовляют из 
стального холоднотянутого проката: 
пластины — из сталей 45, 50, 40Х, 40ХН 
и других с последующей закалкой до 
твердости HRC> 32; валики, втулки и 
ролики —из сталей 15, 15Х, 20Х, 
12ХНЗА, 38ХМЮА с последующей це
ментацией или азотированием до твер
дости HRC 50...63. Для пластин цепей 
типов ПРД и ПРИ допускается приме
нение горячекатаного проката. Для 
звездочек используют стали 40, 45, 40Х 
с закалкой ТВЧ до твердости HRC> 45 
или низкоуглеродистые стали 15, 15Х, 
20, 20Х, 12ХНЗА и др. с цементацией 
до твердости HRC 54...62; для звездочек 
больших размеров — стальное литье 
45JI. Звездочки тихоходных (v < 2 м/с) и 
малонагруженных передач изготовляют 
из чугуна СЧ 18, СЧ 20 с термообработ
кой до HRC 35.

Расчет стандартных роликовых цепей. 
Расчет проводят по двум основным 
критериям работоспособности: износо
стойкости шарниров и прочности цепи.

Основной параметр, определяемый 
при расчете на износостойкость, — дав
ление в шарнире цепи:

Р= №
Аопт <[р], (8.13)

где Ft — окружная сила, Н; Кэ — коэффициент 
эксплуатации; А0П — проекция площади опорной 
поверхности шарнира, мм2 (см. табл. 8.1); т — 
коэффициент рядности: для однорядной цепи 

т =  1, для двухрядной — 1,7, для трехрядной 
т  = 2,5; [р] — допустимое давление в шарнирах, 
МПа (табл. 8.2).

Коэффициент эксплуатации
Кэ = КяКаКнКш Кт Креж, (8.14)

где Кя — коэффициент динамичности, учитыва
ющий характер нагрузки; при спокойной нагруз
ке Кя = \ ,  при нагрузке с умеренными толчка-

8.2. Допустимое давление в шарнирах роликовых цепей

Шаг цепи t, мм
Lр\, МПа, при частоте вращения малой звездочки, мин-1

50 200 400 600 800 1000 1200 1600

12,7...15,87 35 31,5 28,7 26,2 24,2 22,4 21 18,5
19,05...25,4 35 30 26,2 23,4 21 19 17,5 15
31,75...38,1 35 28,7 24,2 21 18,5 16,6 15 —

44,45...50,8 35 26,2 21 17,5 15 — — —
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Ка — коэффициент межосевого расстояния или 
длины цепи: при а =  (30...50)/ Ка =  1, при я <25/  
Ка=  1,25, при « = (60...80)/ Ка — 0,9; Ан — коэф
фициент наклона передачи к горизонтали: при 
угле наклона линии центров звездочек до 60° 
Кн=  1, более 60°— 1,25; Кш — коэффициент, 
учитывающий способ смазывания: при непре
рывном смазывании в масляной ванне ^  =  0,8, 
при регулярном капельном смазывании — 1, при 
периодическом смазывании ^ = 1 , 5 ;  Лрег — ко
эффициент, учитывающий способ регулирова
ния передачи: при регулировании натяжения 
цепи за счет перемещения звездочки Крег =  1, 
при использовании натяжных звездочек или ро
ликов— 1,1, для нерегулируемых передач 
АГрег=1,25; Ареж — коэффициент, учитывающий 
режим или продолжительность работы: при од
носменной работе Креж =  1, при двухсменной — 
1,25, при трехсменной Креж =  1,45.

Решая совместно формулы (8.13), 
(8.7), (8.8) и учитывая, что для ролико
вых цепей ЛОП = 0,28/2, можно опреде
лить необходимый шаг цепи (основная 
формула проектного расчета цепной 
передачи):

/>2,8з/
Izi [р]т ’ (8.15)

где Т\ — вращающий момент на ведущей звез
дочке, Н • мм.

Для однорядных цепей типа ПР 
можно использовать упрощенную зави
симость

/>1,28з|^. (8.16)

При расчете цепной передачи на 
прочность определяют коэффициент 
запаса прочности

s=- 1 разр 
г
г 1тах

Ф ] , (8.17)

где / ’разр — разрушающая нагрузка, Н (см. 
табл.8.1); [ ^ —допустимый условный коэффи
циент запаса прочности: [s] =  5...6.

8.4. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ЗВЕЗДОЧЕК 
ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

Звездочки по конструкции подобны 
зубчатым колесам. Профиль и размеры 
зубьев зависят от типа цепи. Зубья звез
дочек роликовых и втулочных цепей

Рис. 8.6. Параметры зубьев звездочки для привод
ных роликовых и втулочных цепей

профилируют по ГОСТ 591—69* (рис. 
8.6), зубчатых —по ГОСТ 13576—81. 
Основные размеры зубьев и венцов 
звездочек роликовых и втулочных це
пей определяют по таблице 8.3.

Для многорядных цепей параметр А 
(см. рис. 8.3) выбирают из следующих 
соотношений:
Шаг цепи /, мм 
А, мм

Шаг цепи /, мм 
А, мм

12,7
13,92

31,7
35,76

15,875
16,59

38,1
45,44

19,05
22,78

25,4
29,29

Продолжение

44,45 50,8 
48,87 58,55

Длина ступицы звездочки (рис. 8.7, 
а) /ст = (0,8...1,5)^в. Диаметр ступицы 
dCT = l,5dB + 10 мм.

Звездочки диаметром свыше 200 мм 
рекомендуется делать составными (рис.
8.7, б) или сварными (рис. 8.7, в). В со
ставной звездочке ступица может быть 
выполнена из чугуна.

Предельные отклонения размеров 
зубьев звездочек средней группы точ
ности: диаметра окружности высту
п ов— А12, диаметра окружности впа
д и н — АП, ширины зубьев — А12; для 
низкой точности соответственно Л14,

Рис. 8.7. Звездочки цепной передачи:
а — монолитная; б — составная; в — сварная
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8.3. Размеры зуба и венца звездочки в
Однорядные

Параметр Расчетная формула

Диаметр элемента зацепления цепей: 
втулочных Dn = d2  

роликовых Dn = d}
Ширина пластины цепи (наибольшая) h 
Расстояние между внутренними пластинами цепи />3 
Расстояние между осями многорядной цепи А

Радиус закругления зуба (наименьший) г3 
Расстояние от вершины зуба до линии центров дуг 
закруглений /г3
Диаметр обода (наибольший) Dc 
Радиус закругления Г4

Ширина зуба звездочки, мм: 
однорядной Ь\ 
двухрядной Ь2 

многорядной Ьп 
Ширина венца многорядной звездочки Вп

Размеры выбирают по ГОСТ 13568—97 
и ГОСТ 21834-87 (см. табл. 8.1)

г, =  1,7 Д,
Л3 = 0,8/)ц

/)с =  /ctg( 180в/г) -  1,ЗЛ 
г4 = 1,6 мм при t < 35 мм 
г4 = 2,5 мм при t > 35 мм

Ьх =0, 9363- 0 , 1 5  
b2 =  0,90Z?3 -  0,15 
Ъп = 0,8663 -  0,30 

Вп = ( п -  1)А + Ьп, где п — число рядов

П р и м е ч а н и е .  Указанные в таблице размеры вычисляют с точностью до 0,1 мм. Размер Dc ок
ругляют до 1 мм.

А12, //14. Предельные отклонения диа
метра посадочного отверстия ступицы 
звездочки не ниже Ш.

Параметр шероховатости рабочих 
поверхностей зубьев принимают: Ra< 
<6,3 мкм при у < 8 м /с  и Ra< 3,2 мкм 
при v > 8 м/с.

8.5. УСЛОВИЯ ЭКСПЛУАТАЦИИ 
И ХРАНЕНИЯ ПРИВОДНЫХ ЦЕПЕЙ

Натяжение цепи. При эксплуатации 
цепных передач необходимо постоян
но контролировать натяжение цепей, а 
также расположение в одной плоско
сти ведущей, ведомой и натяжной 
звездочек. Натяжение цепи регулиру
ют, перемещая одну из звездочек (см. 
рис. 7.14, а). Натяжную звездочку рас
полагают как внутри, так и снаружи

контура цепи. Натяжение считается 
нормальным (ГОСТ 13568—97), если 
при межосевом расстоянии передачи 
а = 1000 мм стрела провисания ведо
мой ветви цепи / =  40 мм ± 10 мм при 
приложении усилия 160Н±10Н. При 
увеличении или уменьшении а на 
каждые 100 мм /  соответственно уве
личивается или уменьшается на 
4 мм ± 1 мм.

Смазывание. Для уменьшения из
носа цепей их смазывают. Способ 
смазывания зависит от типа сельско
хозяйственной машины и условий эк
сплуатации передачи. При скорости 
до 4 м/с цепь периодически смазыва
ют с помощью ручной масленки ин
дустриальным, цилиндровым или 
трансмиссионным маслом. Но жид
кий смазочный материал способству
ет проникновению абразивных частиц
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в шарниры цепи и ускорению процес
са изнашивания. В тяжелонагружен- 
ных приводных передачах используют 
солидол, пластичную смазку ЦИА- 
ТИМ-201, существенно повышающую 
ресурс работы передачи, и графитную 
смазку БВН-1.

Перспективными считают цепи, 
трущиеся поверхности которых покры
ты антифрикционными материалами, 
не требующими смазывания.

Защитные устройства. Рекоменду
ется использовать кожухи из листовой 
стали, защищающие передачу от пыли 
и грязи, обеспечивающие безопас
ность, снижающие шум. При непре
рывном смазывании кожух может слу
жить картером для смазочного мате
риала. Кожухи из сетки служат только 
для защиты обслуживающего персо
нала.

Хранение. При подготовке техники 
к хранению цепи очищают. В про
цессе наружного осмотра выбраковы
вают звенья с трещинами или выкра
шиванием металла в деталях, а также 
звенья, в наружных пластинах кото
рых проворачиваются валики, а во 
внутренних — втулки. После наруж
ного осмотра проводят дефектацию 
цепи. С помощью специальных при
способлений проверяют удлинение 
цепи на десяти звеньях в трех равно
мерно расположенных по всей длине 
зонах. Предельное увеличение сред
него шага цепи по сравнению с но
минальным значением должно быть 
не более 4 %. Годные к дальнейшей 
эксплуатации цепи проваривают в 
отработанном автотракторном масле 
при температуре 90 °С в течение 
15 мин, затем скатывают в рулон и 
хранят на складе. Для защиты от кор
розионных воздействий цепи упако
вывают в промасленную или ингиби
рованную бумагу.

Состояние звездочек при дефекта- 
ции определяют внешним осмотром, 
выявляя трещины и поломки зубьев и 
ступиц. Затем, измеряя размеры, вы
являют степень износа зубьев, шпо
ночных, шлицевых и резьбовых от
верстий, биение венцов. Основным 
выбраковочным параметром служит 
износ зубьев.

8.6. ПРИМЕР РАСЧЕТА ЦЕПНОЙ 
ПЕРЕДАЧИ

Необходимо рассчитать цепную пере
дачу привода раздатчика кормов. Пере
даваемая мощность Р=ЗкВ т, вращаю
щий момент на валу ведущей звездочки 
Т\ = 300 Н • м, частота вращения ведущей 
звездочки щ — 80 мин- 1, передаточное 
число и =  1,8. Условия работы цепи: на
грузка с умеренными толчками; смазыва
ние периодическое; работа односменная; 
натяжение цепи регулируют натяжной 
звездочкой; передача горизонтальная.

1. Число зубьев ведущей звездочки 
определяем по рекомендациям пара
графа 8.2: z\ = 29 — 2ы = 29 -  2 • 1,8 = 
= 25,4. Принимаем z\ = 25. Число зубь
ев ведомой звездочки Z2 = Z\u =  25 х 
х 1,8 = 45.

2. Выбираем однорядную цепь и вы
числяем шаг цепи [см. условие (8.15)]:

/= 2 ,8 з / - ^ - = 2 ,8 з|
'*1 [р ]m

300-10 -1,8 
25-34-1

24,85мм.

По формуле (8.14) определяем ко
эффициент эксплуатации: Кэ =

А л [Асм ̂ рег-̂ реж■ Для заданных ус
ловий эксплуатации принимаем Кд = 
= 1,2, Ка=  1 (поскольку рекомендуют
а, = 30...50), Кн=  1, А™ = 1,5, V s 1 . 1» 
Ккж =  1. Следовательно, Кэ = 1,2 • 1 • 1 х 
х 1,5-1,1-1 = 1,98.

Допустимое давление \р\ предвари
тельно определяем по таблице 8.2, ори
ентируясь на «| = 80 мин-1: \р\ = 34 МПа.

Для однорядных цепей m = 1.
По ГОСТ 13568-97 (табл. 8.1) прини

маем ближайшее значение / = 25,4 мм.
3. Принимаем значение межосево

го расстояния, выраженное в шагах,
а, = 40.

4.Число звеньев цепи определяем по 
формуле (8.2):

/,= 2 a ,+^ +< ^ l £ =
2 4 п а ,

= 2 - 4 0 + ^ ^ М - 5— ̂ -=115,25.
2 4-3,14 -40

Принимаем Lt =  116.
5. Межосевое расстояние уточняем 

по выражению (8.1):
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а= 0,25-25,4 25+45 116---------- +

+ J  116-
25+45  ̂45—25 л2

2-3,14

= 1025,5мм.

6. Длину цепи вычисляем по форму
ле (8.3): L = L ,t=  116- 25,4 = 2904,64 мм.

7. Диаметры делительных окружнос
тей звездочек [см. формулу (8.4)]

t 25,4
djx\ sin (180°/z i ) sin7,2'

t

=203,2 mm:

sin(180°/22) sin4(
25 4=— -—= 362,9 мм.

Диаметры окружности выступов зу
бьев [см. формулу (8.5)]

Де1 = /[0,5 + ctg (180% )] =
= 25,4-(0 ,5+  7,9) = 213,8 мм;

Dei =  40,5 + ctg (180°Д2)] =
= 25,4-(0 ,5+  14,3) = 375,9 мм.

Диаметры окружности впадин зубь
ев [см. формулу (8.6)]

А 1 = йд1 -  (0,5^з + 0,05) • 2 =
= 203,2 -  5 • 15,88 + 0,05) • 2 = 187,22 мм, 

Di2 =  ^ - ( 0 ,5 ^ 3  + 0,05) -2 =
= 362 ,9 -(0 ,5 - 15,88 + 0,05)-2 =

= 346,92 мм.

8. Средняя скорость цепи [по фор
муле (8.7)]

v = - ^ i- = 25'25’4'8(L o85 м/с.
60-103 60000

9. Полезная нагрузка (окружная 
сила), передаваемая цепью [см. форму
лу (8.8)],

f =7 g , s 300-3.l480
' v 30v 30-0,85

10. Проверочный расчет цепи на из
носостойкость выполняем по условию 
(8.13). Давление в шарнире цепи

FtK3 2955,3-1,98 _  С1 Л/ггтр = -.—  = -------— -— =32,51 МПа.
У АъпШ 180-1

Для выбранной цепи проекция 
площади шарнира Лоп=180м м 2 (см. 
табл. 8.1).

Расчетное давление в шарнире цепи 
меньше допустимого [/?] = 34 МПа. 
Следовательно, износостойкость цепи 
при заданных нагрузках обеспечена.

11. Прочность цепи проверяем по ус
ловию (8.17). Коэффициент запаса проч
ности S = Fpzsv/F] max = 60 000/3701 = 16,2.

Для рассматриваемой цепи разруша
ющая нагрузка (см. табл .8.1) = 
= 60 кН = 60 000 Н. Натяжение наибо
лее нагруженной (ведущей) ветви цепи 
[см. формулу (8.11)]

F\ max — KRFt + Fq + Fw —
= 1,2 • 2955,3 + 152,9 + 1,88 = 3701 H.

Натяжение от действия силы тяжес
ти [см. формулу (8.9)] Fq = Kfaqg = 
= 6- 1 - 2,6 *9,8 = 152,9 Н.

Поскольку передача горизонталь
ная, то коэффициент провисания 
K f=6. Межосевое расстояние а = 1 м ,  
ускорение свободного падения g = 
= 9,8 м /с2. Величину q = 2,6 кг/м при
нимаем по таблице 8.1. Натяжение от 
центробежных сил [см. формулу 
(8. 10)]

Fy = qv2 =  2,6 • 0,852 = 1,88 Н.

Условие прочности выполняется, так 
как полученное значение коэффициен
та запаса прочности больше [s] = 5...6.

12. Нагрузку на валы цепной переда
чи определяем по формуле (8.12):

FB= l , l5 F t =  1,15 ■ 2955,3 = 3398,6 Н.

Контрольные вопросы и задания

1. Назовите преимущества и недостатки цеп
ных передач. 2. Опишите основные типы при
водных цепей. 3. Какие материалы используют 
для изготовления деталей цепей? 4. Назовите ос
новные причины выхода из строя цепных пере
дач. По каким критериям рассчитывают цепные 
передачи? 5. Как влияют число зубьев звездочек 
и скорость цепи на ее работоспособность? 6. Пе
речислите особенности эксплуатации и хранения 
цепей сельскохозяйственных машин.
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Г л а в а  9 
ПЕРЕДАЧА ВИНТ — ГАЙКА

Передачу винт — гайка используют 
для преобразования вращательного 
движения в поступательное при пере
мещении грузов, создания значитель
ных осевых усилий (грузовые винты в 
домкратах, прессах) и для получения 
медленных или точных перемещений 
(ходовые винты для настройки и регу
лировки механизмов). На рисунках 9.1,
9.2, 9.3 показаны простейшие винтовые 
механизмы с трением скольжения. Та
кой механизм характеризуется просто
той конструкции и изготовления, боль
шой нагрузочной способностью при 
малых габаритных размерах, но имеет 
очень низкий КПД и повышенное из
нашивание резьбы.

В механизмах сельскохозяйственных 
машин широко применяют винтовые 
механизмы с вращающимся и одновре
менно перемещающимся винтом и не
подвижной гайкой. Съемный винтовой 
механизм (рис. 9.1) используют для за
мены и регулировки положения рабо
чих органов почвообрабатывающих аг
регатов: плугов, борон и т.д. Вращая 
винт 7, закрепленный в кронштейне 
(неподвижная гайка) рамы 2, с помо
щью цепи 4 поднимают или опускают 
секцию 5, фиксируя ее положение в 
стояках 3 штырями. В простом домкра
те (рис. 9.2) при вращении винта 3 в не
подвижной гайке 2 получают поступа
тельное движение винта и поднимают 
груз, опирающийся на чашку 7. На ри
сунке 9.3 показан механизм регулиров
ки положения плуга 7. Длину тяги 2 ре
гулируют винтовой стяжкой 3, состоя
щий из двух винтов и гайки с правой и 
левой резьбой. При вращении гайки 
винты перемещаются в разные сторо
ны, вследствие чего увеличивается или 
уменьшается длина тяги.
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В технике достаточно часто исполь
зуют винтовые механизмы (рис. 9.4), в 
которых или вращение винта 7 вызыва
ет поступательное движение гайки 2 
(а), или при вращении гайки 2 винт 7 
перемещается вдоль оси (б). Винты ус
танавливают на одной или двух опорах. 
Опорой может служить гайка.

На грузовых и ходовых винтах с це
лью уменьшения трения используют 
резьбы с малыми углами профиля — 
трапецеидальные (ГОСТ 24737—81), 
прямоугольные и упорные (ГОСТ 
10177—82). При реверсивном движе
нии под нагрузкой применяют трапе
цеидальные резьбы, для получения точ
ных перемещений — трапецеидальные 
с уменьшенным углом профиля и пря
моугольные, в передачах с односторон
ними нагрузками — упорные. Тре
угольные резьбы используют редко.

Материалы винтов должны обладать 
высокой прочностью и износостойкос
тью. При незначительных нагрузках и 
невысоких скоростях винты изготавли
вают из сталей 45 и 50 без термообработ
ки, при большой нагрузке — из сталей 
65Г, 40Х, 40ХН, подвергаемых закалке, 
и из азотируемых сталей 18ХГТ, 40ХФА. 
Для гаек используют антифрикционные 
чугуны АВЧ-1, АВЧ-2, АКЧ-1, АКЧ-2 и 
серые чугуны СЧ 15, СЧ 20, а при высо
ких скоростях вращения — оловянные 
бронзы БрОбЦбСЗ, БрОФЖЮ-1 и др.

Передаточное число винтовой пере
дачи

и = 2я/р/  Pz, (9.1)
где /р — длина рукоятки (см. рис. 9.2), мм; Р — 
шаг резьбы, мм; z — число заходов резьбы.

Скорость поступательного движе
ния винта (гайки), м/с,
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/  — винт механизма подъема; 2 — рама агрегата; 3 — сто
як; 4 ~  цепь (стропа); 5 — зубовая секция

Рис. 9.1. бинтовой механизм подъема:

Рис. 9.2. Винтовой домкрат:

1 — чашка; 2 — гайка; 3 — винт

Рис. 9.3. Механизм регулировки положения плуга:

1 — плуг; 2 — регулируемая тяга; 3 — винтовая стяжка

Рис. 9.4. Винтовые механизмы:
а — поступательное движение гайки; б — поступатель

ное движение винта; 1 — винт; 2 — гайка
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v=-
zPn
60-103’ (9'2) 

где n — частота вращения винта (гайки), мин-1 .

КПД передачи при вращающемся 
ведущем звене

tgv

Материал пары Параметр

винт гайка / Р

Сталь Бронза оловянистая 0,1 5°43'
Сталь Бронза безоловянистая 0 ,1 2 6°5Г
Сталь Чугун антифрикцион- 0,13 7°25'

Винтовые передачи с трением 
скольжения выходят из строя вслед
ствие интенсивного изнашивания вит
ков резьбы. Поэтому основные геомет
рические параметры — диаметр резьбы 
d (см. рис. 9.2) и высоту гайки Н  опре
деляют при расчете передачи на сопро
тивление изнашиванию

ndohi (9.3)

где р — расчетное давление в резьбе, МПа; Fa — 
осевая сила, действующая на винт, Н; d2 — сред
ний диаметр резьбы трапецеидального профиля; 
мм; h — рабочая высота профиля, мм: для трапе
цеидальной резьбы h = 0,5P, для упорной 0,75Р, 
для треугольной h = 0,65P; i — H /P — число захо
дов резьбы по высоте гайки; \р \— допустимое 
давление в резьбе, МПа: для пары сталь — чугун

\р\ =4...6, незакаленная сталь — бронза [р\ =  8... 10, 
закаленная сталь — бронза \р\ — 10...15.

Средний диаметр, мм, резьбы трапе
цеидального профиля при / = Н /Р  и 
¥ //=  H/d2

d ? > .
vxfH[ p \ (9.4)

tg(v+p)
где у  — угол подъема винтовой линии резьбы: 
tg \j/ = P/nd2; d2 — средний диаметр резьбы, мм; 
р — приведенный угол трения (табл. 9.1): tg р = f\ 
/ — коэффициент трения.

При \|/ < р передача движения от ве
домого звена к ведущему невозможна 
(самотормозящаяся передача). Эффект 
самоторможения реализован в переда
чах с грузовыми винтами. В таких пере
дачах г] < 0,5.

Для увеличения КПД винтовой 
пары, применяют многозаходные резь
бы, смазку, повышают класс шерохова
тости рабочих поверхностей передачи 
или используют передачи с трением ка
чения (шариковинтовые).

9.1. Значения коэффициента трения /  
и угла трения р

Значения \|/# для цельных гаек выби
рают в пределах 1,2...2,5 (большие зна
чения для резьбы меньших диаметров). 
Полученное значение d2 уточняют по 
стандарту на резьбу: d2 = d — 0,5рр.

Длину винта / определяют из конст
руктивных соображений. Для домкра
тов /=  (8...10)d, где d — наружный диа
метр резьбы, мм.

При больших нагрузках выполняют 
проверочный расчет винтовой переда
чи на прочность по эквивалентному на
пряжению

'16тл2
nd? Ф 1

(9.5)
где <7Р — напряжение растяжения, МПа; тк — на
пряжение кручения, МПа; d\ — внутренний диа
метр резьбы, мм; Т =  0,5Fad2 tg (V + Р) ~  момент 
трения в резьбе, Н • мм; [а] — допустимое напря
жение сжатия, МПа: [а] = атД; ст — предел теку
чести материала винта, МПа; s — коэффициент 
запаса прочности: s -  2...3.

Длинные тяжелонагруженные винты 
проверяют на устойчивость: 

р
^сж =-Т“—[*̂ сж ]ф> (9.6) 

А
где А\ — ndf/4  — площадь поперечного сечения 
винта, мм2; [осж] — допустимое напряжение сжа
тия, МПа: [асж] = атД у; sy — коэффициент запаса 
устойчивости: для вертикальных винтов s„ =  2...3, 
для горизонтальных sy = 4...5; ср — коэффициент 
снижения допустимых 
от гибкости стержня.

напряжении, зависящии

Гибкость стержня

X — M̂ Arniib (9.7)
где ц — коэффициент, учитывающий способ за
делки стержня: для винтов с одной жесткой опо
рой (см. рис. 9.2) jli = 2, для винтов с одной опо
рой и направлением в гайке ц = 1, для винтов на 
двух опорах при сжатии по всей длине (см.
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рис. 9.4, a) jLi =  0,7; / — расчетная длина стержня, 
мм; rmin — минимальный радиус инерции, мм:
'min ; / — приведенный момент инерции

nd? ( d

d — наружный диаметр резьбы, мм.

круглого сечения стержня, мм4: 1  =— -
64

Для круглого сечения можно прини
мать rmin « 0,25^.

При гибкости стержня X < 60 расчет 
на устойчивость выполнять необяза
тельно.

Значения коэффициента <р следует 
выбирать в зависимости от гибкости 
стержня X из следующих соотношений:

Л 30 40 
Ф* 0,91 0,89 

0,91 0,87

50 60 70 80 90 
0,86 0,82 0,76 0,70 0,62 
0,83 0,79 0,72 0,65 0,55

X
Ф*

100
0,51
0,43

110
0,43
0,35

120
0,37
0,30

130
0,33
0,26

Продолжение

140 150 
0,29 0,26 
0,23 0,21

* Нижние значения ф относятся к сталям по
вышенного качества.

Пример. Определить диаметр винта 
винтового механизма навесного трех
корпусного плуга (рис. 9.5), агрегатиру- 
емого с трактором класса 1,4. Винтовой 
механизм, состоящий из винта 3 и гай
ки 2, используют для регулировки по
ложения опорного колеса 4. Горизон
тальная составляющая тягового сопро
тивления плуга =14 кН.

1. Определяем вертикальную нагруз
ку на винтовой механизм: Fa = 0,2РХ =  
= 0,2- 14 = 2,8 кН.

2. Принимаем для изготовления 
винта сталь 45 без термообработки, 
[ав] = 600 МПа, ат = 300 МПа, для гай
к и —чугун СЧ 15; для винтовой пары 
сталь — чугун допустимое давление в 
резьбе [р] = 4...6 МПа; резьба трапецеи
дальная (ГОСТ 24737—81).

3. Определяем средний диаметр 
резьбы [см. формулу (9.4)]

2 ,8*10
\тщн [р] V3,14-1,5-4

=12,2мм.

Принимаем по стандарту наружный 
диаметр резьбы d =  16 мм, шаг резьбы 
Р =  4 мм. Тогда средний диаметр резь
бы d2 =  d -  0,5Р =  1 6 - 0 , 5 - 4  = 14 мм, 
что больше расчетного значения. Внут
ренний диаметр резьбы d\ =  d — 2h =  
= 16 — 2 • 2,25 = 11,5 мм. По стандарту 
h = 2,25 мм. Высоту гайки определяем 
по формуле Н =  \|/я^2 = 1,5 -14 = 21 мм.

4. Выполняем проверочный расчет 
винта на прочность. Эквивалентное на
пряжение [см. формулу (9.5)]

° э к в
4 £

nd}
16Г 
паI?

\2

4-2,8-10 
3,14-11,52

16- 4312-10 
3,14-11,53

= 36,8 МПа.

Момент трения в резьбе
Т =  0,5Fad2 tg (v + р) = 2,8 - 103 - 7 - 0,22 = 

= 4312 Н -м.

Угол подъема винтовой линии резьбы
Р 4\|/ = arctg—— = arctg = 5,2°.

nd2 3,14-14

По рекомендациям назначаем коэф 
фициент \|/# = 1,5.

10. Детали машин

Рис. 9.5. Бинтовой механизм опорного колеса плуга:
7 — державка; 2 — гайка; 3 — винт опорного колеса; 4 — 

опорное колесо
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По таблице 9.1 принимаем р = 7°25'. 
Допустимое напряжение [о] = aT/s  =  
=  300/3 = 100 МПа. Так как аэкв < [а], 
то условие прочности выполняется.

Условие, обеспечивающее самотор
можение: р < \|/, также выполняется.

5. Уточняем условие, при котором 
необходима проверка на устойчивость. 
Рабочую длину винта определяем по 
конструкции: /=  150 мм. Для винтов с 
одной опорой и направлением в гайке 
|i = 1. Минимальный радиус инерции 
rmin = 0,25d=4MM.

Гибкость стержня [см. формулу 
(9.7)] X = \xl/rm[n = 1 • 150/4 = 37,5. По

скольку расчетное значение X < 60, то 
проверку на устойчивость можно не 
выполнять.

Контрольные вопросы и задания

1. В каких машинах или устройствах сельско
хозяйственного назначения применяют передачи 
винт — гайка? 2. Назовите материалы, использу
емые для изготовления основных деталей пере
дачи. Почему в основном применяют антифрик
ционные материалы? 3. Какие резьбы использу
ют в передаче винт — гайка? 4. По каким крите
риям рассчитывают передачу винт — гайка? 5. 
Сформулируйте условия, при которых исключа
ется самоторможение передачи.



Г л а в а  10 

КОНСТРУИРОВАНИЕ ВАЛОВ

10.1. НАЗНАЧЕНИЕ 
И КЛАССИФИКАЦИЯ ВАЛОВ

Вращающиеся детали машин (зубча
тые колеса, шкивы, звездочки и др.) 
размещают на валах и осях. Валы пред
назначены для передачи вращающего 
момента вдоль своей оси. Силы, возни
кающие при передаче вращающего мо
мента, вызывают напряжения кручения 
и изгиба, а иногда напряжения растя
жения или сжатия. Оси не передают 
вращающий момент; действующие в 
них силы вызывают лишь напряжения 
изгиба (незначительные вращающие 
моменты от сил трения не учитывают
ся). Валы вращаются в подшипниках. 
Оси могут быть вращающиеся или не
подвижные.

По назначению различают валы пе
редач и коренные валы, несущие нагруз
ку не только от деталей передач, но и 
от рабочих органов машин (дисков, 
фрез, барабанов и т. д.).

По конструкции валы можно разде
лить на прямолинейные, коленчатые и 
гибкие (рис. 10.1). Широко применяют 
прямолинейные валы ступенчатой кон
струкции. Такая форма вала удобна при 
монтаже, так как позволяет установить 
деталь с натягом без повреждения со
седних участков и обеспечить ее осевую 
фиксацию. Уступы валов могут воспри
нимать значительные осевые нагрузки. 
Однако в местах сопряжения участков 
разного диаметра возникает концент
рация напряжений, что снижает проч
ность вала.

Чтобы уменьшить массу вала, разме
стить соосный вал и обеспечить подачу 
масла, охлаждающей жидкости или 
воздуха, применяют полые валы.

К особой группе относятся гибкие

10*

валы, используемые для передачи вра
щающего момента между валами, оси 
вращения которых смещены в про
странстве. В сельскохозяйственных, 
подъемно-транспортирующих и других 
машинах часто используют трансмисси
онные валы, длина которых достигает 
нескольких метров. Их выполняют со
ставными, соединяя с помощью флан
цев или муфт.

10.2. ЭТАПЫ КОНСТРУИРОВАНИЯ 
ВАЛОВ

Критерии работоспособности вала.
Конструкция, размеры и материал вала 
существенно зависят от критериев, оп
ределяющих его работоспособность. 
Работоспособность валов характеризу
ется в основном их прочностью и жест
костью, а в некоторых случаях виброус
тойчивостью и износостойкостью.

Большинство валов передач разру
шаются вследствие низкой усталостной 
прочности. Поломки валов в зоне кон
центрации напряжений происходят из- 
за действий переменных напряжений. 
Для тихоходных валов, работающих с 
перегрузками, основным критерием ра
ботоспособности служит статическая 
прочность. Жесткость валов при изгибе 
и кручении определяется значениями 
прогибов, углов поворота упругой ли
нии и углов закрутки. Упругие переме
щения валов отрицательно влияют на 
работу зубчатых и червячных передач, 
подшипников, муфт и других элемен
тов привода, понижая точность меха
низмов, увеличивая концентрацию на
грузок и износ деталей.

Для быстроходных валов опасно 
возникновение резонанса — явления,
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Рис. 10.1. Типы валов и осей:

а — прямая ось; ступенчатый сплошной вал; в — 
ступенчатый полый вал; г — коленчатый вал; д — гиб

кий вал

когда частота собственных колебаний 
совпадает или кратна частоте возмуща
ющих сил. Для предотвращения резо
нанса выполняют расчет на виброус
тойчивость. При установке валов на 
подшипниках скольжения размеры 
цапф вала определяют из условия изно
состойкости опоры скольжения.

Конструирование вала выполняют 
поэтапно.

На первом этапе определяют расчет
ные нагрузки, разрабатывают расчет
ную схему вала, строят эпюры момен
тов. Этому этапу предшествует эскиз
ная компоновка механизма, в процессе 
которой предварительно определяют 
основные размеры вала и взаимное по
ложение деталей, участвующих в пере
даче нагрузок (см. параграф 5.7).

К действующим нагрузкам, которые 
передаются на вал со стороны детали 
(шкива, звездочки, зубчатого колеса и 
др.) или с вала на деталь, относятся:

силы в зацеплении зубчатых и червяч
ных передач; нагрузки на валы ремен
ных и цепных передач; нагрузки, воз
никающие при установке муфт в ре
зультате неточности монтажа и других 
ошибок.

Определение сил в зацеплении и на
грузок на валы ременных и цепных пе
редач рассмотрено в главах 5, 6 и 7.

При установке на концах входных и 
выходных валов соединительных муфт 
учитывают радиальную консольную на
грузку, вызывающую изгиб вала. Эту 
нагрузку рекомендуется определять по 
ГОСТ 16162-85.

Для входных и выходных валов од
ноступенчатых цилиндрических или 
конических редукторов и для быстро
ходных валов редукторов любого типа 
консольную нагрузку можно прибли
женно рассчитать по формуле

FK=125jT] (10.1)

для тихоходных валов двух- и трех
ступенчатых редукторов, а также чер
вячных передач

Fk=250Jt , (10.2)

где Т — вращающий момент на валу, Н • м.

Силы и моменты, передаваемые сту
пицей на деталь, упрощенно принима
ют сосредоточенными и приложенны
ми в середине ее длины.

При выполнении расчетной схемы 
вал рассматривают как шарнирно-за
крепленную балку. Положение точки 
опоры вала зависит от типа подшипни
ка (рис. 10.2).

Действующие в двух взаимно пер
пендикулярных плоскостях (вертикаль
ной и горизонтальной) силы переносят 
в точки на оси вала. Строят эпюры из
гибающих и вращающих моментов в 
двух плоскостях (рис. 10.3).

Момент от окружной силы изобра
жают на эпюре вращающих моментов, 
от осевой силы в вертикальной плоско
сти — в виде скачка М  ̂на эпюре изги
бающих моментов. Эпюры строят по 
методике, изложенной в курсе сопро
тивления материалов.

По эпюрам определяют суммарные 
изгибающие моменты в любом сечении
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Рис. 10.2. Точки опоры вала:
а — на радиальном подшипнике; б — на радиально
упорном подшипнике; в — на двух подшипниках в од

ной опоре; г - н а  подшипнике скольжения
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Рис. 10.3. Схемы нагружения вала. Эпюры изгиба
ющих и вращающего моментов

вала. Так, в сечении 1—1 наибольший 
суммарный момент

М, =у[м.zi + Мх\  + М кХ, (10.3)

где MZ\ — изгибающий момент в опасном сече
нии в плоскости ZY\ Мх\ — изгибающий момент 
в опасном сечении в плоскости XV; Мк\ — изги
бающий момент в плоскости действия консоль
ной нагрузки.

Сравнивая полученные значения, вы
деляют наиболее опасные сечения вала.

На втором этапе разрабатывают кон
струкцию вала. Предварительно опре
деляют диаметр выходного участка по 
условному допустимому напряжению 
кручения [т], принимая его равным 
15...25 МПа.

Диаметр вала, мм,

d>}\ 10 3Г 
10,2[т] (10.4)

Если выбрана ступенчатая конструк
ция вала, определяют диаметры и длины 
его участков, используя расчетную схе
му или эскизную компоновку (см. главы

5, 6). Принятые размеры рекомендует
ся уточнять по ГОСТ 6636—69*.

Ступенчатая форма вала предпочти
тельна, так как упрощается сборка со
единений с натягом, предотвращаются 
повреждения участков с поверхностями 
повышенной чистоты обработки, форма 
вала приближается к равнопрочному 
брусу. Однако в местах сопряжения 
участков разного диаметра возникает 
концентрация напряжений, что снижает 
прочность вала, а при использовании в 
качестве заготовки прутка или поковки 
усложняется технология изготовления, 
увеличивается расход металла.

Чтобы снизить концентрацию на
пряжений, а следовательно, повысить

Рис. 10.4. Переходные участки вала в виде 
галтелей
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10.1. Размеры галтелей, мм (см. рис. 10.4)

с! 12...19 20...28 30...48 50...75 80...125 130...180 190...320

г 1 1,6 2 2,5 3 4 5

R, с{ 1,6 2 2,5 3 4 5 6

10.2. Размеры посадочных мест подшипников качения (см. рис. 10.4)

г„ 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 5

г, менее 0,3 0,6 1 1 1,5 2 2 2,5 3

И, более 1 2,5 3 3,5 4,5 5 6 7 9

усталостную прочность вала, переход
ные участки чаще всего выполняют с 
галтелями (рис. 10.4). Радиус галтели г 
и высоту заплечика (уступа) выбирают 
в зависимости от диаметра вала d , осе
вой силы, размеров R, С\ и формы уста
навливаемой детали (табл. 10.1).

Если уступ служит для осевой фик
сации подшипника, то высота h 
(табл. 10.2) должна быть меньше тол
щины внутреннего кольца подшипни
ка на величину /, достаточную для раз
мещения лапок съемника при демон
таже.

Канавки для выхода шлифовального 
круга (рис. 10.5) вызывают более высо
кую концентрацию напряжений, чем 
галтели. Переходы такими канавками 
выполняют при значительном запасе 
прочности вала. Размеры канавок даны 
в таблице 10.3.

Чтобы исключить осевые зазоры, 
длину посадочного участка вала следует 
выполнять несколько меньше длины 
ступицы насаживаемой детали. Для

Рис. 10.5. Канавки для выхода шлифовального 
круга:

а, б — для шлифования цилиндрической поверхности 
вала; в — для шлифования цилиндрической поверхности 

и торца уступа

удобства монтажа участок вала под по
садку с натягом должен иметь скосы и 
фаски (рис. 10.6, а , 5, табл. 10.4).

Если участок вала не имеет упорных 
буртиков, то его диаметр рекомендуют 
принимать на 5 % меньше посадочного 
диаметра (рис. 10.6, в).

Форма выходного участка вала 
(рис. 10.7) может быть цилиндрическая 
(ГОСТ 12080—66*) или коническая 
(ГОСТ 12081—72*). Конический конец 
вала выполнить сложнее. Однако кони
ческие соединения обладают большой 
нагрузочной способностью, их легче 
собирать и разбирать. Осевое усилие 
создают, затягивая гайку. Для этого на 
конце хвостовика предусматривают 
крепежную резьбу.

Форма и размеры шпоночных кана
вок на валу зависят от типа шпонки и

10.3. Размеры канавок для выхода шлифовального 
круга, мм (см. рис. 10.5)

с! о ly
i

О 50...100 Свыше 100

4 d — 0,5 мм d — 1 мм d — 1 мм

b 3 5 8; 10

И 0,25 0,5 0,5

г 1 1,6 2; 3

Г\ 0 ,5 0,5 1

10.4. Размеры фасок и скосов (см. рис. 10.6)

d, мм 30...45 45...70 70...100 100...150

с, мм 2 2,5 3 4

а, мм 3 5 5 8

а, град 30 30 30 10

150
rusnuiomobiie.ru



сх45°

■6"

§

S___

II

А ; , , .

Рис. 10.6. Фаски (л), скосы (б) и переходные 
участки (в)

режущего инструмента. Пазы для приз
матических шпонок, изготовленные 
дисковой фрезой, вызывают меньшую 
концентрацию напряжений. Однако 
фиксация шпонки здесь менее надеж
на, а паз длиннее за счет участков для 
выхода фрезы (рис. 10.8). При наличии 
пазов для призматических шпонок 
следует предусмотреть такие размеры 
участков ступенчатых валов, чтобы де
монтаж деталей происходил без удале
ния шпонок, так как шпонки устанав
ливают в пазах по прессовой посадке и 
выемка их нежелательна. Поэтому ди
аметр d2 соседнего посадочного участ
ка определяют с учетом высоты h 
шпонки:

d2 = d\ + 212 + 0,5 мм, (10.5)

где t2 — глубина паза в ступице, мм (приложение 6).

Рис. 10.7. Выходные участки валов:
а — цилиндрический; б — конический

Если на выходных участках валов 
это условие невыполнимо, то шпоноч
ный паз фрезеруют «на проход». При 
установке на валу нескольких шпонок 
их следует располагать в одной плос
кости и предусматривать для них по 
возможности одинаковую ширину па
зов при соблюдении условий прочнос
ти шпоночных соединений. Это позво
ляет обрабатывать пазы без изменения 
положения вала и одним инструмен
том.

Размеры зубьев шлицевых участков 
выбирают, учитывая диаметры сосед
них посадочных участков вала. Для вы
хода режущего инструмента внутрен
ний диаметр d зубьев шлицевого участ
ка, расположенного между подшипни
ками, должен быть больше посадочного 
диаметра подшипника. В противном 
случае для выхода фрезы предусматри
вают участок длиной /вых (рис. 10.9, 
табл. 10.5).

По такому же принципу конструи
руют резьбовые участки валов под круг
лые шлицевые гайки. На участках пре
дусматривают канавки для выхода резь
бонарезного инструмента (рис. 10.10, 
табл. 10.6) и под язычок стопорной 
многолапчатой шайбы.

£

а б

Рис. 10.8. Шпоночные пазы:
а — изготовленные пальцевой фрезой; б — дисковой 
фрезой. Обозначения: / — рабочая длина шпонки; Ь — 
ширина шпонки; /вых — длина участка для выхода фре

зы; /)фр — диаметр дисковой фрезы Рис. 10.9. Шлицевые участки валов
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10.5. Диаметр фрезы для прямобочных шлицев
(см. рис. 10.9)

Наружный диаметр шлицев Д  
мм, для подшипников серии

20.,..22
25....28

30....36 32....38
40....46 42.,..48
50.. .62 54.. .65
68.. .88 72.. .92

средней тяжелой

Наружный диаметр 
фрезы /)ф , мм, для 

подшипников серии

легкой средней;
тяжелой

20...23
26...29
32...40
45...52
56...65
72...92

70
80
90
100

63
70
80
90
100
112

10.6. Размеры канавок разных типов, мм 
(см. рис. 10.11)

Шаг
резьбы

Тип I Тип II

1
1,25
1,5
1,75
2

1
1
1
1

1,5

3.6
4.4
4.6
5.4
5.6

2
2.5
2.5 
3 
3

d — 1,5 мм 
d— 1,8 мм 
d — 2,2 мм 
d— 2,5 мм 
d — 3 мм

П р и м е ч а н и е .  У канавок типа I радиус 
скоса Г\ = 0,5 мм.

При изготовлении вала за одно це
лое с шестерней (рис. 10.11) материал 
вала и способ термообработки выбира
ют по условиям прочности зубьев шес
терни.

Для изготовления валов применяют 
углеродистые конструкционные стали 
40, 45, 50 и легированную сталь 40Х 
твердостью НВ< 300. Легированные 
стали 40ХН, 30ХГСА, 30ХГТ и других 
марок с последующей закалкой ТВЧ 
применяют для высоконагруженных 
валов. Быстроходные валы, вращающи
еся в подшипниках скольжения, для 
повышения износостойкости цапф из
готовляют из цементуемых сталей 20Х, 
12ХНЗА, 18ХГТ или азотируемой стали 
38Х2МЮА. Если размеры вала опреде
ляются условиями жесткости, то можно

Тип I Тип II

использовать стали Ст. 5, Ст. 6. Это до
пускается при отсутствии на валу изна
шиваемых поверхностей (цапф, шли
цев и др.), требующих прочных, терми
чески обработанных сталей. Фасонные 
валы (например, коленчатые) изготов
ляют из высокопрочных и модифици
рованных чугунов.

Механические характеристики валов 
указаны в таблице 10.7.

На третьем этапе конструирования 
выполняют проверочный расчет вала, 
определяя эквивалентное напряжение 
или запас прочности в наиболее опас
ных сечениях.

Для валов, работающих в режиме 
кратковременных перегрузок, в целях 
предупреждения пластических дефор
маций выполняют проверочный р а с 
ч е т  н а  с т а т и ч е с к у ю  п р о ч 
н о с т ь .  Эквивалентное напряжение в 
опасном сечении, МПа,

32-10
nd3

а/м 2+0,75Г2 <[ст], (Ю.6)

где d — диаметр вала, мм; 
гибающий момент, Н • м; 
щающий момент, Н • м.

М — наибольший из- 
Т — наибольший вра-

Допустимое напряжение, МПа,
[о] — c T/sT,

где ат — предел текучести, МПа; sT — запас проч
ности по пределу текучести: sT=  1,2... 1,8.

Проверочный расчет осей выполня
ют по формуле (10.6) при Т =  0.

При длительно действующих на
грузках выполняют проверочный 
р а с ч е т  н а  с о п р о т и в л е н и е  
у с т а л о с т и .  Коэффициент запаса 
усталостной прочности

s= ^ [ 4 ( 10.8)

где ss, st — коэффициенты запаса прочности со
ответственно по напряжениям изгиба и круче
ния; [s] — допустимый коэффициент запаса 
прочности: [s] = 2...2,5.

Коэффициент запаса прочности по 
напряжениям изгиба

Рис. 10.10. Канавки для выхода резьбонарезного 
инструмента

S n = ‘ (Ю.9)
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Рис. 10.11. Конструкция вала — шестерни.
Обозначения: da\ — диаметр шестерни; — диаметр вала; du — посадочный диаметр вала под подшипник

по напряжениям кручения

ж,=- (10.10)

ж0 = о ,ы 3; (10.13)

где а_ь т_! — пределы выносливости материала 
вала соответственно при изгибе и кручении с 
симметричным знакопеременным циклом, МПа 
(см. табл. 10.7); KoD, — коэффициенты кон
центрации напряжений, учитывающие влияние 
всех факторов на сопротивление усталости; аа, 
та — переменные составляющие цикла измене
ния напряжений (амплитуды), МПа; \j/CT, ^  — ко
эффициенты, характеризующие чувствитель
ность материала к асимметрии цикла напряже
ний (см. табл. 10.7); ат , хт — постоянные состав
ляющие цикла изменения напряжений, МПа.

Составляющие цикла изменения на
пряжений изгиба

о а  = \® M ^W w (10.11)
c m = Fa/A, (10.12)

где ML — суммарный изгибающий момент, Н • м; 
W0  — момент сопротивления сечения вала изги
бу, мм3; /^ — осевое усилие. Н; Л — площадь се
чения вала, мм2: А = nd1/ 4.

Момент сопротивления изгибу вала 
сплошного круглого сечения

сечения со шпоночным пазом ши
риной b и глубиной t\

JV0 =  0,1 d3 -  bt\(2d— t{)2/(2d); (10.14)
шлицевого участка вала диаметрами 

d и Д  числом зубьев z и шириной b

w = 1
0 32D

nd4- b z ( D - d ) ( D + d f • (10.15)

Составляющие цикла изменения на
пряжений кручения

та = тш = 0,5- W T/W p, (10.16)
где Wp — момент сопротивления вала кручению, 
мм3.

Для сплошного сечения 

Wp = 0,2d3. (10.17)

Для сечения, ослабленного шпоноч
ным пазом,

Wp = 0,2сР — bt\{2d— t\)2/{2d). (10.18)

10.7. Механические характеристики некоторых сталей

Марка
стали

Диаметр 
заготовки, мм, 

не менее

Твердость НВ, 
не менее

(7в а т. а -. Т_!

МПа

Ст. 5 Любой 190 520 280 150 220 130 0 0
45 Любой 200 570 290 150 .250 ’150 0 0

120 240 800 550 300 350 210 0 0
80 270 900 650 390 380 230 0,1 0,05

40Х Любой 200 730 500 280 320 200 0,1 0,05
200 240 800 650 390 360 210 0,1 0,05
120 270 900 750 450 410 240 0,1 0,05

40ХН Любой 240 820 650 390 360 210 0,1 0,05
200 270 920 750 450 420 250 0,1 0,05

20 60 145 400 240 120 170 100 0 0
20Х 120 197 650 400 240 300 160 0,05 0

12ХНЗА 120 260 950 700 490 420 210 0,1 0,05
18ХГТ 60 330 1150 950 665 520 280 0,15 0,1
ЗОХГТ Любой 320 1150 950 665 520 310 0,15 0,1
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Для шлицевого участка

Wp = 2W0.

Коэффициенты концентрации 
пряжений при изгибе

(10.19) 

на-

К,oD '
Ada

при кручении

K,D =
к т
к,

+ к Рт- \

/ К у] (Ю.20)

/Ку,  (10.21)
dx

где Ка, ^  — эффективные коэффициенты кон
центрации напряжений соответственно при из
гибе и кручении (табл. 10.8, 10.9, 10.10, 10.11); 
K[h, — масштабные коэффициенты (табл. 
10.12);**,, KFx — коэффициенты качества повер
хности (табл. 10.13); Ку — коэффициент влияния 
поверхностного упрочнения (табл. 10.14).

Если в сечении действуют несколько 
концентраторов напряжений (напри
мер, посадка с натягом и переход галте
лью) в расчет вводят большее из значе
ний KG и Кх.

Упругие перемещения валов и осей 
влияют на работоспособность зубчатых 
передач, подшипников и различных со
единений, вызывая концентрацию на
пряжений, интенсивное изнашивание

10.8. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для валов с галтельными переходами

h/r

1 2 3 4

r/d

0,01 0,02 0,03 0,05 0,1 0,01 0,02 0,03 0,05 0,01 0,02 0,03 0,01 0,02

Значения эффективных коэффициентов концентрации K J K x

1,34 1,41 1,59 1,54 1,38 1,51 1,76 1,76 1,70 1,86 1,90 1,89 2 ,07 2 ,09

1,26 1,33 1,39 1,42 1,37 1,37 1,53 1,52 1,50 1,54 1,59 1,61 2,12 2,03

1,36 1,44 1,63 1,59 1,44 1,54 1,81 1,82 1,76 1,90 1,96 1,96 2,12 2,16

1,28 1,35 1,40 1,43 1,38 1,39 1,55 1,54 1,53 1,57 1,62 1,65 2,18 2,08

1,38 1,47 1,67 1,64 1,50 1,57 1,86 1,88 1,82 1,94 2 ,02 2,03 2,17 2,23

1,29 1,39 1,42 1,44 1,39 1,40 1,58 1,57 1,57 1,59 1,66 1,68 2 ,24 2,12

1,40 1,49 1,71 1,69 1,55 1,59 1,91 1,94 1,88 1,99 2,08 2,10 2 ,23 2 ,30

1,29 1,37 1,44 1,46 1,42 1,42 1,59 1,59 1,59 1,61 1,69 1,72 2 ,30 2,17

1,41 1,52 1,76 1,73 1,61 1,62 1,96 1,99 1,95 2,03 2,13 2,16 2 ,28 2,38

1,30 1,37 1,45 1,47 1,43 1,43 1,61 1,61 1,62 1,64 1,72 1,74 2,37 2,22

1,43 1,54 1,80 1,78 1,66 1,64 2,01 2,05 2,01 2 ,08 2,19 2,23 2 ,34 2 ,45

1,30 1,39 1,47 1,50 1,45 1,44 1,62 1,64 1,65 1,66 1,75 1,77 2 ,4 2 2,26

1,45 1,57 1,84 1,83 1,72 1,67 2 ,06 2,11 2 ,07 2,12 2 ,5 2 2 ,3 0 2 ,39 2 ,52

1,31 1,39 1,48 1,51 1,46 1,46 1,65 1,66 1,68 1,68 1,79 1,81 2,48 2,31

1,49 1,62 1,92 1,93 1,83 1,72 2,16 2,23 2,19 2,21 2 ,37 2 ,4 4 2,50 2,66

1,32 1,42 1,52 1,54 1,50 1,47 1,68 1,71 1,74 1,73 1,86 1,88 2 ,60 2 ,4 0

г ш i a u i c ^ m o b i l e . r u

ств,

МПа

400

500

600

700

800

900

1000

1200
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10.9. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для валов с выточкой

,6
г

' - -
о

ъ -- 
V

h/r

0,5 1 2 3 -
а ,

МПа r/d

0,01 0,02 0,03 0,05 0,10 0,01 0,02 0,03 0,05 0,01 0,02 0,03 0,01 0,02 0,01 0,02 0,03 0,05 0,10

Ка (изгиб) Кх (кручение)

400 1,88 1,79 1,72 1,61 1,44 2,09 1,99 1,91 1,79 2,29 2,18 2,10 2,38 2,28 1,60 1,51 1,44 1,34 1,17
500 1,93 1,84 1,77 1,66 1,48 2,15 2,05 1,97 1,85 2,36 2,25 2,16 2,47 2,35 1,70 1,60 1,52 1,40 1,20
600 1,98 1,89 1,82 1,71 1,52 2,21 2,11 2,03 1,91 2,43 2,32 2,22 2,56 2,42 1,80 1,69 1,60 1,46 1,23
700 2,04 1,95 1,87 1,77 1,55 2,27 2,17 2,08 1,97 2,50 2,38 2,28 2,64 2,49 1,90 1,77 1,67 1,52 1,26
800 2,09 2,00 1,92 1,82 1,59 2,37 2,20 2,14 2,03 2,56 2,45 2,35 2,73 2,56 2,00 1,86 1,75 1,57 1,28
900 2,15 2,06 1,97 1,88 1,62 2,39 2,28 2,19 2,09 2,63 2,51 2,41 2,81 2,63 2,10 1,94 1,82 1,63 1,31
1000 2,20 2,11 2,02 1,93 1,66 2,45 2,35 2,25 2,15 2,70 2,58 2,47 2,90 2,70 2,20 2,03 1,90 1,69 1,34
1200 2,31 2,22 2,12 2,04 1,73 2,57 2,49 2,36 2,27 2,84 2,71 2,59 3,07 2,84 2,40 2,20 2,05 1,81 1,40

10.10. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для валов со шлицами, 
шпоночной канавкой и метрической резьбой

а в, МПа

Для валов со шлицами Для валов со шпоночной канавкой, 
выполненной фрезой

Для валов с метрической 
резьбой

Ка
К

торцевой Ка дисковой
ка К Ка Кпрямобоч- 

ные шлицы
эвольвент- 
ные шлицы

400 1,35 2,10 1,40 1,30 1,51 1,20 1,45 1,20
500 1,45 2,25 1,43 1,38 1,64 1,37 1,78 1,37
600 1,55 2,36 1,46 1,46 1,76 1,54 1,96 1,54
700 1,60 2,45 1,49 2,54 1,89 1,71 2,20 1,71
800 1,65 2,55 1,52 1,62 2,01 1,88 2,32 1,88
900 1,70 2,65 2,55 2,69 2,14 2,05 2,47 2,05
1000 2,72 2,70 1,58 1,77 2,26 2,22 2,61 2,22
1200 1,75 2,80 1,60 1,92 2,50 2,39 2,90 2,39

10.11. Отношения коэффициентов концентрации K J K { и К^/К^ для валов с насаженными деталями

Диаметр 
вала d, мм

а в, МПа

Посадка 400 500 600 700 800 900 1000 1200

К/к* (изгиб)

30 I 2,25 2,5 2,75 3,0 3,25 3,5 3,75 4,25
II 1,69 1,88 2,06 2,25 2,44 2,63 2,82 3,19
III 1,46 1,63 1,79 1,95 2,11 2,28 2,44 2,76

50 I 2,75 3,05 3,36 3,66 3,96 4,28 4,60 5,20
II 2,06 2,28 2,52 2,75 2,97 3,20 3,45 3,90
III 1,80 1,98 2,18 2,38 2,57 2,78 3,0 3,40

100 и более I 2,95 3,28 3,60 3,94 4,25 4,60 4,90 5,60
II 2,22 2,46 2,70 2,96 3,20 3,46 3,98 4,20
III 1,92 2,13 2,34 2,56 2,76 3,00 3,18 3,64
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Продолжение

а н, МПа
Диаметр 

вала d, мм Посадка 400 500 600 700 800 900 1000 1200

Кч/КЛ (кручение)

30 I 1,75 1,9 2,05 2,2 2,35 2,5 2,65 2,95
II 1,41 1,53 1,64 1,75 1,86 1,98 2,09 2,31
III 1,28 1,38 1,47 1,57 1,67 1,77 1,86 2,06

50 I 2,05 2,23 2,52 2,60 2,78 3,07 3,26 3,62
II 1,64 1,87 2,03 2,15 2,28 2,42 2,57 2,74
III 1,48 1,60 1,71 1,83 1,95 2,07 2,20 2,42

100 и более I 2,17 2,37 2,56 2,76 2,95 3,16 3,34 3,76
II 1,73 1,88 2,04 2,18 2,32 2,48 2,80 2,92

III 1,55 1,68 1,83 1,94 2,06 2,20 2,31 2,58

П р и м е ч а н и е: I - ] посадка с гарантированным натягом; II — переходные посадки; III — по-
садки типа H/h.

10.12. Масштабные коэффициенты

Напряженное состояние детали и ее 
материал

Значения Kdn, Kdx при диаметре вала d, мм

20 30 40 50 70 100

Изгиб для углеродистой стали 0,92 0,88 0,85 0,81 0,76 0,71
Изгиб для легированной стали 0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59
Кручение для всех сталей 0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59

10.13. Коэффициенты качества поверхности

Вид механической Параметр шерохо К1а при стн, МПа Кн при ств, МПа

обработки ватости Ra, мкм <700 >700 <700 >700

Шлифование тонкое 
Обтачивание тонкое 
Шлифование чистовое 
Обтачивание чистовое

До 0,2 
0,2...0,8 
0,8...1,6 
1,6...3,2

1
0,99...0,93 
0,93...0,89 
0,89...0,86

1
0,99...0,91 
0,91...0,86 
0,86...0,82

1
0,99...0,96 
0,96...0,94 
0,94...0,92

1
0,99...0,96 
0,95...0,92 
0,92...0,89

10.14. Коэффициенты влияния поверхностного упрочнения

Вид упрочнения поверхности вала
Значения К

при Ка = 1 при А; =  1,1...1,5 при >1 , 8

Закалка ТВЧ 
Азотирование 
Накатка роликом 
Дробеструйный наклеп

1,3. ..1,6 
1,15...1,25
1.2...1.4
1.1...1.3

1.6...1.7
1.3...1.9
1.5...1.7
1.4...1.5

2.4...2.8
2.0...3.0
1.8...2.2 
1,6...2,5

и разрушение деталей. Поэтому при 
необходимости выполняют р а с ч е т  
н а  ж е с т к о с т ь  по условиям:

/< [Л , (10.22) 

е < [е], (Ю.23)
где / — максимальный прогиб (стрела прогиба), 
мм; [f\ — допустимый прогиб, мм; 0 — угол пово
рота сечения, рад; [0]—допустимый угол пово
рота, рад.
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Прогиб валов и углы поворота опре
деляют известными методами, изло
женными в курсе сопротивления мате
риалов. С целью упрощения расчета 
можно использовать готовые формулы 
(табл. 10.15).

Значения [/] и [0] определяют, исхо
дя из опыта эксплуатации. Для участ
ков валов с зубчатыми цилиндрически
ми колесами [/] = (0,01...0,03)т, с кони
ческими и гипоидными [/] = (0,005...

rusjiuiomobile.ru



10.15. Формулы для расчета углов поворота сечений и прогибов двухопорных балок

0С

0/)

/с

//)

Fab(l+a) 
6 EJI 

F ab(b-a) 
ЗЕЛ

6EJI

свв

3EJ
FKc(3a2- / 2) 

ЗЕЛ 
FKc(2l+3c) 

Ш  
FKca(l2 - а2 ) 

6£//
У 2(̂ +с)

3EJ

" ( 2,2_6„ W )

Л/(2/2 -6я /+ 4а2)

6ЁУ7

0,007)w (здесь т — модуль зацепления, 
мм). В местах посадки зубчатых колес и 
в опорах скольжения [0] = 0,001 (в ра
дианах), в радиальных шарикоподшип
никах — 0,005, в радиально-упорных 
роликовых — 0,0016, в шариковых сфе
рических [0] = 0,05.

10.3. СОЕДИНЕНИЕ ВАЛ — СТУПИЦА

Для передачи вращающего момента 
от вала к ступице (или наоборот) и 
фиксации деталей на валу используют 
шпоночные, шлицевые, профильные 
(бесшпоночные), прессовые и штифто
вые соединения.

Шпоночные соединения. Основная 
деталь соединения — шпонка 1 (рис.
10.12, а), устанавливаемая в паз вала 2 и 
соединяемая с деталью 3. Шпоночные 
пазы ослабляют валы, вызывая концент
рацию напряжений; поэтому шпонки 
используют в малонагруженных соеди
нениях, в основном в изделиях мелкосе
рийного производства.

Различают ненапряженные (с приз
матическими и сегментными шпонка
ми) и напряженные (с клиновыми и 
круглыми шпонками — осевыми штиф
тами) шпоночные соединения. Ш пон
ки основных типов стандартизованы.

Ненапряженные соединения обес
печивают более высокую степень цент
рирования. Они просты по конструк
ции и надежны в работе. Широко при
меняют призматические шпонки 
(ГОСТ 23360—78*) прямоугольного се
чения и с прямыми или скругленными 
торцами (рис. 10.12, б). В соединении 
шпонку устанавливают на глубину око
ло 0,5 h (здесь Л —высота шпонки) в 
вал с натягом, в ступицу свободно. 
Между верхней гранью шпонки и па
зом в ступице оставляют зазор. При 
монтаже шпонку закладывают в паз 
вала в неподвижных соединениях без 
крепления, в подвижных — с помощью 
винтов (рис. 10.13). При этом необхо
дима индивидуальная подгонка, что 
затрудняет взаимозаменяемость шпо
нок и ограничивает их применение в 
крупносерийном и массовом производ
стве.

Размеры стандартной шпонки b, h, I 
(см. рис. 10.12, в) выбирают в зависи
мости от диаметра вала d и длины сту
пицы детали /ст. Длину шпонки / = /ст —
— 5... 10 мм принимают из стандартного 
ряда с учетом размеров поперечного се
чения b и h (приложение 6).

С е г м е н т н ы е  ш п о н к и
(ГОСТ 24071—97) обеспечивают устой
чивое положение деталей на валу, не
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Уклон 1: 100

Ш ш 1 ...... --- '

Рис. 10.12. Шпоночные соединения:
а — детали соединения; б — соединение призматической 
шпонкой; в — соединение сегментной шпонкой; г — со
единение клиновой шпонкой; 7 — шпонка; 2 — вал; 3 — 

ступица

требуют ручной подгонки. Однако бо
лее глубокий паз (см. рис. 10.12, в) ос
лабляет сечение вала, вызывая значи
тельную концентрацию напряжений; 
поэтому сегментные шпонки за редким 
исключением устанавливают в массив
ных валах на малонагруженных участ
ках. Размеры стандартных шпонок: ши
рину b, высоту h и диаметр d\ выбирают 
так же, как призматических. Длина 
шпонки l~  d\ (приложение 7).

Пазы на валах обрабатывают для 
призматической шпонки пальцевой 
или дисковой фрезой, для сегмент
н о й —дисковой. В ступице сквозные 
пазы выполняют протягиванием, глу
хие-долблением . Посадки шпонок

регламентированы ГОСТ 23360—78* 
для призматических и ГОСТ 24071—97 
для сегментных шпонок. Ширину при
зматической и толщину сегментной 
шпонок выполняют в поле допуска Ю. 
Рекомендуют применять следующие 
поля допусков размеров:

Ширина шпоночного паза вала Р9
для призматической шпонки 
То же, для сегментной шпонки N9
Ширина шпоночного паза отвер
стия:

при неподвижном соединении Js9
нереверсивной передачи
при неподвижном соединении Р9
реверсивной передачи
при подвижном соединении D \ 0
посредством призматических
шпонок

Для более равномерного распреде
ления нагрузки на рабочей поверхнос
ти соединения детали на валу устанав
ливают с натягом (посадки с большим 
натягом для реверсивной передачи):

для цилиндрических прямозу- Я7//?6 (Н7/г6) 
бых колес
для цилиндрических косозубых Н7/гв (H7/s6) 
и червячных колес
для конических колес H7/s6 (H7/i6)
для коробок передач Н7/к6 (Н1/т6)

Проверочный расчет ненапряжен
ных соединений проводят на смятие 
боковых поверхностей и срез по попе
речному сечению.

Рис. 10.13. Подвижные шпоночные соединения:
а — с креплением шпонки на валу; б, в — с креплением 

шпонки в ступице детали
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Условие прочности на смятие 

2-103Г
~dl,(h-txy [°см]; (10.24)

на срез

‘'Ср '
2-103Г

dlpb Стср]> (10.25)

где Г — вращающий момент, Н ■ м; d — диаметр 
вала, мм; /р — рабочая длина шпонки, мм: /р =  / 
или /р = / — Ь\ И — высота шпонки, мм; t\ — глу
бина паза вала, мм; [асм] — допустимое напряже
ние смятия, МПа; [тср] — допустимое напряже
ние среза, МПа.

Для неподвижных шпоночных со
единений со ступицами из стали 
[стсм] = 110...190 МПа; со ступицами из 
чугуна [стсм] = 70...100 МПа; [хср] = 70... 
100 МПа. Большие значения принима
ют при легком режиме работы (спокой
ной нереверсивной нагрузке), мень
шие — при тяжелых условиях или ре
версивной нагрузке.

Если условие расчета не выполняет
ся, то вторую шпонку устанавливают 
под углом 120° к первой шпонке или 
заменяют шпоночное соединение шли
цевым.

К л и н о в ы е  ш п о н к и  (ГОСТ 
24068—80*), образующие напряженные 
соединения, имеют форму клина с ук
лоном 1 : 100 (см. рис. 10.12, г) и спо
собны передавать не только вращаю
щий момент, но и осевую нагрузку. На
тяг между валом и ступицей создают, 
забивая шпонку или затягивая гайку. 
Широкие грани шпонки рабочие, а на 
боковых узких предусмотрен зазор.

Вращающий момент передается за 
счет сил трения, возникающих на рабо
чих поверхностях. При установке кли
новые шпонки вызывают децентровку 
ступицы, что приводит к увеличению 
биения, поэтому их применяют крайне 
редко, как правило, в соединениях, не 
требующих точного центрирования.

Т а н г е н ц и а л ь н ы е  к л и н о 
в ы е  ш п о н к и  (ГОСТ 24069—97) 
состоят из двух однокосных клиньев с 
параллельными внешними рабочими 
гранями (рис. 10.14). Натяг в соедине
нии получают осевым смещением кли
ньев в пазах, образованных угловыми 
уступами на валу и в ступице. Танген-

Рис. 10.14. Соединения с тангенциальными 
шпонками

циальные шпонки применяют для пе
редачи больших динамических нагру
зок. Эти шпонки изготовляют из угле
родистых сталей 45, 50, призматичес
кие шпонки — из чистотянутого про
филя. В нагруженных соединениях 
применяют шпонки из легированных 
сталей, например 40Х, с термообработ
кой до HRC 40...45 и последующим 
шлифованием рабочих граней.

Шлицевые (зубчатые) соединения. По 
конструкции шлицевое соединение 
представляет собой многошпоночное 
соединение, где шпонки выполнены за 
одно целое с валом (рис. 10.15). Пре
имущества шлицевого соединения по 
сравнению со шпоночным: выше на
грузочная способность, больше уста
лостная прочность вала, меньше габа
ритные размеры, лучше центрирование 
деталей на валу. Однако для изготовле
ния зубьев (шлицев) требуется специ
альный инструмент, вследствие чего 
стоимость соединения больше. Поэто
му шлицевые соединения широко ис
пользуют в крупносерийном и массо
вом производстве.

Рис. 10.15. Шлицевые соединения:
7 — вал; 2 — втулка (ступица)
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Рис. 10.16. Способы центрирования шлицевых со
единений:

а, г — по внешнему диаметру; б — по внутреннему диа
метру; в — по боковым граням

Шлицевые соединения могут быть 
неподвижные и подвижные, обеспечи
вающие перемещение деталей по валу 
(например, блока шестерен в коробках 
передач). По форме профиля зубьев 
различают соединения трех типов: пря- 
мобочные, эвольвентные и треуголь
ные.

Наиболее распространены п р я -  
м о б о ч н ы е  с о е д и н е н и я  (ГОСТ 
1139—80*). Их выполняют легкой, 
средней и тяжелой серий (приложе
ние 8). В основном используют соеди
нения легкой и средней серии с центри
рованием деталей на валу по наружному 
диаметру D (рис. 10.16, а) и внутреннему 
d (рис. 10.16, б). Центрирование по на
ружному диаметру применяют при не
большой твердости ступицы (НВ< 350). 
Если твердость ступицы более высокая, 
то выполняют центрирование по внут
реннему диаметру. При пониженных 
требованиях к соосности вала и ступи
цы, больших ударных нагрузках или ре
версивном движении применяют цент
рирование по боковым граням 
(рис. 10.16, в).

Э в о л ь в е н т н ы е  с о е д и н е 
н и я  (ГОСТ 6033—80*; приложение 9)

обладают высокой нагрузочной способ
ностью и повышенной прочностью. 
Технология изготовления валов и сту
пиц с эвольвентным профилем упро
щается благодаря использованию стан
дартного зубонарезного оборудования. 
В эвольвентных соединениях применя
ют центрирование по боковым граням 
иногда по наружному диаметру 
(рис. 10.16, г).

Прямобочные и эвольвентные про
фили используют в подвижных соеди
нениях. Для повышения износостой
кости соединения твердость поверхно
сти зубьев повышают до HRC 50...60, 
подвергая их закалке с нагревом ТВЧ, 
цементации, нитроцементации или 
азотированию.

Т р е у г о л ь н ы е  ш л и ц е в ы е  
с о е д и н е н и я  применяют при тон
костенной ступице и для координации 
положения соединяемых деталей при 
относительно малых углах поворота. 
Соединения с треугольным профилем 
не стандартизованы. Детали соедине
ния центрируют по боковым граням.

Посадки элементов шлицевых со
единений регламентированы стандар
тами (приложения 10, 11).

В шлицевых соединениях вслед
ствие износа, смятия и заедания проис
ходит повреждение рабочих поверхнос
тей зубьев, поэтому такие соединения 
рассчитывают по двум критериям: со
противлению рабочих поверхностей 
смятию и изнашиванию.

Условное напряжение смятия
°См = 2 • \03T/(dmhlz) < [стсм], (10.26)

где Т — вращающий момент, Н • м; dm — средний 
диаметр соединения, мм: для прямобочного со
единения dm =  (D +  d )/2 \ для эвольвентного— 
dm -  mz\ h — рабочая высота зубьев, мм; / — рабо
чая длина соединения, мм: обычно /<(l.„l,5)fif; 
г — число зубьев; [асм] — допустимое напряже
ние смятия, МПа.

Для подвижных шлицевых соедине
ний [асм] = 20...40 МПа. Большие зна
чения принимают при легком режиме 
работы (спокойной нереверсивной на
грузке), меньшие — при тяжелых усло
виях или реверсивной нагрузке.

Уточненный расчет прямобочных 
соединений с учетом срока службы, ре
жима нагрузки и других факторов вы
полняют по ГОСТ 21425—75.

160 rusmiiomobile.ru



Штифтовые соединения. Для переда
чи относительно небольших нагрузок 
при необходимости точной фиксации 
детали на валу используют штифты 
осевые (круглые шпонки, рис. 10.17, а), 
радиальные (рис. 10.17, б) и торцевые 
(рис. 10.17, в). Штифты устанавливают 
в совместно обработанные отверстия 
по посадке с натягом.

Конические штифты конусностью 
1:50 (рис. 10.18, а) обеспечивают более 
надежную фиксацию и центрирование 
деталей, чем цилиндрические штифты. 
Наличие резьбового участка (рис. 10.18, 
в) облегчает демонтаж соединения. 
Штифты с насечками (рис. 10.18, б) не 
требуют точной обработки отверстий и 
дополнительных средств крепления. 
Штифты изготавливают из сталей 45 и 
А12. Размеры стандартных штифтов ука
заны в таблицах 12, 13, 14 приложения.

Расчет соединений с осевыми штиф
тами (см. рис. 10.17,а) выполняют из 
условий сопротивления смятию и срезу 
по формулам

асм = 4 • 103 T /id ildJ  < [осм]; (10.27)
Чф.ь (10.28)

где Т — вращающий момент, Н • м; d — диаметр 
вала, мм; / — число плоскостей среза; / — длина 
штифта, мм; dm — диаметр штифта, мм; [осм], 
[тср] — допустимые напряжения соответственно 
смятия и среза, МПа.

Для торцевых соединений (см. 
рис. 10.17, в):

тср = 8 • l03T/(dindw2) < [Тер]. (10.29)

Для соединений с радиальными 
штифтами (см. рис. 10.17, 6)

тср = 8 • 103Т / № ^ Ш2) < [тср], 10.30)
где z — число штифтов.

Для штифтовых соединений [асм] и 
[тср] можно принимать по рекоменда
циям главы 16 как для болтов, постав
ленных без зазора, при нагружении 
внешней поперечной нагрузкой.

Профильные (бесшпоночные) соеди
нения. В профильном соединении сту
пицу насаживают на вал некруглой 
одно-, двух-, трехгранной и иной фор
мы поверхности (рис. 10.19). В соеди
нении отсутствуют места концентрации

тср = 2- \V T /(d ild J < [x c

Рис. 10.17. Штифтовые соединения:
а — осевые; б — радиальные; в — торцевые

напряжений, происходит самоцентри- 
рование и обеспечена возможность 
точной обработки сопряженных повер
хностей. Однако сложность изготовле
ния и ремонта, невысокая нагрузочная 
способность таких соединений ограни
чивает их применение.

Проверочный расчет на смятие вы
полняют по формуле

аш =  1 2 - Ю т /b2lz< [o CM], (10.31)
где к — коэффициент неравномерности распре
деления нагрузки между гранями: к — 1,3...2; Ь — 
ширина прямолинейной части грани, мм; Ь — а — 
- 2 с (см. рис. 10.19); / — длина соединения, мм; 
z — число граней.

Допустимое напряжение смятия, 
МПа,

[° с м ]  ~  С 1 т / № ) ,

где ах — предел текучести материала детали (наи
меньший); s — коэффициент запаса прочности: 
5=  1,25...4 (меньшие значения для незакаленных 
поверхностей); ^  — коэффициент динамичнос
ти, зависящий от условий эксплуатации: 
Kd — 1...3.

Рис. 10.18. Штифты:
а — гладкие (цилиндрический и конический); б — с на
сеченными канавками (то же); в — с резьбовым концом; 

г — разводной конический

11. Детали машин
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Рис. 10.19. Профили бесшпоночных соединений:
а — эллиптический; б  — трехгранный; в — четырехгранный

Бесшпоночными считают призмати
ческие соединения (рис. 10.20), кото
рые в основном применяют на конце
вых участках валов, в частности под 
ключ.

Соединения с натягом. Эти соедине
ния используют для передачи вращаю
щего момента, реже осевой силы. На
грузка передается за счет сил трения на 
поверхностях контакта. Это напряжен
ные соединения, нагрузочная способ
ность которых зависит от натяга, т. е. не
обходимой разности посадочных разме
ров деталей. Соединения служат для за
крепления подшипников качения на 
валах (рис. 10.21, а), подшипников 
скольжения в корпусах или ступицах 
(рис. 10.21, б), зубчатых венцов в сбор
ных конструкциях зубчатых или червяч
ных колес (рис. 10.21, в) и т.д. Сопря
женные поверхности могут быть цилинд
рические (рис. 10.21, а...г) или коничес
кие (рис. 10.21, д). Сборку соединения 
выполняют механическим (запрессов
кой) и тепловым (нагревом втулки или 
охлаждением вала) способами.

А
А -А

Г777777777Гл
г  - Г“\

г“Т

Преимущества соединений с натя
гом: небольшая стоимость; простота 
сборки, возможность центрирования; 
передача значительных нагрузок. К не
достаткам можно отнести сложность 
монтажа и демонтажа, возможность по
вреждения поверхностей и ослабления 
посадки при демонтаже, высокую кон
центрацию напряжений.

Расчет соединения заключается в 
определении натяга, необходимого для 
передачи заданной нагрузки, при обес
печении прочности деталей.

Наименьшее давление на контакти
руемых поверхностях, МПа, необходи
мое для передачи вращающего момента 
Т (рис. 10.22) и осевой силы Fa без про
ворачивания или сдвига, определяют 
по формуле

A n  in \
2-1037^

1
_1_( F \1 а

v n dllf /
- Г

^ d nlf ̂
(10.32)

где dn — номинальный диаметр посадочных по
верхностей, мм; / — длина посадочной поверхно
сти, м м ; /— коэффициент трения (табл. 10.16).

10.16. Значение коэффициента трения 
в начальный момент сдвига

Материалы взаимодействующих 
деталей /

Сталь по стали 
Сталь по чугуну 
Сталь по латуни 
Сталь по бронзе 
Чугун по бронзе, латуни

0,08...0,17 
0,07...0,12 
0,04...0,08 
0,06...0,13 
0,04...0,08

П р и м е ч а н и е .  Меньшие значения при
нимают при прессовании со смазкой. При со
единении за счет температурных деформаций 
значение увеличивают в 2 раза.

Наименьший расчетный натяг

N р  min ~Ртnin̂ ri Q  , О)
Ed Ed

(10.33)

где Cd, CD — коэффициент Ляме соответственно 
для вала и втулки; Ed, ED — модуль упругости ма
териала соответственно вала и втулки, МПа 
(табл. 10.17).

Рис. 10.20. Призматическое соединение.
Обозначения: / — длина рабочей поверхности призмати
ческого соединения; b — ширина одной грани; d — на

чальный диаметр вала

Коэффициент Ляме для вала

г  >+М/<4.)2 „ .

q = T 3 w m T  < 1 0 ' 3 4 )
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для втулки

„  1 + К М ) 2 , 
с ^ н ^  " 0 ' <10'35)

где d\ — внутренний диаметр вала, м: для сплош
ного вала d\ = 0; ^  — наружный диаметр втулки, 
м; jlî /, — коэффициент Пуассона материала 
соответственно вала и втулки (см. табл. ЮЛ7).

По теории удельной потенциальной 
энергии формоизменения (IV теория 
прочности) определяют наибольшие 
допустимые давления, при которых ма
териалы вала и втулки работают в зоне 
упругих деформаций:

Pdmax = 0,58[<Тт 1 — (^ l/^ n ) 5 (10.36)

Л )  max 1 (dnj  d2) , (10.37)

Рис. 10.21. Соединения с натягом:
а — для закрепления подшипников качения; б — то же, 
подшипников скольжения; в — то же, зубчатых венцов; 
г — цилиндрические сопрягаемые поверхности; д — ко

нические сопрягаемые поверхности

где [or]d, — предел текучести материала со
ответственно вала и втулки, значения которого 
для разных материалов следующие:
Материал ЛМц 0058-2-2 БрА9Ж4 
[стт], МПа 343 200

Продолжение

Материал 
[ат], МПа

БрА11Ж6Н6 
302

СЧ 28 
274

СЧ 20 
206

Наибольший расчетный натяг

N р  шах Ртах
Q  , Ср 
Ed e d

(10.38)

где /?тах — наименьшее из полученных значении 
по формулам (10.36), (10.37).

Расчетные натяги корректируют с 
учетом влияния технологических и экс
плуатационных факторов.

Предельные технологические натяги

AVmax = NpmaxX + А # л +  AN,', (10.39) 
N Tmm =  Npmin +  A NR +  AN, +  A Nn,

(10.40)

где x — коэффициент, учитывающий увеличение 
удельного давления у торцов втулки и определя

Рис. 10.22. Схема соединения вала и втулки 
с натягом

емый по графику (рис. 10.23) в зависимости от 
отношения l/dn; ANR — поправка на смятие ше
роховатости поверхности вала и втулки при 
сборке; ANt — поправка на температурное рас
ширение деталей; ANn — поправка на уменьше
ние натяга при повторных запрессовках в про
цессе эксплуатации и ремонта: по эксперимен
тальным данным ANn =  5...10мкм.

Поправка на смятие шероховатости 
ANR<2kR(Rad+ RaD)r\, (10.41)

где kR — коэффициент перевода параметра Ra в 
Rz (высота неровностей по десяти точкам): 
kR =  4,9...5,4; Rad, RaD — среднее арифметичес
кое отклонение профиля поверхности соответ
ственно вала и отверстия (приложение 16): 
обычно для вала Rad — 0,8...1,6 мкм, для втулки 
RaD — 0,8... 3,2 мкм;  ̂ — коэффициент смятия 
шероховатости поверхностей, зависящий от ме
тода сборки соединения: при запрессовке со

10.17. Модуль упругости и коэффициент Пуассона для различных материалов

Показатель
Материал

сталь чугун бронза латунь

Е, МПа (1,95...2,05)- 105 
0,24...0,30

(1,13.-1,16) • 105 
0,23...0,27

,03 • 105 
0,25

(0,82...0,97) ■ 105
0,32...0,42
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Рис. 10.23. График для определения коэффициента %

смазкой г\ =  0,25...0,35, без смазки 0,25...0,5, с 
нагревом втулки 0,4...0,5, с охлаждением вала 
Л = 0,6.. .0,7,

Поправка на температурное расши
рение
AN, = [aD(tD -  tc6) -  a^ td -  tc6]dn, (10.42)
где aD, a d — коэффициент линейного расшире
ния материала соответственно втулки и вала, 
град-1: для стали 11,3* 10~6, чугуна 10 • 10~6, 
бронзы 17,9 • 10_6, латуни 19 • 10_6; tD, td — рабо
чая температура соответственно втулки и вала; 
(сб — температура сборки: tcб = 20 °С.

Если значение ANt положительное, 
то его подставляют в формулу для оп
ределения N Tmin, так как втулка расши
рится больше вала и необходимо ком
пенсировать уменьшение натяга. Если 
же оно отрицательное, то в формулу 
для определения N Tmах, так как вал рас
ширится больше втулки и необходимо 
компенсировать увеличение натяга.

Далее выбирают наилучшую посадку 
из условий

^Опах — ^7тах? 
^Cmin — 7̂min>

(10.43)
(10.44)

где Листах, Ncm\n ~  предельные стандартные натя
ги (табл. 10.18).

Выбранную посадку проверяют по 
коэффициентам запаса прочности и 
сцепления.

Коэффициент запаса прочности

s = Npmax/(NCmax ~  А#д)- (10.45)

Коэффициент запаса сцепления

т = ^Cmin/^Tmhv (10.46)

Коэффициенты запаса прочности и 
сцепления должны быть больше едини
цы.

Возможны два метода сборки соеди
нений с натягом: продольный и попе
речный. При продольном методе сбор
ки определяют усилие запрессовки

Яз ~~/з(^Стах/^ртах)Ртахп^пh (10.47)
где f 2 — коэффициент трения при запрессовке:

При поперечном методе сборки не
обходимо определять температуру на
грева втулки

tr , N C max *Усб

u Ddn
+t.сб? (10.48)

где £сб — требуемый зазор при сборке, который 
принимают в зависимости от диаметра d вала из 
следующих соотношений:

d, мм Свыше 
30 до 80 

5сб, мкм 10

Свыше 80 
до 180 

15

Свыше 180 
до 400 

20

Температура нагрева стальных дета
лей должна быть не более [tD] = 200...3 
00 °С, для бронзы [tD] = 150...200 °С.

10.18. Минимальные N Cmm и максимальные А^тах натяги

Интервалы Значения NCmin/N Cmjtx, мкм, для полей допусков
диаметров, мм 
(свыше — до) Я7/р6 Ю/гЬ W /s6 т/б Н7/и7 m / s i m /us

30...40 7/36 15/44 24/53 29/58 42/78 13/59 32/88
40...50 7/36 15/44 24/53 35/64 52/88 13/59 42/98
50...65 9/44 18/53 30/65 43/78 66/108 18/72 55/119
65...80 9/44 20/55 36/71 52/87 81/123 24/78 70/134

ОО о о о 10/51 24/65 44/85 64/105 99/149 29/93 86/162
100...120 10/51 27/68 52/93 77/118 119/169 37/101 106/183
120...140 12/59 32/79 61/108 91/138 142/193 43/117 126/214
140...160 12/59 34/81 69/116 103/150 171/227 51/125 155/243
160...180 12/59 37/84 77/124 115/162 182/238 59/133 166/254
180...200 14/69 41/95 86/140 130/184 203/269 66/152 185/287
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10.4. ОСЕВАЯ ФИКСАЦИЯ ДЕТАЛЕЙ 
НА ВАЛУ

Способы фиксации деталей в осевом 
направлении выбирают в зависимости 
от осевой нагрузки, скорости враще
ния, регулировки осевого положения и 
размеров деталей.

Для осевой фиксации часто исполь
зуют буртики валов (рис. 10.24, а), рас
порные втулки (рис. 10.24, б), устано
вочные кольца и пружинные стопор
ные кольца (рис. 10.24, в), установоч
ные винты (рис. 10.25), разрезные 
кольца и т. д.

Использование буртиков позволяет 
обходиться без дополнительных дета
лей, но при этом увеличивается диаметр 
заготовки и расход металла на изготов
ление вала. Поэтому разность диаметров 
желательно принимать наименьшей. 
Формы и размеры переходных участков 
выполняют по рекомендациям главы 5.

Пружинные стопорные кольца 1 
(см. рис. 10.24, в) применяют при сред
них осевых нагрузках, иногда в паре с 
дополнительными кольцами.

При небольших осевых нагрузках 
используют установочные винты 1 
(приложение 15), размещая их в ступи
це деталей. Цилиндрический или ко
нический конец винта входит в проточ
ку или отверстие на валу или в шпонке 
(см. рис. 10.25). Винты с плоским кон
цом применяют при небольших слу
чайных осевых силах. Для предотвра
щения самоотвинчивания используют 
тонкие пружинные кольца, контргайки 
или мягкую проволоку.

На шлицевых участках валов детали 
крепят с помощью шлицевых втулок 1 
(рис. 10.26) или колец 2, которые фик
сируют винтами на валу или в ступице.

установочных винтов (а) и специальных болтов (б)

А -А

Рис. 10.26. Способы осевой фиксации на шлице
вых участках валов с помощью шлицевой втулки 

(а) или шлицевого кольца (б)

YZZZZZZZT

Рис. 10.24. Способы осевой фиксации деталей на 
валах:

а — с помощью буртиков; б — распорных втулок; в — 
стопорных колец; 7 — стопорное кольцо; 2 — установоч

ное кольцо
Рис. 10.27. Способы осевой фиксации деталей на 

подшипниках скольжения
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Для крепления деталей на концах 
валов применяют шестигранные гайки 
(в стандартных редукторах) со стопор
ными шайбами или контргайками, 
шлицевые гайки с многолапчатыми 
шайбами, концевые шайбы.

Зубчатые колеса, установленные на 
подшипниках скольжения (например, в 
коробках передач), можно фиксировать 
в осевом направлении с помощью 
кольца со штифтом (рис. 10.27, а), 
втулки с буртиком (б), втулки и колец 
(в) и концевой шайбы (г), если колесо 
расположено на конце вала.

10.5. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА ВАЛОВ

Пример 1. Рассчитать тихоходный 
вал двухступенчатого цилиндрическо
го редуктора (рис. 10.28) при следую
щих исходных данных: силы в зацеп
лении Ft = 4000 Н, Fr = 1486 Н, 
7^ = 813Н; вращающий момент на 
валу Т =  400 Н; делительный диаметр 
расположенного на валу зубчатого ко
леса d — 200 мм.

Необходимые для расчета размеры 
вала принимаем по эскизной компо
новке редуктора: 1\ = 44 мм; /2 = 88 мм; 
/3 = 71 мм.

1. Составляем расчетную схему вала 
(см. рис. 10.3). Определяем дополни
тельные нагрузки, для чего векторы сил 
Fh Fr и Fa прикладываем к точке, соот
ветствующей центру крепления колеса 
на оси вала. В этом случае возникают 
пары сил, т. е. соответственно вращаю
щий и изгибающий моменты:

Т = Ffd/2 = 4000 • 0,2/2 = 400 Н ■ м;
M  = Fad /2 = 813 *0,2/2 = 81,3 Н-м.

Консольную нагрузку определяем 
по формуле (10.2):

FK =250Л/Г =250^400 =5000 Н.

2. Для определения реакций опор 
используем уравнения статики. В плос
кости ZY  должно соблюдаться условие 
ЪМ22 ~  0, или RZ\ (/] + /2) — М + /У2 = 0, 
откуда

_ —M+Frl2 -81,3+1486-0,088и —------------ —----------------------- — J [-{
/,+/2 0,132

Исходя из условия T.Mzl = 0, или 
Rziih + h) — М — Frl\ = 0, получаем

RZ2 —
M+Frlx 81,3+1486-0,044

/1 + /1 0,132
=1111Н.

В плоскости XY  согласно условию 
ЪМХ2 = 0, или Rx\(h + h) + Fth ~  0

^ - 4 0 ° 0 Ю ,0 8 В .2667Н 
/,+ /2 0,132

Из условия RX\ — Ft + Rx2 = 0 имеем 
Rn  = Ft - R xx = 4000 -  2667 = 1333 Н.

Определяем реакции опор от кон
сольной нагрузки FK. Из условия 
SMK 2 = о, или —RK\ (А + /2) + FKl3 = 0, 
имеем

RKl = - ^ ~  = —  — ^ -^2689,4=2690 Н. 
41 /,+/2 0,132

Поскольку RK\ — Rja + FK = 0, то 
Rk2 =  BKi + FK =  5000 + 2690 = 7690 H.

3. Определяем изгибающие момен
ты. В плоскости ZY  в сечении 1—1 
Mzx = Rz lli = 375 • 0,044 = 16,5 Н • м, 
M'n = MZ1 + М =  16,5 + 81,3 = 97,8 Н • м.

В плоскости XY  в сечении 1—1 
МХ\ =  R*.\l\ = 2667 • 0,044 = 117,4 Н ■ м. В 
плоскости консольной нагрузки: в се
чении 1—1 MKi =  RK\l\ =  2690-0,044 = 
= 118,4 Н • м; в сечении 2—2 Мк2 = FKlз = 
= 5000-0,071 =355 Н-м.

Строим эпюры изгибающих момен
тов Mz, Мх и Мк (см. рис. 10.3).

Суммарный изгибающий момент в 
сечении 1—1

Рис. 10.28. Эскиз вала

= J ( M z ] f + ( M xl f + M Kl = 

= ^/i6,52 +117,42 +118,4=257 Н-м;
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щ , 4 M ' z { f + { M xXf + M ^  =

=V97~7,82+117,42 + l 18,4=272 Н-м;

в сечении 2—2
Mz2 = Mk2 = 355 H m.

Сравнивая полученные значения 
суммарных изгибающих моментов, де
лаем вывод, что наиболее опасным се
чением вала является сечение 2—2, где 
расположена опора 2.

4. Выполняем эскиз вала (см. - 
рис. 10.28). Диаметры ступеней предва
рительно определяем по рекомендаци
ям главы 5. Полученные размеры уточ
няем по ГОСТ 6636—69* (приложение 
5). Диаметр вала под подшипник при
нимаем кратным пяти.

Диаметр выходного участка вала вы
числяем по формуле (10.4):

1 0 3Г ,/10-400
0,2[т] V 0,2-25

=43 мм.

Принимаем d\ = 42 мм. Диаметр 
вала под подшипник di = d\ + 3...7 мм, 
откуда di = 45 мм. Диаметр вала под ко
лесо <?з = di + 3...7 мм; принимаем 
</3 = 48 мм. Диаметр буртика (уступа) 
</4 = d-} + 5...10 мм, откуда d4 = 55 мм.

5. Проверочный расчет вала на со
противление усталости выполняем по 
коэффициенту запаса усталостной 
прочности в сечении 2—2, используя 
формулу (10.8). На этом участке вала 
установлен с натягом подшипник каче
ния. Диаметр вала d2 = 45 мм.

Коэффициент запаса прочности по 
напряжениям изгиба [см. формулу 
(Ю.9)]

410
4,28-39+0,1 ’0,51

=2,45;

по напряжениям кручения [см. фор
мулу ( 1 0 .1 0 )]

240
Кх0ха+\\гхтт 3,07-11+0,05-11

=7.

Вал изготовляем из стали 40Х (см. 
табл. 10.7) с характеристиками: НВ>

>270, ст_1 = 410МПа, т_1 = 240МПа; 
Уст = 0,1; щ  = 0,05.

Переменные составляющие циклов 
напряжений [см. формулы ( 1 0 .1 1 ),
(10.16)]

10 Afz2 10 355 
WQ ОД-453

=39 МПа;

0,5-103Г 0 ,5• 103-400
Wn 0,2-45

=11 МПа.

Постоянные составляющие циклов 
напряжений [см. формулы ( 1 0 .1 2 ),
(10.16)]

= FJA =813 • 4/(3,14 ■ 452) =
= 0,51 МПа;

Общие коэффициенты концентра
ции напряжений [см. формулы ( 1 0 .2 0 ), 
(10.21)]

К„
- + ^ с т - 1K«D = К,da

/ к , =

= (4,28+1—1)/1=4,28;

К, то
К,

+К Рх- 1 /К у =
Kdx

= (3,07+1—1)/1=3,07.

По таблице 10.11 для посадки с на
тягом KJKds = 4,28; Kt/K d, = 3,07. По 
таблице 10.13 коэффициент качества 
поверхности KF=  1 (поверхность вала 
шлифованная). Коэффициент Ку учи
тывают только при поверхностном уп
рочнении (при НВ>  350).

Коэффициент запаса прочности в 
сечении 2—2

s= 2,45-7

j2,452 +7:
-=2  3

что больше допустимого значения. 
Следовательно, условие расчета выпол
нено.

Пример 2. Рассчитать шпоночное со
единение вал — ступица колеса с призма
тической шпонкой (см. рис. 10.28). Со
единение нагружено вращающим момен
том Т=  400 Н • м; диаметр вала d3 = 52 мм, 
длина ступицы колеса /ст = 60 мм.
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1. По диаметру </3 определяем разме
ры поперечного сечения шпонки 
(ГОСТ 23360—78*, приложение 6). Для 
d3 = 52 мм ширина шпонки b = 16 мм, 
высота шпонки h = 10 мм, глубина паза 
вала /] = 6 мм, длина шпонки /шп = /ст —
— (5...10) мм = 60 — (5...10) = 55...50 мм. 
По стандарту принимаем /шп = 50 мм.

2. Выполняем проверочный расчет 
шпоночного соединения на прочность 
по напряжениям смятия при рабочей 
длине шпонки со скругленными края
ми /р = /шп — b = 50 — 14 = 36 мм. По 
формуле (10.24)

2-103Г 2-10-400
d3lv { h - tx) 52(10—6)36

=83,6МПа,

что меньше допустимого напряжения 
смятия [осм] = 110...190 МПа. Следова
тельно, условие прочности выполняется.

Пример 3. Подобрать посадку с натя
гом косозубого колеса с валом редукто
ра (без учета шпонки). Соединение на
гружено вращающим моментом Т =  
= 400Н-м и осевой силой / ’0 = 813Н. 
Размеры деталей соединения: посадоч
ный диаметр вала dn =  d3 =  52 мм; диа
метр ступицы колеса (втулки) 
dCT = 80 мм; длина посадочной поверх
ности / = /ст = 60 мм. Вал сплошного се
чения. Материал вала и колеса сталь 
40Х. Метод сборки соединения — за
прессовка.

1.Для стали 40Х (см. табл. 10.17) 
принимаем модуль упругости Е =  
= 2 • 105 МПа, коэффициент Пуассона 
ц = 0,3, предел текучести стт = 
= 500 МПа (см. табл. 10.7), коэффици
ент трения/ =  0,15 (см. табл. 10.16).

2. Наименьшее давление, необходи
мое для передачи заданного вращаю
щего момента [см. формулу (10.32)],

2-10 Г 

ndjjf ndnlf

2-10-400 
3,14-522-60-0,15

813
3,14-52-60-0,15 
= 10,48 МПа.

3. Наименьший расчетный натяг 
[см. формулу (10.33)]

Npmin Pmin̂ n
f
= 10,48-52

Q  l c D
Ed Ed

0,7 2,75 +- =0,0094 мм=
210 2 10 У

= 9,4мкм.

Коэффициенты Ляме для вала и 
втулки [см. формулы (10.34), (10.35)]

с  1_о,з=о,7;

М ^ + И 5 2 ^ +0)3= 

1 - К / 4 )  1—(52/80)
= 2,75,

так как для сплошного вала dx =  0.
4. Назначаем шероховатости поса

дочных поверхностей вала и втулки. По 
рекомендациям для вала RaD = 1,6 мкм.

Поправка на смятие шероховатости 
[см. формулу (10.41)]

A Nr = 2KR(Rad + RaD)x\ =
= 2 • 5 ■ (0,8 + 1,6) • 0,4 = 9,6 мкм.

Коэффициент смятия шероховатос
ти поверхности для запрессовки без 
смазки г| = 0,4 (см. с. 164). Для перевода 
параметра Rob Rz коэффициент Kr =  5.

5. Поправка на температурное рас
ширение материалов вала и втулки 
[см. формулу (10.42)] AN, = [aD(tD— /сб) —
-  осAtd - t c6)]dn = [11,3 ■ 10-6(200 -  20) -
-  11,3 • 10-6(200 -  20)]0,052 = 0, так как 
a d =  a d =  11,3 • 10_6 (см. с. 164), tD= td =  
= 200 °С, /сб = 20 °С.

6. Наибольший расчетный натяг 
[см. формулу (10.38)]

7V

= 168,2-52-

р  max

/
"Anax̂ ri

DЕ,, Е

0,7 2,75 +-
2 - 105 2 - 105 

=150.8 мкм

=0,1508 м м =
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Наибольшие значения допустимых 
давлений, при которых материалы вала 
и втулки работают в зоне упругих де
формаций:

л ,тах=0’58Ы 1- =0,58-500=

= 290 МПа;

^ таХ=0’58К ] О 1-
Г А <1

d2 ,
J

= 0,58-500 1- 52
80,j

= 168,2 МПа.

Принимаем наименьшее значение 
Anax ~ PDmах 168,2 МПа.

7. Предельные технологические на
тяги [см. формулы (10.39), (10.40)]

A W  =  У̂ятш% +  АЛ'л + щ  =  !■50,8 • 1 +  9,6 =  
= 160,4 мкм;

NTmin = Npmin  + &NR + +  A Nn =
= 10,48 + 9,6 + 8 = 28,08 мкм.

9. Выбранную посадку проверяем по 
коэффициентам запаса прочности и 
сцепления [см. формулы (10.45), 
(10.46)]:

s ~  ^шах/(^Cmax — ~
= 150,8/(65 -9 ,6 )  = 2,7;

т = ^Cmm/NTm[n = 30/28,08 = 1,07.

Поскольку оба коэффициента боль
ше единицы, то условие прочности вы
полняется.

10. Усилие запрессовки определяем 
по формуле (10.47) при продольном ме
тоде сборки

Л,=/э
р  max

Ртах^^п1 —

:0,18* 65 л
168,5*3,14-52-60=

150,8
=128076Н~128,1 кН.

В данном случае коэффициент тре
ния Уз = 1,2/= 1,2 • 0,15 = 0,18.

Коэффициент % определяем по графи
ку (см. рис. 10.24): при l/dn =  60/52= 1,15 
получаем % = 1. Поправка ЛNn = 8 мкм.

8. По таблице 10.18 выбираем посад
ку, исходя из условий (10.43) и (10.44): 
УУСтах < 168,2 МПа; Ncmin  ̂28,08 мкм. 
Этим условиям при du = 52 мм соответ
ствуют посадки Я7Д6, Я7//6, Н1 /и!  и 
Ш/и$. По рекомендациям параграфа 
10.3 назначаем посадку H7/s6 с мини
мальным натягом Â cmin = 30 мкм и мак
симальным натягом Летах = 65 мкм.

Контрольные вопросы и задания

1. Для чего предназначены валы и оси? 2. Пе
речислите этапы проектирования и особенности 
технологии изготовления валов. 3. Назовите ос
новные критерии работоспособности валов. 4. 
Как рассчитать вал на статическую и усталост
ную прочность? 5. Какие материалы используют 
для изготовления валов? 6. По каким признакам 
классифицируют соединения «вал — ступица»? 
Дайте им сравнительную оценку. 7. Как рассчи
тывают шпоночные и шлицевые соединения? 8. 
В каких случаях используют соединение с натя
гом? Как рассчитывают такое соединение?
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Г л а в а  11

ПРОЕКТИРОВАНИЕ ОПОР ВАЛОВ 
НА ПОДШИПНИКАХ КАЧЕНИЯ

11.1. ТРЕБОВАНИЯ К ОПОРАМ 
КАЧЕНИЯ И ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ 

ИХ ПРОЕКТИРОВАНИЯ

В современных сельскохозяйствен
ных машинах, в конструкциях редукто
ров в качестве опор валов используют 
чаще всего подшипники качения.

Опора качения состоит из корпуса, 
подшипника качения, устройств для 
закрепления подшипника на валу и в 
корпусе, защитных и смазочных уст
ройств подшипника. Корпус подшип
ника качения может быть отдельным 
или выполненным как одно целое с де
талью, на которой устанавливают под
шипник, например с корпусом редук
тора.

Подшипники качения состоят из на
ружного и внутреннего колец с дорож
ками качения; тел качения (шариков 
или роликов), которые катятся по до
рожкам качения колец; сепаратора, 
разделяющего и направляющего шари
ки или ролики, что обеспечивает их 
правильную работу. В некоторых под
шипниках сепараторы могут отсутство
вать.

К преимуществам подшипников ка
чения относятся: низкий коэффициент 
трения; высокая грузоподъемность при 
меньшей ширине подшипника; про
стота монтажа и обслуживания; мень
ший расход смазочных материалов; 
возможность использования в опорах 
стандартных типов подшипников, что, 
безусловно, снижает стоимость изго
товления конструкции.

Основными недостатками подшип
ников качения являются чувствитель
ность к ударным нагрузкам, резкое па
дение их работоспособности с увеличе
нием динамической нагрузки, большие

габариты по наружному диаметру по 
сравнению с подшипниками скольже
ния.

Подшипники качения стандартизи
рованы. Изготовляют их на специаль
ных подшипниковых заводах. Поэтому 
задача конструктора сводится к тому, 
чтобы подобрать подшипник для опо
ры качения, обеспечивая при этом тех
нологичность изготовления и контроля 
опоры, а также ее ремонтопригодность.

Исходные данные для проектирова
ния опоры качения — характер нагруз
ки, ее величина и направление, частота 
вращения колец подшипника, требуе
мая долговечность, условия эксплуата
ции и окружающая среда (температура, 
влажность, запыленность, кислотность 
и т. д.). При проектировании следует 
учитывать и стоимость подшипников.

Проектируемые опоры качения дол
жны прежде всего обеспечивать необ
ходимую жесткость и соосность поса
дочных поверхностей. Гнезда корпусов 
под наружные кольца подшипников 
должны быть достаточно жесткими; в 
противном случае деформация поса
дочных поверхностей может привести к 
заклиниванию тел качения и прежде
временному разрушению подшипника. 
То же самое может произойти при не
соблюдении условия соосности поса
дочных поверхностей корпусов и поса
дочных шеек вала. Если при проекти
ровании невозможно добиться условия 
соосности, конструктор должен реко
мендовать самоустанавливающиеся 
подшипники или искать пути совер
шенствования конструкции.

Конструкция опоры качения должна 
гарантировать необходимое радиальное 
и осевое фиксирование вала и не под
вергаться дополнительным нагрузкам
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из-за температурных деформаций, пе
ретяжки при монтаже и т.д. Вращаю
щееся кольцо подшипника надежно 
закрепляют соответственно на вращаю
щемся валу или во вращающемся кор
пусе, чтобы исключить его проворачи
вание. Достигается это назначением со
ответствующих посадок. Для осевого 
фиксирования вала и обеспечения воз
можности восприятия осевых нагрузок 
оба кольца фиксируют в осевом на
правлении: внутреннее кольцо — на 
валу, наружное — в корпусе.

Конструкция опор должна исклю
чать перетяжки при сборке; обеспечи
вать нормальную работу зубчатых или 
червячных передач, защиту подшипни
ков качения от пыли и грязи, а также 
надежную герметизацию внутренней 
полости механизма и смазку подшип
ников.

Кроме того, конструктор должен об
ращать особое внимание на выполне
ние правил монтажа и эксплуатации; 
конструкция опор должна обеспечи
вать удобство и простоту монтажа и де
монтажа подшипников, в противном 
случае из-за нарушения правил монта
жа и эксплуатации даже безупречно 
спроектированная опора качения мо
жет оказаться недолговечной.

В соответствии с ГОСТ 3189 — 89 
подшипники маркируют условными 
обозначениями, которые наносят на 
любую поверхность, кроме поверхнос
ти тел качения.

Полное условное обозначение имеет 
знаки основного и дополнительного ус
ловного обозначения. Знаки дополни
тельного условного обозначения распо
лагают справа и слева от основного ус
ловного обозначения. Расположенные 
справа дополнительные знаки начина
ются с прописной буквы, а расположен
ные слева — отделяются от основного 
условного обозначения знаком тире.

Основное условное обозначение 
подшипника состоит только из цифр и 
может включать до семи основных зна
ков, обозначающих: размерную серию 
(серию диаметров и серию ширин) по 
ГОСТ 3478—79*; тип и конструктивное 
исполнение по ГОСТ 3395—89; диа
метр отверстия (за исключением под
шипников, внутренний диаметр кото
рых превышает 495 мм или равен 0,6;

1,5 и 2,5). При этом следует учитывать, 
что в условном обозначении нули, сто
ящие левее последней значащей цифры 
(считая справа налево), не проставля
ют. Поэтому условное обозначение 
подшипника может состоять из трех и 
даже двух цифр.

Выполнение вышеперечисленных 
требований реализуется: правильным 
выбором схемы установки и типа под
шипников, наиболее надежных для 
конкретного способа крепления под
шипников в корпусе и на валу, а также 
посадок подшипников на валу и в кор
пусных деталях; применением надеж
ного стопорения (контровки) резьбо
вых соединений опор для предотвраще
ния самоотвинчивания гаек в условиях 
вибрации и ослабления плотного стыка 
деталей, передающих осевую нагрузку; 
регулированием осевых зазоров под
шипников с помощью регулировочных 
элементов; введением прокладок между 
корпусом и опорами для регулирова
ния зацепления зубчатых колес; обес
печением монтажа и демонтажа под
шипников без повреждения сопрягае
мых поверхностей и элементов под
шипников.

Порядок проектирования опор ка
чения следующий.

1. По эскизной компоновке намеча
ют расстояния между опорами (под
шипниками) и закрепляемыми на валу 
деталями и определяют нагрузку на 
опоры.

2. Предварительно подбирают тип 
подшипника с учетом конструкции 
опоры качения, условий эксплуатации 
и монтажа.

3. Определяют расчетную долговеч
ность подшипника, назначая ориенти
ровочно его типоразмер, и сопоставля
ют ее с рекомендуемой.

4. В зависимости от требований, 
предъявляемых к работе опоры каче
ния, назначают класс точности под
шипника, посадки на внутренние и на
ружные кольца (на вал и в корпус), а 
также выбирают способ крепления ко
лец подшипника.

5. Подбирают тип смазки, марку 
смазочного материала, конструкцию 
уплотнений.

6. Окончательно оформляют конст
рукцию опоры качения.
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11.2. ВЫБОР ТИПА ПОДШИПНИКОВ 
И СХЕМЫ ИХ УСТАНОВКИ

Подшипники качения различаются 
формой (шариковые, роликовые) и 
числом рядов тел качения, способнос
тью самоустанавливаться, фиксировать 
осевое положение вала, величиной и 
направлением воспринимаемой нагруз
ки, жесткостью в осевом и радиальном 
направлениях и другими признаками.

Выбор типа подшипника. В конкрет
ных условиях выбирать тип подшипни
ка необходимо с особой тщательнос
тью, так как от этого зависят условия 
работы и ресурс не только подшипни
ков, но и сопряженных с ними деталей 
(например, зубчатых колес). Приведем 
краткую характеристику основных ти
пов подшипников.

Шариковые радиальные однорядные 
подшипники (рис. 11.1, а) предназначе
ны для восприятия в основном ради
альной нагрузки, но могут восприни
мать и небольшие осевые нагрузки (до 
70 % неиспользованной радиальной). 
Удовлетворительно работают при пере
косе колец не более 8'. Могут фиксиро
вать осевое положение вала, однако из-

за малой осевой жесткости точность 
осевой фиксации сравнительно невели
ка. Сравнительно невелика их жест
кость и в радиальном направлении. 
При необходимости точной фиксации 
вала такие подшипники применять не 
рекомендуется. Нельзя использовать 
шариковые радиальные подшипники и 
при ударных нагрузках. Такие подшип
ники имеют наименьшие потери на 
трение и могут работать при большой 
частоте вращения. При больших часто
тах вращения его часто используют и 
как упорный подшипник.

Конструктивные разновидности ша
риковых радиальных однорядных под
шипников приведены на рис. 11.2.

Шариковые радиальные подшипни
ки имеют самое широкое применение 
благодаря своей дешевизне, нетребова
тельности к точности монтажа и усло
виям смазки. Используют их в электро
двигателях, коробках передач автомо
билей и тракторов, роликах транспор
теров, в редукторах для опор валов 
цилиндрических прямозубых и косозу
бых колес.

Распределение подшипников по 
степени распространенности и объему

Рис. 11.1. Основные типы подшипников качения:
а — шариковый радиальный однорядный; б  — шариковый радиальный двухрядный сферический; в — шариковый ра
диально-упорный; г — упорный шариковый однорядный; д — упорный шариковый двухрядный; е — роликовый ра
диальный с короткими цилиндрическими роликами; ж — радиальные сферические роликовые двухрядные с бочкооб

разными роликами; з — роликовые игольчатые; и — роликовые радиально-упорные
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выпуска (% общего количества) приве
дено ниже.
П о д ш и п н и к и

Шариковые 38,6 
Роликовые:

конические 24,7
цилиндрические 8,9
сферические 5,7

Остальные (приборные, пре- 16,4 
цизионные и т. д.)
Всего 100

Рис. 11.2. Конструктивные разновидности шарико
вых радиальных однорядных подшипников:

а — с канавками на наружном кольце; б — с одной за
щитной шайбой; в — с двумя защитными шайбами

Шариковый радиальный двухрядный 
сферический подшипник (см. рис. 11.1, б) 
предназначен для восприятия радиаль
ной нагрузки в условиях возникнове
ния значительных (до 3°) перекосов ко
лец. Это возможно в узлах с нежестки
ми валами (большое расстояние между 
опорами), или когда опоры одного вала 
находятся в разных корпусах. Подшип
ник допускает осевую фиксацию вала и 
очень небольшую осевую нагрузку (до 
20 % неиспользованной радиальной). 
Применяют их в сельскохозяйственных 
машинах, а также для фиксации много
опорных трансмиссионных валов, ва
лов барабанов и звездочек транспорте
ров и конвейеров и т. д.

Шариковые радиально-упорные под
шипники (рис. 11.1, в) воспринимают 
комбинированные нагрузки и могут ра
ботать при осевой нагрузке, действую
щей в одном направлении. Для воспри
ятия больших осевых нагрузок устанав
ливают несколько подшипников («кас
кадная» установка).

Эти подшипники используют в уз
лах с жесткими двухопорными валами 
при сравнительно небольших расстоя
ниях между опорами, а также в узлах, 
требующих регулировки внутреннего 
зазора в подшипниках, как при монта
же, так и в процессе эксплуатации, на
пример, шпиндели металлорежущих и 
деревообрабатывающих станков, элект
родвигателей, центрифуги, червячные 
редукторы, передние колеса автомоби
лей.

Шариковые упорные подшипники 
(рис. 11.1, г, д) воспринимают только 
осевые нагрузки: одинарный — одно
сторонние, двойной — знакоперемен
ные. Для лучшей самоустановки эти 
подшипники изготовляют со сферичес
ким подкладным кольцом. У одинарно

го подшипника одно кольцо («тугое») 
монтируют на валу, а второе («свобод
ное») — в корпусе. В ряде случаев эти 
подшипники можно заменить шарико
вым однорядным с увеличенной осевой 
«игрой». Применяют шариковые упор
ные подшипники в вертикальных цент
рифугах, тихоходных редукторах, кра
новых крюках, шпинделях металлоре
жущих станков, опорах поворотных 
кранов, вращающихся центрах метал
лорежущих станков, домкратах и др.

Упорные роликовые подшипники 
воспринимают большие нагрузки, чем 
шариковые, но при меньшей частоте 
вращения. Удовлетворительно работа
ют они при низких и средних частотах 
вращения, когда окружная скорость на 
валу не более 5...10 м/с (верхнее значе
ние относится к подшипникам легких 
серий средних размеров). При высоких 
частотах вращения вследствие центро
бежных сил и гироскопических момен
тов, действующих на шарики, подшип
ник быстро разрушается.

Роликовые радиальные подшипники с 
короткими цилиндрическими роликами 
(рис. 11.1, е) более грузоподъемные (при
мерно в 1,5 раза), чем шариковые под
шипники тех же габаритов. Эти под
шипники не допускают перекосов. 
Применяют их в качестве опор жестких 
коротких валов, когда возможно обес
печить высокую соосность посадочных 
мест. Конструкция таких подшипников 
разборная, что облегчает монтаж и де
монтаж опоры качения. Подшипники с 
наружными или внутренними кольца
ми без буртиков (рис. 11.3, а, в) исполь
зуют в плавающих опорах. Подшипни
ки, у которых одно из колец имеет 
один буртик (рис. 11.3, б), применяют в 
опорах с односторонней фиксацией. 
Кроме подшипников с короткими ро-
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Рис. 11.3. Конструктивные разновидности ролико
вых радиальных подшипников с короткими цилин

дрическими роликами:
а — подшипник с наружным плавающим кольцом; б — 
подшипник с одним буртиком на наружном кольце; в — 

подшипник с внутренним плавающим кольцом

ликами выпускают подшипники с 
длинными витыми роликами, которые 
используют при небольших радиаль
ных нагрузках, малых скоростях и ярко 
выраженных ударных нагрузках.

Осевой нагрузки роликовые ради
альные подшипники не воспринимают, 
осевого положения вала не фиксируют. 
Применяют их в сельскохозяйственных 
машинах.

Роликовые радиальные сферические 
двухрядные подшипники с бочкообразны
ми роликами (рис. 11.1, ж) по основным 
характеристикам подобны сферичес
ким шариковым подшипникам и отли
чаются от них значительно большей 
грузоподъемностью и жесткостью. Они 
одновременно с радиальной могут вос
принимать небольшие (до 20 %) осевые 
нагрузки в обоих направлениях и до
пускают перекос внутреннего кольца 
(до 3°).

Эти подшипники применяют в опо
рах длинных многоопорных валов, под
верженных значительным прогибам 
под действием внешних нагрузок, на
пример, в барабанах лебедок, шнеках 
сельскохозяйственных машин, уголь
ных комбайнах и врубовых машинах, 
прокатных станах и редукторах средней 
и большой мощности, скатах мостовых 
и портовых кранов и во многих других 
изделиях.

Роликовые игольчатые подшипники 
(рис. 11.1, з) предназначены для воспри
ятия только радиальных нагрузок. Эти 
подшипники могут быть без внутренне
го или наружного кольца или вовсе без 
колец. По сравнению со всеми другими 
подшипниками они имеют значительно 
меньший наружный диаметр при одина
ковом внутреннем диаметре. Эти под
шипники чувствительны к перекосам; 
их применяют, например, в карданных 
валах автомобилей, поршневых пальцах, 
шатунных пальцах, распределительных 
валах двигателей, опорах кривошипно- 
шатунных механизмов и др.

Роликовые конические подшипники 
(рис. 11.1, w) — радиально-упорные. Они 
воспринимают комбинированные на
грузки. При установке вала на двух под
шипниках способны воспринимать чис
то радиальные нагрузки.

Применяют их в узлах с жесткими 
двухопорными валами при небольшом 
расстоянии между опорами, например, 
в червячных редукторах, колесах грузо
вых автомобилей, катках гусениц трак
торов, станков и др.
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Выбор схемы установки подшипников 
качения. Конструировать опоры каче
ния необходимо так, чтобы вал с опо
рами представлял собой статически оп
ределимую систему.

Опоры разделяют на фиксирующие 
(рис. 11.4) и плавающие (рис. 11.5).

Фиксирующие опоры ограничивают 
осевое перемещение вала в одну (рис.
11.4, а, б) или обе стороны (рис. 11.4, <?, 
г) и воспринимают как радиальную, так 
и осевую нагрузку, соответственно в 
одну или обе стороны.

Плавающие опоры (рис. 11.5) осевого 
перемещения вала не ограничивают; 
они могут воспринимать только ради
альную нагрузку. Для плавающих 
опор применяют шариковые радиаль
ные подшипники — однорядные (рис.
11.5, а) или двухрядные (рис. 11.5, б), 
но чаще используют подшипники с ко
роткими цилиндрическими роликами 
(рис. 11.5, в). Роликовые радиальные 
подшипники уменьшают износ отвер
стия корпуса, так как осевое перемеще
ние вала происходит относительно

Рис. 11.5. Плавающие опоры

внутреннего диаметра наружного коль
ца подшипника. Вместо роликового 
подшипника с наружным плавающим 
кольцом можно установить аналогич
ный подшипник, но с внутренним пла
вающим кольцом. В опорах, выполнен
ных по схемам, показанным на 
рис. 11.5, а и б, между торцами наруж
ного кольца подшипника и крышки 
должен быть предусмотрен зазор Ь> 
> 0,01/, где / — расстояние между торца
ми колец подшипников.

Валы устанавливают, как правило, 
на двух опорах, где возможны различ-

п twsrm
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а — схема вала; б -

Рис. 11.6. Схема и конструкции вала с двумя плавающими опорами:
вал, установленный на шариковых радиальных сферических подшипниках; в - 

ный на роликовых радиальных подшипниках
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Рис. 11.7. Схема и конструкции вала с одной фиксирующей опорой:

а — схема вала; б и в  — конструкции вала с одной фиксирующей и одной плавающей опорами

ные сочетания фиксирующих и плава
ющих опор. Различают схемы: с двумя 
плавающими опорами; с одной фикси
рующей и одной плавающей опорами; 
с установкой подшипников «в распор»; 
с установкой подшипников «в растяж
ку».

Схема вала с двумя плавающими опора
ми показана на рис. 11.6, а. В первом ва
рианте конструкции (рис. 11.6, 6) вал ус
тановлен на шариковых радиальных сфе
рических подшипниках, во втором 
(рис. 11.6, в) — на роликовых радиаль
ных. Схемы с обеими плавающими опо
рами используют при необходимости са-

моустановки в осевом направлении од
ного вала относительно другого, зафик
сированного от осевых перемещений. 
Такие схемы применяют, например, в 
шевронных (рис. 11.6, б) или раздвоен
ных косозубых передачах (рис. 11.6, в). В 
этих случаях излишняя связь в виде фик
сирующей опоры привела бы к статичес
кой неопределимости системы.

Схема вала с одной фиксирующей опо
рой приведена на рис. 11.7, а. В данном 
случае вал зафиксирован одним ради
альным подшипником, у которого 
внутреннее кольцо закреплено на валу, 
а наружное в корпусе. Внутреннее
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кольцо второй опоры закреплено на 
валу, а наружное не закреплено в кор
пусе (плавающая опора). При темпера
турном удлинении вала наружное пла
вающее кольцо, установленное в кор
пусе с зазором, перемещается, чем ком
пенсируется удлинение вала. Такая 
схема опоры качения дает возможность 
назначать широкие допуски на разме
ры вала и корпуса.

Осевую фиксацию вала одним ради
альным подшипником широко приме
няют в коробках передач, в редукторах 
с цилиндрическими зубчатыми переда
чами и других механизмах, где нет 
больших нагрузок (отношение осевой

-<0,35 и гденагрузки к радиальнои F
Г Урадиальная и осевая «игра» вала не от

ражается на точности работы. Конст
рукция такой опоры качения приведе
на на рис. 11.7, б и в, где один из под
шипников установлен как плавающий, 
второй жестко закреплен в корпусе и 
может воспринимать двусторонние 
осевые нагрузки. Конструкция, пока
занная на рис. 11.7,5, отличается от 
конструкции на рис. 11.7, в лишь тем, 
что подшипники расположены в спе
циальных стальных стаканах, предохра
няющих чугунный корпус редуктора от 
изнашивания.

При больших осевых нагрузках при
меняют схему (рис. 11.8, а), которая от
личается от предыдущей тем, что в 
фиксирующей опоре установлены два 
радиально-упорных шариковых или 
роликовых подшипника. Это позволяет 
практически полностью исключить

Дистанционное кольцо

Рис. 11.8. Схема и конструкции вала с двумя радиально-упорными подшипниками в фиксирующей опоре:
а — схема вала; б, в — конструкции червяка с фиксирующей опорой на радиально-упорных подшипниках (£ — шари

ковых; в — роликовых)
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Рис. 11.9. Схема и конструкции вала с установкой 
подшипников «в распор»:

о — схема «враспор»; 6 — быстроходный вал-шестерня 
цилиндрического редуктора на шариковых радиальных 
подшипниках; в — вал-шестерня конического редуктора 
на шариковых радиально-упорных подшипниках; г — 
вал червячного колеса на конических роликовых под
шипниках; д — червяк на конических роликовых под

шипниках

осевую «игру» и увеличить жесткость 
вала. Такую схему широко применяют 
при любом расстоянии между опорами 
валов — не только в цилиндрических и 
конических зубчатых передачах, но и в 
червячных. Фиксирующая опора червя
ка (рис. 11.8, б) состоит из двух ради
ально-упорных шариковых подшипни
ков, между внутренними кольцами ко
торых установлено дистанционное 
кольцо. С помощью этого кольца и на
бора прокладок под крышкой создают
ся необходимые прижатие или осевая 
«игра». В плавающей опоре установлен 
радиальный шариковый подшипник. В 
фиксирующей опоре червяка, показан
ного на рис. 11.8, в, установлены кони
ческие роликоподшипники, а в плава
ющей опоре — радиальный роликовый 
с короткими цилиндрическими роли
ками (наружное кольцо без внутренне
го буртика).

Схема вала с установкой подшипни
ков «в распор» показана на рис. 11.9, а. 
Торцы внутренних колец подшипников 
упираются в буртики вала, а внешние 
торцы наружных колец — в торцы кры
шек, закрепленных в корпусе. Здесь 
каждая из опор ограничивает переме
щение вала в одном направлении. Схе
ма с установкой «враспор» наиболее 
простая и дешевая, так как расточку 
корпуса выполняют за один проход, а 
для конструктивного воплощения этой 
схемы требуется значительно меньше 
деталей. Защемление вала в опорах при 
нагреве исключается, что гарантирует
ся зазором а между торцем крышки и 
наружным кольцом подшипника на од
ном конце вала. Погрешности размеров 
Z, / и А, образующих размерную цепь, 
приводят к изменению зазора а , поэто
му на эти размеры необходимо устанав
ливать жесткие допуски. При тепловом 
удлинении вала и недостаточном зазоре 
а может произойти заклинивание тел 
качения, поэтому такую схему реко
мендуется применять для коротких ва
лов при расстоянии L между опорами 
не более 400 мм:

1< (6 ...1 0 К
где d — диаметр вала под подшипник.

В качестве опор здесь можно ис
пользовать не только радиальные (ша-
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риковые или роликовые) подшипники, 
имеющие на кольцах буртики, но и ра
диально-упорные (шариковые или ро
ликовые).

При установке вала на радиальных 
подшипниках зазор а рекомендуют 
принимать равным

а = AL + 0,15...0,2 мм, (11.1)
где Д/, — тепловая деформация вала, мм:

A L — [схв(/в р — tBH) — cxK(/Kp — / J ] I ,
( 11.2)

где а в, а к — коэффициенты линейного расши
рения материала соответственно вала и корпу
са, 1/°С; /в р, /к<р — рабочая температура соот
ветственно вала и корпуса, °С; /в-н, tKH — на
чальная температура нагрева соответственно 
вала и корпуса, °С; L — расстояние между опо
рами, мм.

Если расчетным путем AL получить 
трудно, то при небольших расстояниях 
между опорами (= до 300 мм) и ограни
ченном нагреве величину зазора а мож
но задать в зависимости от типа под
шипника. В опорах с радиальными ша
риковыми подшипниками а ~ 0,2...
0,5 мм, с радиальными роликовыми 
подшипниками а ~ 0,5... 1 мм.

При установке вала на радиально
упорных шариковых или роликовых

подшипниках зазор а принимают на
0,.2...0,Змм больше величины осевой 
«игры» (табл. 11.1). Пределы осевой 
«игры» вала на радиально-упорных 
подшипниках назначают для каждой 
конкретной конструкции с учетом раз
меров деталей, режима работы и жест
кости опор. Необходимо, чтобы осевая 
«игра» в процессе эксплуатации не вы
ходила за допустимые пределы. В опо
рах, выполненных по схеме «враспор» 
(рис. 11.9), в случае установки радиаль
но-упорных подшипников необходимо 
отдавать предпочтение подшипникам с 
малыми углами контакта (а =12° для 
шариковых и 11... 16° для конических 
роликовых подшипников), так как под
шипники с большими углами контакта 
в несколько раз чувствительнее к изме
нениям осевой игры.

На рис. 11.9 (б, в, г, д) в качестве 
примера приведены конструктивные 
схемы валов с установкой подшипни
ков «враспор»: вала-шестерни на ради
альных шариковых подшипниках 
(рис. 11.9, б)\ вала-шестерни коничес
кого редуктора на радиально-упорных 
шариковых подшипниках (рис. 11.9, в)\ 
вала червячного колеса и вала червяка 
соответственно на радиально-упорных 
роликовых подшипниках (рис. 11.9, г, д).

11.1. Допустимые пределы осевой «игры» в опорах

Тип подшипника
Угол 

контакта ос, 
град

Диаметр вала под 
подшипник d, мм Способы установки подшипников

От До

В фиксирующей и 
плавающей опорах при 

любом расстоянии 
между ними (рис. 11.8)

По схеме «враспор» (рис. 11.9) и 
«врастяжку» (рис. 11.10)

Допустимые пределы 
осевой «игры», мкм

Наибольшее 
расстояние 

между 
опорами L, 

мм

Допустимые пределы 
осевой «игры», мкм

Наимень
ший

Наиболь
ший

Наимень
ший

Наиболь
ший

Радиально-упор 12 10 30 20 40 Ы 30 60
ный шариковый 30 50 30 50 6 d 30 80

50 80 40 70 4 d 40 100

26...36

Конический ро- 10...16 
ликовый ради
ально-упорный

10 30 20 30
30 50 20 40
50 80 30 50

10 30 20 30
30 50 40 40
50 80 60 140
10 30 20 —

30 50 20 —

50 80 30 —

Не рекомендуется устанав
ливать по схемам «в распор» 

и «в растяжку»

\ 2 d 20 80
8 d 40 110
Id 60 140

Не рекомендуется устанав
ливать по схемам «врас

пор» и «врастяжку»

* Применяют в автомобилестроении и сельскохозяйственном машиностроении.
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Радиально-упорные подшипники 
(рис. 11.9, в и г )  регулируют в следую
щем порядке. Устанавливают одну 
крышку без прокладок, равномерно 
подтягивая ее болтами и прокручивая 
вал от руки так, чтобы тела качения 
правильно установились на беговых до
рожках. Затем затягивают крышку бол
тами, пока не будет полностью выбран 
свободный ход (вал туго вращается); 
после этого щупом измеряют зазор 
между фланцем крышки и корпусом. К 
величине зазора необходимо прибавить 
величину осевого хода (игры), необхо
димого для нормальной работы. Сум
марная толщина прокладок должна 
быть равна сумме зазора и величины 
необходимой осевой «игры». Затем 
крышку снимают, устанавливают ее с 
комплектом прокладок и окончательно 
затягивают. В результате вал должен 
вращаться с выбранным зазором.

Схему установки подшипников 
«врастяжку» применяют, как и схему 
«враспор», для валов небольшой длины 
(рис. 11.10, а). Внутренние торцы на
ружных колец подшипников упирают
ся в буртики корпуса (рис. 11.10, б) или 
стакана (рис. 11.10, в), а наружные тор
цы внутренних колец — в гайки, кото
рыми регулируют осевую «игру» в про
цессе монтажа. В корпусе вместо бур
тика можно использовать пружинное 
запорное кольцо. Внутреннее кольцо 
подшипника в этом случае устанавли
вают на валу с полем допуска L0/js6, 
обеспечивающего перемещение внут
реннего кольца. Конструкция подшип
никовых опор «врастяжку» исключает 
опасность защемления подшипника. В 
практике такую схему обычно приме
няют для консольно расположенных на 
коротких валах элементов, например 
для шестерни конических редукторов.

6
L

в

Рис. 11.10. Схема и конструкции вала с установкой подшипников «в растяжку»:
а — схема; б — конструкция вала косозубой шестерни на роликовых конических подшипниках с установкой по схеме 
«враспор»; в — конструкция вала конической шестерни на роликовых конических подшипниках с установкой по схе

ме «врастяжку»
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7 — вал-шестерня; 2 — ось; 3 — стакан роликового конического подшипника; 4 — подшипник; 5 — зубчатое колесо; 
6 — главный вал; 7— сегменты; 8 — матрица; 9 — прессующие вальцы; 10— конический приемник

Рис. 11.11. Пресс-гранулятор для приготовления гранул из травяной муки:

На рис. 11.11 приведен пресс-грану- 
лятор для приготовления гранул травя
ной муки, у которого вал-шестерня 1 
установлен на роликовых конических 
подшипниках по схеме «враспор», а вал 
зубчатого колеса 5 — на роликовых ко
нических подшипниках по схеме «врас
тяжку».

Конструктивные особенности опор ва
лов редукторов. При выборе подшипни
ков для опор валов редукторов, если 
расчетная динамическая нагрузка и 
размеры позволяют, предпочтение сле
дует отдавать шариковым радиальным 
подшипникам.

При значительных осевых нагруз
ках (FJFr > 0,35) выбирают радиально
упорные подшипники. Следует при 
этом учитывать, что конические ро
ликовые подшипники в 1,35 раза, а 
радиально-упорные шариковые в 2 раза

дороже радиальных шариковых под
шипников. Если возможно, предпоч
тение отдают схеме установки под
шипников «враспор» (см. рис. 11.9), 
которая имеет довольно простую 
конструкцию опор и обеспечивает 
при минимальных затратах необхо
димое регулирование осевого поло
жения зубчатых колес не только при 
сборке, но и в эксплуатации. Особен
но предпочтительна такая схема для 
одноступенчатых цилиндрических 
редукторов, где расстояние между 
опорами невелико и возможность за
щемления вала из-за нагрева исклю
чена.

При установке радиально-упорных 
подшипников с углом контакта а >  12° 
по схеме «враспор» (см. рис. 11.9) сле
дует руководствоваться рекомендация
ми табл. 11.2.
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11.2. Отношение l/d, не более

Диаметр вала под 
подшипник d, мм

Подшипники

шариковые
радиально-упорные

конические
роликовые

Свыше 10 до 30 
» 30 » 50 
» 50 » 80

12
8
7

Схему «врастяжку» (см. рис. 11.10) 
применяют в редукторах при отноше
ниях l/d  в 1,25... 1,4 раза больших, чем 
это указано в табл. 11.2. При этом по
садку внутреннего кольца подшипни
ка на вал выбирают такой, чтобы 
обеспечивалось его перемещение по 
валу при регулировании. Если рассто
яние между опорами вала достаточно 
большое (червячный вал в червячных 
редукторах) и вследствие конструк
тивных особенностей редуктора его 
невозможно уменьшить, одну из опор 
редуктора делают плавающей (см. 
рис. 11.7), обеспечивая этим ее сме
щение при нагреве редуктора. Фикса
цию шарикового подшипника на кон
це вала в плавающей опоре можно вы
полнить по любой из схем, показан
ных на рис. 11.12. Наружное кольцо 
подшипника в корпусе при этом не 
закрепляют.

Рис. 11.12. Способы фиксации подшипников на 
валу для плавающих опор

Конструктивные схемы валов редук
торов, выполненных «враспор», пока
заны на рис. 11.9.

Осевое положение вала вместе с за
крепленными на нем червячными коле
сами или другими деталями регулируют 
с помощью набора тонких металличес
ких прокладок толщиной ~0,1мм под 
фланцы крышек подшипников. Точ
ность положения колес контролируют 
по пятну контакта (см. рис. 11.9, г).

Особо жесткие требования предъяв
ляют к конструкции опор конических 
редукторов. Валы конических шестерен 
обычно короткие. Поэтому темпера
турные деформации не играют такой 
роли, как в случае длинных валов мно
гоступенчатых редукторов. Вместе с 
тем осевые нагрузки, действующие на 
опоры валов, сравнительно велики. 
Кроме того, предъявляют высокие тре
бования к точности осевого положения 
конических шестерен. В связи с этим 
шариковые радиальные подшипники, 
осевая жесткость которых мала, в ка
честве опор валов в таких редукторах, 
как правило, не используют. Здесь наи
более целесообразно применять кони
ческие роликоподшипники как наибо
лее грузоподъемные и сравнительно 
недорогие.

При больших частотах вращения 
или при необходимости высокой точ
ности вращения используют более до
рогие радиально-упорные шариковые 
подшипники.

Возможны два варианта установки 
подшипников конической шестерни: 
«враспор» (рис. 11.13, а) и «врастяжку» 
(рис. 11.13, б). Как видно из рис. 11.13, 
при одинаковом расстоянии L между 
подшипниками расстояния К  Г и 
1\ > 1[. Поэтому радиальная и угловая 
жесткость комплекта, выполненного по 
схеме «врастяжку» (см. рис. 11.13, б), 
значительно больше, чем при изго
товлении его по схеме «враспор» (см. 
рис. 11.13, а). Это первое существенное 
преимущество схемы «врастяжку» 
(рис. 11.13, б). Второе ее преимущест
во — меньшие радиальные нагрузки R\ 
и К2 на подшипники при одинаковой 
радиальной силе Fr

При конструировании конической 
передачи с косыми или круговыми зу
бьями конструктор с целью исключе-
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ни я заклинивания в зацеплении выби
рает направление зуба так, чтобы осе
вая нагрузка Fa оказывала расклинива
ющее действие.

Недостатки схемы «врастяжку» сле
дующие:

1. Осевая сила Fa в конструкции, вы
полненной по схеме «враспор» (см. 
рис. 11.13, а), будет нагружать левый, 
менее нагруженный подшипник, а в 
схеме «в растяжку» (см. рис. 11.13, б) — 
правый, более нагруженный. Следова
тельно, неравномерность нагрузки еще 
более увеличится.

2. Подшипниковый узел, выполнен
ный по схеме «врастяжку» (рис. 
11.13,6), регулируется перемещением 
по валу левого подшипника, что связа
но с необходимостью свободной посад
ки его внутреннего кольца. Основной 
базой для внутреннего кольца левого 
подшипника служит торец гайки, кото
рый представляет собой неточную базу.

В современных конструкциях редук
торов, несмотря на перечисленные не
достатки, отдают предпочтение схеме 
«врастяжку». Чтобы обеспечить одина
ковый ресурс подшипников, иногда 
принимают разные подшипники (рис.
11.14, а).

Чтобы уменьшить радиальные на
грузки, действующие на подшипники 
вала с консольно расположенной кони
ческой шестерней, необходимо прини
мать при конструировании /min>(2... 
2,5)/ь

Наиболее рациональной конструк
цией, с позиций более равномерного 
распределения нагрузки по длине 
зуба, является конструкция с некон
сольным расположением шестерни 
(рис. 11.14, б). В этой конструкции ра- 
диально-упорные шариковые подшип
ники расположены в фиксирующей 
опоре по схеме «враспор», а вторая 
опора плавающая. Однако эта конст
рукция более сложная и применяется 
только в тяжелонагруженных коничес
ких редукторах.

При конструировании опор червяч
ных валов в червячных редукторах це
лесообразно одну из опор фиксировать 
от осевого смещения, а вторую выпол
нять плавающей (см. рис. 11.8). При от
носительно коротких червяках и ожи
даемой небольшой разнице нагрева

Рис. 11.13. Схемы установки подшипников кони
ческой шестерни:

а — «враспор»; б — «врастяжку»

червяка и корпуса (<20 °С) можно уста
навливать подшипники в опорах «врас
пор». В этом случае применяют ради- 
ально-упорные подшипники (см. 
рис. 11.9, д).

Рис. 11.14. Варианты конструкций опорных узлов 
конической шестерни:

а — консольное расположение; б — неконсольное распо
ложение
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ЬН11/h11

Рис. 11.15. Конструктивные варианты выполнения промежуточной опоры во внутренней стенке корпуса:
а — с упорным буртиком; б— с кольцом 1 с фиксирующим кольцевым выступом; в — с кольцом 2 без выступа

В червячных редукторах чаще ис
пользуют более грузоподъемные кони
ческие роликовые подшипники. Одна
ко в связи со значительными потерями 
мощности в конических роликовых 
подшипниках и большим нагревом 
опор в силовых червячных редукторах 
лучше применять шариковые ради
ально-упорные подшипники (см. рис. 
11.8, б). Использование последних, 
кроме того, снижает требования к точ
ности изготовления деталей.

Размеры опор, выполненных на ра
диально-упорных шариковых подшип
никах, вследствие их меньшей грузо
подъемности больше, чем размеры 
опор на конических роликовых под
шипниках. Поэтому окончательный 
выбор опор вала червяка делают после 
соответствующих расчетов и проработ
ки чертежей.

Если одна из опор червячного вала 
сделана плавающей, то в ней применяют, 
в зависимости от характера нагрузки и 
конструктивных требований, различные 
типы радиальных шариковых и ролико
вых подшипников (см. рис. 11.8, б, в).

В фиксирующей опоре используют 
конические роликовые подшипники с 
большим углом конуса (см. рис. 11.8, в) 
или шариковые радиально-упорные 
подшипники (см. рис. 11.8, б).

В соосных цилиндрических редукто
рах, а также в коробках скоростей при
ходится располагать во внутренней 
стенке корпуса разные по габаритам 
подшипники соосных валов. В этом 
случае валы обычно устанавливают по 
схеме «враспор». На рис. 11.15 показа
ны конструктивные варианты выпол
нения промежуточной опоры соосно 
расположенных валов во внутренней

стенке корпуса. Регулирование под
шипников в схемах, показанных на 
рис. 11.14, а, б, независимое и при 
сборке редуктора осуществляется для 
каждого вала отдельно, а в схеме на 
рис. 11.14, в — одновременно для всех 
валов.

11.3. КЛАССЫ то чн о сти  
И ПОСАДКИ подш ипников

Промышленность выпускает под
шипники пяти классов точности: 0; 6; 
5; 4 и 2. Обозначения приведены в по
рядке повышения точности, которая 
определяется допусками на изготовле
ние элементов подшипника, а также 
нормами плавности вращения.

В качестве примера приведены мак
симальные значения радиальных бие
ний внутренних колец подшипников 
диаметром 50...80 мм в зависимости от 
их класса точности.

Класс точности 
Биение, мкм

0
20

6
10

2
2,5

В общем машиностроении при от
сутствии особых требований к точности 
вращения (например, в автомобилях, 
тракторах, сельскохозяйственных ма
шинах и др.) применяют подшипники 
класса точности 0. Подшипники более 
высоких классов точности используют 
там, где требуется точное вращение, 
например, для валов шпинделей метал
лообрабатывающих станков, валов и 
осей приборов или при особо высоких 
частотах вращения.

Посадки подшипников назначают в 
зависимости от характера нагружения
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колец, режима работы и типа подшип
ника.

Возможны следующие виды нагру
жения колец:

местное, когда кольцо неподвижно 
относительно действующей нагрузки и 
нагрузка воспринимается ограничен
ным участком дорожки качения и пере
дается на ограниченный участок вала 
или корпуса;

циркуляционное, когда кольцо вра
щается относительно радиальной на
грузки и она воспринимается последо
вательно всей окружностью дорожки 
качения и передается последовательно 
на всю посадочную поверхность вала 
или корпуса;

колебательное, когда радиальная на
грузка не совершает полного оборота, а 
действует на ограниченном участке 
кольца.

Кольца, вращающиеся относительно 
нагрузки, обязательно устанавливают 
на валу или в корпусе с натягом, ис
ключающим их проворачивание. В 
противном случае будет происходить 
развальцовка посадочных поверхностей 
и наблюдаться контактная коррозия.

Для колец, неподвижных относи
тельно нагрузки, назначают более сво
бодные посадки, допускающие наличие 
небольшого зазора. Небольшой зазор 
обеспечивает нерегулярное проворачи
вание кольца и тем самым изменение 
его зоны нагружения. Кроме того, та
кое соединение облегчает осевые пере
мещения колец при монтаже, при регу
лировании зазоров в подшипниках и 
при температурных деформациях ва
лов.

Посадки подшипников отличаются 
от общепринятых в машиностроении 
расположением и величинами полей 
допусков на посадочные поверхности 
колец. Поля допусков на отверстие 
внутреннего кольца смещены внутрь 
отверстия, что гарантирует надежность 
получения натяга в соединении вал — 
кольцо. Поле допуска на диаметр на
ружного кольца сдвигают в тело детали 
(в минус), что обеспечивает характер 
соединения наружного кольца с корпу
сом такой же, как и в обычной, системе 
допусков.

По ГОСТ 3325—85* поля допусков

на диаметр отверстия подшипника обо
значают: Z0; L6; L5; L4 и L2 (в зависи
мости от класса точности подшипни
ка — 0; 6; 5; 4 и 2), а поля допусков на 
наружный диаметр подшипника — со
ответственно /0, /6, /5, /4 и /2.

Примеры обозначения посадок под
шипников: на вал — 060 Д)Д6; в кор
пус — 01ООЯ7//О. На сборочных черте
жах подшипниковых узлов допускается 
указывать только поле допуска на диа
метр сопряженной с подшипником де
тали без указания поля допуска на по
садочные диаметры колец подшипни
ка: 060Кб', 01ООЯ7.

Режим работы подшипника зависит 
от отношения эквивалентной нагрузки 
Р к базовой динамической грузоподъ
емности С (определения которых при
ведены далее, в подразделе 11.5).

Режим
р

Легкий £^0,07;

р
Нормальный 0,07<-^<0,15;

р
Тяжелый -^>0,15.

При ударных и вибрационных на
грузках (прессы, дробилки и т.д.) по- ' 
садки выбирают как для тяжелого ре
жима независимо от отношения Р/С.

Для большинства типов подшипни
ков при местном нагружении наиболее 
распространенная посадка //7.

Из рекомендуемых посадок менее 
плотные применяют при посадке на 
вал в тех случаях, когда узел подверга
ется частым переборкам. В узлах с 
ударными и вибрационными нагруз
ками используют более плотные по
садки. При высоких частотах враще
ния посадки должны быть более 
свободными, так как в этом случае 
нагрузки, как правило, меньше, тем
пературные деформации больше, а за
зоры в подшипниках должны выдер
живаться точнее.

На выбор посадок влияет и тип 
подшипника. Для роликовых подшип
ников, в связи с большими действую
щими на них нагрузками, посадки вы
бирают более плотные, чем для шари-
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11.3. Рекомендуемые поля допусков для посадки подшипников классов точности 0 и 6

Нагружение Режим работы Тип подшипника
Диаметр Поля допусков деталей
отверстия 

подшипника d, мм вала отверстия

Местное

Легкий и 
нормальный Шариковые и Все диаметры

/в*; g6*; h6 * 67*; т * \ т *

Нормальный и 
тяжелый

роликовые h6 J 6 /7 ;  K l\ M l

Шариковые
До 100 /,б; №

Легкий и
Свыше 100 до 

140 h6 ',j 6 ; кв
K l \ M lнормальный

Роликовые
До 40 у 6; кв

Свыше 40 до 
140 //6; у 6; кб

Циркуляционное Шариковые
До 100

Свыше 100 до 
140

/ 6 ; кв 

тв
Нормальный и 

тяжелый
Роликовые

До 40
Свыше 40 до 

100

j  6; кв Js 3

тв

M l; N1

» 100 » 200 тв; пв

Тяжелый с Шариковые и » 50 » 100 пв
Ml; N1ударными

нагрузками роликовые » 100 » 140 пв\ рв

Легкий
Шариковые

Все диаметры if. H I*

Роликовые JS ....... Л ..........

Колебательное
Нормальный 
или тяжелый

Шариковые и 
роликовые

До 80
Свыше 80 до 

120

j,6; кв  

тв Л ;  К1

» 120 » 200 т б ; пв

Тяжелый, Шариковые и 
роликовые

» 50 » 100 пв
нагрузка

динамическая » 100 » 140 пв\ рв
M l

* Поля допуска, обеспечивающие осевое перемещение кольца посадочной поверхности.

П р и м е ч а н и я :  1. Упорные подшипники устанавливают на вал и отверстие с полями допусков j 6  

и J1 соответственно.
X Игольчатые подшипники в тонкостенных корпусах ставят в отверстие с полем допуска J1, на 

шейку вала — с полем допуска Ив; j 6 ; кб.
3. Сферические подшипники на закрепительных втулках устанавливают на трансмиссионных валах, 

имеющих поле допуска Л8 и hi 1.
4. При колебательном нагружении для всех режимов применяют поле допуска вала j  в и отверстия в 

корпусе — J1.

ковых, для радиально-упорных более 
плотные, чем для радиальных, так как 
у последних посадочные натяги могут 
существенно искажать зазоры в под
шипниках, а в радиально-упорных 
подшипниках зазоры устанавливают 
при сборке. Рекомендуемые поля до
пусков в зависимости от характера на
гружения, режима работы, типа и раз
мера подшипника приведены в 
табл. 11.3.

11.4. СМАЗКА И УПЛОТНЕНИЕ 
ОПОР КАЧЕНИЯ

Для смазки подшипников качения 
используют жидкие масла, пластичные 
и твердые смазочные материалы.

Жидкие масла. Достаточно хорошо 
проникают к поверхностям трения и 
обеспечивают эффективный теплоот
вод и надежное смазывание поверхнос
тей трения.
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При выборе марки масла ориенти
руются прежде всего на то масло, кото
рым смазываются сопряженные узлы. В 
приводах машин (редукторах, коробках 
скоростей) подшипники и зубчатые ко
леса смазываются, как правило, из об
щей масляной ванны. При индивиду
альной смазке подшипников марку 
масла выбирают в зависимости от на
грузки и частоты вращения вала. Более 
вязкие масла используют при больших 
нагрузках и малых частотах вращения, 
при высоких температурах. Менее вяз
кие масла применяют при больших ча
стотах вращения с целью уменьшения 
потерь на трение и снижения нагрева.

Для смазки большинства подшип
ников, работающих в нормальных ус
ловиях, рекомендуется использовать 
масла, которые при рабочей температу
ре подшипника имеют следующую ки
нематическую вязкость (ммус):
П о д ш и п н и к и

Шариковые и цилиндрические 12
роликовые
Роликовые:

конические и сферические 20
упорные 30

Основные эксплуатационные свой
ства масел, применяемых для смазыва
ния подшипников качения, приведены 
в табл. 11.4.

Жидкая смазка может подаваться к 
подшипнику следующими способами: 
окунанием в масляную ванну; разбрыз
гиванием; масляным туманом; под дей
ствием центробежных сил; капельным; 
циркуляционным.

Смазку окунанием в масляную ванну 
применяют для подшипников горизон
тальных валов при частотах вращения 
п < 10 ООО мин-1. С целью снижения по
терь при п < 3000 мин-1 масло заливают 
до центра нижнего тела качения, а при 
п > 3000 мин-1 — еще ниже. В корпусе 
предусматривают полость для масла и 
маслоуказатели или масломерные от
верстия.

Смазка разбрызгиванием осуществля
ется из общей системы смазки, где 
одно из быстро вращающихся колес 
захватывает и разбрызгивает масло, со
здавая при этом масляный туман. Та
кой способ широко используют для 
смазки подшипников горизонтальных

1

а

Рис. 11.16. Подшипниковые узлы с «порогом»:
а — с пластиной; б — со стоком с буртиком

валов коробок передач, редукторов, 
при окружных скоростях зубчатых ко
лес более 3 м/с; его недостаток в том, 
что вместе с маслом в подшипники по
ступают продукты износа от других де
талей.

Полость подшипника должна быть 
открыта внутрь корпуса для обеспече
ния лучшей циркуляции масла. При 
непродолжительной работе и длитель
ном простое машины целесообразно 
устройство «порога» (рис. 11.16), сохра
няющего масло в подшипнике после 
остановки машины и обеспечивающего 
смазку при пуске. Этот порог выполня
ют в виде дополнительно прикреплен
ной к корпусу пластины 1 либо изго
товляют стакан 2 с отверстиями 3 для 
стока излишков масла. Если подшип
ник необходимо защитить от излишне
го количества масла, применяют масло
отражающие кольца 1 (рис. 11.17). Та
кие кольца прежде всего необходимо 
ставить при расположении рядом с 
подшипником шестерни, наружный 
диаметр которой меньше самого под
шипника. В этом случае выжимаемое 
из зацепления масло со значительной 
скоростью струей бьет в подшипник.

При малых скоростях или когда 
опоры удалены от направления пото
ков смазки, предусматривают специ
альные маслосборники, от которых по
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11.4. Основные эксплуатационные характеристики масел для подшипников качения**

Марка масла Стандарт или ТУ
Кинематическая вязкость(мм2/с) 

при температуре, “С Температура, °С

40 100 вспышки застывания

Индустриальные масла
И -5А 6...8 — 140 - 2 5
И -8А 9...11 — 150 - 2 0

И -12А 13...17 — 170 - 3 0
И -20А ГО С Т  2 0 7 9 9 -8 8 * 29...35 — 200 - 1 5
И-ЗОА 41...51 — 210 - 1 5
И -40 А 61...75 — 220 - 1 5

И -50А 90...110 — 225 - 1 5

Автомобильные масла
М -8-В , 8 200 - 2 5

М -8-Г , 8 210 - 3 0
М -6 /1 0 -Г , 10 210 - 3 0

М - 12-Г, 
М -8 -Г 2 ГО С Т  1 7 4 7 9 .1 -8 5 * -

12
8

220
200

- 2 5
- 2 5

М -10-Г 2 11 205 - 1 5
М -8 -Г 2К 8 200 - 3 0

М -10-Г 2К 11 200 - 1 5

Трансмиссионные масла
Т М -3-9 10 128 - 4 0

ТМ -3-18 15 180 - 2 0

Т М -5-18 ГО С Т  1 7 4 7 9 .2 -8 5 * 17 200 - 2 5

Т С п-15К  

Т С  -14ГИ П
110...120*

16

14

180

180

- 2 5

- 2 5

Т С з-9ГИ П
Т С Г И П

О С Т 88-Ю -11 5 8 -7 8
9

21...32
160 - 5 0

- 2 0

Т М 5-2рк Т У 3 8 .101844-80 12 - 1 8 - 4 5

Турбинные масла с присадками
Т„-22 28,8...35,2 — 186 - 1 5
тп-30 Г О С Т  9 9 7 2 - 7 4 * 41,4 ...50 ,6 - 190 - 1 0

Т„-46 61,2...74,8 - 220 - 1 0

Приборные масла
М В П  I ГО С Т  1 8 0 5 -7 6 *  | 6 ,5 ...8 ,0 * 1 125 1 - 6 0

Легированные масла
И ГП -18
И ГП -38

ТУ38101413
7...9 

28 ...31*
— —

Легированные масла с противозадирной присадкой
И С п-40 

И С п- 1 10
ТУ38101238

34 .2 ...40 .5 *

109.5...118.5* _ _

Синтетические масла
С м азочн ое 132-08 ГО С Т  1 8 3 7 5 -7 3 * 45...75 при 20 °С — 173 - 7 0

В Н И И Н П -50-1-4ф ГО С Т  1 3 0 7 6 -8 6 * 3,2 204 - 6 0
И П М -10 3,0 190 - 5 0
М П 605 14...20 200 - 6 0

В Н И И Н П -7 7,5...8 210 - 6 0

*3начения кинематической вязкости указаны при эталонной температуре 50 °С.
**См. Анурьев В. И. Справочник конструктора-машиностроителя. Т.2. — М.: Машиностроение, 1999.
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1

Рис. 11.17. Подшипниковый узел с маслоотражаю
щим кольцом

каналам масло поступает к подшипни
кам. Так, для смазывания опор вала ко
нической шестерни (рис. 11.18, а), уда
ленной от масляной ванны, на фланце 
корпуса в плоскости его разъема дела
ют контурную канавку глубиной 2...
3 мм, а на крышке корпуса специаль
ные скосы. Во время работы передачи в 
канавку со стенок корпуса стекает мас
ло, которое далее через отверстия и 
кольцевую проточку в стакане попадает 
в подшипник.

Для смазывания роликовых опор 
вала червячного колеса, которые нахо
дятся выше уровня масла в картере, 
можно применять специальные скреб
ки с лопатками (рис. 11.18, б). По тако
му же принципу выполняется и смазка 
опор червяка, расположенного над ко
лесом (рис. 11.18, в). Здесь смазка, по
падая на витки червяка с червячного 
колеса, отбрасывается на отбойник 7, 
откуда с него поступает в паз трубки 2, 
а далее по трубкам через сверления в 
корпусе попадает в полость подшипни
ка.

Смазка масляным туманом применя
ется для быстроходных легконагружен- 
ных подшипников при лг > 30 • 103 мин-1. 
Туман создается специальными распы
лителями (инжекторами). Такая смазка 
обеспечивает хорошее охлаждение и за
щиту подшипника. Избыточное давле
ние в узле препятствует проникнове
нию в подшипник пыли.

Смазка под действием центробежных 
сил используется преимущественно для

Корпус Л _  А
Крышка корпуса

Зазор 0,1... 0,5 мм

1 

2

N Уровень 
масла

Рис. 11.18. Смазывание удаленных от потоков 
смазки опор:

а — конической шестерни; б — вала червячного колеса; 
в — вала червяка

Рис. 11.19. Схемы опор вала с маслоподъемными 
конусными насадками:

а — масло подается по каналу; б — масло подается через 
отверстия в верхней части насадки
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опор вертикальных валов (рис. 11.19). 
На валу устанавливают специальные 
маслоподъемные конусные насадки 7. 
При их вращении масло по действием 
центробежных сил стекает к большему 
диаметру конуса и сбрасывается в под
шипник. В конструкции на рис. 11.19, а 
масло подается в подшипник по каналу
2, а в конструкции на рис. 11.19, б — че
рез отверстия 3 в верхней части насадки.

Капельная смазка применяется для 
опор горизонтальных и вертикальных 
валов, работающих периодически. Ско
рость подачи масла зависит от конст
рукции конкретного узла и составляет 
от нескольких капель до нескольких 
десятков капель в час. Для подачи мас
ла используют специальные дозирую
щие устройства с индивидуальным ре
гулированием расхода масла.

Циркуляционная система смазки 
используется для нагруженных быст
роходных подшипников при dn < 
< 2,5 • 106 мм • мин-1. Непрерывная по

дача масла в подшипники происходит 
под давлением с помощью специаль
ных форсунок и насоса.

Из жидких масел для подшипников 
широко используют индустриальные: 
маловязкие И-Л-А7 и И-Л-А-27 и сред
невязкие И-Г-А-32 и И-Г-А-36, а также 
моторные, автомобильные, приборные 
и др.

Пластичные смазочные материалы.
Используются в подшипниковых узлах 
с индивидуальным смазыванием, труд
нодоступных для повседневного обслу
живания, работающих в загрязненной 
среде. Область их применения ограни
чивается умеренной температурой. 
Кроме того, подшипниковый узел дол
жен быть не очень сложным для раз
борки и промывки.

Наиболее распространенные анти
фрикционные пластичные смазочные 
материалы приведены в табл. 11.5.

Для подшипников общего назначе
ния основными пластичными смазоч-

11.5. Пластичные смазочные материалы для подшипников качения

Группа Смазочный
материал

Динамическая вязкость (Па * с) 
при t, °С Рабочая 

температура, С Заменитель
<0 >0

Общего назначения 
для нормальных 
температур

Солидолы
синтетические:

пресс-солидол С

солидол С

Солидолы
жировые:

пресс-солидол
УС-1

солидол УС-2

250...60 
(при -1 5  °С)

300... 1000 
(при —15 °С)

150... 300 
(при -15  °С)

300...600 
(при —15 °С)

<100 (при 0 °С) 

<200 (при 0 °С)

<100 (при 0 °С) 

<250 (при 0 °С)

-40...50 

-30...70

-40...50 

-30...70

Солидол УС-1

Солидол УС-2, 
пресс-солидол С

Пресс- 
солидол С

Солидол С

Для повышенных
температур
(литиевые)

ВНИИНР-242 400... 1000 
(при -15  °С) <500 (при 0 °С) -40...110 Литол-24

Многоцелевые
Литол-24 

Фиол 3

800... 1500 
(при -3 0  °С)

800... 1500 
(при -3 0  °С)

80... 120 
(при 20 °С) 

100...150 
(при 20 °С)

-40...130 

-40... 130

Фиол-3

Литол-24

Высокотемпературные ЦИАТИМ-221 <800 
(при -5 0  °С)

10...30 
(при 80 °С -60... 160 ВНИИНП-207

Специализированные
автомобильные

Л3-31

ВНИИНП-207

500
(при -15  °С)

<1400 
(при -3 0  °С)

75 (при 80 °С) 

55 (при 50 °С)

-40...130

—60...180 
(кратковре

менно до 200)
ЦИАТИМ-221

Низкотемпературные
ЦИАТИМ-201

ЦИАТИМ-203

2500...3500 
(при -6 0  °С)
2000...4000 

(при —50 °С)

80...170 
(при 0 °С)
100...300 

(при 0 °С)

-60...90  

-50...100

ЦИАТИМ-203

ЦИАТИМ-201
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11.6. Размеры прямых масленок для пластичных смазочных материалов

Тип 1 (ГОСТ 19853-74*)

7 — корпус масленки; 2 — запорный эле
мент; 3 — пружина

По заказу потребителя допускается изго
товлять масленки для смазочных масел

Номер 4 , мм S, мм
(типо

размер)
маслен

ки

Резьба //,
мм

И,
мм Vмм ^-0,2’

М М мм Номи
нал

Предель
ное

отклоне
ние

</,± 0,2, 
мм мм Номи

нал

Предель
ное

отклоне
ние

а,
град

1 Мб х 1 коническая 13 8 6,0 8

2 М10 х 1
(ГОСТ 9150-81) 18 10 7,0

6,7 4,5 5,8 -0 ,3 2,0 2,5
10

- 0,20 48

3 К 1/8" (ГОСТ 6111—52*)
4 К 1/4" (ГОСТ 6111-52*) 24 12 7,5 10,0 5,2 8,0 -0 ,36 4,5 5,0 14 -0,24 60

П р и м е р  о б о з н а ч е н и я  пресс-масленки типа 1, № 2, с покрытием Ц6 : 
Масленка 1.2.Ц6 ГОСТ 19853-74*

ными материалами служат ЦИАТИМ- 
201 и Литол-24. Для тяжелонагружен- 
ных подшипников, в частности роли
ковых, рекомендуются следующие сма
зочные материалы: ВНИИНП-242 (до 
110 °С), для работы при высоких темпе
ратурах ЦИАТИМ-221 (до 150 °С).

Для смазывания тихоходных под
шипников, устанавливаемых без уплот
нений, рекомендуется применять син
тетические и жировые солидолы (20... 
65 °С), имеющие хорошие защитные 
свойства и удовлетворительно работаю
щие на открытом воздухе.

Корпус подшипника при использо
вании пластичных смазочных материа
лов должен иметь внутреннюю по
лость. С этой целью глубину корпуса с 
каждой стороны подшипника прини
мают равной примерно 1/4 его шири
ны. Смазочный материал в подшипник 
закладывают через крышки или шпри
цем через масленку. Размеры прямых

масленок приведены в табл. 11.6, а уг
ловых — в табл. 11.7.

Объем, занимаемый смазочным ма
териалом, не должен превышать 1/3... 
1/2 объема свободного пространства 
полости.

Твердые смазочные материалы. Для
подшипников, работающих в вакууме, 
в агрессивных средах, при высоких или 
очень низких температурах, в пищевой 
промышленности (т. е. где жидкие и 
пластичные смазочные материалы не
применимы), используют твердые сма
зочные материалы. В качестве твердых 
смазочных материалов широко приме
няют дисульфиды молибдена и воль
фрама, графит, фторопласт, а также 
композиции на их основе. Выпускают 
твердые смазочные материалы в виде 
порошков, паст и др. Наносят их чаще 
всего на детали подшипников.

Уплотнение подшипниковых узлов. 
Подшипники надежно изолируют от
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11.7. Размеры угловых масленок для пластичных смазочных материалов

Тип 2 (ГОСТ 19853—74*)

Номер (типоразмер масленки) Резьба L, мм /, мм а ± 3, град

1 Мб х 1 коническая 19
М10 х 1 по ГОСТ 9150-81
К 1/8" по ГОСТ 6111-52*

22
45; 90

П р и м е р  о б о з н а ч е н и я  пресс-масленки типа 2, Nq 1, с углом а = 45°, покрытием Ц6 : 
Масленка 2.1.45 ЦБхр. ГОСТ 19853—74*

внешней среды, чтобы исключить по
падание пыли и грязи, а также вытека
ние смазки.

В редукторах и коробках скоростей 
и в подавляющем большинстве узлов 
сельскохозяйственной техники приме
няют контактные, щелевые, лабиринт
ные, центробежные и комбинирован
ные уплотнения.

Из контактных уплотнений наибо
лее современны и надежны манжетные 
(ГОСТ 8752—79). Это уплотнение 
представляет собой кольцо, выполнен
ное из армированной синтетической 
маслостойкой резины с пружинным 
браслетом.

Манжеты изготовляют двух типов: 
I — однокромочные; II — однокромоч
ные с пыльником. Первый тип пред
назначен для того, чтобы предотвра
щать вытекание смазывающей среды, 
второй — для уплотнения и защиты от 
проникания пыли.

Кроме того, манжеты изготовляют в 
двух исполнениях: 7 — с механически 
обработанной кромкой; 2 — с формо
ванной кромкой. Манжеты с формо
ванной кромкой выполняют по согла
сованию с заказчиком. ГОСТ 8752—79* 
предусматривает выпуск манжет, рас
пределенных по размерам в 4 ряда. 
Манжеты по ряду 7, приведенные к 
табл. 11.8, предназначены для предпоч-

п Г~~)
п В
■ а ж !
ш ш

Дренажная канавка 
и

Рис. 11.20. Типы уплотнений:
а — манжетное; б — щелевое; в — лабиринтное; г — цен
тробежного типа с отражательной шайбой; д — центро
бежного типа с кольцевой канавкой; е — центробежного 
типа с выступом вала; ж — комбинированное (щелевое с 
лабиринтным); з — комбинированное (манжетное с ла
биринтным); и — комбинированное (центробежное со 

щелевым)
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Тип 1 Тип 2
1 2

11.8. Основные размеры резиновых армированных манжет (ГОСТ 8752- 79*)

1  — резина; 2  — кар
кас; 3 — пружина

Диаметр вала d
D h

Л,, не более Диаметр вала d
D h

h{, не более
1-го ряда 1 -го ряда

15 30; 32 1 10 42 62 10 14
16 30; 35 1 10 45 65 10 14

187 32 1 10 48; 50 70 10 14
18; 19; 20 35 1 10 52 75 10 14
20; 21; 22 40 10 14 55; 56; 58 80 10 14

24 40 7 10 60 85 10 14
25 42 10 14 63; 65 90 10 14

26 45 10 14 70; 71 95 10 14

28 50 10 14 75 100 10 14
30; 32 52 10 14 80 105 10 14
35; 36 58 10 14 85 110 12 16

38 52 7 10 90; 92; 95 120 12 16
38 58 10 14 100 125 12 16
40 60; 62 10 14 200 240 15 20

тительного применения во всех отрас
лях машиностроения. Ряды 2, 3 и 4 — 
специального назначения (см. ГОСТ 
8752—79*). Манжету (рис. 11.20, а) ус
танавливают в крышку подшипника с 
натягом, а к валу она прижимается под 
действием собственных сил упругости 
и силы упругости пружины. Для умень
шения износа контактная поверхность 
манжеты не должна оставаться сухой.

Для защиты вала от износа в зоне 
контакта с манжетой желательно смон
тировать на валу втулку 2 (рис. 11.21, а) 
с условием обеспечения герметичности 
по посадке между валом и втулкой. Для

выпрессовки манжеты из гнезда в кор
пусе или крышке предусматривают де-

Рис. 11.21. Установка монтажных уплотнений:
а — на втулке и с опорным конусом; б — манжета с 

пыльником

Уплотняемая среда

Уплотняемая

30 max Полость,
заполняемая смазкой

б
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монтажные отверстия 1. Чтобы исклю
чить выворачивание манжеты при пе
репаде давлений 0,05 МПа, рекоменду
ется установить опорный конус J, ко
торый можно выполнить в виде от
дельной детали (рис. 11.21, а), или 
предусмотреть непосредственно в кон
струкции крышки.

При работе машин в запыленной 
среде часто используют манжеты с 
пыльником (тип 2, см. табл. 11.8). Пе
ред установкой таких манжет полость 
между рабочей кромкой и пыльником 
(рис. 11.21, б) заполняют монтажной 
смазкой примерно на 2/3 ее объема.

Твердость контактирующей с манже
той поверхности вала или надетой на 
него втулки должна быть HRC3 30...50 
(обеспечивается закалкой ТВЧ) и, кро
ме того, поверхность должна быть по
лирована, Ra =0,25...0,66 мкм.

Манжетные уплотнения в зависимо
сти от условий хранения могут работать 
в течение 3...5 лет при наработке от 500 
до 30 000 ч.

Щелевые уплотнения (см. рис. 11.20, б) 
применяют в опорах качения работающих 
при окружных скоростях до 20 м/с и тем
пературе не более 80...90 °С. Щели прото
чек заполняют пластичным смазочным 
материалом, который препятствует выте
канию смазки и ограничивает проникно
вение посторонних веществ извне. Чтобы 
масло не вытекало из щели, температура 
разжижения смазочного материала, за
полняющего щели, должна быть выше ра
бочей температуры опоры качения.

11.9. Основные размеры

Для выбора основных размеров ще
левых уплотнений можно пользоваться 
рекомендациями, приведенными в 
табл. 11.9. Для лучшего удержания сма
зочного материала часто делают канав
ки в крышке и на валу. Щелевые уплот
нения полезны в сочетании с уплотне
ниями другого типа.

Лабиринтные уплотнения (см. рис.
11.20, в) рекомендуется применять для 
работы при высоких окружных скорос
тях, больших температурах и значи
тельной запыленности. Преимущества 
таких уплотнений — малое внутреннее 
трение смазки, неизнашиваемость де
талей, простота в эксплуатации. Недо
статок — высокая точность, требуемая 
при их изготовлении и особая тщатель
ность установки (согласно рекоменда
циям, приведенным в табл. 11.10).

Уплотняющий эффект в лабиринт
ных уплотнениях создается чередова
нием узких радиальных и осевых зазо
ров между деталями, закрепляемыми 
как на вращающихся, так и на непод
вижных элементах, препятствующих 
вытеканию смазки.

Лабиринтные уплотнения часто 
применяют в комбинации с уплотнени
ями других типов. При окружной ско
рости до 30 м/с лабиринт заполняют ту
гоплавким пластичным смазочным ма
териалом.

Уплотнения центробежного типа по
казаны на рис. 11.20, г, д, е. Под дей
ствием центробежных сил масло, ско
пившееся у грани канавки (рис. 11.20,

щелевых уплотнений, мм

t
ч

2r ----* ^ —

А

Диаметр вала d е г t а Число канавок (минимальное)

10; 15; 20; 25; 
30; 35; 40; 45 
50; 55; 60; 70; 

75; 80
85; 90; 95

0,2

0,3

0,4

1.5

2

2

1,5

2

2.2

5

5

5

3

4 

4
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11.10. Основные размеры лабиринтных уплотнений, мм

д) или выступа вала (рис. 11.20, е), от
брасывается в полость крышки корпуса 
и по каналу стекает обратно в корпус. 
Такие уплотнения просты и рациональ
ны, но не обеспечивают надежной за
щиты в связи с остановками машины. 
Работа уплотнений центробежного 
типа эффективна лишь при окружных 
скоростях не менее 5 м/с. Поэтому их 
применяют в основном в сочетании с 
другими уплотнениями или для защиты 
подшипников от загрязнения продук
тами изнашивания из общей масляной 
ванны (рис. 11.20, г). В последнем слу
чае под действием центробежных сил 
масло и продукты износа отбрасывают
ся назад в корпус.

.9 мм 
t — 2...Змм 

Размер b принимают равным 
высоте буртика вала.

а б

Рис. 11.22. Мазеудерживающее кольцо (а) и его 
установка в корпусе (б)

13*

Комбинированные уплотнения осу
ществляют надежную защиту. Исполь
зуют сочетания, в частности, щелевого 
и лабиринтного уплотнений (см. рис.
11.20, ж), манжетного и лабиринтного 
(см. рис. 11.20, з), центробежного и ще
левого (см. рис. 11.20, и) и т.д.

Чтобы отделить консистентную 
смазку опоры качения от общей масля
ной ванны, применяют мазеудержива
ющие кольца (рис. 11.22, а). Они вра
щаются вместе с валом; кольцо имеет 
две—четыре круговые канавки треу
гольного сечения; зазор между кольцом 
и корпусом 0,1...0,3 мм. Кольцо следует 
устанавливать так, чтобы его торец вы
ходил за стенку корпуса на 1...3мм 
(рис. 11.22, б).

В последние годы все шире начина
ют использовать подшипники со встро
енным уплотнением и заложенным в 
него на заводе-изготовителе смазочным 
материалом.

11.5. МЕТОДИКА РАСЧЕТА 
ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

НА ЗАДАННЫЙ РЕСУРС

Методика расчета подшипников 
качения стандартизирована межгосу
дарственными стандартами 18854—94 
(ИС076—87) и 18555-94 (ИС0281-89) 
и выполняется по двум критериям:

1) базовой динамической радиаль
ной Сг и осевой Са грузоподъемнос
ти, Н;
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2) базовой статической радиальной 
С0г и осевой С0а грузоподъемности, Н.

Базовая динамическая радиальная 
расчетная грузоподъемность Сг — это 
постоянная неподвижная радиальная 
нагрузка, которую подшипник теорети
чески может воспринимать при базо
вом расчетном ресурсе, составляющем 
один миллион оборотов. Для радиаль
но-упорных однорядных подшипников 
радиальная расчетная грузоподъем
ность соответствует радиальной состав
ляющей нагрузки, которая вызывает 
чисто радиальное смещение подшип
никовых колец одно относительно дру
гого.

Базовая динамическая осевая рас
четная грузоподъемность Са — посто
янная центральная осевая нагрузка, ко
торую подшипник теоретически может 
воспринимать при базовом расчетном 
ресурсе, составляющем один миллион 
оборотов.

Базовые статические радиальная С0г 
и осевая С0а расчетные грузоподъем
ности — это нагрузки, которые под
шипник выдерживает без вращения.

Подшипники качения с частотой 
вращения кольца п > 1 мин-1 рассчиты
вают на заданный ресурс (на долговеч
ность) по динамической грузоподъем
ности, а с частотой вращения

11.11. Сравнительная оценка типов подшипников по эксплуатационным и экономическим характеристикам

Воспринимаемая
нагрузка

Относительные
значения

Способность
самоустанав-

Жесткость в 
направлении Относи

Подшипники Fr
(ради

альная)
Fa (осевая) С С* /7тах

ливаться при 
перекосах 

осей
радиаль

ном осевом
тельная

стоимость

Шариковые
радиальные:

однорядные Fr <0,35 Fr 1 1 1 Перекос 
до 8'

Относительно 
низкая, особенно в 

осевом

1

сферические
двухрядные

Fг <0,2  Fr 0,71 0,55 1 Перекос 
до 2...30

То же 1,15

Роликовые
радиальные:

однорядные Fr - 1,56 1,56 1 - Относи
тельно

высокая

- 1,2

сферические
двухрядные

Fr <0,25 2,03 2,63 0,63 Перекос 
д о  3°

Относи
тельно

высокая

Ниже, 
чем в 

радиаль
ном

3,0

Шариковые 
радиально-упорн
ые однорядные 

<х= 12... 15° Fг (0,35...0,8 )Fr 1Д 1,2 1,25 - В радиальном 
направлении выше 
у подшипников с 
малым а , в осе

вом — с большим а

1,8

а=  26° Fr (0,81... 1,2)7; 1,16 1,23 1 - То же 1,8

а=  36° F > 1,2 / 1,25 1,23 0,5 1,8

Роликовые
конические
однорядные: 

а = 12...19°

а = 25...29°

Fr

Fr

(0,25...
0,45)7;
0,8  f "

1.84

1.84

1.95

1.95

0,63...0,8 

0,63...0,8

- Высокая 

То же

1.3

1.3
Шариковые F. 1,43 4,4 0,4 — — Высокая 1,1
упорные
одинарные
подшипники

П р и м е ч а н и е .  Двухрядные радиальные роликовые подшипники, шариковые радиально-упорные 
сдвоенные, а также двухрядные конические радиально-упорные роликовые применяют при очень 
больших радиальных и осевых нагрузках
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п < 1 мин-1 — по статической грузо
подъемности.

При выборе подшипников качения 
конструктор должен учитывать эксплу
атационные условия, характер и вели
чину нагрузок, воспринимаемых опо
рами, удобство сборки и разборки.

Выбор подшипников качения жела
тельно проводить в такой последова
тельности.

1. С учетом вышесказанного и реко
мендаций, приведенных в табл. 11.11, 
назначают тип и схему установки под
шипников. При этом предпочтение 
следует отдавать шариковым подшип
никам по сравнению с более дорогосто
ящими роликовыми. Если по расчету 
шариковые подшипники оказываются 
непригодными, то переходят на роли
ковые. Роликовые подшипники пред
почтительнее, если необходимо обеспе
чить высокую жесткость опор, или при 
действии больших динамических на
грузок.

2. Назначают класс точности под
шипника. В редукторах общего назна
чения, коробках скоростей, узлах вра
щения сельскохозяйственных машин 
применяют, как правило, подшипники 
нормального класса точности 0. Под
шипники более высоких классов точ
ности используют в опорах быстроход
ных валов или в узлах, где требуются 
высокая точность и плавность враще
ния.

3. Подбирают типоразмер подшип
ника из ряда стандартных (приложения
17...27), исходя из диаметра вала.

4. Уточняют типоразмер подшипни
ка расчетным путем с учетом необходи
мого ресурса по ниже приведенным за
висимостям.

Расчет подшипников по динамической 
грузоподъемности. Такой расчет выпол
няют при работе подшипников при час
тоте п > 10 мин-1. Если частота вращения 
вала находится в пределах 1... 10 мин- 1, то 
для расчета принимают п = 10 мин-1.

В этом случае по межгосударственно
му стандарту 18855—94 (ИСО 281—89) в 
качестве критерия работоспособности 
используют базовый расчетный ресурс 
Z10. Этот ресурс соответствует 90%-ной 
надежности для конкретного подшип
ника (или группы идентичных под
шипников качения, работающих в оди

наковых условиях). При этом имеется в 
виду, что применяют обычный матери
ал, обычную технологию производства 
и обычные условия эксплуатации.

Базовый расчетный ресурс (млн обо
ротов)

А о-
с

(11.3)

где Рг — эквивалентная динамическая радиаль
ная нагрузка, Н ; т — показатель степени: для 
шариковых подшипников т =  3, для роликовых 
т =  3,33.

Эквивалентная динамическая на
грузка

Pr= { VXFr + YFo)KqKt , (11.4)
где V — коэффициент, учитывающий влияние 
вращающегося кольца: при вращении внутрен
него кольца подшипника V= 1, при вращении 
наружного V— 1,2; — коэффициент безопас
ности, учитывающий характер нагрузки 
(табл. 11.12); X — коэффициент динамической 
радиальной нагрузки, зависящий от типа под
шипника и номинального угла контакта; Fr и 
Fa — соответственно радиальная и осевая нагруз
ки, Н; Y— коэффициент динамической осевой 
нагрузки, зависящий от типа подшипника и от

ношения —— ; КТ — температурный коэффици- 
СOr

ент, определяемый в зависимости от рабочей 
температуры tpa6:

С <100 125 150 175 200 225 250
1,0 1,05 1,10 1,15 1,25 1,35 1,4t

Значения X  и Y зависят от коэффи
циента осевого нагружения е, определя
ющего предельное значение отношения 
FJ{ VFr). Если FJ( VFr) < е, то осевая на
грузка Fa не влияет на долговечность 
подшипника с одним рядом тел каче
ния, что позволяет вести расчет только 
на радиальную нагрузку, т. е. при FJ 
( VFr) < е X  = 1, Y=  0 и, следовательно,

P = FrVK6KT. (11.5)

Порядок определения X  и Y следую
щий.

Для шариковых радиальных и радиаль- 
но-упорных подшипников с углом контак
та а < 180 из каталога (см. приложение 
17) выписывают значения базовой ди
намической Сг и статической С0г ради
альных грузоподъемностей, габаритных 
размеров (наружный диаметр D , внут
ренний диаметр d), число шариков Z  в
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11.12. Рекомендуемые значения коэффициента безопасности

Характер нагрузки Кб Область применения

Спокойная нагрузка без толчков 1,0 Маломощные кинематические редукторы и приводы. 
Механизмы ручных кранов, блоков. Тали, кошки, 
ручные лебедки. Приводы управления

Легкие толчки; кратковременные 
перегрузки (до 125 % номинальной 
нагрузки)

1,0 ...1,2 Прецизионные зубчатые передачи. Металлорежущие 
станки (кроме строгальных, долбежных и 
шлифовальных). Гироскопы. Механизмы подъема 
кранов. Электротали и монорельсовые тележки. 
Лебедки с механическим приводом. 
Электродвигатели малой и средней мощности. 
Легкие вентиляторы и воздуходувки

Умеренные толчки; вибрационная 
нагрузка; кратковременные 
перегрузки (до 150 % номинальной 
нагрузки)

1,3...1,5 Зубчатые передачи. Редукторы всех типов. 
Механизмы передвижения крановых тележек и 
поворота кранов. Буксы рельсового подвижного 
состава. Механизмы поворота кранов

То же, в условиях повышенной 
надежности

1,5...1,8 Механизмы изменения вылета стрелы кранов. 
Шпиндели шлифовальных станков. 
Электрошпиндели

Нагрузки со значительными 
толчками и вибрациями; 
кратковременные перегрузки (до 
200 % номинальной нагрузки)

1,8 ...2 ,5 Зубчатые передачи. Дробилки и копры. 
Кривошипно -шатунные механизмы. Мощные 
вентиляторы

Нагрузка с сильными ударами; 
кратковременные перегрузки (до 
300 % номинальной нагрузки)

2,5...3,0 Тяжелые ковочные машины. Лесопильные рамы. 
Холодильное оборудование

подшипнике и диаметр шарика Dw. Да
лее определяют отношение Dw cos a/Dpw, 
где Dpw — диаметр окружности центров 
набора шариков, и по этому отноше
нию из табл. 11.13 принимают значение 
коэффициента fo, зависящего от гео
метрии деталей подшипника, точности 
их изготовления и материала.

Диаметр окружности центров набо
ра шариков или роликов

Dpw =  0,5(D + d).

11.13. Значения коэффициента / 0 для шариковых 
подшипников

Dw cosa/Dpw

Шариковые подшипники

радиальные 
и радиально

упорные
самоустанав-
ливающиеся

упорные и 
упорно

радиальные

0 ,00 14,7 1,9 61,6
0,01 14,9 2,0 60,8
0 ,02 15,1 2,0 59,9
0,03 15,3 2,1 59,1
0,04 15,5 2,1 58,3
0,05 15,7 2,1 57,5
0,06 15,9 2,2 56,7
0,07 16,1 2,2 55,9
0,08 16,3 2,3 55,1
0,09 16,5 2,3 54,3
0,10 16,4 2,4 53,5
0,11 16,1 2,4 52,7
0,12 15,9 2,4 51,9
0,13 15,6 2,5 51,2
0,14 15,4 2,5 50,4

Продолжение

Dw cosa/Dpw
Шариковые подшипники

радиальные 
и радиально

упорные
самоустанав-
ливающиеся

упорные и 
упорно

радиальные

0,15 15,2 2,6 49,6
0,16 14,9 2,6 48,8
0,17 14,7 2,7 48,0
0,18 14,4 2,7 47,3
0,19 14,2 2,8 46,5
0 ,2 0 14,0 2,8 45,7
0,21 13,7 2,8 45,0
0 ,22 13,5 2,9 44,2
0,23 13,2 2,9 43,5
0,24 13,0 3,0 42,7
0,25 12,8 3,0 41,9
0,26 12,5 з д 41,2
0,27 12,3 3,1 40,5
0,28 12,1 3,2 39,7
0,29 11,8 3,2 39,0
0,30 11,6 3,3 38,2
0,31 11,4 3,3 37,5
0,32 11,2 3,4 36,8
0,33 10,9 3,4 36,0
0,34 10,7 3,5 35,3
0,35 10,5 3,5 34,6
0,36 10,3 3,6 —

0,37 10,0 13,6 —

0,38 9,8 3,7 —

0,39 9,6 3,8 —

0,40 9,4 3,8 —

П р и м е ч а н и я .  1. Для промежуточных 
значений Dwcosa /D pw значения fo получают ли
нейным интерполированием. 2. Значения / 0  за
висят от геометрии деталей подшипников и от 
уровней напряжения (методы расчета даны в 
ГОСТ 18854-94).
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11.14. Значения коэффициентов X и Y для шариковых радиальных и радиально-упорных подшипников

Подшипники Относительная* осевая нагрузка

X Y X Y X Y X Y

едля однорядных подшипников** при для двухрядных подшипников** при

Fа / Fг — е Fa/Fr > е F J F  < е Fa/ F > e

Шариковые
радиальные

***
М а

с 0

Fa
iZDl

1 0 0,56

2.30 
1,99 
1,71 
1,55 
1,45
1.31 
1,15 
1,04

1

1 0 0,56

2.30 
1,99 
1,71 
1,55 
1,45
1.31 
1,15 
1,04

1

0,19
0,22

0,26
0,28
0,30
0,34
0,38
0,42
0,44

а =  0°

0,172
0,345
0,689
1,030
1,380
2,070
3,450
5,170
6,890

0,172
0,345
0,689
1,030
1,380
2,070
3.450
5,170
6,890

Шариковые
радиально

упорные

***
f 0 iFa

СOr

Fa
z d I

1 0

Для данного типа 
используют значения X, 

Yи е, применимые к 
однорядным радиальным 

шариковым 
подшипникам

2,78
2.40

3,74
3,23

0,23
0,26

0,173
0,346
0,692
1,040

0,172
0,345
0,689
1,030

1 2,07
1,87

0,78 2,78
2,52

0,30
0,34

а = 5° 1,380 1,380 1,75 2,36 0,36
2,080 2.070 1,58 2,13 0,40
3,460 3,450 1 0 1 0 1 1,39 0,78 1,87 0,45
5,190 5,170 1,26 1,69 0,50
6,920 6,890 1,21 1,63 0,52

40
40
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Продолжение

Подшипники Относительная* осевая нагрузка

X У X У X У X У

едля однорядных подшипников** при для двухрядных подшипников** при

F JF r<e F / F > e F JF r <е F JF r >e
0,175 0,172 1,88 2,18 3,06 0,29
0,350 0,345 1,71 1,98 2,78 0,32
0,700 0,689 1,52 1,76 2,47 0,36

Шариковые 1,050 1,030 1,41 1,63 2,29 0,38
радиально а  =  10° 1,400 1,380 1 0 0,46 1,34 1 1,55 0,75 2,18 0,40

упорные 2,100 2,070 1,23 1,42 2 0,44
3,500 3,450 1,10 1,27 1,79 0,49
5,250 5,170 1,01 1,17 1,64 0,54
7,000 6,890 1 1,16 1,63 0,54
0,178 0,172 1,47 1,65 2,39 0,38
0,357 0,345 1,40 1,57 2,28 0,40
0,714 0,689 1,30 1,46 2,11 0,43
1,070 1,030 1,23 1,38 2 0,46

а  =  15° 1,430 1,380 1 0 0,44 1,19 1 1,34 0,72 1,93 0,47
2,14 2,07 1,12 1,26 1,82 0,50
3,57 3,45 1,02 1,14 1,66 0,55
5,35 5,17 1 1,12 1,63 0,56

а  = 15° 7,14 6,89 1 0 0,44 1 1 1,12 0,72 1,63 0,56
а  =  20° — — 0,43 1 1,09 0,70 1,63 0,57
а  =  25° — — 0,41 0,87 0,92 0,67 1,41 0,68
а =  30° - - 0,39 0,76 0,78 0,63 1,24 0,80
а =  35° - — 1 0 0,37 0,66 1 0,66 0,60 1,07 0,95
а  =  40° - - 0,35 0,57 0,55 0,57 0,93 1,14

Р II - — 0,33 0,50 0,47 0,54 0,81 1,34
Шариковые самоустанавливающиеся 1 0 0,40 0,40ctga 1 0,42ctga 0,65 0,65ctga l,5 tg a
Однорядные радиальные разъемные шариковые 
(магнетные) 1 0 0,50 2,50 - - - - 0,2

Допустимое максимальное значение зависит от конструктивных параметров подшипников (внутренний зазор и глубина желоба дорожки качения). 
Использовать первую или вторую колонку в зависимости от имеющейся информации.

**3начения X, Y w e  для промежуточных значений «относительных» осевых нагрузок и (или) углов контакта определяют линейным 
интерполированием.

***3начения./п — по ГОСТ 18854—94 (ИСО 76.87).



11.15. Значения коэффициентов Л" и У для шариковых упорных и упорно-радиальных подшипников

X Y X Y X Y

а*, град. для одинарных 
подшипников** при для двойных подшипников при e

FJFr > е FJFr £  е FJ F r > e
4 5*** 0,66 1,18 0,59 0,66 1,25

50 0,73 1,37 0,57 0,73 1,49
55 0,81 1,60 0,56 0,81 1,79
60 0,92 1,90 0,55 0,92 2,17
65 1,06 1 2,30 0,54 1,06 1 2,68
70 1,28 2,90 0,53 1,28 3,43
75 1,66 3,89 0,52 1,66 4,67
80 2,43 5,86 0,52 2,43 7,09
85 4,80 11,75 0,51 4,80 14,28

а Ф 90°

l,25tga х

( 2  ̂х 1---- sina1 3 J
1 20

—  tgax  
13

х 1— sina
3\  /

10
— tgax  
13

fi 1 • 1 х 1— sinaI 3 J
l,25tga x

fi 2 • 1 x 1— sina
3V

1 l,25tga

* Коэффициенты X, ¥и  е для промежуточных значений определяют линейным интерполированием. 
**Отношение F/Fr < е не применимо к одинарным подшипникам.
***Для упорно-радиальных подшипников а > 45°. Значения для а = 45° приведены для того, чтобы 

обеспечить интерполяцию значения для а  между 45° и 60°.

Определив отношение foFa/C 0r или 
отношение Fa/(iZD w2), по табл. 11.14, 
где / — число рядов, принимают значе
ние коэффициента осевого нагруже
ния е и в зависимости от отношения 
FJFr по этой же табл. 11.14 назначают 
Х и  Y

Значения Х и  Vдля радиальных сфе
рических двухрядных шариковых и ро
ликовых подшипников приведены в 
приложениях 17, 18, 20 в зависимости от 
номера подшипника и отношения FJFr

Для шариковых радиально-упорных 
подшипников с углом контакта а > 18° 
значения коэффициента осевого нагру
жения е, коэффициентов X  радиальной 
и осевой Y нагрузок определяют из 
табл. 11.14 в зависимости от угла кон
такта а  и отношения FJFr. Значения 
коэффициентов X  и Y для шариковых 
упорных и упорно-радиальных подшипни
ков приведены в табл. 11.15.

Значения коэффициентов X  и Удля 
роликовых радиально-упорных подшип
ников приведены в табл. 11.16., а 
для роликовых упорно-радиальных — в 
табл. 11.17.

При расчете радиально-упорных ре
гулируемых подшипников следует учи
тывать, кроме внешней осевой нагруз
ки, внутренние осевые силы FS{ и FSv 
возникающие под действием радиаль
ных реакций в опорах Fr\ и Fr2 вслед
ствие наклона контактных линий. Зна
чения сил FS{ и FS2 зависят от типа под
шипника, угла контакта, модулей ради
альных сил и от способа регулирования 
подшипника.

При отсутствии радиального зазора 
и натяга внутренняя осевая составляю
щая, обусловленная наклоном контакт
ных линий,

F<=e'Fr, (П.6)
где е' — коэффициент минимального осевого на
гружения.

Для шариковых радиально-упорных 
регулируемых подшипников: 

с углом контакта а  = 12°

е '=0,563
/  F

С,■Or
(11.7)
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11.16. Значения коэффициентов Хи Yдля роликовых радиально-упорных подшипников (а ф 0°)

Тип подшипника
X Y X Y

FJFr < е F JF >  e
в

Однорядные a  ф  0° 1,0 0 0,4 0,4ctga l,5tga

Двухрядные а  ф  0° 1,0 0,45ctga 0,67 0,67ctga l,5tga

11.17. Значения коэффициентов Х и  Удля роликовых упорно-радиальных подшипников ( а ф  0°)

Тип подшипника
F JF r < е F JF r > е

Однорядные* а  ф  90° 
Двухрядные а  ф  90° ,5tga 0,67

tga
tga

1,0

1,0

,5tga
,5tga

*Отношение FJFr < e не применимо к однорядным подшипникам 

с углом контакта a  = 15 

е'=0,579
Г Z7 Л0 ’136Fr

С0г ,V У

Для конических роликовых регулируе
мых подшипников е' — 0,83е. Значения 
коэффициента е принимают по катало- 

(11.8) гу.
Результирующие осевые нагрузки на 

опоры находят в зависимости от схемы 
опор и соотношения сил (табл. 11.18).

Как видно из анализа схем 
табл. 11.18, результирующая осевая на

значения коэффициента е принима- грузка на фиксирующую опору равна
сумме внешних осевых сил. Результи-

с углом контакта a  > 18° 
е ' =е и Fs = eFr.

ют по табл. 11.14.

11.18. Определение результирующих осевых нагрузок на опоры

Схема нагружения Соотношение сил Результирующие осевые нагрузки

- f  sr 
Frl> 0

< FS1\
Fa > Fs2 -  FS[

Fai =  FSI;
Fai = Fs, + Fa\

FS[ < F„, 
Fa<F4 - F sy

Fai = Fs2 -  Fa; 
Fa 2 = Fsr

202
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рующая осевая нагрузка на другую опо
ру равна собственной составляющей. 
Фиксирующей опорой принято назы
вать опору, воспринимающую резуль
тирующую осевую нагрузку.

Расчет подшипников по статической 
грузоподъемности. Для валов, вращаю
щихся с частотой п < 1 мин-1, подшип
ники подбирают по статической грузо
подъемности исходя из условия

Рог— Ob
где Р0г — эквивалентная статическая радиальная 
нагрузка, Н.

Эквивалентную статическую ради
альную нагрузку для шариковых ради
альных и радиально-упорных, а также 
для роликовых радиально-упорных под
шипников принимают большей из двух 
значений, рассчитанных по формулам:

г0 г = X0Fr +  Y0Fa. 
Р\)r= Fn

(П.9)
(11.10)

где Fr и Fa — соответственно радиальная и осевая 
нагрузки на подшипник, Н; Xq и Y0  — соответ
ственно коэффициенты статической радиальной 
и статической осевой нагрузки (табл. 11.19).

11.19. Значения коэффициентов Xq и У0

Подшипники
Хо Уо Хо Уо

для однорядных 
подшипников

дня двухрядных 
подшипников

Шариковые радиаль-- 0,6 0,5 0,6 0,5

Шариковые ради
ально-упорные при 
угле контакта а 0 

12 
15 
20 
25 
30 
35 
40 
45

Шариковые и роли
ковые самоустанав- 
ливающиеся (а = 0°) 
Роликовые ради
ально-упорные ко
нические

0,5

0,47
0,46
0,42
0,38
0,33
0,29
0,26
0,22

1,0

0,94
0,92
0,84
0,76
0,66
0,58
0,52
0,44

0,5 0,22ctga 1,0 0,44ctga

0,5 0,22ctga 1,0 0,44ctga

♦Допустимое максимальное значение FJC^r 
зависит от конструкции подшипника (значения 
внутреннего зазора и глубины желоба).

П р и м е ч а н и е .  Значения Уо для проме
жуточных углов контакта получают линейным 
интерполированием.

Для роликовых радиальных под
шипников (а = 0), которые восприни
мают только радиальную нагрузку, 
P()r= Fr

Для упорно-радиальных и упорных 
подшипников статическую эквивалент
ную осевую нагрузку рассчитывают по 
формулам: 

при a  < 90°
Роа = 2,3/vtga + Fa, 

при a  = 90°

' O a r  ‘ Fa.

(11.11)

( 11.12)

Расчет подшипников с учетом условий 
эксплуатации. При повышенных требо
ваниях к надежности, а также если 
свойства материала или условия эксп
луатации отличаются от обычных, в ка
честве критерия работоспособности ис
пользуют скорректированный расчет
ный ресурс (млн оборотов)

Lna ^1̂ 2̂ 3̂ 105 (11.13)
где а\у а2, а2 — коэффициенты; Z10 — базовый ре
сурс.

Значения коэффициента а \, коррек
тирующего ресурс в зависимости от на
дежности, приведены в табл. 11.20.

11.20. Значения коэффициента а\, 
корректирующего ресурс в зависимости 

от надежности

Надежность, % Ка а\

90 L\Q а 1
95 Lba 0,62
96 La а 0,53
97 ^3 а 0,44
98 Lla 0,33
99 L\a 0,21

Коэффициент а2, корректирующий 
ресурс в зависимости от специальных 
свойств подшипника, устанавливается 
изготовителем подшипников в зависи
мости от применения специальных ма
териалов, специальных процессов про
изводства или специальной конструк
ции. Значения а2 больше единицы при
нимают только для сталей с особенно 
низким содержанием неметаллических 
включений или по результатам специ
ального анализа. Если в результате 
специальной термообработки понижа-
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ется твердость, что в конечном счете 
может привести к сокращению ресур
са, то изготовитель соответственно дол
жен рекомендовать уменьшенное зна
чение а2.

Выбор а2 больше единицы нежела
телен при недостатке смазки (а2 мень
ше единицы).

Коэффициент, корректирующий ре
сурс в зависимости от условий работы 
подшипника я3) дополнительно учиты
вает соответствие смазки условиям ра
боты (с учетом частоты вращения и по
вышенной температуры), наличие ино
родных частиц и условий, вызывающих 
изменение свойств материала (напри
мер, высокая температура вызывает 
снижение твердости). Вычисление ба
зового ресурса Zio в стандарте основано 
на том, что смазка нормальная, т. е. 
толщина масляной пленки в зонах кон
такта тело качения — дорожка качения 
равна суммарной шероховатости по
верхностей контакта или немного боль
ше нее. Там, где это требование выпол
няется, д3 = 1.

Уменьшение значений я3 имеет мес
то, если, например, вязкость смазки 
при рабочих температурах для шарико
подшипников меньше 13мм2/с, а для 
роликоподшипников меньше 20 мм2/с 
или когда частота вращения очень низ
кая, т. е. когда число оборотов в мину
ту, умноженное на диаметр окружности 
центров набора шариков или роликов 
(D^) меньше 10 000.

Значения а3 могут быть больше еди
ницы только при условиях смазки, на
столько благоприятных, что вероят
ность выхода подшипника из строя, 
вызванная повреждением его поверх
ности, значительно снижается.

В практике расчета ресурса подшип
ников для реальных условий эксплуата
ции из-за недостаточно полных данных 
по значениям коэффициентов а2 и а3 
пользуются обобщенным коэффициен
том а23, характеризующим совместное 
влияние на ресурс особых свойств под
шипников и условий их эксплуатации 
(табл. 11.21).

В этом случае скорректированный 
ресурс (млн оборотов)

11.21. Рекомендуемые значения коэффициента ац

Подшипники
Значения коэффициента я23 

для условий применения

1
Шариковые (кроме 0,7...0,8 1,0 1,2...1,4 
сферических)
Роликовые с цилин- 0,5...0,6 0,8 1.0...1,2 
дрическими ролика
ми, шариковые сфе
рические двухрядные
Роликовые коничес- 0,6...0,7 0,9 1,1... 1,3 
кие
Роликовые сфери- 0,3...0,4 0,6 0,8...1,0 
чес кие двухрядные

П р и м е ч а н и е .  Различают следующие 
условия применения подшипника: 1 — обычные 
(материал обычной плавки, наличие перекосов 
колец, отсутствие надежной гидродинамической 
пленки масла и присутствие в нем инородных 
частиц); 2 — характеризующиеся наличием упру
гой гидродинамической пленки масла в контакте 
колец и тел качения (отсутствие повышенных 
перекосов в узле; сталь обычного изготовления); 
3 — то же, что в условиях 2, но кольца и тела ка
чения изготовлены из стали электрошлакового 
или вакуумно-дугового переплава.

11.22. Рекомендуемые значения расчетных 
ресурсов для машин и оборудования

Машины, оборудование и условия 
их эксплуатации Ресурс,ч

Lna (11.14)

Приборы и аппараты, используе- 300...3000 
мые периодически (бытовая тех
ника, приборы)
Механизмы, применяемые в те- 3000...8000 
чение коротких периодов вре
мени (сельскохозяйственные ма
шины, подъемные краны в 
сборочных цехах, легкие конвей
еры, строительные машины и ме
ханизмы, электрический ручной 
инструмент)
Ответственные механизмы, рабо- 8000...12 000 
тающие с перерывами (вспомога
тельные механизмы на силовых 
станциях, конвейеры для поточ
ного производства)
Машины для односменной работы

с неполной нагрузкой (стаци- 10 000...25 000 
онарные электродвигатели, 
редукторы общепромышленно
го назначения)
с полной нагрузкой (машины -25 000 
общего машиностроения, подъ
емные краны, вентиляторы, 
распределительные валы, кон
вейеры)

Машины для круглосуточного >40 000
использования (компрессоры, шах
тные подъемники, стационарные 
электромашины и др.)
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Ресурс подшипника (ч)

w
Ю 6 4 .

60 п
где п — частота вращения вала, мин

(11.15)
-1

Расчетный ресурс (долговечность) не 
должен быть меньше заданного. В рас
четах можно воспользоваться рекомен
дациями, приведенными в табл. 11.22.

В отдельных случаях в одной опоре 
устанавливают два одинаковых радиаль
ных или радиально-упорных однород
ных подшипника. В этом случае пару 
подшипников рассматривают как один 
двухрядный подшипник и в формулу
(11.3) вместо Сг подставляют базовую 
динамическую радиальную суммарную 
грузоподъемность С^ум комплекта из 
двух подшипников: для шариковых под
шипников Сгсум = 1,625 Сп для ролико
вых подшипников С к ум = 1,714 Сг

Базовая статическая радиальная гру
зоподъемность комплекта равна удво
енной номинальной статической грузо
подъемности одного однорядного под
шипника Со сум = 2 С0г.

Для подшипников, работающих при 
переменных режимах нагружения, за
даваемых циклограммами нагрузок и 
соответствующими этим нагрузкам час
тотами, и эквивалентную динамичес
кую нагрузку вычисляют по формуле:

= ^ +з 34 +...+/>3 4  
£ V и  4  ’

(11.16)

где Pt и Lt — постоянная эквивалентная нагрузка 
(радиальная или осевая) на i-м режиме (Н) и 
продолжительность ее действия (млн оборотов).

При изменении нагрузки по линей
ному закону от Ртin до Ртах эквивалент
ную динамическую нагрузку можно оп
ределять по формуле

P£ =  ( / >min +  2 />max)/3 . (11.17)

Для облегчения расчетов режимы 
работы машин сведены к шести режи
мам нагружения (ГОСТ 21354—87): 0 — 
постоянному; I — тяжелому; II — сред
нему равновероятному; III — среднему 
нормальному; IV — легкому; V — особо 
легкому.

Расчеты подшипников опор валов 
зубчатых передач, работающих при пе
речисленных режимах, удобно вести с 
помощью коэффициента эквивалент
ности КЕ\

Режим 0 I II III IV V 
работы
КЕ 1 0,8 0,63 0,56 0,5 0,4

В этом случае вначале находят экви
валентные нагрузки Frj = KtFr]miX: Fri -  
= KEFmax; Fa = K£F2max, по которым рас- 
считывают подшипники, как при 
постоянной нагрузке.

11.6. ПРИМЕРЫ ПОДБОРА 
ПОДШИПНИКОВ

Пример 1. Подобрать подшипники 
качения для опор быстроходного вала 
цилиндрического редуктора (рис. 11.23, 
схема а). Диаметр посадочных поверх
ностей вала d  = 40 мм, частота враще
ния вала п = 1000 мин-1 , режим нагру
жения постоянный, максимальные на-

о
7

Fa

О
2

г\

^  15 - Я * 5)
V ,  Q

1

Л
QJ

2

Лл1

Л*1 пп
/

Fai И1 ш
1 к

АЧ*А

Рис. 11.23. Расчетные схемы к примерам
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грузки /vimax = РЛтях = 2500 Н, рабочая 
температура /раб = 50 °С. Требуемый ре
сурс подшипников при надежности 
(вероятности безотказной работы) 90 % 
составляет 20 000 ч.

1. Для постоянного режима нагру
жения КЕ — 1 (см. параграф 11.5), тогда

Fr\ =  Frl = Fr\m.iXKE — 2500 • 1 = 2500 Н.

2. Предварительно принимаем ша
риковые радиальные подшипники лег
кой серии диаметров 2, узкой серии 
ширин 0 и по приложению 17 для вала 
диаметром 40 мм назначаем номер под
шипника. В данном случае подшипник 
208, для которого СГ=32 000Н, 
С0,=  17 800 Н.

3. Определяем эквивалентную дина
мическую нагрузку. При отсутствии 
осевой нагрузки Х =  1, 7 =  0 можно 
воспользоваться формулой (11.5):
Р = FrVK§KT = 2500 ■ 1 ■ 1,4 • 1 = 3500 Н.

Здесь V=  1 (вращается внутреннее 
кольцо); Кб = 1,4 (см. табл. 11.12); К1 =  
= 1 — по данным, приведенным в пара
графе 11.5 (см. с. 197).

4. Расчетный скорректированный 
ресурс (млн об) подшипника находим 
по формуле (11.14) при а\ = 1 (надеж
ность 90 %, табл. 11.20), а2з = 0,7 (обыч
ные условия применения, табл. 11.21)

4; 10 -°1й2зАо ~а\ап

= 1-0,7

'С , ' "

3500
=1468млн об.;

часовой ресурс

и = -
106 4ю  10-1468 

60л "  60 1000
=24460ч.

5. Так как расчетный часовой ресурс 
больше требуемого (24 460 ч > 20 000 ч), 
то предварительно назначенный под
шипник 208 пригоден. Если при расчетах 
расчетный ресурс окажется меньше тре
буемого, то следует перейти на среднюю 
серию или принять роликовый радиаль
ный подшипник и повторить расчет.

Пример 2. Подобрать подшипники 
качения для опор вала редуктора 
(рис. 11.23, схема б). Диаметр посадоч

ных поверхностей вала */=35мм, час
тота вращения вала п = 720 мин-1, ре
жим нагружения легкий, максималь
ные нагрузки Frjmax = 2100 Н, Frlmax = 
= 1800 Н, Famа* = 520 Н, рабочая темпе
ратура /раб = 60 °С. Требуемый ресурс 
подшипников при вероятности безот
казной работы составляет 25 000 ч. 
Подшипники обычные.

1. Для легкого режима нагружения 
IV коэффициент эквивалентности 
КЕ =  0,5 (см. параграф 11.5, с. 205)

Frl =  KEFrlmax = 0,5 • 2100 = 1050 Н;
Frl = ВД-2тах = 0,5 "1800 = 900 Н;

Fa = K EFam a x  = 0,5 "520 = 260 Н.

2. По рекомендуемой схеме осевую 
нагрузку воспринимает второй под
шипник. При Fa/Fr2 = 260/900 = 0,29 
можно предварительно назначить ша
риковые радиальные подшипники 207 
легкой серии диаметров 2, узкой серии 
ширин 0. Схема установки подшипни
ков: «в распор» (см. рис. 11.9, а), где 
каждая опора фиксирует вал в одном 
направлении.

3. Для принятого подшипника из при
ложения 17 выписываем Сг — 25 500 Н, 
С0/.=  13 700 Н, с/=35мм,  D =  72 мм, 
Dw =  11,11 мм.

4. Определяем отношение
Dw cosa 11,1 l cos0° л ~ло 
——----- =-----тг-z---- =0,208 и находим

J-SpW JJ, J
значение Уо=13,8 по табл. 11.13. Здесь 
Dpw = 0,5 (d + D) =  0,5(35 + 72) = = 53,5.

5. Находим значение коэффициента 
е (табл. 11.14). Для отношения

f 0Fa 13,8-260 , ,- - "=—--------=0,262 коэффициент
С0г 13700

е = 0,206.
6. Отношение FJFr— 0,29, что боль

ше е =  0,206. По табл. 11.14 для отно-
f  F Fшения ^-^-=0,262 и при —-> е  прини-
м )r Fr

маем X — 0,56, Y -  2,14 (определено ин
терполированием).

7. Эквивалентная динамическая ра
диальная нагрузка по формуле (11.14) 
при V -  1 (вращение внутреннего коль
ца), Л^=1,4 (см. табл. 11.12) и Kr =  1 
(см. данные, приведенные в параграфе
11.5- с .  197).
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P r ~ (  VXFri  +  YFa)K 6KT =
= (1 - 0,56 - 900 + 2,14 - 260)1,4 * 1 =

= 1485 H.

8. Базовый расчетный ресурс под
шипника по формуле (11.3)

Ао
г 25500

1485
=5063 млн об.

9. Расчетный скорректированный 
ресурс (млн об.) по формуле (11.14) при 
а\ =  0,62 [вероятность безотказной ра
боты 95 %, табл. 11.20), я2з = 0,7 (обыч
ные условия применения, табл. 11.21]
Ь5а = а \^23 Ао = 0,62 • 0,7 • 5063 = 2197 млн об.

10. Расчетный скорректированный 
ресурс (ч) по формуле (11.15)

Lu = \06L. 10-2197 
60п ~ 60-720

=50856ч.

11. Расчетный часовой ресурс боль
ше требуемого (50 856 ч > 25 000 ч), сле
довательно, предварительно выбран
ный подшипник 207 пригоден.

Пример 3. Подобрать подшипники 
для опор промежуточного вала коничес
ко-цилиндрического редуктора 
(рис. 11.23, в), если диаметр посадочных 
поверхностей вала ^= 50м м , частота 
вращения вала п = 250 мин-1, режим на
гружения легкий, максимальные нагруз- 
КИ /Vimax = 8200 Н, Fr2max = 6500 Н, 
ẑmax = 2620 Н, ожидаемая рабочая тем

пература /раб = 85 °С. Требуемый часовой 
ресурс работы подшипников при веро
ятности безотказной работы 90 % со
ставляет 20 000 ч. Условия применения 
подшипников обычные.

1. Для легкого режима нагружения 
IV коэффициент эквивалентности КЕ = 
= 0,5 (см. параграф 11.5).

Вычисляем эквивалентные нагруз
ки, приводя легкий режим нагружения 
к эквивалентному постоянному:

Fn = KEFrimax = 0,5 • 820 = 4100 Н;
Fri = KEFr2max = 0,5 • 6500 = 3250 H;

KfF(Ег атъх ' 0,5-262 = 1310 H.

2. Назначаем подшипники. По за 
данной схеме внешнюю осевую нагруз

ку воспринимает второй подшипник. 
При FJFr2 = 1310/3250 > 0,4 рекомен
дуется предварительно выбрать ради
ально-упорные шариковые подшипни
ки с небольшим углом контакта а  
(см. табл. 11.11). Назначая подшипни
ки для валов конических передач, сле
дует помнить и о том, чтобы обеспе
чить качество зацепления конической 
пары. С учетом всего этого предвари
тельно назначаем по приложению 22 
радиально-упорные шариковые под
шипники 36210К6 с углом контакта 
а =  15° серии диаметров 2, серии ши
рин 0, для которых Сг = 35 500 Н; 
Со,. = 28 500 Н; ^ = 5 0 м м ; Д = 90мм; 
Z =  14; Dw=  12,7 мм.

3. Внутренние осевые силы, обеспе
чивающие нормальную работу под
шипников, определяем по формуле 
( 11.8):

для первой опоры

е'=0,579
Г г  ^ ’136Fr 1 =0,579

4100
28500

= 0,445;
Fsl = e'FrX = 0,445 ■ 4100 = 1825 Н;

для второй опоры

е'=0,579
/  Г \0,136

F 2_
Q  г

=0,579
3250
28500

0,136

= 0,431;
Fs2 = e'Frl = 0,431 • 3250 * 1401 Н.

4. Находим результирующие осевые 
силы, нагружающие подшипники.

Исходя из рекомендаций, приведен
ных в табл. 11.18, получим 
4 ,  = Ai = 1825 H;

Fai = Fs\ + Fa — 1825 + 1310 = 3135 Н.

5. Рассчитываем для каждого под
шипника эквивалентные динамические 
радиальные нагрузки [формула (11.4)]:

Р = ( VXFr + YFa)K6KT.

Для отношения 

Dw cosa 12,7cosl 5‘
Dnpw
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находим То = 14,55. Здесь Dpw = 0,5(Z)+ 
+ d) =  0,5(90 + 50) = 70 мм.

По табл. 11.14 определяем значение е\ 
для первой опоры:

M s L = 14̂ 5- .-2--=о,93; е=0,45;
С0г 28500

для второй опоры 

/ 0^ 2_ 14,55-3135 6. 
С0г 28500

е= 0,473.

Отношение Fa\/Fr\ = 1825/4100 = 0,445, 
что меньше е = 0,450.

Тогда Х =  1, У= 0, а эквивалентная 
радиальная динамическая нагрузка 
Рл = XFrlK6KT = 1 • 4100 ■ 1,4 = 5740 Н.

Здесь К6 =  1,4 (см. табл. 11.12), а 
А'т = 1 (см. параграф 11.5, с. 197).

Отношение Fa2/Fr2 = 3135/3250 = 0,965, 
что больше е =  0,473. Из табл. 11.15 ко
эффициенты Х =  0,44; У= 1,16.

Для второй опоры Рг2 = (1 • 0,44 • 3250 + 
+ 1,16-3135)-1.4 = 7093 Н.

Здесь так же, как и для первой опо
ры, A'g = 1,4 (табл. 11.12), а Кт=  1 (см. 
параграф 11.5).

Дальнейший расчет ведем для вто
рой опоры, как наиболее нагруженной.

6. Расчетный скорректированный 
ресурс при а\ = 1 (см. табл. 11.20) и 
<з2з — 0,8 (см. табл. 11.21):
Цоа= = 1- 0,8 ■ 125,3 = 100,24 млн об.

Здесь базовый ресурс

А о-
сг уи ,

РП ,\  J

35500
7093

=125,3 млн об.

Часовой ресурс

^ ' - I r 100’24' ^ 66824'

7. Так как расчетный ресурс меньше 
требуемого (6682 ч < 20 000 ч), то пред
варительно назначенный подшипник 
36210К6 непригоден.

8. Назначаем радиально-упорные 
шариковые подшипники 46210 серии 
диаметров 2, серии ширин 0 с углом 
контакта а  = 26°, для которых 
Сг = 40 600 Н, С0г = 24 900 Н, = 50 мм,

D =  90 мм, Dw=  12,7 мм, Z -  14 (прило
жение 22).

9. Определяем внутренние осевые 
силы. По табл. 11.14 с помощью интер
полирования принимаем е = 0,704.

Тогда внутренние осевые силы:

Fs 1 = eFr i = 0,704 • 1400 = 2886 Н;
Fa = eFr2 = 0,704 • 3250 = 2288 Н.

10. Рассчитываем результирующие 
осевые силы. С учетом рекомендаций, 
приведенных в табл. 11.18, они будут 
равны:

Fa 1 = Fs! = 2886 Н,
Fa2 =  Fa + F s] = 1310+ 2886 = 4196 Н.

11. Находим для каждого подшип
ника эквивалентные динамические на
грузки.

Для первой опоры Fa\/Fr\ = 
= 2886/4100 = 0,704 = е. Следовательно, 
Х = \ ,  Г=  0 (см. табл. 11.14).

В этом случае Л  = VXEr[K^KT = 
= 1 1  -4100-1 • 1 =4100 Н.

Для второй опоры FqiIF/1  = 4196/3250 = 
= 1,29 > е  = 0,704.

Из табл. 11.14: Х  =  0,406; 7=0,848.
В этом случае Р2 = ( VFr2X  + 

+ YFa2)K 5KT =  (1 • 3250- 0,406 + 0,848 х 
х 4196)■1 • 1,4 = 6829 Н.

Дальнейший расчет ведем для вто
рой опоры как наиболее нагруженной.

12. Определяем расчетный скоррек
тированный ресурс при а { = 1 (см. 
табл. 11.20), а23 = 0>8 (см. табл. 11.21).

Рассчитываем базовый ресурс:

Цо~
(сЛJ

Г 40600 Л

U J [ 6829 J =210 млн об.

Тогда скорректированный ресурс 
Lx0fl = a\a2T,Lw = 1 • 0,8 • 210 = 168 млн об. 

Часовой ресурс 

106
Lh -  А о  а

106___= 1 6 8 --__
60 гс 60-250

=11200 ч.

13. Расчетный ресурс больше требуе
мого (11 200 > 10 000), следовательно, в 
нашем случае можно окончательно 
принять для обеих опор подшипники 
типа 46210.
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Пример 4. Подобрать подшипники 
качения для опор вала червяка 
(рис. 11.23, г), у которого одна опора 
фиксирующая, вторая плавающая, диа
метр вала под подшипники d =  30 мм, 
частота вращения вала п = 950 мин-1, 
режим нагружения средний нормаль
ный, возможны умеренные толчки и 
кратковременные перегрузки до 150% 
номинальной нагрузки. Максимальные 
силы, длительно действующие на опо
ры: на фиксирующую Frimax = 3000 Н, 
Аллах = 4500 Н; на плавающую 
А-2тах = 4100 Н. Условия применения 
подшипников обычные.

Ожидаемая температура работы 
/раб < 100 °С. Требуемый ресурс работы 
5000 ч. Вероятность безотказной рабо
ты 90 %.

1. Для среднего нормального режи
ма нагружения III коэффициент экви
валентности А^ = 0,56 (см. параграф 
11.5, с. 205).

Вычисляем эквивалентные нагруз
ки, приводя переменный режим нагру
жения к эквивалентному постоянному:

FrX = KEFrl = 0,56 • 3000 = 1680 Н;
Fa = « m a x  = 0,56 ■ 4500 = 2520 Н;
Fa =  KEFr2max = 0,56 • 4100 = 2296 H.

2. Для фиксирующей опоры предва
рительно принимаем конические роли
ковые подшипники 7206А (приложе
ние 25) с углом контакта а =  14°02'10", 
у которых Сг = 38 000 Н; С0л = 25 500 Н; 
е =  0,36; d =  30 мм; D =  62 мм.

Для комплекта из двух подшипников 
Q cvm = 1,714СГ= 1,714-38000 = 65 132 Н.

3. Отношение FJFr\ = 2520/1680 = 
= 1,5, что больше е = 0,36. Тогда по 
табл. 11.16 принимаем Х = 0,67; У= 
= 0,67ctga = 0,67ctgl4°02'10" = 2,68.

4. Эквивалентная динамическая ра
диальная нагрузка по формуле (11.4) 
при V= 1; Кб =  1,4; Кт=  1:

Рг\ = ( VXFr + YFa)KbKT =
= (1 ■ 0,67 • 1680 + 2,68 • 2520) • 1,4 • 1 =

= 11031Н.

5. Определяем расчетный скоррек
тированный ресурс при й] = 1 (см. 
табл. 11.20), а2з = 0,9 (см. табл. 11.21).

Находим базовый расчетный ресурс 
подшипника по формуле (11.3):
14. Детали машин

Ао 4  х3'33 65132
11031

3,33

=369,85млн об.

Тогда расчетный скорректирован
ный ресурс
Аоа = а1°2зАо= 1 '0,9 • 369,85 = 332,9 млн об. 

Часовой расчетный ресурс

106 106=332,9——— =5840 ч. 
h 60« 60-950

6. Расчетный ресурс больше требуе
мого (5840 > 5000), следовательно, для 
фиксирующей опоры можно принять 
подшипники 7206А.

7. Для плавающей опоры назначаем 
роликовый подшипник 2206, для кото
рого Сг =  38 000 Н, С0г =  19 600 Н, 
d =  30 мм, D =  62 мм, В =  16 мм.

8. Эквивалентная динамическая ра
диальная нагрузка при V=  1, Кб = 1,4,

Хт=1
Pr2 = Fr2K6KT = 2296 • 1,4 = 3214,4 Н.

Находим расчетный скорректиро
ванный ресурс при й| = 1, йгз = 0,9.

Базовый расчетный ресурс по фор
муле (11.3)

40-
с г

3214
•3734 млн об.

Тогда расчетный скорректирован
ный ресурс

L\oa = я^гзАо = 1 • 0,9 • 3734 = 3361 млн об. 

Часовой ресурс

^ ш = 3361а ^ г 589654'

что значительно больше требуемого.

11.7. МОНТАЖ И ДЕМОНТАЖ 
ОПОР КАЧЕНИЯ

На долговечность подшипников 
сильно влияет правильность монтажа и 
демонтажа. Устанавливают подшипник 
на вал с натягом путем напрессовки
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а — напрессовка подшипника на вал; 6— снятие под
шипника с вала

Рис. 11.25. Конструкции вала при разных способах 
демонтажа:

а — со специальными пазами; б— с маслоотражательной 
шайбой

Рис. 11.26. Способы крепления внутреннего кольца 
подшипника на валу:

а — внутреннее кольцо упирается в буртик вала; б — 
крепление пружинным стопорным кольцом; в — креп

ление торцевой шайбой; г — крепление гайкой со сто
порной шайбой

Рис. 11.28. Способы крепления наружных колец 
подшипников в корпус:

а — буртиком корпуса; б— крышкой; в — крышкой и 
буртиком корпуса; г — буртиком наружного кольца под
шипника; д — буртиком корпуса и стопорным кольцом

Рис. 11.27. Крепление внутренних колец коничес
ких роликоподшипников

внутреннего кольца с помощью гидрав
лических или винтовых прессов (рис.
11.24, а). Подшипники, монтируемые на 
вал со значительным натягом, предвари
тельно нагревают в масляной ванне до
80...90 С. Для этого подшипник погружа
ют в масляную ванну с чистым минераль
ным маслом, имеющим высокую темпе
ратуру вспышки, нагретым до 80...90 °С, и 
выдерживают в течение 10... 15 мин.

Подшипники с защитными шайба
ми и заложенной одноразовой смазкой 
нагревают в термостате. При нагреве 
отверстие подшипника увеличивается и 
он свободно насаживается на вал.

При установке в корпус с натягом 
подшипник предварительно рекомен
дуют охладить (жидким азотом или су
хом льдом) либо нагреть корпус.

Перед началом монтажа тщательно 
очищают посадочные места, а подшип
ник промывают в бензине.

При незначительных натягах допус
тима напрессовка мелких и средних
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подшипников на вал через медную или 
алюминиевую выколотку.

Демонтаж подшипника с вала или 
из корпуса выполняют только специ
альными съемниками (рис. 11.24, б). 
Если внутреннее кольцо выступает не
достаточно, то на валу предусматрива
ют специальные пазы (рис. 11.25, а) 
или выпрессовывают подшипник съем
никами 2 с помощью маслоотражатель
ной шайбы 1 (рис. 11.26, б).

При монтаже и демонтаже подшип
ника усилие должно передаваться на то 
кольцо, которое напрессовывается или 
снимается. Недопустимо передавать уси
лие через тела качения, так как при этом 
на дорожках и телах качения появляются 
вмятины и подшипник выходит из строя.

Вал после монтажа должен вращать
ся от руки легко и равномерно.

После сборки сборочной единицы и 
введения в опоры качения смазочного 
материала следует проверять качество 
монтажа подшипников пуском сбороч
ной единицы на низких оборотах без 
нагрузки. Правильно установленные и 
хорошо смазанные подшипники при 
работе создают незначительный равно
мерный шум. Появление резкого шума 
свидетельствует о неправильном мон
таже, перекосах и др. причинах.

Комплексным показателем качества 
и стабильности работы опоры качения 
является ее температура. Чрезмерный 
нагрев подшипников происходит из-за 
слишком малых зазоров или чрезмер
ных натягов, из-за недостаточного ко
личества смазки в опоре качения или 
перекосов осей.

Способ крепления внутреннего 
кольца подшипника на валу и наруж
ного кольца в корпусе принимают с 
учетом величины действующей осевой 
нагрузки, угловой скорости, условий 
монтажа и демонтажа. На рис. 11.26 
представлены основные схемы крепле
ния подшипников на валах редукторов 
сельскохозяйственных машин.

Крепление внутренних колец посад
кой с гарантированным натягом 
(рис. 11.26, а), когда кольцо с одной 
стороны упирается в буртик вала, при
меняют при отсутствии осевых нагру
зок. При малых или случайных осевых 
нагрузках внутреннее кольцо предпоч
тительнее крепить пружинным стопор
ным кольцом, устанавливаемым в ка

навку вала (рис. 11.26, б). Размеры на 
валах приведены в приложении 28.

Крепление торцевой шайбой 
(рис. 11.26, в) применяют при средних 
осевых нагрузках. В опорах валов диа
метром от 30 до 100 мм (преимуществен
ное большинство валов в сельскохозяй
ственных машинах) крепление внутрен
него подшипника осуществляют одним 
винтом (приложение 30). При диаметре 
свыше 100 мм — двумя винтами.

Крепление гайкой со стопорной 
шайбой (рис. 11.26, г), внутренний зуб 
которой входит в паз вала, а один из 
наружных зубьев отгибают в прорезь 
гайки, используют при значительных 
осевых нагрузках. Размеры шайб и гаек 
приведены в приложениях 32 и 33.

Особое внимание обращают на креп
ление внутренних колец конических ро
ликовых подшипников. В этих подшип
никах сепаратор выступает над торцом 
внутреннего кольца и не дает возможнос
ти завинтить гайку до торцевой поверхно
сти внутреннего кольца, поэтому необхо
димо между подшипником и шайбой ста
вить промежуточное кольцо (рис. 11.27).

Наружное кольцо подшипника в 
корпусе можно крепить одним из спо
собов, приведенных на рис. 11.28.

Контрольные вопросы и задания

1. Перечислите основные требования к под
шипниковым опорам. 2. Какие вы знаете основ
ные типы подшипников? 3. Назовите преиму
щества и недостатки подшипников качения. 4. 
Какие условные обозначения используют при 
маркировке подшипников качения? 5. Как рас
шифровывают условные обозначения подшипни
ков? 6. Могут ли шариковые радиальные подшип
ники воспринимать осевую нагрузку? 7. В каких 
случаях применяют роликовые радиальные под
шипники с безбортовыми кольцами? 8. В каких 
случаях рекомендуется применять шариковые 
или роликовые сферические двухрядные подшип
ники? 9. В каких случаях используют радиально
упорные подшипники? 10. Какие факторы необ
ходимо учитывать при выборе типа подшипника?
11. По каким критериям работоспособности рас
считывают подшипники качения? 12. Дайте опре
деления динамической и статической грузоподъ
емности подшипника. 13. Что означает эквива
лентная нагрузка подшипников? 14. В каких слу
чаях подбирают подшипники по динамической 
грузоподъемности, в каких — по статической? 
15. В чем особенности расчета радиально-упор
ных подшипников качения? 16. Как учитывают 
условия эксплуатации, качество материала под
шипников и требуемую надежность? 17. Какие 
способы смазывания применяют для подшипни
ков качения? 18. Какие уплотнения используют в 
опорах трения сельскохозяйственной техники?
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Г л а в а  12

ПРОЕКТИРОВАНИЕ ОПОР ВАЛОВ 
НА ПОДШИПНИКАХ СКОЛЬЖЕНИЯ

12.1. РЕЖИМЫ РАБОТЫ
ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ

При выборе подшипников скольже
ния для опор валов сельскохозяйствен
ных машин необходимо учитывать, что 
они имеют следующие преимущества 
перед подшипниками качения: надеж
ность работы при ударных и вибраци
онных нагрузках в условиях запылен
ности и в широком интервале темпера
тур; работоспособность при высокой 
частоте вращения валов (это особенно 
важно для коленчатых валов двигателей 
внутреннего сгорания); способность 
подшипников скольжения, изготовлен
ных из определенных видов материа
лов, работать без смазки, а также бес
шумность их работы.

Режим работы подшипника сколь
жения зависит от величины и характера 
нагрузки, скорости скольжения, типа 
смазки и ее физико-химических 
свойств, материалов поверхностей тре
ния и их состояния, а также от других 
факторов. Все эти факторы влияют на 
работоспособность, долговечность и 
надежность подшипника скольжения. 
Важнейшая характеристика подшипни
ка скольжения — величина потерь на 
трение, которые зависят от режима его 
работы.

При очень малой скорости сколь
жения (менее 0,01 м/с) трущиеся по
верхности вала и самого подшипника 
непосредственно касаются одна дру
гой. Если смазка отсутствует, то такое 
трение называют сухим. Сопротивле
ние вращению вала в этом случае оп
ределяется только коэффициентом 
трения трущихся поверхностей. При 
наличии смазки рабочие поверхности 
вала и подшипника покрываются тон

чайшим адсорбированным масляным 
слоем (до 0,1 мкм), который называют 
граничным. Он устойчив к разрушению 
и выдерживает большие нагрузки. Но в 
местах сосредоточенного давления, где 
высота микронеровностей вала и внут
ренней поверхности подшипника 
скольжения максимальна, чистые по
верхности трущихся металлов соприка
саются, происходят их схватывание и 
отрыв частиц материала. Это приводит 
к износу трущихся поверхностей, но 
значительно меньше, чем при сухом 
трении.

При увеличении скорости скольже
ния и наличии смазки вращающийся 
вал увлекает за собой смазочный мате
риал в клиновой зазор между трущими
ся поверхностями. Смазка заполняет 
пространство между микронеровностя
ми и создается гидродинамическая 
подъемная сила, уменьшающая ради
альную нагрузку на соприкасающуюся 
с валом поверхность подшипника. Этот 
вид трения называют полу жидкостным, 
так как толщина масляного слоя не 
обеспечивает полного разделения рабо
чих поверхностей цапфы вала и под
шипника скольжения и наблюдаются 
одновременно и жидкостное, и гранич
ное трение. Сопротивление вращению 
вала уменьшается в сравнении с сопро
тивлением при граничном и сухом тре
нии и зависит уже не только от матери
ала трущихся поверхностей, но и от ка
чества смазки. Коэффициент полужид- 
костного трения для распространенных 
антифрикционных материалов равен 
0,008...0,1.

Дальнейшее увеличение скорости 
скольжения приводит к росту гидроди
намической подъемной силы, вслед
ствие которой шейка вала всплывает,
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толщина масляного слоя возрастает, и 
рабочие поверхности подшипника и 
вала уже не соприкасаются одна с дру
гой. Этот вид трения называют жид
костным. Он обеспечивает высокую из
носостойкость, сопротивление заеда
нию вала и высокий КПД подшипника 
скольжения. Жидкостное трение воз
никает лишь в специальных подшип
никах при соблюдении определенных 
условий (например, подшипники 
скольжения коленчатого вала двигателя 
внутреннего сгорания и т. д.).

Подшипники, работающие в режиме 
жидкостного трения, рассчитывают на ос
нове гидродинамической теории смазки.

Подшипники скольжения большин
ства сельскохозяйственных машин ра
ботают при недостаточной смазке, ма
лой скорости скольжения (около 
0,05 м/с) и большой удельной нагрузке. 
Их режим работы соответствует гра
ничному и сухому трению. Значение 
коэффициента трения определяется 
материалом поверхности трения под
шипника скольжения.

12.2. МАТЕРИАЛЫ ПОДШИПНИКОВ 
СКОЛЬЖЕНИЯ

Материалы подшипников скольже
ния выбирают с учетом работы их в паре 
со стальными шейками вала. Работоспо
собность подшипника скольжения зави
сит от твердости шеек валов, поэтому 
их, как правило, закаливают.

К подшипниковым материалам 
предъявляют комплексные требования, 
соответствующие основным критериям 
работоспособности подшипников 
скольжения. Они должны иметь низ
кий коэффициент трения в паре со 
стальной шейкой вала, быть износо
стойкими и обладать высоким сопро
тивлением усталости.

Первому критерию удовлетворяют 
антифрикционные металлические, ме
таллокерамические и некоторые неме
таллические материалы.

К металлическим материалам, наи
более распространенным в сельскохо
зяйственном машиностроении, отно
сят: антифрикционный чугун, бронзу 
(оловянистую и безоловянистую) и 
цинковые сплавы.

Антифрикционный чугун. Применяют 
его в тихоходных, умеренно нагружен
ных подшипниках скольжения с посто
янной смазкой.

Допустимые удельные давления [р\ 
на рабочую поверхность подшипника 
зависят от окружной скорости шейки 
вала (скорости скольжения) и марки 
чугуна (табл. 12.1).

12.1. Антифрикционные чугуны для подшипников 
скольжения

Марка Твердость
НВ

Допустимый режим работы

[р], МПа V, м/с ИЬ
МПа • м/с

АСЧ-1* 180...240 0,05 2,0 0,1
9,0 0,2 1,8

АСЧ-2* 190...229 0,1 3,0 0,3
6.0 0,75 4,5

АСЧ-3 160...191 0,1 3,0 0,3
6,0 0,75 4,5

АЧК-2 167...197 0,5 5,0 2,5
12 1,0 12,0

““Термообработка вала — закалка или 
нормализация

П р и м е ч а н и е .  Предельные значения [р] и v 
не относятся к режиму жидкостного трения.

Для обеспечения износостойкости 
шеек вала необходимо выбирать марку 
чугуна для подшипника так, чтобы его 
твердость была ниже на 20...40 НВ по 
сравнению с материалом цапф.

Бронзы. Наилучшими антифрикци
онными свойствами характеризуются 
оловянистые бронзы, в особенности 
оловянно-фосфоритные, например 
Бр010Ф1. Их широко применяют для 
изготовления вкладышей опор, несу
щих спокойную нагрузку при высокой 
скорости скольжения, но они имеют 
высокую стоимость и по механической 
прочности уступают некоторым маркам 
безоловянистых бронз, в особенности 
алюминиевых и свинцовых.

А л ю м и н и е в ы е  б р о н з ы ,  
содержащие железо, характеризуются 
высокой прочностью и износостойкос
тью, но могут вызвать повышенный из
нос шейки вала, если твердость ее не 
выше твердости вкладыша. Свинцовис
тые бронзы в особенности ценны тем, 
что имеют большую ударную вязкость, 
поэтому вкладыши из этих бронз вы-
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12.2. Бронзы для подшипников скольжения

Марка
Допустимый режим работы

Область применения
\р\, МПа V, м/с [р\ J, МПа • м/с

Бр. ОЮФ1 15 1 15 Подшипники скольжения
машин, работающих с

Бр. 04Ц4С17 10 4 10 постоянной нагрузкой
Бр. АЖС-4л 15 4 12 Подшипники скольжения

редукторов, транспортеров,
Бр. АЖС7-1,5-1,5 25 8 20 центробежных насосов

Подшипники скольжения
Бр. С-30 25 12 30 машин, работающих с

переменной и ударной
нагрузками

П р и м е ч а н и я .  1. Значение букв: А — алюминий, Ж — железо, О — олово, С — свинец, Ф — 
фарфор, Ц — цинк. 2. Пример обозначения бронзы, содержащей 4 % олова, 4 % цинка, 17 % свинца, 
остальное медь: Бр. 04ЦС17.

держивают значительные знакопере
менные и ударные нагрузки.

Основные характеристики анти
фрикционных бронз и область их при
менения даны в табл. 12.2.

В дизельных тракторных двигателях 
в последние годы широко используют 
безоловянные алюминиевые подшип
никовые сплавы типа АСМ. Они имеют 
отличные антифрикционные свойства, 
но при высоких скоростях скольжения 
характеризуются недостаточным со
противлением задиру, чувствительны к 
загрязнению масла, а также имеют по
вышенный коэффициент линейного 
расширения.

Алюминиево-оловянистые и цинковые 
сплавы. В двигателях тяжелых тракто
ров в последнее время применяют 
а л ю м и н и е в о - о л о в я н и с т ы е  
п о д ш и п н и к о в ы е  сплавы А09-2, 
А09-2Б (литье, биметалл) и А09-1, 
А020-1 (прокат, биметалл) с повышен
ным сопротивлением усталости. Эти 
сплавы обеспечивают оптимальную 
структуру и способны в режимах масля
ного голодания образовывать на повер
хностях шеек вала защитную пленку из 
олова.

Из ц и н к о в ы х  п о д ш и п н и 
к о в ы х  сплавов наиболее распрост
ранены ЦАМ10-5 (10 % алюминия, 5 % 
меди, остальное цинк) и ЦАМ 9-1,5. 
Благодаря хорошим антифрикционным 
свойствам, высокой износостойкости, 
недефицитности исходных материалов 
и простоте изготовления их широко 
применяют вместо баббитов и бронз.
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В последнее время более широко на
чали использовать износостойкий 
сплав ЦАМ9-1,5, из которого изготов
ляют биметаллические вкладыши.

Металлокерамические материалы. 
Металлокерамические подшипники 
скольжения изготовляют из порошков 
путем прессования и спекания в защит
ной атмосфере. Их широко применяют 
в связи с удовлетворительной работой 
при плохой смазке. Материалы имеют 
пористую структуру с объемом пор
15...35 %, которые заполняются маслом 
(путем вакуумной пропитки горячим 
маслом).

Наиболее широко используют желе
зографитовые вкладыши, содержащие 
до 3 % графита (остальное железо). Это 
самосмазывающиеся подшипники. Ус
танавливают их на тихоходных валах в 
труднодоступные для смазки места, так 
как эти подшипники могут в течение 
длительного времени работать, получая 
масло из пор вкладышей. Для подшип
ников со средней пористостью
20...25 % при спокойной нагрузке допу
стимые режимы работы:
v, м/с 0,1 0,5 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 3,5 4,0
[р], 15 7,0 6,5 6,0 5,5 4,5 3,5 1,8 0,8 
МПа

Эти подшипники обеспечивают 
низкий коэффициент трения (0,04... 
0,05), сохраняют свои антифрикцион
ные свойства в широком диапазоне 
температур (до 1000 °С) и характери
зуются высокой теплопроводностью и 
коррозионной стойкостью.
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Неметаллические материалы. Из не
металлических материалов для под
шипников скольжения применяют: 
пластмассы, прессованную древесину, 
твердые породы дерева, а иногда и ре
зину.

Из пластмасс в подшипниках сколь
жения наиболее часто используют ме- 
таллофторопласт, текстолит, полиамид 
и капрон.

Подшипники из м е т а л л о ф т о -  
р о п л а с т а  применяют в узлах сухо
го трения. Они могут допускать очень 
большие удельные давления — до 
350 МПа, широкий интервал темпера
туры — 200 до +280 °С. Но при темпе
ратуре свыше 120 °С нагрузочная спо
собность постепенно снижается, а при 
280 °С достигает примерно половины 
начальной величины.

При низких скоростях скольжения 
(0,05...0,1 м/с) и высоких удельных на
грузках коэффициент трения минималь
ный. При удельных нагрузках до 10 МПа 
и скоростях скольжения до 5 м/с коэф
фициент трения равен 0,1...0,2, т. е. на
ходится в пределах, характерных для 
обычных подшипниковых материалов 
при граничной смазке.

С повышением скорости скольже
ния при сохранении температуры уве
личивается коэффициент трения.

Металлофторопластовые подшип
ники изготовляют штамповкой из спе
циальной стальной ленты, на которую 
нанесен тонкий пористый металличес
кий слой антифрикционного сплава. 
Поры металлического слоя заполняют
ся фторопластом. Особенность матери
ала — недопустимость повреждения ра
бочей поверхности антифрикционного 
сплава. Поэтому нельзя обрабатывать 
рабочие поверхности трения резанием, 
а также шлифованием и другими вида
ми механической обработки. Это выд
вигает повышенные требования к точ
ности изготовления самой ленты и 
штамповке.

Подшипники из т е к с т о л и т а  
работают при температуре не выше 
80 °С. При смазке водой допускаются 
удельные давления р =  30...35 МПа и 
pv — 20...25 МПа * м/с, а при смазке 
маслом р = 10... 15 МПа и /?v=10... 
15 МПа • м/с.

Коэффициент трения текстолита

0,07...0,08 при смазке маслом и 
0,01...0,005 при смазке водой.

Полиамиды используют в подшип
никах, изготовляемых способом литья 
под давлением. Такие подшипники ха
рактеризуются малым коэффициентом 
трения (0,1...0,15) и стойкостью к ис
тиранию. Допустимое удельное давле
ние при смазке минеральным маслом 
р =  10...15 МПа, a pv =  10...15 МПа ■ м/с. 
Рабочая температура не выше 100 °С, 
смазка минеральным маслом.

К а п р о н  применяют для изго
товления подшипников, когда требует
ся низкий коэффициент трения (0,1... 
0,15). В капроновых подшипниках до
пускаются удельные давления до 
10 МПа при малой скорости скольже
ния (менее 0,5 м/с), а при скорости 4 м/с 
и достаточном количестве смазочного 
материала — до 30 МПа. Рабочая тем
пература не должна превышать 120 °С.

К недостаткам подшипников сколь
жения из пластмасс относят: разбуха
ние в воде, малую теплопроводность, 
большую упругую деформацию. Чтобы 
исключить эти недостатки, применяют 
металлические вкладыши, покрытые 
тонким слоем рабочего материала (кро
ме текстолитовых и полиамидных).

Подшипники из пластмасс приме
няют при эксплуатации в пыльной сре
де; они эффективно работают в опорах 
с возвратно-поступательным движени
ем.

Д р е в е с н ы е  с л о и с т ы е
п л а с т и к и  имеют хорошую изно
состойкость, приближающуюся к стой
кости текстолита и цветных металлов. 
Износостойкость наибольшая у торце
вых поверхностей подшипников из 
этого материала, а наименьшая — у по
верхностей, параллельных клеевым 
слоям. Износ шеек валов, работающих 
в паре с вкладышами из древесного 
слоистого пластика, меньше, чем при 
работе с подшипниками из бронзы или 
чугуна.

При конструировании подшипни
ков скольжения из древесных слоистых 
пластиков рекомендуется соблюдать 
следующие условия:

толщину стенок вкладыша следует 
принимать равной 0,1 диаметра под
шипниковой шейки вала (шипа); длина 
подшипника должна быть равна диа-

rusuulomobile.ru
215



12.3. Рекомендуемые полимерные материалы

Допустимый режим работы
Смазка Материал

/?, МПа, не более v, м/с, не более МПа • м/с, 
не более

5,0 о,з 0,25 Без смазки Термопласты: полиамидная смола, 
поликапролактам, капрон вторичный

5,0 5,0 20 Периодическая То же

5,0 0,7 0,80 Без смазки
Композиции на основе термопластов 

с добавкой 5... 10 % антифрикционных 
наполнителей (графит серебристый, 

дисульфид молибдена, тальк)
5,0 0,7 0,80 Периодическая То же

7,5 10 20 Реактопласты: фенопласты, 
волокниты, текстолит, древесные

7,5 10 25 Реактопласты, наполненные графитом

метру шейки вала; зазор между валом и 
вкладышем выбирают с учетом тепло
вого расширения вала и подшипника, 
шероховатости поверхностей, условий 
смазки и охлаждения (так, при работе 
средней интенсивности для диаметра 
вала от 25 до 100 мм зазор следует при
нимать равным 0,1...0,25 мм, а для бо
лее интенсивной работы зазоры увели
чивают).

В качестве смазки используют жид
кие минеральные масла, воду, эмуль
сию и пластичные смазочные материа
лы. Циркуляционную смазку машин
ным маслом применяют при нагрузках 
до 2 МПа и скорости скольжения до 
4 м/с. При больших нагрузках требует
ся водяная или эмульсионная смазка.

Допустимое давление в подшипниках 
Ро — 25...35 МПа, р \  = 25...35 МПа м/с, а 
рабочая температура не более 80 °С.

При выборе материала из пластмасс 
необходимо пользоваться рекоменда
циями, приведенными в табл. 12.3.

П р е с с о в а н н у ю  д р е в е с и 
н у  и т в е р д ы е  п о р о д ы  д е 
р е в а  применяют в некоторых под
шипниковых узлах сельхозмашин (на
пример полово- и соломонабиватели 
зерноуборочных комбайнов).

Д е р е в я н н ы е  п о д ш и п н и 
к и  с к о л ь ж е н и я  изготовляют из 
прессованных брусков березы, бука или 
дуба с пропиткой пластическими смо
лами. Эти подшипники допускают не
большие удельные нагрузки (до 
10 МПа) при v < 1 м/с.

Р е з и н у  применяют для обли
цовки методом горячей вулканизации

рабочих поверхностей вкладышей под
шипников водяных насосов и других 
машин, работающих с водяной смаз
кой. Подшипники скольжения, изго
товленные с использованием резины, 
допускают малые удельные давления 
(до 0,5 МПа). Вкладыши с мягкой рези
ной, имеющие продольные канавки, 
хорошо работают даже в загрязненной 
среде: абразивные частицы легко выно
сятся водой через продольные канавки 
и не повреждают поверхность шипа.

12.3. КОНСТРУКЦИЯ ОПОР 
СКОЛЬЖЕНИЯ

Конструкция опор валов с подшип
никами скольжения зависит от условий 
их работы. Наиболее часто подшипни
ки скольжения устанавливают в труд
нодоступных местах с повышенной за
пыленностью. В качестве примера на 
рис. 12.1 показана промежуточная опо
ра вала тихоходного винтового конвей
ера с подшипниками скольжения. В 
этом случае подшипник скольжения 
воспринимает только радиальную на
грузку. Подшипник скольжения состо
ит из корпуса 3, вкладыша 7, который 
служит рабочим элементом, и смазоч
ного устройства, включающего колпач
ковую масленку 6 и смазочную трубку
4. Это специальный подшипник сколь
жения, установленный в зоне движе
ния транспортируемого материала.

Промышленность в большом коли
честве выпускает подшипники сколь
жения общего назначения, которые
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бывают неразъемными и разъемными. 
Рабочим элементом в них служат втул
ки или вкладыши.

Неразъемные подшипники. Они наи
более просты по конструкции. Корпуса 
неразъемных подшипников отливают 
из чугуна и растачивают для установки 
в них втулок из антифрикционного ма
териала. Область применения неразъ
емных подшипников ограничивается 
использованием их в опорах тихоход
ных валов с небольшой нагрузкой.

Неразъемные корпуса подшипников 
скольжения изготовляют на лапах и 
фланцевыми (приложения 33, 35).

Рабочим элементом неразъемных 
подшипников скольжения служат втул
ки — гладкие и с буртиком, которые из
готовляют из чугуна (см. табл. 12.1), 
бронзы (см. табл. 12.2) или пластмасс 
(см. табл. 12.3). Основные размеры вту
лок приведены в приложениях 36...39. 
Фиксируют втулки в корпусах с помо
щью закрепительных втулок и штифтов 
(приложение 40).

При наличии перекоса валов вслед
ствие их деформации, а также при от
сутствии знакопеременных нагрузок 
применяют самоустанавливающиеся 
подшипники, которые обеспечивают 
равномерный износ втулок по длине и 
допускают перекос вала до 3°. Простей
ший самоустанавливающийся подшип
ник скольжения показан на рис. 12.2. 
Основные размеры элементов этого 
подшипника приведены в табл. 12.4.

12.4. Основные размеры самоустанавливающихся втулок из серого чугуна и гнезд для них

Размеры втулок, мм (рис. 12.2, а) Размеры гнезда, мм 
(рис. 12.2, 6)

d b с 4 D В И т / L и Я D\ с К ",
16 5 8 3 34 44 42 1 15 50 13 25 20 35 10 4 45
18
20

37 47 45 22

24
38 46

22 39 49 47 8 16 55 14 28 26 40 5 48
25 43 53 51 29 44 52
28 7

8

10

12

5 47 57 55 18 60 15 30 32 48 12 56
30
32

49 59 58 34 50 59
51 61 60 36 52 61

36
38

59 69 70 10 21 70 17 35 41 60 6 71
22 75 38 43

40 64 74 75 45 65 14 76

Рис. 12.1. Промежуточная опора стационарного 
винтового конвейера:

/ — вкладыш подшипника скольжения; 2 — вал преды
дущей секции винта; 3 — корпус подшипника; 4 — сма
зочная трубка; 5 — корпус опоры; 6— колпачковая мас

ленка; 7— вал последующей секции винта

Для валов, воспринимающих знако
переменные нагрузки и имеющих пере
кос до 5°, следует применять сферичес
кие самоустанавливающиеся подшип
ники с радиальной и осевой фиксацией 
(рис. 12.3).

При использовании сферических са
моустанавливающихся подшипников 
размеры основных элементов назнача
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Рис. 12.2. Самоустанавливающийся под
шипник скольжения:

а — вид в сборе; б — корпус-втулка подшип
ника; в — гнездо корпуса подшипника

ют по соотношению d\ D : /=  1 : 2 : 1,5, 
а обоймы — d: Dx : /=  1 : 4 : 0,5 (см. 
рис. 12.3).

Самоустанавливающиеся подшип
ники скольжения предназначены для 
радиально нагруженных валов. Осевое 
усилие на них не должно превышать
0,1 допустимой радиальной нагрузки.

Разъемные подшипники с вкладышем. 
Их широко применяют для опор валов 
механических передач (ременные, цеп
ные и др.), конвейеров, лебедок и пр.

Корпуса разъемных подшипников 
скольжения изготовляют по ГОСТ 
11607—82 (приложение 41).

Если радиальная сила действует на 
подшипниковую опору под углом к 
вертикали, используют наклонные 
разъемные корпуса по ГОСТ 11609—82 
(приложение 42). Это обеспечивает не
прерывность несущего масляного слоя

при жидкостном и полужидкостном 
трении.

Рабочим элементом разъемных под
шипников скольжения служат разъем
ные вкладыши (приложения 27, 43, 44), 
которые используют в опорах открытых 
передач (ременные, цепные, зубчатые и 
червячные). Фиксируют вкладыши в 
корпусе с помощью специальных выс
тупов и закрепительных штифтов (см. 
приложение 40) или втулок.

Чтобы обеспечить хорошую смазку, 
во втулках и вкладышах изготовляют 
смазочные канавки в ненагруженной 
зоне. Профиль и размеры смазочных 
канавок приведены в приложении 45.

Неметаллические втулки и вкладыши. 
Их используют в условиях недостаточ
ной смазки. Материал втулок выбира
ют в соответствии с рекомендациями, 
приведенными в разделе 12.2 и в
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Рис. 12.5. Фрагмент опоры для восприятия ради
альной и двусторонней осевой нагрузок

табл. 12.3. Размеры цельных неметал
лических втулок приведены в приложе
ниях 38, 39, а разъемных —в приложе
нии 43.

Конструкция опор скольжения за
висит от вида воспринимаемой ими на
грузки. В конструкции опоры для вос
приятия только радиальной нагрузки 
(рис. 12.4) вкладыши без буртиков 
удерживаются от проворачивания и 
осевого смещения штифтом. Смазка по 
каналам, профрезерованным в плоско
сти разъема, поступает в кольцевую 
проточку под вкладышем и через свер
ления в последнем — в зазор между ши
пом (шейкой вала) и вкладышем.

При наличии осевых усилий уста
навливают вкладыш с буртиками, вос
принимающими осевую нагрузку 
(рис. 12.5). Если осевая нагрузка посто
янная по направлению и значительная 
по величине (конические редукторы), 
то буртик на вкладыше располагают с 
одной стороны, а с другой — вкладыш 
упирается в крышку (рис. 12.6). Точная 
установка вкладыша регулируется ка
либрованными прокладками, распола
гаемыми между крышкой и корпусом.

12.4. СМАЗОЧНЫЕ МАТЕРИАЛЫ

Для смазки подшипников скольже
ния, работающих с удельным давлени
ем более 10 МПа и скоростью скольже
ния менее 3 м/с, используют анти
фрикционные пластичные смазочные 
материалы (табл. 12.5).

По составу различают смазочные 
материалы на кальциевой основе (со
лидолы, характеризующиеся водостой

Рис. 12.6. Конструкция опоры для восприятия ра 
диальной и односторонней осевой нагрузок

костью, но низкой термостойкостью); 
на натриевой или натрий-кальциевой 
основе (консталины, термостойкие, но 
растворимые в воде) и комплексные 
кальциевые (униолы, литолы и другие, 
термо- и водостойкие).

Для смазки подшипников скольже
ния, работающих в любом режиме тре
ния — от жидкостного до граничного, 
служат жидкие минеральные и синте
тические индустриальные масла, имею
щие в обозначении букву И.

По назначению индустриальные 
масла делятся на четыре группы, обо
значаемые второй буквой:

JI — для легконагруженных подшип
ников;

Г — для гидравлических машин;
Н — для направляющих подшипни

ков скольжения;
Т — для тяжелонагруженных под

шипников (зубчатые передачи).

12.5. Антифрикционные, пластичные смазочные 
материалы

Марка, ГОСТ (ТУ)
Интервал ра
бочих темпе

ратур, Т
Характеристика

Солидол: Общегосинтетический, -20...65
ГОСТ 4366-76* назначения,
жировой,
ГОСТ 1033-79*

-25...65 постепенно
замещаемые

Литол-24, -40... 130 Многоцелевая
ТУ 21150-75 (основная

смазка)
Униол-1, ТУ -40.. .150 Термостойкая,
201150-78 комплексная,

широкого
применения

ЦИАТИМ-201, -60...90 Морозостойкая,
ГОСТ 6267-74* общего

назначения
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По эксплуатационным свойствам и 
составу их делят на пять подгрупп, обо
значаемых третьей буквой:

А — без присадок;
В — с антиокислительными и анти

коррозионными присадками;
С, Д, Е — дополнительно с противо- 

износными, противозадирными и про- 
тивоскачковыми присадками.

Классы кинематической вязкости 
масел (средняя вязкость в мм2/с — сан- 
тистоксах) при 40 °С следующие: 2; 3; 5; 
7; 10; 15; 22; 32; 46; 68; 100; 150; 220; 
320; 460; 680; 1000; 1500.

Применяют следующие отечествен
ные индустриальные масла (в скобках 
указаны классы вязкости): И -JT-A (7 
10; 22); И-Г-А (32; 46; 68); И-Л-С (3; 5 
10; 22); И-Г-С (32; 46; 68; 100; 150; 220) 
И-Г-В (46; 68); И-Н-Е (68; 100; 220) 
И-Г-Н-Е (32; 68); И-Т-С (320); И-Т-Д 
(68; 100; 220; 460; 680).

12.5. РАСЧЕТ ПОДШИПНИКОВ 
СКОЛЬЖЕНИЯ

Подшипники скольжения опор ва
лов сельскохозяйственных машин ра
ботают в условиях граничного и сухого 
трения, поэтому для обеспечения дол
говечности работы выполняют их рас
чет:

по допустимому удельному давлению, 
обеспечивающему износостойкость 
подшипника

( 12.1)

по произведению удельного давления в  
подшипнике на скорость скольжения, ха
рактеризующего нагрев

p v < [ p v ] , ( 12.2)

где Fr— радиальная нагрузка на подшипник, Н; / 
и d — длина подшипника и диаметр шейки вала, 
мм; V — скорость скольжения, м/с.

Скорость скольжения (м/с) 

ndn
v = -

60-10
где п — частота вращения вала, мин-1. 

220

(12.3)

Расчет обычно выполняют как про
верочный, так как диаметр шейки вала 
находят при расчете вала, а длину под
шипника принимают.

Ограничение показателя [р\] в зна
чительной степени предупреждает од
новременно интенсивный износ, пере
грев и заедание подшипников скольже
ния. Допустимые значения \р\ и [pv] 
приведены в табл. 12.2.

Размеры подшипника скольжения 
(его длину) можно не принимать, а оп
ределить из формулы (12.1), предвари
тельно задавшись его материалом 
(табл. 12.1, 12.3):

/>-
d\p) (12.4)

Полученную длину подшипника 
сравнивают с рекомендуемой. Практи
кой установлено, что l /d =  0,5... 1,5. С 
увеличением d отношение l/d  уменьша
ется: чем длиннее шейка вала, тем 
больше неравномерность распределе
ния нагрузки по ее длине и выше мест
ный износ втулки или вкладыша на его 
краях. Подшипники с l /d>  1 можно 
применять для увеличения жесткости 
валов.

12.6. ПРИМЕР РАСЧЕТА 
ПОДШИПНИКА СКОЛЬЖЕНИЯ

Определить параметры подшипника 
скольжения для вала мотовила комбай
на «Дон-1500» при следующих исход
ных данных: диаметр шейки вала 
^/=60мм; частота вращения мотовила 
49 мин-1; усилие, действующее на цап
фу от цепной передачи привода мото
вила, составляет Fr = 4010 Н.

1. Из приложения 36 принимаем 
стандартные размеры втулки под
шипника скольжения. Для <7=60мм 
L — 60 мм.

2. Определяем удельное давление на 
подшипник скольжения

Fr 4010 111/1АуГГТ 
Ро =-£-=-— — =1,114МПа. 

dL 60-60 ’

3. Рассчитываем скорость скольже
ния цапфы вала по рабочей поверхнос
ти подшипника скольжения
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ndn _3,14-60-49

60-103 60*10
=0,15м/с.

4. Определяем произведение pw, ха
рактеризующее нагрев подшипника

pw=  11,114 • 0,15 = 0,167 МПа • м/с.

Как следует из табл. 12.1, материа
лом втулки может быть любой чугун. 
Принимаем АСЧ-1, у которого при 
v = 0,2 м/с [р\= 9 МПа, a [/?v] = 
= 1,8 МПа • м/с, т. е. меньше расчет
ных. Для этой марки чугуна, имеющего 
минимальную твердость поверхности 
180 НВ, принимаем материал шейки 
вала — сталь марки 40 и назначаем тер
мообработку — «улучшение» до твердо
сти 220 НВ.

Окончательно принимаем из при
ложения 36 размеры втулки (втулка В 
60/75x60 по ГОСТ 1978—81),-а также

расположение смазочной канавки и ее 
профиль. Для фиксации втулки в кор
пусе устанавливаем закрепительный 
штифт диаметром 12 мм и длиной 
/ш = 16 мм (приложение 40).

Смазка подшипника осуществляется 
периодически жировым солидолом по 
ГОСТ 1033-79* (см. табл. 12.5).

Контрольные вопросы и задания

1. Каково назначение опор валов и осей?
2. Как различают подшипники по виду трения?
3. Дайте сравнительную оценку подшипников 
качения и скольжения. 4. Назовите подшипни
ковые узлы, в которых предпочтительно приме
няют подшипники скольжения. 5. Какова после
довательность условного расчета подшипников 
скольжения? 6. Почему ограничено соотноше
ние длины подшипников скольжения и диамет
ра шейки вала? 7. Какие свойства должна иметь 
смазка подшипников скольжения? 8. Перечис
лите виды смазки подшипниковых узлов, в кото
рых используют подшипники скольжения.
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Г л а в а  13  

ОСНОВЫ КОНСТРУИРОВАНИЯ ДЕТАЛЕЙ РЕДУКТОРОВ

13.1. КОНСТРУИРОВАНИЕ 
ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

При конструировании зубчатого ко
леса учитывают материал, из которого 
оно будет изготовлено, требуемый диа
метр и способ получения заготовки.

Стальные зубчатые колеса. Зубчатые 
колеса диаметром до 150 мм в единич
ном и мелкосерийном производстве 
обычно изготовляют из круглого про
ката; в средне-, крупносерийном и мас
совом производстве предпочтительнее 
применять кованые или штампованные 
заготовки, имеющие более высокие ме
ханические характеристики.

Ш е с т е р н и  изготовляют за одно 
целое с валом (вал-шестерня) (рис.
13.1, а, б) или делают съемными, если 
расстояние х от впадины зуба до шпо
ночного паза (рис. 13.2) больше 2,5 тп 
для цилиндрических шестерен и 1,8 те 
для конических. В случае цельной кон
струкции увеличивается жесткость вала 
и уменьшается общая стоимость вала и 
шестерни. Разъемная конструкция по
зволяет выполнить шестерню и вал из 
разных материалов, а при поломке од
ной детали вторую оставить без заме
ны. На рис. 13.1, а показана конструк
ция вала-шестерни, когда диаметр впа
дин зубьев dj\ превышает диаметр вала 
d6n (диаметр буртика подшипника), 
что обеспечивает свободный выход ин
струмента при нарезании зубьев. При

dfi < d6 n (рис 13.1, б) выход фрезы /вых 
определяют прочерчиванием по ее на
ружному диаметру Оф, который прини
мают по табл. 13.1 в зависимости от тп 
и степени точности передачи.

Ц и л и н д р и ч е с к и е  з у б ч а 
т ы е  к о л е с а  диаметром до 400... 
500 мм (в отдельных случаях до 600 мм) 
можно выполнять коваными, штампо
ванными, литыми или сварными.

Конструктивные элементы зубчатых 
колес показаны на рис. 13.3.

Типовые конструкции зубчатых колес 
и основные соотношения их элементов 
даны на рис. 13.4—13.8. Кованые заго
товки для зубчатых колес применяют 
при наружном диаметре колеса 
da < 200 мм или при нешироких колесах 
(Vba < ОД) диаметром da до 400 мм. Опе
рация штамповки отличается высокой 
производительностью и максимально 
приближает форму заготовки к форме 
готового колеса. Для облегчения запол
нения металлом и освобождения от заго
товки штамп, а следовательно, и заготов
ка должны иметь радиусы закруглений 
г>5мм и штамповочные уклоны у >5° 
(рис. 13.4). Внутреннюю поверхность 
обода, наружную поверхность ступицы и 
поверхности диска штампованных колес 
обычно не обрабатывают. Конструкция 
литого колеса дана на рис. 13.5.

Размеры ступицы выбирают по ре
комендациям, приведенным под ри
сунками. Длину ступицы /ст по возмож-

13.1. Значения диаметра фрезы 2)ф, мм

Степень
точности
передачи

Нормальный модуль т п, мм

2...2,25 2,5...2,75 3...3,75 4...4,5 5...5,5 6...7

7 90 100 112 125 140 160

осю 70 80 90 100 112 125
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х « = 1 V/  \

1 3 Г* с
чЗР

.  ^ : - 1 л

Обод (венец)

Рис. 13.2. Элемент шестерни при шпоночном со
единении а б в

Рис. 13.3. Конструктивные элементы колес:
а — цилиндрического; б — конического; в — червячного

/7X45°

Рис. 13.4. Цилиндрические зубчатые колеса при */в<500мм:
а — штампованное; б — кованое; dCJ =  1,6 dB; /ст > b при соблюдении условия /ст =  (0,8... 1,5) dB\ 5() = 2,5т п + 2, но не ме
нее 8... 10 мм; п = 0,5т„ для обода, п для ступицы в зависимости от диаметра с1ъ — с и  с. 225; D0JB = 0,5 (Д } +  */ст); 

d07B = 15...25 мм; с = (0,2...0,3) b для штампованных и с~ (0,2...0,3) b для кованых колес
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Рис. 13.5. Литое цилиндрическое зубчатое колесо при 
da -  400...1000 мм:

Ь < 200 мм; </ст =  1,6dB — для стального литья; dCT = 1,8dB — 
для чугунного литья; lCJ>b при соблюдении условия 
/ст = (0,8...1,5)flf„; 50 =  2,5т„  + 2 > 8 мм; п =  0,5тп для обода, п 
для ступицы см. с. 225; с = Н/5, но не менее 10 мм; s — Н/6, 
но не менее 10 мм; е = 0,850;#  = 0,8dB; Н\ = 0,8Я; Л — вписан

ная дуга окружности

Рис. 13.6. Бандажированное зубчатое колесо при da 
свыше 600 мм:

dCJ = 1 ,6 da — для стального литья; dCT = 1,8 /̂в — для чугунного 
литья; 1СТ>Ь при соблюдении условия /ст= (0,8...1,5);/в; 
с = 0,156; 50 = 4т п, но не менее 15 мм; t — 50; е = 0,850; 

d\ ~ (0,05...0,1)^/в; /j =  3^; 6>300м м
Вариант для прямозуоых 

и косозубых колес 
Бандаж

Вариант
шевронных

колес

Рис. 13.7. Сварное зубчатое колесо: Рис. 13.8. Шевронное зубчатое колесо с канавкой
посередине:

/ст = (0,8...1,5)*/„ > b\ dCJ =  1,6с/в; 50 = 2,5т„, но не менее
8 мм; с=  (0,1...0,15)Z?, но не менее 8 мм; 5 =  0,8 с; /ст =  b + а; с =(0,3...0,35) (Ь + а); 50 = 4т„ + 2; И =  2,5 т п;
А™ = 0,5 (Д) + dCT); dOTB * 15...20 мм. Катеты швов: КА =  а — в зависимости от модуля см. с. 225. Остальные раз- 
= 0,05^/в; Кь = Ъ,Ый, но не менее 4 мм. Ребра приварива- меры см. рис. 13.4, 13.5 

ют швом КБ
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ности принимают равной ширине вен
ца колеса b, что обеспечивает наимень
шую ширину редуктора. Отношение 
длины ступицы к диаметру вала должно 
быть не меньше 0,5. При отношении 
меньше 0,8 на* валу предусматривают 
буртик, исключающий торцевое биение 
колеса, к которому будет прижиматься 
торец ступицы колеса. Если по услови
ям расчета (см. расчет шпоночного и 
шлицевого соединений) /ст > b, то сту
пицу желательно сместить по оси коле
са до совпадения одного ее торца с тор
цом венца (см. рис. 13.3, а), что дает 
возможность нарезать зубья сразу на 
двух колесах. Реже (для одноступенча
тых редукторов) колеса изготовляют со 
ступицей, выступающей в обе стороны 
относительно венца (рис. 13.3, в), при 
этом зубья можно нарезать только на 
одном колесе. При одинаковой длине 
ступицы и ширине венца можно одно
временно нарезать зубья на нескольких 
колесах.

С целью экономии материала, при 
больших диаметрах колес, для соеди
нения ступицы с венцом колеса вместо 
сплошного диска применяют спицы. 
Зубчатые колеса большого диаметра 
(при внешнем диаметре da > 600 мм) 
иногда делают бандажированными 
(рис. 13.6): венец — стальной кованый 
(бандаж), а колесный центр —из 
стального или чугунного литья. Венец 
сопрягается с колесным центром по
садкой с гарантированным натягом. 
Для большей надежности в плоскости 
соединения венца с центром ставят 
винты; соединения проверяют на смя
тие по материалу колесного центра: 
при стальном колесном центре 
[а]см > 0,3ат, при чугунном
[ст]см > 0,4ав и, где а т — предел текучес
ти; а в и — предел прочности чугуна на 
изгиб.

При индивидуальном изготовлении 
колёса иногда делают сварными (рис. 
13.7). При диаметре da> 1500мм для 
удобства сборки зубчатые колеса дела
ют разъемными — из двух половин.

На торцах зубьев и обода выполняют 
фаски /7 — 0,5 тп, размер которых округ
ляют до стандартного значения 1; 1,2; 
1,6; 2; 2,5; 3; 4; 5.

Острые кромки на торцах ступицы 
притупляют фасками пх  45, размер ко
15. Детали машин

торых принимают в зависимости от ди
аметра вала d\
d, мм 20...30 30...40 40...50 50...80 
п, мм 1 1,2 1,6 2

Продолжение
d, мм 80...120 120...150 150...250 250...500 
п, мм 2,5 3 4 5

Шевронные зубчатые колеса (рис. 13.8) 
отличаются от других цилиндрических 
колес большей шириной. Наиболее ча
сто шевронные колеса изготовляют с 
канавкой посередине, предназначен
ной для выхода червячной фрезы, наре
зающей зубья. При известных размерах 
фрезы ширину канавки а определяют 
прочерчиванием. Приближенно размер 
а можно определить в зависимости от 
модуля т:

т , мм 1,5 2 2,5 3 3,5 4 5 6 7 8 10
а, мм 27 32 37 42 47 53 60 67 75 85 100

Остальные конструктивные элемен
ты шевронных колес принимают по со
отношениям, указанным под рис. 13.8.

К о н и ч е с к и е  з у б ч а т ы е  к о 
л е с а  изготовляют коваными, штам
пованными, литыми или из круглого 
проката (рис. 13.9—13.11).

Конические колеса с внешним диа
метром вершин зубьев dae < 120 мм кон
струируют, как показано на рис. 13.9. В 
том случае, когда угол делительного ко
нуса 5 < 30°, колесо выполняют по 
рис. 13.9, а, при 5 >45° —по рис. 13.9,
б. Если 30 < 5 < 45°, можно использовать 
обе формы. Штампованные колеса 
(рис. 13.10, а) применяют в серийном 
производстве. При внешнем диаметре 
вершин dae > 300 мм используют также 
литые конические колеса с ребрами 
жесткости.

Ступицу в зубчатых конических ко
лесах необходимо располагать так, что
бы при закреплении колеса на оправке 
для нарезания зубьев обеспечивался за
зор я >0,5 mte для свободного выхода 
инструмента, где mte внешний окруж
ной модуль (рис. 13.11).

В дисках цилиндрических и кони
ческих зубчатых колес предусматрива
ют отверстия диаметром dOTB, использу
емые для закрепления при обработке 
на станках и при транспортировке. При 
больших размерах отверстий они слу-
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Рис. 13.9. Конические зубчатые колеса при 
dae <120 мм:

а — при 5 < 30°; б — при 5 > 45°; диаметр ступицы 
dcт =  1,6 dB; /ст =  (0,9..A,2)dB; 50 =  2,5mte + 2, но не менее 

10 мм; п ~ 0,5 т ,е

Рис. 13.10. Конические зубчатые колеса при dae до 500 мм:
а — штампованное; кованое dCJ=  1,6 dB; /сх = (0,9... 1,2) dB; 50 = 2,5 т ,е + 2, но не менее 10мм; с =  (0,1--.0,1 l)Re\ 

п ~ 0,5 т,е\ размеры DQтв и dOJB определяют конструктивно

Рифли
(накатка)

Стальная втулка

Рис. 13.11. Крепление конического колеса при на
резании зубьев

Рис. 13.12. Зубчатое колесо из пластмассы со 
стальной втулкой (ступицей), установленной при 

формовании колес
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Рис. 13.13. Зубчатое колесо (шестерня) из пласт
массы со стальной сборной ступицей

жат для уменьшения массы колес, а в 
литых колесах также для выхода литей
ных газов при отливке.

Неметаллические зубчатые колеса. 
Зубчатые колеса из пластмасс (тексто
лит, древопластики, полиамиды и т. п.) 
работают более бесшумно, чем метал
лические, что имеет особое значение 
при больших скоростях. Чтобы пони
зить коэффициент трения между зубья
ми, одно зубчатое колесо делают из 
пластмассы, а второе выполняют ме
таллическим. Пластмассы имеют срав
нительно небольшие сопротивления 
срезу и смятию, поэтому в большинстве 
случаев для передачи момента приме
няют стальную втулку-ступицу, прочно 
соединяемую с телом колеса. В неболь
шие колеса ступицу устанавливают при 
формовании. Для лучшего сцепления 
наружную поверхность ступицы делают 
рифленой (накатанной) (рис. 13.12). 
Чтобы предотвратить выкрашивание и 
откалывание отдельных слоев пласт
массы, края зубьев защищают стальны
ми дисками (рис. 13.13). Толщину дис
ка рекомендуется принимать равной 
половине модуля, но не более 8 мм и не 
менее 2 мм. Материал дисков — сталь 
Ст.2, Ст.З.

Зубчатые колеса больших размеров 
обычно делают сборными из отдельных 
секций.

Ширину зубчатого колеса из пласт
масс принимают равной ширине зацеп
ляющегося с ним металлического коле
са или несколько меньше во избежание 
местного износа и выработки зубьев.

15*

13.2. КОНСТРУИРОВАНИЕ 
ЧЕРВЯЧНЫХ КОЛЕС И ЧЕРВЯКОВ

Червяк. В большинстве случаев чер
вяк делают за одно целое с валом; вит
ки червяка могут быть получены фрезе
рованием, если do> df[ (рис. 13.14, а) 
или нарезаны на токарном станке, если 
dQ< ёд, т. е. имеется свободный выход 
резца (рис. 13.14, б).

Глобоидные червяки отличаются от 
цилиндрических формой участка на
резки (рис. 13.14, в); остальные элемен
ты червяков этого типа конструируют 
так же, как и цилиндрические.

Червячное колесо. Для экономии 
цветных металлов червячное колесо 
выполняют составным: венец — из ан
тифрикционного сплава (бронзы, лату
ни), центр — из стали или чугуна. Ве
нец соединяется с центром по диаметру 
d0 посадкой с гарантированным натя
гом при d̂ M2 < 300 мм (рис. 13.15, а и б), 
болтами, поставленными без зазора, 
при ^ам2>300мм (рис. 13.15, в) или за
ливается центробежным способом 
(рис. 13.16). В первом случае для соеди
нения обода и центра применяют по- 

Н1 H I H I H I Н 8
садки: ~ Z"5 ~ Z  “V ’ ~ п 'тт г6 s 6 s i s i

Чтобы предотвратить взаимное ок
ружное и осевое смещение венца и сту
пицы, по поверхностям разъема уста
навливают винты (см. рис. 13.15, а). 
Иногда используют стандартные бол
ты с шестигранной головкой (рис.
13.15, д), которые затягивают до упора.

-6E3F

Рис. 13.14. Конструкция червяков:
а — с фрезерованными витками; б — с витками, нарезан

ными на токарном станке; в — глобоидный
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Рис. 13.15. Конструкция червячных колес:
а и б—с прессованным венцом; в — с привернутым вен
цом; г — цельное червячное колесо из чугуна; д — фик
сация напрессованного венца болтом; 5j = 52 = 2т, но не 
менее 10 мм; dCT =  \,6dB — для стальной ступицы; 
dcl =1, 8  dB — для чугунной ступицы; /ст = (1 ,2 ... 1,8) dB; 
диаметр винта dBm =  (1,2... 1,5) т\ длина винта

/ВНт =  (0,3...0,4) b2, h =  (0,15...0,2) Ь2; /= 0 ,1  Ь2

Рис. 13.16. Венец, отлитый на чугунном колесном 
центре:

а. — с боковыми скосами; б— с прорезями; 5| =  52 = 2 т , 
но не менее 10 мм; И =  (0,3...0,5) b2, t=  (0,3...0,4) И
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После затяжки лишнюю часть винтов 
(болтов) срезают, а оставшуюся во из
бежание отвинчивания закернивают в 
нескольких точках.

Посадочную поверхность выполня
ют с упорным буртиком или без него. 
Во избежание центрирования по двум 
поверхностям диаметр расточки в вен
це под буртик должен быть на 0,5... 1 мм 
больше диаметра центра колеса по бур
тику. Рекомендуемые размеры буртика: 
h = (0,15...0,2)Ь2, t = 0 , l b 2. В соедине
нии без буртика винты ставят с двух 
сторон в шахматном порядке. Число 
винтов от трех до восьми с каждой сто
роны венца. Рекомендуемая толщина 
венца приведена ниже:
Модуль т, 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 5,0 >6,0 
мм
Толщина 3,5т 3,2т 3т 2,8т 2,5т 2,4т 2,1 т 
венца 5i

Диаметр винтов с rfBHT= (1,2...1,5)т 
округляют по ГОСТ. Длина винтов 
4нт= (2...3)flfBHT- Толщину диска с при
нимают, как для цилиндрических колес.

Соединение по рис. 13.15 а, д проверя
ют на смятие по материалу венца при 
стальном колесном центре и по материа
лу колесного центра, если он выполнен из 
чугуна. Допустимое напряжение смятия 
Мсм = 0,3ат для бронзы и [а]см = 0,4ави 
для чугуна. При соединении, показанном 
на рис. 13.15, в, проверяют болты на срез 
Мер = 0,25ат и стенки отверстий на смя
тие [а]см = 0,3ат для бронзы, а при чугун
ном колесном центре [а]см = 0,4ав и.

При соединении венца с центром 
колеса отливкой в литейную форму за
ранее устанавливают центр колеса (см. 
рис. 13.16, а и б). Для гарантии против 
проворота венца на боковых поверхно
стях центра делают пазы, заполняемые 
металлом венца при его отливке. Фор
ма обода для червячного колеса, вы
полняемого из чугуна без насадного 
венца, показана на рис. 13.15, г.

13.3. КОНСТРУИРОВАНИЕ СВАРНЫХ 
И ЛИТЫХ КОРПУСОВ РЕДУКТОРОВ 

И КРЫШЕК

Корпус предназначен для размеще
ния в нем деталей узла, для обеспече
ния смазки передач и подшипников, а
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также для предохранения деталей от 
загрязнения и для восприятия усилий, 
возникающих при работе. Он должен 
быть достаточно прочным и жестким, 
так как при деформациях корпуса воз
можен перекос валов, который приво
дит к неравномерности распределения 
нагрузки по длине зубьев зубчатых ко
лес.

Все корпуса состоят из стенок, бо
бышек и фланцев, представляющих со
бой единое целое и для повышения же
сткости усиленных ребрами. Корпус
ные детали в серийном производстве 
изготовляют литьем из чугуна марки не 
ниже СЧ15, в ответственных или тяже- 
лонагруженных редукторах — из сталь
ного литья марки 25J1, для уменьшения 
массы корпусов применяют легкие 
сплавы (алюминиевые, магниевые). 
При индивидуальном изготовлении 
корпуса могут выполняться сварными. 
Сварные корпуса изготовляют из лис
товой, полосовой стали Ст2, СтЗ, а 
подшипниковые гнезда — из толсто
стенных труб или сплошного круглого 
проката.

Размеры корпусов зависят от числа 
и габаритов размещенных в них дета
лей, относительного их расположения 
и величины зазоров между ними. Ори
ентировочно размеры корпуса опреде
ляют при составлении компоновочной 
схемы редуктора.

Для удобства монтажа деталей кор
пус обычно делают разъемным. В гори
зонтальных редукторах плоскость 
разъема проходит по осям валов (рис. 
13.17). В вертикальных цилиндричес
ких одноступенчатых редукторах обыч
но делают разъемы по двум горизон
тальным плоскостям, проходящим че
рез оси валов, а в двухступенчатых даже 
по трем. Нижнюю часть корпуса с од
ной плоскостью разъема называют ос
нованием или корпусом, а верхнюю — 
крышкой корпуса. В коробках передач, 

в отдельных конструкциях червячных 
редукторов (рис. 13.18), легких зубча
тых редукторах и в мотор-редукторах 
применяют цельные корпуса со съем
ными крышками.

В машиностроении литые корпуса 
изготовляют двух типов: традицион
ные — с приливами снаружи и глад
кие — с приливами внутри. Рассмотрим 
конструктивные элементы традицион
ных корпусов. На рис. 13.17 показаны 
литые основания и крышка корпуса 
традиционного одноступенчатого ци
линдрического редуктора. Корпуса 
других редукторов конструируют по 
тем же принципам.

Ориентировочные размеры основ
ных элементов традиционных литых 
корпусов приведены в табл. 13.2 (отчас
ти ею можно пользоваться также при 
конструировании сварных корпусов).

13.2. Размеры основных элементов традиционных корпусов из чугуна

Параметры Ориентировочные соотношения размеров

Толщина стенки корпуса и крышки редуктора, мм: 
одноступенчатого цилиндрического 
» конического 
» червячного 
двухступенчатого

Толщина верхнего пояса (фланца) корпуса, мм 
Толщина пояса (фланца) крышки корпуса, мм
Толщина нижнего пояса (фланца) корпуса, мм 

без бобышки 
при наличии бобышки 

Толщина ребер крышки, мм 
Диаметр фундаментных болтов, мм 
Число фундаментных болтов 
Диаметр стяжных болтов, мм: 

у подшипников
соединяющих основание корпуса с крышкой корпуса 

Расстояние между стяжными болтами, мм 
Размеры, определяющие положение болтов d2, мм

Во всех случаях 5 > 6 мм и 5j > 6 мм
5 = 0,025а^+ 1; = 0,02я^+ 1 

5 = 0,05Re+  1; 5j = 0 ,0 4 ^  + 1
6 =  0,04а\у+  2; 61 = 0,032я^+ 2 

6 = 0,025я^ + 3; 5i = 0,02a Wl + 3
£ = 1 ,5 5  

b\ =  l,56j

p =  2,355 
A  = 1,55; p 2 =  (2,25...2,75)5 

m — (0,85...1)5; =  (0,85...1)51 
d{ =  (0,03...0,036)я ̂  + 12; dx =  0,072/^ + 12 

Z(p — 4 при awг ^ 250; ^  =  6  при > 250

d2 =  (0,7.. .0,75)4
4  = (0,5...0,6)4 

(10...15)4
с — ( 1... 1,2)4 ; ? > 0 ,5 4  + 4 , где d4  — диа
метр болта для крепления крышки подшип
ника; 4  = d -  1, где d —диаметр отверстия в 
крышке (принимаем по приложению 46)
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рерхнии
\фланец
\корпуса

Л. . Под  'г̂ болт а$
Нижний фланец 

корпуса ~~*т

Отжимной

болт ^  
дь'

Фланец/ 
крышки

2 2 конических 
/  штифта

Канавка для 
сбора масла

Рис. 13.17. Конструктивные элементы литого корпуса одноступенчатого цилиндрического горизонтально
го редуктора

Рис. 13.18. Червячный редуктор с цельным корпусом 1 и съемными крышками 2
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Продолжение

Параметры

Высота бобышки /гб под болт d2, мм

Наименьший зазор между наружной поверхностью 
леса и стенкой корпуса, мм: 

по диаметру 
по торцам
между колесом и дном редуктора

При конструировании литого кор
пуса следует соблюдать допустимые 
минимальные значения толщины сте
нок, необходимые сопряжения и пере
ходы (табл. 13.3), литейные уклоны 
(табл. 13.4), радиусы. Радиусы закруг-

Ориентировочные соотношения размеров

/?б принимают конструктивно так, чтобы 
образовалась опорная поверхность под го
ловку болта и гайку. Желательно, чтобы у 
всех бобышек высота Лб была одинаковой

ко-

А= 1,25 
5

(5...8)5

лений в литых деталях принимают по 
следующим данным: при толщине сте
нок до 25 мм — примерно равным 1/3, а 
при толщине стенок 25 мм — равным 1/5 
средней арифметической толщины со
прягаемых стенок.

13.3. Сопряжение в литых деталях

rusmitomobile.ru
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Продолжение

2. Указанные размеры переходов рекомендуются при h ~ (2...3)6 . При h > 36 табличные значения 
увеличивают, а при /г < 26 переходы необязательны.

13.4. Рекомендуемые литейные уклоны

Уклон а : b Угол р Рекомендуемое применение

1 : 5 П°30' h < 25 мм

1 : 10 
1 : 20

5°30'
3° Для стали h = 25...500 мм

1 : 50 Г h > 500 мм

1 : 100 0°30' Для цветных 
металлов -

Ряд радиусов R для галтелей следую
щий: 1; 2; 3; 5; 8; 10; 15; 20; 25; 30; 40 мм.

Размеры лап и фланцев даны в 
табл. 13.5, опорных поверхностей под 
крепежные детали в табл. 13.6. Рым- 
болты выбирают по ГОСТ 4751—73* 
(табл. 13.7) в зависимости от массы ре

дуктора (табл. 13.8). Для подъема ре
дуктора вместо рым-болтов в литье 
могут выполняться крюки или уши 
(см. рис. 13.17). Крышки подшипни
ков выбирают в зависимости от внеш
него диаметра подшипника Dn по при
ложениям 46...49.

13.5. Размеры лап и фланцев редукторов (см. рис. 13.17), мм

Параметр
Болты

Мб М8 М10 М12 М16 М20 М24 М27 МЗО

К1 22 24 28 33 39 48 54 58 65

С 12 13 16 18 21 25 34 36 40

5 5 5 5 8 8 10 10 10

'max 3 3 3 3 5 5 8 8 8
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13.6. Опорные поверхности под крепежные детали (ГОСТ 12876—67*)

П р и м е ч а н и я .  1. Предельное отклонение размера D по #7. 2. Размер h устанавливает конструк
тор (часто обработка до шероховатости 4-го класса).

Толщина стенок сварных корпусов 
на 20...30 % меньше, чем чугунных, ос
тальные конструктивные элементы 
принимают близкими к размерам ли
тых корпусов, учитывая особенности 
изготовления (удобство сваривания). 
После сварки корпуса отжигают, а при 
необходимости выравнивают (рихту
ют). Затем проводят обработку плоско
стей и отверстий резанием. Конструк
ция сварного корпуса показана на 
рис. 13.19.

Взаимное положение основания кор
пуса и крышки корпуса фиксируют, до 
расточки гнезд под подшипники, двумя 
штифтами, устанавливаемыми без зазо
ра (рис. 13.20) на возможно большем 
расстоянии друг от друга; размеры

штифтов берут по ГОСТ 3129—70* и 
ГОСТ 3128—70* в приложениях 50, 51;
^ш т~(0,5...0 ,7)^3.

Чтобы предотвратить вытекание 
масла через плоскость разъема, места 
разъема смазывают герметиком. Про
кладки в плоскости разъема не ставят, 
так как при этом нарушается посадка 
подшипников в корпус. У редукторов, 
имеющих горизонтальный разъем, на 
плоскости разъема основания корпуса 
иногда фрезеруют канавку для сбора 
масла, которое стекает обратно в кор
пус (см. рис. 13.17, разрез по Г—Г). На 
поясе крышки корпуса, для облегчения 
отделения ее от основания корпуса при 
разборке редуктора, устанавливают 
один или два отжимных болта
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di
13.7. Винты грузовые (рым-болты) и гнезда для них (ГОСТ 4751—73)

<Н

4 ?
v H к / / ■с:

n>V?e=dР3 С *=
И / q

4 5 j |\

С1 Л

И
■*1/

-Ьг уLJJ. d

Размеры, MM
Грузоподъ

емность, kH 
(для схем)

Мас
са 

1 шт.,
d dx d2 di d4 ds h hi h2 /. / / b с r

1 r i
a 6 в КГ

М8 36 20 8 20 13 18 6 5 18 12 2 10 1,2 2 4 4 1,2 1,6 0,8 0,05
М10 45 25 10 25 15 22 8 6 21 15 2 12 1,5 2 5 4 2,0 2,5 1,25 0,12
М 12 54 30 12 30 17 26 10 7 25 19 2 14 1,8 2 5 6 3,0 3,5 1,75 0,19
М16 63 35 14 35 22 30 12 8 32 25 2 16 2 2 6 6 5,5 5,0 2,5 0,31
М20 72 40 16 40 28 35 14 9 38 29 2 19 2,5 2 7 8 8,5 6,5 3,0 0,50
М24 90 50 20 50 32 45 16 10 45 35 3 24 3 3 9 12 12,5 10,0 5,0 0,87
м з о 108 60 24 65 39 55 18 11 54 44 3 28 4 3 11 15 20,0 14,0 7,0 1,58
М36 126 70 28 75 46 65 22 12 64 54 4 32 4,5 4 12 18 30,0 20,0 10,0 2,43
М42 144 80 32 85 54 75 25 13 72 63 4 38 5 4 13 20 40,0 26,0 13,0 3,72

ч А -А

У  .

р p v К х  
i ji j

1

Р
i
i

ь
>

М -----------------------------------------1— i— i i—

Б В
Б—Б

Ъ

Р 8!

Ж? LиЗВВ

т

Рис. 13.19. Сварной корпус одноступенчатого цилиндрического редуктора
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13.8. Массы редукторов некоторых типов

Параметр Значение параметра

Межосевое расстояние aw, 
мм
Масса редуктора, кг

Межосевое расстояние
% , Х % ,  ММ
Масса редуктора, кг

Межосевое расстояние a w, 
мм
Масса редуктора, кг

Конусное расстояние R( 
мм
Масса редуктора, кг

Зубчатые цилиндрические одноступенчатые редукторы

100 160 200 250

45 85 140 250

Зубчатые цилиндрические двухступенчатые редукторы

100x 160 125x200 160x250 200x315  

100 200 300 400

Зубчатые цилиндрические двухступенчатые соосные редукторы 

100 160 200 250

90 180 280 380

Зубчатые конические редукторы 

100 160 200 

50 60 100

Зубчатые коническо-цилиндрические редукторы

Конусное расстояние Re, 
мм
Межосевое расстояние a w, 
мм
Масса редуктора, кг

Межосевое расстояние, a w, 
мм
Масса редуктора, кг

100 100 

160 200 

170 200

Червячные редукторы

160

250

400

80

30

100

60

125

70

160

120

180

170

315

330

250 х 400 

700

315

500

250

190

200

315

500

225

210

250

270

(рис. 13.17). Для захватывания корпуса 
редуктора при его подъеме у верхнего 
фланца имеются крюки (у легких ре
дукторов крюков не делают).

На крышке корпуса для осмотра 
механизма и заливки масла предус
мотрено окно (люк). Его закрывают 
крышкой, которую изготовляют литой 
(см. рис. 13.21, б) или из листовой ста
ли толщиной 5К ~ (2...3) мм (рис. 13.21,
а). Чтобы внутрь корпуса извне не заса
сывалась пыль, под крышку ставят про
кладку из картона толщиной
0,5...1,5 мм или резины толщиной 
2...3 мм.

Редукторы с большим тепловыделе
нием (например, червячные) должны 
иметь отдушину. Вследствие разбрыз
гивания масла быстровращающимися 
деталями воздушная среда внутри кор
пуса имеет взвешенные частицы масла

(масляный туман). Наличие отдушины 
предотвращает повышение давления 
воздушной среды внутри редуктора и 
просачивание воздуха со взвешенными 
частицами масла через уплотнительные

Рис. 13.20. Фиксирование крышки корпуса штиф
тами:

а — коническими вертикально; б — коническими под уг
лом

235

rusauiomobile.ru



Рис. 13.21. Крышка смотрового отверстия (размеры, мм):

а — из стального листа; б — литая

А В А\ В\ С К R Размер
винта

Число
винтов

100 75 150 120 125 100 12 М8 х 22 4
150 100 190 140 175 120 12 М 8х 22 4

200 150 250 200 230 180 15 М10 х 22 6

узлы валов и места соединений деталей 
корпуса. Простейшие отдушины для 
небольших редукторов выполняют в 
виде ручки крышки люка со сверлен
ными внутри нее отверстиями 
(рис. 13.21, б) или в виде отдельной 
пробки с отверстиями (рис. 13.22). Бо
лее совершенная конструкция отдуши
ны приведена в табл. 13.9. Отдушину 
устанавливают в крышку корпуса (или 
в крышку смотрового отверстия). Если 
отдушину устанавливают в крышку 
смотрового отверстия, то ее ввинчива
ют, приваривают или закрепляют раз
вальцовкой.

d — 4...7 мм 

Рис. 13.22. Пробка-отдушина
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В нижней части корпуса имеется от
верстие с резьбой для слива масла и 
промывки редуктора (см. рис. 13.17). 
Отверстие закрывают пробкой (табл. 
13.10) с прокладкой из меди, алюминия 
или резины. Диаметр прокладки при
нимают равным диаметру буртика 
пробки, а толщину 1...2 мм в зависимо
сти от диаметра. Применяют также 
пробки с трубной конической резьбой, 
обеспечивающие герметичность соеди
нения без прокладок. Конструкция и 
размеры таких пробок приведены в 
табл. 13.11.

Для контроля уровня масла приме
няют маслоуказатели; простейшим из 
них является отверстие с резьбой в 
стенке корпуса на уровне масла, заглу
шаемое пробкой (винтом). Конструк
ции более совершенных маслоуказате- 
лей показаны на рис. 13.23.

У корпусов с «гладкими» наружны
ми стенками (рис. 13.24) все выступаю
щие элементы (ребра жесткости, бо
бышки подшипниковых гнезд, флан
цы) вводят внутрь, стяжные винты ис-
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13.9. Размеры отдушины с сеткой, мм

М27 х 2 15 ~30 15 ~45 36 32 6 4 10 8 22 6 32 18 36 32 
М48 х 3 35 ~45 25 ~70 62 52 10 5 15 13 52 10 56 36 62 55

13.10. Размеры пробок к маслоспускным отверстиям, мм

т а л Ь *

К

гГ _ -“Cj'"j

к с

W * - -JL

d b т а / L с Я А D S /
М16 х 1,5 12 8

9
3 23 2 13,8 16 26 17 19,6

М20 х 2
15

3 28
2,5

17,8
21

30
22 25,4М22 х 2 10

12
29 19,8 32

М27 х 2
18

4 34 3,5 24 25,5 38 27 31,2
МЗО х 2

14
4 36

4
27

30,5
45

32 36,9МЗЗ х 2 20 38 30 48
М ЗбхЗ 25 16 5 6 45 4,5 31,5 34 50 36 41,6

13.11. Размеры пробок с конической трубной резьбой к маслоспускным отверстиям, мм

Диаметр резьбы d / D о 2 И
1/4" — 19н 16 13,5 11,5 10 5
3/8" — 19н 18 17 13,8 12 6
1/2" — 14н 21 21,4 16,2 14 7
3/4" — 14н 25 26,9 19,6 17 9
1" — 11н 30 33,8 25,4 22 10
11/2" — 11н 38 48,3 41,6 36 16
2" — 11 н 44 60,1 53,1 46 20

П р и м е ч а н и е .  Резьба коническая трубная по ГОСТ 6211—81*
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в г д

Рис. 13.23. Маслоуказатели:

а — фонарный; £ — трубчатый; в, г, д, е — жезловый {в, г — без чехла, д — в камере корпуса, е — в чехле); ж — ориен
тировочные размеры маслоуказателя. Конструкции д, е позволяют контролировать уровень масла во время работы

Рис. 13.24. Формы гладких корпусов некоторых одноступенчатых редукторов:

а — цилиндрического горизонтального; б — цилиндрического вертикального с двумя разъемами; в — конического с вер
тикальным быстроходным валом; червячных с расположением червяка: г — верхним; д — боковым

Ah 35

осо

Н

Го 
I

I ОО 
1 125

РискиМ

А -А

Д/7 — разность 
уровней заливки масла

020

Оргстекло
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Рис. 13.25. Корпус цилиндрического одноступенчатого горизонтального редуктора
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Рис. 13.26. Корпус конического горизонтального одноступенчатого редуктора

Ш-
W+t

*5 1 fflj■
f j

--- 4 ------------------

+- 1Н! 1 1В
1 Ж mJ

Б - 5  повернуто

Рис. 13.27. Подшипниковая бобышка цилиндрического горизонтального редуктора

rusautomobile.ru
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А—А повернуто Б -Б

бТв

Г—Г повернуто
К2 ^  В —В повернуто Д —Д  повернуто

&

Рис. 13.28. Корпус червячного редуктора с нижним расположением червяка

пользуют преимущественно с цилинд
рической головкой (приложение 52), 
располагая их только по длинным сто
ронам корпуса; крышки подшипников 
применяют чаще врезные (приложение 
48), рым-болты не устанавливают, а 
используют уши и крюки, отлитые 
вместе с корпусом; лапы под фунда
ментные болты располагаются в ни
шах, не выступая за стенки корпуса 
(рис. 13.24... 13.28). При такой конст
рукции корпус характеризует большая

жесткость, упрощается наружная очист
ка, в большей степени удовлетворяются 
современные требования эстетики, а 
также увеличивается объем масла, что 
повышает стабильность его свойств во 
времени. К недостаткам таких корпусов, 
по сравнению с традиционными, отно
сятся: увеличение массы, повышение 
трудоемкости формовки, а также очист
ки и окраски внутренней поверхности. 
Размеры основных элементов корпуса 
даны в табл. 13.12.

13.12. Размеры основных элементов гладких корпусов

Параметр Значение параметра

Толщина стенки нижней части корпуса, если он имеет 8 = 2 ^ /7 ’т а х > 6 М М
разъем по оси валов
Толщина стенки крышки корпуса 5] = 0,95 >6 мм
Толщина ребра у основания т =  5
Диаметр стяжных болтов d2=ljT  >10 мм
Расстояние между болтами Не более 10d
Толщина фланца по разъему b = d
Ширина фланца, если на нем нет стяжных болтов K > l , 5 d
Диаметр фундаментного болта d[ = 1,25^2
Толщина лапы фундаментного болта II

16. Детали машин 241
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Продолжение

Параметр Значение параметра

Число фундаментных болтов:
при 250 мм = 4
при a w  > 250 мм £ф — 6

Толщина уха у основания s =  2,55
Высота центров цилиндрических редукторов, мм Я0 = (1...1,12)ят
Радиус сопряжения r=0,25d2
Длина клина у ~  4d2 
Литейный переход jc = 0,5(5max — 5min) < min; х = 0 ,5 ( /? -6 )
Диаметр штифта dmT̂  0,5^2
Толщина фланца 5 =  ^  = 1,56 
Наименьший зазор между наружной поверхностью колеса 
и стенкой корпуса:

по диаметру Л =1,25
по торцам 5
между колесом и дном редуктора (5...8)5

Размеры фланцев Даны в табл. 13.5

В зависимости от назначения и кон
структивных особенностей редуктора 
возможны те или иные отклонения раз
меров элементов корпуса по сравнению 
с приведенными в табл. 13.2 и 13.12. 
Экономии металла можно достичь 
уменьшением сечения элементов кор
пуса (но не за счет его жесткости) или 
изменением конструктивных форм 
корпуса редуктора.

13.4. ПРОЕКТИРОВАНИЕ 
СМАЗОЧНЫХ СИСТЕМ

Смазывание снижает износ трущих
ся поверхностей, уменьшает нагрев де
талей и потери мощности на трение, 
способствует очистке от продуктов из
носа, предохраняет от заедания, зади- 
ров и коррозии. Смазочную систему 
необходимо спроектировать так, чтобы
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Рис. 13.29. Редуктор с брызговиками
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Рис. 13.30. Уровень масла в многоступенчатых редукторах:

а — при v > 1 м/с; б — v < 1 м/с

Уровень
~ма~слсГ

Рис. 13.32. Варианты установки маслоотражаю
щих колец

Рис. 13.31. Смазочная шестерня из текстолита
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обеспечивалось смазывание всех тру
щихся поверхностей.

По способу подвода масла к зацеп
лению различают картерную и цирку
ляционную смазочные системы.

Картерная смазочная система. При 
картерном смазывании масло заливают 
в корпус редуктора или коробки пере
дач так, чтобы зубчатые и червячные 
колеса окунались в масло минимум на 
высоту зуба, а червяк (расположенный 
внизу) — на высоту витка, но не выше 
центра нижнего тела качения подшип
ника. Если условия нормальной работы 
подшипников не позволяют погружать 
червяк в масло, то применяют брызго
вики, забрасывающие масло на червяч
ное колесо (рис. 13.29); в реверсивных 
передачах устанавливают брызговики с 
двух сторон от червяка. Такую систему 
применяют для смазывания зубчатых 
передач, если окружная скорость в за
цеплении не превышает 12 м/с, а в за
цеплении червячных передач — при ок
ружной скорости червяка до 10 м/с. 
При более высоких скоростях масло 
сбрасывается с зубьев центробежной 
силой. При определении нижнего уров
ня масла необходимо учитывать, что в 
процессе работы масло разбрызгивает
ся колесами, покрывая поверхность 
всех деталей, находящихся внутри кор
пуса, а следовательно, уровень масла 
понижается.

Зубья конических колес погружают 
в масло на всю длину. В многоступен
чатых редукторах при окружной ско
рости v > 1 м/с достаточно погружать в 
масло только колесо тихоходной ступе
ни (рис. 13.30, а). При v < 1 м/с в масло 
должны быть погружены колеса всех 
ступеней передачи (рис. 13.30, б). Од
нако часто не удается погружать в смаз
ку зубья всех колес, так как для этого 
необходим очень высокий уровень мас
ла, что может привести к слишком 
большому погружению колеса тихоход
ной ступени и даже подшипников в

масло. В этих случаях применяют сма
зочные шестерни (рис. 13.31) или дру
гие устройства.

В косозубых передачах масло выжи
мается зубьями в одну сторону, а в 
червячных редукторах червяк, погру
женный в масло, гонит масло к под
шипнику. В том и другом случае для 
предотвращения обильного забрасы
вания масла перед подшипниками ус
танавливают маслозащитные кольца 
(рис. 13.32).

При смазывании окунанием объем 
масляной ванны редуктора принимают 
из расчета ~0,5...0,8л масла на 1 кВт 
передаваемой мощности. Объем масля
ной ванны можно регулировать рассто
янием от колеса до дна редуктора.

Циркуляционная смазочная система. 
Такую систему применяют при окруж
ной скорости v > 8 м/с. Масло из карте
ра или бака подается насосом в места 
смазывания по трубопроводу через со
пла (рис. 13.33, а) или при широких ко
лесах—через коллекторы (рис. 13.33,
б). Возможна подача масла от центра
лизованной смазочной системы, обслу
живающей несколько механизмов.

Контрольные вопросы и задания

1. От чего зависят конструкция и способ из
готовления зубчатого колеса. Назовите преиму
щества одного способа перед другим. 2. Когда 
изготовляют вал и шестерню отдельно, а когда 
вместе? В чем состоят преимущества и недостат
ки одного и другого способов. 3. Как определить 
форму и размеры элементов зубчатых колес?
4. Когда необходимо предусмотреть на валу бур
тик, к которому будет прижиматься колесо?
5. Перечислите способы соединения венца и 
центра в червячных колесах? 6. Для чего пред
назначен корпус и каким требованиям он дол
жен отвечать? Перечислите материалы, исполь
зуемые для изготовления корпусов. 7. В чем пре
имущества и недостатки различных типов корпу
сов? 8. Для чего нужна смазка и как правильно 
спроектировать систему смазки? 9. Как прово
дить замену масла и контроль его уровня? 
10. Перечислите способы смазывания и основ
ные критерии для выбора системы смазки.
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Г л а в а  14 

КОМПОНОВКА ПРИВОДА И ПРОЕКТИРОВАНИЕ РАМ

14.1. ОБЩИЕ РЕКОМЕНДАЦИИ 
ПО КОМПОНОВКЕ ПРИВОДА

Машины сельскохозяйственного на
значения, как уже было сказано в гла
ве I , подразделяют на мобильные и ста
ционарные. Привод мобильных машин 
обеспечивается, как правило, от двига
теля внутреннего сгорания. В стацио
нарных машинах чаще всего использу
ют электропривод.

Для выполнения многообразных 
технологических процессов и приведе
ния в действие рабочих органов в ма
шинах применяют преимущественно 
ременные и цепные передачи, так как 
ведущий и ведомый валы находятся 
порой на значительных расстояниях 
один от другого. Шкивы и звездочки 
устанавливают, как правило, консоль- 
но на рабочих валах. Расположение ва
лов обусловлено размещением рабочих 
органов и конструкцией машины. 
Опоры валов — корпуса подшипников 
устанавливают на несущие уголки 
рамной конструкции машины или ис
пользуют фланцевое крепление. Так, 
на рис. 14.1. корпуса подшипников 
вала режущего барабана дробилки 
КДУ-2 закреплены на боковой несу
щей стенке.

Общий вид привода стационарной 
унифицированной вакуумной установ
ки для машинного доения показан на 
рис. 14.2. Установка имеет обособлен
ную раму, электродвигатель, вакуум
ный ротационный насос и клиноре
менную передачу.

В классическом представлении при
вод стационарной машины состоит из 
электродвигателя, редуктора, соедини
тельной муфты, передачи гибкой свя

зью (ременной или цепной) и сварной 
рамы.

Электродвигатель может соединять
ся с редуктором непосредственно через 
муфту или с помощью ременной пере
дачи. Компоновка привода в этих слу
чаях существенно различается. Габари
ты привода зависят от схемы компо
новки агрегатов. Компоновка может 
быть линейной, Г-образной, Т-образ
ной, П-образной. В зависимости от 
расположения площадок крепления уз
лов привода по высоте раму изготовля
ют плоской или ступенчатой. Вариант 
компоновки обусловливает конфигура
цию, габариты привода и конструкцию 
рамы. При изготовлении сварных рам 
используют швеллеры, уголки и дву
тавры.

Для выбора номера профиля следует 
использовать рекомендации табл. 14.1,
14.2. По диаметру отверстия для болта 
крепления редуктора к раме назначают 
номер профиля и уточняют координа
ты отверстий (рисунки к табл. 14.1,
14.2). Продольная жесткость рамы счи
тается достаточной, если выполняется 
соотношение высоты и длины продоль
ных балок Н/1> 1/8... 1/10. При наличии 
в приводе ременной передачи в случае 
невыполнения рекомендуемого соот
ношения следует увеличить номер про
филя, так как рама имеет характерно 
вытянутую форму.

Если для установки элементов при
вода применяют уголки, номер профи
ля назначают также по диаметру отвер
стия в корпусе опорного подшипника 
вала. Расположение отверстий на про
филе показано на рисунке к табл. 14.2.

Для выполнения компоновки при
вода необходимо иметь размеры элект-
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14.1. Размещение отверстий под заклепки и болты в заготовках из швеллеров
(по МН 1387—60 и ГОСТ 11284—75*) и размеры, мм

№ профиля
Размеры полки, мм Размеры стенки, мм

Ь а D А а\ А

5
6,5

32
36 20 9 - - -

8 40 25
11

- - -

10 46 30
34 33 9,0*

12 52 44 38 13,0

14
14а

58
62 35

17
56 42 15,0*

16 64
60 50 17,0*

16а
18

68
70 40

20

70 55 20
18а
20

74
76 45

24
60 2480

20а
22

22а
24

80
82
87
90

50 90
65

110

24а
27 95

60 26
130

70 226

30 100 160
33 105 190

36 110 70
210

7540 115 250

П р и м е ч а н и я .  1. При использовании заклепок номинальные диаметры отверстий Du отме
ченные звездочкой, можно увеличить на 2 мм. 2. Размеры а, а\, Л, D и D{ предусматривают примене
ние болтов с шестигранной головкой по ГОСТ 7798—70* и болтов с шестигранной головкой для от
верстий из-под развертки по ГОСТ 7817—80*, заклепок стальных с полукруглой головкой для плотно
прочных швов по ГОСТ 10301—80* и заклепок стальных с потайной головкой для прочных и плотно
прочных швов по ГОСТ 10300—80*. 3. Предельные отклонения размеров а, а\, A, D и D\ назначают 
индивидуально в зависимости от точности стальных конструкций и условий изготовления последних.
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14.2. Размещение отверстий под заклепки и болты в заготовках из прокатной угловой стали
(МН 1387-60  и ГОСТ 11284 -7 5 * )  и размеры, мм

Однорядное Двухрядное расположение отверстий

Ъ; В
расположение отверстий

цепное шахматное

А ■̂наиб а\ А н̂аиб а\ А н̂аиб
20 13 4,5

25 15 5,5

28 6,6

32 18

36 20 9,0 - - - - - -

40 22 11,0

45 25

50 30 13,0 18 22 6,6 18 20 6,6

56 / 25

63 35 17,0 20 20

70 40 20 25 32 9,0 25 28 9

75 45 22 28

80 30 35 11,0

90 50 24,0 30 40 11,0 40 13

100 55 35 40

110 60 26,0 55 15 45 15,0

125 70 45 55 35 24

140 70 20,0 60 40 26

160 55 75 22 70 24

180 — — 65 80

200 70 90 26,0 80 26,0

220 90 90

250 80 1 110 30,0 100 30,0

П р и м е ч а н и я .  1. При установке заклепок в два ряда в цепном порядке для всех уголков 
(кроме уголков с шириной полки 125 и 140 мм) размеры А, а\, D и D\ допускается принимать таки
ми же, как при шахматном расположении. 2. При стыковании профилей двух уголков размеры А, 
ait D и Dx определяют индивидуально в соответствии с требованиями на изготовление стальных 
конструкций.
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Рис. 14.1. Фланцевое крепление корпуса подшипника вала барабана КДУ-2:
1 — корпус подшипника; 2 — стенка

родвигателя, редуктора и соединитель
ной муфты, а также завершенный рас
чет передачи гибкой связью.

Электродвигатель подбирают из ка
талога по величине потребляемой мощ
ности при определенной частоте вра
щения (см. приложения 1, 2, 3).

Редуктор проектируют в соответ
ствии с исходными данными или выби
рают стандартный. Для выбора стан
дартного редуктора необходимо знать 
его тип, передаточное число и вращаю
щий момент на выходном валу.

Рис. 14.2. Привод вакуумной установки:

7 — рама; 2 —двигатель; 3 — вакуум-насос; 4 — ремень

Муфту выбирают по заданному 
типу, диаметру соединяемых валов, 
убедившись при этом, что допустимый 
вращательный момент муфты выше 
вращательного момента соединяемых 
валов. Типы муфт и их характеристики 
представлены в параграфе 15.2.

Чертеж привода выполняют на листе 
формата А1, как правило, в масштабе 
1:2,  1 : 2,5 или 1 : 4 в двух проекциях и 
оформляют как сборочный чертеж. 
Примеры выполнения чертежей ком
поновки привода электродвигатель — 
муфта—редуктор представлены на 

рис. 14.3, а на рис. 14.4 электродвига
тель соединен с редуктором через ре
менную передачу. Буквенные обозна
чения заимствованы из латинского ал
фавита. Габарит по длине обозначен 
через L, а все остальные размеры в этом 
направлении через / (строчное) с ин
дексом. Такой же принцип применен 
для обозначения размеров соответ
ственно по ширине В и высоте Н.

Электродвигатели специального ис
полнения могут иметь выходы вала на 
обе стороны. Такие двигатели без необ
ходимости применять не следует. Раз
меры электродвигателей даны в прило
жении 2. Размеры многих элементов 
электродвигателей не указаны, поэтому 
их можно определить, используя метод 
пропорций. Выходной конец вала име
ет упорный буртик, диаметр которого
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14

Рис. 14.3. Привод с редуктором Ц2У. Пример оформления чертежа со спецификацией 
(спецификацию см. на с. 259, 260)

можно принимать на (0,15...0,1) d боль
ше, чем посадочный диаметр. Нижняя 
плоскость основания электродвигателя 
находится от оси вращения вала на рас
стоянии А, значение которого приведе
но в таблице каталога и также входит в 
обозначение двигателя. Элементы лап 
электродвигателя наносят приблизи

тельно, зная их толщину и диаметр от
верстия d под болт крепления. Полагая, 
что запас металла при сверлении отвер
стия должен быть не менее половины 
диаметра сверления, то можно прини
мать расстояние до края лапы от оси 
отверстия равным 1,5d. Корпус элект
родвигателя имеет форму цилиндра
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диаметром D, но следует иметь в виду, 
что этот размер дан по внешней повер
хности ребер. В нижней части корпуса 
ребер охлаждения нет, поэтому линия 
корпуса находится выше опорной 
плоскости лап. Высота электродвигате
ля определяется размером коробки для 
токоподвода.

14.2. СОЕДИНЕНИЕ 
ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ 

И ДВУХСТУПЕНЧАТОГО 
ЦИЛИНДРИЧЕСКОГО РЕДУКТОРА 

ЧЕРЕЗ МУФТУ

Рассмотрим такое соединение на 
примере привода с цилиндрическим 
редуктором типа Ц2У. Перед началом 
эскизной компоновки привода необхо
димо определиться с масштабом изоб
ражения. Примерный габарит привода 
по длине L складывается из габаритов 
электродвигателя и редуктора. Размер 
Н определяют по наиболее удаленной 
от основания рамы точке двигателя или 
редуктора. Положение ее зависит от га
барита по высоте двигателя или редук
тора, а также от высоты профиля рамы. 
Чаще всего сварную раму изготовляют 
из швеллеров, номера которых опреде
ляют в зависимости от диаметра отвер
стия под болт крепления редуктора к 
раме (см. табл. 14.1).

Габарит по ширине В равен сумме 
размеров половины диаметра корпуса 
электродвигателя, суммарного межосе
вого расстояния редуктора и рассто
яния от оси тихоходного вала до край
ней точки корпуса редуктора.

Проекции привода располагают в со
ответствии с классическими правилами: 
в верхней части листа «фасадный вид»; в 
нижней части листа «вид сверху». Ос
новная надпись (угловой штамп) может 
быть расположена как относительно 
длинной стороны формата, так и отно
сительно короткой, но ее положение 
должно быть обязательно согласовано с 
главной проекцией — фасадом привода.

Определившись с масштабом изоб
ражения и положением проекций на 
листе, приступают к непосредственно
му исполнению эскизной компоновки, 
которая в дальнейшем превратится в
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сборочный чертеж. Пример исполне
ния сборочного чертежа аналогичного 
привода приведен на рис. 14.3.

На листе формата А1 наносят рамку 
и границы основной надписи (углового 
штампа).

Компоновку в тонких линиях начи
нают с фасадной проекции. Желатель
но определить предварительные габа
риты привода по длине и номер про
дольного швеллера рамы. Наносят ось 
вращения электродвигателя и быстро
ходного вала редуктора. На оси откла
дывают габарит по длине электродвига
теля. Вычерчивают конец вала электро
двигателя, отложив диаметр вала d{ и 
длину посадочного участка /}. Отложив 
расстояние от буртика вала до отвер
стий крепления двигателя к раме, на
носят их координаты.

Торцевая плоскость конца быстро
ходного вала редуктора должна отсто
ять от вала электродвигателя на рас
стояние, определяемое конструкцией 
муфты. Поэтому необходимо нанести 
контур муфты, соблюдая взаимное по
ложение полумуфт и валов двигателя и 
редуктора.

Зная положение торца быстроходно
го вала редуктора, вычерчивают контур 
редуктора, обратив внимание на разме
ры выходных концов валов и их удале
ние от отверстий крепления редуктора 
к раме. При отсутствии размеров от
дельных элементов корпуса редуктора 
их размеры также определяют методом 
пропорций.

Компоновка вида сбоку дает воз
можность определить примерный габа
рит привода по длине L и уточнить 
длину рамы.

При наличии в приводе цепной пе
редачи на выходном валу редуктора 
вычерчивается звездочка. Конструк
ции звездочек приведены в подразде
ле 8.4.

14.3. СОЕДИНЕНИЕ 
ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ И РЕДУКТОРА 
С ПОМОЩЬЮ РЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ

Для выполнения компоновки при
вода по этой схеме также необходимо 
иметь размеры электродвигателя, са
лазок, редуктора, муфты тихоходного
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вала редуктора и завершенный расчет 
ременной передачи.

Салазки под электродвигатель слу
жат для его перемещения с целью натя
жения ремня. Конструкция салазок и 
их размеры приведены в табл. 7.11.

Салазки выбирают по болту крепле
ния электродвигателя, размер болта ко
торого приведен в приложении 2. Болт 
крепления электродвигателя назначают 
по диаметру отверстий d3 в лапах. На
пример, для электродвигателя 4А112М 
диаметр отверстия J3= 12 мм. Диаметр 
болта должен быть меньше, чтобы он 
свободно входил в отверстие. Меньший 
размер М 10 из стандартного ряда мет
рических резьб.

Положение электродвигателя на са
лазках должно быть таким, чтобы по 
мере вытяжки ремня в процессе эксп
луатации можно было регулировать его 
натяжение, перемещая электродвига
тель с помощью упорных винтов сала
зок. Между упором салазки и лапой 
электродвигателя первоначально долж
но быть расстояние, примерно равное 
диаметру упорного винта салазки d2, 
чтобы иметь больший запас перемеще
ния при натяжении ремня. Толщину 
упора также можно принимать равной 
диаметру резьбы. Внешний размер по 
лапам электродвигателя равен пример
но сумме размеров межцентрового рас
стояния между отверстиями в лапах 
электродвигателя и удвоенного рассто
яния от оси отверстия крепления элек
тродвигателя до внешней поверхности 
лапы (~1,5^з, где ^ —диаметр отвер
стия в лапе электродвигателя).

Перед началом эскизной компонов
ки следует определиться с масштабом 
изображения, для этого устанавливают 
примерные габариты привода.

Габарит по длине L (см. рис. 14.4) 
равен сумме размеров межосевого рас
стояния ременной передачи а, расстоя
ния от оси вращения электродвигателя 
до внешнего края салазок и расстояния 
от оси быстроходного вала редуктора до 
его крайней точки или до крайней гра
ницы муфты, установленной на тихо
ходном валу редуктора.

В зависимости от типа редуктора га
барит по ширине В диктует соответ
ствующий размер редуктора или элект
родвигателя по длине. Габарит В уточ

няют после вычерчивания в плане ви
димых участков рамы.

Габарит по высоте Н  может быть 
обусловлен высотой редуктора или раз
мером ведомого шкива, устанавливае
мого на быстроходный вал, с учетом 
высоты рамы.

Номер профиля швеллера назнача
ют по диаметру отверстия в лапах ре
дуктора, но при этом высота швеллера 
должна быть не меньше 1 /10  длины 
рамы. Ременная передача позволяет 
компенсировать разность по высоте 
осей вращения валов электродвигателя 
и редуктора, что дает возможность сва
ривать раму из швеллеров одного номе
ра и в одной плоскости с применением 
платиков.

На листе формата А1 с учетом выб
ранного масштаба и габаритных разме
ров L, Н  и В определяют участки под 
проекции фасада и плана привода. 
Примерное расположение и оформле
ние проекций приведено на рис. 14.4.

В первую очередь прорабатывают 
фасадную проекцию. Наносят линии 
основания и верхней плоскости рамы с 
учетом толщины платиков (приблизи
тельно 5 мм). Затем, используя расчет
ное межосевое расстояние ременной 
передачи и высоту салазок, наносят 
центры вала электродвигателя и быст
роходного вала редуктора. Из получен
ных центров проводят окружности 
шкивов ременной передачи, вала, сту
пицы и внутренней поверхности обода. 
При диаметре шкивов D > 350 мм их 
проектируют со спицами, а при 
350>/ ) > 150 мм диск шкива выполня
ют с отверстиями. Соотношение разме
ров элементов шкивов приведено в па
раграфе 7.4.

Используя справочные данные раз
меров по маркам выбранного электро
двигателя, редуктора, салазок, муфты, 
вычерчивают контуры и некоторые кон
структивные особенности этих узлов.

На виде сверху (в плане) наносят 
оси вращения валов электродвигателя 
и редуктора. Вычерчивают ременную 
передачу и, используя координаты по
садочных мест окончаний валов отно
сительно двигателя или редуктора, вы
черчивают эти узлы, а также видимые 
элементы салазок, муфту тихоходного 
вала.
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Рис. 14.4. Привод с ременной передачей (спецификацию оформляют так же, как для рис. 14.3):
1 — рама; 2 — ведущий шкив; 3 — ведомый шкив; 4, 5, 6 — болты; 7, 8, 9 — гайки; 14, 15, 16 — шайбы; 10— муфта;

/ / — редуктор; / 2 — ремень, 13— салазки

Салазки снабжены упором с винтом 
только с одной стороны. Их устанавли
вают таким образом, чтобы они были 
расположены по диагонали. Один винт 
обеспечивает натяжение ремня, второй 
препятствует разворачиванию двигате
ля от силы натяжения ремня.

14.4. КРЕПЛЕНИЕ РАМЫ 
К ФУНДАМЕНТУ И УЗЛОВ НА РАМЕ

Крепление рамы к фундаменту осу
ществляют за нижнюю полку швеллера 
или за верхнюю, пропуская фундамент
ный болт через обе полки.

Число и диаметр фундаментных 
болтов выбирают по рекомендациям в 
табл. 14.3. Диаметр фундаментного бол
та должен быть не меньше диаметра 
болта крепления редуктора к раме.
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Длина участка болта, заливаемого в 
фундаменте для надежного соединения 
с бетоном, должна быть равна 15... 
20 диаметров резьбы. Для компенсации 
уклона внутренней поверхности полки 
швеллера при креплении за нижнюю 
полку приваривают косую шайбу (рису
нок к табл. 14.4), параметры которой 
выбирают из таблицы 14.4. Шайбу мож
но устанавливать под болт как отдель
ную деталь или приваривать на раму.

Варианты крепления рамы за ниж
нюю полку показаны на рис. 14.5, а ; за 
верхнюю полку — на рис. 14.5, б, в, г. В 
случае, когда фундаментный болт про
ходит через обе полки, при затяжке 
гайки возможна деформация полок 
швеллера, поэтому с целью увеличения 
жесткости между ними вваривают от
резки полосы, уголка или втулки (вари
анты а, б, в на рис. 14.5).
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14.3. Рекомендуемые значения диаметра и числа фундаментных болтов

Длина рамы, мм
Параметр

до 500 500...700 700... 1000 1000... 1500

Длина фундаментных болтов, мм 14 16 20 24
Число фундаментных болтов 4 4 6 8

14.4. Шайбы косые (ГОСТ 10906—66) для швеллеров и двутавровых балок

Нj справ.

" Ч

н

QQ

Диаметр болта, мм d, мм В, мм Щ (справочный 
размер), мм

Номер швеллера 
(ГОСТ 8240-89)

Номер балки двутавровой 
(ГОСТ 8239-89)

8 8,4 16 4,9 5 —

10 10,5 20 5,1 8 14
12 12,5 30 5,7 12 20а
14 14,5 30 5,7
16 16,5 40 6,2 16 24а
18 18,5 40 6,2
20 21,0 40 6,2 18а 27а
22 23,0 50 6,8
24 25,0 50 6,8 22 50
27 28,0 50 6,8 60

Рис. 14.5. Способы крепления рамы к фундаменту и варианты усиления жесткости швеллера:

а — за нижнюю полку с вваренными для жесткости швеллера отрезками полос; 6 — усиление жесткости отрезком 
уголка; в — усиление жесткости отрезком трубы; г — без усиления

fusautomobile.ru
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Рис. 14.6. Конструкции фундаментных болтов:
а — с утолщением на конце в виде обратного конуса; б — с самозаклинивающей цангой; в — с конусной гайкой; г —

болт с изогнутым окончанием

Конструкция наиболее распростра
ненных фундаментных болтов приведе
на на рис. 14.6. Болт типа а имеет кони
ческий конец, типа б снабжен допол
нительной цанговой втулкой, а на болт 
(шпилька) типа в навинчена гайка ко
нической формы. Болты этих типов ус
танавливают в отверстия в фундаменте, 
засыпают цементом марки 300 или 
выше, который уплотняют ударами мо
лотка по трубке. Зачеканенный таким 
способом цемент поливают водой 
ежедневно в течение трех суток. После 
десяти суток можно устанавливать обо
рудование. Размеры элементов фунда
ментных болтов приведены в табл. 14.5; 
14.6; 14.7.

14.5. Размеры фундаментных болтов типа а 
(см. рис. 14.6, а), мм

d D / Н А)
М16 26 28 160...200 30...40
М20 32 34 200...250 40...50
М24 39 41 250...300 50...60

Простейший фундаментный болт 
типа г (см. рис. 14.6, г) с изогнутым 
концом имеет соотношения в зависи
мости от диаметра d: глубина заложе
ния Я~ 20d; L x = М\ L2 = 4d'b =  (6...8)d.
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14.6. Размеры фундаментных болтов типа б 
(см. рис. 14.6, б), мм

d D dx d2 L / H

М16 ~ ^ 2 4 " 22 17 45 _ 36 160
М20 30 28 21 60 48 240
М24 34 34 25 75 60 320

14.7. Размеры фундаментных болтов типа в 
(см. рис. 14.6, <?), мм

d D h ho H

16 29 32 28 160...200
20 35 40 34 200...250
24 42 48 41 250...300

На рис. 14.7 представлены конст
рукции стандартных фундаментных 
болтов. Болт типа I предназначен для 
заливки в фундамент, а типа II —для 
сквозного крепления оборудования на 
перекрытии и выполнен в форме 
шпильки. Под шпильки и гайки болтов 
могут быть установлены шайбы, так на
зываемые анкерные плиты. Размеры 
элементов фундаментных болтов со
держит табл. 14.8, а анкерных плит — 
табл. 14.9, 14.10.

Способы крепления рамы к фунда
менту, электродвигателя и редуктора к
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14.8. Размеры элементов фундаментных болтов и расчетное усилие

Характеристики болтов Тип I. Изогнутые 
болты d=  12...48 мм

Тип II. Болты с анкерной плитой 
исполнений Параметры крепления болтов

Номиналь
ный диаметр 
резьбы d, мм

Справочный 
размер dv м

Длина 
нарезной 

части /0, мм

Расчетная 
площадь 

поперечного 
сечения 

у4п-10-2, м м 2

Предельное 
расчетное 
усилие F, 

кН

L, -  35d„
М М

/, М М

1 2 3
Длина 

выступаю
щей части 

а, мм

Наименьшее 
расстояние 
от траверсы 

е, мм

Размер 
отверстия или 
проушины b 

для болта, мм

d=  16... 
48 мм

d=  56... 
90 мм

d=  100... 
140 мм

Lv м м

12 12 80 0,77 11,2 450 40 — — — 60 20 20

16 16 90 1,11 20,9 600 50 300 — — 70 25 25

20 20 100 2,35 32,6 700 60 350 — — 75 30 30

24 24 110 3,24 47,0 850 75 450 - — 85 30 35

30 30 120 5,19 75,3 1050 90 500 — — 95 40 50

36 36 130 7,59 110,1 1300 110 600 — — 105 45 60

42 42 140 10,34 149,9 1500 125 700 — — 115 50 70

48 48 150 13,80 200,1 1700 150 800 - — 120 60 80

56 60 160 18,74 271,7 - 1000 — 130 70 90

64 70 170 25,12 364,2 - 1100 — 140 80 100

72 75 180 32,23 467,3 - 1300 — 150 90 110

80 85 190 40,87 592,6 - 1400 - 160 100 120

90 95 210 53,68 778,4 - 1600 — 180 130 140

100 105 230 67,32 976,1 - 1800 200 140 150

110 120 240 82,67 1198,7 - 2000 210 160 170

125 130 250 108,56 1574,1 - 2200 220 180 190

140 145 270 138,01 2001,1 - 2500 240 200 210

П р и м е ч а н и е .  Табл. 14.8 читать совместно с табл. 14.9 и 14.10.



14.9. Размеры анкерных плит 
(см. рис. 14.7, поз. 1), мм

D „I

у ////Т Л тгтт

14.10. Размеры литых анкерных плит
(см. рис. 14.7, поз. 2), мм

d V В 5

16 ч 65 14
20 26s 80 16
24 32 100 18
30 38 120 20
36 45 150 20
42 50 170 25
48 60 190 28
56 66 220 32
64 74 260 36
72 82 300 40
80 90 320 45
90 100 360 50

П р и м е ч а н и е ,  
метр шпильки.

d — номинальный диа-

раме должны быть представлены на 
сборочном чертеже привода сечениями 
в масштабе М 1: 1. Примеры подобных 
сечений и способов крепления показа
ны на рис. 14.8 и 14.9. Крепление элек
тродвигателя и редуктора осуществля
ется болтами, подобранными по диа
метрам отверстий в их корпусах с при-

d D А Т>2 И

100 135 625 220 130
110 145 650 230 135
125 165 675 240 135
140 185 700 290 145

П р и м е ч а н и я .  1. Литые анкерные плиты
изготовляют из чугуна СЧ15 (по ГОСТ 1412—85). 
2. d — номинальный диаметр резьбы шпильки.

менением косых шайб для компенса
ции уклона внутренней поверхности 
полки швеллера.

При установке электродвигателя на 
салазках болты крепления располагают 
гайкой вверх (вариант а). Головка болта 
при этом в теле салазки не имеет воз
можности проворачиваться. Продоль
ные пазы салазок позволяют при помо
щи упорных винтов при незатянутых 
гайках перемещать двигатель.

Крепить редуктор, двигатель непо
средственно к раме можно с помощью 
болта (вариант б) или винта (вариант в).

Тип II 
Д

Ъ з .
~777. уЛ7

Т Г
Исл. 1

77}

к
7
Исп. 2

m
*1

1

исп. г

Крепление
болтов

Рис. 14.7. Основные размеры фундаментных болтов из стали ВСтЗкп2 (по ГОСТ 24379.0—80*
и ГОСТ 24379.1-80)
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А - А

Рис. 14.8. Варианты выносных сечений крепления 
рамы к фундаменту:

а — сквозное крепление за верхнюю полку; б — за ниж
нюю полку (см. рис. 14.3)

Применение болтового соединения 
проще, так как необходимо только про
сверлить отверстие большего диаметра, 
чем болт, а в варианте в требуется пред
варительно приварить косую шайбу уве
личенной толщины к внутренней по
верхности полки швеллера, затем про
сверлить и нарезать резьбу. Резьба четко 
фиксирует положение винта, тем самым 
ограничивает возможность относитель-

Б -Б  
М 1:1

Б -Б
М 1:1

I
rrb

7*7
¥ 1 .

Т п
Рис. 14.9. Варианты крепления:

а — лапы двигателя к салазкам (см. рис. 14.4); 6 — редук
тора (двигателя) к раме болтом (см. рис. 14.4); в — вин

том

ного перемещения агрегатов при мон
таже, зато при затягивании винта отпа
дает необходимость удерживать гайку 
от проворачивания.

14.5. РАЗМЕРЫ НА ЧЕРТЕЖЕ 
ПРИВОДА

Размеры на сборочный чертеж об
щего вида наносят в соответствии с 
требованиями ЕСКД. На сборочном 
чертеже должны быть указаны размеры 
(например, на рис. 14.3):

габаритные, L, В, Н — это расстояния 
между крайними точками изделия соот
ветственно по длине, ширине и высоте;

установочные, b0, bh b2, Ь3, 64, Ь5, /ь 
/2, /3 и т. д. — размеры, обусловливаю
щие взаиморасположение узлов;

присоединительные — размеры, обес
печивающие соединение узлов с после
дующими узлами или машиной; напри
мер: размеры выходных концов валов 
редукторов, электродвигателя (на об
щем виде привода не проставлены);

посадочные — размеры ответствен
ных сопряжений, точность которых не
обходимо обеспечить при выполнении 
чертежей деталей (здесь отсутствуют).

Пример нанесения размеров в бук
венном обозначении показан на черте
же общего вида (см. рис. 14.3 и 14.4).

14.6. ТЕХНИЧЕСКИЕ ТРЕБОВАНИЯ 
И ТЕХНИЧЕСКАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА 

НА СБОРОЧНОМ ЧЕРТЕЖЕ

Текстовую часть на сборочном чер
теже помещают над угловым штампом, 
не выходя за левую его границу, а от
ступив 5 мм от нее. Нижняя граница 
текста должна находиться на расстоя
нии 15...20 мм от верхней линии угло
вого штампа. Если невозможно помес
тить весь текст над угловым штампом, 
продолжают его слева от углового 
штампа. Технические требования рас
полагают первыми, а затем техничес
кую характеристику, сопровождая заго
товками «Технические требования»; 
«Техническая характеристика». При от
сутствии технических требований заго
ловок «Техническая характеристика» не 
приводят.
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Техническими требованиями на чер
теже общего вида оговаривают условия 
монтажа двигателя с редуктором, допу
стимые величины несоосности их ва
лов. Эти условия диктует компенсиру
ющая муфта, соединяющая валы. Так, 
для сборочного чертежа (см. рис. 14.3), 
где вал двигателя соединен с валом ре
дуктора упругой втулочно-пальцевой 
муфтой, технические требования и тех
ническая характеристика следующие:

Технические требования

1. Допустимое радиальное смещение 
валов 0,3 мм.

2. Допустимое угловое смещение ва
лов до Г.

Техническая характеристика

1. Электродвигатель 4А112МА8УЗ, 
мощность Р =  2,2 кВт; частота враще
ния п = 700 мин-1.

2. Редуктор цилиндрический двух
ступенчатый: передаточное число uv = 
-  16; номинальный крутящий момент 
на тихоходном валу Ттих = 1000 Н ■ м.

3. Общее передаточное число приво
да ^общ Т ^2.

4. Крутящий момент на рабочем 
валу привода Граб = 1630 Н • м.

5. Частота вращения рабочего вала 
привода яраб = 22 мин-1.

14.7. СПЕЦИФИКАЦИЯ 
К СБОРОЧНОМУ ЧЕРТЕЖУ

Форма и порядок заполнения специ
фикации установлены ГОСТ 2.109—68. 
Выполняют спецификацию на отдель
ных листах формата А4. В графе «Наи
менование» указывают разделы: «Доку
ментация», «Сборочные единицы», 
«Детали», «Стандартные изделия», «Про
чие изделия».

Наименование каждого раздела под
черкивают, затем пропускают строку и 
раскрывают его содержание.

В раздел «Документация» входит 
сборочный чертеж, на который состав
ляют спецификацию. Раздел «Сбороч
ные единицы» содержит перечень сбо

рочных единиц, входящих в привод, а 
раздел «Детали» — перечень деталей, 
которые необходимо изготовить для 
сборки узла.

Для перечисленного содержания 
разделов в графе «Обозначение» ука
зывают кодовое обозначение наимено
вания. Так, в приведенной на с. 259, 
260 спецификации на сборочный чер
теж привода к ленточному конвейеру 
(см. рис. 14.3) в графе «Детали» веду
щая звездочка обозначена кодом 
ДМ175.00.00.03, который можно рас
шифровать так:

ДМ — шифр дисциплины, детали 
машин;

175 —код задания на проектирова
ние, т. е? номер задания 17, вариант 5;

00.00 — зарезервированные номера 
позиций сборки и подсборки, куда мог
ла бы входить деталь (в нашем случае 
звездочка входит деталью в основную 
сборку, поэтому промежуточные сбор
ки отсутствуют и обозначены как нуле
вые);

03 — позиция детали на основной 
сборке.

В разделе «Стандартные изделия» 
указывают наименование детали, но
мер стандарта.

Раздел «Прочие изделия» содержит 
перечень деталей или- узлов, которые 
выпускаются промышленностью, но не 
имеют государственного стандарта.

Графу «Обозначение» для стандарт
ных и прочих изделий не заполняют, 
так как их не изготовляют, а заказыва
ют готовыми.

Спецификация может содержать не
сколько листов. В этом случае основная 
надпись (угловой штамп) для первого и 
последующих листов имеет различную 
форму. В графе «Лист» и «Листов» указы
вают соответственно порядковый номер 
листа и число листов.

14.8. РАМЫ ПРИВОДОВ

Рамы предназначены для установки 
и крепления на них узлов и деталей 
привода: двигателя, редуктора и т. д.

В случае единичного изготовления 
экономически целесообразно изготав
ливать раму сварной, используя сорто
вой прокат. При выпуске пяти и более
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Спецификация к сборочному чертежу привода (см. рис. 14.3)

{
&
1 *| Обозначение Наименование 1

Приме
чание

Локиментаиия

ЛМ175.00.00.00.СБ Сборочный чертеж

Сборочные единицы

ДМ175.00.01.00 Рама 1
? ЛМ175.00.02.00 Редцктор 1

Летали

1 п м тоом оз ЗЬездочка бедцщая 1
4: ДМ175.00.00М Здездочка дедомая 1 Не показана

Стандартные изделия

Бот ГОСТ 7798-70
L М10*50 4
6 М20*60 10
7 Болт фундаментный М20

ГОСТ 21379.0-80 6
Гайка ГОСТ5915-70

ЛМ175.00.00.00ИтЛист № доки м. Подп Дат
Разраб Игнатод

ПриЬод
к ленточному

кондейеру

Лит /!и(;тЛистоб
Проб Кцркоб 1 1 1 2

МГАУ
25-3 грцппа

Нкантр Киркой
Ы
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Продолжение

i 1 1Обозначение Наименование 1 Приме
чание

в М10
9 М20 10
10 Мцфта МУВП250-32-1. W-H2

ГОСТ 2М22-93 1
Шайба пружинная
ГОСТ 6402-70'

11 10 4
12 20 10
13 Цепь ПР-25Л-5670 Ш зб, НЕ

ГОСТ 13568--% 1 показана
% Электродвигатель

Ш2МА8УЗ
ГОСТ 28330-89 1

Д М 1 7 Ж 0 0 .0 0  |т |
Изм.Лист № до ким Подп Цата
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изделий выгоднее применять литые 
плиты. Сварные рамы имеют техноло
гическое преимущество. Их можно из
готовить даже в небольшой мастерс
кой, имеющей минимум технологи
ческого оборудования. Достаточно 
иметь в наличии необходимый прокат: 
швеллер, уголок, полосу (см. приложе
ния 53—56), а из оборудования: сва
рочный трансформатор; сверлильный 
и вертикально-фрезерный станки. Из
готовление литой рамы (плиты) воз
можно только при наличии литейного 
производства.

Рамы должны отвечать основным 
требованиям, предъявляемым к конст
рукциям: жесткость, прочность, техно
логичность изготовления, минималь
ная масса. При этом точность изготов
ления, конструкция должны обеспе
чить необходимое взаиморасположение 
узлов привода относительно друг 
друга.

Форма рамы зависит от схемы ком
поновки агрегатов. Примеры конст
руктивного решения рам представле
ны на рис. 14.10. Варианты линейной 
компоновки плоской рамы (рис.

14.10, а и б) отличаются тем, что для 
рам значительной длины можно при
менять дополнительные диагональные 
связи с целью повышения продоль
ной жесткости. Плоская Г-образная 
рама (рис. 14.10, в) имеет меньшую 
металлоемкость, более компактна, но 
сложнее в изготовлении. Требуется 
дополнительная обработка короткого 
продольного швеллера, чтобы вварить 
его в поперечный.

В случае, когда необходимо поднять 
привод над полом, раму устанавлива
ют на стойках (рис. 14.10, г). Конст
рукция при этом может иметь различ
ные особенности. Стойки рамы усиле
ны для жесткости диагональными свя
зями.

Поперечная жесткость рамы обеспе
чивается достаточным числом попереч
ных связей, ввариваемых между про
дольными балками. Проектирование 
рамы реализуется в процессе компо
новки привода. Любую раму привода 
можно составить из двух основных 
продольных и дополнительных попе
речных швеллеров под болты крепле
ния двигателя и редуктора. Желательно

: ' з з  _ 1 + d Ц
Г*
г

Г“
»
1

р

L i
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Рис. 14.10. Рамы:

а — плоская линейной компоновки; 6 — усиленная диагональными связями; в — Г-образная плоская; г — приподня
тая на стойках

261

ru&uiiomobile.ru



п

П

d i p i

Рис. 14.11. Примеры компенсации разности высот 
осей вращения валов:

а — с помощью платиков; б, в, г — положением швел
леров и платиков; д — за счет гнутого короба

использовать при этом полки продоль
ных швеллеров. В таком случае дости
гается рациональная компактность 
рамы. Расположение болтов крепления 
относительно полки швеллера должно 
соответствовать рекомендациям, изло
женным в табл. 14.1, 14.2.

В местах сверления отверстий под 
болты крепления двигателя и редуктора 
приваривают платики, что позволяет 
профрезеровать их поверхности и до
биться параллельности привалочных 
плоскостей двигателя и редуктора. При

плоских рамах платики могут отсут
ствовать, а параллельности привалоч
ных плоскостей двигателя и редуктора 
добиваются путем подкладывания при 
сборке регулировочных пластин нуж
ной толщины.

Конструкция рамы должна обеспе
чить точное согласование положения 
двигателя относительно редуктора, 
обеспечив соосность валов, тем са
мым свести до минимума погреш
ность монтажа. Для компенсации не- 
соосности соединяемых валов двига
теля и редуктора применяют различ
ного типа муфты, однако их 
возможности ограничены довольно 
малым диапазоном компенсации. Как 
правило, высота центра двигателя от 
основания отличается от подобного 
размера быстроходного вала редукто
ра. При разнице до 10 мм наваривают 
разные по толщине платики. В слу
чае, когда эта разница более значи
тельна, поперечные швеллеры креп
ления двигателя или редуктора сме
щают на нужную высоту, а также ста
вят дополнительные швеллеры или 
создают иную необходимую конст
рукцию. Примеры компенсации рас
согласования соединяемых валов по 
высоте конструктивным решением 
приведены на рис. 14.11. Вариант а 
используют для компенсации несуще
ственного рассогласования путем 
приваривания платиков разной тол
щины; вариант б дает возможность 
компенсировать рассогласование в 
гораздо большем диапазоне, вваривая 
швеллер на нужную высоту; варианты 
в и г  предусматривают компенсацию 
дополнительным швеллером, поло
женным корытом вниз или постав
ленным на полку. В отдельных случа
ях для этой цели изготовляют гнутый 
из листовой стали короб (вариант д).

Следует избегать следующих оши
бок при проектировании рамы: распо
ложение отверстий под болты крепле
ния вблизи сварных швов; установка 
болтов крепления в поперечных швел
лерах над продольными, что может за
труднить установку или даже сделать ее 
невозможной; установка швеллеров 
полками вовнутрь рамы, что исключает 
доступ гаечного ключа при монтаже к 
болтам и гайкам.
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Чертеж рамы выполняют только 
после сборочного чертежа привода. 
Конструкция и основные размеры 
рамы на этом этапе уже известны. Зада
ча чертежа рамы сводится к обеспече
нию выполнения основных требований 
монтажа узлов привода, а также надеж
ности при эксплуатации.

Пример оформления сборочного 
чертежа рамы для типа привода, пока
занного на рис. 14.3, приведен на рис.
14.12. Чертеж рамы как сборочной 
единицы сопровождается специфика
цией (см. с. 264). Рама предназначена 
для установки двигателя с двухступен
чатым редуктором, сварена из швелле
ров № 14. Номер профиля выбран из 
табл. 14.1 по диаметру отверстия 17 мм 
под фундаментный болт. Ось враще
ния вала редуктора выше, чем у двига
теля, поэтому опорная плоскость при
легания двигателя смещена за счет по

перечных швеллеров 2 (см. рис. 14.12) 
относительно продольных 1 на необ
ходимую высоту. Рама сварена из 
швеллера одного номера, что сводит 
номенклатуру применяемого проката к 
минимуму. Чтобы обеспечить парал
лельность плоскостей А прилегания 
двигателя и Б редуктора, приварены 
платики 3 из полосы, поверхности ко
торых затем фрезеруют, обеспечивая 
соосность валов двигателя и редуктора 
по высоте.

Жесткость рамы достигается выбо
ром номера швеллера, а также попе
речными связями 2 и 4. Габариты 
рамы выбраны оптимальными: длина 
обусловлена компоновкой двигателя, 
соединительной муфты, редуктора и 
размещением фундаментных болтов; 
ширина рамы минимальна — продоль
ный швеллер использован для уста
новки болтов крепления редуктора;
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Спецификация к сборочному чертежу рамы (см. рис. 14.12)

Обозначение Наименование Приме
чание

ДМ 175.010100 СБ Сборочныр чертеж

Детали

ДМ 175.01.01.01 Шбеллер продольныр 2
2 ДМ 175.010102 Шбеллер поперечный 2
3 ДМ 175.01.01.03 Платик 8

ДМ 17501.01Ж Шеллер поперечныр

Стандартные изделия

5 Шайба косая %
ГОСТ 1096-66

т = г т
Шш, ШЯи Wlffli1 Wlfii
Разраб. Игнатоб
Проб Кцркоб

Нконтр
м __ Киокоб

ДМ 175.01.01.00
жРама

Лист Листоб

МГАУ 25-3
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высота рамы зависит от выбранного 
номера швеллера и разности размеров 
осей валов двигателя и редуктора по 
высоте.

Крепление рамы к фундаменту пре
дусматривается шестью болтами диа
метром 16 мм за нижнюю полку швел
лера. Для выравнивания внутренней 
поверхности полок приварены косые 
шайбы 5. Оси отверстий крайних бол
тов располагают на расстоянии 1,5... 
2 диаметра отверстия от краев рамы. 
Средние отверстия под фундаментные 
болты находятся по центру рамы. Диа
метр и число отверстий под фундамен
тные болты назначены по табл. 14.3. 
Положение отверстий относительно 
полки швеллера указано в табл. 14.1.

Размеры, указываемые на чертеже 
рамы, можно разделить по назначению 
на следующие категории:

габаритные — для оценки размеров 
изделия;

установочные — отверстия и их ко
ординаты для фундаментных болтов, 
болтов крепления электродвигателя и 
редуктора;

технологические — для непосред
ственного изготовления (сварки) рамы.

Технологические размеры дают ин
формацию о длинах заготовок продоль
ных швеллеров 1 (размер 720 мм) — он 
же является габаритом по длине; попе
речных 2 (размер 515 мм минус ширина 
полки швеллера № 14 в =  58 мм). Поло
жение швеллеров 2 относительно 1 оп
ределено размерами на плане 530; 
94 мм. Габарит по высоте (размер 210 мм) 
с учетом толщины платиков определяет 
положение поперечных швеллеров 2, 
предназначенных для установки дви
гателя. Перечисленные размеры дают 
возможность сварить раму с платика- 
ми.

Дальнейшее проставление размеров 
неразрывно связано с технологией из
готовления и последовательностью раз
метки рамы. Фрезерованием поверх
ностей платиков добиваются парал
лельности привалочных плоскостей 
двигателя и редуктора, выдержав раз
мер 60 мм для обеспечения соосности 
по вертикали. После этой операции 
следует разметка координат отверстий 
крепления двигателя и редуктора. Диа

метры и координаты отверстий крепле
ния должны точно соответствовать дан
ным объектам.

Чтобы обеспечить соосность валов 
двигателя и редуктора, их установоч
ные размеры должны быть взаимно 
увязаны. Вначале наносят координаты 
отверстий крепления редуктора (на 
виде сверху). За базу принята наружная 
поверхность полки швеллера — размер 
23 мм. Затем на платиках, предназна
ченных для установки двигателя, нано
сят размер 66 мм. На такое расстояние 
смещены отверстия крепления элект
родвигателя по отношению к аналогич
ным отверстиям редуктора. Взаимное 
расположение редуктора, двигателя на 
раме в продольном направлении обус
ловлено цепочкой размеров 105; 140; 
250 и 140 мм.

Диаметр отверстий в раме под все 
болты крепления на 1...2мм больше, 
чем диаметр болтов. Наличие зазоров 
дает возможность корректировать соос
ность валов при монтаже. В вертикаль
ном направлении для этой цели можно 
применять стальные прокладки.

Для проставляемых размеров не тре
буется высокая точность изготовления, 
поэтому в технических требованиях 
оговаривают предельные отклонения раз
меров записью: «Предельные отклоне
ния размеров отверстий #14; валов //14; 
остальных ± /714/2».

Раму сваривают, как правило, руч
ной электродуговой сваркой по ГОСТ 
5264—85. Сварные швы непрерывные 
по контуру прилегания деталей. Обо
значают и изображают сварные швы по 
ГОСТ 2.312—72*. Швы одного типа 
обозначают упрощенно. На одном из 
них приводят полную информацию с 
указанием количества, присвоенного 
номера и необходимых параметров, а 
для остальных на полке линии вынос
ки — только номер шва. Так, например, 
на рис. 14.12 стыковые швы попереч
ных швеллеров обозначены «С2 4 № 3». 
Такая запись означает: С — шов стыко
вой, типа 2 — без предварительной раз
делки кромок, число швов — 4, № 3 — 
присвоенный номер. На всех осталь
ных швах этого типа приводят только 
№ 3. Согласно требованиям ЕСКД об
щие указания для всех швов можно вы
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носить текстом в технические требова
ния, например:

1. Варить по контуру прилегания де
талей сплошным непрерывным швом;

2. Сварные швы выполнять по ГОСТ 
5264-85.

Контрольные вопросы и задания

1. Назовите основные схемы компоновки 
приводов. 2. Чем следует руководствоваться при 
выборе типа и номера профиля для рамы?

3. Как выбрать салазки для установки электро
двигателя? 4. Как осуществляется крепление 
рамы к фундаменту? 5. С какой целью приме
няют косые шайбы? 6. Назовите категории раз
меров, указываемых на сборочном чертеже 
привода. 7. Что указывается в технических ус
ловиях и технической характеристике? 8. За 
счет каких конструктивных элементов рамы 
обеспечивается соосность электродвигателя и 
редуктора? 9. Перечислите возможные вариан
ты усиления жесткости полок швеллера в зоне 
фундаментных болтов. 10. Какой вид профиля 
преимущественно применяют для изготовле
ния рам и почему?

rusauiomobiJe.ru



Г л а в а  15 

МУФТЫ

15.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Муфты предназначены для продоль
ного соединения вращающихся валов и 
передачи вращающего момента. При 
проектировании приводных установок 
необходимо строго соблюдать соос
ность соединяемых валов (рис. 15,1, а).

Если соединяемые валы хорошо 
сцентрированы и в процессе работы не 
ожидаются деформации, то можно при
менять глухие муфты.

Однако при монтаже и эксплуата
ции приводов сельскохозяйственных ма
шин почти всегда наблюдаются боль
шие или меньшие нарушения идеаль
ного сопряжения соединяемых валов: 
осевой разбег (рис. 15.1, б); радиальное 
смещение, или расцентровка (рис. 15.1,
в); угловое смещение, или излом 
(рис. 15.1, г). Могут быть также комби-

Рис. 15.1. Погрешности расположения осей соеди
няемых валов, возникающих при монтаже или при 

эксплуатации

нации перечисленных выше наруше
ний (рис. 15.1, д). Причины нарушений 
соосности валов — низкая точность из
готовления и монтажа, а также недо
статочная жесткость рамных конструк
ций сельскохозяйственных машин. Для 
устранения вредных последствий таких 
смещений (см. рис. 15.1, б—д) выбира
ют компенсирующие муфты — жесткие 
или упругие.

Для защиты узлов привода от воз
действия динамических нагрузок в ки
нематической схеме предусматривают 
муфты с упругими элементами.

При необходимости передачи вра
щающего момента между валами, оси 
которых имеют большой угол излома 
а  = 15...25°, применяют карданные шар
ниры.

Для ограничения величины переда
ваемого момента служат предохрани
тельные муфты.

Для передачи вращающего момента 
только в одном направлении использу
ют обгонные муфты.

При необходимости частого включе
ния и выключения привода при работа
ющем двигателе применяют сцепные 
муфты.

В сложных условиях эксплуатации 
приводов эффективны комбинирован
ные муфты.

При проектировании приводов сель
скохозяйственных машин редко возни
кает необходимость разрабатывать кон
струкции муфт того или иного типа, так 
как их конструкции и основные пара
метры определены нормалями и стан
дартами. Задача в большинстве случаев 
сводится к подбору муфты и провероч
ному расчету ее основных элементов.

Основные показатели при выборе 
муфты: номинальные диаметры соеди-
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няемых валов, расчетный вращающим 
момент, частота вращения и условия 
эксплуатации.

Расчетный вращающий момент Тр 
(Н- м) при теоретических исследованиях 
определяют с учетом инерционных масс:

Т =Т1 р ± ном
м

(15.1)

где / ь h  — моменты инерции вращательно дви
жущихся масс ведущего и ведомого вала с наса
женными на них деталями, приведенные к оси 
вала, на который установлена муфта, мм4; Гном — 
номинальный вращающий момент, передавае
мый ведущим валом, Н • м.

В практике можно пользоваться уп
рощенной зависимостью

Т = к  Т1 р ' 'р 1 ном? (15.2)

где &р — расчетный коэффициент, учитывающий 
динамические нагрузки в условиях эксплуата
ции; средние значения кр приведены в табл. 15.1.

15.1. Значения коэффициента /гр, учитывающего 
динамические нагрузки в условиях эксплуатации 

привода

Тип машины

Транспортеры
ленточные 1,25...1,5
цепные, винтовые, скребковые 1,5...2,0

Воздуходувки и вентиляторы 1,25... 1,5
Насосы центробежные 1,5...2,0
Насосы и компрессоры поршневые 2,0...3,0 
Станки металлорежущие:

с непрерывным движением 1,25...1,50
с возвратно-поступательным дви- 1,50...2,50 
жением

Станки деревообделочные 1,5...2,0
Мельницы шаровые, дробилки, мо- 2,0...3,0 
лоты, ножницы
Краны подъемные, элеваторы 3,0...4,0

П р и м е ч а н и е .  При передаче от паровой 
турбины к генератору, центробежным насосам 
или воздуходувкам кр-  1,2...1,5; при передаче от 
поршневых двигателей к поршневым компрессо
рам и насосам кр-  4...5, к центробежным насо
сам &р = 3...4, к генераторам кр= 1,5...2.

При выборе типа муфты учитывают 
ее динамические качества. Если муфту 
устанавливают на вал электродвигателя 
и быстроходный вал редуктора, то ее 
размеры и масса должны быть мини
мальными, т. е. муфта должна иметь 
минимальный маховой момент. Из-за 
большого махового момента (mD2)M 
муфты ухудшаются динамические по
казатели при пуске двигателя. Если
268

муфта предназначена для соединения 
тихоходного вала редуктора с валом ра
бочей машины, то величина ее махово
го момента не имеет практического 
значения, так как приведенный к валу 
двигателя маховой момент (т /)2)м.дв 
[Н • м2] уменьшается в число раз, рав
ное квадрату передаточного отноше
ния, и определяется по формуле:

(mD2)
V /м.дв

(mD2)V____ы
и2г1

(15.3)

где и, г] — соответственно общее передаточное 
отношение и общий КПД между валом двигате
ля и валом рабочей машины

15.2. ХАРАКТЕРИСТИКИ ОСНОВНЫХ
ТИПОВ МУФТ

Глухие муфты. Для постоянного со
единения валов, которые идеально цен
трированы (см. рис. 15.1, а) и не имеют 
осевых смещений, в условиях эксплуа
тации применяют глухие муфты (вту
лочные и фланцевые).

В т у л о ч н ы е  м у ф т ы .  Их изго
товляют по ГОСТ 24246—96 (табл. 15.2) 
в трех исполнениях: штифтовые (рис.
15.2, а), шпоночные призматические 
(рис. 15.2, б) и сегментные (рис. 15.2, в), 
а также шлицевые (рис. 15.2, г). Стан
дарт распространяется на втулочные 
муфты при передаче вращающего мо
мента от 1 до 12 500 Н • м без ограниче
ния частоты вращения. Шпоночные 
пазы должны соответствовать ГОСТ 
23360—78* (призматические) и ГОСТ 
24071—97 (сегментные), шлицевые со
единения — ГОСТ 1139—80*, а штиф
ты — ГОСТ 3129—70*. Твердость штиф
тов HRC 35.. .49.

Пример условного обозначения 
втулочной муфты в исполнении 1, пе
редающей вращающий момент Тном = 
= 280 Н • м, с диаметром посадочного 
отверстия с/= 38 мм:

Муфта втулочная 1-280-38 ГОСТ 
24246-96 .

Ф л а н ц е в ы е  м у ф т ы .  Их из
готовляют по ГОСТ 20761—96 (табл.
15.3) из чугуна и стали. Предназначены 
они для соединения соосных цилинд
рических валов и передачи вращающе
го момента: от 16 до 40 000Н- М при 
окружной скорости на наружном диа-

fusautomobile.m
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15.2. Втулочные муфты (ГОСТ 24246—96)

Номинальный враща
ющий момент (Н • м) для 

исполнений
d (мм) для 

исполнений

А
мм

L (мм )для 
исполнении

Размеры (мм) крепежных изделий для исполнений Масса (кг), не более, для 
исполнений1 2 3 2; 3; 4

1 2 3 4

1; 2; 3

4 1; 2; 3 4

Штифт (ГОСТ 
3129-70)

Шпонка
Винт (ГОСТ 

1476-93)
Кольцо
(ГОСТ

2833-77*)
1 2 3 4

гост
23360-78*

гост
24071-97

1-й ряд 2-й ряд
Число крепежных изделий

2 2 2 1 1

1 — — 6 — — 10 25 — 1,6 х 12 0,01
2 - - - 7 - - 14 30 - 2 х 16 — — — — 0,03

8 - - 0,03
4 - 11,2 - 9 - - 16 35 - 2,5 х 20 3 x 5 ,0 0,04 0,04

10 — — BM 4-6g х 6,14Н — 0,04 0,03
8 - 22,4 - 11 - - 18 40 - 3 x 2 0 — 3 x 6 ,5 0,06 0,05

12 - - 0,05 0,04
16 - 45 - 14 - - 28 45 - 4 x 3 0 — 4 x 6 ,5 26 0,13 0,12

16 - - 4 x 7 , 5 0,12 0,11
18 - - 5 x 6 ,5 32 0,21 0,21

31,5 - 63 - - 19 - 32 55 - 5 x 3 6 — 0,19 0,19
20 - - 5 х 7,5 0,18 0,18
20 - 16 6 х 6 х 25 0,39 0,37 0,37 0,27

50 71 100 140 22 - 18 38 65 45 6 x 4 0 5x9 , 0 BM 6-6g х 8Д4Н 38 0,36 0,34 0,34 0,24
- 24 — 8 х 7 х 25 6 x9 , 0 0,32 0,28 0,28 —

90 125 180 250 25 - 21 42 75 50 8 x 4 5 8 х 7 х 28 42 0,48 0,45 0,45 0,33
28 - 23 6 х 10,0 0,42 0,38 038 0,30
28 - 23 8 х 7 х 36 48 0,73 0,69 0,69 0,46

125 180 250 355 30 - - 48 90 55 8 x 5 0 0,66 0,63 0,63 —

32 - 26 1 0 x 8 x 3 6 8 х 11,0 0,60 0,55 0,55 0,61
32 - 26 1,34 1,29 1,29 0,87

200 280 400 560 35 - 28 55 105 65 1 0 x 6 0 10 х 8 х 45 BM6-6g х 10,14Н 56 1,22 1,09 1,09 0,83
36 - - 10 х 13,0 1,18 1,04 1,04 —

— 38 32 1,08 0,96 0,96 0,72
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ю--jо
Продолжение

Номинальный враща
ющий момент (Н • м) 

для исполнений
d  (мм) для 

исполнений

А
мм

L (мм )для 
исполнений Размеры (мм) крепежных изделий для исполнений Масса (кг), не более, для 

исполнений

1 2 3 4

1; 2; 3

4 1; 2; 3 4

1 2 3 2; 3; 4

1 2 3 4
1-й ряд 2-й ряд

Штифт
(ГОСТ

3 129 -7 0 )

Шпонка
Винт (ГОСТ 

1476-93)
Кольцо
(ГОСТ

2833-77*)ГОСТ
23360-78*

ГОСТ
24071-97

Число крепежных изделий

2 2 2 1 1

280 400 560 800

— 38 32

60 120 80 10 х 65

10 х 8 х 50 10 х 13 BM6-6g х 10,14Н

60

1,66 1,55 1,55 1,17

40

42 36

12 х 8 х 50

BM8-6g х 12,14Н

1,57

1,48

1,50

1,32 1,02

400 560 - 1120 45

42

48

36

42

70 140 90 12x80

1 2 x 8 x 6 3

70

2,80

2,58

2,30

2,65

2,42

2,18

1,88

1,6014 х 9 х 63

560 800 - 1600 50

48

53

42

46

80 150 100 12x90

BM10 6g x 16,14H

80

3,89

3,71

3,44

3,72

3,54

3,25

2,75

2,4116 х 10 х 63

800 1120 - 2240 55

60

53

56

46

52

90 170 110 16 х 100 16 х 10x70 90

5,74

5,52

5,41

4,94

5,46

5,24

5,12

4,62

3,78

3,3618 х 11 х 70

1120 1600 - 3150

60

63

65

52

56

100 180 120 16х 110 18 х 11 х 80 BM10 6g x 20Д4Н 100

7,32

6,92

6,64

7

6,60

6,30

4,66

4,26
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метре муфты до 70 м/с — стальные 
муфты; от 8 до 20 ООО Н • м при окруж
ной скорости до 35 м/с — чугунные. 
Основные параметры, габаритные и 
присоединительные размеры муфт 
приведены на рис. 15.3 и в табл. 15.3.

Значения вращающего момента ука
заны для муфт с постоянными по зна
чению и направлению нагрузками. 
Если нагрузка переменная и момент 
периодически достигает двукратного 
увеличения, то значение номинального 
крутящего момента уменьшают в 
1,4 раза. При реверсивном вращении и 
переменной нагрузке значения номи
нального вращающего момента умень
шают в 1,96 раза.

Значения номинальных вращающих 
моментов приведены для муфт, изготов
ленных из стали 40 (ГОСТ 1050—88) или 
35 Л (ГОСТ 977-88) и чугуна СЧ20 
(ГОСТ 1412—85). Если применяют ма
териалы с более высокими механичес
кими свойствами, то допускается увели
чение вращающего момента до преде
лов, установленных расчетным путем.

Из общего количества болтов 7, стя
гивающих обе полумуфты 2 и J, полови
ну ставят в отверстия без зазора — в слу
чае необходимости их надо проверять на 
срез и смятие; а болты, входящие в от
верстия с зазором, вообще проверять не 
надо, так как момент от сил сцепления, 
возникающий при затяжке этих болтов, 
в расчет не принимается.

Полумуфты изготавливают в двух 
исполнениях: 1 — с цилиндрическими 
отверстиями для длинных концов ва
лов; 2 — с цилиндрическими отверсти
ями для коротких концов валов.

П р и м е р  о б о з н а ч е н и я  
фланцевой муфты, передающей но
минальный вращающий момент Т = 
= 16 Н • м, с диаметром посадочного от
верстия d =  12 мм; полумуфты в испол
нении 1 из стали:

Муфта 16-12-11 ГОСТ 20761-96.
То же при изготовлении полумуфт 

из чугуна:
Муфта 16-12-12 ГОСТ 20761-96.
Компенсирующие жесткие муфты. 

Они могут быть зубчатые, цепные, ку
лачковые, карданные и др.

З у б ч а т ы е  м у ф т ы .  Это уни
версальная разновидность компенсиру
ющих жестких муфт. Зубчатая муфта
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Рис. 15.2. Втулочные муфты (ГОСТ 24246—96):

а — штифтовая: 7 — втулка; 2 — штифт; б-— шпоночные призматические; в — шпоночные сегментные: 7 — втулка;
2 — винт; 3 — кольцо; 4 — шпонка; г — шлицевая: 1 — втулка; 2 — винт; 3 — кольцо

способна компенсировать любые по
грешности в соосности валов в достаточ
но большом диапазоне и состоит из двух 
зубчатых колес, жестко закрепленных на 
валах, и составного цилиндрического ба
рабана (рис. 15.4). На зубчатых колесах 
нарезаны наружные эвольвентные зубья, 
а на цилиндрическом барабане — внут-

Рис. 15.3. Фланцевая муфта:
1 — болт; 2, 3  — полумуфты

ренние, во впадины которых входят зу
бья внешнего зацепления. Для придания 
наружным и внутренним зубьям равно
прочное™ применяют коррекцию. Что
бы увеличить угол смещения осей соеди
няемых валов, внешние зубья колес вы
полняют сферическими и бочкообраз
ными.

Все детали изготовляют из сталей 45, 
40ХН, 45Л коваными, а при диаметрах 
более 150 м м — литыми. Зубья подвер
гают термической обработке — у быст
роходных муфт (v > 6 м/с) до твердо
сти HRC 45...50. У тихоходных муфт 
(v > 5 м/с) твердость зубьев понижен
ная (НВ 300). Для повышения долго
вечности и уменьшения потерь на тре
ние зубчатое зацепление работает в 
масле, которое заливают в барабан че
рез отверстие, закрываемое пробкой до 
нижней кромки уплотнений, установ
ленных на торцах. Благодаря универ
сальной компенсирующей и высокой 
нагрузочной способности, а также 
сравнительно малым габаритам зубча
тые муфты широко распространены.
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15.3. Фланцевые муфты (см. рис. 15.3)

Номинальный 
вращающий момент 

(Н- м) для муфт
d, мм D, мм 

не более

1, мм, не более /, мм, не более Масса, кг, не более 
(справочная)

для исполнений

стальных чугунных 1-й ряд 2-й ряд 1 2 1 2 1 2

16 8

11

12

14

16

18

-

80

30 25 63 53

1,2 1,1

40 28 84 60

31 16

16

18

20

22

19 90 1,6 1,4

50

60

36

42

104

124

76

83

63 31,5

20

22

25

28

24 100 2,8 2,5

125 63

25

28

30

32

35

36

—

110 4,5 4

80 58 170 120

160 80

30

32

35

36

38

130 7,5 5,9

250 125

32

35

36

40

45

38

42

135 8 7

110 82 230 170

35 —

36 — 80 58 170 120
— 38
40 — 9,5 8

400 200 — 42 140
45 — 110 82 230 170
— 48
50 -

18. Детали машин
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Продолжение

Номинальный 
вращающий момент 

(Н м) для муфт
d, мм Д  мм, 

не более

7, мм, не более /, мм, не более Масса, кг, не более 
(справочная)

для исполнений

стальных чугунных 1 -й ряд 2-й ряд 1 2 1 2 1 2

630 315

45

50

55

60

48

53

56

160 110 82 230 170 14,5 12,3

140 105 290 220

1000 500

50

55

60

70

53

56

63
65

71

170
110 82 230 170

19 16

140 105 290 220

1600 800

60
63

70

80

65

71
75

85

190 25,3 20

170 130 350 270

70 —
- 71 140 105 290 220

2500 1250 - 75 220
80 - 41 34
- 85 170 130 350 270
90 • -

Основные параметры их стандартизи
рованы ГОСТ 5006—80 для диаметров 
валов d =  40...560 мм и значений пере
даваемых вращающих моментов Т=  
=  40... 104 Н • м. Основные параметры 
зацепления показаны на рис. 15.4, а ос
новные размеры и характеристики при
ведены в табл. 15.4.

Если необходимо компенсировать 
большое смещение осей валов (е > 
> 0,02d), то увеличивают расстояния 
между зубчатыми венцами. В этом слу
чае используют зубчатую муфту с про
межуточным валом.

Упрощенной конструкцией зубча
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тых муфт являются цепные (рис. 15,5 и 
табл. 15.5), состоящие из двух полу- 
муфт 1 и 2, замыкаемых бесконечной 
однорядной или двухрядной втулочно- 
роликовой цепью 3. Цепные муфты из
готовляют по ГОСТ 20742—93 в диапа
зоне диаметров валов */=20...100мм с 
номинальным вращающим моментом 
от 63 до 16 000 Н • м.

В табл. 15.5 даны значения номи
нального вращающего момента для по- 
лумуфт, изготовленных из сталей мар
ки 45 (ГОСТ 1050-88*) или 45Л (ГОСТ 
977—88), с твердостью рабочих поверх
ностей зубьев HRC 40...45.

г ш ш Ш о т о Ь П е .ш



В — В увеличено

5 увеличено ^увеличено Г—Г

R А

De | =  mz +  2m 

А' 1 “ е̂1
2с =  (0,5 и 0,25) * /77 для нормальной 
и повышенной точности. Более точные 
данные см. ГОСТ 5006-83*

Рис. 15.4. Зубчатая муфта 
(ГОСТ 5006-83*)

При использовании других материа
лов номинальный вращающий момент 
определяют расчетным путем.

К у л а ч к о в ы е  м у ф т ы .  Если в 
процессе эксплуатации привода воз
можны только осевые смещения валов, 
достигающие при большой длине валов 
относительно высоких значений, то для 
компенсации таких смещений устанав
ливают расширительные муфты. Одна 
из простейших конструкций таких муфт 
показана на рис. 15.6. Конструкция и 
принцип работы понятны из чертежа.

Материал для изготовления муфт — 
сталь 45 или 40Х, центрирующая втулка 
изготовлена из чугуна СЧ21.

Примерное соотношение основных 
размеров D=2,5d\ DX = Q,5D\ L = 3,5d; 
b = 0 J d . Осевой зазор е = 0,1 d +  3...5 мм.

Среднее давление на рабочих поверх
ностях кулачков (МПа)

(15.4)

где F — окружная сила на среднем диаметре ку
лачков Dcр, Н;

15.4. Зубчатые муфты (ГОСТ 5006—83*)

Номинальный 
вращающий 

момент, Н- м

Размеры, мм
Частота 

вращения, мин-1, 
не более

d;d, D 4 D2 L, не / с, не 
более В

Масса, кг, 
не более

не более более

1000 40 145 105 60 12 90 6,7
1600 55 170 125 80 174 82 12 15 80 9,2
2500 60 185 135 85 75 10,2
4000 65 200 150 95 220 105 20 62 15,2
6300 80 230 175 115 270 130 18 55 22,6

10 000 100 270 200 145 340 25 47 36,9
16 000 120 300 230 175 345 165 25 30 40 62,5
25 000 140 330 260 200

415 200
35 100

40 000 160 410 330 230 30 35 29 164,3
63 000 200 470 390 290 500 240 35 40 20 228

18*
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Рис. 15.5. Цепная муфта (ГОСТ 20742-93):
1 , 2 — полумуфты; 3 — цепь

£) _ Д  + ^ 2- F.=иС р ~ - j t
2Тп
Аср

Здесь Тр — расчетный вращающий момент, Н • м; 
г —число кулачков на каждой полумуфте; А — пло-

щадь рабочей поверхности, мм2; 1- (Ь - 2 е ) ;

[р\ — допустимое давление для материала, из 
которого изготовлены кулачки (полумуфты); 
для указанных выше марок стали [р] =  15... 
25 Н/мм2 = 15...25 МПа.

К у л а ч к о в о - д и с к о в ы е  
м у ф т ы .  Для компенсации радиаль
ного смещения валов в пределах до
0,04d (где d — диаметр вала), а также 
незначительных угловых смещений до 
0°30' применяют кулачково-дисковую 
муфту (рис. 15.7 и 15.8) (называют ее 
также крестово-кулисной, с плаваю
щим диском, Ольдгема и т.д.). Муфта 
состоит из двух полумуфт 1 и 4 (см. рис.
15.8) с диаметральными пазами и диска 
2 с кулачками, расположенными крес
тообразно по обе стороны дисков. Ку
лачки плотно входят в пазы полумуфт.

При радиальном смещении валов диск 
совершает сложное движение со сколь
жением в пазах; для снижения трения 
рабочие поверхности следует смазы
вать; сопряжение выступов с пазами 
выполняют с гарантированным зазо
ром. Муфта закрывается кожухом 3.

Во избежание больших инерцион
ных нагрузок такие муфты допускает
ся применять для соединения валов 
диаметром 16...100 мм, когда номи
нальный вращающий момент состав
ляет 16...4000 Н • м. Из-за действия на 
диск значительной центробежной силы 
предельная частота вращения муфты 
ограничена пределами 100...250 мин-1. 
Меньшее значение частоты вращения 
соответствует большим диаметрам 
(D > 200 мм). Так как при работе муф
ты возникает трение на поверхностях 
кулачков и пазов, необходимо при
ближенно оценить значение ее коэф
фициента полезного действия.

15.5. Цепные однорядные муфты (ГОСТ 20742—93)

том, н •
н м п, мин-1

Размеры, мм
Цепь (ГОСТ 13568-75) Число звеньев 

цепи Масса, кг
m̂in D L / h

63 1620 20 110 102 36 1,3 П р -19 ,05-3180 12 3,2
125 1380 25 125 122 42 10 4,4

250 1200 32 140 162 58 1,8 П р-2500 ,4-6000 12 5,05

500 1020 40 200 222 82 2,0 П р -31 ,75-8850 14 14,3
1000 780 50 210 224 82 3,5 19,5
2000 63 280 284 105 12 34,5
4000 720 80 310 344 130 3,8 П р -50 ,8-22680 14 49
8000 540 100 350 424 165 16 71,45
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Рис. 15.6. Расширительная кулачковая муфта Рис. 15.7. Устройство крестово-кулисной муфты

л - i —
(3...5)/е

D
(15.5)

где / — коэффициент трения на поверхностях ку
лачков и пазов; е — эксцентриситет, равный ра
диальному смещению осей валов; D — наружный 
диаметр муфты.

Потери на трение в пазах обычно 
составляют 5...7 %.

Материал для изготовления деталей 
муфты сталь 45. Боковые поверхности 
кулачков и пазов должны иметь твер
дость в пределах Н Р С45...50. Основные 
размеры кулачково-дисковых муфт при
ведены в табл. 15.6.

Выбранную муфту, в случае необхо
димости, проверяют по максимальному 
давлению на рабочих поверхностях ку
лачков

1271
РL т я у [h (2D + d)(D + d)] =М’(15.6)

где h — высота кулачков (рабочая), мм; D — на
ружный диаметр муфты, мм; d — диаметр вала, 
мм; [р] —допустимое давление, для закаленной 
стали марки 45 оно составляет 15...25 Н/мм2

Основные размеры и характеристи
ки кулачково-дисковых муфт приведе
ны в табл. 15.6.

Компенсирующие упругие муфты. Прак
тически все сельскохозяйственные ма
шины с активными рабочими органами 
характеризуются переменными нагруз
ками, т. е. значение вращающего мо
мента Т меняется с большой частотой и 
в широком диапазоне

ТJ J  — гпах

металлические. Упругие элементы вхо
дят в трансмиссию в виде самостоя
тельных или встроенных в муфту сбо
рочных единиц. В приводах сельскохо
зяйственных машин целесообразно 
применять упругие муфты. Для упругих 
муфт важное значение имеют характе
ристики упругих свойств: крутильная 
жесткость CKD или податливость Ако, а
также демпфирующая способность (р.

Демпфирующая способность упру
гих муфт характеризуется величиной 
энергии, необратимо поглощаемой в 
процессе деформации упругих элемен
тов и переходящей в конечном счете в 
теплоту. Если при нагружении муфты 
зависимость между вращающим мо
ментом Т и углом относительного сме
щения полумуфт ф изменяется по кри
вой Оат (рис. 15.9), а при разгрузке — 
по кривой тЬО, то площадь 0ат ^\0

Тип ^исполнения 1 и 2 
1 2  3 4

=4...8.

Частичное демпфирование пиковых 
значений момента возможно; при этом 
вводят в кинематическую схему упру
гие элементы — металлические или не- Рис. 15.8. Кулачково-дисковая муфта
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15.6. Кулачково-дисковые муфты (см. рис. 15.8)

Номинальный 
вращающий 

момент, Н • м

d, мм Д  мм, 
не более

L, мм /, мм /,, мм

Радиальное 
смещение 

соединяемых валов, 
мм, не более

Тип

1,2 1 2

Исполнение

1-й ряд 2-й ряд 1 2 1 2 1 2

16
16
18

— 120

- 75 - 30 - 16

0,631,5

16
18

19 130
20
22

—

- 90 - 38 - 22

63

20
22

24 140

1,0
25
28

—

- 105 - 44 - 24

125

25
28

—

150
32

30

35 185 140 82 60 58 36

250

32

36
35

38
190

1,6

40

45
42 245 190 112 84 82 54

100
40

45

38 185 140 82 60 58 36

42

48

245

305
315

190

235
245

112

142

84

107

82

105

54

70

2,0

2,0

630

45

50

56

63

48

52
55

60

235

235

50 —

— 52 245 190 112 84 82 54
— 55

1000 56 — 265
— 60 305 235 2,6

63 —

— 65 315 245
— 70
71 -
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Рис. 15.9. Жесткость упругих муфт Рис. 15.10. Упругая кулачковая муфта со звездоч-

определяет энергию, затраченную на 
деформацию упругих элементов муфты 
при нагружении, а площадь 0Ьт у\0 — 
энергию, возвращенную муфтой при 
разгрузке. Разность указанных площа
дей, очерченная кривой, называется 
петлей гистерезиса, которая характери
зует потерянную энергию, необратимо 
поглощенную муфтой за один цикл 
(нагружение — сжатие). Физически по
тери энергии за один цикл объясняют
ся для неметаллических упругих эле
ментов внутренним трением и соответ
ственно тепловыделением. Потери энер
гии зависят от объема деформируемого 
упругого элемента. При металлических 
пружинах рассеивание энергии тоже 
определяется внутренним трением, а 
при наборных (типа рессор) — главным 
образом внешним трением пластин, но 
вместе с тем имеет место и внутреннее

трение, величина которого мала, так 
как толщина пластин небольшая. При 
небольших и средних нагрузках приме
няют преимущественно муфты с неме
таллическими (чаще всего резиновы
ми) упругими элементами, работающи
ми на сжатие, сдвиг или более сложную 
деформацию. Такие муфты относитель
но просты и характеризуются высокой 
демпфирующей способностью, но име
ют меньшую нагрузочную способность 
по сравнению с пружинными муфтами, 
так как неметаллические упругие эле
менты недолговечны и с течением вре
мени меняют свои механические харак
теристики.

У п р у г и е  м у ф т ы  с о  з в е з 
д о ч к о й  — разновидность кулачко
вых муфт, у которых рабочие поверхно
сти кулачков разделены резиновой 
звездочкой (табл. 15.7 и рис. 15.10).

15.7. Упругие кулачковые муфты со звездочками (см. рис. 15.10)

Номинальный 
вращающий 

момент, Н • м
Угловая скорость Размеры, мм
со, рад/с, не более d И И D

16 400
12; 14 

16; 18

25

28

71

77
53

31,5 315
16; 18; 19

20; 22

28

36

77

93
■71

63 235
20; 22; 24 

25; 28

36

42

100

112
85

125 210
25; 28 

30; 32; 35; 36

42

58

112

144
105

250 160
32; 35; 36; 38 

40; 42; 45

58

82

147

195
135

400 140
38

40; 42; 45; 48

58

82

152

200
166

П р и м е ч а н и я :  1. Изготовляют муфты двух исполнений: 1 — на длинные концы валов ; 2 — на 
короткие. 2. В пределах одного вращающего момента допускается сочетание полумуфт исполнений 1 и 
2 с различными диаметрами.
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Муфта имеет небольшие размеры и от
носительно малый маховой момент, но 
при соединении валов требуется доста
точно высокая соосность (е < 0,01 )d.

Работоспособность муфты обуслов
лена прочностью звездочки, которая 
оценивается напряжениями смятия

27:
zhDcp0 ,5 (D -d)

Ф с м ] ,  (15.7)

где Гр — расчетный момент, Н • мм; z — число 
пластин в звездочке; h — высота кулачков (шири
на звездочки), мм; Dcp — средний диаметр, мм;

А Р=D + d D — наружный диаметр, мм; d — диа
метр отверстия, мм: [осм] —допустимое значение 
напряжений смятия для резиновой звездочки; 
[асм] = 200...250 Я/мм2 = 200...250 МПа.

Разновидности таких муфт — муфты 
с резиновыми пластинами (рис. 15.11, а) 
и с резиновыми шарами (рис. 15.11, б). 
Муфта с шаровидными упругими эле
ментами характеризуется переменной 
жесткостью.

У п р у г а я  в т у л о ч н о - п а л ь ц е 
в а я  м у ф т а  (рис. 15.12) широко рас
пространена в приводах с электродви
гателем. Полумуфты не имеют непос
редственного металлического контакта. 
Вращающий момент передается паль
цами, жестко закрепленными на одной 
полумуфте; на пальцы надеты резино
вые втулки (или набор колец). Такие 
муфты допускают значительный осевой 
разбег (до Д = 15 мм), но относительно 
небольшое радиальное смещение (е =

= 0,3...0,5 мм) и угол перекоса валов 
(а < 1°). При больших монтажных по
грешностях и наличии вибраций рези
новые втулки быстро изнашиваются, по
этому втулочно-пальцевые муфты при
меняют в приводах, смонтированных на 
жестких литых или сварных рамах.

Поверхности площадок рамы, на ко
торые установлены электродвигатель и 
редуктор, обрабатывают на строгаль
ных или фрезерных станках. Обработке 
подлежат специально предусмотренные 
на точках крепления бобышки (на ли
той раме) или платики (на сварных ра
мах). Если механическую обработку 
рамы не проводят, то точность монтажа 
достигается прокладками.

На втулочно-пальцевые муфты рас
пространяется ГОСТ 21424—93 (табл.
15.8). Такие муфты можно использо
вать при значениях вращающего мо
мента от 6,3 до 16 000 Н • м и диаметрах 
соединяемых валов 9... 150 мм и при ок
ружной скорости v < 30 м/с.

Стандартом предусмотрено два ис
полнения: тип I — с цилиндрической 
расточкой отверстий, тип II — с кони
ческой.

В стандарте приведены значения пе
редаваемого момента для полумуфт, из
готовленных из чугуна СЧ-20. Материал 
пальцев — сталь 45. Упругие элементы 
изготовлены из резины со следующими 
механическими свойствами: предел 
прочности при разрыве — не менее 
8 МПа; твердость (ГОСТ 263—93) 60...75 
условных единиц.

Рис. 15.11. Упругие кулачковые муфты:
а — с упругими пластинами; б — с упругими шарами
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Муфта типа I Муфта типа II
L

О,

Рис. 15.12. Упругая втулочно-пальцевая муфта (ГОСТ 21424—93)

15.8. Упругие втулочно-пальцевые муфты (ГОСТ 21424—93)

Номинальный 
вращающий 

момент Т, Н • м
d,

мм
А
мм

Z, мм /, мм

мм
Число
паль
цев

п,
мин-1

В,
мм

к
мм мм 4 .мм 4 .мм мм

Длин
ные

концы
валов

Корот
кие

концы
валов

Длин
ные

концы
валов

Корот
кие

концы
валов

31,5

10
16
18 90 84 60

40 28

63

4

6350

4 28 16

30
32

20 20
20
22

104 76 50 36

36
38

63
20
22 100 71 6 5700

36
40

25
28 124 88 60

80

42

60

45
48

125
25
28
32
36

125 125

165

89

125

90 4 4600

5 42 18

45
50
56
60

28250
32
36 140

110 85
105 6 3800

56
63

40
45

225 175 71
75

500
40
45
50
56

170 225 175 110 85 130 8 3600 5

56

18
71
80 28 32
90
95

1000
50
56 210

226 176
160 2850 6 24

90
100 36 40

63 286 216 140 105 110

П р и м е ч а н и е .  В пределах одного номинального вращающего момента допускается сочетание 
полумуфт разных типов и исполнений с различными диаметрами посадочных отверстий.
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Размеры элементов муфт, указанные 
в стандарте, определены при достаточ
но большом запасе прочности, поэтому 
проверочный расчет обычно выполня
ют в случае необходимости только для 
пальцев и втулок.

Пальцы втулочно-пальцевой муфты 
проверяют на изгиб:

° и = ^ г Ф и ] , (15.9)

где Ми — изгибающий момент, действующий на 
консольно закрепленный палец; Н • мм; W — мо
мент сопротивления, мм3; [аи] — допустимые на
пряжения изгиба для материала, из которого из
готовлены пальцы, Н/мм2.

Втулки проверяют на давление 
(МПа)

dJn
Ф ] , (15.10)

где Ft — окружная сила, действующая на диаметр 
D расположения осей пальцев; D =  (2,5...3)d. 
Здесь d — диаметр отверстия; dn — диаметр паль
ца; </п = (0 ,3 ...0 ,5К  /п — длина втулки, численно 
равная длине пальца: /п = (0,8...0,85)/2.

У п р у г и е  м у ф т ы  с т о р о о б 
р а з н о й  о б о л о ч к о й  (рис. 15.13) 
характеризуются большей компенсиру
ющей способностью: осевым разбегом 
А  < 4 мм, радиальным смещением е < 
< 2 мм и угловым смещением а  < 3°. Как 
видно из рис. 15.13, муфты допускают 
два исполнения — с наружным (рис.
15.13, а) и внутренним (рис. 15.13, б) 
исполнением частей тора. Муфта с

внутренним исполнением части тора 
имеет меньшие габариты и маховой мо
мент, в результате чего уменьшаются 
центробежные силы. Это позволяет 
применять муфту при большей окруж
ной скорости. Основные размеры муфт 
с торообразной оболочкой приведены в 
табл. 15.9.

Муфты данного типа применяют в 
конструкциях, где трудно обеспечить 
соосность соединяемых валов при на
личии переменных нагрузок.

Радиальную нагрузку, действующую 
на вал, определяют из выражения:

F, = 0,45 T/D. (15.10)

У п р у г и е  м у ф т ы  с м е 
т а л л и ч е с к и м и  п р у ж и н а м и  
характеризуются повышенной нагру
зочной способностью. Стальные пру
жины (витые или пластинчатые) сохра
няют свои упругие свойства более дли
тельное время по сравнению с неметал
лическими упругими элементами и 
могут иметь постоянную или перемен
ную жесткость.

Постоянную жесткость обеспечива
ют витые пружины, работающие на ра
стяжение и сжатие, или пластинчатые 
пружины, работающие на изгиб, или 
стержневые пружины (торсионы), ра
ботающие на кручение.

Примером муфт постоянной жест
кости могут быть муфта с витыми пру
жинами (рис. 15.14) или муфты, встро
енные в зубчатые колеса, звездочки 
(рис. 15.15).

Рис. 15.13. Муфта с торообразной оболочкой:
а — наружное исполнение части тора; б — внутреннее исполнение части тора
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Примерное соотношение размеров: 
D0 = (4...5)d; L -  (3,5..A)d-, число пру
жин z — 6...12.

Окружная сила, которая сжимает 
пружины,

F,=2T /D 0. (15.11)

Пружины подбирают из числа стан
дартных и рассчитывают по нагрузке 
Fn, воспринимаемой одной пружиной,

Fu = F t/z. (15.12)

При расчете следует учитывать, что 
вращающий момент нужно принимать 
максимальным, возникающим при пике 
передаваемых нагрузок. Витки пружи
ны в процессе работы не должны смы
каться, в противном случае упругая 
муфта обращается в жесткую.

Упругие муфты с плоскими пружи
нами наиболее часто применяют для 
обеспечения переменной жесткости.

На рис. 15.16 показана одна из кон
струкций таких муфт, состоящая из на
ружной и внутренней полумуфт и паке
тов радиальных пластинчатых пружин. 
На внутренней полумуфте пакеты ра
диальных пластинчатых пружин за
креплены неподвижно (консольно). В 
наружной полумуфте пакеты пластин
чатых пружин свободно входят в ради
альные трапециевидные пазы с углом 
профиля а.

При относительном повороте полу
муфт пакеты пластин изгибаются, обра
зуя углы cpi, ф2 и т.д. При этом точка 
приложения окружной силы Ft переме
щается к центру вращения, т. е. умень
шаются расстояния /, /ь /2 и т.д., т. е. 
меняется величина изгибающего мо
мента на пакетах пластинчатых пружин. 
Происходящее при этом скольжение 
пластин с трением способствует демп
фированию колебаний нагрузки. Под
бирая соответствующие профили трапе
ции радиальных пазов, можно менять 
характеристики переменной жесткости.

Полумуфты изготовляют из углеро
дистой или легированной стали с по
следующим термическим упрочнением 
пазов до твердости HRC 42...48.

Пластинчатые пружины изготовляют 
из сталей 65Г, 60С2Х и др. Примерное 
соотношение основных размеров таково: 
D = (3..A)d; Z = (2,5...3K В =  (0,5...0,6)tf;
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Рис. 15.14. Упругая муфта с витыми пружинами

радиальный зазор а = (0,1...0,2)d. Пакет 
пружин рассчитывают исходя из усло
вия прочности пластинок на изгиб 
(рис. 15.17).

FK \  1 
СТи=Й// [ н]’ (15.13)

где У7, — окружная сила, Н; / — число пластин; 
bS2W =- • момент сопротивления одной плас-

Рис. 15.15. Упругая муфта с витыми пружинами, 
встроенная в зубчатое колесо:

1 — венец зубчатого колеса; 2 — ступица зубчатого 
колеса; 3 — радиальные витые пружины

284

тины. Здесь Ь — ширина пакета пластинчатых 
пружин, мм; S — толщина пакета пластинчатых 
пружин, мм.

Подставляя значения момента со
противления в формулу (15.13), можно 
получить выражение для определения 
толщины пакета пластинчатых пружин:

I 6Ftl 
Ы[а и]‘

Предохранительные муфты. Они пред
назначены для отключения привода 
при перегрузках, возникающих в рабо
чих органах машины.

Максимальный вращающий момент 
Гтах, который может передавать пре
дохранительная муфта,

Т^номР, (15.14)
где Гном — номинальный передаваемый вращаю
щий момент привода, на котором установлена 
муфта; р — коэффициент запаса, выбирается в 
зависимости от динамической нагруженности 
рабочей машины; (3= 1,15...1,4.

Предохранительную муфту целесо
образно устанавливать на том участке 
кинематической цепи, который порож
дает перегрузки. Однако это не всегда
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Рис. 15.16. Упругая муфта с радиальными плоскими пружинами:

1 — пакет пластинчатых пружин; 2 — наружная полумуфта; 3 — внутренняя полумуфта

возможно, так как габариты муфты, ус
танавливаемой в зоне низкой частоты 
вращения и больших значений вращаю
щего момента, оказываются зачастую 
непомерно большими, поэтому в реаль
ных условиях нередко приходится рас
полагать предохранительную муфту меж
ду электродвигателем и редуктором.

Существует большое количество пре
дохранительных муфт, но все они могут 
быть разделены на две группы: с разру
шающимися элементами и без разру
шающихся элементов. Муфты, в кото
рые встроены элементы (штифты, 
шпонки, шпильки и т. д.), разрушаю
щиеся при перегрузках, восстанавлива
ют свою работоспособность после уст
ранения причин перегрузки и после 
замены разрушенных элементов. Для 
замены разрушенных элементов необ
ходимо провести ряд операций с затра
той достаточно большого времени, сил 
и средств.

Предохранительные муфты без раз
рушающихся элементов (кулачковые, 
фрикционные и т. д.) автоматически 
восстанавливают свою работоспособ
ность после устранения причин пере
грузки.

Из числа предохранительных муфт с 
разрушающимися элементами наибо
лее часто применяют м у ф т ы  со 
с р е з н ы м  ш т и ф т о м  (рис. 15.18). 
Такие муфты используют в машинах с 
редкими случаями перегрузки. Это

муфты, встроенные в зубчатое колесо, 
звездочку или шкив ременной переда
чи. Муфта состоит из двух полумуфт. 
Обе полумуфты расположены на валу 1 
(рис. 5.19, а). Полумуфта 2 соединена с 
валом шпонкой, полумуфта 6 насажена 
на вал свободно. С деталью (зубчатое 
колесо, шкив или звездочка), располо
женной на удлиненной ступице полу
муфты 6, она соединена шпонкой. 
Вращающий момент от ведущей полу
муфты 2 к ведомой 6 передается через 
цилиндрический штифт (один или не
сколько) диаметром d, расположенный

Рис. 15.17. Положение пружины:
а — начальное при T » 0; б — промежуточное; в — конеч
ное при T = Tmax; г — характеристика муфты переменной 

жесткости (А/и — изгибающий момент)
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Рис. 15.18. Устройство предохранительной муфты 
со срезным штифтом

во втулках 3 и 5. Чтобы обеспечить чет
кий срез, втулки изготовляют из стали 
40Х с термообработкой до твердости 
HRC 50...60. При перегрузке штифт 
разрушается и полумуфты свободно 
вращаются одна относительно другой. 
Во избежание повреждений торцев по
лумуфт заусенцами срезанного штифта 
на торцах полумуфт предусмотрены 
кольцевые канавки шириной / и глуби
ной g. Вместо гладких штифтов можно 
применять штифты с проточкой в месте 
предполагаемого среза. Эти кольцевые 
проточки повышают точность срабаты
вания муфты и облегчают удаление раз
рушенных штифтов. Разрушающие 
штифты изготовляют из сталей 45, 50.

Диаметр штифта d можно опреде
лить из условия прочности его на срез:

4 F  4 К
Тр„=— т-<[тв],и л и  dmT> —j—j, (15.15)ср

........... “ " 1 Ф . Г

где тср — касательные напряжения, Н/мм2.

Окружная сила
Тг  _ 1 шах

' R ’
где R — радиус, на котором располагается ось 
срезного штифта, мм.

Если муфта конструктивно выпол
нена невстроенной в шкив, звездочку 
или зубчатое колесо, то ее изготовляют 
так, как показано на рис. 15.19, б. Ос
новные размеры муфты со срезным 
штифтом приведены в табл. 15.10.

Муфта со срезным штифтом неудобна 
в приводах с резкими колебаниями вели
чины вращающего момента, так как час
то срабатывает, после чего требуется до
статочно много времени для восста
новления ее работоспособности. В таких 
условиях целесообразно применять пре
дохранительные муфты, которые восста
навливают свою работоспособность ав
томатически после устранения причин, 
вызвавших перегрузки в приводе.

К у л а ч к о в ы е  м у ф т ы  — это пре
дохранительные муфты без разрушаю
щегося элемента. Вращающий момент 
передается кулачками трапециевидной 
формы, которые выполнены на фланцах 
ведущей и ведомой полумуфт 
(рис. 15.19), прижимаемых одна к дру
гой центральной пружиной или несколь
кими пружинами, расположенными по 
окружности среднего диаметра кулачков. 
Усилие пружины Fup должно быть доста
точным для передачи номинального вра
щающего момента. Если вращающий 
момент становится больше расчетного

где к =  1,15...1,5,

15.10. Основные размеры муфты со срезным штифтом (см. рис. 15.19), мм

Срезающая сила 
(минимальная) d dx di К А В а b с е / g

690
1275

1,5
2

М16 5 10 22 16 10 12 11 5 8 1

2850
5200
8100

3
4
5

М20 8 15 30 25 12 18 17 8 10 1,5

11 770 
20 600 
32 360

6
8 МЗО 12 25 50 45 22 28 26 19 16 2

55 000 
83 400 
130 000

13
16
20

М48 18 40 75 64 33 42 39 25 28 3

* Предельное отклонение по #7.
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осевые составляющие усилии на ку
лачках сжимают пружину и кулачки 
выходят из соприкосновения, т. е. 
прекращается передача вращающего 
момента от ведущей полумуфты к ве
домой, тем самым предохраняя при
вод от перегрузок. Срабатывание 
муфты сопровождается характерным 
треском.

Кулачки изготовляют из материа
ла, обеспечивающего высокую поверх
ностную твердость; как правило, это 
сталь 20Х, цементируемая и закален
ная до твердости HRC  56...62 или 
сталь 40Х, закаленная ТВЧ до той же 
твердости.

В зоне соприкосновения кулачков 
при передаче окружной силы Ft возни
кает сила нормального давления:

F„ = F,
cosa (15.16)

где Ft :̂ с
Drr

L, и осевая сила Qh которая в рабо

чем состоянии муфты уравновешена усилием 
пружины

<2, = ^ ёа. (15.17)

При возрастании вращающего мо
мента до расчетного значения Гр ок
ружная сила увеличится до Fv:

27;
F  = __ £-■

р D 1^ср

при этом кулачки должны выходить из 
соприкосновения, т. е. подпружинен
ный фланец с кулачками должен пере
меститься на высоту кулачка h.

Осевую составляющую при выклю
чении муфты Q2 определяют с учетом 
трения на рабочих поверхностях кулач
ков и в направляющих при осевом пе
ремещении фланца с кулачками:

Q2=f0 , (15.18)

где a =  30...45°— угол профиля кулачков; 
р = 2...5 ° — угол трения; / — коэффициент тре
ния скольжения фланца с кулачками по валу; 
/= 0 ,1 .  ..0,15.

Рис. 15.19. Предохранительная муфта со срезным 
штифтом:

а — может быть встроена в зубчатое колесо, шкив ре
менной передачи или звездочку цепной передачи; б — 

выполнена невстроенной

Пружины устанавливают с предва
рительным сжатием на величину Х\9 ко
торое обеспечивает создание усилия Q\\

1 Л 5 (15.19)

А, пружины, мм; / — 
G =  8* 104 Н/мм2 — мо- 

пр —диаметр проволоки,
число рабочих витков; 
дуль сдвига для стали; dx 
из которой изготовлена пружина.

При срабатывании муфты подпру
жиненный фланец с кулачками должен 
переместиться в осевом направлении 
на высоту кулачков; тогда пружины 
должны сжиматься дополнительно на 
эту величину и суммарная величина 
сжатия пружин

* О Л  Р/
Gdп4р

(15.20)

При восстановлении работоспособ
ности муфты сила £?з должна быть дос
таточна для ее включения:
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Б -Б

Рис. 15.20. Предохранительная кулачковая муфта 
и виды исполнения отверстий в полумуфтах ГОСТ 

15620-93

Qh=Fp tg (a + p ) + f^ j - (15.21)

Для обеспечения нормальной рабо
ты муфты должно соблюдаться условие:

Q2> Qi и  Q2 > Q3.

На кулачковые предохранитель
ные муфты общемашиностроитель
ного применения распространяется 
ГОСТ 15620-93.

V

\ \ л

I цт
а1г

Ц - JL IW3 с
S 3  r i

i QJ

Конструкция и виды исполнения 
предохранительных кулачковых муфт 
показаны на рис. 15.20, а основные гео
метрические параметры их приведены 
в табл. 15.11.

Предусмотренные ГОСТ 15620—93 
муфты можно применять для соедине
ния валов, а так же как муфты, встро
енные в зубчатые колеса, шкивы ре
менных передач или звездочки цепных 
передач, для чего в конструкции муфт 
предусмотрены посадочные поверхнос
ти со шпоночными пазами.

Существуют и нестандартные реше
ния встроенных предохранительных 
кулачковых муфт. Один из примеров 
таких конструкций кулачковой муфты, 
встроенной в колесо, представлен на 
рис. 15.21. Могут быть определены ос
новные геометрические параметры: на
ружный диаметр кулачков D >2d,  где 
d — диаметр вала; ширина кулачка 
bK=  (0,12...0,15)D; средний диаметр ку
лачков Dcр = D — Ьк; высота кулачка 
/1К = (0,5...0,6)6К.

Конструктивной разновидностью 
кулачковых муфт можно считать пру-

Рис. 15.21. Предохранительная кулачковая 
муфта, встроенная в зубчатое колесо

Рис. 15.22. Виды сопряжений шариков с рабочими 
поверхностями:

а — контактирующие шарики; б — с призматическими 
пазами; в — с конической поверхностью; г — с тороид- 

ной поверхностью
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15.11. Предохранительные кулачковые муфты (ГОСТ 15620—93)

Номинальный 
крутящий 

момент, Н • м

Размеры, мм
Допустимая

частота
вращения,

мин-1

Масса, 
кг, не 
более

d, для 
исполнения

4
D, не 
более

L, не 
более

/, для 
исполнения /,, не 

более Ь h /
1 2 3 1 2 и 3

4,0
8

9
10

- - 32 36

63

20 12 3 3 1,8 27 0,31

23 —

6,3
9
10 

11
- - 38 48

20 —
14 4 4 2,5

21

0,48

10,0
12
14 14

12

48 56
75 30 25 16

5 5 3,0
0,83

16,0
12
14
16

14
16

12
14
15

80 18 17 0,87

49 28
14 14 14 30 25

25,0 16 16 15 85 21 1,55

18 — 17 56 71 40 28 6 6 3,5 13

40,0 18 - 17 105 24 1,74

жинно-шариковые муфты, в которых 
вместо выступов в виде кулачков при
меняют шарики. Пружинно-шарико- 
вые муфты просты в изготовлении бла
годаря использованию стандартных 
шариков, которые имеют точные гео
метрические параметры и шерохова
тость поверхности которых минималь
на при высокой твердости. В процессе 
срабатывания пружинно-шариковой 
муфты шарики частично перекатыва
ются, т. е. трение скольжения частично 
заменяется трением качения. Все вы
шесказанное обеспечивает пружинно
шариковой муфте большую надежность 
и точность срабатывания, чем у кулач
ковых муфт.

На рис. 15.22 представлены возмож
ные виды сопряжения шариков с рабо
чими поверхностями второй полумуф- 
ты.

Соотношение основных размеров: 
диаметр окружности расположения 
центров шариков D = 2d, где d — диа
метр вала; диаметр шариков dm = 
= (0,3...0,5)d; высота выступающей час
ти шариков h =  (0,2...0,4)д?ш; зазор меж
ду подвижной и неподвижной полу- 
муфтами е0 =  1,5...2 мм; число шариков 
Z =  6...12.

19. Детали машин

Необходимое усилие пружины опре
деляется аналогично кулачковым муф
там:

а = А г.

Q3= fp

Qi = F,tga; 

t g { a - p ) + f ^

; (15.22)

В этих формулах: Fp — расчетное значение 
окружной силы, Н;

Fp= Тр/В;
р — угол трения между шариком и сопряженной 
поверхностью другой полумуфты; угол между 
векторами силы нормального давления Fn и рав
нодействующей R определяется из условия

р = arctg/;

/ — коэффициент трения; а -  
шарик.

-угол давления на

Основные параметры пружины оп
ределяют по той же методике, которую 
применяли при расчете кулачковых 
муфт. На пружинно-шариковые муфты 
общемашиностроительного примене
ния распространяется ГОСТ 15621—93.
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15.12. Предохранительные пружинно-шариковые муфты (ГОСТ 15621—93)

D
(справочный 
размер), мм

d, мм

Размер посадочных отверстий, мм
Число 

зубьев z

Размеры, мм
Пределы регулиро
вания вращающего 

момента, Н • м
Исполнение 1 Испролнение 2

4
L

(справочный
размер)

t
b d  + /, 4 4

45

12 4 13,8
14 11 3

в

36 70 14
2,5 ...3 ,5

14
5

16,3 4...5 ,5

16 18,3 16 13 3,5
45 80 18

6 ,3 ...8 ,5

60 18

6

20,8 — — — 10...13,5

75

20 22,8 22 18 5
55 95 22

16...21

22 24,8 — — — 25...33

90
25 28,3 32 26 6

8

65 110 30
40...53

28 31,3 63...84

105

32
10

35,3 38 32 6
75 130 36

100...181
36 39,3 — — —

120
40

12
43,3 48 42 8

85 150 45
160...216

45 48,8 — — —

140 50 14 53,8 54 46 9 100 179 55 250...332

садочные поверхности и шпоночные 
пазы.

Ф р и к ц и о н н ы е  м у ф т ы — 
это предохранительные муфты без раз
рушающегося элемента. По форме ра
бочих поверхностей они могут быть 
дисковые и конусные. Плавное сцепле
ние валов обеспечивают силы трения 
Fjp. Для нормальной работы любой 
фрикционной муфты необходимо со
блюдение двух условий.

1. Момент трения Гтр должен быть 
равен расчетному Гр или быть больше 
него

Тт,> $ Т ном= Т р.

Это условие работоспособности.
2. Давление на поверхностях трения 

не должно превышать допустимого 
значения для выбранного материала

р^[р1

Это условие износостойкости.

Простейшая дисковая муфта с одной 
поверхностью трения изображена на 
рис. 15.24. Здесь полумуфта 1 непод
вижно закреплена на ведущем валу, для 
увеличения трения на ней закреплена 
фрикционная накладка 2 (клеевое или 
заклепочное соединение). Полумуфта 3 
свободно перемещается в осевом на
правлении на ведомом валу. Для обес
печения возможности передачи враща
ющего момента от ведущего вала к ве-

Конструкция и виды исполнения 
пружинно-шариковых муфт приведены 
на рис. 15.23, а основные геометрические 
параметры — в табл. 15.12. Пружинно
шариковые муфты (ГОСТ 15621—93) 
можно применять для соединения ва
лов, а так же как встроенные в зубчатые 
колеса, шкивы ременных передач или 
звездочки цепных передач, для чего в 
конструкции муфт предусмотрены по-

Исполнение 1 Исполнение 2

Рис. 15.23. Предохранительная пружинно-шарико
вая муфта (ГОСТ 15621-93)
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домому, к полумуфте 3 необходимо 
приложить осевое усилие Q. Момент 
трения Ттр, который возникает на со
пряженных поверхностях ведущей и ве
домой полумуфт, определится по фор
муле:

Р^ном Ттр ^трЛщэ, (15.23)

где FTp — сила трения; Rnp - 
ус кольца трения;

- приведенный ради-

1 А3-А 3
пр 2  D f - D l

(15.24)

Для практических расчетов приве
денный радиус можно заменить на 
средний радиус ЛсР:

Я пр
р  _ А + А

=7<с р - ----- ------■ (15.25)

Чтобы ограничить условие неравно
мерности износа фрикционных накла
док, вследствие неравенства окружных 
скоростей, обычно соотношение на
ружного и внутреннего диаметров при
нимают равным

— =2...1,5.
А

(15.26)

Сила FTр на сопряженных поверхнос
тях полумуфт зависит от нормального 
давления, которое вызывается осевой 
силой Q. Таким образом,

Рис. 15.24. Схема простейшей дисковой фрикцион
ной муфты

Fjv= Of- (15.27)

Значение осевой силы Q ограничи
вается средним допустимым давлением 
на поверхности фрикционной наклад
ки и определяется по формуле:

Q=*A(D ? -D l)[ p \  (15.28)

Среднее допустимое давление [р\ на 
поверхности диска и коэффициент тре
ния зависят от материала, из которого 
изготовлена фрикционная накладка 
(табл. 15.13).

В конечном виде формула для опре
деления максимального момента тре
ния имеет вид:

Trp= ^(D ? -D t)[p ] fR np. (15.29)

Дисковые фрикционные муфты мо
гут быть и многодисковыми (рис. 
15.22). Многодисковая фрикционная

15.13. Коэффициент трения /  и допустимое давление [р] для фрикционных муфт

Трущиеся поверхности /
[р], Н/мм2, для муфт

конусных дисковых

Со смазкой Сталь по стали (закаленные) 0,08...0,10 — 0,3...0,6
Чугун по чугуну или стали 0,1...0,15 1... 1,2 0,3...0,6
Металлокерамика по стали 0,05...0,08 0,8...1,0 0,5...0,8
Бронза по чугуну или закален 0,05...0,08 0,2...0,5 0,2...0,5
ной стали
Сталь по текстолиту 0,15 _ 0,2...0,5

Без смазки Чугун по чугуну или стали 0,15 0,3...0,4 0,2...0,3
Асбестовая обкладка по стали 0,3 0,2...0,3 0,2...0,3
или чугуну
Ретинакс по стали или чугуну 0 ,3-1 ,0 ...1 ,5
Металлокерамическое покрытие 0,1...0,2 0,8... 1,0 0,8...1,0
по стали или чугуну

П р и м е ч а н и е .  Большие зн ач ен и я /и  [р] относятся к муфтам, пробуксовывающим редко и пе
редающим моменты в сравнительно узком диапазоне ((3< 1,3); меньшие зн ач ен и я /и  [р] следует при
нимать для часто пробуксовывающих муфт при сравнительно значительных колебаниях нагрузки 
(Р> 1,3).

1 9 *
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Рис. 15.25. Предохранительная фрикционная многодисковая муфта

муфта состоит из ведущей и ведомой 
полумуфт, в которых выполнены соот
ветственно наружные и внутренние 
шлицы. В пазы шлицев вставляются 
поочередно ведущие (наружные 3) и 
ведомые (внутренние 2) диски, причем 
ведущих дисков на один больше. Со
прикасающиеся поверхности ведущего 
и ведомого дисков образуют пару тре
ния. Муфта на рис. 15.25 имеет три ве
дущих диска, два ведомых (с фрикци
онными обкладками с обеих сторон);

2

число пар трения / = 4. Осевое усилие 
создается тремя пружинами 7, которые 
регулируются резьбовыми пробками. 
После регулировки пробки следует фик
сировать от самоотвинчивания.

Момент трения для многодисковой 
фрикционной муфты определяется ум
ножением момента трения однодиско
вой муфты на число пар трения /:

Tlv = ^ { t f - D 22 )[p\fRnpi. (15.30)

По условиям смазывания муфты мо
гут быть сухими (рис. 15.26) или мок
рыми (рис. 15.27). Масло служит для 
уменьшения износа дисков, расцепле
ния рабочих поверхностей и отвода 
теплоты. Мокрые муфты должны быть 
герметичными, что существенно ус
ложняет конструкцию и увеличивает

Рис. 15.26. Сухая дисковая муфта, встроенная Рис. 15.27. Мокрая многодисковая муфта, встро- 
в шкив клиноременной передачи: енная в шкив клиноременной передачи:

1 — пружина; 2 — шкив 1 — манжета; 2 — шкив

rusaulomobile.ru



Исполнение 1

Б - Б

Рис. 15.28. Предохранительная фрикционная муфта (ГОСТ 15622—96)

стоимость. Поэтому наибольшее при
менение имеют сухие муфты.

Предохранительные фрикционные 
муфты стандартизированы (рис. 15.28). 
ГОСТ 15622—96 распространяется на 
муфты общемашиностроительного при
менения, которые предназначены для

предохранения привода при передаче 
вращающего момента 6,3... 16 ООО Н • м в 
любом пространственном положении.

Основные размеры и характеристи
ки предохранительных фрикционных 
муфт по ГОСТ 15622—96 приведены в 
табл. 15.14.

15.14. Предохранительная фрикционная муфта (ГОСТ 15622—96)

d, мм /, мм, не 
более

Номинальный
вращающий

Исполнение
dr мм

А
мм,

L,
мм,

Исполне
ние /, мм, 

не 
более

Ь, мм И, мм t, мм
Частота

вращения, Масса,
момент Мк , 

Н • м кр 1
2 3

не
более

не
более 2

мин-1, не 
более

кг, не 
более

1-й
ряд

2-й
ряд

1 и 3

9 — - — 20 —
6,3 10 - - - 32 75 30 — 14 4 4 2,5 50 0,64

11 - - -

12 - - 12 80 16 0,68

10,0 14 — 14 14 50

12 - - 12 38 30 25 5 5 3,0 42

16,0 14 - 14 14 83 18 0,75

16 - 16 15 40 28

14 - 14 14 30 25

16 - 16 15 45 65 90 21 1,10

25,0 18

19
— 17 40 28
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Продолжение

d, мм /, мм, 
не более

Номинальный 
вращающий 
момент М , 

Н • м

Исполнение
d{, мм

А
мм,

А
мм,

Исполне
ние /, мм, 

не 
более

Ь, мм h, мм /, мм
Частота

вращения, Масса, 
кг, не 
более1 не

более
не

более
1 2

мин-1, не 
более

1-й 2-й 1 Ь и 3
ряд ряд

18 — — 17 45 40 28 6 6 3,5 25

— 19 — — 70 95 24 1,20

40,0 20
22

— 20
22

20
22

20 — 20 20 50 36

22 — 22 22

63,0 — 24 — — 55 85 120 28 8 7 4,0 17 2,00

25 — 25 25 60 42
— 24 — — 50 36

25 — 25 25 60 42

100,0 28 — 28 28 65 95 125 32 10 17 3,60

— 30 — 30 80 58

28 — 28 28 60 42 8 5,0

160,0 — 30 — 30 100 150 36 10 13 3,80

32 — 32 32 80 58

36 — — 35 70

250,0 — 38 38 38 120 160 42 10 10 5,00

40 — — 40 110 82

— 38 38 38 80 58

40 — — 40

400,0
45

42

48

42

48

42
45

90 145 180 48 14 9 5,5 7,60

45 — — 45 110 82 7
— 48 48 —

630,0 50
53 54

50 95 155 240 56 16 10 6,0 12,0

55 — — 55
50 — — 50
— 53 54 — 110 82

1000 55
56

— 55 120 170 270 67 18 И 7,0 6 16,5

60 — 60 60 140 105

63 — —

60 — 60 60
63 — — —

1600
70
71

65

75

65

72

65
70

75

140 200 285

140 105

75 22 14 7,5 30,0

70 — 70
71 — 72 —

2500 - 75 - 75 150 240 330 90 25 14 9,0 45,5
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Продолжение

Номинальный 
вращающий 
момент М  . 

Н • м Р

d, мм

dv мм
А

мм,
НС

более

L,
мм,
не

более

/, мм, 
не более

/, мм,
НС

более
Ь, мм И, мм /, мм

Частота 
вращения, 
мин-1, не 

более

Масса, 
кг, не 
более

Исполнение Исполне
ние

1
2 3 1 2

и 31-й
ряд

2-й
ряд

2500 80 — 82 80 150 240 330
170 130

90 25 14 9,0
6

45,5
— 85 — 85
90 — 92 90

4000

80

90
85

82

92

80
85
90 160 280 355

170 130
120 28 16 10,0 59,0

— 95 — 95
100 — 102 100 210 130

6300

— 95 — 95

180 350 375

170 130

150 32 18 11,0 88,5
100 — 102 100

210 165
110

105

120
112
112

110
120

10000
110

125
120

112

125

110
120 200 400 440 250 36 20 12,0 5 124,0

— 130 — 130 250 200

Предохранительные фрикционные 
дисковые муфты чувствительны к цент
ровке валов. Их часто применяют как 
встроенные в элементы передач: зубча
тое колесо, шкив ременной передачи 
или звездочку цепной передачи.

Конструкция фрикционной диско
вой муфты, встроенной в шкив клино- 
ременной передачи, приведена на 
рис. 15.29.

При проектировании нестандартных 
встроенных муфт нужно придержи
ваться примерно таких соотношений 
размеров:

наружный диаметр кольца трения 
D\ = (3...4)^, где ^  — диаметр вала; 

внутренний диаметр кольца трения
А = (о,5...о,б)А;

толщина дисков мокрой муфты
1.5...2.5 мм, а для сухих — 2,5...5 мм; 

толщина фрикционных накладок —
4...5 мм.

Конусные фрикционные муфты от
носительно просты по конструкции. 
Однако они имеют значительные габа
ритные размеры и, кроме того, для их 
использования требуются высокая со
осность соединяемых валов, точность 
и чистота изготовления рабочих по-

Рис. 15.29. Предохранительная фрикционная дис
ковая муфта, встроенная в шкив клиноременной 

передачи:
1 — шкив; 2 — пружина; 3 — диск со ступицей; 4 — вал; 
5 — шпоночное соединение; 6 — шайба концевая со сто
порным винтом; 7— манжета; 8 — нажимной диск; 9 — 

накладка; 10— защитные кольца
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Рис. 15.31. Конусная предохранительная фрикци
онная муфта:

1 — полумуфта с внутренним конусом; 2 — полумуфта с 
наружным конусом; 3  — центрирующее устройство; 4 — 
пружина; 5 — устройство для регулирования усилия 

пружины; 6 — фиксатор от осевого смещения

верхностей конусов. Различают мок
рые и сухие конусные муфты, которые 
могут работать соответственно со 
смазкой и без смазки трущихся повер
хностей.

5  6

/ /
.  1
ГГ & I -------------------------Гх

щ
1

- f

Простейшая конусная муфта изоб
ражена на рис. 15.30. Под действием 
осевой силы Fa, создаваемой пружи
ной на конусной поверхности, возни
кает распределенная нагрузка р , кото
рая вызывает силы трения, направлен
ные по касательной к окружности ко
нуса.

Рассматривая равновесие правой по- 
лумуфты, получим:

Fa = pbnDc pSin а;

VT=Tw =pfiА

Рис. 15.32. Предохранительная фрикционная муф
та с двойным конусом:

1 — ведущая полумуфта; 2 — пальцы; 3 — втулки; 4 — ве
дущий двойной конус; 5 — нажимной конус; 6 — ведо
мая полумуфта; 7— пружины; 8 — болты для регулиро

вания усилия пружины
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Решая систему уравнений, можно 
получить:

$ T = T IV Fa^ cp /  =Fa^ - f \
2 sina 2

где / '  — приведенный коэффициент трения, ко
торый увеличивается при уменьшении угла а.

Возрастание / '  позволяет увеличить 
модуль силы Fa, а следовательно, и мо
мент трения. Но уменьшение угла а  
может привести к заклиниванию муф
ты, поэтому на практике угол а  < 15°.

Конусная фрикционная муфта пока
зана на рис. 15.31. Соединяемые валы 
должны быть сцентрированы; для этой 
цели один вал имеет шип, а другой — 
отверстие, в которое входит шип. Для 
уменьшения трения в центрирующем 
устройстве предусмотрен подшипник 
скольжения.

Конусные муфты могут быть с двой
ным конусом (рис. 15.32).

15.3. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА 
И ПОДБОРА МУФТ

П р  и м е р  1. Для привода, схема 
которого показана на рис. 15.33, подо
брать упругую втулочно-пальцевую муф
ту (МУВП) для соединения рабочего 
вала с машиной. Из технического зада
ния на проектирование привода извест
но, что величина передаваемого рабочим 
валом момента Тр = 230 Н • м; частота 
вращения рабочего вала яр = 93мин-1; 
передаточное отношение редуктора ир = 
= и34 = 6,3; синхронная частота враще
ния электродвигателя пс = 1500 мин-1.

Электродвигатель выбираем по по
требной мощности
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Лобщ

где — мощность на рабочем валу;

Рр=Тршр - =230-^^=2238 Вт, Лобщ — общий коэф 

фициент полезного действия привода; Лобщ = 
= Л12Лз4Л2п.к =  0,95 • 0,97 • 0,992 =  0,903, л 12 =  0,95 -  
коэффициент полезного действия ременной пе
редачи; л 34 =  0,97 — коэффициент полезного 
действия редуктора; Лп.к = 0,99 — коэффициент 
полезного действия подшипников качения.

Тогда

223R
Р' =-------=2478Вт=2,478кВт,
дв 0,903

Выбираем по приложению 1 электро
двигатель общего назначения A100S4Y3, 
номинальная мощность которого Рдв = 
= 3 кВт при асинхронной частоте вра
щения «дв =  1435 мин-1.

Одноступенчатый цилиндрический 
редуктор выбираем по значению рас
четного момента на рабочем валу

Т’рас ч =  Трк =  230
к — коэффициент зап 
к =  1,2...1,4.

1,3 = 299 Н • М

tea (см. табл. 15.1);

По каталогу выбираем редуктор 
ЦУ-160, для которого допускается зна
чение вращающего момента до 1000 Н ■ м, 
диаметр быстроходного вала d§ = 45 мм, 
диаметр конусного тихоходного вала 
dT = 55 мм.

Предохранительную упругую втулоч- 
но-пальцевую муфту нужно выбрать по 
ГОСТ 21424—93 (табл. 15.8)— диаметр 
конусного отверстия под вал d6 = 
= 55 мм. Допустимый вращающий мо
мент 710 Н м ,  а допустимая частота 
вращения 380 мин-1. Необходимые раз
меры для вычерчивания муфты приве
дены в табл. 15.8.

П р и м е р  2. По данным примера
1 определить основные геометричес
кие размеры дисковой фрикционной 
предохранительной муфты, встроен
ной в ведомый шкив клиноременной 
передачи.

Из расчета клиноременной переда
чи получен диаметр ведомого шкива 
D2 =  355 мм, диаметр быстроходного 
вала d§ = 45 мм был определен для ре
дуктора типа ЦУ-160. Вращающий мо-

Рис. 15.33. Климатическая схема привода

мент, передаваемый ведомым шкивом 

Т2 = Ттщ2г\12 = 16,49 * 2,45 ■ 0,95 = 38,38 Н • м,

где

тДВ
^дв 2478-30:-Д=-=- ..- =16,49Нм

«общ = 1514 =2 4 5  

«34 6,3

ДВ
^общ=— =

1435
93 '

■15,4

В качестве прототипа принимаем 
конструкцию, приведенную на рис. 
15.29. Вращающий момент от шкива 1 
на быстроходный вал редуктора пере
дается диском фрикционной муфты, 
которая состоит из ведомого диска со 
ступицей 3 и накладками 9, который 
прижимается усилием пружин 2 через 
нажимной диск к шкиву 7, на торцевой 
поверхности которого имеется чисто 
обработанная поверхность.

Для защиты поверхностей трения от 
попадания масла установлена манжета
7, а для защиты от пыли и абразивных 
частиц — защитное кольцо 10. Усилие 
пружин 2 регулируется гайками, кото
рые фиксируются контргайками.

Момент трения Гтр, возникающий 
на трущихся поверхностях, должен быть 
не менее расчетного, который должен 
передавать шкив:

^Расч= Г2Р = 38,38- 1,15 = 44,137 Н -м ,

где р — коэффициент запаса, р =  1,15...1,25;

Т’расч Ттр =  QflRcp,

где Q — сила прижатия дисков пружинами; / — 
коэффициент трения накладок с нажимным 

диском и торцем шкива; / =  2 — число трущихся 
поверхностей;
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Д 1 А  = 1801 Ш0=70мм 
Чр 4 4

Принимаем материал накладок ас
бест, для которого / =  0,3 и [р] = (0,2...
0,3) Н /м м 2 (см. табл. 15.13).

Определим необходимое усилие 
пружин:

q = _ 7 ^ = 44,137.10 ^ 0 5 0 ,8Н
Д Р 0,3-2-70

При этом давление на поверхностях 
трения можно определить из условия:

откуда давление
4 Q 4-1050,8

[Р]=
л (А2- Д 2) 3,14(l802-1002) 

= 0,06 Н/мм2.

Работоспособность накладок, изго
товленных из асбеста, гарантирована.

Число пружин, которые должны обес
печить равномерное прижатие дисков 
z , должно быть не менее трех.

По усилию одной пружины Q ' под
бирают или рассчитывают пружины:

G ' = - .
Z

Контрольные вопросы и задания

1. Каково назначение механических муфт? 
2. Приведите классификацию механических 
муфт по принципу их действия. 3. Какие по
грешности расположения валов, соединяемых 
муфтой, возможны при монтаже и эксплуата
ции сельскохозяйственных машин? 4. По каким 
параметрам выбирают стандартную муфту?
5. Каким образом учитывают характер динами
ческой нагрузки сельскохозяйственных машин, 
для привода которых выбирают муфту? 6. В ка
ких случаях возможно применение глухих муфт? 
7. Почему зубчатая муфта считается универсаль
ной компенсирующей? Опишите ее конструк
цию и принцип действия. 8. Каково назначение 
упругих механических муфт, какие виды меха
нических муфт относятся к этому типу? 9. Ка
ково назначение предохранительных муфт, ка
кие виды предохранительных муфт наиболее 
часто используют в сельскохозяйственных ма
шинах? 10. Как устроены и работают обгонные 
муфты? Назовите область их применения в 
сельскохозяйственных машинах. 11. Как устрое
на и работает фрикционная дисковая муфта? 
Назовите виды машин, где ее используют как 
управляемую и предохранительную муфту. 
12. Почему упругая втулочно-пальцевая муфта 
широко применяется в электроприводе?
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Г л а в а  1 6  

РАСЧЕТ РЕЗЬБОВЫХ И СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

16.1. РАСЧЕТ РЕЗЬБОВЫХ 
СОЕДИНЕНИЙ

В маш иностроении применяю т 
следующие соединения деталей и уз
лов: разъемные — резьбовые, шпоноч
ные, зубчатые (шлицевые), профильные, 
штифтовые, клиновые; неразъемные — 
сварные, заклепочные, паяные, клее
вые, а также прессовые. В данной главе 
будут рассмотрены расчеты на проч
ность только резьбовых и сварных со
единений.

Среди других соединений наиболее 
распространены резьбовые, что объяс
няется их достоинствами: высокой на
грузочной способностью и надежнос
тью, удобством в эксплуатации, вы 
сокой степенью стандартизации, отно
сительной простотой изготовления, 
малыми размерами и массой, невысо
кой стоимостью.

Основной недостаток резьбовых со
единений — концентрация напряжения 
в резьбе, снижающая их прочность, 
особенно при циклических нагрузках.

Причиной выхода из строя резьбо
вых соединений является, как правило, 
разрушение стержня болта (винта, 
шпильки) или резьбы.

Стандартные резьбовые соединения 
(за исключением применения низких 
гаек) рассчитывают по наименее проч
ному элементу — стержню болта (вин
та, шпильки, рис. 16.1). По найденному 
диаметру болта d  подбирают другие де
тали резьбового соединения: гайки, 
шайбы и др. (приложения 57...66). Дли
ну болта принимают в зависимости от 
толщины соединяемых деталей.

Расчет болтов зависит от характера 
нагружения и технологических особен
ностей сборки резьбовых соединений

(затянутые, незатянутые, с зазором 
между болтом и отверстием соединяе
мых деталей и без зазора). По характеру 
нагружения болты подразделяют на 
статически или циклически нагружае
мые, воспринимающие осевую или по
перечную (сдвигающую детали в стыке) 
нагрузку.

Расчет статически и повторно-стати- 
чески нагруженных болтов. При осевом 
нагружении условие прочности на рас
тяжение

а=^ Ф | ' (,б1>
Тогда расчетный внутренний диа

метр резьбы

U f

d' <16'2) 

где Fp — расчетное усилие в стержне болта; [а] — 
допустимое напряжение растяжения для болта:

М = ? -  (1 6 .3 )

Здесь ат — предел текучести материала болта 
(табл. 16.1); 5Т — коэффициент запаса прочности 
(табл. 16.2), зависящий от материала, характера 
нагрузки и диаметра резьбы d, которым в начале 
расчета ориентировочно задаются.

Если в результате расчета получится 
значение d, которое не лежит в ранее 
принятом интервале диаметров, то за
даются другим значением и расчет по
вторяют.

При контролируемой затяжке бол
тов из углеродистых сталей [ст] -  0,6от, 
легированных [ст] = 0,5стт. Для незатяну
тых резьбовых соединений из сталей: 
углеродистых [ст] = (0,5...0,6) стт; леги
рованных [ст] = (0,4...0,55)стт.
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16.2. Коэффициент запаса прочности ^  болтов 
при неконтролируемой затяжке

I  I *

Fp = l,3 F + xF m (16.4)

где 1,3 — коэффициент, учитывающий напряже
ние в болте вследствие его скручивания при за
тяжке; F — сила начальной затяжки, с которой 
болт растягивается при завинчивании гайки 
(винта) моментом завинчивания Гзв, создавае
мым ключом; св язь /7с Гзв:

Т-т ~  0 ,2 /т / . (16.5)

X — коэффициент внешней нагрузки, зависящий 
от коэффициентов податливости болта Лб и со
единяемых деталей Лд:

к
i =

Ад +Аб (16.6)

в приближенных расчетах для соединений из 
стальных и чугунных деталей без упругих про
кладок принимают х = 0,2...0,3; при наличии уп
ругих прокладок (асбест, паронит, резина и др.) 
X ~ 0,4...0,5.

16.1. Механические характеристики материалов 
деталей резьбовых соединений

Марка
стали

Предел 
прочности а , 

МПа в

Предел 
текучести, а , 

МПа

Предел 
выносливости 

ст_,, МПа

Ст.З и 10 340 200 160
20 400 240 170
35 500 300 180
45 600 360 240

30Х 800 640 280
30ХГСА 1000 900 300

ВТ16 1200 — 350

300

Рис. 16.1. Резьбовые соединения:
а — болтовое; б — винтом; в — шпилькой

Расчетное усилие в формулах (16.1) 
и (16.2) определяют в зависимости от 
вида осевого нагружения.

1. Болт затянут и к нему приложена 
внешняя осевая нагрузка (рис. 16.2).

В этом случае расчетное усилие в 
болте

Нагрузка Диаметр 
резьбы, мм

Сталь

Углеродистая Легирован
ная

Постоянная М6...М16 5...4 6,5...5
М16...М30 4...2,5 5...3,3

Переменная М6...М16 10...6,5 12,5...8,3
(от 0 до F) М16...М30 6,5 8,3

Fm — внешняя осевая нагрузка на болт (для 
случая, показанного на рис. 16.2 FBH — F J z , где 
г — число болтов).

Формула (16.4) справедлива, пока 
давление в стыке не снизится до нуля.

Во избежание раскрытия стыка

F = k 3r( 1-% )F BH, (16.7)

где k3T — коэффициент запаса начальной затяж
ки, принимаемый: при постоянной нагрузке 
кЗТ-  1,25...2; при переменной нагрузке, а также 
для обеспечения герметичности кЗТ =  2,5...4.

Выразив силу начальной затяжки F 
через внешнюю нагрузку FBH, согласно 
зависимости (16.7) и подставив ее в 
формулу (16.4), получим расчетное уси
лие в болте

Fp = 1,3&зт(1 -  x)Fm + 1рт . (16.8)

Остальные виды осевого нагружения 
болтов и их расчет являются частными 
случаями рассмотренного.

2. Болт затянут, внешняя нагрузка 
отсутствует.

Так как FBH = 0, то в этом случае, со
гласно формуле (16.4), расчетное уси
лие в болте

Fv = l,3F . (16.9)

Рис. 16.2. Затянутый болт с дополнительно прило
женной внешней осевой нагрузкой Fa
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3. К незатянутому болту приложена 
внешняя растягивающая нагрузка (рис.
16.3). В данном случае F — 0, а % = 1; так 
как А,д > >  А,б , то можно принять А,б =  0. 
Тогда согласно выражению (16.4) рас
четное усилие в болте

FP = FBH. (16.10)

Вычисленное значение внутреннего 
диаметра резьбы d\ позволяет по табл. 
16.3 определить наружный диаметр d  и 
шаг резьбы Р.

Расчет резьбовых соединений, под
верженных переменным нагрузкам. При
чина нарушения работоспособности 
таких резьбовых соединений — усталост
ное разрушение стержней болтов (вин
тов, шпилек) в месте перехода резьбо
вой части в гладкую.

Болт, диаметр которого определен
16.3. Наружный диаметр d, шаг Р  и расчетный внутренний диаметр d\ метрической резьбы, мм

d Р 4 d Р 4
1,0 4,918 2,5 15,294

6 0,75 5,188 2,0 15,835
0,5 5,439 18 1,5 16,376
1,25 6,647 1,0 16,918

8 1,0 6,918 0,75 17,188
0,75 7,188 0,5 17,459
0,5 7,459 2,5 17,294
1,5 8,376 2,0 17,835

1,25 8,647 20 1,5 18,376
10 1,0 8,918 1,0 18,918

0,75 9,188 0,75 19,188
0,5 9,459 0,5 19,459
1,75 10,106 2,5 19,294
1,5 10,376 2,0 19,835

12 1,25 10,647 1,5 20,376
1,0 10,918 22 1,0 20,918

0,75 11,188 0,75 21,188
0,5 11,459 0,5 21,459
2,0 11,835 2,0 21,835
1,5 12,376 3,0 20,752

14 1,25 12,647 24 1,5 22,376
1,0 12,918 1,0 22,918

0,75 13,188 0,75 23,188
0,5 13,459
2,0 13,835
1,5 14,376

16 1,0
0,75
0,5

14,918
15,188
15,459

301

rusmiiomobile.ru

W 2  Рън/ 2

Рис. 16.3. Незатянутое болтовое соединение с при 
ложенной внешней растягивающей нагрузкой Fm



по формуле (16.2), проверяют на уста
лостную прочность, оцениваемую ко
эффициентом запаса по амплитуде 
цикла

•*а=— Ф а ] ,  (16.11)

где а_ 1б — предел выносливости болта

(16.12)/са

Здесь a_i — предел выносливости при растя
жении гладкого образца (см. табл. 16.1); ка — эф 
фективный коэффициент концентрации напря
жения, принимаемый при затянутом резьбовом 
соединении (для углеродистой стали ка = 3,5... 
4,5; для легированной стали кс = 4,0...5,5). Боль
шие значения относятся к резьбе d> 20 мм; для 
резьб, изготовленных накаткой, приведенные 
значения ks уменьшить на 20...30 %; а а — ампли
туда цикла;

Допустимый коэффициент по амп
литуде цикла [sa\ =  2,5.

В резьбовых соединениях, подвер
женных переменным нагрузкам, ослаб
ление затяжки происходит значительно 
интенсивнее, чем при постоянной. Это 
отрицательно сказывается на усталост
ной прочности, так как приводит к уве
личению амплитуды переменной внеш
ней нагрузки, а также является одной 
из причин самоотвинчивания резьбо
вых соединений. Чтобы предотвратить 
самоотвинчивание, стопорят гайки и 
болты относительно друг друга или 
корпусных деталей. Существует множест
во различных способов стопорения 
резьбовых соединений от самоотвинчи
вания, наиболее употребляемые из ко
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торых показаны на рис. 16.4, а в прило
жениях 65 и 66 приведены наиболее 
распространенные стандартные эле
менты стопорения.

В целях повышения надежности 
резьбовых соединений, подверженных 
переменным нагрузкам, целесообразно 
применять начальную затяжку соеди
нений, равную (0,6...0,7)сгт для болтов, 
выполненных из углеродистых сталей и 
(0 ,5 ...0 ,6 )ат — для легированных. При 
конструировании резьбовых соедине
ний одним из главных правил является 
выполнение условия: податливые бол
ты, жесткие фланцы. Это достигается: 
применением высокопрочных болтов 
меньшего сечения; увеличением длины 
болтов; применением соединяемых де
талей, имеющих повышенный предел 
упругости.

Расчет резьбовых соединений, вос
принимающих поперечную нагрузку. Ус
ловие надежности такого соединения — 
отсутствие сдвига деталей в стыке. М о
гут быть два варианта конструкции, что 
и определяет расчет.

Болт поставлен с зазором (рис. 16.5). 
Во избежание сдвига деталей резьбо
вое соединение необходимо затянуть 
так, чтобы сила трения FT на стыке де
талей была не меньше сдвигающей 
силы:

FT= fF zi> Q , (16.14)

г д е /— коэффициент трения (для сухих стальных 
и чугунных поверхностей / =  0,15...0,2); / ’— не
обходимая сила затяжки; г — число болтов; / — 
число стыков.

Тогда необходимая сила затяжки
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Рис. 16.6. Устройство для разгрузки болтов от поперечных силРис. 16.5. Болтовое соединение с за
зором, воспринимающее поперечную 

нагрузку Q

где & — коэффициент запаса; к =  1,2.. 1,5 при ста
тической нагрузке, к =  1,8...2,0 при переменной.

Внешняя нагрузка не передается на 
болт, поэтому, согласно зависимости 
(16.9), расчетное усилие Fv = l ,3 F .  
Хотя такое соединение несложно в из
готовлении, однако размеры его полу
чаются относительно большими вслед
ствие необходимости большой силы 
затяжки F. Поэтому желательно при
менять специальные устройства, раз
гружающие болты от поперечной силы 
(рис. 16.6).

Болт поставлен в отверстие без зазо
ра (рис. 16.7). В этом случае отверстие 
калибруют разверткой, а диаметр стер
жня болта d0 выполняют с допуском, 
обеспечивающим посадку без зазора. 
Затяжка болта необязательна, а п о 
этому силы трения в стыке не учитыва
ют. Поперечная (сдвигающая) сила Q 
воспринимается непосредственно бол
том, который испытывает напряжение 
среза:

^СР ~~ ~У2  ~ [ ^ СР ] ’
ndo (16.16)

4

откуда диаметр стержня болта

где i — число поверхностей среза; z — число бол
тов; [тср] — допустимое напряжение среза; 
[тср] =  (0,2...0,3)ат.

В этом случае болты получаются 
значительно меньшего диаметра, чем 
болты, поставленные с зазором и рабо

тающие «на затяжку». Однако техноло
гически конструкция с болтами, по
ставленными без зазора, значительно 
сложнее, что ограничивает их примене
ние.

Помимо этого, сопряжение болт — 
деталь испытывает напряжение смятия

а с м = ”7 Т  - [ а см]> (16.18) 
“ 0°mm

где 5min — минимальная длина сопряжения болта 
с деталью; [осм] =  0,8ат — для стали, (0,4...
0,5)ав —для чугуна.

Формула (16.18) справедлива как 
для соединяемых деталей, так и для 
болта. Определяющим является менее 
прочный вариант, когда расчетное на
пряжение а см максимальное, а допусти
мое напряжение определено по более 
слабому материалу болта или деталей.

Расчет резьбы на прочность. В случае 
применения низких гаек (высотой 
# < 0 ,5 d ), а также при недостаточной 
длине свинчивания Н  винтов и ш пи
лек (с деталями: стальными — Н< d\ 
чугунными силуминовыми — H < \,5d)  
фактором, определяющим работоспо
собность резьбовых соединений, мо
жет оказаться прочность резьбы. Н аи
более характерный вид разрушения 
крепежной резьбы — срез ее витков 
(рис. 16.8).

Рис. 16.7. Болтовые соединения без зазора, вос
принимающие поперечную нагрузку Q
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Рис. 16.8. Расчетная схема витков резьбы

Условия прочности 
пряжениям среза: 

болта

резьбы по на-

^ср.б п dxHknkmф ср .б ]; (16.19)

гаики

^ср.г ndHknkr• ^ v ] >  (16.20)

где — суммарное осевое усилие, воспринимае
мое резьбой и определяемое в зависимости от 
видов нагружения резьбового соединения по 
формулам (16.4), (16.9), (16.10), но без коэф ф и
циента 1,3, учитывающего скручивание стержня 
болта (винта, шпильки) при затяжке; кп — коэф 
фициент полноты резьб: для треугольной 
&п = 0,87; для трапецеидальной А:п =  0,65; для 
прямоугольной &п = 0,5; ^„ — коэффициент не
равномерности распределения нагрузки между 
витками; кт~ 0,6...0,7; [тсрб] и [тср.г] — соответ
ственно допустимое напряжение на срез резьбы 
болта и гайки.

Допустимое напряжение среза зави
сит от материала:

К Р] = (0,15...0,2)ст.

Если материалы болта и гайки оди
наковые, то по напряжению среза рас
считывают только резьбу болта, так как 
dx<d.

Особенности расчета групповых резь
бовых соединений. Расчет таких соеди
нений сводится к определению наибо

лее нагруженного болта (винта, шпиль
ки) и последующей оценки его прочно
сти в зависимости от характера нагру
жения, рассмотренных ранее. Осталь
ные болты соединения не рассчитыва
ют — их принимают того же диаметра, 
что и наиболее нагруженный.

Рассмотрим ряд типовых случаев 
расчета групп болтов.

При действии осевой силы, раскрыва
ющей стык [крепление крышек сосу
дов (см. рис. 16.9) и др.]. Болты работа
ют с предварительной затяжкой и на
гружаются дополнительными внеш ни
ми силами. На каждый болт действует 
внешняя сила

F  = —А нн (16.21)

где Fa — общая внешняя осевая сила, раскрыва
ющая стык; z  — число болтов.

Определив по формуле (16.4) рас
четное усилие в болте, далее находят по 
формуле (16.2) диаметр d\ болта или 
проверяют его на прочность по зависи
мости (16.1).

При действии момента, раскрываю
щего стык (крепление к раме электро
двигателя, редуктора и т. п). Рассмот
рим этот случай на примере крепления 
цилиндрического одноступенчатого ре
дуктора к раме (рис. 16.10).

Редуктор стремится опрокинуться 
под действием опрокидывающего мо
мента Гоп, равного для данного случая 
алгебраической сумме моментов

гоп = Г, + Т7 -  тгР’ (16.22)

где Т{ — момент на ведущем валу; Т2  — момент 
на ведомом валу; Гр — момент от силы тяжести 
редуктора.

Рис. 16.9. Крепление крышки сосудов
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При небольших габаритах редуктора 
момент от силы тяжести редуктора Тр 
можно не учитывать. Опрокидыванию 
редуктора препятствует восстанавливаю
щий момент Тв, создаваемый от усилий в 
болтах крепления редуктора к раме

(16.23)Т > Тв — ^оп-

В применяемых приближенных ме
тодах расчета при определении наибо
лее нагруженного болта все детали рас
сматривают как абсолютно жесткие.

Определяя усилия в болтах, исходят 
из того, что они прямопропорциональ
ны их расстояниям xt до ребра опроки
дывания (ось х—х).

Внешнее усилие в наиболее нагру
женном болте 1 от опрокидывающего 
момента

^вн1 =
^оп^1 

к о 
2 Ъх?  

1
(16.24)

где Xj — расстояние от осей болтов до ребра опро
кидывания; / — порядковый номер болта в ряду; 
к — число болтов в ряду.

Цифра, стоящая в знаменателе пе
ред знаком X (в рассматриваемом слу
чае это цифра 2), означает число рядов 
болтов, нагружаемых одинаковой си
лой от опрокидывающего момента. 
Здесь FBHl — Рш6.

Расчетное усилие в наиболее нагру
женном болте определяют согласно за
висимости (16.8) с последующим проч-

Рис. 16.10. Схема для расчета группы болтов, 
крепящих цилиндрический редуктор к раме

ностным расчетом по формулам (16.1) 
или (16.2).

В горизонтальных червячных, кони
ческих, коническо-цилиндрических ре
дукторах опрокидывающие моменты 
будут вызывать опрокидывание как от
носительно ребра х—х, так и относи
тельно ребра у—у, ему перпендикуляр
ного (рис. 16.11).

Определение усилия в наиболее на
груженном болте для такого случая рас
сматривается далее в числовом примере.

При действии системы сил, сдвигаю
щих детали в стыке. Расчетная схема 
показана на рис. 16.12. Приложенную 
консольно силу Q заменяют силой, 
приложенной к центру тяжести сече
ния стыка, и моментом Т= QL (показа
ны пунктиром). Они стремятся сдви
нуть и повернуть кронштейн.

Рис. 16.11. Схема для расчета группы болтов, крепящих конический редуктор к раме

2 0 . Детали машин 305

rusaulorrmbi le.ru



Рис. 16.12. Схема для расчета группы болтов, на
груженных системой сил, сдвигающих детали в 

стыке

Полагают, что сила Q, приложенная 
к центру тяжести стыка, распределяет
ся между болтами равномерно:

о , Д
г

(16.25)

где z  — число болтов.

Реакции Q0 направлены параллель
но Q, но в противоположную сторону.

Наиболее нагруженным от момента 
Т  болтом будет наиболее удаленный от 
центра тяжести стыка:

Г  Г гг

1 п 2

1
(16.26)

где г — расстояние болтов от центра тяжести сты
ка; / = 1 ,  2, 3 Здесь z  — порядковый номер 
болта.

Реакции QTi перпендикулярны ради
усам г,- и направлены в противополож
ную сторону от момента Т.

Суммарная нагрузка каждого болта 
Qi равна геометрической сумме соот
ветствующих сил £?о/и {?г/(нарис. 16.12 
показана для первого болта Qx).

За расчетную принимают наиболь
шую из суммарных нагрузок, что зави
сит как от модуля, так и от направле
ния суммируемых сил.
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В рассматриваемой схеме крепления 
кронштейна (см. рис. 16.12) наиболее 
нагруженные болты 1-й и 3-й (реакции 
Qo\ и Qrb Q03 и Q t3 близки между собой 
по направлению) или 2-й (направления 
С?02 и Qt2 совпадают).

Крепление кронштейна может осу
ществляться болтами, установленными 
с зазором или без зазора. В первом слу
чае внешние нагрузки воспринимаются 
силами трения в стыке, а во втором не
посредственно сопряжениями болтов с 
отверстиями кронштейна.

16.2. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА 
РЕЗЬБОВЫХ СОЕДИНЕНИЙ

П р  и м е р 1. Определить необхо
димый диаметр болтов (Ст.З) крепле
ния крышки радиально-упорного под
шипника червяка (см. рис. 16.2), если 
осевая сила, воспринимаемая подшип
ником, Fa — 3300 Н; число болтов z  = 6; 
коэффициент запаса затяжки кзт = 3; 
коэффициент внешней нагрузки

1. Определяем внешнюю нагрузку, 
приходящуюся на один болт,

^вн=— =— =550Н. 
г  6

2. По формуле (16.8) находим рас
четную нагрузку, воспринимаемую од
ним болтом.

Fp =  1,3 Л:зт( 1 -  x)FBH + %Fm =
= 1,3 • 3(1 -  0,3)550 + 0,3 • 550 = 1667 Н.

3. Вычисляем расчетный внутрен
ний диаметр резьбы болта

[4Fp /4-1667
— -  '----------=7,285мм.

3,14-40

Здесь [а]=т^1т=^^=40М П а. Значе- 
Р т  J

ние [sT] принимаем по табл. 16.2.
Принимаем болт M10 (d\ = 8,376 мм). 
П р и м е р  2. Проверить проч

ность болтов M14, которыми коничес
кий редуктор (см. рис. 16.11) крепится 
к раме, при следующих данных: враща
ющие моменты на быстроходном валу
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Тб =  90 H • м; на тихоходном Тт =  
=  267 Н • м; болты (z  = 4) из Ст. 3; за
тяжка неконтролируемая; коэффици
ент запаса затяжки £зт =  3; коэффици
ент внешней нагрузки % = 0,2; 
X) =  290 мм; х2 =  40 мм; у2 =  250 мм; 
У\ = 20  мм.

Определяем по формуле (16.24) на
грузки на болты 1 \\4от  момента на ти
хоходном валу Тт (относительно ребра 
опрокидывания х —х)

Г г * 267-103 -290

2%х? 2(2902 +402)
=452 Н.

Вычисляем нагрузки на болты 3 и 4 
от момента на быстроходном валу Гб 
(относительно ребра опрокидывания 
У— У)

внуЗ,4 ‘
Тбул _ 90-103-250

2 'Zyf 2{250г + 202)
=179 Н.

Суммарная внешняя нагрузка от мо
мента Тг и Тб в наиболее нагруженном 
болте 4

Fx4+ Fyb =  452+  179 = 631 Н.

Тогда расчетное усилие в наиболее 
нагруженном болте 4 согласно формуле
(16.8)

Fp4 1 , З М 1  %)^вн24 Х^вн14 —
= 1,3-3(1 -0 ,2 )631  + 0 ,2 -631  =2094 Н.

Напряжение в наиболее нагружен
ном болте 4 по формуле (16.1)

[ р4 2094
nd\ /4  3,14-11,8352/4

= 19  МПа,

Прочность болтов крепления обес
печена, так как для наиболее нагру
женного болта 4 напряжение о4 = 
=  19 МПа < [а] =  44 МПа. Столь боль
шой запас прочности объясняется тем, 
что при конструировании в таких слу
чаях диаметры болтов определяют по 
эмпирическим зависимостям.

П р и м е р  3. Рассчитать болты 
крепления кронштейна (см. рис. 16.12), 
нагруженного действующей в плоско
сти стыка статической силой Q  -  
=  3000 Н, удаленной от центра тяжести 
стыка на расстояние L  = 400 мм. Коор
динаты болтов: а — 250 мм; b = 400 мм; 
материал болтов и кронштейна толщи
ной 5 =100 мм — Ст.З (ат =  200М Па); 
затяжка болтов неконтролируемая. Рас
чет выполнить для двух вариантов уста
новки болтов: с зазором и без зазора.

1. Приводим силу Q  к центру тяжес
ти стыка. Каждый из болтов испытыва
ет от нее нагрузку

а = е =н » =5СЮН,
Z 6  

где z — число болтов.

2. Помимо того сила Q  создает мо
мент

Т =  Q L  =  3000 • 400 =  1 200 000 Н • мм.

3. Согласно формуле (16.26) опреде
ляем нагрузку от момента на болт 1

5696-10

где Хг2,- =  4л2! +  2^2 =  4 • 3202 +  2 • 2002 =  5696 х 
х 102мм,

320 мм;

где d\ — расчетный внутренний диаметр резьбы 
М14 (см. табл. 16.3).

Допустимое напряжение в болте 
(для Ст.З ох=  200 МПа) получим по 
формуле (16.3), приняв (согласно табл. 
16.2) значение коэффициента запаса 
прочности 5Т =  4,5:

[а] = ^ - =— =44 МПа 
1 J «г 4,5

20*

так как г\ =  г3 =  г4 =  гв, то и нагрузки от 
момента на болты /, 3, 4 и 6 одинако
вые, Т . е Q r i  О гЗ Q tA Q t6*

4. Вычисляем нагрузки от момента 
на болты 2 и 5:

Т ^ _ _  1 2 ^ 2 0 0  

.2 5696-10
1

поскольку /*5 =  /*2 , ТО Qr5 Qt2 = 421 Н.
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Далее расчет ведем по болту 1, так 
как действующая на него нагрузка Qь 
равная полученной графическим путем 
геометрической сумме Q0\ и QTb наи
большая, а именно Qi = 1100H. В то 
время как нагрузка на болты 2  и 5:

Qi = <2о2 + = 500 + 421 = 921 Н;
Qs =  Qos + Qt5 = 500 -  421 = 79 Н.

1-й случай — болты установлены с за
зором.

1. Приняв коэффициенты трения в 
стыке /= 0 ,1 5  и запаса к = 1,3, опреде
ляем по формуле (16.15) необходимую 
силу затяжки болтов

* 0 ^ 1 , 3 0 1 0 0  

fa  0,1511

2. По табл. 16.2, в зависимости от 
предполагаемого диаметра резьбы, при
нимаем 5Т = 4 и тогда

[ а ] = ^ = — =50МПа.
L J sT 4

3. Согласно формулам (16.2) и (16.9) 
(внешняя нагрузка не передается на 
болт) находим

4-1,3 F  4-1,3-9533
л [ст] 3,14-50

=17,8 мм.

4. Учитывая такое значение диамет
ра, принимаем Sj = 3,5 и тогда

[о]=— =57 МПа,
1 1 3,5

, /4 1,3-9533
a d,=J— --------- =16,64 мм.

3,14-57

Этому значению d\ соответствует 
болт М18 (d\ = 14,9 мм при Р=  2,5).

2-й случай — болты установлены без 
зазора.

Определяем диаметры болтов, уста
новленных под развертку, из условия 
прочности на срез по формуле (16.17)

d0 = .
4а

jmz [ - с р ]

4-1100
3,14-1-1-60

=4,83 мм,

Расчет показывает, что в этом случае 
могут быть применены болты с диамет
ром гладкой поверхности стержня 
d0 = 5 мм и резьбой M4. Однако по тех
нологическим соображениям этот ва
риант установки болтов нерационален.

Соединения болты-отверстия кронш
тейна испытывают напряжение смятия

где [тср] =  0,3ат =  0,3 • 200 =  60 МПа.

а  п о р

1 5-10

«  [°см ]=160 Н/мм2 =160 МПа.

Здесь [стсм] =  0,8ат =  0,8 • 200 =  160 МПа.

16.3. РАСЧЕТ СВАРНЫХ 
СОЕДИНЕНИЙ

Сварные соединения — наиболее рас
пространенные неразъемные соедине
ния, так как:

лучше других приближают состав
ные детали к цельным;

проще обеспечивают условие равно- 
прочности;

снижают стоимость изделия благо
даря сравнительно малой трудоемкости 
процесса сварки;

способствуют сравнительно неболь
шой массе конструкции (на 20...25 % 
меньше клепаной);

обеспечивает герметичность и плот
ность соединений;

позволяют автоматизировать процесс. 
В ряде случаев сварку можно ис

пользовать не только для соединения 
деталей, но и как технологический спо
соб изготовления самих деталей (заме
нять литье и ковку).

В то же время сварные соединения: 
чувствительны к вибрации и удар

ным нагрузкам;
подвержены короблению из-за на

грева;
хуже свариваются, если детали вы

полнены из высокоуглеродистых ста
лей, чугуна, цветных металлов и др.

Из различных способов сварки далее 
рассмотрена наиболее широко приме
няемая электродуговая. Она осущест
вляется путем местного нагрева деталей 
в зоне их соединения до состояния рас
плавления, при котором возникают ме-
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жатомные связи между свариваемыми 
частями.

Различают три разновидности дуго
вой сварки: автоматическую, полуавто
матическую и ручную.

Автоматическая сварка под флюсом 
и в среде защищенных газов позволяет 
сваривать самые разнообразные мате
риалы (в том числе высокопрочные, 
нержавеющие и жаропрочные стали, 
алюминиевые сплавы и др.) толщиной 
от долей до нескольких десятков мил
лиметров, обеспечивает высокое каче
ство шва, не уступающего по прочнос
ти цельному металлу, высокопроизво
дительна и экономична.

Полуавтоматическая сварка приме
няется для выполнения длинных швов 
(в местах, недоступных для сварки на 
автоматах) , а также коротких или пре
рывистых.

Ручная сварка используется в тех 
случаях, когда другие способы сварки 
нерациональны (труднодоступное рас
положение шва и пр.). Она малопроиз
водительна, а качество шва зависит от 
квалификации сварщика.

Конструкция сварных соединений и 
расчет их на прочность. Ограничимся 
рассмотрением основных видов свар
ных соединений и типов швов, выпол
ненных электродуговой сваркой.

Стыковые соединения (рис. 16.13) 
наиболее просты и надежны. Они име
ют прочность близкую к прочности ос
новного металла, обеспечивают наи
меньшую массу и концентрацию на
пряжений. В зависимости от толщины 5 
деталей сварку выполняют односторон
ним (рис. 16.13, а , б) или двухсторон
ним (рис. 16.13, в, г и д) швами, а при 
средних и больших толщинах в целях 
«провара» обрабатывают кромки, вы
полняя прямолинейные (рис. 16.13, б, в 
и г) или криволинейные (16.13, д) ско
сы.

При автоматической сварке под 
флюсом толщина деталей, свариваемых 
без обработки кромок, увеличивается 
вдвое, а угол скоса вдвое уменьшается 
(30.. .35°).

Встык сваривают также трубы, швел
леры, уголки и другие фасонные про
фили.

При качественной сварке соедине-

д

Рис. 16.13. Стыковые соединения при различной
подготовке кромок:

а — 5<8мм; б — 5<16мм; в — 5 =  12...40мм; г — 5<30мм; 
д — 5 < 40 мм

ние разрушается преимущественно в 
зоне термического влияния, т. е. в при
легающем ко шву участке. Поэтому 
расчет стыкового соединения принято 
выполнять по размерам сечения детали 
в этой зоне.

Расчет стыкового шва, работающего:
на растяжение

а р = 7 - [ а р]; ( 16-27)

на сжатие

стсж=-^Ф сж]; (16.28)

на изгиб

0и = ^ - [ а 'р]; (16-29)

на изгиб с растяжением 

М  F г , -|
° =F +I  (1630)

где У7— растягивающая или сжимающая силы, 
Н; А — площадь расчетного сечения, мм2; М — 
изгибающий момент, Н • мм; И '— момент со
противления расчетного сечения шва, мм3; [ау и 
1стсж] — соответственно допустимые напряжения 
растяжения и сжатия, МПа (см. табл. 16.4).

Нахлесточные соединения (рис. 16.14) 
выполняют с угловыми (валиковыми) 
швами, причем разделки кромок не 
требуется. В зависимости от располо
жения швов по отношению к действу
ющему на соединение усилию различа
ют лобовые (рис. 16.14, а), фланговые 
(рис. 16.14, б), косые (рис. 16.14, в) и 
комбинированные (рис. 16.14, г) швы.
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F

ШшШш к . р ш ш ш д ь -

Рис. 16.14. Нахлесточные соединения со швом:
а — лобовым; 6 — фланговым; в

По форме поперечного сечения швы 
бывают нормальными (рис. 16.15, а), 
выпуклыми (рис. 16.15, б), вогнутыми 
(рис. 16.15, в) и в виде неравнобокого 
прямоугольного треугольника (рис. 
16.15, г).

Применение выпуклых швов неце
лесообразно, так как при этом требует
ся больший расход наплавляемого ма
териала и может возникать значитель
ная концентрация напряжений. Во
гнутые швы снижают концентрацию 
напряжений, и их следует применять в 
конструкциях, подверженных перемен
ным нагрузкам. Однако вогнутая форма 
шва получается посредством механи
ческой обработки, что удорожает кон
струкции. В основном применяют швы 
нормального сечения. Катет шва к 
обычно равен толщине листа 5. В ма
шиностроительных конструкциях 3 <

я ф  л Ж  
е Ш *  Ж 3

в г

Рис. 16.15. Форма сечений угловых швов
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косым; г — комбинированным

<к<  20 мм. Все угловые швы рассчиты
вают на срез. Наиболее вероятно разру
шение шва по плоскости биссектрисы 
ab прямого угла (рис. 16.16). Высота 
шва h = &cos 45°= 0,7/:, а площадь среза 
Аср = 0,7kl, где / — длина шва.

При симметричном расположении 
угловых швов относительно линии дей
ствия растягивающей или сжимающей 
внешней силы (см. рис. 16.14) прини
мают, что по всей длине периметра шва 
напряжение распределяется равномер
но и условие прочности

где [т'ср] — допустимое напряжение на срез.

В действительности напряжение по 
длине фланговых швов распределяется

Рис. 16.16. Расчетная схема углового шва

biJe.ru



Рис. 16.17. Расчетная схема фланговых швов в со
единениях несемметричных элементов, нагружен

ных осевой силой. ЦТ — центр тяжести

Рис. 16.18. Расчетные схемы угловых швов, нагру
женных моментом в плоскости соединения дета

лей:

а — 1>в; б —К  в

неравномерно. Поэтому длину фланго
вого шва ограничивают значением 
/ф < 50к.

В случае асимметричного располо
жения швов относительно приложен
ной внешней силы (рис. 16.17), сварное 
соединение рассчитывают с учетом ее 
распределения по швам. Вариант рас
чета такого соединения рассмотрен 
ниже в числовом примере. Напряжения 
в соединениях, нагруженных моментом 
М  (рис. 16.18), распределяются по дли
не шва неравномерно. Расчет таких со
единений зависит от соотношения дли
ны швов / и расстояния между ними Ь.

При /> b (рис. 16.18, а) напряжение

т= М_ 
W  ’ (16.32)

где Wp — полярный момент сопротивления.

Для сравнительно коротких швов 
/<  b (рис. 16.18, б) в инженерной прак
тике применяют приближенный расчет 
по формуле

т=- М
0,7 klb 4 тср]- (16.33)

При шве, расположенном согласно 
рис. 16.19, сварное соединение рассчи
тывают по выражению

х -
М  6 М
W  ОЛкЬ2 С<р]- (16.34)

Рис. 16.19. Расчетная схема лобового шва, нагру
женного моментом в плоскости соединения деталей

Тавровые соединения (рис. 16.20) 
применяют, когда элементы его распо
ложены перпендикулярно один к дру
гому. Такие соединения могут быть вы
полнены как без разделки кромок (рис.
16.20, а), так и с односторонней (рис.
16.20, 6) или двухсторонней (рис.
16.20, в) их разделкой.

Рис. 16.20. Тавровые соединения
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При выполнении соединения угло
вым швом без разделки кромок (см. - 
рис. 16.20, а) его рассчитывают на срез:

тср — ф £ р ] .  (16.35)
2 -0 , 1  k l

где / — длина каждого из угловых швов.

Тавровое соединение с разделкой 
кромок рассчитывают как стыковые (в 
зависимости от действующей нагрузки 
по формулам (16.27)...(16.30).

Более детально расчеты разновиднос
тей сварных соединений рассмотрены в 
примерах.

Допустимые напряжения для сварных 
соединений. Допустимые напряжения 
зависят от следующих факторов: спо
собности материала к свариванию (хо
рошо свариваются низко- и среднеуг
леродистые стали); вида технологичес
кого процесса; типа электродов; харак
тера действующих нагрузок.

Допустимые напряжения в сварных 
швах из низко- и среднеуглеродистых 
сталей, а также низколегированных 
сталей при статической нагрузке при
ведены в табл. 16.4.

16.4. Допустимые напряжения в сварных швах 
из низко- и среднеуглеродистых сталей

Сварка
Допустимые напряжения при

растяжении
К 1

сжатии
Кж ] срезе [ту

[Стр] [Ор] 0,65 [ар]

0,9[стр] [Ор] 0,6[Ор]

Автоматическая 
под флюсом; руч
ная электродами 
Э42А и Э50А 
Ручная электрода
ми Э42 и Э50

П р и м е ч а н и е .  [сгр] =  a p/sT — допустимое 
напряжение растяжения материала соединяемых 
деталей; sT — коэффициент запаса прочности.

нием табличных значений на коэффи
циент у. Рекомендуется при перемен
ных нагрузках рассчитывать прочность 
как сварного шва, так и свариваемых 
деталей в зоне близ шва. При этом до
пустимое напряжение для деталей так
же умножают на коэффициент у. Для 
углеродистых сталей его вычисляют по 
формуле

У=
1

0,6Ka ±0,2-(0,6Ka + 0,2)R
<1, (16.36)

где Ка — эффективный коэффициент концентра
ции напряжений (табл. 16.5); в знаменателе верх
ние знаки следует применять при наибольшем 
по абсолютному значению напряжения растяже
ния и при касательном напряжении, а нижние — 
при напряжении сжатия; R — характеристика 

цикла напряжений:

^min _  T'min
(16.37)

Если получается у > 1, то принимают 
Y =  1.

Повышению выносливости сварных 
швов способствуют: автоматическая свар
ка под флюсом и в среде защищенных 
газов; термообработка сварных конст
рукций; наклеп дробью или чеканка 
швов. Это позволяет повысить проч
ность сварных швов при переменных 
нагрузках в 1,5...2 раза.

Примеры расчета сварных соедине
ний. Рассмотрим несколько примеров.

П р и м е р  4. Определить ширину 
b полос из стали марки Ст.З ([стр] = 
= 160 МПа), толщиной 5 = 1 2  мм, сва
ренных стыковым швом и подвержен
ных действию растягивающей силы 
/ г= 400 кН (рис. 16.21). Сварка ручная, 
электродом Э42.

1. Допустимое напряжение для свар
ного соединения согласно табл. 16.4.

[о'р] =  0,9[ор] = 0,9 • 160 =  144 МПа.Допустимые напряжения при пере
менных нагрузках определяют умноже-

16.5. Эффективный коэффициент концентрации напряжений при электродуговой сварке

Расчетный элемент
Низкоуглеро Низколегиро

Расчетный элемент
Низкоуглеро Низколегиро

дистая сталь ванная сталь дистая сталь ванная сталь
Ст.З 15XCHA Ст.З 15XCHA

Деталь в месте перехода 
к шву

стыковому
лобовому
фланговому

Стыковые швы с полным
проваром корня 1,2 1,4

1,5 1,9 Угловые швы
2,7 3,3 лобовые 2,0 2,0
3,5 4,6 фланговые 3,5 4,5
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Рис. 16.21. Схема к расчету стыкового сварного Рис. 16.22. Схема к расчету комбинированного
соединения сварного соединения при сложном нагружении

2. Исходя из формулы (16.27) 

F  400103
Ь =

К ] 5 144-12
-=232 мм.

Принимаем полосу шириной 
Ь = 235 мм.

П р и м е р  5. Определить размеры 
фланговых швов, соединяющих уголок 
100 x 100 x 14 мм (ГОСТ 8509-93) из 
стали Ст.З ([Стр] = 160 МПа) с косынкой 
(рис. 16.17). Растягивающая нагрузка 
F=  350 кН действует по линии, прохо
дящей через центр тяжести сечения 
уголка. Сварка ручная, электродом Э42.

Требуемую длину двух фланговых 
швов найдем из уравнения (16.31), при
няв £ =  8 =  14 мм и [т'со] = 0,6[gd] = 
= 0,6 160 =  96 МПа:

/=
35010

0 ,7 £ [ < р]  0,7-14-96
=372 мм.

Расстояние от центра тяжести сече
ния уголка до наружной поверхности 
полки С\ =  29,9 мм. Так как нагрузка 
приложена асимметрично относительно 
фланговых швов 1Х и /2, то она распреде
ляется между ними обратно пропорцио
нально расстояниям с\ и с2. Согласно ус
ловию равнопрочности /1 //2  =  с2/с \ .

Приняв суммарную длину швов за / 
и выразив 1\ как I — 12 получим:

/ , = / -
ч__=372-

29,9
29,9+70,1

=111,

тогда l\ = l—li = 372 — 111 = 261 мм.
С учетом непровара по концам 

швов, принимаем 1\ = 280 мм и 12 = 
= 130 мм.

П р и м е р  6. Определить ширину b 
пластины толщиной 5 = 12 мм и надеж
ность ее сварки с листом (рис. 16.22). К 
пластине приложены статические рас
тягивающая сила F=  15кН и изгибаю
щий момент М =  12кН -м . Материал 
свариваемых элементов Ст.З ([стр] = 
=  160 МПа). Сварка ручная, электро
дом Э42.

Учитывая действие только изгибаю
щего момента М  (как основной нагруз
ки), определяем ширину полосы:

М  М
ст=— = -

W  8 Ь2 / 6

откуда

Ь=
Ш

* Ы '

/6-12000-10

12-160
=194 мм.

Принимаем b = 200 мм.
Проверяем прочность пластины по 

суммарной нагрузке

_М_ F 6M
° ~ W  +  A ~ S b 2 + S b ~

6-12000-103 15000 г -I
12-200 + 1 2 -2 0 0 _  < La p J ~

=160 МПа.

Согласно табл. 16.4 допустимое на
пряжение шва, работающего на срез, 
[г'™] = 0,6[стр] =  0,6 • 160 = 96 МПа.

Принимаем: к  = 8 = 12 мм; длину ло
бового шва /л =  Ь = 200 мм. Предвари
тельно определяем длину флангового 
шва /ф = / по основной нагрузке М, 
пользуясь формулами (16.33) и (16.34):
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м
O JkLL*4ГЛ '

12 ООО • 103

0,7-12/ф -200+

откуда /ф =  41 мм.

0,7-12-200 С<Р].

12000 10

0,7-12-50-200+ 0,7-12-200
=86 МПа.

Проверяем прочность швов по сум
марной нагрузке, предварительно оп
ределив напряжение от растягивающей 
силы F:

т F =
15000

0,1к(21ф+1л ) 0,7-12(2-50+200)

=6 МПа,
т = х м + т/г=86 + 6 =  92<  [ т у  =

=  96 МПа.

П р и м е р  7. Определить необхо
димую ширину приваренной полосы 
толщиной 5 =  10 мм для случаев, когда 
тавровое соединение выполнено: угло
вым швом без разделки кромок (рис. 
16.23, а); стыковым швом с разделкой 
кромок (рис. 16.23, б). Соединение на
гружено растягивающей силой F=  
= 100 кН. Материал полосы сталь Ст.З

/ 1
1

= *
= -Q F

/

lllllll!

s z k ____L
Т

Т

([<тр] = 160 МПа). Сварка ручная, элект
родом Э42А.

1. При сварке без разделки кромок 
шов работает на срез. Согласно табл. 
16.4 допустимое напряжение среза 
К р] = 0,65[ар] = 0,65 • 160 = 104 МПа. 
Необходимая ширина полосы b опреде
ляется односторонней длиной шва / со
гласно формуле (16.35):

С учетом непровара на концах швов 
принимаем /ф = 50 мм, тогда

Ь = 1 ~-
100- 103

2-0,7£[<р] 2-0,7-10-104
=69 мм.

С учетом непровара концов шва 
принимаем Ь — 80 мм.

2. В случае разделки кромок сварное 
соединение работает на растяжение. 
При сварке электродом Э42А допусти
мое напряжение [о£] = [<тр] = 160 МПа.

Необходимая длина шва (ширина 
полосы) по формуле (16.27)

з
Ь = 1 ~- б[ст'р]

100-10 
’ 10-160

=63 мм.

Окончательно принимаем b =  70 мм. 
Обозначение сварных швов. Сварные 

швы в конструкторской документации 
изображают и обозначают по ГОСТ 
2.312—72*. Видимые швы изображают 
сплошными линиями (рис. 16.24, а), а не
видимые — штриховыми (рис. 16.24, б). 

Условное обозначение шва наносят: 
на полке линии-выноски, проведен

ной от изображения шва с лицевой сто
роны (рис. 16.25, а);

под полкой линии-вноски, прове
денной от изображения шва с оборот
ной стороны (рис. 16.25, б).

Условное обозначение сварных швов 
в общем случае должно содержать в по-

Z

А -А ч А -А

1I1
.С 2 .СА

о б

Рис. 16.23. Схема к расчету таврового соединения:

а — без разделки кромок; б — с разделкой кромок
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Рис. 16.24. Изображение и обозначение сплошных 
швов:

а — видимого; £ — невидимого



ш  ш - и - ш

Рис. 16.25. Порядок условного обозначения швов:
а — с лицевой стороны; б — с оборотной стороны

рядке, показанном прямоугольниками 
1—5 на рис. 16.25, следующую инфор
мацию:

1. Вспомогательные знаки

, например шов по

замкнутой линии.
2. Обозначение стандарта на типы и 

конструктивные элементы швов свар
ных соединений:

д) ГОСТ 15878—79 — соединения, 
выполненные контактной сваркой.

3. Обозначение шва, состоящее из 
буквы, обозначающей вид соединения 
и цифры, обозначающей форму кро
мок, например: С8 — шов стыкового 
соединения; У4 — углового; ТЗ — тав
рового; Н2 — нахлесточного.

В табл. 16.6 приведены буквенно
цифровые обозначения швов.

а) ГОСТ 5264—80* — основные типы 4. Знак
и конструктивные элементы швов, вы
полненных ручной дуговой сваркой;

б) ГОСТ 8713—79* — то же, что и 
ГОСТ 5264—80*, но швы выполнены 
автоматической или полуавтоматичес
кой сваркой под флюсом;

в) ГОСТ 11533—75* — основные типы, 
конструктивные элементы и размеры 
швов при расположении свариваемых 
элементов под острым или тупым уг
лом; швы выполнены автоматической и 
полуавтоматической дуговой сваркой 
под флюсом;

г) ГОСТ 11534—75* — то же, что и 
ГОСТ 11533—75*, но швы выполнены 
ручной дуговой сваркой;

и
размер катета шва

(только для угловых швов).
5. Вспомогательные знаки 
/  — шов прерывистый или точеч

ный с цепным расположением;
Z — шов прерывистый или точеч

ный с шахматным расположением;
ZD — шов по незамкнутому контуру. 
Обозначение одинаковых швов на

носят только у одного из изображений. 
Всем остальным одинаковым швам 
присваивают один порядковый номер 
(рис. 16.26), который наносят:

а) на линии-выноске, имеющей пол
ку с нанесенным обозначением шва;

б) на полке линии-выноски, прове-

Т1-М-=з

Рис. 16.26. Пример обозначения сварных швов
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16.6. Буквенно-цифровое обозначение швов

денной от изображения видимого шва, 
не имеющего обозначения;

в) под полкой линии-выноски, про
веденной от изображения невидимого 
шва, не имеющего обозначения.

Если все швы на сварной конструк
ции одинаковы и изображены на черте
же с одной стороны, то допускается им 
не присваивать порядкового номера, а 
привести обозначение шва в технических 
требованиях. В этом случае швы обозна
чают линиями-выносками без полок.

Пример условного обозначения шва 
таврового соединения без скоса кро
мок, двухстороннего прерывистого с 
шахматным расположением, выполня
емого ручной дуговой сваркой: катет 
шва 8 мм, длина провариваемого участ
ка 50 мм, шаг 100 мм:

ГОСТ 5264-80* Т4 к  8-50Z100.

Контрольные вопросы и задания

1. В чем достоинства резьбовых соединений?
2. Разрушение какого элемента стандартных 
резьбовых соединений чаще всего приводит к 
нарушению их работоспособности? 3. Какие 
факторы влияют на вид разрушения болтов? 
4. По каким напряжениям рассчитывают болты 
резьбовых соединений, воспринимающие попе
речную нагрузку, при их установке с зазором и 
без зазора? 5. По каким напряжениям рассчи
тывают крепежную резьбу? 6. Как определить 
опрокидывающий момент редуктора? 7. В чем 
преимущества сварных соединений перед дру
гими неразъемными соединениями? 8. Для чего 
выполняют разделку кромок в свариваемых де
талях? 9. По каким напряжениям рассчитывают 
стыковые сварные соединения? 10. Какое на
пряжение вызывает разрушение в угловом шве?
11. В каких случаях тавровые сварные соедине
ния рассчитывают по напряжениям нормаль
ным, а в каких по касательным? 12. Какие ф ак
торы влияют на допустимые напряжения свар
ных соединений?
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Глава 17 
ПРУЖИНЫ

17.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

В различных механизмах и узлах 
сельскохозяйственных машин пружи
ны играют роль амортизаторов, вос
принимающих толчки и удары, аккуму

ляторов энергии, устройств с постоян
ной величиной нажимного усилия.

Классификация пружин. По характе
ру воспринимаемой нагрузки различа
ют пружины растяжения, сжатия, кру
чения и изгиба. По конструктивным

17.1. Свойства рессорно-пружинных сталей

Марка

Твердость НВ стали Температура, °С
Предел

текучести,
о.

Предел
прочности,

ав
Относитель

ное удлинение,
55, %

Относитель
ное сужение, 

V,%
термически

обработанной
термически

необработанной закалки отпуска
МПа

Не менее

65
229

255 840

480

800 1000 10 35
70 269 830 850 1050 9

30
75 241 285 820 900 1100
85 269 302 820 1000 1150

860Г

241 285

840 800 1000
65Г 830
70Г 830 850 1050 7 25

55ГС 820 800 1000 8

30
50С2

870 460

1100 1200

6

55С2
1200 130055С2А

60С2

269 302

25
60С2А 420 1400 1600 20
70СЗА 860 460 1600 1800 25
50ХГ 840 440 1100 1300 7 35

50ХГА 1200
50ХГР 830 450 1250 1400 5 30

50ХГФА 285 321 850 520 1200 1300 6 35
50ХФА 269 302 1100 8 45
60C2XA 285 321 870 420 1600 1800 5 20

60С2ХФА
850

410 1700 1900
50ХСА 269 302 520 1200 1350 6 30

65C2BA 289 321 420 1700 1900 5 20
60С2Н2А 269 302 880 1600 1750 6

60СГА 860 400 1400 1600 25
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особенностям могут быть пружины: ви
тые цилиндрические из проволоки 
круглого, прямоугольного сечения, а 
также многожильные; конические; ф а
сонные; составные; буферные; тарель
чатые; кольцевые; спиральные; плос
кие.

Материалы для пружин. Пружины 
изготовляют из специальных углероди
стых и легированных сталей, а также из 
специальных цветных сплавов. Указан
ные материалы должны обладать высо
кой прочностью, высоким пределом 
упругости, усталостной стойкостью и 
стабильностью упругих свойств. Ш иро
ко применяемые марки сталей: высоко
углеродистые и марганцовистые 65, 70, 
75, 65Г (ГОСТ 1050—88*); инструмен
тально-пружинные У8-А-У12А (ГОСТ 
1435—74); специальные рессорно-пру
жинные кремнистые 55С2, 60С2, 70СЗ, 
хромомарганцевые 50ХГА, хромована
диевые 50ХФА; вольфрамокремнистые 
65С2ВА, никелькремнистые 60С2Н2А 
(ГОСТ 14959-79*).

Углеродистые стали относительно 
дешевле, отличаются стабильностью 
свойств, но имеют меньшую прочность 
и пониженную прокаливаемость. П ри

меняют их обычно для пружин с тол
щиной витков до 12...15 мм. М арганцо
вистые и кремнистые стали имеют по
вышенные характеристики прочности, 
выносливости и прокаливаемое™. Их 
можно применять для изготовления 
пружин с размерами сечения витков до
20...25 мм. Наилучшие показатели име
ют пружинные стали, легированные ва
надием, вольфрамом и никелем. Н о
менклатура рессорно-пружинных ста
лей приведена в табл. 17.1.

Исходным материалом для изготов
ления пружин служат проволока, лен
та, прутки, полосы из перечисленных 
сталей. На поверхности заготовок не 
должно быть трещин, раковин, пузы
рей, песочин и вдавленной окалины.

Для изготовления витых пружин 
очень распространено применение высо
коуглеродистой пружинной проволоки 
диаметром до 8 мм (ГОСТ 9389—75*), 
подвергаемой специальной термообра
ботке в расплавленном свинце (патенти- 
рованию) и сильному наклепу при пос
ледующем волочении. Механические ха
рактеристики проволоки сильно зависят 
от ее диаметра (табл. 17.2). Так, для про
волоки II класса при d=  0,15...1 мм,

17.2. Проволока углеродистая пружинная холоднотянутая (ГОСТ 9389—75)

Номинальный 
диаметр, мм Допуск, мм

Предел прочности ав, МПа Число
перегибов Число скручиваний

Классы
Не менее

I II IIA III

0,14; 0,15;

0,16; 0,18;

0,20; 0,22;

0,25; 0,28; 

0,30

±0,01(п)

+0,020(H) 

-0,015 2750...3100 2300...2750 2250...2700 1800...2200 Не норми
руется

23...35 в зависи
мости от класса 

и диаметра

0,32; 0,36 

0,40; 0,45; 

0,50; 0,56; 

0,60

+0,015(п) 

-0,010 

±0,02(н)

2650...3000 2200...2650 2200...2650 1700...2100

16...30

0,63; 0,70; 
0,80; 0,90 

1,00

+0,02(п) 
-0,01 

+0,03(н) 
-0 ,02

2500...2950 2100...2600 2050...2600 1600...2100
16...25

9...12
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Продолжение

Номинальный 
диаметр, мм Допуск, мм

Предел прочности ств, МПа Число
перегибов Число скручиваний

Классы
Не менее

I II НА III

1,1; 1,2; 1,3; 
1,4; 1,5; 1,6; 
1,7; 1,8; 1,9; 
2,0; 2,1; 2,2; 
2,3; 2,5; 2,8; 

3,0

±0,02(п) 
±0,03(h) 1750...2750 1650...2450 1650...2400 1300...2050

4...18 10...24

3,2; 3,5; 3,6; 
4,0; 4,2; 4,5; 

5,0; 5,6

+0,03(п) 
—0,02(п) 
±0,04(h)

1450...2000 1350...1800 1350...1800 1100..1550
4...7 4...18

6,0; 6,3; 6,5; 
6,7; 7,0

±0,03(п) 
±0,05(h) 1450...1700 1250... 1600 1350...1600 1050...1350

3...6 2...6

7,5; 8,0 ±0,04(п) 
±0,06(h)

— 1250... 1450 — — — —

П р и м е ч а н и е :  п — повышенной точности; н — нормальной точности.

а в = 2050... 1650 МПа, а при £/=3...8мм, 
ав = 1650...1250 МПа.

Допустимые напряжения зависят от 
марки материала, диаметра проволоки, 
от характера нагружения и меры ответ
ственности. Для пружин из углеродис
той проволоки I и II классов принима
ют [т] =  0,4ав. Для пружин из стальной 
легированной проволоки [т] = 750 МПа, 
для ответственных динамически нагру
женных пружин [т] = 400 МПа.

17.2. ПРУЖИНЫ РАСТЯЖЕНИЯ- 
СЖАТИЯ

Пружины растяжения обычно имеют 
цилиндрическую форму (рис. 17.1) и 
предназначены для восприятия про
дольно-осевого усилия. Их изготовля
ют путем навивки из проволоки круг
лого сечения с предварительным меж- 
витковым давлением, что позволяет 
выполнять пружины меньшей длины. 
Шаг навивки в этом случае равен диа
метру проволоки (р = d). Конструктив
но пружины данного типа отличаются 
особенностью исполнения прицепов. 
Наиболее распространены исполнения
а, б, в , г, д, е, ж и з или и. В отогнутых 
прицепах возникают повышенные на
пряжения изгиба и кручения, что мо

жет быть причиной их поломки. Более 
совершенными являются: петлевой 
прицеп (вариант к); закладной прицеп 
с конической заделкой (вариантл нм );  
в виде металлических пластин (вариант 
н) и крепление прицепов при помощи 
ввинчиваемых пробок (вариант о).

Пружины сжатия (рис. 17.2) пред
назначены также для восприятия осе
вых нагрузок. По конструкции разли
чают: винтовые — цилиндрические (круг
лого сечения а и в ,  прямоугольного се
чения б), многожильные г и составные 
д\ фасонные конические е\ телескопи
ческие буферные ж ; тарельчатые з; 
кольцевые w.

Винтовые цилиндрические, а также 
конические пружины могут навиваться 
из проволоки круглого а или прямоу
гольного б сечения. Пружина в хотя и 
относится к категории пружин сжатия, 
однако ее применение функционально 
заменяет пружину растяжения. Она 
снабжена прицепами особой конструк
ции, позволяющими сжимать пружину, 
увеличивая расстояние между конеч
ными точками прицепов.

Чтобы обеспечить нормальную ра
боту пружины сжатия, необходимо вы
полнить условие, которое состоит в 
том, что внешняя нагрузка должна по 
направлению совпадать с осью пружи-
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Рис. 17.1. Прицепы пружин растяжения:

а—з — в виде отогнутого на 90° крайнего витка; и — виток отогнут на 60°; к — петлевой прицеп; л, м — закладной с 
конической заделкой; н — в виде металлической пластины; о - в  виде вворачиваемой пробки

ны. С этой целью торцевые нерабочие 
витки (обычно 1,5...2 витка) плотно 
поджаты к соседним виткам и ш лифо
ваны под плоскость, перпендикуляр

ную оси пружины. Изготовляют пру
жины путем навивки из проволоки 
круглого или прямоугольного сечения. 
Ш аг навивки р  зависит от размера по

Рис. 17.2. Пружины сжатия винтовые цилиндрические:
а — из проволоки круглого сечения; б — прямоугольного сечения; в — пружина сжатия с результирующей деформа
цией растяжения; г — многожильная; д — составные; е — фасонная коническая; ж — телескопическая; з — тарельча

тая; и — кольцевая
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перечного сечения витка, величины ра
бочей деформации пружины Хр, вели
чины межвиткового зазора Д при мак
симальной нагрузке Fmax.

p = ^  +  d + А, ( 1 7 1 )

где d  — диаметр проволоки; Д — зазор между вит
ками пружины в сжатом состоянии, обычно 
А = 0,1J; Zp — рабочее число витков пружины.

При отношении длины пружины в 
свободном состоянии к среднему диа
метру L J D >  3 для придания пружине 
устойчивости применяют направляю
щие по наружному или внутреннему 
диаметру.

Винтовые многожильные г и состав
ные д  пружины, а также из проволоки 
прямоугольного сечения б применяют 
при больших нагрузках с целью умень
шения габаритов.

К фасонным пружинам относят ко
нические е, параболоидные и телеско
пические буферные ж. Они характери
зуются переменной жесткостью и спо
собны поглощать значительную энер
гию. В частности, для изготовления 
буферных пружин используют полосо
вую сталь. Нелинейная характеристика 
пружин обеспечивает повышение жест
кости с увеличением нагрузки.

В случае ограничения габаритов и 
необходимости повышенной жесткости 
применяют тарельчатые з  и кольцевые 
и пружины.

Витки пружин растяжения и сжатия 
нагружены крутящим и частично изги
бающим моментами. При малых углах 
подъема витков составляющая изгиба
ющего момента незначительна, поэто
му в практических расчетах ею пренеб
регают. Максимальные напряжения 
кручения

8 kF D 
?m ax= J T  - Н >  (1 7 .2 )

где к — коэффициент, учитывающий кривизну

витков; Здесь с — индекс пружины (ха-
4 с —3

рактеризует жесткость); с =  D/d; D — средний 
диаметр пружины, мм; d —диаметр проволоки 
мм; [т]— допустимые напряжения кручения, 
МПа (см. табл. 17.1); / ^ д  — предельное усилие 
пружины, Н.

Индекс пружины с назначают чаще 
всего по аналогам, а также руковод
ствуясь справочными данными. Значе
ния с находятся, как правило, в диапа
зоне с = 4... 12. Меньшие значения вы
бирают для пружин повышенной жест
кости, а большие — для эластичных.

Жесткость пружин характеризуется 
зависимостью деформации от прило
женного усилия. Упругие характерис
тики пружин растяжения а и сжатия б 
показаны на рис. 17.3.

Для пружины растяжения силу пред
варительного натяжения Fq обычно на
значают в зависимости от наименьшей 
установочной нагрузки 7̂ ) =  (0,75.. .0,85)/Vnin 
или от предельной. При диаметре про
волоки d< 5 ММ / о  =  1/3/пред? а ПРИ ^ > 5  мм 
Л =  1 /4^пр ед -

Для пружин сжатия установочную 
нагрузку Frnin обычно принимают рав- 
ной (0,1...0,5)Fmax.

Необходимый диаметр проволоки при 
предельной (до соприкосновения витков 
дяя пружины сжатия) нагрузке Fnpcjx

V F T ' <|73)
Полученный размер округляют до 

стандартного по табл. 17.2.

б
Рис. 17.3. Характеристики пружин:

а — растяжения; б — сжатия; F0 — сила предварительно
го натяжения при изготовлении; Fmm — наименьшая ус
тановочная нагрузка; 7 ^  — наибольшая рабочая на

грузка
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Деформация пружины возникает 
вследствие действия перерезывающих 
сил и скручивающего момента. Вто
рой фактор в несколько раз больше 
первого, поэтому деформацией от пе
ререзывающей силы пренебрегают. 
При круглом сечении витков деф ор
мация

U)  =  dZp +  2 /г

8 ^ 4
А—-------- -—

G d
(17.4)

где У7—действующая нагрузка, Н; zp — число ра
бочих витков пружины' G — модуль упругости 
при кручении; G — 8 ■ 1(г МПа.

Необходимое число рабочих витков 
Zp определяют по известной деформа
ции X:

*р =
G d \

&FD3
(17.5)

При проектировании пружины 
обычно известны начальная F0 и мак
симальная Fmax нагрузки и соответству
ющие длины Ьшч и Ьтж. Порядок рас
чета в этом случае таков.

1. Выбирают материал, определяют 
допустимые напряжения кручения [т].

2. Назначают индекс пружины с = 
=  D /d~  (6 ...8 ) .

3. Находят поправочный коэффици
ент к.

4. Рассчитывают диаметр проволоки 
d с последующим округлением до стан
дартного значения.

5. Определяют средний диаметр пру
жины D = cd.

Далее методики расчета пружин рас
тяжения и сжатия имеют свои особен
ности.

Для пружин растяжения (начиная с 
пункта 6).

6. Определяют полную деформацию 
пружины X = Zmax — LHa4.

7. Рассчитывают число рабочих вит
ков по формуле (17.5). Пружины растя
жения в процессе изготовления навива
ют с предварительным усилием F0, по
этому в формулу (17.5) подставляют 
F = ^max — F0. Деформация пружины 
появляется при нагрузке растяжения 
большей, чем усилие F0.

8. Определяют длину разгруженной 
пружины

пр?

где /пр —длина прицепов; /пр =  ( \ . . .2)D  в случае 
отогнутых витков.

9. Находят длину заготовки прово
локи

i = n D ( z р_ + 2 )  

cosa

К числу витков zp добавляют два 
витка, отогнутых в виде прицепов.

Угол а  подъема винтовой линии на
вивки пружины определяют как

a  = arctg [р/п D\.

10. Рассчитывают длину максималь
но нагруженной пружины

^ т а х  — А) ^р Aip-

Для пружин сжатия (начиная с пун
кта 6).

Обычно известны длины пружины в 
рабочем сжатом и предварительно сжа
том состоянии, т. е. и LHa4.

6. Определяют рабочую и полную 
деформацию пружины как

Ар — / / Нач ^р-

Из характеристики пружины (см. 
рис. 17.3) следует, что

\  Г _ р
Р _  Лпах Лтйп

X F1 max

где X — полная деформация пружины при мак
симальной рабочей нагрузке;

^гпах’̂ р
г  _ и
^max ^min

7. Находят рабочее число витков Zp 
по формуле (17.5).

Полное число витков с учетом тор
цевых г =  zp +  2.

8. Рассчитывают шаг навивки пру
жины

X , . 
р - —  +  и  +  А ,

где А — межвитковый зазор при действии нагруз
ки Fmax- А « 0,\d .
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9. Определяют длину сжатой до со
прикосновения витков пружины

/ > ( * - 0 , 5 ) 4

а затем длину ненагруженной пружины 
L0= L + Zp(p — d).

Находят длину заготовки проволоки 
для навивки

/0 =
n D z  

cos а ’

где а  — угол наклона витка пружины к плоско
сти, перпендикулярной ее продольной оси.

Тарельчатые пружины выпускают по 
ГОСТ 3057—90 с наружными размера
ми — диаметром D — 28...300 мм и с тол
щиной s — 1...20мм и стрелой внутрен
него конуса / =  0,6...9,0 мм (рис. 17.4, 
а). Применяют их при больших нагруз
ках и относительно малых габаритах 
конструкции в различных амортизато
рах, в качестве буферов.

Точный расчет тарельчатых пружин 
затруднителен. Рабочая деформация 
одной тарелки не должна превышать
0,8/ Чтобы получить необходимую ра
бочую деформацию Атах, пружину соби
рают из нескольких секций, каждая из 
которых состоит из двух зеркально рас
положенных тарелок, касающихся на
ружными кромками. На рис 17.4, б по
казана двухсекционная пружина.

Ориентировочно деформацию и 
прочность пружины, состоящей из Z  
тарелочных секций, можно проверить 
по следующим формулам

Рис. 17.4. Тарельчатые пружины:

а — геометрические параметры элемента; 6 —двухсек
ционная; в — двухсекционная усиленная; г —с проме

жуточными шайбами трения

Рис. 17.5. Кольцевая пружина

Деформация (мм)

5 FD2Z  
m̂ax Y т (17.6)

Максимальное напряжение (МПа) 

Fm.............
(17.7)

_  .. 1 max Л  _  1m̂ax № о — 1̂ и J-
.Г

Параметры у и jli определяют в зави
симости от соотношения диаметров 
т = D/d:

0,35---- 10,25
т

10 м м '/Н ;

jll — 0,63 + 0,37т.

При значительных нагрузках каж
дую секцию набирают из нескольких 
тарелок. Нагрузочная способность та
кого пакета возрастает при этом при
мерно пропорционально числу тарелок 
в пакете (рис. 17.4, в). Благодаря тре
нию между отдельными тарелками 
улучшается амортизирующая способ
ность. С этой же целью между тарелка
ми каждой секции устанавливают про
межуточные шайбы (рис. 17.4, г).

Кольцевые пружины (рис. 17.5) со
стоят из набора внутренних и сталь
ных наружных колец, соприкасаю
щихся коническими рабочими поверх
ностями. Угол конусности поверхнос
тей должен быть больше угла трения, 
чтобы избежать заклинивания в про
цессе работы (обычно (3 = 15...17°).
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При осевом нагружении пружины на
ружные кольца растягиваются, а внут
ренние сжимаются. После снятия на
грузки кольца преодолевают силы тре
ния и пружина восстанавливает свои 
размеры. Эти пружины отличаются вы
сокой энергопоглощающей способнос
тью. Особенности расчета кольцевых 
пружин описаны в специальной лите
ратуре.

17.3. ПРУЖИНЫ КРУЧЕНИЯ

Назначение пружин этого типа — 
воспринимать крутящий момент. Кон
структивно они могут быть цилиндри
ческими витыми (рис. 17.6, а), подобно 
пружинам растяжения-сжатия, только 
с особыми прицепами, или спиральны
ми (рис. 17.6, б) из стальной ленты, а 
также стержневыми (торсионными) 
(рис. 17.6, в).

Цилиндрические пружины кручения 
широко применяют в технике. Энергия 
внешнего воздействия преобразуется в 
работу упругого поворота витков отно
сительно продольной оси пружины. 
Пружины навивают с углом подъема 
а >  12° с межвитковым зазором порядка
0,5 мм во избежание соприкосновения 
при их закручивании. При нагружении 
пружины крутящим моментом Т  витки 
испытывают изгиб и в некоторой сте
пени кручение. В практических расче
тах принимают изгибающий момент 
витков равным крутящему (МИ = 7), так 
как угол подъема витков незначитель
ный. Условие прочности описывается

^ — ф о р м у л о й :

где к — коэффициент, учитывающий кривизну 
витков; — момент сопротивления сечения 
витка изгибу.

Для витков круглого сечения

, 4с—1
к = --------- ,4с—4

где с — индекс пружины c = D / d \  D — наружный 
диаметр пружины; d — диаметр проволоки.

Допустимое напряжение при изгибе 
принимают порядка [аи] = 1,25[тк].

Спиральные пружины применяют в 
качестве двигателей для привода часов, 
приборов и прочих механизмов. Спи
раль при закручивании (возможно не
сколько десятков оборотов валика) ак
кумулирует энергию. Упругим элемен
том служит плоская тонкая лента из уг
леродистой стали, которая работает и 
рассчитывается на изгиб. Расчет сво
дится, как правило, к определению ши
рины ленты

Ь =
6Т

(17.9)

к Т
^тах ~ уу —[^и L (17.8)

где Г — крутящий момент пружины; h — толщи
на ленты, обычно (0,03...0,04)d {d — диаметр ва
лика, на который навивается лента при заводке).

Более полно сведения по определе
нию геометрических параметров изло
жены в специальной литературе.

17.4. ПЛОСКИЕ ПРУЖИНЫ 
И РЕССОРЫ

Плоские пружины по форме могут 
быть прямыми и изогнутыми. Их при
меняют в фиксирующих механизмах в

в

Рис. 17.6. Пружины кручения:

а — цилиндрическая витая; б — спиральная; в — торсионная
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а б в г

Рис. 17.7. Плоские пружины и рессоры:

а — плоская консольная; б — полуэллиптическая рессора; в — кантилеверная рессора; г — четвертная рессора

качестве упругих опор, подвесов и на- 
правляющих. Конструктивно плоские 
пружины выполнены чаще всего в виде 
консольной балки (рис. 17.7, а). Рас
считывают их по классическим форму
лам сопротивления материалов. Для 
консольно закрепленной пружины на
пряжение изгиба

_ М ,  1 
Сти W  ~*-011

а прогиб на конце пружины

2М12
Х --

3 EW h’

(17.10)

(17.11)

где М — изгибающий момент в заделке пружины 
Н • мм; / — длина пружины, мм; Е — модуль уп
ругости материала, МПа; W — момент сопротив
ления изгибу пружины, мм3; h — толщина пру
жины, мм.

Из уравнений (17.10) и (17.11) при 
£■=2,1 ■ 105 М Па следует, что толщина 
пружины

Л = 3 ,2 1 0 ”
/ 2 К ]

Ш ирина пружины 

6 М
Ь = -

h2 К ]

(17.12)

(17.13)

Рессоры относятся к группе плоских 
пружин. Их широко применяют в под
весках сельскохозяйственных машин, в 
автомобильном и железнодорожном 
транспорте, в кузнечно-прессовых и 
других машинах ударного действия. В 
зависимости от формы и способа креп
ления различают: полуэллиптические 
(рис. 17.7, б), кантилеверные (рис. 17.7,
в) и четвертные (рис. 17.7, г) рессоры.

Исходным материалом для изготов
ления рессор служит полосовой прокат 
прямоугольного сечения. Листы рессо-

rusauioi

ры изготовляют равной ширины, но 
разной длины. Коротким листам при
дают несколько большую кривизну, что 
дает возможность предварительно их в 
некоторой степени «заневолить» и при
дать большую плотность собранному 
пакету. В центральной части рессору 
стягивают болтом.

Рассчитывают рессору на изгиб. Ус
ловие прочности для полуэллиптичес- 
кой рессоры имеет следующий вид:

3/7 
' ibh2

(17.14)

где F — усилие, действующее на рессору, Н; / — 
расстояние между опорами рессоры, мм; / — чис
ло листов в рессоре; — ширина листа, мм; И — 
толщина листа, мм.

Допустимое напряжение [а] =450... 
600 МПа.

При известных параметрах рессоры 
максимальный ее прогиб

Х=-
JcFl_
4Eibh3

(17.15)

где к — коэффициент, учитывающий неодинако
вость длин листов, наличие трения между листа
ми; значения его принимают в пределах к — 
= 1,25...1,5.

На этапе проектирования толщина 
листа может быть определена как

h -
кГ-[о]
6ЕХ

(17.16).

17.5. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА ПРУЖИН

Пружина растяжения. П р и м е р  I. 
Рассчитать пружину блока механизма 
уравновешивания жатки зерноубороч
ного комбайна, если максимальное^уси
лие, действующее на 
= 2200 H, рабочая 
= 200 мм, предельная

пружину, Fmах = 
деформация лр =

*.т
нагрузка Fnpea = 
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= 1,1 /та Х = 1,1 * 2200 = 2420 H, предвари
тельное усилие Z^in = 0 ,2 5 /^ ^  =
-  0,25-2420 = 605 Н.

По табл. 17.1 назначаем материал 
пружины — рессорно-пружинную сталь 
60С2А (ГОСТ 14959-69). Временное 
сопротивление разрыву а в = 1600 МПа. 
Допустимое напряжение кручения [т] = 
= 0,4ав = 0,4 • 1600 = 640 МПа.

Назначаем индекс пружины с = 6, 
поправочный коэффициент

* - i £ ± 2 e ± 6 + 2

4с—3 4-6-3  

Диаметр проволоки

d  J 2420-6-1,24 = 8 48мм_
640

По ГОСТ 14963—78* диаметр прово
локи равен d=  9 мм.

Диаметр пружины D = cd = 6 ‘9 = 54 мм;
АН = /р = 200 мм.

Число рабочих витков пружины

_ G d \  _ 8-104-94-200 
Zp 8 AFD3 8-1595-543 

Zp = 52 витка,

где AF — приращение нагрузки при рабочей де
формации пружины /р; д / =  Fmах — Fm\n =  2200 — 
-  605 =  1595 Н.

Длина пружины в свободном состо
янии с учетом прицепов

L0 = Zpd + /пр = 52 • 9 + 108 = 576 мм.

Длину прицепов в виде отогнутых 
витков Znр можно принять

/пр = ZupD = 2 • 54 = 108 мм.

Длина заготовки проволоки

71 Dzz 3,14-54-54 /п =----- —— — =9173,77 мм;
cosa cos 3,037°

/0 = 9174 мм.

Суммарное число витков zs= zv + 
+ Znp = 52 + 2 = 54.

Пружины сжатия. П р и м е р  2. 
Рассчитать пружины для предохранитель
ной дисковой фрикционной муфты, 
встроенной в шкив ременной передачи 
(пример 2, глава 15). Муфта однодиско
вая, имеет две поверхности трения. Уси
лие сжатия создается тремя пружинами. 
Суммарное осевое усилие Fx = 1052Н. 
Максимальное усилие одной пружины 
Fmах =  Fj/n, где п —  число пружин.

Тогда Fm.dX = 1052/3 = 350,6 Н.
По табл. 17.2 назначаем углеродис

тую пружинную проволоку II класса 
(ГОСТ 9389—75*). Предполагаемый 
диаметр проволоки 4...5 мм, временное 
сопротивление [сгв] = 1350... 1800 МПа. 
Допустимые напряжения кручения 
[т] -  0,4[aBJ -  0,4 • 1400 -  560 МПа.

Предельная нагрузка FnpeR =1,1 Fmах = 
= 1,1 - 350,6 =  385,6 Н.

Назначаем индекс пружины с = 6, 
поправочный коэффициент

* ,4 £ ± 2 =± 6 + 2 = и 4
4с—3 4-6-3

По формуле (17.3) диаметр проволо
ки

, 1 г 385,6-6-1,24 _ d = l,6 j---- -------1— =3,62мм.
V 560

По ГОСТ 9389—75* диаметр прово
локи (см. табл. 17.2) равен d=  3,6 мм. 
Диаметр пружины D= cd= 6 - 3,6 = 
= 21,6 мм.

Расчетный передаваемый момент 
(момент срабатывания) равен 1,15 от 
номинального, следовательно, при 
суммарном износе трущихся поверхно
стей, равном 15 %, необходимо регули
ровать усилие нажатия пружин. Пола
гая, что исходная суммарная толщина 
накладок порядка 8 мм, износ As = 
= 0,15 • 8 = 1,2 мм. Жесткость пружины 
имеет прямолинейную характеристику. 
Из этого следует, что максимальной 
силе Fmах соответствует максимальная

а номи-/"деформация пружины X, 
[ нальной силе F

Угол наклона витка a  = arctg(/?/7tZ)) = М оменте 
= 3,037°. Шаг навивки р равен для пру
жины растяжения диаметру проволоки d. силы A F-

max?
ном при номинальном 

номинальная деформация 
Хном. Таким образом, приращению 

^тах -  ^ном соответствует при-
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ращение деформации А \ = As = Хп
-Я н 1,2 мм. Передаваемый вращаю
щий момент муфты пропорционален 
силе нажатия пружин, следовательно, 
F = 1 15/71 max ? ном-

Тогда

F»0M = U l ,  15 = 350,6/1,15 = 304,87 Н; 
AF=  350,6 — 304,87 = 45,73 Н.

Число рабочих витков пружины zp 
определяем по формуле (17.5), так как 

A F ^= F_

ДА X ’

Gd*ДА 8*104-3,64 • 1,2

8Д FD3 •45,73-21,6
=437:

zp = 5 витков.

Суммарное число витков Zx — Zp +  
+ 2 = 5 + 2 =  7.

Полная деформация пружины при 
максимальном усилии по формуле 
(17.4)

Gdx
-350,6-21,6 5 

8-104-3,64
2,1 мм.

Ш аг навивки пружины 

р = ——+ d + Д= —̂—+ 3,6+0,4=4,42 мм.

По рекомендациям межвитковый 
зазор в сжатой пружине должен быть 
равен А = 0 ,\d =  0,1 • 3,6 = 0,36 ~ 0,4 мм.

Длина сжатой до соприкосновения 
витков пружины

L = (Z l-  0,5)d=  (7 -  0,5) • 3,6 = 23,4 мм.

Длина ненагруженной пружины L0 = 
= L + zp( p ~ d )  = 23,4 + 5(4,42 -  3,6) = 
= 27,5 мм.

Длина заготовки проволоки для на
вивки

nDz _ 3,14-21,6-7
cosa cos3,72°

=475,77мм.

Принимаем /0 = 476 мм.
Угол а  наклона витка пружины к 

плоскости, перпендикулярной ее про
дольной оси, определится как a  = 
=  arctg[p/7iZ)] =  arctg[4,42 /(3 ,14  х 21,6)] =  
=  0,065. Тогда а  = 3,72°.

Контрольные вопросы и задания

1.К ак классифицируют пружины по харак
теру воспринимаемой нагрузки? 2. Назовите 
типы пружин, различающиеся по конструктив
ным признакам. 3. Какие материалы применяют 
для изготовления пружин? 4. Какие деформа
ции испытывают витки пружин растяж ен и я- 
сжатия? 5. Как определить напряжение в витках 
цилиндрических пружин растяжения—сжатия?
6. Назовите факторы, от которых зависит де
формация цилиндрической пружины. 7. П ере
числите достоинства и недостатки тарельчатых 
пружин. 8. Назовите сферу применения плос
ких пружин и рессор. 9. В чем конструктивная 
особенность кольцевых пружин? 10. Каковы 
типы пружин кручения? Назовите область их 
применения.
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ПРОЕКТИРОВАНИЕ МЕХАНИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ 
С ИСПОЛЬЗОВАНИЕМ ЭВМ

18.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 
О СИСТЕМАХ 

АВТОМАТИЗИРОВАННОГО 
ПРОЕКТИРОВАНИЯ (САПР)

Один из основных компонентов со
временного производства — это систе
мы автоматизированного проектирова
ния (САПР). Термин САПР — смысло
вой эквивалент англоязычного термина 
CAD — computer aided design, что в пе
реводе означает «проектирование при 
помощи компьютера». Уровень совре
менного аппаратного и программного 
обеспечения персональных компьюте
ров позволяет конструктору без специ
альных знаний в области программиро
вания успешно решать задачи машин
ного проектирования, проработки про
ектов, надежного хранения и передачи 
информации. Основные возможности 
САПР:

более быстрое выполнение чертежей 
(в среднем в три раза);

абсолютная точность геометричес
ких построений;

высокое качество получаемой кон
структорской документации;

ускорение расчетов и анализа при 
проектировании;

интегрирование проектирования с 
другими видами инженерной деятель
ности.

САПР как организационно-техни
ческая система включает технические 
средства, системное программное обес
печение, прикладное программное 
обеспечение и самого проектировщика. 
Технические средства обеспечивают 
ввод, обработку и вывод текстовой и 
графической информации по проект
ному решению. Системное программ
ное обеспечение («оболочка») управля
328

ет организацией вычислительных про
цессов и обменом данными между раз
личными устройствами. Эффектив
ность САПР в значительной мере опре
деляется возможностями прикладного 
программного обеспечения, под кото
рым обычно понимают набор про
грамм, реализующих решение конкрет
ной задачи проектирования. Это про
граммы проектных предварительных 
расчетов механизмов в целом, расчета 
на прочность и надежность, и, соб
ственно, ядро любой САПР — графи
ческий редактор как система создания 
конструкторской документации. Изве
стно, что на вычерчивание проектируе
мого изделия и его составляющих при
ходится около 70 % общих трудозатрат 
конструкторской деятельности, в то 
время как на собственно проектирова
ние 15 % и остальное на ведение архи
вов. Поэтому такие системы, как часть 
САПР, наиболее развиты и широко 
применяются в производстве. В работе 
систем широко используют различные 
типовые решения, которые может на
капливать разработчик в процессе сво
ей деятельности или которые могут по
ступать из библиотек стандартных эле
ментов.

Современные графические редакто
ры обеспечивают возможность созда
ния и редактирования двумерных и 
трехмерных изображений самых слож
ных проектируемых объектов. Откры
ваются новые возможности для твор
ческой работы. Непосредственное про
ектирование изделия сразу в трехмер
ной системе — революционный шаг в 
конструировании. Твердотельное моде
лирование позволяет по разработанной 
модели изделия получать чертежи с не
обходимым количеством видов, разре
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зов, сечений и аксонометрии. Система 
определяет массовые и инерционные 
характеристики, площадь поверхности 
изделия. Так называемые З-d системы 
имеют возможность автоматического и 
полуавтоматического разнесения со
ставных частей сборочной единицы, 
что позволяет создавать каталоги запас
ных частей, демонстрировать порядок 
сборки и разборки машин и механиз
мов. Каждый из элементов сборки име
ет свои материальные характеристики, 
поэтому существует возможность конт
роля пересечения деталей, входящих в 
нее. Это позволяет на стадии проекти
рования выявлять ошибки в конструк
ции.

Трехмерная модель изделия как но
ситель информации о его геометричес
кой форме позволяет передавать эту 
информацию в пакеты управляющих 
программ для оборудования с ЧПУ, 
САПР технологической подготовки 
производства или может быть исполь
зована для исследования методами 
компьютерного математического моде
лирования ее поведения в различных 
эксплуатационных условиях.

В настоящее время автоматизиро
ванное проектирование и разработка 
технологии изготовления деталей ма
шин и механизмов объединяются в ин
тегрированных CAD/CAM системах, 
где САМ — computer aided machinen 
(САПР-технология). Каждая из подси
стем имеет свою базу данных.

На рынке САПР сложилось услов
ное разделение по уровням: нижний, 
средний и верхний. Кроме того, САПР 
разделяют на универсальные и локаль
ные (прикладные). К системам нижне
го уровня относят простые двумерные 
(плоские) CAD-системы, позволяющие 
решать вопросы автоматизации выпус
ка конструкторской документации. С 
помощью «электронного кульмана» 
можно получать чертежи деталей, не 
связанных друг с другом. Такие систе
мы предъявляют минимальные аппа
ратные требования.

Системы среднего уровня обеспечи
вают трехмерное твердотельное моде
лирование и инженерные расчеты дос
таточно сложных изделий, состоящих 
из сотен, иногда тысяч деталей, моде
лирование сложных поверхностей и

выпуск конструкторской документации 
с привлечением мощных конструкторе - 
ко-технологических библиотек. К та
ким системам относят: AutoCAD, Solid 
Works, Solid Enge, Mechanikal Desktor, 
российские КОМПАС, КРЕДО, Т -Flex 
CAD и другие. Системы среднего уров
ня наиболее широко применяют в про
изводстве по следующим критериям: 
доступность (цена); широкие функцио
нальные возможности; аппаратные тре
бования (персональный компьютер). 
Поэтому в ряде случаев экономически 
целесообразно интегрировать такие си
стемы с системами верхнего уровня.

Системы верхнего уровня обеспечи
вают весь цикл создания изделий лю
бой сложности от идеи до реализации 
без внешних приложений. Кроме того, 
они могут обеспечивать решение раз
личных специфических прикладных за
дач (прокладка трубопроводов, разме
щение заводского оборудования). Ш и
роко известны системы: Unigraphiks, 
CADS-5, EUCLID QUANUM, CATIA, 
Pro/EN G IN EER. Ограничение в ис
пользовании систем верхнего уровня в 
настоящее время — их высокая сто
имость. Работу таких систем можно ре
ализовать на графических станциях.

В данной главе рассматривается 
одна из популярных на отечественном 
рынке САПР система КОМПАС, раз
работанная компанией АСКОН 
(Санкт-Петербург). В главе кратко опи
саны основные возможности проекти
рования в среде КОМПАС и более под
робно представлено выполнение и ре
дактирование чертежей в графическом 
редакторе КОМ ПАС-ГРАФИК.

18.2. ПРОЕКТИРОВАНИЕ В СРЕДЕ 
КОМПАС

КОМ ПАС (КОМ Плекс Автомати
зированных Систем) — современная CAD/ 
САМ система, в которую входят более 
30 программных продуктов, функцио
нирует под управлением операционной 
системы Windows 95/98/2000/NT. Ос
нова комплекса — графическая система 
КОМ ПАС-ЗО предназначена для раз
работки и оформления конструкторс
кой документации. Система позволяет 
создавать трехмерные параметрические
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модели отдельных деталей и сборочные 
единицы. Параметризация позволяет 
быстро получить модель типовых моде
лей однажды спроектированного про
тотипа. По созданным моделям разра
батывается конструкторская и техноло
гическая документация, ведется расчет 
геометрических и массо-центровочных 
характеристик, появляется возмож
ность передачи геометрии изделия в 
расчетные пакеты, в пакеты разработки 
управляющих программ для оборудова
ния с ЧПУ.

В КОМ ПАС-ЗО модели твердых тел 
создаются общепринятыми последова
тельными булевыми операциями (сло
жения и вычитания) над объемными 
примитивами (сферами, призмами, ци
линдрами, конусами и т.д.). Объемные 
примитивы образуются путем переме
щения плоской фигуры (эскиза) в про
странстве по определенной траектории. 
Эскиз изображается средствами чер
тежно-графического редактора КОМ- 
ПАС-ГРАФИК. После создания пол
ной трехмерной модели можно вы 
полнить чертеж данного изделия в 
ортогональных проекциях с полуавто
матическим нанесением размеров.

В среде КОМПАС используются 
специализированные библиотеки по 
общему машиностроению (крепеж, 
подшипники, пружины, тела враще
ния, материалы, электродвигатели и 
т.д .), для создания собственных биб
лиотек пользователя имеются средства 
разработки приложений КОМПАС- 
МАСТЕР. Система КОМПАС включа
ет следующие приложения: проектиро
вание тел вращения — КОМПАС 
SHAFT Plus; проектирование пру
жин — КОМПАС SPRING; проектиро
вание штамповой оснастки; систему 
объемной обработки на станках с 
ЧПУ — ГЕММА-ЗО; САПР ФРЕЗ; ве
дение типовых проектов и проектиро
вание металлоконструкций. Техноло
гическая подготовка производства на 
основе ранее созданных чертежей мо
жет осуществляться в КОМПАС-АВ- 
ТОПРОЕКТ, предназначенном для про
ектирования сквозных технологий, 
включающих одновременно операции 
механообработки, штамповки, термооб
работки, сварки, получения покрытий.

18.3. ВЫПОЛНЕНИЕ
И РЕДАКТИРОВАНИЕ ЧЕРТЕЖЕЙ 

В КОМПАС-ГРАФИК

Графический редактор КОМПАС- 
ГРАФИК 5.Х изначально ориентиро
ван на быстрое и удобное создание 
конструкторской документации в пол
ном соответствии с требованиями 
ЕСКД. Как показывает опыт многих 
предприятий, система осваивается за 
одну —две недели. В КОМ ПАС-ГРА
Ф И К  5.Х возможны самые сложные 
геометрические построения на плоско
сти. Почти каждое действие может 
быть выполнено несколькими путями, 
из которых пользователь выбирает для 
себя наиболее удобный.

Требования к техническим средствам. 
Для эффективной работы с КОМПАС- 
ГРАФИК 5.Х на персональном компь
ютере потребуются: процессор Pentium 
200 и выше; оперативная память 32 Мб 
и более; графический адаптер SVGA с 
видеопамятью 1 Мб и более; цветной 
монитор SVGA с размерами диагонали 
17" и более (разрешение не хуже 
800x600x256  цветов); привод CD 
ROM; свободное пространство на жест
ком диске 100 Мб; манипулятор мышь.

Работа облегченной версии КО М 
ПАС-ГРАФИК LT может быть реали
зована на компьютере с процессором, 
начиная с 486DX2-66, оперативной па
мятью 16 Мб и свободным простран
ством на жестком диске не менее 
35 Мб.

Для получения бумажных копий 
можно использовать любые модели 
принтеров и плоттеров, для которых 
имеются драйверы, соответствующие 
установленной на компьютере версии 
Windows.

Пуск КОМПАС-ГРАФИК. Пуск 
программы в работу можно осуществить 
любым известным способом. Система 
размещается по адресу: С: \Program 
Files \Kompas 5.Х. Достаточно выпол
нить двойной щелчок на ярлыке систе
мы, расположенном на рабочем столе 
Windows (рис. 18.1).

После пуска КОМ ПАС-ГРАФИК 
появляется главное окно системы, ко
торое имеет стандартные для Windows 
элементы управления. В окне пока нет 
ни одного открытого документа и при
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сутствует минимальный набор команд
ных кнопок на панели управления. В 
ряду пиктограмм слева направо распо
лагаются команды: «Новая сборка» и 
«Новая деталь» (создание трехмерных 
твердотельных моделей в КОМПАС- 
3D); «Новый лист» и «Новый фраг
мент» (двухмерное черчение в КОМ 
ПАС-ГРАФИК); «Новый текстовый 
документ»; «Новая спецификация»; 
стандартные — «Открыть документ», 
«Просмотр для печати», «Настройка 
принтера», «Справка», «Выход из сис
темы». Главное окно позволяет создать 
любой из названных новых документов 
или открыть ранее созданный.

Основной документ в КОМПАС- 
ГРА Ф И К—лист чертежа (расширение 
файла чертежа — cdw), который может 
состоять из видов, технических требова
ний, обозначения неуказанной шерохо
ватости и основной надписи. Под видом 
подразумевается любое изолированное 
изображение на чертеже. Фрагмент 
(расширение файла — frw) отличается от 
чертежа только отсутствием элементов

Рис. 18.1. Ярлык для пуска графического редактора

оформления и предназначается для хра
нения типовых решений для последую
щей вставки в другие документы.

Для начала работы с новым чертежом 
щелкните клавишей мыши по пикто
грамме с изображением формата с ос
новной надписью «Новый лист». На эк
ране появится изображение пустого фор
мата А4 с основной надписью, а также 
полный набор кнопок для вызова команд 
(рис. 18.2). Для изменения формата и ос
новной надписи выберите в меню «На
стройка —> Настройка новых докумен
тов», после чего в открывшемся диало
говом окне выберите «Графический 
документ —> Параметры листа —»Фор
мат» (рис. 18.3). Тип основной надписи 
выбирают аналогично.
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ЗЬ&м & л т о р  В т т & ь  Удалить G т рш ш  £врвис &омпсно<кд Цжзфсйк* Qkmo 2

D l Gg|g| . t . H f t h k l  Q l q M l  ± M  ^ | a l  a l a l  H  Щ

Й  

П  «
л

£

Ш!

4 ...л

о . Г>\

о * т
■N: .. ш

щ %

T.K№№ ViJ/p.

/М а  Щ900
7km

Them

Мест

ГШ сяшГ

Рис. 18.2. Рабочее окно системы
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Настройка параметров текущего листа

; Шрифт по умолчанию 
[±] Размеры 
Й Линия - выноска 

Текст на чертеже 
Шероховатость 
Отклонения формы и база 

; Линия разреза/сечения 
Стрелка взгляда 

Й Обозначение изменения 
0  Параметры листа 

Формат 
Оформление 
Т ехнические требования 
Неуказанная шероховатость

Формат листа

Стандартный

Дбозначение

“ ЕАЗ

А1
А2
SH
А4
А5

Ориентация-------—
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С  Пользовательский

Ширина, мм. 1210.0 Высота, мм |237.0

Рис. 18.3. Настройка параметров текущего листа

В КОМ ПАС-ГРАФИК используется 
метрическая система мер. По умолча
нию единицами измерения служат 
миллиметры. Работу ведут в масштабе 
1 : 1 с  реальными размерами, не заду
мываясь о соотношении размера детали 
и формата чертежа. При окончатель
ном оформлении чертежа и выводе на 
печать можно выбрать любой масштаб.

Создание нового вида обеспечивает
ся командой «Создать вид» из меню 
«Компоновка». В появившемся диало
говом окне нужно задать номер вида, 
масштаб, угол поворота систем коорди
нат, если необходимо, и имя вида. Вид 
на чертеже может быть текущим, ак
тивным, фоновым и погашенным. 
Каждый вид можно разбивать на слои 
(не более 255).

В редакторе начало абсолютной сис
темы координат всегда находится в ле
вом нижнем углу формата. Для фраг
мента из-за отсутствия границ начало 
системы координат отображается в 
центре окна. При построении отдель
ных изображений часто бывает более 
удобно отмерять расстояние от какой- 
либо точки. Поэтому в системе предус
мотрено создание одной или несколь
ких локальных систем координат 
(JICK). При этом в нижней части экра
на будут отображаться координаты в 
текущей системе. Для создания JICK

служит команда «Локальная СК» из 
меню «Сервис» либо кнопка «Локаль
ная СК», расположенная в строке теку
щего состояния.

При работе в КОМ ПАС-ГРАФИК 
основным инструментом служит кур
сор — графический элемент, который 
можно передвигать по экрану с помо
щью мыши или клавиатуры. В зависи
мости от того, какое действие выполня
ется, изменяется внешний вид курсора 
(стрелка, перекрестье, вопросительный 
знак и т. д.). С его помощью можно вы
бирать команды из строки меню, нажи
мать кнопки на панели управления и 
инструментальной панели, активизи
ровать поля в строке параметров. При 
наведении курсора на пиктограмму ав
томатически рядом с ней появляется 
поясняющая надпись, что очень удобно 
при освоении системы.

Во время работы можно быстро по
лучить необходимую справку одним из 
следующих способов:

нажатием клавиши F1 для получе
ния подсказки по текущему действию;

из меню «Справка» путем выбора со
ответствующего раздела или термина;

кнопкой «Справка» на панели уп
равления для получения подсказки по 
объектам рабочего экрана.

В последнем случае курсор превра
щается в вопросительный знак со
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стрелкой. После наведения вопроси
тельного знака на требуемый объект 
надо щелкнуть на нем левой клавишей 
мыши. Кроме того, при выполнении 
той или иной команды, щелчком пра
вой клавиши мыши можно всегда выз
вать всплывающее меню контекстно
зависимых команд продолжения рабо
ты.

Все команды КОМ ПАС-ГРАФИК, 
как и любого другого графического ре
дактора, можно разделить на три вида:

команды создания изображений из 
геометрических примитивов;

команды редактирования;
команды оформления чертежа.
М ьогие команды из строки меню 

дублируют кнопки на панели управле
ния.

Например, команде «Открыть» в 
меню «Файл» соответствует кнопка «От
крыть документ» на панели управления. 
Некоторые команды на экране могут 
отображаться бледным шрифтом. Это 
так называемые запрещенные команды, 
для которых в данный момент времени 
отсутствуют условия их выполнения.

Геометрические построения. Изобра
жения на чертеже получаем путем вво
да и последующего редактирования 
геометрических примитивов. Все гео
метрические примитивы сгруппирова
ны по типам объектов и вызываются 
кнопками, расположенными на инст
рументальной панели геометрии (рис.
18.4).

Панель имеет расширенные коман
ды. Например, кнопка «Ввод отрезка» 
позволяет вызывать дополнительную, 
всплывающую панель из шести команд 
различных вариантов построения от
резка. Для этого наводят курсор на 
кнопку «Ввод отрезка» и, щелкнув ле
вой клавишей мыши, удерживают ее до 
появления дополнительных команд. 
После чего, не отпуская клавиши, пе
редвигают курсор на кнопку, напри
мер, «Перпендикулярный отрезок» 
(рис. 18.5) и отпускают клавишу.

Рассмотрим операцию построения 
отрезка прямой.

1. После щелчка левой клавиши 
мыши на кнопке «Ввод отрезка» она 
становится подсвеченной — система 
готова к построению отрезка. Появля
ется строка параметров объекта при

♦
d щ ;

f Л <
Q ъ

\Ш А

ц Ш 1

Звщ отрезка

Рис. 18.4. Инструментальная панель для ввода 
геометрии

вводе отрезка (рис. 18.6). Курсор изме
нит свой вид, а в строке сообщений в 
самом низу программного окна КОМ 
ПАС-ГРАФИК появится запрос систе
мы: «Укажите начальную точку или 
введите ее координаты».

2. По умолчанию система предлагает 
стиль линии для построения отрезка — 
основная. Для изменения стиля щелк
ните клавишей мыши на «Поле стиля». 
В появившемся диалоговом окне выбе
рите нужный стиль линии (рис. 18.7).

р|

•JRJ|
с  X"77 . 1

Jj Перпендикулярный отрезок
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1 1

- j l ®
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Рис. 18.5. Одна из шести разновидностей команды 
«Отрезок»
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Рис. 18.6. Строка параметров при вводе отрезка

3. С помощью курсора и клавиатуры 
введите координаты X и Y первой точ
ки отрезка в строке параметров отрезка 
и нажмите Enter.

4. Система запросит конечную точку 
или ввод координат.

5. Введите координаты X и Y конеч
ной точки отрезка и нажмите Enter.

Отрезок построен, система находит
ся в режиме ожидания для построения 
второго отрезка. Если в этом нет необ
ходимости, прервите выполнение ко
манды щелчком клавиши мыши на 
кнопке «Stop».

Построение других геометрических 
примитивов проводят аналогично, учи
тывая различия при вводе параметров 
(диаметр, радиус, центр и т. д.). Внима
тельно следите за строкой сообщений, 
которая помогает правильно выполнять 
геометрические построения.

Необходимо особо отметить коман
ды построения геометрических прими
тивов (фаска, скругление, штриховка), 
которые вносят изменения в уже со
зданные элементы чертежа.

Ф а с к а .  Для построения фаски 
служит команда «Фаска», а для ее вызо
ва — одноименная кнопка на инстру-

т
Тонкая 
Осевая 
Штриховая 
Утолщенная 
Пунктир 2 
Осевая осн. 
Штриховая оси. 
Вспомогательная 
Для линии обрыва

В&брзгь Отмена [ Оравка |

Выберите текущий стиль

ментальной панели геометрии. Для вы
бора способа задания фаски служит ле
вый переключатель в строке парамет
ров объекта (рис. 18.8).

В строке параметров объекта ото
бражаются также две кнопки-переклю
чателя, с помощью которых можно уп
равлять видом фаски после построе
ния. Эти кнопки определяют, нужно 
или нет выполнять удаление остаю
щихся после построения фаски частей 
первого и второго элементов.

Если необходимо нанести фаски на 
углах объекта объединенного в единое 
целое, используют команду «Фаска на 
углах объекта». Кнопка для вызова этой 
команды расположена на расширенной 
панели команд. В строке параметров 
объекта появится кнопка-переключа
тель, изменяющая режим построения. 
В одном ее положении фаска строится 
на одном указанном угле, а в другом — 
на всех углах контура одновременно.

С к р у г л е н и е .  Для сопряжения 
двух пересекающихся прямых дугой ок
ружности служит команда «Скругле
ние», а для вызова — одноименная 
кнопка на инструментальной панели 
геометрии. Нажав кнопку, введите зна
чение радиуса скругления в соответ
ствующее поле в строке параметров 
объекта и укажите курсором два эле
мента, между которыми нужно постро
ить скругление. В строке параметров 
объекта располагаются кнопки-пере
ключатели, с помощью которых можно 
управлять видом скругления после по
строения. Для построения скругления 
дугами окружности на углах объектов 
типа контур, ломаная или многоуголь
ник служит команда «Скругление на 
углах объекта».

Ш т р и х о в к а .  При работе с 
КОМ ПАС-ГРАФИК нужно только 
указать границу и параметры штрихов-

Рис. 18.7. Окно выбора стиля линии Рис. 18.8. Параметры и способ задания фаски
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Рис. 18.9. Строка типа и параметров штриховки 
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Рис. 18.10. Кнопка «Привязки» в строке текущего состояния

ки. Границу штриховки система опре
деляет автоматически по указанной 
точке внутри штрихуемой области. Од
нако можно задавать границу штрихов
ки и вручную. Для вызова команды 
«Штриховка» нажимают одноименную 
кнопку на инструментальной панели 
геометрии. После вызова команды 
штриховки в строке параметров объек
та (рис. 18.9) задают шаг штриховки в 
поле «Шаг штриховки» (st) и угол ее 
наклона (ап).

Система КОМ ПАС-ГРАФИК по
зволяет задавать параметры геометри
ческих примитивов с абсолютной точ
ностью. На основе точной геометрии 
графический редактор осуществляет 
полуавтоматическую простановку раз
меров и деталирование сборочных чер
тежей. Если геометрические построе
ния выполнены правильно, система 
определяет параметры элементов (дли
ны, утлы, координаты точек) и на их 
основе вычисляет значения размеров. 
Точность компьютерных чертежей по
зволяет передавать информацию по 
геометрии детали непосредственно в 
технологические системы, обеспечи
вать сквозные технологии проектиро
вания л  изготовления.

Привязки геометрических объектов. 
Для быстрого и точного позициониро
вания курсора в характерных точках на 
чертеже в системе используют привяз
ки геометрических объектов. Суще
ствует три типа привязок — глобальные 
(действующие постоянно), локальные 
(действующие однократно) и клавиа
турные.

Г л о б а л ь н ы е  п р и в я з к и .  Важ
ная особенность глобальных привязок 
состоит в том, что в КОМПАС-ГРАФИК 
можно включать несколько постоянно 
действующих привязок и все они будут 
работать одновременно. При этом вы
полняется мгновенный расчет точки,

на экране отображается ее фантом и 
при необходимости текст с именем 
действующей в данный момент привяз
ки.

Для установки глобальных привязок 
служит кнопка «Привязки» в строке те
кущего состояния (рис. 18.10). После 
нажатия этой кнопки появляется диа
логовое окно установки глобальных 
привязок (рис. 18.11), в котором кроме 
собственно привязок можно устанавли
вать особенности их вывода.

Устанавливают, как правило, две- 
три глобальных привязки. Например, 
ближайшая точка и пересечение. Для 
прерывания действия глобальных при
вязок служит кнопка «Запретить при
вязки» в строке текущего состояния.

Л о к а л ь н ы е  п р и в я з к и .  Ло
кальная привязка — более приоритет
ная, чем глобальная, т. е. подавляет на

Установка глобальных привязок ЕШ
ЕГ Ближайшая точка 
О  Середина
Q" В В И В
О  Касание
□  Нормаль
О  По сетке
Q  Выравнивание
О  Уг/юеая привязка
О Центр
W gee привязки

Р  Динамически отслеживать 
Г" Отображать хекст 
Г~ £ JfwrcM Фоновых слоев
Г Т 6/ ~*/} 'V г О - ЛМ 1 > >

z l
Г~ Запретить привязки

Щаг угловой привязки [45 0000

Ю11

Рис. 18.11. Окно установки глобальных привязок
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Привязка

V  Аетосоздание
Создать сярезок 
Запомнить состояние

Стиль линий...

Прижать команд** 
П И Н Г

zn z

I

Ближайшая точка
Пересечение
Середина
Центр
flfi сетке
Угловая привязка
й kHIARHLiftAHUft
1очка на кривой 
По i; на кривую 
Против Y на &эив$? 
По >£ на кривую 
Против Хна кривую

от глобальных и локальных, являются 
прозрачными, т. е. действующими неза
висимо от того, дана команда на постро
ение, редактирование объекта или нет.

2. При использовании клавиатурной 
привязки не требуется последующий 
ввод точки. Процедура ввода и фикса
ции точки при необходимости выпол
няется нажатием клавиши Enter.

Далее приведены основные клавиа
турные привязки.

Клавиатурная
команда Реакция системы

Рис. 18.12. Выбор локальной привязки

время ее действия все глобальные при
вязки. Меню локальных привязок вы
водится на экран при нажатии правой 
клавиши мыши во время выполнения 
любой команды создания, редактиро
вания или выделения объекта 
(рис. 18.12). В меню необходимо выб
рать строку «Привязка», на экране по
явится список привязок. Из этого 
списка щелчком левой клавиши мыши 
выберите одну привязку. После этого 
курсор изменит свой вид. Ловушка кур
сора наводится на выбранный объект, 
осуществляется автоматический захват 
характерной точки объекта, а рядом с 
ней появляется текст, подтверждаю
щий привязку. Дополнительный щел
чок клавиши мыши вводит точку в мес
те привязки. Локальная привязка будет 
действовать для выбора только одной 
точки. Для привязки к другой точке 
операцию необходимо повторить.

К л а в и а т у р н ы е  п р и в я з к и .  
Данный тип привязок, выполненный с 
помощью клавиатуры, имеет две осо
бенности:

1. Клавиатурные привязки, в отличие

Оп̂ йнии £е>р©ис компоновка Застройка Дкио 2
Савиг 
Поворот
Масштабирование 
Симметрия ______ _

I3 S B B H H ШШШШШШ Мказанием
Деформация ► По̂ ривой

'7г По ДОЛЖНОСТИ
Объединит» t По док»

По концентрической сетке

Рис. 18.13. Команды редактирования чертежа 
в меню «Операции»

<•> Перемещение курсора по нормали 
в ближайшую точку ближайшего 
элемента

<5> Перемещение курсора в ближай
шую характерную точку ближай
шего элемента 

<Shift> + <5> Перемещение курсора в середину 
ближайшего примитива 

<Alt> + <5> Перемещение курсора в точку пе
ресечения двух ближайших при
митивов

<Ctrl> + <0> Перемещение курсора в начало 
координат

Редактирование чертежа. Удаление 
объектов, занесение в буфер, редактиро
вание чертежа с помощью таких команд, 
как «Сдвиг», «Поворот», «Масштабиро
вание», «Симметрия», «Копия», «Дефор
мация» (рис. 18.13), связано с необходи
мостью предварительного выделения.

В ы д е л е н и е  о б ъ е к т а  м ы 
ш ь ю .  Для выделения объекта наведи
те на него курсор и щелкните левой 
клавишей мыши. Цвет объекта изме
нится. При необходимости выделить 
несколько объектов, удерживая нажа
той клавишу Shift, последовательно 
щелкайте левой клавишей мыши на 
выделяемых объектах. Повторный щел
чок на объекте приведет к отмене его 
выделения.

Выделить несколько объектов мож
но с помощью прямоугольной рамки. 
Установите курсор на свободном месте 
чертежа, нажмите левую клавишу 
мыши и перемещайте курсор, удержи
вая клавишу нажатой. На экране будет 
отображаться прямоугольная рамка, 
следующая за курсором. Все объекты, 
полностью попавшие в рамку, будут од
новременно выделены после того, как 
будет отпущена клавиша мыши.

В ы д е л е н и е  о б ъ е к т о в  с 
п о м о щ ь ю  к о м а н д .  Выделить
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самые различные объекты можно с по
мощью команд меню «Выделить». Эти 
же команды можно вызвать и с помо
щью кнопок, расположенных на инст
рументальной панели выделения. Для 
активизации этой панели служит кноп
ка — переключатель «Выделение».

Команда «Объект» позволяет выде
лить произвольное число объектов, для 
чего достаточно указывать на них по
очередно курсором и нажимать левую 
клавишу мыши.

Команда «Вид» позволяет выделить 
один или несколько видов листа черте
жа. Вид в этом случае выделяется как 
единый объект.

Команда «Все» позволяет выделить 
все объекты, находящиеся на текущем 
виде чертежа.

У д а л е н и е  о б ъ е к т о в .  Для 
быстрого удаления с чертежа лишних 
объектов выделяют эти объекты любым 
из перечисленных выше способов и на
жимают клавишу Delete. Использовать 
меню «Удалить» целесообразно при 
удалении вспомогательных объектов 
чертежа и объектов оформления. После 
вызова разворачивается список вариан
тов команд.

Для удаления ставших ненужными 
вспомогательных построений служит 
команда «Вспомогательные кривые и 
точки», которая, в свою очередь, пред
лагает две команды: «В текущем виде» 
и «Во всех видах».

Р е д а к т и р о в а н и е  х а р а к 
т е р н ы х  т о ч е к  о б ъ е к т а .  Для 
этого необходимо выделить объект, 
щелкнув по нему клавишей мыши. 
Подведите к характерной точке курсор, 
после чего нажмите левую клавишу 
мыши и, не отпуская ее, перемещайте 
точку в нужное положение.

Р е д а к т и р о в а н и е  п а р а м е т 
р о в  о б ъ е к т а .  Установите курсор на 
объекте и дважды щелкните левой кла
вишей мыши. В строке параметров 
объекта появятся поля параметров, со
ответствующие данному типу объекта.

П е р е м е щ е н и е  о б ъ е к т о в  
м ы ш ь ю .  Для перемещения объекта 
по полю чертежа с помощью мыши вы
полните следующие операции:

выделите объекты, подлежащие пе
ремещению;

наведите курсор на объект так, что

бы он захватывал какой-либо из выде
ленных объектов, и нажмите левую 
клавишу мыши;

удерживая клавишу мыши нажатой, 
перемещайте объекты с помощью 
мыши в нужное место;

достигнув нужного положения, от
пустите клавишу мыши, после чего 
объекты будут помещены в новое место 
и удалены со старого.

К о п и р о в а н и е  о б ъ е к т о в  
м ы ш ь ю .  Для копирования объектов 
с помощью мыши выполните следую
щие операции:

выделите объекты, подлежащие пе
ремещению;

нажмите клавишу Ctrl; 
не отпуская клавишу Ctrl, наведите 

курсор на объект и нажмите левую кла
вишу мыши;

удерживая клавишу мыши, перемес
тите объекты в нужное место, при этом 
курсор изменит свою форму и на экра
не отобразится фантом перемещаемых 
объектов;

достигнув нужного положения 
объекта, отпустите клавишу мыши, при 
этом объекты будут скопированы в ука
занное место, а оригиналы останутся;

для отказа от дальнейшего копиро
вания нажмите клавишу Esc.

Оформление чертежа. Оформление 
чертежа включает нанесение размеров, 
технологических обозначений, техни
ческих требований и др.

Р а з м е р ы  и т е х н о л о г и 
ч е с к и е  о б о з н а ч е н и я .  КОМ 
ПАС-ГРАФИК позволяет наносить все 
типы размеров, предусмотренные 
ЕСКД. Кнопки вызова соответствую
щих команд расположены на странице 
«Размеры и технологические обозначе
ния» инструментальной панели. На па
нелях расширенных команд располо
жены дополнительные варианты про
становки размеров. Например, панель 
расширенных команд ввода линейных 
размеров включает линейный размер, 
линейный размер с обрывом, линейные 
размеры от общей базы, цепной линей
ный размер, линейный размер с общей 
выносной линией, размер высоты. Н е
которые из этих команд показаны на 
рис. 18.14.

Для нанесения линейного размера 
нажмите кнопку «Линейный размер»,

2 2 . Детали машин rusjiutomobile.ru 337



а д й Р

n
ш1 инеиныи

т

т

т
а
ф

размер|

f )
mmmJ

I f t 0 :

Линейный с обрывом! шине!

т п г ^ — Ж

4в |м  Р

Линейный or общей базы

А Н

Линейный цепной

Ж

Рис. 18.14. Разновидности при расширении команды «Линейный размер»

задайте последовательно две базовые 
точки, а затем точку положения раз
мерной линии. В строке параметров 
отображаются три кнопки. С помощью 
этих кнопок можно управлять положе
нием размерной линии: кнопка «Па
раллельно объекту»; кнопка «Горизон
тальный»; кнопка «Вертикальный».

Задание размерной надписи

1екстдо 
~ Символ

Значение 135 Г  бвто

Квалмггег... J |кв

1*0,01800 Отклонены̂ ; ■± :-,.Ф Вкяючяъ
(+0,00200 J

Един,нз&

Т к̂сг после 

Г* Еаэмвр&рамкв .Р  Подце̂ жщгь

*45*

> *v~7 s  f+ 0 ,0131035k6(+OfiO2)
OK I Отмена [ Сйрвекв l i l l

Рис. 18.15. Окно редактирования размерной 
надписи

Д л я  редактирования размерной над
писи щелкните клавишей мыши в поле 
размерной надписи. На экране появит
ся окно редактирования размерной 
надписи (рис. 18.15). С помощью этого 
окна можно сформировать любой текст 
размерной надписи. Кроме того, нажав 
на кнопку «Квалитет», можно выбрать 
с помощью дополнительно появивше
гося на экране диалогового окна 
(рис. 18.16) необходимый квалитет, 
после чего система автоматически за
даст величину отклонений в зависимо
сти от значения размера.

Для оформления внешнего вида раз
мера (тип стрелки, размер на полке и 
т.д .) служит кнопка «Параметры раз
мера» на панели специального управле
ния. В появившемся диалоговом окне 
(рис. 18.17) выберите с помощью пере
ключателей необходимые параметры 
элементов.

Иногда выносные линии линейного 
размера приходится располагать под 
наклоном к контуру детали. Для этого 
необходимо:

отжать на панели специального уп
равления кнопку «Автосоздание объек
та»;

ввести все три базовые точки; 
нажать кнопку «Параллельно объек

ту» в строке параметров объекта;
нажать на панели специального уп

равления кнопку «Наклонить размер»;
перетащить курсором отображаемые 

на экране характерные точки в нужное 
положение;

отжать кнопку «Наклонить размер»; 
зафиксировать размер, нажав на па-
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нели специального управления кнопку 
«Автосоздание объекта».

Принципы ввода и оформления угло
вых, диаметральных, радиальных разме
ров аналогичны рассмотренным выше.

З н а к  ш е р о х о в а т о с т и  н е 
у к а з а н н ы х  п о в е р х н о с т е й .  Знак 
выводится на чертеж командой из 
меню «Компоновка — Неуказанная ше
роховатость». В диалоговом окне (рис. 
18.18) выберите тип знака, а затем зна
чение шероховатости из предлагаемого 
списка. Нажмите на кнопку «ОК», и 
выбранный знак шероховатости по
явится в верхнем правом углу чертежа. 
Удалить знак неуказанной шероховато
сти с листа можно командой из меню 
«Удалить -> Неуказанная шерохова
тость».

Т е к с т  н а  ч е р т е ж е .  Для вво
да одной или нескольких текстовых 
надписей в текущем виде чертежа слу
жит команда «Текст», вызываемая од
ноименной кнопкой на инструмен
тальной панели размеров.

Напечатайте в открывшейся рамке 
необходимое количество строк, закан
чивая набор каждой из них нажатием 
клавиши E nter. Чтобы зафиксировать 
набранный текст, надо нажать клави
шу «Создать объект» на панели специ
ального управления. Если надо напи
сать текст в другом месте, не выходя из 
команды «Текст», то переместите кур
сор в нужную точку чертежа и щелк
ните левой клавишей мыши. При 
этом предыдущая надпись будет за
фиксирована, а в указанном месте от-

Выбор квалитета

Пведпочгигельные
ш

1 ш ........ 17 d9
И6 рб h7 h9
jsS (6 e8 d11
кб $8 h8 hi 1

Основные
h01 js1 g4 n4 m5 16 k7 c8
i01 h2 h4 g5 n5 m6 m7 d8
hO j$2 js4 h5 P5 & n7 f8
jsO h3 k4 j$5 r5 e 7 s7 j$8
hi j$3 m4 k5 s5 js7 u7 Й

<1....... :....... I j J
Дополнительные
j$01 p4 f5 u5 - Ж v6 d7 ~ w ~
f4 e5 fg5 dS fg6 z6 ef7 p7
fg4 ef5 15 e6 u6 cd7 Jg7 a
< I ............... и 1 \

' -I:Ш И Ш И !!■ B i l l
Значение Отклонения г  Подбор квалитета — j

|Ш З ®  Верхнее (О.ООЗОО: 

Нижнее |-СШ2Ш0

Показать квалитеты для--------
С  дтверстия 

(* веда

Отклонения

Верхнее ] 

Нижнее |

Подобреть

ОК 1 Отмена Справка |

2 2 *

Рис. 18.16. Окно выбора квалитета
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Задание параметров линейного размера
Выносные /Ш4нии----- —
Ф Первая
Длин§, мм рсГ

Ф Вторая QK

Отмена
Стрелка 2—------

g  — н

г  = 3 *

С

с

Справка

- Размещение текста н 

<• Автоматическое С  Ручное С .  Ца полке

-Параметры полки— -------- ------ 1

Длина выноски, мм JlOOO 

Нго п вынос № |Э0.0СЮ

С  Впет : -: < ♦ Вправо 

С  Веерк Г ’ Вниз

Знак неуказанной шероховатости

Г  Использовать по умолчанию

Рис. 18.17. Окно задания параметров линейного размера

' Tgn знака'— —— —

V  V  V

<? Г  Г

«ж

Отмена

Удая;-ггь |

Р' Добавить знак в скобках 

1«ксг

£асстояние до знака

Оправка

1000 100 10,0 1,00 0,100
11:800 во ч«;. 8,0 0.80 0,080

630 63 6,3 0,63 0,063
500 m 5.0 0,50 0J050
400 40 4,0 0,40 0,040
320 32 0,32 0,032
250 11 25 . • 2J5 0,25 0,025
200 20 2,0 0,20 0,020
160 11 ..16 • 1,6 0,16 0JD16
125 Ш Ш 0,125 0X112

340

Рис. 18.18. Ввод знака неуказанной шероховатости
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Рис. 18.20. Окно выбора стандартного шаблона для технических требований
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кроется рамка для ввода нового тек
ста. Для выхода из команды нажмите 
клавишу Esc или кнопку «Прервать 
команду» на панели специального уп
равления.

На рис. 18.19 показано окно выбора 
специального символа. Чтобы вставить 
выбранный символ, надо указать на 
него курсором и дважды щелкнуть ле
вой клавишей мыши.

Т е х н и ч е с к и е  т р е б о в а н и я .  
Для создания технических требований 
в меню «Компоновка» предусмотрена 
команда «Технические требования». 
После этой команды система создает 
окно для их ввода в режиме текстово
го редактора. Текст вводится в задан
ные границы по ширине основной 
надписи. Чтобы ускорить создание 
технических требований, можно вос
пользоваться стандартными ш аблона
ми. Для этого служит кнопка «От
крыть шаблон». В появивш емся диа
логовом окне откройте файл 
Graphic.tdp, дважды щелкнув на нем 
клавишей мыши. В результате в верх
ней части рабочего поля текстового 
процессора отображается окно про
смотра, а в нижней — окно выбора 
фрагментов технических требований 
(рис. 18.20). Выберите необходимый 
шаблон, дважды щелкнув на нем ле
вой клавиш ей мыши. Система отме
тит галочкой выбранный шаблон, ко 
торый переносится в текст последова
тельным нажатием кнопок «Перенес
ти текст» и «Закрыть шаблон». После 
переноса шаблон можно отредактиро
вать, как при работе с текстами в 
Microsoft Word, а затем записать в 
чертеж с помощью команды «Сохра
нить в лист» из меню «Файл».

Текст технических требований, по
явившийся над основной надписью, 
можно переместить в любое место черте
жа командой из меню «Компоновка —» 
—> Технические требования —> Размеще
ние».

О с н о в н а я  н а д п и с ь .  Для за
полнения основной надписи, автома
тически размещенной системой на лис
те чертежа, поместите курсор в любую 
ее графу и дважды щелкните левой кла
вишей мыши. Теперь можно вводить

текст в графах основной надписи. Если 
повторить двойной щелчок на выбран
ной графе основной надписи, система 
предоставляет возможность полуавто
матического ее заполнения. Например, 
в графе «Материалы» появляется диа
логовое окно с библиотекой для их вы
бора.

Вывод документов на печать. Для вы
вода созданного документа на печать 
необходимо перейти в режим предва
рительного просмотра с помощью 
кнопки «Просмотр для печати» на па
нели управления. Вид рабочего экрана 
изменится. На экране будут показаны 
листы бумаги, на которых отображается 
реальное изображение документа.

Система позволяет изменить масш
таб, переместить и повернуть изобра
жение, добиваясь его оптимального 
размера и положения на заданном ко
личестве листов. КОМ ПАС-ГРАФИК 
дает возможность вывести одновремен
но нескольких документов на один 
лист. С помощью средств фильтрации 
можно включать или выключать вывод 
на бумагу отдельных объектов чертежей 
(рамок основной надписи, видов, 
штриховок и элементов оформления). 
Если формат листа принтера меньше 
реального размера чертежа, система ав
томатически рассчитает необходимое 
для вывода число листов. Последующая 
склейка отдельных листов позволяет 
получить в масштабе 1 : 1 чертеж боль
шего формата.

18.4. ПАРАМЕТРИЧЕСКИЕ 
ВОЗМОЖНОСТИ КОМПАС-ГРАФИК

Создавать параметрические модели 
можно либо путем программирования, 
либо путем интерактивного формиро
вания их непосредственно при вычер
чивании. В первом случае, если задан 
закон построения модели, его нельзя 
изменить в случае ошибки. Во втором 
случае накладывают связи (ограниче
ния) на объекты уже построенного 
изображения в любом порядке, не при
держиваясь определенной последова
тельности. В этом случае можно произ
вольно изменять модель, исправлять 
ошибки, не перестраивая модель зано-
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во. Данная технология (вариационная), 
как наиболее удобная и эффективная, 
реализована в КОМ ПАС-ГРАФИК.

При создании параметрической мо
дели на систему можно накладывать 
размерные (линейные, угловые, ради
альные, диаметральные) и геометри
ческие (совпадение точек, параллель
ность, перпендикулярность, касание и 
т. д.) ограничения и связи на ее объек
ты. Существует возможность для авто
матической параметризации фасок, со
пряжений, эквидистант, усечения ли
ний. Предусмотрен ввод ассоциатив
ных объектов оформления: штриховки, 
обозначения шероховатости и базы, 
размеров, обозначений центров.

При необходимости в одном доку
менте могут сочетаться параметризо
ванные и обычные объекты. Кроме 
того, можно накладывать параметри
ческие ограничения на ранее создан
ные обычные чертежи или удалять ог
раничения с параметрических моделей.

Параметрический режим можно вклю
чать и выключать в любой момент ра
боты с чертежом. В качестве объектов 
параметризации следует выбирать та
кие чертежи деталей, при модифика
ции которых изменяются только разме
ры и не изменяется топология. Не оп
равдана полная параметризация слож
ных объектов.

Для включения параметрического 
режима как действующего по умолча
нию необходимо выбрать в меню «На
стройка» команду «Настройка новых 
документов». В появившемся окне выб
рать пункт «Графический документ-» 
—> Параметризация» и активизировать 
нужные опции, их комбинации или все 
сразу (рис. 18.21).

Для включения режима параметри
зации при работе непосредственно с 
чертежом на инструментальной панели 
рабочего окна КОМ ПАС-ГРАФИК от
кройте страницу «П». Кнопки-коман- 
ды параметризации сгруппированы по

Настройка параметров текущего листа

: Шри<$пг по молчанию 
; Единицы измерения длины 
; Отрисовка стрелок 

Ш Размеры 
Щ Линия * выноска 
I- Т екст на чертеже 
ь Шероховатость 
Ь- Отклонения Формы и база 
; Заголовоктаблицы 
h  Ячейка таблицы 
h Линия разреза/сечения 
f  Стрелка взгляда 

Й Обозначение изменения 
Щ Параметры листа

Параметризация

ок

Управление параметризацией

Ассоциировать при вводе:-
ЕГ Размеры 
О" Штриховку
□  Эквиаистанты
□  Обозначения центра
□  Шероховатости и базы

PS.ce

■ Параметризовать:
БЗ' Привязки
□  Горизонгальность и вертикальность
□  Параллельность
□  Перпендикулярность — I
□  Касание z l
F  В&е

Г" 3£ик»чэов«гь размеры

Отмена Соравка

Рис. 18.21. Настройка параметров текущего листа
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Рис. 18.22. Параметризованный чертеж детали «Крышка» с ограничениями, наложенными на выделенный
отрезок

типам связей и ограничений. Кнопки, 
имеющие расширенную панель ко
манд, помечены черным треугольни
ком в правом нижнем углу (рис. 18.22).

На параметризованном чертеже де
тали «Крышка» выделен один из ее эле
ментов (отрезок АВ), для которого с 
помощью кнопки «Показать/удалить 
ограничения» вызвано диалоговое окно 
связей и ограничений с другими эле-

( У становить значение размера — п

[llifflTiW

Переменная 1

ОК I Отмена | Оправка I
.. :......... ............ :..................... :.... ............... :..._ J

Рис. 18.23. Окно для ввода значений размера

ментами. Кнопка «Удалить» позволяет 
редактировать связи и ограничения 
данного отрезка.

Размеры при параметрическом чер
чении кроме оформления чертежа вы
полняют еще одну функцию — управ
ление моделью. Изменяя значения раз
меров, можно изменять и геометрию 
детали. Свободные размеры просто 
привязаны к точкам на объекте и при 
его перемещении меняют свое значе
ние. Фиксированные размеры избавля
ют модель от «лишних» степеней сво
боды, делают ее поведение более пред
сказуемым. На рис. 18.22 размер 0  7 
находится в прямоугольной рамке, т. е. 
является фиксированным, остальные 
размеры свободные. При двойном щел
чке мыши на любом из размеров черте
жа крышки на экране появляется диа
логовое окно «Установить значение 
размера» (рис. 18.23). После введения
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нового значения размера автоматичес
ки перестраивается изображение дета
ли, а сам размер становится фиксиро
ванным. Эту же операцию можно 
проводить с помощью кнопки «Уста
новить значение размера» на инстру
ментальной панели. При необходимо
сти размеру можно присвоить имя пе
ременной. Такой размер после ввода 
его значения не фиксируется. С помо
щью команды «Уравнения и неравен
ства» система позволяет задавать мате
матические зависимости между пере
менными параметрической модели. 
При изменении одного из размеров 
происходит согласованное изменение 
других размеров.

18.5. СОЗДАНИЕ СБОРОЧНОГО 
ЧЕРТЕЖА РЕДУКТОРА И РАБОЧИХ 

ЧЕРТЕЖЕЙ В КОМПАС-ГРАФИК

Общие рекомендации при создании 
чертежа. 1.П ри вводе геометрических 
объектов, составляющих вычерчивае
мую деталь, можно начать с любого ее 
элемента и в любом месте чертежа. 
Последовательность выполнения чер
тежа имеет много общего с ручным 
черчением, что является характерной 
особенностью системы.

2. «Электронный» кульман позволя
ет начертить элемент детали в любом 
свободном месте чертежа, а затем пере
местить его в нужное положение. Если 
сложный элемент должен быть начер
чен под углом, гораздо проще начер
тить его в вертикальном или горизон
тальном положении с последующим 
перемещением в заданное место.

3. При наличии в детали или сбо
рочном чертеже нескольких одинако
вых элементов, тщательно вычерчивай
те только один — остальные создаются 
с помощью копирования.

4. Ускоряет выполнение чертежной 
симметрии детали команда «Симмет
рия».

5. Фаски и скругления рекомендует
ся оформлять после ввода основной 
геометрии для сохранения некоторых 
характерных точек, необходимых для 
выполнения привязок.

6. Помимо использования имею
щихся машиностроительных библиотек 
со стандартными элементами создавай
те собственные.

7. Если на чертеже обнаружена 
ошибка, необязательно удалять непра
вильные элементы и строить их заново. 
Ошибки можно исправлять с помощью 
таких операций, как «Деформация» и 
«Сдвиг».

8. Черчение «на глаз» исключается. 
Для точного черчения имеются систе
мы координат и аппарат привязок.

9. Вспомогательные прямые значи
тельно облегчают работу на чертеже, 
позволяя эффективнее применять при
вязки, устанавливать проекционную 
связь между видами.

Сборочный чертеж редуктора. При 
проектировании механических передач 
конструкторскую документацию разра
батывают в основном по методу 
«сверху-вниз», когда вначале создают 
сборочный чертеж, а на его основе вы
полняют рабочие чертежи деталей.

Компоновка и последовательность 
выполнения всех операций на чертеже 
аналогична «ручному» способу черче
ния. Решающее значение для повыше
ния производительности труда и повы
шения качества разрабатываемой доку
ментации в КОМ ПАС-ГРАФИК имеет 
наличие в нем большого числа библио
тек. Рассмотрим использование маши
ностроительной библиотеки на приме
ре создания сборочного чертежа чер
вячного редуктора. На рис. 18.24 в ра
бочем окне системы показана часть 
редуктора, на которой в левой части 
изображены корпус с гладко расточен
ным отверстием (D0TB = 85 мм) под на
ружное кольцо подшипника, вал червя
ка с установленными разбрызгивателя
ми. Необходимо построить изображе
ние радиально-упорного однорядного 
подшипника 40209 ГОСТ 831—75, ко
торый при установке враспор должен 
крепиться на валу (посадочный размер 
d=  45 мм), упираясь внутренним коль
цом в разбрызгиватель.

Последовательность операций при 
создании изображения подшипника:

1. В меню «Сервис» вызвать «Менед
жер библиотек».
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Рис. 18.24. Вход в менеджер библиотек
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Рис. 18.25. Выбор конструкторской библиотеки
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Конструкторская библиотека шли

В ПОДШИПНИКИ ШАРИКОВЫЕ ± \  
Подшипники ГОСТ 8338-75 
Подшипники ГОСТ 2893-82 
Подшипники ГОСТ 5720-75
Подшипники ГОСТ 83175
Подшипники ГОСТ 832-78 
Подшипники ГОСТ 832-78 
Подшипники ГОСТ 832-78 
Подшипники ГОСТ 7872-89 
Подшипники ГОСТ 7872-89 
Подшипники ГОСТ 7242-81 
Подшипники ГОСТ 7242-81 

ПОДШИПНИКИ РОЛИКОВЫЕ _ г]

D

7 Z ^ \

в

ГОСТ 831-75

Рис. 18.26. Выбор типа подшипника

2. В появившемся диалоговом окне 
выберите библиотеку «Машинострое
ние». После этого в развернувшихся 
разделах библиотеки откройте «Конст
рукторскую библиотеку» (рис. 18.25).

3. Откроется следующее окно, в 
котором необходимо в разделе «Под
ш ипники» открыть подраздел «Под
ш ипники шариковые» и раскрыть 
страницу «Подшипники ГОСТ 831 — 
75». В правой части окна появится ри
сунок шарикового радиально-упорно- 
го однорядного подш ипника с обо
значением основных размеров Д  d , В 
(рис. 18.26).

4. В открывшемся диалоговом окне 
выберите согласно ранее проведенным 
расчетам исполнение подшипника и 
его номер по диаметрам d (внутреннее 
кольцо подшипника) и D (наружное 
кольцо подшипника). Кроме того, не
обходимо выбрать тип изображения 
(разрез, разрез/упрощенно, упрощен
но), при необходимости установить па
раметры штриховки, выбрать тип отри- 
совки (прямая или обратная), ре
шить — рисовать ось или нет, создать 
объект для автоматического занесения 
подшипника в спецификацию. Нажми
те кнопку ОК (рис. 18.27).

Подшипники шариковые радиально упорные однорядные

Номер а ж Со, Ж Nnp.n Ыпр.ж

|46203 J38.700 (23.100 (7000.0 (85000

Диаметре!

Параметры штриховки 

Уго/v rp p 5 F

Шаг, мм [Гб

j 45 j [ |  Диаметр 0 |в5 Ширина В (19"

Исполнение—

Г  Создать объект спецификации

ОК

[7 Ось рисовать

Отмена

г  СШЮО 
С  СШЮО 

•fr Ш ё Щ  

с  ошюо
F  Прямая отрисовка 

Справка

F  Рисоват ь справа

Рис. 18.27. Выбор параметров и стиля изображения подшипника
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Рис. 18.28. Фантом изображения подшипника на сборочном чертеже

5. Система перенесет изображение 
выбранного подшипника на рабочее 
поле чертежа в виде фантома (рис. 18.28). 
Предварительно с целью точного по
зиционирования переносимого объек
та постройте вспомогательную верти
кальную прямую, отступив от торце
вой части разбрызгивателя на расстоя
ние, равное ширине подшипника 
(19 мм).

6. С помощью мыши переместите 
фантом изображения подшипника на 
свое место, используя в качестве при
вязки точку пересечения вспомогатель
ной прямой с осью червяка.

7. Для закрепления изображения 
подшипника дважды щелкните левой 
клавишей мыши. Перед вторым щелч
ком система позволяет устанавливать 
угол наклона оси подшипника. В на
шем случае необходимо повернуть

фантом изображения подшипника на 
180°.

8. Оставшийся фантом изображения 
подшипника используйте еще раз для 
построения второй опоры червяка.

9. Удалите вспомогательную прямую 
через меню «Удалить —> Вспомогатель
ные прямые —> В текущем виде». Изоб
ражение подшипника на сборочном 
чертеже построено (рис. 18.29).

Аналогично выполняют процедуру 
построения изображений резиновой 
манжеты, жезлового маслоуказателя, 
пробки к маслоспускному отверстию, 
отдушины, штифта и крепежных изде
лий (рис. 18.30). Изображения червяка, 
тихоходного вала, зубчатого колеса и 
крышек строят с использованием пара
метрических моделей.

При создании сборочного чертежа 
можно выполнять вспомогательные
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операции, которые значительно облег
чают работу при разработке рабочих 
чертежей деталей. Одна из них — объе
динение геометрических элементов в 
макроэлементы. Например, после того 
как на сборочном чертеже построено 
изображение вала, его выделяют рам
кой и объединяют в макроэлемент с по
мощью команды «Операции -> Объеди
нить в макроэлемент». В этом случае 
изображение вала, без «захватывания» 
геометрических примитивов сопрягае
мых деталей, легко выделяется на сбо
рочном чертеже как целый объект и пе
реносится в другой документ с мини
мальной коррекцией.

Система проектирования специфи
каций КОМПАС-ГРАФИК следит за 
согласованием номеров позиций в спе
цификации и на сборочном чертеже, 
дублирует информацию из штампов 
чертежей, поддерживает требования 
стандартов по последовательности со

здания соответствующих разделов. 
Спецификации можно создавать как в 
ручном, так и в полуавтоматическом 
режимах.

Создание рабочих чертежей деталей 
редуктора. В КОМПАС-ГРАФИК со
здание рабочих чертежей деталей на 
основе сборочного чертежа и наобо
рот — создание сборки на основе рабо
чих чертежей входящих в нее деталей 
основано на использовании буфера 
обмена. Буфер обмена — это времен
ный файл на жестком диске, в кото
рый можно поместить любые объекты 
(изображения, тексты и таблицы) из 
одного документа, а затем вставить их 
в нужную точку другого документа. 
Через буфер обмена можно переносить 
как простые фрагменты, так и целые 
чертежи.

Рассмотрим последовательность 
действий на примере создания рабоче
го чертежа вала червячного редуктора

КО МП АС-3D 5J1 - [Лист А:\Ред«$ктор червячный без крышки. cdw~> Системный шт1
jjg] Файл Редактор Вуцелигь Удалить Операции £ервис Компоновка Настройка Дкио

a l B l D l D l B l a l  c s l o l  I - Q k l e t | [ » i a l  г: №

ш

ЕЛ

А

/  л X

Ф Я

о R

Е Э

Рис. 18.29. Привязка изображения подшипника по месту установки
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1 Плоскости разъема покрыть герметиком при окончательной сборке
2 Необработанные поЬерхности красить бнутри маслостойкой краской, 

снаружи серой нитроэмалью
3 В редуктор залить 18 л масла индустриального И-Г-А-32 

ГОСТ 174794-87.
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Рис. 18.30. Сборочный чертеж червячного редуктора в КОМПАС-ГРАФИК



по ранее созданному сборочному чер
тежу.

1. Откройте документ ДМ 25.02.20.00 — 
сборочный чертеж редуктора.

2. На виде слева редуктора (рис. 
18.31) выделите вал командой «Выде
лить —> Рамкой» или простым щелчком 
мыши на любом из его элементов, если 
он был оформлен при составлении сбо
рочного чертежа как пользовательский 
макроэлемент.

3. Задайте положение базовой точки 
на оси вала и с помощью кнопки «Ко
пировать в буфер» на панели управле
ния скопируйте выделенный объект в 
буфер обмена.

4. Закройте сборочный чертеж чер
вячного редуктора.

5. Для рабочего чертежа вала создай
те документ командой «Новый лист» и 
настройте параметры листа на формат 
АЗ в горизонтальном положении.

6. После того как на экране появит
ся новый лист, разверните его во весь 
экран кнопкой «Показать все» и со
здайте локальную систему координат.

7. Щелчком мыши на кнопке «Вста
вить из буфера» скопируйте изображе
ние вала из буфера обмена в новый

rusuuiorrj

лист чертежа. На экране появится фан
том вала, который можно перемещать 
мышью по полю чертежа.

Примечание: если масштаб вводимого 
объекта слишком мал или велик для выб
ранного формата, необходимо создать 
для него вид с новым масштабом.

8. Для указания положения базовой 
точки выполните клавиатурную коман
ду <Ctrl> + <0>. При этом фантом вала 
переместится с привязкой базовой точ
ки в начало координат локальной сис
темы координат.

9. Для фиксации изображения вала 
нажмите клавишу Enter — копирование 
объекта из буфера обмена в новый лист 
чертежа закончено (рис. 18.32).

1iiiiiI 1 1 ! i f!—  t>

Рис. 18.32. Изображение вала, перенесенное из 
сборочного чертежа на новый лист
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rusuuiom
obile.ru



10. Скопированное из сборочного 
чертежа изображение вала нуждается в 
редактировании. Для полного отобра
жения геометрии добавьте недостаю
щие скругления, выполните построе
ние сечений вала с использованием 
конструкторской библиотеки.

11. Для окончательного оформления 
рабочего чертежа вала проставьте раз
меры, введите технологические обозна
чения, значения неуказанной шерохо
ватости поверхностей, а также запол
ните технические требования и основ
ную надпись (рис. 18.33).

12. Щелчком левой клавиши мыши 
на кнопке «Сохранить документ» запи
шите чертеж с именем «Вал» на диск.

Контрольные вопросы и задания

1. Какие задачи выполняют САПР в совре
менном производстве? 2. Что включает в себя 
САПР как организационно-техническая систе
ма? 3. Какие CAD/CAM  системы вы знаете? 
4. Назовите основные приложения КОМ П АС- 
ГРАФИК. 5. Каковы общие рекомендации при 
создании чертежа на компьютере)? 6 . В чем зак
лючается особенность создания сборочных чер
тежей в системе КОМ П АС-ГРАФ И К.
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Г л а в а  19  

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ КУРСОВОГО ПРОЕКТА

Техническое задание. Спроектиро
вать двухступенчатый горизонтальный 
коническо-цилиндрический редуктор и 
цепную передачу для привода ленточ
ного конвейера (рис. 19.1). Вращаю
щий момент на валу привода конвейера 
Тп = 600 Н • м; частота вращения при
водного вала конвейера яп = 40мин-1 ; 
срок службы L/, > 10 ООО ч; работа в одну 
смену; нагрузка спокойная.

из приложения 1 выбираем ближайшее 
значение мощности электродвигателя 
Рном = 3 кВт.

Оценка перегрузки электродвигате
ля:

Р '-РJ. Л xi( -100% = ^ -^-100%  =

• 3,3%<[5%].

19.1. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ.
КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ 

РАСЧЕТЫ

Выбор электродвигателя. Определя
ем потребную мощность по формуле 
(4.1):

, <0п_= 600-4,2 ■ кВт
" Ло 0,81

Здесь угловая скорость привода в со
ответствии с формулой (4.2):

ппп 3,14-40 , т -1ооп=— -------=4,2 с .
п 30 30

КПД привода

Ло = ЛмЛ1,2Лз,4Л5,бЛ3под =
= 0,98 • 0,97 • 0,97 - 0,9 - 0,993 = 0,81,

где Лм = 0 ,9 8 - К П Д  муфты; ц1 2  = Лз,4 = 0,97 — 
КПД конической и цилиндрической передач; 
т|5 6 == 0,9 — КПД цепной передачи; Ппод = 0,99 — 
КПД пара подш ипников. Значения КПД на
значены по рекомендациям, приведенным в 
табл. 4.1.

Условия для выбора электродвигате
ля по мощности Р' < Рном (допустимая 
перегрузка не более 5 %). По каталогу

Перегрузка не превышает допусти
мой, поэтому электродвигатель прини
маем по мощности Рном = 3 кВт.

Из приложения 1 выбираем трех
фазные асинхронные электродвигатели 
серии 4А и записываем в табл. 19.1 мар
ки электродвигателей, удовлетворяю
щие требованиям по номинальной 
мощности Рном = 3 кВт, но имеющие 
различные частоты вращения вала.

Общее передаточное число привода

Ц> =

гДе Яном— номинальная частота вращения вала 
электродвигателя; пп — частота вращения при
водного вала конвейера.

Во избежание получения большого 
диаметра ведомой звездочки для всех 
вариантов предварительно назначаем
Ц̂.П “  2.

Определяем возможное передаточ
ное число редуктора для каждого из ва-

о̂бщриантов =----- .
ц̂.п

На основе ориентировочных значе
ний г/ред назначаем электродвигатель, 
оптимальный для нашей кинематичес
кой схемы. Первый вариант с «ред = 35,5 
совершенно не подходит, так как двух-
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19.1 Сравнительная таблица выбора электродви
гателя по частоте вращения

№
вари- Марка электро

двигателя

4A90L2

4A 10 0S 4

4 А 1 1 2 М А 6

4А 112 М В 8

Номи
нальная 
часто
та вра
щения, 
мин-1

2840

1435

955

700

71

35.88

23.88  

17,5

35,5

17.94

11 .94  

8,75

ступенчатым коническо-цилиндричес- 
ким редуктором такое передаточное 
число обеспечить невозможно. Переда
точные числа второго (иред = 17,94) и 
четвертого вариантов («ред = 8,75) для 
данной кинематической схемы близки 
к предельным, поэтому принимаем 
электродвигатель 4А112МА6, имеющий 
Рном = 3 кВт, пном = 955 мин-'.

Разбивка общего передаточного отно
шения по ступеням привода. В многосту
пенчатых редукторах передаточные чис
ла должны сочетаться между собой. Свя
зано это с тем, что передачи компонуют 
в одном корпусе. По табл. 4.7 принимаем 
общее передаточное число редуктора 
иРед= 11,2; передаточное число быстро
ходной ступени «б(1,2) = 2,8; передаточное 
ЧИСЛО ТИХОХОДНОЙ СТупеН И  (̂3,4) = 4. С 
учетом выбранных стандартных переда
точных чисел для ступеней редуктора 
уточняем передаточное число цепной

щ 23,88
передачи: wun w,ред 11,2

= 2,13. Окон

чательно принимаем ыпи = 2,13.
Кинематический расчет привода.

Цель расчета — определение частоты 
вращения всех элементов привода:

п\ = Ядв = 955 мин-1;

/?2 — — 341 мин 1;
И,,2 2,8 

п3 = п2 = 341 мин-1 ;
«з 341 _|Пл=-?-=---- =85мин ;
мз,4 4 

п4 = «5 = 85 мин-1;
п5 85 _ i«6=— :=— =40мин 
и5,б 2,13

пб= Пп = 40 мин-1.

Рис. 19.1. Привод ленточного конвейера с коничес
ко-цилиндрическим редуктором и цепной переда

чей:
/ — электродвигатель; 2 —муфта с торообразной обо
лочкой; 3 — двухступенчатый коническо-цилиндричес
кий редуктор; 4 —цепная передача; 5 —ленточный 

транспортер

Силовой расчет привода. Цель расче
та — определение вращающего момента 
на всех элементах привода.

Т6=Тп = 600 н
т<=-

т.

т,=-

«5,6 Л5,6

Т5

600 
: 2,130,9 

313

м;

=313 Нм;

под 0,99 
316

м3,4
?3 .

40,97  
81

316 Н м;

=81 Нм;

0,99
82

'1=
«1,2 Л1,2 2,80,97

30

82 Н м;

=30 Н м;

0,98 0,99
= 31 Нм.

На основе данных кинематического 
и силового расчета привода в дальней
шем выполняют прочностные расчеты 
деталей механизмов привода.

23*

; 19.2. РАСЧЕТ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ
РЕДУКТОРА

При проектировании многоступен- 
5 чатых редукторов расчет зацепления

начинают с тихоходной ступени редук
тора, так как она нагружена большим
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моментом и имеет большее передаточ
ное отношение, чем быстроходная сту
пень.

Расчет тихоходной ступени редукто
ра. По табл. 5.1 назначаем для колеса и 
для шестерни сталь 40Х, улучшенную с 
твердостью для колеса НВ 230...260, для 
шестерни НВ 260...280.

В данном случае вероятность обес
печения ресурса не задана, поэтому в 
качестве расчетной контактной твердо
сти материала принимаем ее среднее 
значение.

Для шестерни по формуле (5.10):
НВЪ = 0,5 (НВтах + НВтт) =
= 0,5 (280 + 260) = 270 МПа;

для колеса по той же формуле:

НВА -  0,5 (ЯВтах + HBmin)=
= 0,5(260+230) = 245 МПа.

Оцениваем возможность приработ
ки колес по формуле (5.1):

НВЪ > НВ4 + (10...15);
270 >255...260.

Таким образом, условия приработки 
колес выполнены.

Для определения допустимых кон
тактных напряжений принимаем коэф
фициент запаса прочности S^mm = 1,1  
(см. с. 58); предел контактной вынос
ливости зубьев по табл. 5.2 оШтЬ = 
= 2НВ+ 70:

для шестерни

о//птбз = 2НВз “Ь" 70 = 2 * 270 Н- 70 =
= 610 МПа;

для колеса
Nk4 = 60щсЬи =60 • 85 • 1 • 10000 = 51 ■ 106.

Базовое число циклов напряжений 
рассчитываем по формуле (5.6) в зави
симости от твердости материала:

7 V f f l i m  =  3 0 y V H B 2 ’ 4 <  1 2 0 - Ю 6 ;

для шестерни
Л//ЛШ13 = 30 • 2702’4 = 20,53 • 106 циклов;

для колеса
Nmm4 = 30 • 2452’4 = 16,26 ■ 106 циклов.

Коэффициент долговечности ZN при 
расчете по контактной выносливости 
находим по формуле (5.5а).

При NK > Nmirn коэффициент

7  lim .
2 " - Г Ж Г -

для шестерни

-7V3 :

для колеса

/20,53-10I—---------
1204,6-Ю6

=0,89;

0,94.
V 51 10

Определяем допустимые контакт
ные напряжения по формуле (5.4)

_GH\lmbСНр - 7  .-Z;N .

Sh
для шестерни

^ 3 = 7 7 -0 ,8 9 = 4 9 4  МПа;
А

для колеса

(7//iimM = 2НВ4 “Н 70 = 2 245 70 =
= 560 МПа.

Расчетное число циклов напряже
ний NK при постоянном режиме нагру
жения определяем по формуле (5.7): 

для шестерни

для колеса

NK2 = бОп̂ сЬь =60 • 341 • 1 
= 204,6 * 106;

а НР4
560

4 l
•0,94=479 МПа.

С учетом рекомендаций (см. параг
раф 5.2) вычисляем расчетное допусти
мое контактное напряжение по форму
ле (5.13):
GHP=0,45 (аНР4+Оцрз) = 0,45 • (479 + 494) = 

= 438 МПа.
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В нашем случае аИР < OHPmim поэтому 
принимаем в качестве расчетного допу
стимые контактные напряжения колеса 
сНР = 479 МПа.

Для определения допустимых на
пряжения изгиба по табл. 5.3 принима
ем коэффициент запаса прочности 
SF= 1,7; предел выносливости зубьев 
на изгиб согласно табл. 5.3 для данного 
материала определится как а°я|т /, = 
= 1,75 НВ.

Коэффициент долговечности YN при 
расчете на изгибную выносливость на
ходим по формуле (5.17):

r N=b
NFlim

где NRim — базовое число напряжений при изги- 
бе; Nf\m = 4 • 106.

Для шестерни

YN3=f\
4 10 
5Ы06

для колеса

YN 4=6/-
4 1 06

•=0,65:

=0,52.
I204,6-10

Согласно условию (5.17) принимаем 
Гд,3 = YM = 1. По рекомендациям, со
держащимся в параграфе 5.2, находим 
коэффициент УА, учитывающий двух
стороннее нагружение; в нашем случае 
ГАЗ = Ул4 = 1  (для одностороннего на
гружения).

Определяем допустимые напряже
ния изгиба по формуле (5.21)

aFP-
_о_a FlimZ>Yn Ya-

Для шестерни 

у 1 75-270aFP з = ̂  ~  — 1-1=278 МПа;
1,7

для колеса

GFP4
1,75-245

1,7
•М=252 МПа.

Чтобы найти межосевое расстояние

передачи, согласно параграфу 5.3 при
нимаем коэффициент относительной 
ширины колес \|/̂fl = 0,35; расчетный 
коэффициент ‘ для косозубых передач 
Ка = 430; коэффициент, учитывающий 
неравномерность нагрузки по длине 
контактной линии Кщ = 1,15. Тогда 
межосевое расстояние [см. формулу 
(5.22)]

^w3,4 ( Щ 4 4-1)- 3
тж4

^ Ьаи3,4 °ЯР

= 430 (4+1>з, 316-i,15 1/М t----------- т = 141,1 мм.
0,35-4-479

Полученное значение aw межосевого 
расстояния округляем до ближайшего 
значения по ГОСТ 2185—66*; прини
маем aw 34 = 140 мм.

Определяем необходимую ширину 
зубчатого венца: bw = aw\\tba = 140 • 0,35 = 
= 49 мм. Полученное значение уточня
ем по приложению 5. Выбираем шири
ну колеса Ь4 = 50 мм; ширину венца ше
стерни принято принимать на З...5мм 
больше, чем у колеса, поэтому для шес
терни />з = 53 мм.

Принимаем значение нормального 
модуля зубчатых колес в пределах: 
т п = (0,01...0,02) aw = (0,01...0,02)140 = 
= 1,4...2,8 мм. В соответствии с 
ГОСТ 9563—60 (см. параграф 5.3) на
значаем т п = 2 мм.

Предварительно принимаем угол 
наклона зубьев (3 = 10°, и проверяем ус
ловие (5.28), обеспечивающее двухпар
ное зацепление:

к >
2,5 т п 
smP

2 5-2в нашем случае bw=50> о=28,79 и 
условие выполняется, sin 10°

Определяем суммарное число зубьев 
по формуле (5.24):

2 ^ 4  cosp 2-140-0,985
г2 =----- 1------- =------ г-2---- =137,9;т п 2

принимаем zl = 137. С целью сохране
ния стандартных значений межосевого 
расстояния и модуля корректируем 
угол наклона зубьев:
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cos(3= Z-z mn _  137-2 =0,97857.
2aw3|4 2-140

Принимаем угол наклона зубьев 
(3= 11,87° или (3 = 11°52'2".

Находим число зубьев шестерни и 
колеса:

для шестерни
137

М34 +1 4 + 1
=27,4.

d3 

</4 =

2-27
cosP cos 11,87° 

/и„ г4 2-110

=55,18 мм; 

=224,82 мм;
cos|3 cos 11,87°

Проверяем межосевое расстояние:
/̂3+^/4 55,18+224,82 1 .Л 

я*з,4 = 2 ■=— ---- j --------=14° мм-

Рассчитываем диаметры вершин ко
лес:
da2 = d3 + 2m„ = 55,18 + 2 ■ 2 = 59,18 мм; 
^4  = d4 + 2m„ = 224,82 + 2 • 2 = 228,82 мм.

Вычисляем диаметры впадин колес: 
df} = d3 — 2,5 т п = 55,18 — 2,5 • 2 =

= 50,18 мм; 
df4 = d4 — 2,5 т п = 224,82 

= 219,82 мм.
■2,5-2 =

Проводим проверочный расчет пе
редачи по контактным напряжениям.

Чтобы определить действующие 
контактные напряжения, находим ко
эффициент ZE, учитывающий механи
ческие свойства колес. Согласно пара
графу 5.3 (см. с. 63) ZE= 190 МПа. Ко
эффициент, учитывающий форму со
пряженных колес, по формуле (5.34):

Коэффициент, учитывающий сум
марную длину контактной линии, по 
формуле (5.36):

Z = l — = =0,77,

где еа — коэффициент торцевого перекрытия.

По формуле (5.37):

—
Значение округляем до ближайшего 

целого числа, принимаем Z3 = 27.
Для колеса

z4 = Z3 = 137 — 27 = 110.

Определяем диаметры делительных 
окружностей зубчатых колес:

1 П11,88- 3,2 ----1----
, £3 Z4 j

1,88-3,2 1_ _ 1  
(27 + 110j

cos(3=

cosl 1,87°=1,7.

Определяем окружную силу: 
2-316F J J ± =

‘ d4 224,82-10“3
2811 Н.

Коэффициент нагрузки по формуле 
(5.38):
Кн= KAKw KHvKHa = 1 • 1,06 • 1,01 • 1,06 = 

= 1,13,
где КА — коэффициент внешней динамической  
нагрузки (см. табл. 5.4); Кл -  1; Кир — коэффици
ент, учитывающий неравномерность распределе
ния нагрузки по длине контактной линии со

гласно рис. 5.7; при 4 ^ = —̂ - = — — =0,9 и вы- 
dw 3 55,18

полнении передачи по схеме 5 Кщ = 1,06; — 
коэффициент, учитывающий внутреннюю  

динамическую нагрузку; по формуле (5.39):

v
WrФ

= 1+ 0,65 j 
56,22

= 1,0 1 .

Здесь Wfa — удельная окружная динамичес
кая сила; по формуле (5.40):

140
= 0,02-5,6-0,98 J —  = 

V 4/ «3,4 

= 0,65 Н мм,

где 8 // — коэффициент, учитывающий влияние 
вида зубчатой передачи; согласно т а б л .5.8 
5//= 0 ,02 ; g0 — коэффициент; при изготовлении  
по 8 -й степени точности согласно табл. 5.9 
go = 5,6; у3 — окружная скорость;

я ^ з « з  3,1455.18-341
V3 60 103_ 60-10"

-= 0 ,9 8 м/с; Wtp — у д е л ь 

ная расчетная сила; по формуле (5.41):

ZH =2,5Vcos(3=2,5Vcosl 1,87°=2,47.
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К на — коэффициент, учитывающий распределе
ние нагрузки между зубьями; согласно графику 
(см. рис. 5.8) для 8 -й степени точности  
К  Н а = 1,06.

Таким образом, контактное напря
жение без учета дополнительных нагру
зок согласно формуле (5.32):

а но —Ze Z£
/l(w34 + l)

М з “з,4

= 190-2,47 0,77
2811(4+1) 
50-55,18-4

=408 МПа.

Согласно ГОСТ 21354—87 выполня
ем проверку на выносливость по усло
вию (5.31):

°н — °но V~̂~н <О//р=408 л/1,13 =
= 434 МПа< 479 МПа.

Определяем степень недогрузки ма
териала по контактным напряжениям:

° н р ~ ° н  100%=479^434 Ш0=9 4%;
>НР 479

что допустимо. Допускается 10%-ная 
недогрузка материала.

Проводим проверочный расчет по 
напряжениям изгиба.

Чтобы определить действующие на
пряжения изгиба, находим коэффици
ент нагрузки KFv по формуле (5.50):

KF= KAKFyKFpKFa= 1 • 1,03- 1,23-0,91 = 
= 1,15,

где КА — коэффициент внешней динамической  
нагрузки (см. с. 64); КА= 1; ^  — коэффициент, 
учитывающий динамическую нагрузку; согласно  
формуле (5.51):

, w * .  , 1,95 .
56Д2"=1,03.

Здесь Wfy — удельная окружная динамичес
кая сила; по формуле (5.52):

H//rv=5/rg0V3 ац-3,4
"3,4

= 0,06 5,6 0,98 J— = 1,95 Н мм; 
V 4

5/-— коэффициент, учитывающий влияние вида 
зубчатой передачи; согласно параграфу 5.3 
5/7=0,06 (см. с. 68 ); — коэффициент, учиты
вающий неравномерность распределения нагруз
ки по длине контактной линии при изгибе со

гласно рис. 5.7; для ^bd=~ 50
=0,91 ко-dw з 55,18

эффициент Кр^~ 1,23; KFa — коэффициент, учи
тывающий распределение нагрузки между зубья
ми; Kfa = 0,91 (см. с. 69).

Чтобы определить коэффициент 
формы зуба YFS, находим число зубьев 
эквивалентного колеса: 

для шестерни

zv3 = - V = — ^ -----=28,8;
cos (3 cos311,87°

для колеса 
2̂Z\>4 ‘ Z2

cos3(3 cos311,87°
=117,4.

Тогда коэффициенты формы зуба 
(см. параграф 5.3 — с. 67): для шестерни 
Yf53 = 3,82; для колеса YFS4 = 3,6.

Коэффициент, учитывающий на
клон зуба [см. формулу (5.54)],

К = 1_ е _А _: 
р р 120°

=1-1,64- 11,87° 
120

=0,838,

где ер — коэффициент осевого перекрытия; в со
ответствии с формулой:

Z^sinP 50-sin 11,87° . СА 
£Р=£^ Г = 3,14-2 = 1’64'

Коэффициет, учитывающий пере
крытие зубьев [см. с. 69],

1К
1,7

=0,59.

Для проверки по напряжению изги
ба колес целесообразно определить 
элемент зацепления, имеющий мень-

gF/> з _278_
шую прочность: — — /:S>
°Fp4 _  252 _

'FS з 3,8

:70. В данном случае болееYfs 4 3,6
слабым элементом являются зубья ко
леса. Максимальные местные напряже
ния изгиба в нашем случае — в соответ
ствии с формулой (5.49):

a F — I ^ F  YfS4 Ip Yt =bwmn
2811

1,15-3,6-0,838-0,59=50-2
= 58 МПа<[а/г4]=252 МПа.

rusaulomobil&.ru 359



Условие прочности (5.48) выполне
но.

Вычисляем силы, действующие в за
цеплении:

1̂ 31= 1̂ 1= ^  
4

2-316-103

Ъз I- 1 1-

1 аЗ I

Я4 I

224,82 
Fl4 tga_281 ltg20°

=2811Н.

cos(3 00811,87°
=1046H.

Fa4 \=Fi4 / (̂3=281 l/gll,87°=590 H.

Расчет быстроходной ступени редук
тора. Чтобы обеспечить смазку кони
ческой передачи самоокунанием в мас
ляную ванну, принимаем диаметр 
внешней делительной окружности ко
леса в пределах

^2 ~ (1,4... 1,6) oW3>4 = (1,4... 1,6) 
= 196...224 мм,

140 =

где aw 3 4 — межосевое 
ступени редуктора.

расстояние тихоходной

Окончательно назначаем de2 = 200 мм 
(см. табл. 5.17). В соответствии со стан
дартным de2 по табл. 5.17 ширину венца 
колеса и шестерни принимаем bw = 30 мм; 
диаметр внешней делительной окруж
ности шестерни de\ = de2/ и\̂  = 200/2,8 = 
= 71,43 мм.

Согласно рис. 5.24, а определяем 
число зубьев для шестерни z\ = 20, тог- 
да 2̂ = ^1̂ 1,2 = 20 ■ 2,8 = 56.

Определяем внешний окружной мо
дуль me = de2/z2= 200/56 = 3,57 мм.

По табл. 5.15 определяем внешнее 
конусное расстояние

Re =0,5 т е =0,5-3,57-V202 +562 =
= 106,14 мм. Угол делительного конуса 
шестерни находим по формуле: 
tg 5, = 1 /г/1,2 = 1/2,8 = 0,357. В этом слу
чае 5, = 19,654°. Угол делительного ко
нуса колеса = 90—19,654 = 70,346°. 

Среднее конусное расстояние
Rm — Re — 0,5 bw= 106,14 — 0,5 ■ 30 =

= 91 ,14мм.

Коэффициент относительной шири

ли, 30
ны

I/ _ “W _АЬе~~~
Re 106 ,14

=0,283.

Средний делительный диаметр ко
леса

dmi = (1 — 0,5 Kbe)de2 = 
= (1-0 ,5  • 0,283) • 200 = 171,7 мм.

Средний делительный диаметр шес
терни

dm 1 = (1 —0,5Л^е)̂ /е1 = 
-0,5-0,283)-71,43 = 61,32 мм.(1-

Средний окружной модуль

т = т е — =3,57-
Re

91.14
106.14

=3,07 мм.

Проверочный расчет передачи на кон
тактную выносливость. Согласно реко
мендациям параграфа 5.3 (см. с. 63) 
принимаем коэффициент, учитываю
щий механические свойства сопряжен
ных колес, Ze= 190 МПа; для прямозу
бой передачи коэффициент, учитываю
щий форму колес, 2я=  2,5.

Коэффициент, учитывающий сум
марную длину контактной линии,

4-е„

где еа — коэффициент

еа=1,88-3,2- JL+-L
Zt Z2)

4-1,663

торцевого 

1

=0,8

= 1,88-3,2|-2̂ +5б

перекрытия; 

1)= 1,663.

Окружная скорость колес на сред
нем диаметре

ndml щ _  3,14- 61,32- 955
60-103 60 1 о3

- 3,06 м/с.

-ю степеньПо табл. 5.7 назначаем 
точности передачи.

Коэффициент, учитывающий рас
пределение нагрузки между зубьями 
для прямозубых передач, КНа = 1. Ко
эффициент, учитывающий неравно
мерность нагрузки по длине контакт
ной линии согласно рис. 5.7 (кривая 1 
при НВ< 350), А^р=1,06. Коэффици
ент, учитывающим динамическую на
грузку, находим по табл. 5.11, для 8-й 
степени точности и твердости НВХ или 
НВ2 <350; интерполируя принимаем 
КНу = 1,15.
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Окружная сила на среднем диаметре 
колеса

f  J h .  
Ш dm2

2-82.103 
: 171,74 :

=955 Н.

Действующие контактные напряже
ния согласно формуле (5.77)

=2,5-190-0,5

Чт̂ На̂ Нр,к,Нм

v Av т̂ \ U\ 2

/955-1-1,06-1,15-л/2,82 +1 
I 0,85 30-61,34-2,8 
=372МПа,

где v — нагрузочный коэффициент для коничес
ких прямозубых колес; v = 0,85.

Изготовление конических колес из 
материала такого же, что и для цилинд
рических, экономически не обоснован
но, так как коническая пара будет су
щественно недогружена. Поэтому це
лесообразно принять материал для ко
нических колес, имеющий меньшую 
твердость. Расчетное число циклов на
пряжений
JVKl = 60 n{cLh = 60 • 955 ■ 1 ■ 10000 = 573 ■ 106; 
NK 2 = 60 n2cLh = 60 • 341 • 1 • 10000 = 204,6 • Ю6.

Базовое число циклов напряжений

A//,im =  ЗОУУяв2 , 4 ^  1 2 0  • 1 0 6 ;
= 30 • 2422>4 = 15,79 • 106; 

Wfliim2 = 30 -2162’4 = 12,02- 106.

Коэффициент долговечности

"/VI :

'N 2

— 20 Nffliml
i К,

= i
\Nh Iim2

N«2

= 20, 15,79-106 !01-- ------ —■
V 573-106

=0,84;

= 20 12,02-10 
1204,6-106

=0,87.

Исходя из условия приработки мате
риалов колеса и шестерни, следует 
принимать материал колеса меньшей 
твердости, чем для шестерни на 10... 
15 единиц по Бринеллю. При неболь
ших различиях в значениях сНР{ м а НР2 
расчетное контактное напряжение, оп

ределяемое по формуле одр= 0,45 (аНР2 + 
+ аНР\), оказывается меньше допусти
мых контактных напряжений колеса. 
Следовательно, материал выбираем по 
требуемому значению контактных на
пряжений материала колеса.

Рассчитываем требуемый предел 
контактной выносливости зубьев колес

aHPSH_372* 1,1 =470 МПа.
ZN 0,87 

Требуемая твердость колеса

J J D вниты 470-70#Д> =— -— =---- ----- =200 МПа.
2 2 

Согласно табл. 5.1 назначаем для ко
леса Сталь 45 улучшенную твердостью 
НВ 192...240. Расчетная контактная

твердость Я52=——у - — =216 МПа. С
учетом условия приработки колес для 
шестерни назначаем Сталь 50 улучшен
ную твердостью НВ 228...255. Расчетная 
контактная твердость для шестерни

255+228 =242 МПа;
226.. .231 МПа.242 >216 + (10...15)

Условие приработки колес выполне
но.

Допустимые контактные напряже
ния:

шестерни
2-242+70

1,1
-•0,84=423 МПа;

колеса

а НР2 —
2-216+70 

М
•0,87=397 МПа.

Расчетное допустимое напряжение 
[см. формулу (5.13)] в нашем случае 
анр^ °нрт1п> поэтому принимаем в ка
честве расчетного допустимое контакт
ное напряжение колеса сНР= 397 МПа. 
Оцениваем недогрузку материала

Д= °Н Р ' ^ ю о % = -397- •372
°НР

что допустимо.
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Определение допустимых напряжений 
изгиба. Согласно табл. 5.3 коэффициент 
запаса прочности SF= 1,7; предел вы
носливости зубьев на изгиб согласно 
табл. 5.3 для шестерни стг■о z=

Fliml
= 1,15НВ\ = 1,75 • 242 = 424 МПа; для 

= 1,75 НВ2 = 1,75-216 =колеса o°nim2 
= 378 МПа. Коэффициент долговечно
сти

Y„= 6, NFlim

где А̂ япп ~  базовое число напряжений при изги
бе; для всех сталей = 4 • 106.

Для шестерни

Yn i = 8
4 1 06 

573-106
=0,44;

для колеса

Гн2 = Я
410  

1204,610'
-=0,52.

По условию (5.17) принимаем 
Ym = YN2 = 1 • При одностороннем на
гружении YA\= YA2 = I.

Допустимые напряжения изгиба для 
шестерни и колеса соответственно

®FYimb\ v дг 424 . . ~ип »Д|-г ол  =— — Уд,, УА1 =— -1-1=249 МПа;
О/г 1, /

J>
_ _ ° F \ i m b 2 v  v  

°F2~---a rN2IA2~-
378 

: 1,7
-1-1=222 МПа.

Для определения напряжений изги
ба подсчитаем число зубьев эквивален
тных колес:

Z« —

Z\i2 —

20
cos6[ cos 19,654' 

Z2 _  56
cosdo cos70,346‘

=21,24;

=166,5.
I '

В зависимости от числа зубьев экви
валентных колес находим коэффициен
ты формы Yfi = 3,6; Yfi — 4,04. Коэффи
циент Yt: = Yp= KFa = 1. Из соотношения

Kbc^Y~ К be =0,283 • Ц- -  0,283= 0,1132

по графику на рис. 5.7 для схемы 7 на
ходим коэффициент Крр = 1,08.

Коэффициент динамической на
грузки Kft определяем при 8-й степе
ни точности и окружной скорости

nde2n2 3,14-200-341 , . v= : f = -2—----- ;— = 3,57м/с. Co-

4,03 

= 61,66 МПа.

=61,79 МПа и

60-103 60-103
гласно табл. 5.11 интерполированием 
принимаем КРч= 1,34.

Находим ^  249 
Yf\

Gf2 222 
Yf2 ~ 3,6

Проверку зубьев по напряжениям 
изгиба проводим для колеса согласно 
формуле (5.82)

Ftm &  Fa &F
JF2 = YF2YEYr

, 1 955-Ы,08-1,34 = j,o b  I-

v bw mnm

0,85-30-3,07 
= 63,55 МПа<[а№] = 222 МПа.

Условие выполнено.
Определяем силы, действующие в 

зацеплении:

1̂ ,1 = 1^1 = 955 #;
\ F r \ \  =  \ F 0 2\ = F a t g a  sin82 =

= 955tg20°sin 70,346 = 327 H;
\Fr& = l̂ eil = r̂itga  sin5, =

= 955tg20°sin 19,654= 117 H.

19.3. ПЕРВЫЙ ЭТАП КОМПОНОВКИ 
РЕДУКТОРА

Цель данного этапа компоновки — 
определение положения опор относи
тельно действующих в зацеплении сил 
и консольных нагрузок на вал. Вычер
чиваем редуктор в двух проекциях на 
формате А1 : в верхней части листа — 
главный вид, в нижней — разрез ре

дуктора по осям валов. Согласно расче
ту тихоходной ступени редуктора вы
черчиваем зацепление цилиндрических
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колес при расчетном межосевом рас
стоянии awз?4 = 140 мм (рис. 19.2) для 
полученных’значений 63, 64, d3, d4, dĵ , 
d/4, dai, da4. Минимальный зазор меж
ду внутренней стенкой корпуса и тор
цевой поверхностью зубчатых колес 
согласно формуле (5.88) л; = (1,1... 
1,2) 5; где 8 — толщина стенки корпуса 
по формуле (5.89); 8 = 0,04ят + 1 = 
= 0,04 • 140 + 1 = 6,6 мм принимаем тол
щину стенки редуктора 8 = 7 мм; в этом 
случае х= (1,1...1,2) ■ 7 = 7,7...8,4 мм. При
нимаем х = 8 мм. Расстояние между 
торцем цилиндрической шестерни и 
ступицы конического колеса х\ = 
= (0,3...0,5)х= (0,3...0,5) • 8 = 2,4...4 мм. 
Принимаем хх = 4 мм. Зацепление кони
ческой пары вычерчиваем согласно ре
комендациям параграфа 5.7 по расчет
ным значениям параметров конического 
зацепления: deь de2, Re, bm 8Ь 82, т е.

19.4. ПРЕДВАРИТЕЛЬНЫЙ РАСЧЕТ 
ВАЛОВ РЕДУКТОРА

Диаметры валов определяем по по
ниженным допустимым напряжениям 
кручения.

Быстроходный вал. Находим диаметр 
выходного конца вала

di=3l Ту
0 ,2 [i

- =  3 ЗОЮ3
0,2-20

= 19,6мм.

Согласно схеме привода (рис. 19.3) 
быстроходный вал редуктора соединяется 
с валом электродвигателя муфтой с торо
образной оболочкой, поэтому целесооб
разно согласовать диаметр вала с диамет
ром посадочного места одной из полу
муфт. В соответствии с ГОСТ 20884—93 
выбираем упругую муфту с торообразной 
оболочкой 125-25-2.2.-32-1.1. Оконча
тельно назначаем d\ = 25 мм; диаметр по
садочного места второй полумуфты 
^=32 мм соответствует диаметру вала 
электродвигателя; назначаем диаметр под 
уплотнение dy\ = 28 мм; диаметр под под
шипник 4 ii = 35mm; диаметр упорного 
буртика 6̂1 = 42 мм.

Промежуточный вал. Определяем 
необходимый диаметр вала для переда
чи момента от конического колеса к 
цилиндрической шестерне:

8Ы0
[0,2[тк] V 0,2-15

=30 мм.

Принимаем диаметр под подшип
ник du2 = 35 мм, под колесо dK2 = 40 мм; 
диаметр упорного буртика d§2 = 46 мм.

Тихоходный вал. Находим диаметр 
выходного конца вала:

d-x — з,
7;  _  31640^ _

0,2k. 1 V 0,2-20 ’ '

Согласовываем диаметр с рядом
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</3 =  42 Рис. 19.3. Предварительная компоновка валов 
редуктора

нормальных линейных размеров (при
ложение 5). Принимаем d3 = 42 мм; dy3 = 
= dn3 = 45 мм; dK3 = 50 мм; db3 = 56 мм.

Для составления расчетных схем ва
лов, а именно для определения точек 
реакции опор, необходимо выбрать 
способ смазывания подшипников. 
Оцениваем возможность смазывания 
подшипников промежуточного и тихо
ходного валов масляным туманом от 
разбрызгивания масла колесами при 
окунании их в масляную ванну. Ско
рость быстроходного колеса v = 3,57 м/с, 
а масляный туман образуется при ско
рости более 3 м/с, что отражено в реко
мендациях. Следовательно, смазка под
шипников промежуточного и тихоход
ного валов от образовавшегося тумана 
будет достаточной. Для подшипников 
быстроходного вала назначаем плас
тичную смазку. В связи с этим перед 
подшипником первой опоры следует 
ставить мазеудерживающее кольцо.

19.5. ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ
Для выбора подшипников необхо

димо оценить нагрузки на опоры валов. 
Для этого определяем положение под
шипников по отношению к приложен
ным силам.

Быстроходный вал (рис. 19.4). Кони
ческое зацепление нуждается в регули
ровке зацепления, поэтому на валах ко
нической ступени редуктора применяют 
радиально-упорные подшипники. Что
бы уменьшить габариты быстроходного
364 rusauio,

вала по длине, подшипники устанавли
ваем по схеме «врастяжку». Предвари
тельно назначаем шариковый радиаль- 
но-упорный подшипник 36207К6 (при
ложение 22), у которого габаритные раз
меры d — 35 мм; D = 12 мм; Ь—\1 мм.

По компоновочному чертежу нахо
дим расчетную точку приложения сил, 
действующих в зацеплении, к валу. Для 
этого из середины делительного конуса 
опускаем перпендикуляр на ось вала. 
Положение первого подшипника опре
делится с учетом толщины мазеудержи
вающего кольца /Мк= 10м м , которое 
устанавливают на вал на 1...2мм во
внутрь от контура внутренней стенки 
корпуса редуктора. Точку первой опо
ры находим из точки пересечения пря
мой, построенной под углом а =15°, 
образованным вертикальной прямой и 
прямой, проходящей через центр тела 
качения подшипника. Измерением оп
ределяем расстояние от точки прило
жения сил, действующих в зацеплении, 
до расчетной точки первой опоры 
ах = 40 мм. Расстояние между опорами 
принимаем равным а2 = (1,4...2,3) а{ = 
= (1,4...2,3) 40 = 56... 92 мм. Принимаем 
а2 = 0,056 м. Точку приложения кон
сольной нагрузки принято выбирать по 
середине посадочного места на вал по
лумуфты. С учетом расположения фик
сирующей гайки и крышки с манжет
ным уплотнением между второй опо
рой и точкой приложения консольной 
нагрузки измерением определяем рас
стояние а3 = 60 мм.
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На основании полученной расчет
ной схемы определяем реакции опор от 
сил действующих на вал:

Ft[ = 955 Н; Fr{ = 327 Н; FaX = 117 Н;

Консольная нагрузка из силового 
расчета привода согласно формуле
(10.1):

FK = 125 =125 V30=68 5 Н.

В плоскости XOZ действует окруж
ная сила.

Из условия

о, v , = ^ 2«2;

тогда /<Л.2 

Из условия

—9 04—682 H. 
a2 0,056

Fn (fli +a2)

955(0,04+0,056)
0056

1637 H.

П р о в е р к а :  Ft\ — Rx\ + Rx2 = 955 — 
- 1 6 3 7  + 682 = 0.

В плоскости rz  действуют радиаль
ная и осевая силы:

R У 2 '

F п — F ini гг\ а\ га\

а2
0,06132
— 2— =170 Н;

0,056 

E M fz =0;FrX (ах +a2)-F a^ - - R yX а2 =0;

Ryi —
Fr M + a2)-F a “- f

327(0,04+0,056)-! 17 0,06132
2

0,056
=497 Н.

П р о в е р к а :  Fr\ -  Ry\ + Ry2 = 327— 
- 4 9 7 +  170 = 0.

Плоскость действия консольной на
грузки:

2Л/,к=0;^к(а2+а3)=Лк2а2;
/V (а2 +а3) _  685(0,056+0,06) _

Д<2:

R

а2 0,056
= 1419 Н;

1,М2 =0,РК а3 -R Kl о2=0; 
FKa3_  685-0,06

■к1 • 0,056
734 Н.

П р о в е р к а :  Лк1 + FK — Rk2 = 734 + 
+ 6 8 5 -  1419 = 0.

Определяем суммарную реакцию в 
опорах

^ i= v ( ^ i)‘ + М  +/^ =

= Vl6372 +4972 + 734=2445 Н;

^ 2 = ^ 2)2+ M 2 + * k2 =

= V6822 +1702 +1419 =2122 Н.

Оцениваем долговечность подшип
ников на быстроходном валу по прило
жению 22: для подшипника 36207Кб 
Сг= 2 0 кН; 0^=  15,3 кН; Dw= 11,11 мм; 
Z =  12.
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По формулам (11.6)...(11.8) опреде
ляем внутренние осевые силы, обеспе
чивающие нормальную работу под
шипников:

для первой опоры:
Fs 1 = e'FrX = 0,451 ■ 2445 = 1103 Н,

где £>'=0,579 /VI
0,136

= 0,579- 2445 
15300J

n0,136
= 0,451;

для второй опоры:
Fs2 = e'Fr2 = 0,443 -2122 - 9 4 0  Н,

где е =0,579
n0,136 , О1ООч0,136

A l l  = o,5 7 9 -U ^ )
Cm (15300;

= 0,443.

Определяем результирующие осевые 
составляющие. При данной схеме и 
приложенных нагрузках фиксирующей 
является первая опора, поэтому резуль
тирующие осевые составляющие:

для первой опоры FA[ = Fs[ — Fai = 
= 1103 -  117 = 986Н;

для второй опоры Fa 2 = Fs2 = 940 Н; 
Рассчитываем соотношения

Dw cosa 11,1 lcos 15°
Dpw 53,5

=0,2,

где Dpw = 0,5 (D + d) = 0,5 • (72 + 35) = 53,5 мм. 
По табл. 11 .13  принимаем значение коэффици
ента fa = 14. Значение параметра осевого нагру
жения определяем по табл. 11 .14  из соотношения

/о  Fa .
С0г '

для первой опоры 

/о 14-985
С0г 15300 

для второй опоры 

/о ^ 2  14-940

=0,9; е=0,46;

С0г 15300
=0,86; е=0,46.

Из соотношения нагрузок на первой

опоре 986 =0,4<е, коэффици-
V Frl 1-2445 

енты Х= 1, Г=0 (табл. 11.14); на вто- 
Fa2 _  940рои =0,44<е. Тогда Х= 1,

VFr2 1-2122 
У= 0; здесь V= 1 (вращается внутрен
нее кольцо).

Следовательно, действие осевых со
ставляющих при расчете эквивалент
ной нагрузки не учитываем, а долговеч
ность оцениваем по опоре, восприни
мающей большую радиальную нагрузку

Рл = VXF^KqKj = 1 • 1 • 2445 • 1,4 • 1 =
= 3423 Н,

где = 1 ,4  (табл. 11.12), Кт = 1 — см. пояснения 
к формуле (11.4).

Определяем ресурс подшипника в 
часах согласно формулам (11.14), (11.15):

4  = Я|«2 3
С, 106

60«|

=  1 - 1 20000
3423

106
60-955

= 3481 ч.

Здесь m — показатель степени; m = 3 для шари
ковых подшипников; п\ — частота вращения бы
строходного вала; « [=  955 мин- 1 ; ах = 1 (см. 
табл. 1 1 .20); я2 = 1 (см. табл. 11.21 для условий 2).

Долговечность выбранных подшип
ников оказалась меньше заданного сро
ка службы Lh = 10 000 ч. Поэтому необ
ходимо принять подшипник, имеющий 
большую грузоподъемность. Из прило
жения 22 выбираем подшипник 
46207К6, имеющий такие же геометри
ческие размеры, как и 36207К6, но ха
рактеризуемый большей нагрузочной 
способностью Сг= 2 9 кН; С0 = 16,4кН.

Данный подшипник более воспри
имчив к осевой нагрузке; соотношение 

Fa
VFr

<е заведомо будет соблюдено и,

следовательно, эквивалентная нагрузка 
не изменится.

Определяем ресурс подшипника 
46207 Кб

V" - v>

= 1-1 29000)

С

3423

Гг 1 
106

_кг_ 
60 «1

= 10613ч.
60-955

Выбранный подшипник удовлетво
ряет по сроку службы, окончательно 
назначаем на быстроходный вал под
шипник 46207К6 ГОСТ 831-75 .

Промежуточный вал (рис. 19.5). Пред
варительно назначаем шариковый ради
ально-упорный подшипник 36207Кб, у 
которого d—35 мм; D— 72 мм; Ь— 17 мм. 
Располагаем подшипники на расстоя-
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нии 2 мм от внутренней стенки корпуса 
редуктора по схеме установки «врас
пор». Определяем положение расчет
ных точек приложения реакций опор. 
Данный подшипник имеет угол контак
та а = 15°. Поэтому под углом 15° к вер
тикальной прямой, проходящей через 
центр тела качения, проводим прямую, 
пересекающую ось вала. Из полюсов за
цепления конического и цилиндричес
кого колес опускаем перпендикуляры 
на ось вала. Измерением определяем 
расстояния <3i = 35 мм, а2 = 44 мм, 
я3 = 52 мм. На основании полученной 
расчетной схемы находим реакции 
опор от действующих сил в коническом 
и цилиндрическом зацеплениях:
Fe = 2811 Н; Fm = 1046 Н; Fa3 = 590 Н;

Ft2 = 955 Н; FR2= 117 Н; Fa2 = 327 Н.
В плоскости XOZ действуют окруж

ные силы:
sM 3raz=o.

Тогда Faax + RxA(ax + а2 + а3) = F,3(al +
+ я2);

D Fl3(ai +a2)—Ft2al
1ух 4 —----------------------- —й\-\-С12-\- 03

_  2811 (0,035+0,052)—955 0,035 _
~ (0,035+0,052+0,044) “

2M4w  =0.
Тогда ^ г ( а 2 + а з ) + ^ х з (°1  + ° 2  +a3)=F3 а3,

П _  F/i а з ~  Рд ( а 2 + а з ) _  
( а 1 + а 2 + а з )

_ 2811-0,044—955 (0,052+0,044)
~ 0,035+0,052+0,044 “

П р о в е р к а :  Rx3 + Ft2 + RX4 — Fl3 = 
= 244 + 955+ 16 12 -2 8 11  =0.

В плоскости YOZ действуют ради
альная и осевая силы:

M Fal _327.°,0 7̂17—2)8 Н-м;

= Fa3 у  = 590 0,0025518=1,6 Н-м;

ZM\0Z=  0 ;

rusauioj

~ Fr2(1\ +Mfa2 +Fr3(cI\ + ̂ 2) +

+ Л/^а3 — Ryu (fl[ + 02 + 03 )=0; 
_ - ^ 2g1+ M fa2 +

У4 ( а 1 + а 2 + а з )

+  ^ 3 ( ^ . + ^ 2 )  +  M fa3

(а1 +a2 +аз) 
-117-0,035+2,8+

0,131
+ 1046(0,035+0,052)+l,6

оЛз! ~

= 697 H.
Y.M%0Z =0;

3 (й| + O2 + ̂ 3 ) + +

+ /л2(а2+аз)+М Л'3 — FR3a3—0]
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я
' (й1+й2+°з)

- M ^ + F ^  з 
(а, + а 2 + а 3)

-2 ,8-117(0,052+ 0,044)-  
= 0Д31
— 1,6 + 1046 0,044 

0,131

- M fa2- F R 2 {g2 +g3) -

=232 Н.

гг 3:

г ,  4 -

Дсз)2 +(^,з)2 =V2442 + 2322 = 

= 337 Н;

Лх4 J [+(Ry4f = J l 6 122+6972 = 

= 1756 Н.

Оцениваем долговечность подшип
ников согласно данным приложения 22 
для подшипника 36207К6 Сг = 20 кН; 
С0/.= 15,3 кН; Dw = 11,11 мм; Z= 12 мм.

Внутренние осевые силы в соответ
ствии с формулой (11.6): 

для 3-й опоры
Fs3 = е' Fr3 = 0,345 -337= 116  Н,

где е' находим по формуле ( 1 1 .8):

е'=0,519
0,136

=0,579
337 ,0,136

= 0,345;Со г

для 4-й опоры 
7̂ 4 = e'Frf = 0,431 • 1756 = 757 Н,

е'=0,579 F/ 4 ^
0,136

= 0,579
' 1756 ](

А  г, 1,15300 J
,0,136

= 0,431.

Определяем, какая опора является 
фиксирующей: /^3 + РаЪ < Fa2 + Fs2. Из 
этого следует, что фиксирующей опо
рой является третья; в этом случае ре
зультирующие осевые составляющие:
Раз = Fa2 + Fs4 -  Fa3 = 327 + 757 -  590 = 

= 494 Н; FM = Fs4 = 757 Н.
368

Параметры осевого нагружения по
лучим по табл. 11.14 из соотношения
М л .
Сог

для третьей опоры 

/о FA3_  59,9-494
С0, 15300 

для четвертой опоры 

/о FM _  59,9-757

= 1,93; е=0,38;

П р о в е р к а: &,3 + Яу4 + =
= 232 + 697+ 1 1 7 -1 0 4 6  = 0.

Определяем суммарную реакцию в 
опорах:

■'Or 15300
=2,96; <?=0,39.

Из соотношения нагрузки на тре- 
Fa з _  494тьеи опоре -=1,47><?; Х=

VFr j 1-337 
= 0,56, Y= 1,15 (табл. 11.14); на четвер- 

Fa4 _  757той опоре
1-1756

=0,43>е; Х=
V F л
= 0,56, У= 1,14/

Эквивалентная нагрузка в опорах:

Ржпз = ( VXFr3 + YFA3) КьКт =
= (1 -0 ,56-337+  1,15-494)- 1,4- 1 =

= 10 6 0 Н;
P3KB4 = (VXFr4+ YFA4)K5KT =

= (1 -0,56- 1756+ 1,14-757)- 1,4- 1 = 
= 2585 Н.

Определяем долговечность подшип
ников по наиболее нагруженной, чет
вертой опоре

= Ы

а \а 23 

20000 )3
2585 J

г экв4 >

ю6
60-341

60 п3

= 22636ч>[4]=

= 10 ч.
Окончательно принимаем для про

межуточного вала редуктора подшип
ник 36207К6 ГОСТ 831-75*.

Тихоходный вал (рис. 19.6). Предва
рительно назначаем шариковые ради
альные подшипники. Из приложе
ния 17 для подшипника 209 легкой се
рии диаметров 2 и узкой серии ширин 0 
d= 45 мм; D= 85 мм; 6 = 1 9  мм. Распо
лагаем подшипники в корпусе редукто
ра на расстоянии 2 мм от его внутрен
ней стенки. Определяем положение
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расчетных точек реакций опор. Через 
центр тела качения проводим прямую, 
пересекающую ось вала; из полюса за
цепления цилиндрического колеса 
опускаем перпендикуляр, измерением 
определяем расстояния ах = 52 мм, 
а2 = 94 мм, а3 = 75 мм. На основании 
полученной расчетной схемы опреде
ляем реакции опор от действующих 
сил:

/* = 2811 Н; Fr4 = 1046 Н; i^4 = 590H;

величина консольной нагрузки соглас
но формуле (10.2)
FK=250jTA =250-7316 =4444 Н.

Окружная сила действует в плоско
сти XOZ:

Дс6='

ъМ%02 = 0; 

/;4й, _  2811 0,052
/̂4 а\

Я ■х5'

-f-#2 0,052+0,094 

ъм£02 =0;

(Й1 + а2) = /̂4 а2!
/у4а2 2811 0,094 
О] + й2 0,052+0,094

=1001Н;

1810 Н.

П р о в е р к а :  -Я х5 + F,4 -  = 
= -1810  + 2811 -  1001 =0.

В плоскости TOZ действуют ради
альная и осевая силы:

ZM $z = 0;

F r 4  a l ~  F a 4  - у  +  R y ( , (  Q \ + O 2 )  —  0 ;

яуб-
-̂ 4fli +Fa4f _

(di+a2) 
0,22482-1046-0,052+590- 

0,052+0,094 

ЪМ]%г = 0;

=82 H.

Ry 5 (a, +fl2 ) -^ o4 у  “ ^ 4  «2 =0;

2 мм( 

V

Ш

- A

VI

0^=52

4

4
k̂5

VI

0 _

/
I
^ 7 ? 4

a 2 -  9 4  

%

2 мм

"O' Z

*k6X

0 3  =  7 5

r t f 4

--

Mx1 =  5 2 H -m  

M y\  =  125 H • м

Плоскость
XOZ

Плоскость
YOZ

Плоскость
действия

КОНСОЛЬНОЙ

нагрузки

Рис. 19.6. Расчетная схема тихоходного вала

Fa Л + Р м а2
* , 5  = ------------2 ------------------------ ------(iах +а2)

590-° ’22- - - +1046-0,094 

0,052+0,094
-=1128 Н.

П р о в е р к а :  Ry5+ FR4 + =1128 — 
—1046 — 82 = 0.

В плоскости действия консольной 
нагрузки:
Ш 1к5 = 0; FK (я, + а2 + я3) = Rk6 (й, + й2); 

- ^ к ( ° 1 + а 2 + а з ) _
Дс6:

#1 4" #2
4444(0,052+0,094+0,075)

=6727 Н;
0,052+0,094 

ЕЛ/6 = 0; FK аъ -  Лк5 (а, + а2) = 0;

Д<5 = - ^ - =  4444 0’075 =2283 Н. 
к5 й!+ й2 0,052+0,094
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П р о в е р к а :  — Rk5 + RK 6 — FK = 
= -2283+ 6 7 2 7 -4 4 4 4  = 0.

Оцениваем суммарные реакции в 
опорах:

J r 5 = - \ j ( f i x 5 )  + ( ^ 5 )  +  Д < 5  =

= VlOOl2 + 11282 +2283= 3791Н;

/̂•6 = ^ х б ) 2+(^б) +Лк6 -

= 7 l8 10 2+822 +6727=8539H.

ра. Из соотношения - ^ - = ^ ^ 7  «0,16

=0,19; значение ^  =ŵcosa _  12,7 COS 0°
Dpw 65 

= 14,2 (табл. 11.13), где А,„,= 0,5 (</ + 
+ D) = 0,5(45 + 85) = 65 мм.

Из соотношения
Уо F„* 14,2-590 п л г « п . /l— ■—=—^ ---- =0,45 по табл. 11.14

С0г 18600
интерполированием получаем е = 0,24. 

Из соотношения
590 =0,1б<е; принимаем Х= 1,

VFrS 1-3791 
Y= 0.

В этом случае определяем эквива
лентные нагрузки по формулам:

Ржв5 = VXPr5K6KT = 1 • 1 • 3791 • 1,4 • 1 = 
= 5307 И;

Рэкв6 = VXF*K6KT = 1 • 1 • 8539 • 1,4 • 1 = 
= 11955 И,

здесь V= 1 (вращение внутреннего 
кольца), Аб= 1,4 (табл. 11.12, Кт = 1 [см. 
расшифровку формулы (11.4)].

Ресурс подшипника рассчитываем 
по шестой опоре, так как Ржв6 > Рэкв5:

4  =  a l f l23
10ь

6 0«4

=  1-1 33200)
11955

106
60-85

= 4199ч<[1Л]=104 ч.

Согласно схеме нагружения вала осе
вую нагрузку воспринимает пятая опо-

Рд4 590 ,
Fr5 379 I

принимаем шариковые радиальные 
подшипники.

Из приложения 17 определяем, что 
для подшипника 209: Сг = 33,2 кН, 
С0г-  18,6 кН, d= 45 мм, D = 85 мм, Dw = 
= 12,7 мм.

Согласно отношению

Следовательно, подшипник 209 не 
подходит для заданного срока службы. 
Назначаем подшипник 309 средней се
рии диаметров 3, узкой серии ширин 0 , 
у которого С,= 52,7кН, Сог = ЗОкН, 
d= 45 мм, D = 100 м, Dw = 17,46 мм.

Эквивалентная нагрузка на опорах 
не изменится, так как данный подшип
ник более восприимчив и осевой на
грузке, следовательно, наиболее нагру
женной опорой останется та же.

Ц\—а\а1Ъ
52700
11955

106 
'60 85
= 104 Ч.

= 16796ч >\Ьи

Окончательно принимаем для тихо
ходного вала редуктора подшипники 
309 ГОСТ 8338-75*.

19.6. ВТОРОЙ ЭТАП КОМПОНОВКИ 
РЕДУКТОРА

Цель данного этапа (рис. 19.7) — 
конструирование подшипниковых уз
лов, регулировочных механизмов за
цепления, крышек и уплотнительных 
элементов, а также конструктивное оформление 
колес и валов редуктора. Для регули
ровки положения быстроходного вала 
подшипники заключаем в стакан 5. 
Между стаканом и корпусом с одной 
стороны и стаканом и крышкой с дру
гой стороны устанавливаем комплект 
металлических регулировочных прокла
док 6. Положение промежуточного вала 
регулируем регулировочными винтами 
2 , расположенными во врезных крыш
ках 3 и действующими через промежу
точную шайбу 4 на наружное кольцо 
подшипника. Крышки 1 на тихоходном 
валу редуктора конструируем врезными.

19.7. ПРОВЕРКА ШПОНОЧНЫХ 
СОЕДИНЕНИЙ

Для передачи крутящего момента от 
ступицы цилиндрического колеса на 
тихоходный вал редуктора согласно
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ГОСТ 23360—78* (приложение 6) на
значаем призматическую шпонку 
14 x 9 x 4 5 .

Проверочный расчет шпоночных 
соединений выполняем согласно фор
муле (10.24)

27УШ3 2-316-10
-'смЗ" dKilP{h -h )  50-31(9-5,5)

= 116 МПа,

где диаметр вала ^к3 = 50 мм — это диаметр поса
дочного места под цилиндрическим колесом; 
/р = /ш — Ь = 45—14 = = 3 1  мм; глубина паза на 
валу t\ = = 5,5 мм (приложение 6 ).

Для передачи вращающего момента от 
редуктора к ведущей звездочке назначаем 
шпонку 12 х 8 х 56 по ГОСТ 23360—78* на 
выходном конце тихоходного вала. На
пряжение смятия в этом случае

19.8. ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ 
ТИХОХОДНОГО ВАЛА

Проверку осуществляют в наиболее 
опасном сечении, которое определяют 
на основании эпюр изгибающих и кру
тящих моментов, действующих на вал 
(см. рис. 19.6).

Рассмотрим на валу два сечения:
1—1 — находящееся под колесом и се
чение 2—2 —находящееся под шестой 
опорой.

Определяем изгибающие моменты 
от действующих сил:

в плоскости XOY (сечение 1—1): 
Мх 1 = Rx5 а\ = 1001 • 0,052 = 52 Н ■ м;

в плоскости YOZ (сечение 1—1)'. 
МуХ = Ry5 ах = 1128 • 0,052 = 59 Н ■ м;

M'yX=RyS о, +MF°* =Ry 5 о, +Fa4 Ц-=

= 59+590- 0,22482 = 125 Н-м.

27У10 2-313-103
см d3lp(h-tx) 42-(56—12)-(8—5)

= 113 МПа.

Во всех случаях условие прочности 
шпонок на смятие выполнено, так как 
[асм] = 110...190 МПа.

В данном уравнении М а4 взят со 
знаком «+», т. е. рассмотрен самый не
благоприятный случай, когда возника
ет необходимость изменить направле
ние вращения колес в редукторе.

В плоскости консольной нагрузки: 
в сечении 1—1 Мк] = RK*a} = 2283 х 

х 0,052 = 119 Н • м;
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в сечении 2—2 Мк2 = Rk5 (ах + а2) = 
= 2283 (0,052 + 0,094) = 333 Н • м.

Строим эпюры изгибающих момен
тов (см. рис. 19.6).

Определяем суммарные изгибающие 
моменты в сечении 7—7:

М- +(Mylf  +Мк1 = 

= V522 +592 +119=198 Н

Kl

м;

M l

s= ->м.

Здесь Sa и ST — коэффициенты запаса прочности 
по напряжениям изгиба и кручения в соответ
ствии с формулами (10.9) и (10.10):

-1
Ка0аа+ ^ аат

^ Т_1
+'^т тт

Назначаем для изготовления тихо
ходного вала материал — сталь 40Х 
НВ>270 (см. табл. 10.7), у которой 
o_i = 410 МПа; x_i = 240 МПа; i|/c = 0,1; 
\|/х = 0,05; ав = 900 МПа.

Переменные составляющих циклов 
напряжений согласно формуле (10.11):

МТ2 -103 
Wa

333-103£££ш_ _  3 7  м п а;
ОД-45

0,57’ Ю3 0,5-316-103
Wn 0,2-45

=9 МПа.

Постоянные составляющие циклов 
напряжения

А
А

4Еа 4 , 4-590
П(itJn3 3,14-45 

= т0 = 9 МПа.

=0,37МПа;

п=у\Мх1 )+{М'уХ) +Мк1 = 

: V522 + 1252 +119= 254 Н-м.

В сечении 2—2: Мх2 = Мк2 = 333 Н • м.
Кроме изгибающих моментов вал 

испытывает деформации кручения на 
участке от ступицы колеса до ступицы 
ведущей звездочки Гкр = Т4 = 316 Н • м.

Согласно уравнению (10.8) рассчи
таем коэффициент запаса прочности 
в сечении 2—2, так как в этом сече
нии согласно эпюрам крутящий и 
максимальный изгибающий моменты 
наибольшие, а площадь сечения 2—2 
вала меньше, чем сечения /—/:

Коэффициенты концентрации на
пряжений: 

при изгибе

К( К(aD= —2-+ K f—\ /Ку 
J

=(4,28+1-1)/1=4,28; 

при кручении

'  КтК, т D -+KF- 1 /Ку
Kdx

=(3,07+1—1)/1=3,07,

где Ка и Кт- — эффективные коэффициенты кон
центрации напряжений при изгибе и кручении 
для посадки с натягом;

к,
к, —=4,28; -^ = 3 ,0 7 .

da к, dx

Коэффициент, учитывающий каче
ство поверхности при тонком шлифо
вании согласно (см. табл. 10.13), KF= 1.

Коэффициент упрочнения материа
ла не учитываем, так как для выбранно
го материала поверхность имеет твер
дость НВ< 350.

Значит

410
4,28-37+0,1-0,37 

240
^ “ 3,07-9+0,05-9" 
2,59-8,55

V2,592 +8,552

=2,59; 

=8,55; 

2,48>[<У]=2...2,5.

Условия прочности вала на сопро
тивление усталости выполнены.
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19.9. ТРЕТИЙ ЭТАП КОМПОНОВКИ 
РЕДУКТОРА

На этом этапе согласно рекоменда
циям по конструированию корпусов 
(см. параграф 13.3) вычерчиваем кор
пус редуктора в двух проекциях 
(рис. 19.8). Положение дна редуктора 
определяем расстоянием х2>4х = 4- 8 = 
= 32 мм до вершины зуба цилиндричес
кого колеса. Верхний уровень масла 
при горизонтальном положении редук
тора должен находиться выше ширины 
конического колеса для смазывания 
зуба при окунании по всей длине. В со
ответствии с уровнем масла в редукторе 
вычерчиваем контрольный щуп для его 
проверки и маслосливную пробку. Ко
личество заливаемого масла принимаем 
из расчета 0,4...0,8 л на 1кВт передавае
мой мощности:

V= (0,4...0,8)Р= (0,4...0,8) • 3,1 =
= 1,24...2,48 л.

Картер редуктора конструируем в со
ответствии с объемом заливаемого мас
ла. В результате разработки конструк
ции картера редуктора окончательно 
принимаем количество заливаемого в ре
дуктор масла 2,6 л. Назначаем сорт масла 
И-Г-А 32 ГОСТ 17479.4-87*. В верхней 
части редуктора конструируем крышку 
люка для заливки масла, а также для со
общения внутренней полости редуктора 
с атмосферой. В нижней части корпуса 
конструируем маслосливную пробку. 
Посадки на сопрягаемые детали редукто
ра назначаем согласно рекомендациям, 
приведенным в параграфе 10.3. Размеры 
проставляем согласно требованиям к 
сборочным чертежам (см. рис. 19.8). Да
лее составляем к сборочному чертежу ре
дуктора спецификацию (см. с. 376—378).

Вычерчиваем зубчатое колесо 
(рис. 19.9) и вал (рис. 19.10).

Число зубьев ведущей звездочки 
5̂ = 29 — 2 «5 6 = 29-2  • 2,13 = 24,74; при

нимаем 5̂ = 25.
Число зубьев ведомой звездочки 

Z6 = Zs = 25 - 2,13 = 53,25; принима
ем ze = 53.

Чтобы определить шаг цепи, по ре
комендациям параграфа 8.3 с учетом 
принятых условий эксплуатации при
нимаем Кд = 1; Ка = 1; Кн= 1; А̂ м = 1,5; 
^рег= 1*25; Кн = 1; Креж = 1.

Согласно формуле (8.14) коэффици
ент эксплуатации Кэ = Кд Кн Кси KptT х 
хАреж= 1 • 1- 1 ■ 1,5-1,25- 1 • 1 = 1,875.

Вычисляем шаг цепи согласно урав
нению (8.15):

/>2,8з Т̂ Кэ =2,83 31310 -1,875
4Zs[p\m ’ 'У 25-34-1 

=24,74 мм,

где [р] — допустимое давление, определяемое по 
табл. 8.2; ориентируясь на п5 = 85 мин- 1 , получа
ем [р] = 34 МПа. Для однорядных цепей коэф
фициент m = 1 .

Согласно ГОСТ 13568-97 (ИСО 
606—94) (см. табл. 8.1) предварительно 
назначаем цепь ПР-25,4-6000, у кото
рой шаг цепи t — 25,4 мм, Аои = 180 мм. 
Опорная поверхность шарнира Аоп = 
= 180 мм2, разрушающая нагрузка Fpa3p = 
= 60 кН, масса 1 м цепи q = 2,6 кг.

В соответствии с назначенной це
пью определяем ее геометрические па
раметры.

Принимаем значение межосевого 
расстояния в шагах а{ = 40.

Определяем число звеньев цепи по 
формуле (8.2):

Z,=2„,+a ± a > - * )/2n

19.10. РАСЧЕТ ПАРАМЕТРОВ 
ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Определяем число зубьев ведущей 
звездочки по рекомендациям парагра
фа 8.2.

25+53 f(53-25)/2-3,14f 
=2-40+-^—i - - + - --------^ — —̂L=l 19,5.

Принимаем Lt = 120.
Межосевое расстояние по формуле

(8.1)
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о=0,25/ L - ^ + l 1 +

+ и A -
£5 +^6 *6“ *5

2л

= 0,25-25,4 120—534-25

+« 120—

25+53) 53—25)
2-3,14

= 1022 мм.

Аб = daб -  (0,5 d3 + 0,05) • 2 = 428,76 -  
-  (0,5 • 15,88 + 0,05) • 2 = 412,78 мм.

Здесь скорость цепи 

Z5tn5 _25-25,4-85v=-
60000 60000 

Окружная сила

Р5_Т5пп5_  313-3,14-85

=0,9 м/с.

F =— =
' v v-30 0,9-30

=3094 Н.

Проверочный расчет на износостой- 
Длина цепи по формуле (8.3): L = кость проводим по формуле (3.1):

=Lt ■ t = 120 • 25,4 = 3048 мм.
Определяем геометрические разме

ры звездочек.
Диаметры делительной окружности 

звездочек в соответствии с формулой 
(8.4):

м п а -Аои 1 oU

Прочность цепи проверяем согласно 
формуле (8.17):

da5 —
sin-180°

*5
sin-

sin-180°
Ze

25.4 
180°
25

25.4
: . 180c sm-

= 2 0 2 , 6 6  m m ;

=428,76 мм.

53

Диаметры окружности выступов зу
бьев в соответствии с формулой (8.5):

De5—t 0,5+ctg 180е

= 25,4- 0,5+ctg 180е
25 

0,5+ctg

=213,76 мм; 

180°'

^ = - j - p > s =5 6,

где /’щах — максимальная сила в цепи.

Определяем Flm ах = KaF, + Fq + Fn. 
Натяжение от силы тяжести Fq = 
= Kf aqg = 6 • 1,022 ■ 2,6 ■ 9,8 = 156,24 Н, 
здесь Kf=6 (передача горизонтальная); 
а = 1,022 м — межосевое расстояние.

Натяжение от действия центробеж
ных сил согласно формуле (8.10)

Fn = qV2 = 2 ,6 -0 ,92 = 2,1Н.
Коэффициент запаса прочности

S-- 60000
•3094+156,24+2,1

=18,4.

= 25,4 0,5+ctg 180°
53 J

=440,23 мм.

Условие прочности выполнено: 
s> [5] = 5...6.

Определяем нагрузку на вал
FB = (1,1...1,15) F,= 1,15- 3094 = 3558 Н.

После окончания расчета цепной 
Диаметры окружности впадин зубь- передачи вычерчиваем общий вид при

вода (рис. 19.11) и составляем к нему 
спецификацию (см. с. 381, 382). Затем 
детально прорабатываем конструкцию 
рамы (рис. 19.12).

ев в соответствии с формулой (8.6):

Аз = da5 -  (0,5 d3 + 0,05) • 2 = 202,66 -  
-  (0,5 • 15,88 + 0,05) • 2 = 186,68 мм;
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Техническая характеристика ■
1. Вращающий момент на быходном балу Т=31в Н-м
2. Частота дращения п = 85 мин. ''
3. Передаточное число редуктора Uped = 112.

Технические требования •
1 Плоскость розьемо покрыть 
герметиком при окончательной сборке
2. Необработанные поберхности кросить 
бнутри мослостойкой краской, снаружи 
- серой нитроэмалью.

3. В редуктор золить 26 л мосла 
индустриального И-Г-А-32 
ГОСТ т  794-87

ДМ 2220100Сб

Рис. 19.8. Сборочный чертеж коническ,о-цилиндрического редуктора
fu&uilomooile.ru 375



Спецификация к сборочному чертежу коническо-цилиндрического редуктора (см. рис. 19.8)

1 1 а Обозначение Ниименибиние 1 Приме
чание

Докцментация

А1 ДМ 222.01.00 СБ Сборочный чертеж

Сборочные ебинииы

1 ДМ 222.01.01 Маслоцказатель 7
—

2 ДМ 222.0102 Отдцшина 7

Детали

3 ДМ 222.01.03 Впл-коническая шестерня1
4 ДМ222.01М Вал бедомый 1

5 ДМ 222.01.05 Вал-шестерня 1

- 6 ДМ 222.01.05 Корпцс 1
7 ДМ 222.01.07 Крышка корпцс а 1
8 ДМ 222.01.08 Колесо цилиндрическое 1
9 ДМ 222.01.09 Колесо коническое 1
10 ДМ222.01.10 Пробка слидная 1
11 ДМ 222.01.11 Крышка закладная 1
12 ДМ222.01.12 Кольцо распорное 1
13 ДМ 222.01.13 Крышка закладная 2
% ДМ 222.01.% Кольцо распорное 7
15 ДМ 222.0115 Винт нажимной 7

ИМ 222.01.00 СБ
Изм Лист № док им Подп Дата
Разрад

Редуктор коническо- 
цилиндрический

Лит Лист Листоб
Проб _  L I 1 3
Нконтр
Утб
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Продолжение

1 1 1 Обозначение Наименобание 1 Приме
чание

16 ЛМ 2220116 Крышка закладная 1
17 ДМ222.01.17 Шайба промежуточная 2

——18 ДМ222.01.18 Кольцо мозецдержибающее1
19 ДМ222.01.19 Стакан 1
20 ДМ222.01.20 Крышка подшипника 1
21 ДМ 222.01.21 Крышка люка редактора1
22 ДМ222.0122 Прокладка 1
23 ДМ222.01.23 Прокладка 1
2 ДМ222.ОШ Прокладка 1
25 ДМ222.01.25 Прокладка 1
26 ДМ222.01.26 Фиксатор 1

Стандартные изделия

Подшипники ■
Шарикодый радиальный 2
309 ГОСТ 8338-75

28 Шарикодый радиально- 4 ------------
опорный 36207ГОСТ 831- 75
Болты ГОСТ 7798-70

... 29
30

МЮх 65 6
М8 х 35 6

31 Мб х 15 4
— 32 М8 х 25 6

Гайки ГОСТ5916-70
33 М12 6
34 М10 6
35 Гт а шлицебая М27х1.5 1 ------------

ГОСТ 11871-88
36 Винт МЗхб ГОСТШ 73-722

Изм. № доким Подп Наша
ДМ 222.01.00 СБ

Лист
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Продолжение

I 1 1 Обозначение Наименование 1 Приме
чание

Шайбы пружинные
ГОСТ 6402-70

- 37 10 6
38 8 12
39 6 4

Манжеты ГОСТ 8752-79
40 15-45 х 65-1 1

41 11-26x45-1 1
42 Штифт конический 1

6x24 ГОСТ3129-70
Шпонки ГОСТ23360-78

43 12x8x28 1

— 44 14x9x45 1

— ■

-
Материалы

—
Масло И-Г-А-32 2,6 л
ГОСТ 174794-87

—

ДМ 222.01.00 СБ 7
Изм Лист № до к  им Подп Дота

378
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Модуль т 2
Числа эубьеЬ г W
Угол наклона Р Ш '

Нормальный исходный контур - ГОСТ 1J7SS-6S

Коэффициент смещения X 0
Степень точности - 7-С

Целительный диаметр d 274.83

1 Термообработка улучшение 230-260 НВ.
2. Неуказанные отклонения размеров 
отберстий */2. балоб-12. остальных ± 12/2. по 
ГОСТ 25670-83.

ЛМ 2220108

Колесо эуШчатое 
Jim т  THrnJi

Рис. 19.9. Чертеж зубчатого колеса

/  Термообработка, улучшение 192-228 НВ 
2 'Размер обеспечить инструментом 
3 Неуказонные отклонения размеров балоб-12. 
остальных ±12/2 по ГОСТ25670-83

Г
ЦП £££ и 1

Вал ц 11

Нганяо
Ж_ Сть to ГОСТI050-SS

Рис. 19.10. Чертеж тихоходного вала
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Рис. 19.11. Общий вид привода
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Спецификация к сборочному чертежу привода к ленточному конвейеру (см. рис. 19.11)

1 1 1 Обозначение Наименование 1 Приме
чание

Докиментаиия

А1 ДМ222.00.00.00 СБ Сборочный чертеж

Сбооочные единииы

7 ИМ222.01.00.00 СБ Редуктор коническо- 7
цилиндрический

ДМ 222.02.00.00 Рама 7

Детали

3 ДМ 222.00.00.03 Звездочка Ведущая 7
4 ДМ222.00.00М Болт фундаментный 6

11!

7 Болт ГОСТ 7798-70
5 N12x56 4
6 М 16x72 4
7 И6х16 7

Гайка ГОСТ 5916

Изм. Лист № до к им Подп. Дата
т  /  / . t t . u u . u L J.U U

гиЗриО.
Проб Провод к ленточному 

к о н б е й е р у

Лит. 
1 1

Лист1 Листоб2
Н.контр
Утб
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Продолжены

I 1 1 Обозначение Наименование 1 Приме
чание

8 М12 4
9 М16 4
10 М20 6

Шайба прцжинная
ПОСТ 6W2-70

11 12 4
12 * ..............16 4
13 20 6
% Шайба концебая 1

ТОСТ 1т -69
Шайба косая
ГОСТ 10906-66

15 12 4
16 16 4

Прочие изделия

17 Мцфта цпрцгая с торо 1
образной оболочкой
10-25-1 ГОСТ20881-82

18 Злектродбигатель 1
Ш2МА6УЗ Г0СТ19523-81

И М 22200.00.00 \ f \
Изм. Лист Н° доким Подп /}ато

382
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Рис. 19 .12 . Чертеж рамы

Курсовой проект считают завершен
ным после выполнения необходимых 
расчетов, проектирования всех элемен
тов привода, оформления чертежей со 
спецификацией и пояснительной за
писки.

Выполняя курсовой проект, студент 
осваивает методики расчета и приоб
ретает навыки конструирования тех
ники, которые могут быть использо
ваны им в производственной деятель
ности.
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ПРИЛОЖЕНИЯ

1. Технические данные электродвигателей

Типоразмер двигателя Номинальная мощность Р, 
кВт

Асинхронная частота 
вращения п, мин-1 Т /Тmax' но

АИ Р71А 2
АИ Р71В 2
АИ Р80А2
АИ Р80В2
AH P90L2
AM P100S2
AH P100L2
А И Р112М 2
А И Р132М 2
A H P160S2
А И Р160М 2
AH P180S2
А И Р180М 2

Двигатели серии АИР (ГОСТ 183—74

Синхронная частота вращения 3000мин~1

0,75 2820 2,2
1,1 2805 2,2
1,5 2850 2,2
2,2 2850 2,2
3 2850 2,2
4 2850 2,2

5,5 2850 2,2
7,5 2895 2,2
11 2910 2,2
15 2910 2,7

18,5 2910 2,7
22 2919 2,7
30 2925 2,7

Синхронная частота вращения 1500мин~

АИ Р71А4 0,55 1358 2,2
АИ Р71В 4 0,75 1350 2,2
АИ Р80А4 1,1 1395 2,2
АИ Р80В4 1,5 1395 2,2
AH P90L4 2,2 1395 2,2
AH P100S4 3 1410 2,2
АИ Р100Ь4 4 1410 2,2
А И Р 112М 4 5,5 1432 2,2
AH P132S4 7,5 1440 2,2
АИ Р132М 4 11 1448 2,2
AH P160S4 15 1455 2,9
АИ Р160М 4 18,5 1455 2,9
AH P180S4 22 1462 2,4
А И Р180М 4 30 1470 2,7

Синхронная частота вращения 1000мин~!

АИ Р71А6 0,37 915 2,2
АИ Р71В6 0,55 915 2,2
АИ Р80А6 0,75 920 2,2
АИ Р80В6 1,1 920 2,2
AH P90L6 1,5 925 2,2
AH P100L6 2,2 945 2,2
А И Р112М А 6 3 950 2,2
А И Р 112M B6 4 950 2,2
AH P132S6 5,5 960 2,2

384
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Продолжение

Типоразмер двигателя Номинальная мощность Р, 
кВт

Асинхронная частота 
вращения п, мин-1 TmJ T HOi

А И Р 1 3 2 М 6
A M P 1 6 0 S 6
А И Р 1 6 0 М 6
А И Р 1 8 0 М 6

A H P 1 3 2 S 8
А И Р 1 3 2 М 8
A M P 1 6 0 S 8
А И Р 1 6 0 М 8
А И Р 1 8 0 М 8

4 А 7 1 А 2
4 А 7 1 В 2
4 А 8 0 А 2
4 А 8 0 В 2
4 A 9 0 L 2
4 A 1 0 0 S 2
4 A 1 0 0 L 2
4 А 1 1 2 М 2
4 А 1 3 2 М 2

7.5  
11 
15

18 .5

960
9 70
970
9 80

Синхронная частота вращения 750мин~

4
5.5
7.5  
11 
15

7 16
7 12
728
728
732

Трехфазные асинхронные двигатели серии 4А  (ГОСТ 19523—81)

Синхронная частота вращения 3000мин'1

Синхронная частота вращения 1500мин'1

Синхронная частота вращения 1000мин~

2,2
2.5
2.6 
2 ,4

2,2
2,2
2.4
2 .4  
2,2

0 ,75 2 8 4 0 2 ,2
1,1 2 8 1 0 2 ,2
1,5 2 85 0 2 ,6
2,2 2 8 5 0 2 ,6

3 284 0 2,5
4 288 0 2,5

5,5 2 88 0 2,5
7 ,5 2 90 0 2,8
И 2 90 0 2,8

4 A 7 1 B 4 0 ,75 1390 2,2
4 А 8 0 А 4 1,1 1420 2 ,2
4A 8 0 B 4 1,5 1415 2 ,2
4 A 9 0 L 4 2 ,2 1425 2,4
4 A 1 0 0 S 4 3 1435 2,4
4 A 1 0 0 L 4 4 1430 2 ,4
4 А 1 1 2 М 4 5,5 1445 2 ,2
4 A 1 3 2 S 4 7,5 1455 3
4 А 1 3 2 М 4 11 1460 3

4 А 8 0 А 6 0 ,75 9 15 2 ,2
4 A 8 0 B 6 1,1 920 2 ,2
4 A 9 0 L 6 1,5 935 2 ,2
4 A 1 0 0 L 6 2 ,2 950 2 ,2
4 А 1 1 2 М А 6 3 955 2,5
4 A 1 1 2 M B 6 4 9 5 0 2,5
4 A 1 3 2 S 6 5,5 965 2,5
4 А 1 3 2 М 6 7,5 9 70 2,5
4 A 1 6 0 S 6 11 975 2

Синхронная частота вращения 750мин-1

4 A 9 0 L A 8 0 ,7 5 700 1,9
4A 9 0 L B 8 1,1 700 1,9
4 A 1 0 0 L 8 1,5 700 1,9
4 А 1 1 2 М А 8 2,2 7 00 2 ,2
4 А 1 1 2 М В 8 3 700 2 ,2
4 A 1 3 2 S 8 4 720 2 ,6
4 А 1 3 2 М 8 5,5 7 20 2 ,6
4 A 1 6 0 S 8 7,5 7 30 2 ,2
4 А 1 6 0 М 8 11 7 30 2,2

25. Детали и 385
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2. Основные размеры двигателей серии АИР исполнения MI081 (MI082)

Типоразмер
двигателя

Число
полюсов

Габаритные размеры, мм Установочные и присоединительные размеры, мм
Масса, кг

/зо Л31 А '»0 'з, 4 ю̂’ hv 1̂6 *»о h

АИР71А 272,5 188 170 40 90 46 19 (7/Ю) 112 71 8,6(10,5)*

АИР71В 272,5 188 170 40 90 46 19 (7/Ю) 112 71 9,4(10,8)*

АИР80А 296,5 204,5 190 50 100 50 22 ( 10/12) 125 80 11,9(13,8)*

АИР80В 2; 4; 6 320,5 204,5 190 50 100 50 22 (Ю/12) 125 80 13,8(15,7)*

AMP90L 337 224,5 210 50 125 56 24 (10/12) 140 90 18,6(20,2)*

AHP100S 360 246,5 240 60 112 63 28 (12/16) . 160 100 23(27,9)*

АИРЮОЬ 391 246,5 240 60 140 63 28 (12/16) 160 100 29(33,4)*



АИ Р112М

АИ РХ112М

АИ Р112М А

АИ РХ112М А

АИ Р112М В

АИ РХ112М В

2; 4 

2; 4 

6 

8 

6 

8

435 285 246 80 140 70 32 12 190 112

49/41

49/41

43/35

43,5/36

48/40,5

48,5/41

AHP132S 4 460 140 / 70/58

AHPX132S 04 ОО 460 140 68,5/56,5

АИР132М 2 498 178 77,5/64,5
325 288 80 89 38 12 216 132

АИРХ132М 4 498 178 83,5/70,5

6 81,5/68,5

8 82/70

AHP160S 2 42 125/100
630 385 334 110 178 108 15 254 160

AHPX160S 4 48 130/100

П р и м е ч а н и я :  1. В скобках указана масса асинхронного двигателя со щитами из чугуна.
2. В числителе указана масса асинхронного двигателя с чугунными станиной и щитами, в знаменателе — с алюминиевой станиной и чугунными 

щитами.

* Для двигателя с числом пар полюсов 2/7 = 4.

ОО
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3. Основные размеры двигателей серии АИР исполнения М 2081 (М2082)
d2A

Типоразмер
двигателя

Число Габаритные размеры, мм Установочные и присоединительные размеры, мм
полю

сов 'зо К К ',0 'з, 4 <А> 4 . 4 . d2s h
Масса, кг

АИ Р71А 2; 4; 6 9 , 1( 12)*
АИР71В 272,5 188 200 40 90 45 19 (7/10) 165 12 130 112 71 9,9(13,3)*

АИР80А 296,5
204,5 200 50 100 50 22

165
12 130 125 80

12,5(14,4)

АИР80В 320,5 ( 10/12) 14,4(16,3)*

АИР90 337 224,5 250 125 56 24 215 15 180 140 90 19,3(21,8)*

AHP100S 360 112
(12/14) 160 100

23,8(24,4)*

AMP100L 2; 4 391 246,5 250 60 140 63 28 215 15 180 29,8(34,9)*

АИ Р112М 6
12 190 112

51,5/44

АИ РХ112М 8 435 285 300 80 140 70 32 265 15 180 45,5/38

АИ РХ112М А 46,3/85

П р и м е ч а н и я :  1. В скобках указана масса асинхронных двигателей с чугунными щитами.
2. В числителе указана масса двигателей с чугунными станиной и щитами, в знаменателе — с алюминиевой станиной и чугунными щитами.

* Для двигателей с числом пар полюсов 2р = 4.



4. Значение функции Ф(Г)

t Ф « t ФМ t Ф(') t Ф(0 t Ф(0

0,01 0,0040 0,26 0,1026 0,52 0 ,1985 1,05 0,3531 2,60 0,4953

0,02 0,0080 0,27 0 ,1064 0,54 0,2054 1,10 0,3643 2,70 0,4965

0,03 0,0120 0,28 0 ,1103 0,56 0 ,2123 1,15 0,3749 2,80 0,4974

0 ,04 0 ,0 160 0,29 0 ,1141 0,58 0 ,2 190 1,20 0,3849 2,90 0,4981

0,05 0 ,0 199 0,30 0 ,1 17 9 0,60 0,2257 1,25 0,3944 3,00 0,49865

0,06 0,0239 0,31 0 ,12 17 0,62 0,2324 1,30 0,4032 3,20 0,49931

0,07 0,0279 0,32 0,1255 0,64 0,2389 1,35 0 ,4 115 3,40 0,49966

0,08 0 ,0319 0,33 0,1293 0,66 0,2454 1,40 0 ,4192 3,60 0,49984

0,09 0,0359 0,34 0,1331 0,68 0,2517 1,45 0,4265 3,80 0,499928

0 ,10 0 ,0398 0,35 0 ,1368 0,70 0 ,2580 1,50 0,4332 4,00 0,499968

0 ,11 0 ,0438 0,36 0 ,1406 0,72 0,2642 1,55 0,4394 4,50 0,499997

0,12 0,0478 0,37 0,1443 0,74 0,2703 1,60 0,4452 5,00 0,4999997

0 ,13 0 ,0517 0,38 0,1480 0,76 0,2764 1,65 0,4505

0 ,14 0,0557 0,39 0 ,15 17 0,78 0,2823 1,70 0 ,4554

0 ,15 0,0596 0,40 0 ,1554 0,80 0,2881 1,75 0,4599

0 ,16 0,0636 0,41 0 ,1591 0,82 0,2939 1,80 0,4641

0 ,17 0,0675 0,42 0,1628 0,84 0,2995 1,85 0,4678

0 ,18 0 ,0714 0,43 0 ,1664 0,86 0,3051 1,90 0 ,4713

0 ,19 0,0753 0,44 0 ,1700 0,88 0 ,3106 1,95 0,4744

0,20 0,0793 0,45 0 ,1736 0,90 0 ,3159 2,00 0,4772

0,21 0,0832 0,46 0 ,1772 0,92 0 ,3212 2 ,10 0,4821

0,22 0,0871 0,47 0 ,1808 0,94 0 ,3264 2,20 0,4861

0,23 0 ,0910 0,48 0 ,1844 0,96 0 ,3315 2,30 0,4893

0,24 0,0948 0,49 0 ,1879 0,98 0,3365 2,40 0 ,4918

0,25 0,0987 0,50 0 ,19 15 1,00 0,3413 2,50 0,4938

5. Нормальные линейные размеры (ГОСТ 6636—69*)

3,2 5,6 10 18 32 56 100 180 320 560

3,4 6,0 10,5 19 34/35 60/62 105 190 340 600

3,6 6,3 11 20 36 63/65 110 200 360 630

3,8 6,7 11,5 21 38 67/70 120 210 380 670

4 ,0 7,1 12 22 40 71/72 125 220 400 710

4,2 7,5 13 24 42 75 130 240 420 750

4,5 8,0 14 25 45/47 80 140 250 450 800

4,8 8,5 15 26 48 85 150 260 480 850

5,0 9,0 16 28 50/52 90 160 280 500 900

5,3 9,5 17 30 53/55 95 170 300 530 950

П р и м е ч а н и е .  В знаменателе указаны размеры посадочных мест для подшипников качения.
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6. Призматические шпонки (ГОСТ 23360—78)

Диаметр вала d, 
мм

Размеры сечения шпонки, мм Длина s фаски 
у ШПОНКИ, мм

Глубина паза, мм Длина шпонки 
/, ммЬ h на валу в ступице t2

Св. 12 до 17 5 5 3 2,3 10...56
» 17 » 22 6 6 0,25...0,4 3,5 2,8 14
» 22 » 30 8 7 4 3,3 70

■ • » 30 » 38 10 8 5 3,3 22...110
» 38 » 44 12 8 5 3,3 28...140
» 44 » 50 14 9 0,4...0,6 5,5 3,8 36...160

• » 50 » 58 16 10 6 4,3 45...180
» 58 » 65 18 11 7 4,4 50...200
» 65 » 75 20 12 7,5 4,9 56...220
» 75 » 85 22 14 0 ,6 ...0,8 9 5,4 63...250
» 85 » 95 25 14 9 5,4 70...280

П р и м е ч а н и я :  1. Длину / (мм) призматической шпонки выбирают из ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 20, 
22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80, 90, 100, 125, 140, 160, 180, 200, 220, 250, 280.

2. Пример обозначения шпонки с размерами Ь -  18 мм, h -  11 мм, / = 80  мм:

Шпонка 18 х 11 х 8 0 ГОСТ23360-78

7. Основные размеры, мм, соединений с сегментными шпонками (ГОСТ 24071—97)

d

Диаметр вала Размеры шпонок Глубина паза

тип I ТИП II ширина х высота х 
х диаметр bx hxd на валу г. во втулке t2

Св. 12 до 14 Св. 18 до 20 4 х 6,5 х 6 5,3 1,5

» 14 » 16 » 20 » 22 4 x 7 ,5 x 1 9 5,0 1,8

» 16 » 18 » 22 » 25 5 х 6,5 х 16 6,0 1,8

» 18 » 20 » 25 » 28 5 х 7,5 х 19 4,5 2,3

» 20 » 22 » 28 » 32 5 x 9 x 2 2 5,5 2,3

» 22 » 25 » 32 » 36 6 х 9 х 22 7,0 2,3

» 25 » 28 » 36 » 40 6 х 1 0 x 2 5 6,5 2,8

» 28 » 32 Св. 40 8 х 11 х 2 8 8,0 3,3
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8. Шлицевые прямобочные соединения (ГОСТ 1139—80; рис. 10.15, 10.16)

Основные d, мм
параметры 18 21 23 26 28 32 36 42 46 52 56 62 72 82 92 102

D, мм 26 30 32 36

Легкая серия

40 46 50 58 62 68 78 88 98 108

г - - 6 6 6 8 8 8 8 8 8 8 10 10 10 10

Ъ, мм - - 6 6 7 7 7 8 9 10 10 12 12 12 14 16

/  мм - - 0,3 0,3 0,3 0,3 0,4 0,4 0,4 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5

D , мм 22 25 28 32 34 38

Средняя серия

42 48 54 60 65 72 82 92 102 112

г 6 6 6 6 6 8 8 8 8 8 8 8 10 10 10 10

Ь, мм 5 5 6 6 7 6 7 8 9 10 10 12 12 12 14 16

/  мм 0,3 0,3 0,3 0,4 0,4 0,4 0,4 0,4 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5

D, мм 23 26 29 32 35 40

Тяжелая серия

45 52 56 60 65 72 82 92 102 115

г 10 10 10 10 10 10 10 10 10 16 16 16 16 20 20 20

b, мм 3 3 4 4 4' 5 5 6 7 5 5 6 7 6 7 8

/  мм 0,3 0,3 0,3 0,4 0,4 0,4 0,4 0,4 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5

4 0



9. Шлицевые эвольвентные соединения (ГОСТ 6033—80; рис. 10.15, 10.16)

Модуль
Число зубьев z при номинальном диаметре D, мм

т ,  мм
20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75 80 85 90 95 100

1,25 14 18 22 26 30 34 38

2 16 18 21 24 26 28 31 34 35 38

3 17 18 20 22 24 25 27 28 30 32

5 15 16 18 18

10. Посадки элементов соединений прямобочных шлицев

Поверхность
центрирования Соединение Передача

Посадки поверхностей

центрирующих боковых

Неподвижное Нереверсивная H1/J6 D 9/jl

Наружный диаметр
» Реверсивная Н1/п6 F W

Подвижное Нереверсивная H l/fl D9/e&

» Реверсивная HI/hi n / p

Подвижное Нереверсивная H l/fl D9/f&
Внутренний ' ■"
диаметр » Реверсивная Hl/hl H8/У7

П р и м е ч а н и я :  1. Пример обозначения прямобочного соединения с центрированием по на
ружному диаметру, числом зубьев z — 8 , внутренним d — 6 2 м м  и наружным D = 6 8 мм диаметрами, 
шириной b — 12 мм, посадками по наружному диаметру Hl/js 6  и ширине D9/jsl:

D-8 x 62 х 68H7/js6x 12D9/js7 ГОСТ 1139-80.

В этом соединении обозначение отверстия в ступице

D-8 x 62х 68Н7х 12D9 ГОСТ 1139-80 ,

обозначение вала

D-8 x 62х 6 8 j s6 x 12js7 ГОСТ 1139-80.

2. Пример обозначения прямобочного соединения с центрированием по внутреннему диаметру, 
числом зубьев z ~  8 ,  внутренним d=  62 мм и наружным Z) = 6 8 m m  диаметрами, шириной £ = 1 2  м м , 
посадками по внутреннему диаметру H l/fl и ширине D9//8:

d-8 x 62H7/f7x 6 8 х 12D9//8 ГОСТ 1139-80 .

В этом соединении обозначение отверстия в ступице

d-8 x 62Н7х 6 8 х 12D9 ГОСТ 1139-80 ,

обозначение вала

d-8 x 62f7x 6 8 х 12/8 ГОСТ 1139-80.
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11. Посадки элементов соединений эвольвентных шлицев

Поверхность Соединение Передача
Посадки поверхностей

центрирования центрирующих боковых

Наружный
диаметр

Неподвижное
»

Подвижное
»

Нереверсивная
Реверсивная
Нереверсивная
Реверсивная

н щ ь
Н7/п6
Hl/gb
Hl/h6

Я11/А16

Боковая
поверхность

Неподвижное
»

Подвижное
»

Нереверсивная
Реверсивная
Нереверсивная
Реверсивная

HI Ini 
H7/H9

Я 9//8 
H9/g 9

D -> Я16/А12 
d -> Я 11/М6

П р и м е ч а н и я :  1. Пример обозначения эвольвентного соединения номинального размера 
D = 60  мм при модуле т  = 2 мм, центрировании по боковым сторонам зубьев и посадке H9/g9:

60х 2 х 9H/9g ГОСТ 6033-80.

В этом соединении обозначение отверстия в ступице

60х 2 х 9Н ГОСТ 6033-80 ,

обозначение вала

60х 2х 9g ГОСТ 6033-80.

2. Пример обозначения эвольвентного соединения номинального размера D = 60 мм при модуле 
т -  2 мм, центрировании по наружному диаметру и посадке HI/g6 :

60х H7/g6 x 2 ГОСТ 6033-80.

В этом соединении обозначение отверстия в ступице

60 х Н7 х 2 ГОСТ 6033-80,

обозначение вала

60xg 6x2  ГОСТ 6033-80.

12. Размеры, мм, цилиндрических штифтов 
(ГОСТ 3 12 8 -7 0 )

d 6 8 10 12 16
с 1,2 1,6 2 2,5 3
I 10...110 14...140 16...140 to p к О 25 ...140

П р и м е ч а н и я :  1. Длину / штифта выби
рают из ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 24, 26, 28, 
30, 32, 35, 40, 45, 50, 55, 60, 65, 70, 75, 80, 85, 90, 
95, 100 мм.

2. Предельные отклонения диаметра d при
нимают по А8 .

3. Пример условного обозначения цилиндри
ческого штифта размерами d = 10 мм, / = 60 мм:

13. Размеры, мм, конических штифтов 
(ГОСТ 3 12 9 -7 0 )

О  1:50

x z

d 6 8 10 12
I to p О О 22...120 26...180 32...220

П р и м е ч а н и я :  1. Длину / в заданных пре
делах брать из стандартного ряда.

2. Пример условного обозначения коничес
кого штифта размерами d=  10 мм, /= 50 мм:

Штифт 1 0 х 50 ГОСТ 3129-70.

Штифт 10х 60 ГОСТ 3128-70.
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14. Размеры, мм, конических штифтов с внутренней резьбой (ГОСТ 9464—79)

< 3  1:50

\
"А

{///_
VTT / // У//7

1
/1

d 6 8 10 12
dx M4 М5 Мб М 8
h 6 8 10 12
I

оОООО 22.. .100 26...120 32...160

П р и м е ч а н и я :  1. Размер / в заданных пределах брать из стандартного ряда.
2. Пример условного обозначения конического штифта с внутренней резьбой и размерами 

d= 1 0 мм, / = 6 0 мм:
Штифт 10х 60 ГОСТ 9464-79.

15. Размеры, мм, установочных винтов с прямым шлицем классов точности А и В
С коническим концом (ГОСТ 1476—93, 

ИСО 7 4 3 4 -8 3 )

сх45°

С цилиндрическим концом (ГОСТ 1478—93, 
ИСО 7 4 3 5 -8 3 )

%
5 “ ..... .....

.
"Cl

h/ “

d b h с /i / d\ r\ А /

5 0,8 1,8 1 _ 5...25 3,5 0,3 2,5 8...25
6 1 2 1 2,5 6...30 4,5 0,4 3 8 ...35
8 1,2 2,5 1,6 3 8...40 6 0,4 4 10...40
10 1,6 3 1,6 4 о 1м о 7 ,5 0,5 4,5 12...50
12 2 3,5 1,6 5 12...50 9 0,6 6 10...50

П р и м е ч а н и я :  1. Длину винта / выбирают из ряда: 5, 6 , 8 , 10, 12, 16, 20, 25, 30, 35, 40, 45, 50 мм.
2. Пример условного обозначения винта с цилиндрическим концом класса точности В, диаметром  

резьбы 5 =  10 мм, с полем допуска g6 , длиной / = 25 мм, класса точности 14Я:
Винт B.M 10-g6x 25.14Н ГОСТ 1478-93.

16. Параметры шероховатости поверхностей

Вид поверхности Ra, мкм

Посадочные поверхности валов и корпусов из стали под подшипники каче
ния класса точности 0 : 

при d (или D) < 80 мм 
d (или D) > 80 мм

Посадочные поверхности корпусов из чугуна под подшипники качения 
класса точности 0 : 
при D< 80 мм  

D > 80 мм
Торцы заплечиков валов и корпусов для базирования подшипников каче
ния класса точности 0

1,25
2,5

2.5  
3,2
2.5
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Продолжение

Вид поверхности Ra, мкм

Торцы заплечиков валов для базирования зубчатых, червячных колес при 
отношении длины отверстия ступицы / к его диаметру d:

//</<0,7
//</>0,7

Поверхности валов под резиновые манжеты 
Канавки, фаски, радиусы галтелей на валах 
Поверхности шпоночных пазов на валах: 

рабочие 
нерабочие

Поверхности шпоночных пазов в отверстиях колес, шкивов: 
рабочие 
нерабочие 

Поверхности шлицев на валах:
боковая поверхность зуба соединения: 

неподвижного 
подвижного

цилиндрические центрирующие поверхности соединения: 
неподвижного 
подвижного

цилиндрические поверхности нецентрирующие 
Поверхности шлицев в отверстиях колес, шкивов, звездочек: 

боковая поверхность зуба соединения: 
неподвижного 
подвижного

цилиндрические центрирующие поверхности соединения: 
неподвижного 
подвижного

цилиндрические поверхности нецентрирующие 
Торцы ступиц зубчатых, червячных колес, базирующихся по торцу заплечи
ков валов, при отношении длины / отверстия в ступице к его диаметру </: 

l/d < 0,7  
//</>0,7

Торцы ступиц зубчатых и червячных колес, служащие базой для  подш ипни
ков качения класса точности 0
Свободные (нерабочие) торцовые поверхности зубчатых и червячных колес 
Рабочие поверхности зубьев зубчатых колес внешнего зацепления: 

с т < 5 мм 
с т  > 5 мм  

Рабочие поверхности витков червяков: 
цилиндрических  
глобоидных

Поверхности выступов зубьев колес, витков червяков, зубьев звездочек цеп
ных передач
Фаски и выточки на колесах 
Рабочая поверхность шкивов ременных передач 
Рабочая поверхность зубьев звездочек цепных передач 
Поверхности отверстий под болты, винты, шпильки 
Опорные поверхности под головки болтов, винтов, гаек

1,6
3.2  

0,63
6.3

3.2
6.3

1,6
3,2

1,6
0,8

0,8
0,4
3,2

0,8

1,6
0,8
3.2  
1,6

6.3
3.2

1,6
6.3

1.25
2.5

0,63
1.25
6.3

6.3
2.5
3.2
12.5
6.3

Ш ероховатость поверхностей можно определить по формуле Ra~0,05t, где  ̂— допуск размера.
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17. Шариковые радиальные однорядные подшипники (ГОСТ 8338—75)

Обозначе
ние d о В г

Шарики Базовая грузо
подъемность, Н Масса, кг

подшип
ников Я Z С Со

мин-1

Особо легкая серия диаметров 1, нормальная серия ширин 0

100 10 26 8 0,5 4,76 1 4 620 19 6 0 30 0 ,019
101 12 28 8 0,5 4,76 8 5 070 2 240 26 0,022
104 20 42 12 1 6,35 9 9 360 4 500 17 0,07
105 25 47 12 1 6,35 10 11 200 5 600 15 0,08
106 30 55 13 1,5 7,14 11 13 300 6 800 12 0,12
107 35 62 14 1,5 7,94 11 15 900 8 500 10 0,16
108 40 68 15 1,5 7,94 12 16 800 9 300 9,5 0 ,19
109 45 75 16 1,5 8,73 13 21 200 12 200 9 0,24
110 50 80 16 1,5 8,73 12 2 1 6 0 0 13 200 8,5 0,25
111 55 90 18 2 10,32 13 28 100 17 000 7,5 0,39
112 60 95 18 2 11 ,11 12 29 600 18 300 6,7 0,39
113 65 100 18 2 10,32 15 30 700 19 600 6,3 0,45
114 70 110 20 2 12,3 13 37 700 24 500 6 0,60
115 75 115 20 2 12,3 14 39 700 26 000 5,6 0,66
116 80 125 22 2 13,5 14 47 700 31 500 5,3 0,85
117 84 130 22 2 13,5 14 49 400 33 500 5 0,91
118 90 140 24 2,5 14,3 15 57 200 39 000 4,8 1,20
120 100 150 24 2,5 14,3 15 60 500 41 500 

Легкая серия диаметров 2, узкая серия ширин 0

4,3 1,29

200 10 30 9 1 5,95 6 5 900 2 650 24 0,030
201 12 32 10 1 5,56 7 6 890 3 100 22 0,037
202 15 35 11 1 5,95 8 7 800 3 550 19 0,045
203 17 40 12 1 7 ,14 7 9 560 4 500 17 0,060
204 20 47 14 1,5 7,94 8 12 700 6 200 15 0,10
205 25 52 15 1,5 7,94 9 14 000 6 950 12 0,12
206 30 62 16 1,5 9,53 9 19 500 10 000 10 0,20
207 35 72 17 2 11 ,11 9 25 500 13 700 9 0,29
208 40 80 18 2 12,7 9 32 000 17 800 8,5 0,36
209 45 85 19 2 12,7 9 33 200 18 600 7,5 0,41
210 50 90 20 2 12,7 10 35 100 19 800 7 0,47
211 55 100 21 2,5 14,29 10 43 600 25 000 6,3 0,60
212 60 110 22 2,5 15,88 10 52 000 31 000 6 0,80
213
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65 120 23 2,5 16,67 10 56 000 34 000 5,3 0,98
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Продолжение

Обозначе
ние

подшип
ников

d D В г
Шарики Базовая грузо

подъемность, Н п* • 10-3,пред ’
мин-1 Масса, кг

Dw Z С Со

214 70 125 24 2,5 17,46 10 61 800 37 500 5 1,08
215 75 130 25 2,5 17,46 11 66 300 4 1 0 0 0 4,8 1,18
216 80 140 26 3 19,05 10 70 200 45 000. 4,5 1,40
217 85 150 28 3 19,84 11 83 200 53 000 4,3 1,80
218 90 160 30 3 22,23 m 95 600 62 000 3,8 2,2
220 100 180 34 3,5 25,4 м 124 000 79 000 3,4 3,2

Средняя серия диаметров 3, узкая серия ширин 0

300 10 35 11 1 7,14 6 8 060 3 750 20 0,05
301 12 37 12 1,5 7,94 6 9 750 4 650 19 0,06
302 15 42 13 1,5 7,94 7 11 400 5 400 17 0,08
303 17 47 14 1,5 9,53 6 13 500 6 650 16 0,11
304 20 52 15 2 9,53 7 15 900 7 800 13 0,14
305 25 62 17 2 11,51 7 22 500 1 1 4 0 0 11 0,23
306 30 72 19 2 12,3 8 28 100 14 600 9 0,34
307 35 80 21 2,5 14,29 7 33 200 18 000 8,5 0,44
308 40 90 23 2,5 15,08 8 4 1 0 0 0 22 400 7,5 0,63
309 45 100 25 2,5 17,46 8 52 700 30 000 6,7 0,83
310 50 110 27 3 19,05 8 61 800 36 000 6,3 1,08
311 55 120 29 3 20,64 8 71500 41560 5,6 1,35
312 60 130 31 3,5 22,23 8 8 1 9 0 0 48 000 5 1,70
313 65 140 33 3,5 23,81 8 92 300 56 000 4,8 2,11
314 70 150 35 3,5 25,4 8 104 000 63 000 4,5 2,60
315 75 160 37 3,5 28,58 8 112 000 72 500 4,3 3,10
316 80 170 39 3,5 30 ,16 8 124 000 80 000 3,8 3,60
317 85 180 41 4 31,75 8 133 000 90 000 3,6 4,30
318 90 190 43 4 31,75 8 143 000 99 000 3,4 5,10
320 100 215 47 4 36,51 8 174 000 132 000 3 7,00

Тяжелая серия диаметров 4, узкая серия ширин О

403 17 62 17 2 12,7 6 22 900 11 800 12 0,27
405 25 80 21 2,5 16,67 6 36 400 20 400 9 0,5
406 30 90 23 2,5 19,05 6 47 000 26 700 8,5 0,72
407 35 100 25 2,5 20,64 6 55 300 3 1 0 0 0 7 0,93
408 40 110 27 3 22,23 6 63 700 36 500 6,7 1,20
409 45 120 29 3 23,02 7 76 100 45 500 6 1,52
410 50 130 31 3,5 25,4 7 87 100 52 000 5,3 1,91
411 55 140 33 3,5 26,99 7 100 000 63 000 5 2,3
412 60 150 35 3,5 28,58 7 108 000 70 000 4,8 2,8
413 65 160 37 3,5 30,16 7 119 000 78 000 4,5 3,4
414 70 180 42 4 34,93 7 143 000 105 000 3,8 5,3
416 80 200 48 4 38,1 7 163 000 125 000 3,4 7,0
417 85 210 52 5 39,69 7 174 000 135 000 3,2 8,0
418 90 225 54 5 — — 146 000 146 000 — 11,4

П р и м е ч а н и я :  1. Масса подшипников рассчитана с сепаратором, штампованным из стально
го листа при плотности стали 7,85 кг/дм3.

2. Пример обозначения радиального шарикового подшипника легкой серии диаметров 2, серии 
ширин 0 размерами d — 60 мм, D= 110 мм, В = 2 2  мм:

Подшипник 212 ГОСТ 8338—75.
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оо 18. Радиальные сферические двухрядные шариковые подшипники (ГОСТ 28428—90)

Тип 1000 с цилиндрическим отверстием Тип 111000 с коническим отверстием

Обозначение 
подшипников типа

Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н

пред ’
мин-1 Масса, кг

Расчетные параметры

d D В г С с« е

Y

К

X

1000 111000 V
I V
I

F
t >e

Легкая серия диаметров 2, серия ширин 0
1200 10 30 9 5 530 1 370 24 0,033 0,32 1,96 3,03 2,05
1201 - 12 32 10 1 5 590 1 500 22 0,04 0,33 1,88 2,92 1,97
1202 15 35 11 7 410 2 040 19 0,05 0,33 1,90 2,94 1,99
1203 17 40 12 7 930 2 420 18 0,073 0,31 2,05 з д * 2,15
1204 111204 20 47 14 9 950 3 180 15 0,12 0,27 2,31 3,57 2,42
1205 111205 25 52 15 1,5 12 100 4 000 13 0,14 0,27 2,32 3,60 2,44 1 0,65
1206 111206 3.0 62 16 15 600 5 800 10 0,22 0,24 2,58 3,99 2,70
1207 111207 36 72 17 2 15 900 6 600 9 0,32 0,23 2,74 4,24 2,87
1208 111208 40 80 18 19 000 8 550 8,5 0,42 0,22 2,87 4,44 3,01
1209 111209 45 85 19 2 21 600 9 600 7,5 0,47 0,21 2,97 4,60 3,11 1 0,65
1210 111210 50 90 20 22 900 10 800 7 0,53 0,21 3,13 4,85 3,28
1211 111211 55 100 21 26 500 13 300 6,3 0,71 0,20 3,20 5,00 3,39
1212 111212 60 110 22 30 200 15 500 5,6 0,90 0,19 3,40 5,27 3,57
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1213 111213 65 120 23 2,5 31 200 17 200 5,3 1,15 0,17 3,70 5,73 3,88
1214 111214 70 125 24 34 500 18 700 5 1,26 0,18 3,50 5,43 3,68
1215 111215 75 130 25 39 ООО 21 500 4,8 1,36 0,18 3,60 5,57 3,77
1216 111216 80 140 26 39 700 23 500 4,5 1,67 0,16 3,90 6,10 4,13
1217 111217 85 150 28 3 48 800 28 500 4 2,10 0,17 3,69 5,71 3,87
1218 111218 90 160 30 57 200 32 000 3,8 2,52 0,17 3,76 5,82 3,94

Легкая широкая серия диаметров 5
1506 111506 30 62 20 1,5 15 300 5 700 9,5 0,26 0,39 1,59 2,47 1,68
1507 111507 35 72 23 2 21 600 8 200 8,5 0,40 0,37 1,69 2,62 1,77
1508 111508 40 80 23 2 22 500 9 450 7,5 0,50 0,33 1,90 2,94 1*99

2 , 1X1509 111509 45 85 23 2 23 400 10 700 7 0,54 0,31 2,06 3,19
1510 111510 50 90 23 2 23 400 11 500 6,3 0,59 0,29 2,20 3,41 2,31
1511 111511 55 100 25 2,5 26 500 13 400 — 0,81 — —
1512 111512 60 110 28 2,5 33 800 16 600 — 1,09 — _
1513 111513 65 120 31 2,5 43 600 21 600 — 1,46 — —

Средняя серия диаметров 3
1300 10 35 11 1 7 250 2 000 18 0,06 0,33 1,91 2,96 2
1301 — 12 37 12 1,5 9 360 2 600 18 0,07 0,35 1,81 2,80 1,9
1302 15 42 13 1,5 9 560 2 800 17 0,09 0,33 1,89 2,92 1,98
1303 — 17 47 14 12 500 3 660 14 0,13 0,33 1,92 2,97 2,01
1304 111304 20 52 15 12 500 3 660 12 0,16 0,29 2,17 3,35 2,27
1305 111305 25 62 17 2 17 800 6000 9,5 0,26 0,28 2,26 3,49 2,36
1306 111306 30 72 19 21 200 7 700 9 0,39 0,26 2,46 3,80 2,58
1307 111307 35 80 21 25 100 9 800 7,5 0,51 0,25 2,57 3,98 2,69
1308 111308 40 90 23 2,5 29 600 12 200 6,7 0,71 0,23 2,61 4,05 2,74
1309 111309 45 100 25 37 700 15 900 6,3 0,96 0,25 2,54 3,93 2,66
1310 111310 50 110 27 3 43 600 17 500 5,6 1,21 0,24 2,68 4 ,14 2,80
1311 111311 55 120 29 50 700 22 500 5 1,58 0,23 2,70 4,17 2,82
1312 111312 60 130 31 57 200 26 500 4,5 1,96 0,23 2,80 4,33 2,93
1313 111313 65 140 33 61 800 29 500 4,3 2,5 0,23 2,79 4,31 2,92
1314 111314 70 150 35 3,5 74 100 35 500 4 3,0 0,22 2,81 4,35 2,95
1315 111315 75 160 37 79 300 38 500 3,8 3,6 0,22 2,84 4,39 2,97
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Продолжение

Обозначение 
подшипников типа

Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н

п* ’ Ю-3,пред ’
мин-1 Масса, кг

Расчетные параметры

d D В г С Со е
Y

П

X

1000 111000

V
I F‘ >ei r >e

V
I F°>e

Т
1316 111316 80 170 39 88 400 42 000 3,6 4,2 0,22 2,92 4,52 3,06

1317 111317 85 180 41 97 500 48 500 3,4 5,0 0,22 2,90 4,49 3,04

1318 111318 90 190 43 4 117 000 56 000 3,2 5,8 0,22 2,82 4,36 2,95

1320 111320 100 215 47 133 600 64 000 2,8 8,3 0,24 2,67 4,14 2,80

Средняя широкая серия диаметров 6
1605 111506 25 62 24 2 24 200 7 500 9,5 0,34 0,47 1,34 2,07 1,40

1606 111606 30 72 27 31 200 10 000 8,5 0,50 0,44 1,43 2,22 1,50

1607 111607 35 80 31 39 700 12 900 7 0,68 0,46 1,36 2,11 1,43 1 0,65

1608 111608 40 90 33 2,5 44 900 15 700 6,3 0,93 0,43 1,46 2,25 1,52

1609 111609 45 100 36 54 000 19 400 5,6 1,23 0,42 1,51 2,33 1,58

1610 111610 50 110 40 3 63 700 23 600 5,3 1,61 0,43 1,48 2,29 1,55

1611 111611 55 120 43 76 100 28 000 4,5 2,10 0,41 1,52 2,35 1,60

1612 111612 60 130 46 87 100 33 000 4 2,60 0,41 1,56 2,41 1,63 1 0,65

1613 111613 65 140 48 3,5 95 600 38 500 3,6 3,20 0,38 1,65 2,55 1,73

1614 111614 70 150 51 111 000 44 500 3,2 3,92 0,38 1,68 2,59 1,76

1616 111616 80 170 58 135 000 58 000 2,6 6,10 0,37 1,68 2,61 1,76

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения двухрядного сферического радиального шарикового подшипника типа 1000, серии диаметров 2 с 
размерами d -  50 мм, D = 90 мм, В = 20 мм:

Подшипник 1210 ГОСТ 28428—90.



19. Роликовые радиальные подшипники с короткими цилиндрическими роликами (ГОСТ 8328—75)

Тип 2000 Тип 42 ООО Тип 12 ООО

Обозначение 
подшипников типа

2100 32100

Размеры, мм

В

Базовая грузо
подъемность, Н п* • 10-\пред

МИН-1

Масса,
кг

2104
2106
2107
2108

2109
2110 
2111 
2112
2113
2 114
2115
2116
2117
2118

32106
32107
32108

32109
3 2 110
32111  
32 112  
32 113
32 114
32115
3 2 116
32117
32118

Особо легкая серия диаметров 1, нормальная серия ширин 0

20
30
35
40

45
50
55
60
65
70
75
80
85
90

42
55
62
68

75
80
90
95
100
110
115
125
130
140

12
13
14
15

16 
16
17
18 
18 
20 
20 
22 
22 
24

1
1.5
1.5
1.5

1.5
1.5 
2 
2 
2 
2 
2 
2 
2

2.5

0,5
0,8
0,8
1

1
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5 
2

8 800  
17 900 
2 1 6 0 0  
25 100

3 1 4 0 0  
30 800
34 700
35 800 
38 000  
56 100 
58 300 
66 000 
68 200 
80 900

4 700  
78 500 
12 200 
14 600

17 600  
17 600  
23 600  
22 800 
26 500 
36 000 
39 000 
44 000  
46 500 
56 000

12

9
8.5
1.5

6.3  
6

5.3 

4,8

0,08
0 ,14

0,22

0,31
0,33
0,45
0,48
0,51
0,7

0,74
1

1,05
1,35

Продолжение

Обозначение подшипников типа Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н « * * .•  ю-1' Масса,

2200 32200 42200 12200 d D В г Г1 С С,
мин-1 кг

Легкая серия диаметров повышенной грузоподъемности 2, узкая серия ширин 0

2202 32202 42202 12202 15 35 11 1 0,5 12 500 6 400 19 0,07
2203 32203 42203 12203 17 40 12 1 0,5 17 200 7 100 17 0,07
2204 32204 42204 12204 20 47 14 1,5 1 25 100 12 600 15 0,11
2205 32205 42205 12205 25 52 15 1,5 1 28 600 15 200 12 0,13
2206 32206 42206 12206 30 62 16 1,5 1 38 000 19 600 10 0,2
2207 32207 42207 12207 35 72 17 2 1 48 400 26 500 9 0,29
2208 32208 42208 12208 40 80 18 2 2 53 900 29 500 8,5 0,37
2209 32209 42209 12209 45 85 19 2 2 60 500 35 000 7,5 0,43
2210 32210 42210 12210 50 90 20 2 2 64 400 37 500 7 0,48
2211 32211 42211 12211 55 100 21 2,5 2 84 200 49 000 6,3 0,64
2212 32212 42212 12212 60 110 22 2,5 2,5 93 500 53 500 5,6 0,82
2213 32213 42213 12213 65 120 23 2,5 2,5 106 000 66 500 5,3 1,05
2214 32214 42214 12214 70 125 24 2,5 2,5 119 000 7 1 0 0 0 5 1,15
2215 32215 42215 12215 75 130 25 2,5 2,5 130 000 81 500 4,8 1,25
2216 32216 42216 12216 80 140 26 3 3 138 000 87 000 4,5 1,5
2217 32217 42217 12217 85 150 28 3 3 165 000 108 000 4,3 1,9
2218 32218 42218 12218 90 160 30 3 3 183 000 120 000 3,8 2,3
2220 32220 42220 12220 100 180 34 3,5 3,5 251 000 170 000 3,4 3,4

2 6 .  Детали id 401
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Продолжение

О бозначение подш ипников типа Размеры , мм Базовая грузо
подъемность, Н "V , • |0" М асса,

7300 32300 42300 12300 d D | В | b Г=Г| С с0 МИН кг

Серия диаметров 3 повышенной грузоподъемности, серия ширин О

2305 32305 42305 12305 25 62 17 4 2 40 200 23 200 9,5 0,24
2306 32306 42306 12306 30 72 19 5 2 51 200 26 000 8,5 0,36
2307 32307 42307 12307 35 80 21 6 2,5 64 400 35 000 8 0,48
2308 32308 42308 12308 40 90 23 7 2,5 80 900 44 500 6,7 0,66
2309 32309 42309 12309 45 100 25 7 2,5 99 000 56 000 6,3 0,87
2310 32310 42310 12310 50 110 27 8 3 110 000 70 500 5,6 1,15
2311 32311 42311 12311 55 120 29 9 3 138 000 87 500 5 1,45
2312 32312 42312 12312 60 130 31 9 3,5 151 000 98 000 4,8 1,85
2313 32313 42313 12313 65 140 33 10 3,5 183 000 107 000 4,5 2,25
2314 32314 42314 12314 70 150 35 10 3,5 205 000 124 000 4 2,75
2315 32315 42315 12315 75 160 37 11 3,5 242 000 149 000 3,8 3,25
2316 32316 42316 12316 80 170 39 11 3,5 260 000 163 000 3,6 3,9
2317 32317 42317 12317 85 180 41 12 4 297 000 190 000 3,4 4,5
2318 32318 42318 12318 90 190 43 12 4 319 000 206 000 3,2 5,4
2320 32320 42320 12320 100 215 47 13 4 391 000 250 000 2,8 7,7
2322 32322 42322 12322 110 240 50 14 4 468 000 310 000 2,4 10,5

Продолжение

Обозначения подшипников типа Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н п* • ю-1,пред , ’ Масса,

2600 32600 42600 12600 d D В Ь С С»
мин 1 кг

Серия диаметров 6 повышенной грузоподъемности, серия ширин О

2605 32605 42605 12605 25 62 24 — 2 56 100 34 500 9 0,34
2606 32606 42606 12606 30 72 27 — 2 73 700 46 500 8 0,5
2607 32607 42607 12607 35 80 31 — 2,5 91 300 61 000 7 0,7
2608 32608 42608 12608 40 90 33 — 2,5 112 000 75 000 6,3 0,96
2609 32609 42609 • 12609 45 100 36 — 2,5 138 000 95 000 5,6 1,25
2610 32610 42610 12610 50 110 40 8 3 161 000 114 000 5 1,7
2611 32611 42611 12611 55 120 43 9 3 201 000 143 000 4,8 2,1
2612 32612 42612 12612 60 130 46 9 3,5 224 000 160 000 4,3 2,7
2613 32613 42613 12613 65 140 48 10 3,5 251 000 180 000 4 3,25
2614 32614 42614 12614 70 150 51 10 3,5 275 000 200 000 3,83 3,95
2615 32615 42615 12615 75 160 55 11 3,5 330 000 245 000 3,4 4,85
2616 32616 42616 12616 80 170 58 11 3,5 358 000 265 000 3,2 5,85
2617 32617 42617 12617 85 180 60 12 4 — — 3 6,6
2618 32618 42618 12618 90 190 64 12 4 440 000 325 000 2,8 7,9
2620 32620 42620 12620 100 215 73 13 4 583 000 450 000 2,4 12

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения подшипника типа 42300 с размером </=30мм, 
0 = 1 2  мм, В=  19 мм:

Подшипник 42306 ГОСТ 8328—75.

402
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20. Роликовые радиальные сферические двухрядные подшипники (ГОСТ 5721—75)
Тип 3000 с цилиндрическим отверстием Тип 113000 с коническим отверстием

В

Обозначение 
подшипников типа

Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н

еп ‘ Ю'3,пред ’
мин-1

Масса,
кг

Расчетные параметры

d D В г С е
У

У*

ЛГ

3000 113000

V
I

h
,e

k

F
_— > е
F1 г

V
I

F
ih > e
J  г

Легкая серия диаметров 5, широкая серия ширин 0

3508 113508 40 80 23 2 57 000 33 000 4,5 0,58 0,321 2,1 3,13 2,06
3509 113509 45 85 23 2 64 000 35 000 4,3 0,60 0,293 2,26 3,36 2,21
3514 113514 70 125 31 2,5 132 000 93 800 2,6 1,67 0,27 2,51 3,74 2,48
3516 113516 80 140 33 3 160 000 118 000 2,2 2,20 0,25 2,68 4 2,63 1 0,67
3518 113518 90 160 40 3 216 000 159 000 1,9 3,55 0,27 2,54 3,77 2,48
3520 113520 100 180 46 3,5 275 000 212 000 1,8 5,20 0,27 2,47 3,68 2,41

О
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Продолжение

Обозначение Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н Расчетные параметры

подшипников типа п* • 10-3,пред ’ Масса, У X

3000 113000
d D В г С Со

МИН-1 кг
е 1Л К V

I

F
~тг>еFr

Средняя серия диаметров 6 , широкая серия ширин 0

3608 113608 40 90 33 2,5 95 000 64 900 4,3 1,03 0,42 1,61 2,4 1,58 1 0,67
3609 113609 45 100 36 2,5 114  000 74 800 3,8 1,4 0,41 1,67 2,5 1,62
3610 113610 50 110 40 3 150 000 101 000 3,4 1,9 0 ,42 1,62 2,42 1,59
3611 113611 55 120 43 3 170 000 118 000 3,0 2,4 0,41 1,66 2,47 1,62
3512 113612 60 130 46 3,5 196 000 128 000 2,8 з д 0,4 1,68 2,5 1,64
3613 113613 65 140 48 3,5 220 000 142 000 2,4 3,7 0,37 1,8 2,69 1,77
3614 113614 70 150 51 3,5 270 000 18 10 0 0 2,2 4,35 0,37 1,81 2,7 1,78 1 0,67
3615 113615 75 160 55 3,5 300 000 207 000 2,0 5,4 0,38 1,78 2,65 1,74
3616 113616 80 170 58 3,5 325 000 227 000 1,9 6,6 0,36 1,88 2,81 1,84
3617 113617 85 180 60 4 365 000 270 000 1,8 7,4 0,37 1,84 2,74 1,8
3618 113618 90 190 64 4 400 000 300 000 1,8 9,3 0,37 1,83 2,72 1,79
3620 113620 100 215 73 4 520 000 410  000 1,7 13 0,37 1,81 2,7 1,77

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения двухрядного сферического радиального роликового подшипника средней серии диаметров 6 , широкой 
серии ширин 0 с размерами d = 45 мм , D= 100 мм, В = 3 6  мм:

Подшипник 3609 ГОСТ 5721-75.



21. Роликовые радиальные игольчатые подшипники (ГОСТ 4657—82)

Тип 24 ООО Тип 74 ООО

Диаметр отверстия для  
смазки, мм:

2 для D < 30 мм,
3 для 30 < D <180 мм.
По согласованию с заказчи

ком на внутреннем кольце д о 
пускаются отверстия для смаз
ки, а на наружной поверхности 
наружного кольца (посереди
не) — кольцевая проточка.

Обозначение
подшипников

типа
Размеры, мм Базовая грузо

подъемность, Н
п* • 10-3,пред . ’мин-

Масса, кг, 
подшипни

ков типа

74000 24000 d

Fw

D В гноми- отклонение
С Со 74000 24000значе-

ние
верх
нее

ниж
нее

Сверхлегкая серия диаметров 9, серия ширин 4
4074094 4024904 20 25

0,033 0,02
37 17 0,5 19 000 15 300 6,3 0,08 0,06

4074905 4024905 25 30 42 17 0,5 21 000 17 000 5 0,1 0,07
4074918 4024918 90 105

0,058 0,036
125 35 2 104 000 124 000 2 1,57 0,94

4074920 4024920 100 115 140 40 2 106 000 132 000 1,6 2,31 1,51

Предусмотрены также d =  110...160 мм

Особо легкая серия диаметров 1, серия ширин 4
4074103 4024103 17 24

0,033 0,02
35 18 0,5 19 300 10 600 6,7 0,1 0,07

4074104 4024104 20 28 42 22 1 22 000 17 900 6,3 0,18 0,12
4074105 4024105 25 34

0,041 0,025
47 22 1 25 000 21 700 5 0,2 0,13

4074106 4024106 30 40 55 25 1,5 30 000 29 500 4,5 0,31 0,20
4074107 4024107 35 46 0,041 0,025 62 27

1,5

37 200 38 500 4 0,42 0,27
4074108 4024108 40 52

0,049 0,03

68 28 40 800 43 500 3,4 0,50 0,31
4074109 4024109 45 58 75 30 42 000 54 500 3,2 0,63 0,39
4074110 4024110 50 62 80 30 45 000 58 000 2,6 0,69 0,44
4074111 4024111 55 70 90

35

2

59 000 72 000 2,6 0,97 0,60
4074112 4024112 60 75 95 62 000 77 500 2,2 1,13 0,69
4074113 4024113 65 80 100 65 000 82 500 2 1,19 0,73
4074114 4024114 70 88

0,058 0,036
110 40 89 000 117 000 1,8 1,74 1,04

4074115 4024115 75 92 115 40 92 000 122 000 1,6 1,80 1,10
4074116 4024116 80 100 125 45 97 500 132 000 1,3 2,46 1,46

П р и м е ч а н и я :  1. Пример обозначения роликового радиального игольчатого подшипника 
типа 74000 серии диаметров 1, серии ширин 4 с размерами d = 50 мм, D = 80 мм, В = 30 мм:

Подшипник 4074110 ГОСТ 4657-82.
ГОСТ 4657—82 предусматривает изготовление подшипников других типов.
2. Технические требования. Предельные отклонения диаметра дорожек качения на валу подш ип

ников типа 24000 — по/?5. Твердость поверхности дорожек качения на валу под подшипники типа 
24000 должна быть не менее HRC61. Параметры шероховатости поверхности дорожек качения на валу 
под подш ипники типа 24000 должны быть Ra > 0 ,32 мкм.

Съемные детали комплектных и некомплектных подшипников могут быть невзаимозаменяемыми.
Подшипники типа 24000 поставляют с невзаимозаменяемыми деталями в разобранном виде. Чтобы 

детали не перепутать, на коробки с роликами и наружную цилиндрическую поверхность колец наносят 
номер комплекта. Кольца и комплект упакованных роликов вкладывают в одну общую коробку.

rusaulomobile.ru
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Обозначение 
подшипников типа

36000 46000

22. Шариковые радиально-упорные однорядные нодшипники (ГОСТ 831—75)

Типы 36000, 46000, 66000 

т

а • — угол контакта, равный углу между линией действия результиру
ющей нагрузки на тело качения и плоскостью, перпендикулярной оси 
подшипника.

Для подшипников типа 36000К6 угол а  =15°; типа 46000 а  = 26°; 
типа 66000 а =  36°.

Размеры, мм

d D Ь =  Т г

L . .....

Шарики
Базовая грузоподъемность, Н

п* • 10iipe 1 >- \  мин-1
С, для типа С0, для типа Масса, кг

36000 46000 36000 46000 36000 46000

Легкая серия диаметров 2, узкая серия ширин 0

36202К6 46202 15 35 11 1 0,5
36203К6 46203 17 17 12
36204К6 46204 20 47 14
36205К6 46205 25 52 15 1,5 0,8
36206К6 46206 30 62 16
36207К6 46207 35 72 17
36208К6 46208 40 80 18 2 1
36209К6 46209 45 85 19
36210К6 46210 50 90 20
36211 Кб 46211 55 100 21
36212K6 46212 60 110 22
36213K6 46213 65 120 23 2,5 1,2
36214K6 46214 70 125 24
36215K6 46215 75 130 25
36216 Кб 46216 80 140 26
36217K6 46217 85 150 28 3 1,5
36218K6 46218 90 160 30
36220К6 46220 100 180 34 3,5 2

5,95 10 6000 8520 3750 3650 24 18 0.05
7,1 10 9200 — 5750 — 18 ___ 0,07

7,94 11 11900 14800 7450 7640 16 15 0,11
7,94 12 12400 15700 8000 8340 13 11 0,135
9,53 12 16300 21900 12000 12000 11 10 0 ,2
11,11 12 20000 29000 15300 16400 10 9 0,29
12,7 12 27000 36800 20400 21400 9,5 8 0,37
12,7 13 32000 38700 25500 23100 9 7 0,42
12,7 14 35500 40600 28500 24900 8 6,3 0,48

14,29 14 41500 50300 34500 31500 7 6,3 0,63
15,88 14 50000 60800 42500 38800 6,3 5,6 0 ,8
16,67 15 — 69400 — 45900 — 5,3 1
17,46 15 60000 — 52000 — 6 ___

17,46 16 73500 78400 65500 53800 — 5 1,21
19,05 15 73500 87900 65500 60000 5,6 4,3 1,48
19,84 15 81500 94400 76500 65100 5 4 1.84
22,23 14 90000 111000 85000 76200 4,8 3,6 2 ,26
25,44 15 — 148000 — 107000 — 3,2 3,32
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Продолжение

Обозначение
подшипни

Размеры, мм Шарики Базовая грузоподъемность, 1
Н п* , • 10 ;s, Масса, кг-ков типа d D Ь = Т г 1 \ Z С

МИН !
С , 10 1 1

Средняя серия диаметров 3, узкая серия ширин О

46303 17 47 14 1,5 1 9,6 16100 8000 16 0,122
46304 20 52 15 2 1,1 10,24 17800 9000 16 0,159
46305 25 25 17 2 1 11,51 10 26900 14600 9 0,25
46306 30 30 19 12,30 11 32600 18300 8 0,38
46307 35 80 221 1,2 14,29 11 42600 24700 7,3 0,51
46308 40 90 23 2,5 15,08 12 50000 30100 6,3 0,69
46309 45 100 25 17,46 11 61400 37000 5,6 0,93
46310 50 110 27 3 1,5 19,09 11 71800 44000 5 1,2

463012 60 130 31 22,23 12 100000 65300 4,3 1,94
46313 65 140 33 3,5 23,81 12 113000 75000 4 2,38
46314 70 150 35 2 25,40 12 127000 85300 3,6 2,89
46318 90 190 43 4 31,75 12 165000 122000 2,8 5,65
46320 100 215 47 36,51 12 213000 177000 2,4 8,04

Тяжелая серия диаметров 4 , узкая серия ширин 0

66406 30 90 23 2,5 1,2 19,2 10 43800 27600 6,3 0,77
66407 35 100 25 2,5 1,2 20,8 10 45400 33700 6,3 1,05
66408 40 110 27 20,64 10 72200 42300 4,3 1,37
66409 45 120 29 3 1,5 23,02 10 81600 47300 4 1,75
66410 50 130 31 3,5 2 24,61 10 98900 60100 2,8 2,17
66412 60 150 35 26,99 10 125000 79500 2,2 3,37
66414 70 180 42 4 2 36,51 10 152000 109000 1,4 5,7
66418 90 225 54 5 2,5 41,28 10 208800 162000 1,2 12

4 ^



23. Предельные отклонения, мм, монтажной высоты Т подшипника

Предельные отклонения монтажной высоты Т для подшипников типа

Номинальные 
значения диаметра d 36200 46200 46300 66400

верхнее нижнее верхнее нижнее верхнее нижнее верхнее нижнее

Свыше 9 до 20 0,25 0,3 0,40 — —

» 20 » 50 0,1 0,25 0 0,35 0 0,45 0,1 0,35
» 50 » 80 0,3 0,45 0,60 0,1 0,50
» 80 » 180 0,3 0,7 0,70 0,1 0,60

Пример обозначения однорядного радиально-упорного шарикового подшипника типа 36000 се
рии диаметров 2 при а =  15°, d =  17 мм, D =  40 мм и Т — 12 мм:

Подшипник 36203 Кб ГОСТ 831—75.

24. Роликовые конические однорядные подшипники с углом конуса 20...30° (ГОСТ 27365—87)

Г

Для подшипников средней 
серии диаметров 3, серии ш и
рин 1 угол конуса а  =  28°48'39".

Обозначение
подшипника

Размеры, мм Базовая 
грузоподъемность, Н п* • 10- \пред , ’мин 1

Масса,
кг

d D В с, Т г С С0

1027305А 25 62 17 13 18,25 1,5 0,8 35800 23200 6,7 0,274
1027306А 30 72 19 14 20,75 1,5 0,8 44600 29000 5,6 0,399
1027307А 35 80 21 15 22,75 2,1 1 57200 39000 5 0,533
1027308А 40 90 23 17 25,25 2 1 69300 54000 4,5 0,747
1027309А 45 100 25 18 27,25 2 1 85800 60000 4 0,997
1027310А 50 110 27 19 29,25 2,5 1 99000 72500 3,6 1,27
1027311А 55 120 29 21 31,5 2,5 1 114000 80000 3,2 1,62
1027312А 60 130 31 22 33,5 3 1 134000 96500 3 2,01

1027313А 65 140 33 23 36 3 1 154000 112000 2,6 2,47
1027314А 70 150 35 25 38 3 1 176000 127000 2,4 3,01
1027315А 75 160 37 26 40 3 1 194000 143000 2,2 3,54
1027316А 80 170 39 27 42,5 3 1 212000 153000 — 4,2
1027317А 85 180 41 28 44,5 4 1,5 229000 166000 1,9 5,1
1027318А 90 190 43 30 46,5 4 1,5 251000 183000 1,8 5,90
1027319А 95 200 45 32 49,5 4 1,5 275000 204000 — 6,95
1027320А 100 215 51 35 56,5 4 1,5 352000 270000 — 9,07

П р и м е ч а н и я :  1. Расчетные параметры: е =  0,83; Y=  0,72; У0 =  0,4.
2. Пример обозначения роликового подшипника средней серии диаметров 3, серии ширин 1 при 

d =  50 мм, D =  110 мм и Т =  29,25 мм:

Подшипник 102731Q ГОСТ 27365-87.

rusautomobil&.ru
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25. Роликовые конические однорядные подшипники повышенной грузоподъемности (ГОСТ 27365—87)

Обозначение
подшипника

7203А 
7204А 
7205А 
7206А 
7207А 
7208А 
7209А 
7210А 
7211А 
7212А 
711 ЗА 
7214А 
7215А 
7216А 
7217А 
7218А 
7219А 
7220А

7505А 
£  7506А 
®  7507А

Значения размера Г! определяют по 
формуле: Т\ =  Г -  С +  С\. Значения С\ 
принимают по таблице 26.

Размеры, мм Базовая грузо
подъемность, Н пред

мин-
10 - Масса,

кг
Расчетные параметры

Серия диаметров 2, серия ширин 0
17 40 12 11 13,25 31,408 1 1 12°57'10" 17900 12000
20 47 14 12 15,25 37,304 1 1 12о57'10" 26000 16600
25 52 15 13 16,25 41,135 1 1 14°02'10" 29200 21000
30 62 16 14 17,25 49,990 1 1 14°02'10" 38000 25500
35 72 17 15 18,25 58,844 1,5 1,5 14°02'10" 48400 32500
40 80 18 16 19,75 65,730 1,5 1,5 14°02'10" 58300 40000
45 85 19 16 20,75 70,440 1,5 1,5 15°06'34" 64700 50000
50 90 20 17 21,75 75,078 1,5 1,5 15°38'32" 70400 55000
55 100 21 18 22,75 84,197 2 1,5 15°06'34" 84200 61000
60 110 22 19 23,75 91,876 2 1,5 12°57'10" 91300 70000
65 120 23 20 24,75 101,934 2 1,5 12°57'10" 108000 78000
70 125 24 21 26,25 105,748 2 1,5 14°02'10" 119000 89000
75 130 25 22 27,25 110,408 2 1,5 14°02'10" 130000 100000
80 140 26 22 28,25 119,169 2,5 2 14°02'10" 140000 114000
85 150 28 24 30,5 126,685 2,5 2 14°02'10" 165000 134000
90 160 30 26 32,5 134,901 2,5 2 15°06'34" 183000 150000
95 170 32 27 34,5 143,385 3 2,5 15°38'32" 205000 156000
100 180 34 29 37 151,310 3 2,5 15°06'34" 233000 190000

Серия диаметров 5, серия ширин 0
25 52 18 16 19,25 41,331 1 1 13°30' 34100 25000
30 62 20 17 21,25 48,982 1 1 14°02'10" 47300 37000
35 72 23 19 24,25 57,087 1,5 1,5 14°02'10" 61600 45000

7.5
6.3
5.3
4.8
4.5
4.3
3.8
3.4

3
2.8
2.4 
2,2
2

1.9
1.9

6.3
5.3

0,081
0,128
0,157
0,240
0,340
0,435
0,499
0,566
0,732
0,931
1,17
1,3
1,41
1,70
2,14
2,62
3,16
3,81

0,18
0,50

0,458

0,31
0,36
0,36
0,36
0,37
0,38
0,41
0,37
0,41
0,35

0,37
0,39
0,42
0,43
0,38
0,41
0,40

1,91
1.67
1.67 
1,65 
1,62 
1,56
1.45 
1,60
1.46 
1,71

1,62
1.55 
1,43 
1,38
1.56
1.48
1.49

0,37 1,65 
0,35 1,73

1,05
0,92
0,92
0,92
0,89
0,86
0,80
0,88
0,80
0,94

0,89
0,85
0,78
0,76
0,86
0,81
0,82

0,90
0,95
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!
Ооозначснпе Размен ■л. мм

.!
!

! Базовая грузо
подъемность, Н

Г
1 Масса, Расчегныic пара:мет os*

подшипника :
d D B п Т Е Г! 1 ^ с т Q

мин-1 j isl Г" '

.̂...- = - >
0 ,38 1

У ! }■;

7 508А 40 80 23 19 24,75 64,715 1.5 1,5 14s02 '10 " 70400 50000 4,8 0,56 ,58 0,87
7 509А 45 85 23 19 24,75 69,610 1,5 1,5 1 5 W 3 4 " 74800 60000 4 ,5 0 ,598 0 ,42  1,44 0 ,80
75 ЮЛ 50 90 23 19 24,75 74,226 1,5 1,5 15°38'32 " 76500 64000 4,3 0,644 0 ,42  i 43 0,78
7511А 55 100 25 21 24,75 82,837 2 1,5 1 5 W 3 4 " 99000 80000 3,8 0,878 0,36 1,67 0.92
7512А 60 110 28 24 26,75 90,236 2 1,5 15°06'34 "120000 100000 3,4 1,20 0.39  J ,53 0,S4
751 ЗА 65 120 31 27 29,75 99 ,484 2 1,5 15°06'34 "142000 120000 3 1,58 0,37 I ,62 0.89
7 Ч 4 А 70 125 31 27 32,75 103,765 2 1,5 15°38'32 "147000 118000 2,8 1,68 0,39  1.55 0,85
7515 А 75 130 33 27 33,25 108,932 п 2 16°10'20 "1 57000 130000 2,6 1,76 0,41 1 / 8 0.81
7 516 А 80 140 36 28 35,25 117,466 2,5 2 15°38'32 "176000 155000 2,4 2, J 8 0 ,40  ! ,49 0 82
7517А 85 150 40 30 38,5 124,970 2,5 2 15°38'32 "201000 180000 2,2 2,75 0 ,39 ] ,55 0,85
75 ISA 90 160 43 34 42,5 132,615 2,5 2,5 15°38'32 "238000 193000 2 3,49 0 ,39  1,55 0.85
7 5 i9 A 95 170 46 37 42,5 140,259 3 2,5 150 3 8 ' 3 2"264000 220000 1.9 4,32 0 ,38 1.56 0 'S 6
7520А 100 180 39 49 148,184 3 15°38'32 "297000 280000 1,8 5,21 0 ,40  1,49 0,32

Серия диаметров 3, серия ширин О

7302А 15 42 13 11 14,25 33,272 1 1 10°45'29" 21100 12700 ___ 0 ,099 _ _ _

7303А 17 47 14 12 15,25 37,420 1 1 10°45/29" 26000 16000 — 0,133 ___ ___ __

7304А 20 52 15 13 16,25 41,318 1,5 1,5 11° 1 836" 31900 20000 8 0.174 0,30 2.03 1,11
7305А 25 62 17 15 18,25 50,637 1.5 1,5 1 Г 18'36" 41800 28000 6,7 0,273 0,36 1,66 0 ,92
7 306А 30 72 19 16 20,75 58,287 1,5 1,5 1 Г !8 '3 6 " 52800 39000 5.6 0 ,406 0,34 1,78 0,98
7307А 35 80 21 18 22,75 65 ,769 2 1,5 11 ° 18 '36" 68200 50000 5 0,5^1 0,32 1,88 1,03
7308А 40 90 23 20 25,75 72,703 1 1,5 12°57, 10" 80900 56000 4,5 0 ,769 0,28 2,16 1,19
7309А 45 100 25 22 29,25 81,780 2 1,5 12°57'10" 101000 72000 4 1,02 0,29 2,09 1,15
7 310 А 50 110 27 23 31,5 90,633 2,5 2 12°57' 0" 120000 90000 3,6 1,31 0,31 1,94 1,06
73 П А 55 120 29 25 33,5 99,146 2,5 2 12°57 'i0" 150000 110000 3,2 1,67 0,33 1,80 0,99
7312 А 60 130 31 26 36 107,769 3 2,5 12°57 ')0" 170000 120000 3 2,06 0,30 1,97 1,08
731 ЗА 65 140 33 298 38 116,846 3 2,5 12°57'10" 185000 150000 2,6 2,550 0,30 1,97 1,08
7314 А 70 150 35 30 40 125,244 3 2,5 12°57'10" 190000 170000 2,4 3,090 0,31 1,94 1,06
7315А 75 160 37 31 42,5 134,097 3 2,5 12°57'10" 216000 185000 2,2 3,680 0,33 1,83 1,01
7316А 80 170 39 33 42,5 143,174 3 2,5 12°57' 10" 25000 190000 ___ 4 ,410 _ _

7 317А 85 180 41 34 44,5 150,433 4 3 12°57' 10" 286000 216000 1,9 5,130 0,31 1.91 1,05
7 318 А 90 190 43 36 46,5 159,061 4 3 12°57']0" 308000 236000 1,8 5 ,930 0,32 1.88 1,03
7319А 95 200 45 38 49,5 165,861 4 3 12°57/ 10" 341000 265000 — 6 ,920 ___

7320А 100 215 47 39 51,5 178,578 4 3 12°57' 10" 380000 290000 - 8 ,470 0,31 1,88 1,03



26. Р азм еры  упористо борта наруж ного кольца ;уы  роликовы х конических однорядны х нодш иш ш ков 
повышенной грузоподъемности (ГОСТ 27365—87)

"  1

4
11_ С для конструктивно]1 разновидности подшипников
1
i

7200А 7 300А 7500А

40 44 3 — __
42 46 — 3 —
47 51 3 3
52 57 3,5 3,5 3,5
62 67 3,5 4 4
65 70 __ —
72 77 4 4 4,5
80 85 4 4,5 4,5
85 90 4 — 4,5
90 95 4 Л S 4,5
95 101 —
100 106 4,5 5 5
110 116 4,5 5 5
120 127 4,5 5,5 6
125 132 5 — 6
130 137 5 5,5 6
140 147 5 6 6
150 158 5 7 7
160 168 6 7 8
165 173 — _
170 179 6,5 7 8
175 184 — — —
180 190 7 8 8
190 200 7 8 9
200 210 7 8 10
215 225 8 9 11
225 236 — 9,5 —
230 241 8 — 11
240 251 _ 9.5 —
250 261 9 — 12
260 272 — 11 _
270 282 9 — 12

27. Шариковые упорные одинарные подшипники (Г О С Т  7872—89)

Обозначение Размеры, мм Базовая 
грузоподъемность, Н • ю -\пред j Масса, кгподшипников

..... (! .1 4 I) / / г С С0
мин-1

Серия диаметров 1, серия высот 0

81 ООН 10 11 24 9 0,5 10000 11800 7.0 0 ,020
8101Н 12 13 26 9 0,5 10400 12900 7,0 0 ,022
8102Н 15 16 28 9 0,5 10600 14000 6,3 0 ,024
8103Н 17 18 30 9 0,5 11400 16600 6,3 0 ,027
8104Н 20 21 35 10 0,5 15000 22400 5,6 0 ,040
8105Н 25 26 42 11 1,0 18000 30000 4,8 0 ,060
8106Н 30 32 47 11 1,0 19000 33500 4,5 0,070
8107Н 35 37 52 12 1,0 20000 39000 4,3 0,084
8108Н 40 42 60 13 1,0 27000 53000 3,8 0,124
8109Н 45 47 65 14 1,0

1,0
28000 58500 3,4 0,15

81 ЮН 50 52 70 14 29000 64U00 3,4 о; 16 

41 1
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Продолжение

Обозначение
подшипников

Размеры, мм

8111Н 
8112Н 
8113Н 
8114Н 
8115Н 
8116Н 
8117Н 
8118Н 
8120Н

55n
60
65
70
75
80
85
90
100

D Н

Базовая 
грузоподъемность, Н " * „ р с ,  • 1 0 '

МИН-*

57
62
67
72
77
82
87
92
102

78
85
90
95
100
105
110
120
135

16
17
18 
18 
19 
19 
19 
22 
25

1,0
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5
1.5

30500
41500
38000
40000
44000
45000
45500
45500
45000

63000
85000
85000
93000
104000
108000
114000
118000
160000

Серия диаметров 2, серия высот 0

3.0 
2,6
2.4
2.4 
2,2
2.0 
2,0 
1,8 
1,7

Масса, кг

0,24
0,29
0,34
0,36
0,42
0,43
0,46
0,68
1,00

8201Н 12 14 28 11 1,0 13200 16000 5,6 0,30
8202Н 15 17 32 12 1,0 16600 20800 5,3 0,05
8204Н 20 22 40 14 1,0 22400 32000 4,3 0,08
8205Н 25 27 47 15 1,0 28000 42500 3,8 0,12

8206Н 30 32 52 16 1,0 25500 40000 3,6 0,14
8207Н 35 37 62 18 1,5 35500 57000 3,2 0,22

8208Н 40 42 68 19 1,5 46500 83000 2,8 0,27
8209Н 45 47 73 20 1,5 39000 67000 2,6 0,32
8210Н 50 52 78 22 1,5 50000 90000 2,4 0,39
8211Н 55 57 90 25 1,5 61000 114000 2,0 0,61
8212Н 60 62 95 26 1,5 62000 118000 1,0 0,69
8213Н 65 67 100 27 1,5 64000 125000 1,8 0,77
8214Н 70 72 105 27 1,5 65500 134000 1,8 0,81
8215Н 75 77 110 27 1,5 67000 143000 1,7 0,86

8216Н 80 82 115 28 1,5 75000 160000 1,7 0,95
8217Н 85 87 125 31 1,5 98000 212000 1,6 1,30
8218Н 90 92 135 35 2,0 120000 255000 1,5 1,77
8220Н 100 102 150 38 2,0 122000 270000 1,3 2,36
8222Н 110 112 160 38 2,0 129000 305000 1,2 2,57

Серия диаметров 3, серия высот 0

8305Н 25 27 52 18 1,5 34500 46500 3,4 0,16
8306Н 30 32 60 21 1,5 38000 55000 2,8 0,27
8307Н 35 37 68 24 1,5 50000 75000 2,4 0,39
8308Н 40 42 78 26 1,5 61000 95000 2,0 0,50
8309Н 45 47 85 28 1,5 75000 118000 1,9 0,69
8310Н 50 52 95 31 2,0 88000 146000 1,8 1,00

8311Н 55 57 105 35 2,0 102000 176000 1,6 1,34
8312Н 60 62 110 35 2,0 102000 176000 1,6 1,43
8313Н 65 67 115 36 2,0 106000 186000 1,6 4,57
8314Н 70 72 125 40 2,0 137000 250000 1,4 2,10
8315Н 75 77 135 44 2,5 163000 300000 1,2 2,70
8316Н 80 82 140 44 2,5 160000 300000 1,2 2,80
8318Н 90 92 155 50 2,5 196000 390000 1,0 3,90
8320Н 100 102 170 55 2,5 232000 475000 0,95 5,10
8322Н 110 112 190 63 3,0 275000 610000 0,85 7,90

П р и м е р  о б о з н а ч е н и я  одинарного упорного шарикового подшипника серии диамет
ров 1, серии высот 0 с размерами ^ = 3 0  мм, D — 41 мм, Н — 11 мм:

Подшипник 8106Н ГОСТ 7872—89.

412
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28. Кольца пружинные стопорные для крепления подшипников на валу и канавки для них
(ГОСТ 13942-86)

Кольцо в свободном Кольцо, разведенное Канавка
состоянии для установки

Вал Кольцо

Допусти
мая осевая 
нагрузка,

d
4 т (поле 

допуска
*13>

Л, не 
менее

d2

4 4 D £ ьноминаль
ное

значение
предельное
отклонение

номиналь
ное

значение
предельное
отклонение

10 9,5 -0 ,0 9

1,2

0,75 9,2 + 0,15

- 0 ,3 0

11,8 1,5 17,6

1,0 1,8

1,96

12 11,3 -0 ,1 1 1,1 11,0 +0 ,18

-0 ,3 6

13,6 1,7 19,6 3,39

15 14,1 1,4 13,8 17,0 23,2 2,2 5,13

20 18,6

-0 ,2 1 1,4

2,1 18,2 +0,21

- 0 ,4 2

21,8

2,0

29,0

1,2

2,6 10,6

25 23,5 2,3 23,1 27,3 34,8 3,0 14,2

30 28,5 27,8 32,8 41,0 3,5 17,1

35 33,0

-0 ,2 5 1,9

3,0 32,2 +0 ,25

- 0 ,5

37,6

2,5

47,2

1,7

5,0 26,7

40 37,5 3,8 36,5 + 0 ,39

-0 ,7 8

42,5 53,0 39,0

45 42,5 41,5 48,1 59,4 42,9

50 47,0 2,2 4,5 45,8 53,0 64,8 2,0 5,1 57,0

55 52,0 - 0 ,3 50,8 58,6 70,4 5,4 62,9

60 57,0

- 0 ,3

2,2

4,5

55,8

+0 ,46

- 0 ,9 2

64,0 2,5 75,8 2,0 5,8 68,8

65 62,0

2,8

60,8 70,0

3,0

81,6

2,5

6,3 74,7

70 67,0 65,6 75,4 87,2 6,6 80,6

75 72,0 70,6 80,6 92,8 7,0 86,4

80 76,5

5,3

75,0 85,8 98,2 7,4 10,7

85 81,5 79,5 91,1

3,5

104,0

3,0

7,8 114

90 86,5

-0 ,3 5 3,4

84,5 + 0 ,54

- 1 ,0 8

96,5 109,0 8,2 121

95 91,5 89,5 102,3 115,0 8,6 128

100 96,5 94,5 108,1 121,0 9,0 135

rusauiomobiIe.ru
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29. Пружинные упорные плоские внутренние эксцентрические кольца и канавки для них (ГОСТ 13943—86)

Кольцо в свободном Кольцо, сжатое Канавка
состоянии для установки

Варианты исполнения 
для d<  165 мм для с/> 40 ...165 мм для d>  170 мм

Условный 
диаметр 
кольца d 
(диаметр 

отверстия)

d2 Кольцо Канавка
Допусти

мая осевая 
нагрузка, 

кН
номинальное

значение
предельное
отклонение d, d4 s b a /

r Tне
бо
лее

ri
D, не 
более

Теоретичес
кая масса 
1000 колец, 

кг

4 т (поле 
допус
ка Яп)

К
не болееноминальное

значение
предельное
отклонение

12 L  13,0
+0,36
-0 ,1 8

10,6 1,5

1,0

1,7 3,4 4

1

1,7 4,7 0,36 12,7

0,11

1,2

1,1 3,33

13 14,1 11,5 1,8 3,6
1,8

5,3 0,40 13,8 1,2 4,11

14 15,1 12,3

1,7
1,9 3,7 4,5 6,0 0,43 14,8 4,32

15 16,2 13,2 2,0 7,0 0,48 15,9 1,4 5,30

16 17,3 14,3 3,8 5 1,9 7,7 0,51 17,0 1,5 6,46

17 18,4 15,2 2,1 3,9 8,4 0,55 18,0 6,86
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18 19,6 16,2 2,2 4,1
19 20,6 17,4 2,3
20 21.8 18,4 6
21 22,8 19,2 2,4 4,2
22 23,8 +0 ,42 20,2 2,5
23 24,9 -0 ,2 1 21,3 2,0 7
24 25,9 22,1 1,2 2,6 4,4
25 26,9 23,1 2,7 4,5 7
26 28,0 24,0 2,8 4,7
28 30,2 26,0 2,9
29 31,2 27,2 4,8 8
30 32,2 + 0 ,50 28,0 1,2 3,0
32 34,5 -0 ,2 5 29,9 3,2 5,4 9
34 36,5 31,7 2,5 з ,з
35 37,8 32,8 3,4 5,4
36 38,8 +0 ,50 33,8 1,2 3,5 10
37 39,8 -0 ,2 5 34,6 3,6 5,5
38 40,8 35,4 3,7
40 43,5 37,7 3,9 5,8 12
42 45,5 +0 ,78 39,3 4,1 5,9
45 48,5 -0 ,3 9 42,1 4,2 6,2
46 49,5 43,1 4,3 6,3
47 50,6 44,0 2,5 4,4 6,4 14
48 51,6 44,8 4,5
50 54,2 47,2 4,6 6,5
52 56,2 49,4 4,7 6,7
54 58,2 51,2 1,7 4,8
55 59,2 51,8 5,0 6,8
56 60,2 + 0 ,92 52,6 5,1
58 62,2 - 0 ,4 6 54,4 5,2 6,9 16
60 64,2 56,0 5,4 7,3
62 66,2 57,8 5,5
65 69,2 60,2 5,8 7,6
68 72,5 62,9 3,0 6,1 7,8



2,0 8,9 0,67 19,2 1,8 7,86 j
9,8 0,72 20,2 9,20 ;
10,6 0,76 21,4 2,1 11,С j
11,6 0,81 22,4 11,8 |

2,5 12,6 0,85 23,4 0,21 12,7 j
13,6 1,20 24,5 2,3 13,7
14,2 1,31 25,5 1,4 14,5 !
15,0 1,42 26,5 14,7 |

3,0 15,6 1,53 27,5 15,5
17,4 1,64 29,5 0,21 2,3 17,2 ;

з ,о 18,4 1,69 30,5 17,6 j
19,4 1,75 31,5 0,25 1,4 18,0 :

3,0 20,2 1,85 33,8 2 /7 ~ 23,Т ..
22,2 1,97 35,8 23,5 ’ ;
23,2 2,50 37,0 28,2 1

3,5 24,2 2,63 38,0 1,4 29,0 ;
25,0 2,73 39,0 29,8 '
26,0 2,84 40,0 31,6 '

4,5 27,4 5,00 42,5 0,25 40,4 |
29,2 5,40 44,5 43,0 j
31,6 5,80 47,5 3,8 45,2 1
32,2 5,90 48,5 46,0

5,0 33,2 6,10 49,5 47,2
34,6 6,40 50,5 48,2
36,0 6,80 53,0 60,7
37,6 8,00 55,0 62,9

5,5 39,6 8,50 57,0 1,9 64,7
40,4 8,80 58,0 66,4 |
41,4 8,90 59,0 67,5 !
43,2 9,10 61,0 0,30 4,5 69,6 !
44,4 9,90 63,0 72,5 ~~j

6,0 46,4 10,3 65,0 74,7
48,8 10,9 68,0 ’ 78.2 "
51,4 11,4 71,0 81,7
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^  Продолжение
ON ______________ ___ _______________________________________________________________________________________________________________________ ________________________________________________________ _______________,

Условный 4 Кольцо Канавка
Допусти

мая осевая 
нагрузка, 

кН

диаметр 
кольца d 
(диаметр 

отверстия)
номинальное предельное л л Ь а, не 

более / Д  не
Теоретичес

кая масса

1

4 т (поле 
допус
ка Яп)

h,
значение отклонение .? а4 Г2 ri более 1000 колец, 

кг номинальное
значение

предельное
отклонение

не более

70 74,5 + 0 ,92 65,1 1,7 6,2 16 6,0 53,4 11,8 73,0 84,2

72 76,5 - 0 ,4 6 66,7 6,4 7,8 55,4 12,2 75,0 0,30 1,9 4,5 86,1

75 79,5 69,3 3,0 6,6 58,4 12,8 78,0 90,0

78 82,5 71,9 6,8 8,5 18 60,0 18,6 81,0 93,5

80 85,5 74,5 7,0 6,5 62,0 19,2 83,5 112

82 87,5 76,5 2,0 64,0 19,6 85,5 115

85 90,5 79,1 7,2 66,8 20,4 88,5 119

88 93,5 81,7 7,4 8,6 7,0 69,8 20,8 91,5 0,35 2,2 123

90 95,5 83,9 7,6 71,8 21,8 93,5 5,3 126

92 97,5 +  1,08 85,5 3,5 7,8 8,7 20 2 73,6 22,3 95,5 129

95 100,5 -0 ,5 4 87,9 8,1 8,8 76,4 23,1 98,5 133

98 103,5 90,5 8,3 9,0 79,0 23,8 101,5 137

100 105,5 92,3 8,4 7,5 81,0 24,3 103,5 139

102 108,0 94,6 8,5 9,2 82,6 34,4 106,0 163

105 111,0 97,2 8,7 85,6 36,8 109,0 168

108 114,0 99,8 3,5 8,9 9,5 88,0 38,0 112,0 0,54 173

110 116,0 102,2 9,0 10,4 22 88,2 38,8 114,0 176

112 118,0 104,0 2,5 9,1 10,5 90,0 39,2 116,0 2,8 6,0 179

115 121,5 +  1,26 107,1 9,3 8,5 93,0 40,9 119,0 183

120 126,5 -0 ,6 3 111,3 4,0 9,7 11,0 97,0 43,0 124,0 191

125 131,5 116,3 10,0 11,0 8,5 102,0 44,8 129,0 197
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130 136,5 120,9 10,2 107,0 53,5 134,0 207

135 141,5 125,3 2,5 10,5 11,2 24 2 112,0 54,8 139,0 2,8 6,0 214

140 146,5 +1,26 129,9 4,0 10,7 117,0 57,0 144,0 222

145 151,5 -0 ,63 134,5 10,9 11,4 122,0 69,3 149,0 230

150 157,5 140,5 11,2 12,0 10,0 125,0 77,4 155,0 0,63 298

155 162,5 145,1 11,4 3 130,0 80,0 160,0 309

160 167,5 149,7 11,6 13,0 133,0 82,8 165,0 319

165 172,5 152,5 11,8 138,0 85,4 170,0 328

170 177,5 156,7 12,2 28 145,0 88,0 175,0 338

175 182,5 161,3 12,7 149,0 105,4 180,0 348

180 188,0 165,8 3,0 13,2 153,0 108,6 185,0 3,4 7,5 358

185 193,0 169,8 13,7 157,0 112,0 190,0 368

190 198,0 +1,44 174,6 3,0 13,8 162,0 115,4 195,0 377

195 203,0 -0 ,72 179,6 167,0 118,6 200,0 0,72 385

200 208,0 184,2 — 30 — — 171,0 121,8 205,0 394

210 218,0 194,2 14,0 181,0 140,8 215,0 416

215 224,0 200,2 186,0 145,6 221,0 9,0 512

220 229,0 205,2 191,0 148,1 226,0 523

225 234,0 +1,44 210,2 3,0 3,0 14,0 - 32 — — 196,0 152,1 231,0 0,72 3,4 9,0 535

230 239,0 -0,72 215,2 201,0 156,1 236,0 548

240 249,0 225,2 211 164,2 246,0 569

П р и м е ч а н и я .  1. Размеры d$, b, /, Г! допускается корректировать при изготовлении колец.
2. Осевая нагрузка определена для условий: рабочие кромки кольца острые; углы у основания и наружная кромка канавки без скругления или 

фаски; закрепляемая деталь установлена в отверстии без зазора; прилегающая к кольцу поверхность закрепляемой детали без скругления или фас
ки; предел прочности материала отверстия не менее 300 МПа.

3. ГОСТ 13941—86 и ГОСТ 13943—86 предусматривают также диаметр отверстия d =  250...320 мм.

4^
- j
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оо 30. Концевые шайбы (ГОСТ 14734—69)

Размеры, мм

ш

Шайбы
Исполнение 1 Исполнение 2

Рекомендуемые концы валов и крепление шайб 
Исполнение 1 Исполнение 2

Пример применения 
концевой шайбы

Обозначение Испол п Н А = 0,2 yj yj Масса, d4(K7) / li

Исполнение 1 Исполнение 2
Штифт по 

ГОСТ 3128-70шайб нение L) и 2 с кг Do 3̂ Винт по ГОСТ 
17475-80

Болт по ГОСТ 
3128-70

7019-0621 1 28 4 7,5 5,5 10,3 3,5 0,6 0,018 20...24 М5 3 16 10 М5 х 12.56.05 - З х  10

7019-0622 1 32 9 12,3 0,029 24...28

-0623 2 - 0,030

7019-0624 1 36 10 12,3 0,037 28...32

-0625 2 5 6,6 - 4,5 1,0 0,038 Мб 4 18 12 Мб х 16.56.05 Мб х 16.56.05 4 х  12

7019-0626 1 40 12 12,3 0,046 32...36

-0627 2 - 0,047

7019-0628 1 45 16 12,3 0,059 36...40

-0629 2 - 0,060

7019-0630 1 50 16 12,3 1,0 0,074 40...45

7019-0631 2 5 6,6 - 4,5 0,075 Мб 4 18 12 Мб х 16.56.05 Мб х 16.56.05 4 х  12

О

Т Г
ц
с



rusautorrm
biJe.ru

7019-0632 1 56 16 12,3 0,6 0,094 45...50

-0633 2 - 0,095

7019-0634 1 63 16,5 0,141 50...55

-0635 2 20 — 0,143 .

7019-0636 1 67 16,5 0,160 55...60

2 — 0,162

7019-0638 1 71 16,5 0,180 60...65

2 6 25 9 — 5,5 1,6 0,182 М 8 5 22 16 М 8 х 20.56.05 М 8 х 20.56.05 5 х  16

7019-0640 1 75 16,5 0,202 65...70

2 — 0,204

7019-0642 1 85 16,5 0,261 70...75

-0643 2 28 — 0,263

-0 6 4 4 1 90 16,5 0,294 75...80

7019-0645 2 — 0,296

П р и м е ч а н и я :  1. Материал —сталь 45 (ГОСТ 1050—88). Допускается применять стали других марок с механическими свойствами не ниже, 
чем у стали 45.

2. Покрытие — Хим. Оке. Прм по ГОСТ 9.306—85. По соглашению между изготовителем и потребителем допускается применять другие виды 
покрытий.

3. Пример обозначения концевой шайбы исполнения 1 диаметром D =  28 мм:

Шайба 7019-0621 ТОСТ 14734-69.

4^
40



31. Концевые шайбы с двумя болтами для торцового крепления деталей

d D h 4 е с, не более Болт

Св. 35 до 40 50 20

» 40 » 45 55 6 9 20 4 М8 х 20

» 45 » 50 60 25
» 50 » 60 70 8 30

» 60 » 70 80 8 14 36 М12 х 30

» 70 » 80 90 10 40

» 80 » 90 110 10 45 5

» 90 » 100 120 50

» 1 0 0 » 110 125 12 18 55 М16 х 36

» 1 1 0 » 120 140 60

» 120» 130 150 65

П р и м е ч а н и е :  материал — сталь 45.

rusriutomobile.ru



32. Стопорные многолапчатые шайбы (ГОСТ 11872—89)
Размеры, мм

Стопорные многолапчатые шайбы класса точности А предназначены для стопорения круглых 
шлицевых гаек. Эти шайбы изготовляют двух типов: JI — легкие; Н — нормальные.

Тип Н

Исполнение 1 Исполнение 2

Диаметр d{ (поле
4

4 b
h / (поле допуска г, не более Масса 1000 сталь

резьб допуска #12) поле допуска h 14 #14) ных шайб, кг

5 5,2 16 8,0 1,5 1,5...2,5 3,2
0,8

0,433

6 6,2 18 9,5 1,8 2...3 4,2 0,573

8 8,5 24 14 3,0 2...3 5,5
0,2

1,560

10 10,5 26 16 3,5 7,0 1,850

12 12,5 28 18 3,8
2,5...4

9,0 2,070

14 14,5 30 20 3,8 11 2,200

16 16,5 32 22 4,8 13 2,612

18 18,5 34 24 4,8 15 2,786

20 20,5 36 27 4,8
3,5...6

17 1,0 3,247

22 22,5 40 30 4,8 19 3,770

24 24,5 44 33 4,8 21 4,770

27 27,5 47 36 4,8 24 0,5 4,822

30 30,5 50 39 4,8 27 5,136

33 33,5 54 42 5,8 30 9,598

36 36,5 58 45 5,8 4,5...8 33 1,6 10,32

39 39,5 62 48 5,8 36 11,04

42 42,5 67 52 5,8 39
0,5

12,78

45 45,5 72 56 5,8 4,5...8 42 14,65

48 48,5 77 60 7,8 45 18,17

52 52,5 82 65 7,8 49 20,45

56 57 87 70 7,8 53 22,29

60 61 92 75 7,8 5,5...10 57 1,6 24,79

64 65 97 80 7,8 61 27,46

68 69 102 85 9,5 65 0,8 31,74

72 73 107 90 69 34,77

76 77 112 95 9,5 73 37,97

80 81 117 100 76 41,47

гшш iUomobile.ru
421



Продолжение

Диаметр
резьб

d x (поле 
допуска # 12) 4

4 Ъ
h / (поле допуска 

#14) /*, не более S Масса 1000 сталь
ных шайб, кгполе допуска /?14

85 86 122 105 81 43,35
90 91 127 110 86 58,52
95 96 132 115 11,5 6,5...13 91 60,86
100 101 137 120 96 63,20
105 106 142 125 101 1 2 65,54
110 111 152 130 106 73,06
115 116 157 135 13,5 111 75,40
120 121 162 140 116 78,70
125 126 167 145 121 80,08

П р и м е ч а н и я :  1. Допускается изготовление шайб без отгиба лапок на угол 25°.
2. Для определения массы латунных шайб значения массы, указанные в таблице, умножают на 

коэффициент 1,08.
3. Пример обозначения стопорной многолапчатой шайбы исполнения 1, типа Н, для круглой 

шлицевой гайки с диаметром резьбы 64 мм, из материала группы 01, с покрытием 05:

Шайба Н.64.01.05 ГОСТ 11872-89.

То же, исполнения 2 из материала группы 02, с покрытием 02 толщиной 9 мкм:

Шайба 2Н.64.02.029 ГОСТ 11872-89.

4. Легкий тип шайб в обозначении не указывают.

rusauiomobile.ru
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33. Круглые гайки с отверстиями на торце под ключ класса точности А (ГОСТ 6393—73*) и шлицевые класса точности А (ГОСТ 11871—88)

Ci х 45° (п шлицев)*

Допускается вместо фаски скругление R — с

Общие размеры ГОСТ 6393-73* ГОСТ 11871—£58

d, мм Шаг
резьбы, мм

D*
(отклоне

ние по hl2), 
мм

D*, мм с, мм не 
более

dv мм /л*, мм Л, мм
ср мм, не 

более
Масса 1000 

гаек, кг

Ь, мм Л, мм
Масса 1000 

гаек, кг
отклонение отклонение

по Н13 по hl4 по +IT14 по Н14 по Н14
8 1 18(22) 13(13,5) 8(6) 9,55 4 12,15
10 1,25 22(24) 15(15,5) 0,6 3 8 5 0,4 18,67 4 1,5 19,81
12 1,25 26 18(17,5) 8 26,33 6 21,66
14 28 20(18,5) 0,6 3 29,52 22,95
16 1,5 30 22 1,0(0,6) 3,5 8 5 0,4 32,14 6 2,0 26,69
18 32 24 1,0 3,5 35,68 29,09
20 34 27(26) 3,5 8 5 0,4 38,76 2,0 31,66
22 38 30(29) 3,5 8(10) 5 0,4 49,11 2,5 50,67
24 42 34(31) 4 10 5 0,4 76,62 6 63,42
27 45 34(35) 4 10 5 0,4 83,99 69,40
30 1,5 48 39(38) 1 4,5 10 7 0,6 90,89 75,60
33 52 40 4,5 104,7 81,45
36 55 48(42) 4,5 10 0,6 113,9 8 3 85,43
39 60 48 4,5 136,5 107,81
42 65 56(52) 6 7 159,5 127,19
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Продолжение

Общие размеры ГОСТ 6393-73* ГОСТ 11871-88

d, мм Шаг резьбы, 
мм

D* (отклонение 
по hl2), мм D*, мм с, мм, не 

более

dv мм т*, мм h, мм
с,, мм, не 

более
Масса 1000 

гаек, кг

Ь, мм h, мм
Масса 1000 

гаек, кготклонение отклонение

по Н13 по h i4 по +IT14 по Н14 по Н14

45 1,5 70 56(55) 1 6 10 0,6 186,1 8 3 151,13
48 1,5 75 64(58) 1 6 12 0,6 261,1 8 3,5 195,48
52 1,5 80 64(61) 1 6 12 0,6 290,7 10 3,5 211,03
56 2 85 72(65) 1,6 8 12 1 318,8 10 4 229,87
60 90 72(70) 8 12 8 349,7 10 257,16
64 95 80(75) 8 12 8 386,4 10 4,0 285,79
68 100 80 8 15 8 530,7 10 412,71
72 105 90(85) 9 15 11 533,5 10 450,82
76 2 110 90(88) 1,6 15 1 579,4 10 450,31
80 115 100(90) 9 15 11 626,7 10 4,0 491,47
85 120 105(98) 15 660,3 10 545,95
90 125 110(102) 18 836,7 12 696,42
95 130 110(108) 9 18 11 1 877,0 12 4,0 740,82
100 135 120(115) 9 18 11 1 891,6 12 4,0 794,73
105 2 140 125(120) 1,6 - (18) — — — 12 4,0 830,78
110 150 130(125) - (22) - - - 14 5,5 1195,5

* Размеры, указанные в скобках, относятся к гайкам по ГОСТ 11871—88.
** п = 4 для d = 8—1000 мм; п =  6 для d свыше 100 мм.

П р и м е ч а н и я :  1. ГОСТ 11871—88 предусматривает также d =  6 мм и d =  130...200 мм и гайки исполнения 2.
2. Пример обозначения гайки (ГОСТ 11871—88) исполнения 1, диаметром резьбы d =  16 мм с мелким шагом резьбы 1,5 мм, с полем допуска 6Н, 

из углеродистой стали 35, с химическим окисным покрытием и пропитанным маслом:

Гайка М 16х 1,5-6Н .05.05. ГОСТ 11871-88.



34. Неразъемные корпуса на лапах (ГОСТ 11521—82)

1 Л ■----- г 'г - > ( \К г
к J L .

V
А

L

Обозначение
корпуса dy мм Д  мм А, мм L, мм Я,, мм Я* И, мм В, мм /?,, мм b, мм /, мм г, мм

2 5 x 3 2  

25 х 4 0

25 32 100 140 68 34 16 25

32

32

40

13 20 30

2 8 x 3 2

2 8 x 4 0

28 36 9,5 32

32 40

3 2 x 4 0 32 40 165 80 42 20 17 24 35

3 2 x 5 0 32 40 120 165 80 42 20 40

32

50

40

17 24 35

3 5 x 4 0

3 5 x 5 0

35 45
40 50

40 х 50 

4 0 x 6 3

40 50 145 200 95 48 25 22 32 41

50 63

4 5 x 5 0

4 5 x 6 3

45 55 40 50*

50 63

5 0 x 6 3

5 0 x 8 0

50 60 165 220 112 56 52

63 80

5 5 x 6 3

5 5 x 8 0

55 65 50

63

63

80

6 3 x 8 0  

63 х 100

63 73 200 270 140 71 32 63

80

80

100

26 39 63

7 0 x 8 0  

70 х 100

70 85 63 80

80 100

80 х  100 80 95 235 315 165 85 36 33 48 75

80 х 125 100 125

90 х 100 90 105 80 100

90 х 125 100 125

100 х 125 100 115 265 345 195 100 40 90

110 х 125 110 125

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения корпуса подшипника с d =  32 мм, Вх =  50 мм.

Корпус 32 х 50 ГОСТ 11521-82

rusauiomobil&.ru



35. Фланцевые подшипники скольжения

Место для товарного знака М 10 х 1 Место для товарного знака М Ю х 1

Фланцевые подшипники с двумя болтами Фланцевые подшипники с тремя болтами

Общие размеры фланцевых подшипников, мм
Дополнительные размеры фланцевых подшипников, мм

с двумя болтами с тремя болтами

d 4 D / г h С Ь h К
12
14

10 30 25 5 8 60 18 22 - - -

16
18

12 34 30 5 9 70 20 24 8 23 35

20
22

12 38 35 10 10 70 22 26 9 25 35

25
28

14 44 40 10 - - - - 10 28 40

П р и м е ч а н и я :  1. Подшипники должны отливаться из серого чугуна не ниже марки СЧ 18. 2. Ди
аметры отверстия d должны выполняться по посадке HI. Предельные отклонения размера С ±0,5 мм.

36. Металлические втулки ГОСТ 1978—81

d (предельное 
отклонение по F7), мм

D (предельное 
отклонение по гб), мм Dv мм

L, мм
Ь, мм с, мм

Ряд 1 Ряд 2 Ряд 1 Ряд 2 Ряд 3

20 24 26 32 15 20 30 3,0 0,5
22 26 28 34 15 20 30 3,0 0,5
25 30 32 38 20 30 40 4,0 0,5
28 34 36 42 20 30 40 4,0 0,5
30 36 38 44 20 30 40 4,0 0,5

426
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Продолжение

d (предельное 
отклонение по F7), мм

D (предельное 
отклонение по гб), мм /),, мм

L, мм
b, мм с, мм

Ряд 1 Ряд 2 Ряд 1 Ряд 2 Ряд 3

32 38 40 46 20 30 40 4,0 0,8

35 41 45 50 30 40 50 5,0 0,8

38 45 48 54 30 40 50 5,0 0,8

40 48 50 58 30 40 60 5,0 0,8

42 50 52 60 30 40 60 5,0 0,8

45 53 55 63 30 40 60 5,0 0,8

48 56 58 66 40 50 60 5,0 0,8

50 58 60 68 40 50 60 5,0 0,8

55 63 65 73 40 50 70 5,0 0,8

60 70 75 83 40 60 80 7,5 0,8

65 75 80 88 50 60 80 7,5 1,0

70 80 85 95 50 70 90 7,5 1,0

75 85 90 100 50 70 90 7,5 1,0

80 90 95 105 60 80 100 7,5 1,0

85 95 100 НО 60 80 100 7,5 1,0

90 105 110 120 60 80 120 10,0 1,0

95 110 115 125 60 100 120 10,0 1,0

100 115 120 130 80 100 120 10,0 1,0

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения втулки типа В внутренним диаметром d =  25 мм, наруж
ным диаметром D — 32 мм, диаметром буртика D\ =  38 мм и длиной /,=  20 мм

Втулка В 25/32  х ГОСТ 1978-81.
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37. Втулки и вкладыши толстостенные подшипников скольжения биметаллические 
(ГОСТ 24832-81*, ИСО 4379-78)

Втулки
Тип А Тип Б

с х  45°

с х  45°
1 фаски

с х  45°
4JLL

2  II 
7 7 У В Я

0

£ У 777Т П
с х  45°

2 фаски

22
1,6 с х 45j

■ 0

Вкладыши

jgSSSSSSSSS

с х  45°
2 фаски

d (предельное 
отклонение по F7), мм D, мм Dt, мм

L, мм L,, мм
Ь, мм с, мм S, мм

Ряд 1 Ряд 2 Ряд 3 Ряд 1 Ряд 2 Ряд 3

20 26 32 15 20 30 — — — 3,0 0,5 От 0,4 до 0,8
22 28 34 15 20 30 — — — 3,0 0,5 » 0,4 » 0,8
25 32 38 20 30 40 28 38 48 4,0 0,5 » 0,4 » 0,8
28 36 42 20 30 40 28 38 48 4,0 0,5 » 0,4 » 0,8
30 38 44 20 30 40 28 38 48 4,0 0,5 » 0,4 » 0,8
32 40 46 20 30 40 28 38 48 4,0 0,8 » 0,4 » 0,8
35 45 50 30 40 50 40 50 60 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
38 48 54 30 40 50 40 50 60 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
40 50 58 30 40 60 40 50 70 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
42 52 60 30 40 60 40 50 70 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
45 55 63 30 40 60 40 50 70 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
48 58 66 40 50 60 50 60 70 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
50 60 68 40 50 60 50 60 70 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
55 65 73 40 40 70 50 60 80 5,0 0,8 » 0,5 » 1,0
60 75 83 40 60 80 55 75 95 7,5 0,8 » 0,5 » 1,5
65 80 88 50 60 80 65 75 95 7,5 1,0 » 0,9 » 1,5
70 85 95 50 70 90 65 85 105 7,5 1,0 » 0,9 » 1,5
75 90 100 50 70 90 65 85 105 7,5 1,0 » 0,9 » 1,5
80 95 105 60 80 100 75 95 115 7,5 1,0 » 0,9 » 1,5
85 100 110 60 80 100 75 95 115 7,5 1,0 » 0,9 » 1,5
90 110 120 60 80 120 80 100 140 10,0 1,0 » 0,9 » 1,5
95 115 125 60 100 120 80 120 140 10,0 1,0 » 0,9 » 1,5
100 120 130 80 100 120 100 120 140 10,0 1,0 » 0,9 » 1,5

П р и м е ч а н и я :  1. Пример обозначения втулки типа В внутренним диаметром d =  20 мм, наруж
ным D = 26 мм диаметром буртика Z>i = 32 мм и длиной Z = 20 мм

Втулка В20/26 ж 20 ГОСТ 24832-81  *
2. Пример обозначения вкладыша типа В парного комплекта внутренним диаметром d = 40 мм, на

ружным D = 50 мм, с диаметром буртика D\ = 58 мм и длиной L = 40 мм
Вкладыш парного комплекта В40/50—40 ГОСТ 24832—81*
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38. Втулки подшипников скольжения общего назначения из спекаемых материалов 
(ГОСТ 24833-81*, ИСО 2795-79)

Тип ВТип А

О 1 Х
гМ L

О 1 *  k h

LO
X 1
о  _

W W W  \ i

X
о

СО * 
-8- 
гм

0 t*  А | [ Т ]

пг] 0 Q Z h

d, мм
A мм А мм

d, мм D, мм Dv мм
L, мм

Ь, мм
Ряд 1 Ряд 2 Ряд 1 Ряд 2 Ряд 1 Ряд 2

20 26 25 15 20 20 26 32 15 20 3,0

22 28 27 15 20 22 28 34 15 20 3,0

25 32 30 20 25 25 32 39 20 25 3,5

28 36 33 20 25 28 36 44 20 25 4,0

30 38 35 20 25 30 38 46 20 25 4,0

32 40 38 20 25 32 40 48 20 25 4,0

35 45 41 25 35 35 45 55 25 35 5,0

38 48 44 25 35 38 48 58 25 35 5,0

40 50 46 30 40 40 50 60 30 40 5,0

Толщина стенки 
с, не более ,

Размеры фасок втулок типов А и В, мм
До 1 1...2 2...3 3...4 4...5 
0,2 0,3 0,4 0,6 0,7

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения втулки типа В внутренним диаметром d =  25 
ным диаметром D =  3 мм, с диаметром буртика D\ =  39 мм и длиной L =  25 мм

Втулка В 25/32 х 25 ГОСТ 24833-81*.

Свыше 5 
0,8

мм, наруж-

39. Втулки с буртиком из металлофторопласта

Линия стыка

\

;-0,05.

Г V T i
**

В Q

с х  45°

d (отклонение 
по Н1 и //8), мм

D (отклонение 
по и7), мм Dv мм L, мм d (отклонение 

по Н1 и Щ), мм
D (отклонение 

по и7), мм Dv мм L, мм

20 23 30 10...30 48 53 73 24...60

22 25 33 12...34 50 55 75 26...65
24 27 36 12...36 55 60 82 28...65
26 29 39 16...40 60 65 90 28...65
28 31 42 16...42 65 70 95 28...65
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Продолжение

d (отклонение 
по /У7 и //8), мм

D (отклонение 
по и7), мм D{, мм L, мм d (отклонение 

по Н1 и Ш), мм
D (отклонение 

по и7), мм Dv мм L, мм

30 33 45 16...44 70 75 105 30...65

32 35 48 16...48 75 80 112 30...65

34 37 52 18...56 80 85 120 32...65

35 38 54 18...56 85 90 125 32...70

38 41 57 18...56 90 95 130 36...70

40 43 60 18...60 100 105 140 40...70

42 45 65 20...60 110 115 150 40...70

45 50 67 22...60 120 125 160 4^ О О

* Размер для справок.
** Размеры даны для втулки в рабочем состоянии.

П р и м е ч а н и е .  1. Втулки из металлофторпластовой ленты работают в условиях трения без 
смазки. 2. Размер L в указанных пределах брать из ряда: 4...50 (через 2 мм); 56; 60 65; 70 мм. Для d =
20..42 мм S  =  1,5 мм; г = 1,5 мм; h = 1,4 мм. Для d = 45...120 мм S  =  2,5 мм; г =  2 мм; h =  2,4 мм.

40. Закрепленные штифты втулок
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41. Корпуса подшипников скольжения разъемные (по ГОСТ 11607—82)

By

Маркировать 
по ГОСТ25106-82

1— основание корпуса;
2 — крышка корпуса

Обозначе
ние

корпуса

Размеры, мм

d D Л, А Л L А Н ", h В 4 b А, / г 4
2 5 x 2 5

2 8 x 2 5

25

28

32

36

43

48

120 60 155 80 50 32 15 25 — 11 18 17 28 М8

25 х 32 

2 8 x 3 2  

3 2 x 3 2  

3 5 x 3 2

25

28

32

35

32

36

40

45

43

48

52

55

135 70 170 95 70 42 18 32 13 24 20 35 М 10

40 х  40 

4 5 x 4 0

40

45

50

55

63

68

150 80 185 105 80 45 20 40 — 30 43

50 х 48 

55 х 48

50

55

60

65

73

80

170 95 215 125 90 53 25 48 — 17 40 23 52 М12

6 3 x 6 0

7 0 x 6 0

63

70

78

85

92

105

220 125 280 160 120 70 30 60 70 22 — 30 69 М 16

8 0 x 7 5

9 0 x 7 5

80

90

95

11

115

125

260 150 320 195 150 85 35 75 85 26 — 34 85 М20

100 х  100 

110 х 100

10

11

12

13

140

150

300 170 380 220 160 95 40 100 110 32 — 40 90 М 24

125 х 110 12 14 165 320 190 400 240 180 106 110 140 — 105

140 х 120 14 16 180 340 210 420 260 200 118 45 120 — 112

160 х 140 16 18 210 360 230 440 280 225 132 140 180 130
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42. Корпуса подшипников скольжения разъемные наклонные с двумя крепежными отверстиями
(ГОСТ 11609-82)

Обозначение
корпуса

Размеры, мм

d D D\ А А L А Я И В *х Ь К / г 4

25

28

25

28

32

36

43

48

120 60 155 80 50 15 25 — 11 18 17 28 М8

32

35

32

35

40

45

52

55

135 70 170 95 60 18 32 — 13 24 20 35 М 10

40

45

40

45

50

55

63

68

150 80 185 105 63 20 40 — 30 43

50

55

50

55

60

65

73

80

170 95 215 125 75 25 48 — 17 40 23 52 М12

63

70

63

70

78

85

90

105

220 125 280 160 95 30 60 70 22 — 30 69 М16

80

90

80

90

95

110

115

130

260 150 320 195 112 35 75 85 26 — 34 85 М20

100

110

100

110

120

130

140

150

300 170 380 220 125 40 100 110 32 — 40 90 М24

125 125 145 165 320 190 400 240 132 110 140 105

140 140 160 180 340 210 420 260 140 45 120 112

160 160 185 210 360 230 440 280 150 140 180 130

П р и м е ч а н и я :  1. Для d — 25...35 мм К  =  3 мм. Для d =  40...90 мм К  =  5 мм. Для d =  100... 
160 мм К  — 8 мм. 2. Пример обозначения разъемного наклонного корпуса с / =  70 мм:

Корпус 70 ГОСТ 11609-82.

rusiiuiorrmbiJe.ru



43. Чугунные вкладыши для разъемных корпусов (ГОСТ 11611—82)
L

Обозначение 
(вкладыш в сборе)

Общие размеры, мм
Масса, кг

d (отклонение 
по Н8)

D (отклонение 
по s7) Д. L / (отклонение 

по Н8)

3 2 x 4 0 32 40 46 40 24 0,23

3 5 x 4 0 35 45 50 40 24 0,27

4 0 x 5 0 40 50 58 50 30 0,31

4 5 x 5 0 45 55 63 50 45 0,37

5 0 x 6 3 50 60 68 63 40 0,44

5 0 x 8 0 50 60 68 80 70 0,52

5 5 x 6 3 55 65 73 63 40 0,51

6 3 x 8 0 63 78 86 80 70 0,59

63 х 100 63 78 86 80 70 0,75

7 0 x 8 0 70 85 95 80 70 1,13

70 х 100 70 85 95 100 90 1,38

80 х 100 80 95 105 100 85 1,64

80 х 125 80 95 105 125 110 2,00

90 х 100 90 110 120 100 85 1,98

90 х -125 90 110 120 125 110 2,46

1 0 0 х 125 100 120 130 125 110 2,45

100 X 160 100 120 130 160 140 2,98

44. Гладкие вкладыши из металлофторопласта

Антифрикционный слой 
\  Линия стыка

/
Х Т Т Г Б

1 \ ..... ... / В
/  С\

\  >
/  ,

777777%
с х  45°

2 фаски L СО

d, мм Д  мм S, мм с ± 0,1, мм 1-0,2, мм d, мм Д  мм S, мм с ± 0,1, мм £-0,2, мм

20 23 10...30 48 53 18...70

22 25 12...34 50 55 18...75
24 27 12...36 55 60

оооосч

26 29 16...40 60 65 20...90
28 31 16...42 65 70 24...90
30 33 1,5 0,5 16...44 70 75 2,5 0,8 24...90

2 8 .  Детали машин
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Продолжение

d, мм D, мм S, мм с ± ОД, мм L -0,2, мм d, мм D, мм S, мм с ±  0,1, мм JL-0,2, м м

32 35 16...48 75 80 26...90
34 37 20...50 80 85 26...90

35 38 20...56 85 90 26...90
38 41 18...56 90 95 26...90
40 43 18...60 100 105 26...90
42 45 18...60 110 115 26...90
45 50 18...65 120 125 26...90

П р и м е ч а н и е .  Вкладыши из металлофторопластовой ленты работают в условиях трения без 
смазки.

45. Профиль и размеры канавок подшипников

Для неразъемных подшипников

При тонкой фильтрации 
мосла

* 1

При возможности 
загрязнения масла

Для разъемных подшипников

'Z Z Z /A Y A X A

V777777777A

i

d, мм h, мм Л,, мм г, мм R, мм Ь, мм /, мм /  мм а, мм

До 63 1,5 2,3 3 9 7 6 1,5 5

Свыше 63 
до 80 2 3 4 12 8 8 2 6

» 80 » 90 2,5 3,8 5 15 10 10 2 8

» 90 » 110 3 4,6 6 18 13 12 2,5 8
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46. Размеры торцевых глухих крышек (ГОСТ 18511—73*), мм

Тип 2
I п отв. d

1
Л

>9
г

Ул

■сУ cf Q

/
/7=0 ,5 А/

НЩ =  1,5

Тип 3

/

Исполнение 1

Исполнение 2 
2тах

Dn Я. Di
Отверстия под винты (болты)

Н «г h ь
d 4 4 п

п\

40; 42 54 70 34

44; 47 60 78 38 20 5

50; 52 66 82 44 1 12 14 4 10 4 5

55; 58 75 95 48

60; 62 52 22 7

65; 68 84 105 58

70; 72 90 110 62 4

75 64 9 15 20 12 26 8 4 6

80; 85 100 120 72 6

90; 95 110 130 80

100 120 145 90

105; 110 130 155 95 11 18 24 6 15 32 9 5 7

П р и м е ч а н и е .  Пример обозначения глухой крышки типа 2 исполнения 1, диаметром D -  
— 62 мм:

Крышка 2 1 -6 2  ГОСТ 18511 -7 3 * .

28*
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47. Размеры торцевых крышек с отверстием для манжетного уплотнения (ГОСТ 18512—73)*, мм
Тип 1 Тип 2

D D D А А
Отверстия под винты 

(болты) Н h h. В b s В, bx / Кп 1 2 4

d 4 4 п
1

40; 42 54 70 34 40
47 60 78 38 47 13 12 8

52 66 82 44 50 1 12 14 15 5 10 13; 15 8 ; 11 2

55 75 95 48 50 2

60; 62 78 95 52 60 4
4

12;
15

65; 68 84 105 58 68 2; 3
70; 72 90 110 62 72 17 15 11

75 90 110 64 72 9 15 20 6 12 3 -
80; 85 100 120 72 80 6 28 6 15
90; 95 110 130 80 92 3

100 120 145 90 100
11 18 24 6 23 8 15

18; 20
5 1 17 П; 3

105; 110 130 155 95 110 20 13,6

П р и м е ч а н и я :  1. Размеры под манжетное уплотнение см. табл. 11.8. 2. Диаметр отверстия в 
крышке (отклонение по Н\2) определяют по соответствующему диаметру вала или втулки. 3. Значения 
Ни /*з, /] (мм) для крышек подшипников быстроходного вала конического редуктора выбирать из 
ряда:

Размер
Диаметр вала или втулки, мм

15 17 20 25 30 35 40 45 50

22 22 27 28 28 30 28 31 33

К 7 7 12 13 10 10 12 13 15

h 10 10 12 12 13 13 15 16 18

4. Пример обозначения крышки типа 1 исполнения 2 диаметром D =  68 мм, с диаметром вала или 
втулки 35 мм:

Крышка 1 2 -6 8  х 35 ГОСТ 18512-73*
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Глухие Под манжетное
уплотнение

48. Размеры врезных крышек с отверстиями и глухих, мм

Dn А А И Л, / Д Dn А А И Л, / 5

40 3 34
3

80 85 72 5

42 46 34 85 92 72 16
10 2 10

47 52 38 14
4

8 2 10 90 95 80

52 56 44 95 102 80

62 67 52
5

100 105 90 20
12 3 15

72 77 62 16 10 110 117 95

П р и м е ч а н и я :  1. Размеры под манжетное уплотнение см. табл. 11.8. 2. Диаметр отверстия в 
крышке (допустимое отклонение по # 1 2  для крышки с манжетным уплотнением определяют по соот
ветствующему диаметру вала или втулки. 3. Допустимое отклонение диаметра крышки Dn по А8 .



49. Размеры торцевых и врезных крышек под регулировочные винты, мм

Du Do D\ D2 D i D a 0̂ d 4 n 4 H h К H2 /

47 52 60 75 38 — 28
4

52 56 66 82 44 — 1 12 4
30

14 6,5 5 8

62 67 78 95 52 M52 x 1,5
72 77 90 110 62 M56 x 1,5 M16 5

80 85 100 120 72 M68 x 1,5
85 92 100 120 72 M68 x 1,5 9 15; 18 32 16 8,5 6 10

90 95 11 130 80 M76 x 2
95 102 110 130 80 M76 x 2 6 7

100 105 120 145 90 M85 x 2 M20 11 18; 20
38 20

11 8 12

110 117 130 155 95 M95 x 2

П р и м е ч а н и е .  На чертеже совмещены торцевая и врезная крышки.

50. Размеры конических штифтов (ГОСТ 3129—70)*

Тип 1 
<3 1:50

Тип 2 
<71:50

I__
f
I cx  45°
W L

-------- ; —
| cx  45° cx  45°

L

d с Интервалы длин d с Интервалы длин d с Интервалы длин

4 0,6 16...70 10 1,6 30...180 25 3,0 60...280

5 0,8 16...90 12 1,6 36...220 32 4,0 80...280

6 1,0 20...110 16 2,0 40...280 40 5,0 100...280

8 1,2 25...140 20 2,5 50...280 50 6,3 120...280
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51. Размеры штифтов конических с внутренней резьбой незакаленных (ГОСТ 9464—79*), мм

d 6 8 10 12 16 20 25

0 М4 М5 Мб М8 М 10 М12 М16
4,3 5,3 6,4 8,4 10,5 13 11

L. не менее 10 12 16 20 25 28 35

0 6 8 10 12 16 18 24

0 1,0 1,2 24 1,2 1,5 1,5 2,0

а = 0,8 1,0 1,2 1,6 2,0 2,5 2,0

с 1,0 1,2 1,6 1,6 2,0 2,5 3,0
L 16...60 18...80 22...100 26...120 32...160 40...200 50...200

П р и м е ч а н и я :  1. Ряд длин L\ 16; 20; 25; 30; 36; 40; 45; 50; 55; 60; 65; 70; 80; 90; 100; 110; 120; 
140; 160; 180; 200; 220; 250; 280 мм. 2. Рекомендуемый материал — стали 45, 15 и А12. 3. ГОСТ 9464— 
79* предусматривает диаметр d =  6...50 мм. 4. Пример обозначения штифта исполнения 1, диаметром 
d =  10 мм, длиной L =  60 мм, без покрытия:

Штифт 10 х 60 ГОСТ 9464 — 79*

52. Размеры винтов с цилиндрической головкой и шестигранным углублением «под ключ» 
класса точности А (ГОСТ 11738—84)*, мм

d
Шаг резьбы р

D Н / 'о
крупный мелкий

6 1 - 10 6 10...50
/0 = / при / < 20, 
/0 =18 при / > 2 5

8 1,25 1 13 8 12...60
/0 = / при / < 25, 
/0 =22 при / > 30

10 1,5 1,25 16 10 16...70 /0= / при / < 30, 
/0 =26  при / > 35

12 1,75 1,25 18 12 20...80 /0= / при / < 30, 
/0 = 30 при /> 3 5

16 2 1,5 24 16 25...100
/0= / при / < 40, 
/0 =38 при / > 45

20 2,5 1,5 30 20 30...120 /()= / при / < 50, 
/0 =46  при /> 5 5

24 3 2 36 24 35....120
/0= / при / < 60, 
/0 = 54  при / > 65

П р и м е ч а н и я :  1. Ряд длин /: 10; 12; 14; 16; 20; 25; 30; 35; 40; 45; 50; 55; 60; 65; 70; 75; 80; 90; 
100; 110; 120. 2. Пример обозначения винта диаметром резьбы М 8 , с крупным шагом резьбы, с полем 
допуска 6 g, длиной 20 мм, класса прочности 6 .8 , без покрытия:

Винт M 8 - 6 g х 20.68.029 ГОСТ 11738-84*
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53. Размеры и справочные величины для осей швеллеров* (ГОСТ 8240—89)
zo

т п 1
L i .

— - —х

J  Ь ^

Номер
профиля

Размеры, мм Площадь 
поверхности F- 10~2, 

мм2
Масса 
G, кг

Справочные величины для осей
х — X У -У

v i o - 1,
ммh b S t R г К ' 1°~4>

мм4
Wx • 10-3, 

мм3
к • ю-1,

мм3 Ss • 10' 3’мм3
I • ю -\

мм4
W • 10-3, 

мм3 мм3
5 50 32 4,4 7,0 6,0 2,5 6,16 4,84 22,8 9,1 1,92 5,59 5,61 2,75 0,954 1,16

6,5 65 36 4,4 7,2 6,0 2,5 7,51 5,90 48,6 15,0 2,54 9,00 8,70 3,68 1,080 1,24
8 80 40 4,5 7,4 6,5 2,5 8,98 7,05 89,4 22,4 3,16 13,30 12,80 4,75 1,190 1,31
10 100 46 4,5 7,6 7,0 3,0 10,90 8,59 174,0 34,8 3,99 20,40 20,40 6,46 1,370 1,44
12 120 52 4,8 7,8 7,5 3,0 13,30 10,40 304,0 50,6 4,78 29,60 31,20 8,52 1,530 1,54
14 . 140 58 4,9 8,1 8,0 3,0 15,60 12,30 491,0 70,2 5,60 40,80 45,40 11,0 1,700 1,6

14а 140 62 4,9 8,7 8,0 3,0 17,00 13,30 545,0 77,8 5,66 45,10 57,50 13,3 1,840 1,87
16 160 64 5,0 8,4 8,5 3,5 18,10 14,20 747,0 93,4 6,42 54,10 63,30 13,8 1,870 1,80

16а 160 68 5,0 9,0 8,5 3,5 19,50 15,30 823,0 103,0 6,49 59,40 78,80 16,4 2,010 2,00
18 180 70 5,1 8,7 9,0 3,5 20,7 16,3 1090 121 7,24 69,8 86,0 17,0 2,04 1,94

18а 180 74 5,1 9,3 9,0 3,5 22,2 17,4 1190 132 7,32 76,1 105 20,0 2,18 2,13
20 200 76 5,2 9,0 9,5 4,0 23,4 18,4 1520 152 8,07 87,8 113 20,5 2,20 2,07

20а 200 80 5,2 9,7 9,5 4,0 ' 25,2 19,8 1670 167 8,15 95,9 139 24,2 2,35 2,28
22 220 82 5,4 9,5 10,0 4,0 26,7 21,0 2110 192 8,89 110 151 25,1 2,37 2,21

22а 220 87 5,4 10,2 10,0 4,0 28,8 22,6 2330 212 8,99 121 187 30,0 2,55 2,46
24 240 90 5,6 10,0 10,5 4,0 30,6 24,0 2900 242 9,73 139 208 31,6 2,6 2,42

24А 240 95 5,6 10,7 10,5 4,0 32,9 25,8 3180 265 9,84 151 254 37,2 2,78 2,67
27 270 95 6,0 10,5 11,0 4,5 35,2 27,7 4160 308 10,9 178 262 “ 37,3 2,73 2,47

* h — высота швеллера; b — ширина полки; 5 — толщина стенки швеллера; t — толщина полки; /  — момент инерции; W — момент сопротив
ления; i — радиус инерции; S  — статический момент полусечения швеллера; zo — расстояние от оси у  — у  до наружной грани полки.

П р и м е ч а н и я :  1. Большие размеры профилей (до № 40) — предельные отклонения размеров, а также данные по швеллерам с параллельными 
гранями полок приведены в ГОСТ 8240—89. 2. Швеллеры изготовляют длиной 4... 13 м. 3. Пример обозначения швеллера №  10 из стали марки Ст 3‘

Швешер Щ С Т 8 2 4 0 - 8 9
Ст.З ГОСТ5 3 5 - 5 8



54. Размеры полосовой горячекатаной стали (ГОСТ 103—76*), мм

Ширина Толщина* Ширина Толщина*

12; 14 4 ...8 50 4...40

16 4...10; 12 56 4...36

18 4...10 60 4...45

20 4...12; 16 63 4...50

22 4...12 65; 70; 75 4...45

25 4...16; 20 80

40

28 4...16 85; 90; 95

30 4...20 100; 105; 110

32 4...20; 25 120; 125; 130 4...60

36 4...20 140; 150; 160

40 4...28; 32 170; 180; 190

45 4...36 200

* Толщина полос, мм: 4; 5; 6 ; 7; 8 ; 9; 10; 11; 12; 13; 14; 16; 18; 20; 22;25; 28;30;32; 36; 40; 45; 50; 56; 60.

П р и м е ч а н и я :  1. Длину полос принимают в зависимости от массы участка:

Масса участка длиной До , 9 Свыше 19 до 60 Свыше 60
1 М , K J

Длина полосы, м 3...9 3...7 3...5

2.Пример обозначения полосовой стали 45 толщиной 36 мм, шириной 90 мм, 4-й категории, с 
диаметром заготовки, подвергаемой термической обработке, равным 60 мм, подгруппы б, термически 
обработанной Т\

гг 35x90ГОСТ 103 - 7 6 *Полоса--------------------------------------------
45 - 4(60) - б - ТГОСТ1050 -  8 8  *

rusuutomobile.ru
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10 55. Размеры и справочные величины для осей равнополочных уголков* (ГОСТ 8509—93)

Номер
профиля

Размеры, мм

F- ЮЛ 
мм2 G, кг

Справочные величины для осей

Ь d R г
х—л: *0- *0 У*~-Уо *»-*!

v i o - 1,
мм/  • 10-4, 

мм4
/,■ ю -1,

мм
• ЮЛ

мм4
w i o - \

ММ
W 1 ° ' 4’

мм4
Win • I0' 1’ 

мм
4  • ю л

мм4
2 20 3 3,5 1,2 1,13 0,89 0,40 0,59 0,63 0,75 0,17 0,39 0,81 0,60

4 1,46 1,15 0,50 0,58 0,78 0,73 0,22 0,38 1,09 0,64
2,5 25 3 3,5 1,2 1,43 1,12 0,81 0,75 1,29 0,95 0,34 0,49 1,57 0,73

4 1,86 1,46 1,03 0,74 1,62 0,93 0,44 0,48 2,11 0,76
2,8 28 3 4,0 1,3 1,62 1,27 1,16 0,85 1,84 1,07 0,48 0,55 2,20 0,80
3,2 32 3 4,5 1,5 1,86 1,46 1,77 0,97 2,80 1,23 0,74 0,63 3,26 0,89

4 2,43 1,91 2,26 0,96 3,58 1,21 0,94 0,62 4,39 0,94
3,6 36 3 4,5 1,5 2,10 1,65 2,56 1,10 4,06 1,39 1,06 0,71 4,64 0,99

4 2,75 2,16 3,29 1,09 5,21 1,38 1,36 0,70 6,24 1,04
4 40 3 5 1,7 2,35 1,85 3,55 1,23 5,63 1,55 1,47 0,79 6,35 1,09

4 3,08 2,42 4,58 1,22 7,26 1,53 1,90 0,78 8,53 1,13
5 3,79 2,97 5,53 1,20 8,75 1,54 2,30 0,79 10,73 1,17

4,5 45 3 5 1,7 2,65 2,08 5,13 1,39 8,13 1,75 2,12 0,89 9,04 1,21
4 3,48 2,73 6,63 1,38 10,50 1,74 2,74 0,89 12,10 1,26
5 4,29 2,37 8,03 1,37 12,70 1,72 3,33 0,88 15,30 1,30

5 50 3 5,5 1,8 2,96 2,32 7,11 1,55 11,30 1,95 2,95 1,00 12,40 1,33
4 3,89 3,05 9,21 1,54 14,60 1,94 3,80 0,99 16,60 1,38
5 4,80 3,77 11,20 1,53 17,80 1,92 4,63 0,98 20,90 1,42

5,6 56 4 6 2 4,38 3,44 13,10 1,73 20,80 2,18 5,41 1,11 23,30 1,52
5 5,41 4,25 16,00 1,72 25,40 2,16 6,59 1,10 29,20 1,57
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6,3 63

4

5

6

7 2,3

4,96

6,13

7,28

3,90

4,81

5,72

18,90

23.10

27.10

1,95

1,94

1,93

29.90 

36,60

42.90

2,45

2,44

2,43

7,81

9,52

11,20

1.25

1.25 

1,24

33,10

41,50

50,00

1,69
1,74

1,78
4,5 6,20 4,87 29,00 2,16 46,00 2,72 12,00 1,39 51,00 1,88

5 6,86 5,38 31,90 2,16 50,70 2,72 13,20 1,39 56,70 1,90
7 70 6 8 2,7 8,15 6,39 37,60 2,15 59,60 2,71 15,50 1,38 68,40 1,94

7 9,42 7,39 43,00 2,14 68,20 2,69 17,80 1,37 80,10 1,99
8 10,70 8,37 48,20 2,13 76,40 2,68 20,00 1,37 91,90 2,02

5 7,39 5,80 39,50 2,31 66,60 2,91 16,40 1,49 69,60 2,02

6 8,78 6,89 46,60 2,30 73,90 2,90 12,30 1,48 83,90 2,06
7,5 75 7 9 3 10,10 7,96 53,30 2,29 84,60 2,89 22,10 1,48 98,30 2,10

8 11,50 9,02 59,80 2,28 94,60 2,87 24,80 1,47 113 2,15

9 12,80 10,10 66,10 2,27 105 2,86 27,50 1,46 127 2,18
5,5 8,63 6,78 52,70 2,47 83,60 3,11 21,80 1,59 93,20 2,17

6 9,38 7,36 57,00 2,47 90,40 3,11 23,50 1,58 102 2,19
8 80 9 3

7 10,80 8,51 65,30 2,45 104 3,09 27,00 1,58 119 2,23

8 12,30 9,65 73,40 2,44 116 3,08 30,30 1,57 137 2,27

6 10,60 8,33 82,10 2,78 130 3,50 34,00 1,79 145 2,43
7 12,30 9,64 94,30 2,77 150 3,49 38,90 1,78 169 2,47

9 90 10 3,3
8 13,90 10,90 106 2,76 168 3,48 43,80 1,77 194 2,51

9 15,60 12,20 118 2,75 186 3,46 48,60 1,77 219 2,55

4^
LO

*b — ширина полки; d — толщина полки; /  — момент инерции; / — радиус инерции; zq — расстояние от центра тяжести до наружной грани 
полки.

П р и м е ч а н и я :  1. Большие размеры профилей (до № 25) и предельные отклонения размеров приведены в ГОСТ 8509—93. 2. Профили из
готовляют длиной 4...13 м. 3. В зависимости от точности прокатки (предельных отклонений толщины полки) профили изготовляют высокой (А) и 
обычной (Б) точности. 4. Пример обозначения угловой равнополочной стали марки СтЗсп, обычной точности прокатки 50 х 50 х 3 мм:

„  Б -  50x50x3 ГОСТ8509 -  93 Уголок---------------------------------------- .
СтЗсп ГОСТ535 — 8 8
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£  56. Размеры и справочные величины для осей неравнополочных уголков* (ГОСТ 8510—86*)

У\ 

^ us

зг
р :

f

*50 
, 1

й ш f L
У\ \

IУ и 
ь

Номер
профиля

Размеры, мм

10-2,
мм2 G, кг

Справочные материалы для осей

В 6 d Л Г
х—X У—У Х-*1 У-Ух и—и

tga/  • 10-4, 
мм4

' 10"‘> 
ММ

/  ■ Ю-\
ММ4

/у • ю-1,
мм

4 - ю л
мм4

Уа ■ ю-1,
ММ

W  1° " ’
мм4

*0 ■ Ю-1.
ММ

I • 10-4,wmin ’
ММ4

im „■ ЮЛ 
мм

2 ,5/1 ,6 25 16 3 3,5 1,2 1,16 0,91 0,70 0,78 0,22 0,44 1,56 0,86 0,43 0,42 0,13 0,34 0,392

3,2/2 32 20
3
4

3,5 1,2
1,49
1,94

1,17
1,52

1,52
1,93

1,01
1,00

0,46
0,57

0,55
0,54

3,26
4,38

1,08
1,12

0,82
1,12

0,49
0,53

0,28
0,35

0,43
0,43

0,382
0,374

4/2,5 40 25
3
4

4 1,3
1,89
2,47

1,48
1,94

3,06
3,93

1,27
1,26

0,93
1,18

0,70
0,69

6,37
8,53

1,32
1,37

1,58
2,15

0,59
0,63

0,56
0,71

0,54
0,54

0,385
0,381

4,5/2 ,8 45 28
3
4

5 1,7
2,14
2,80

1,68
2,20

4,41
5,68

1,43
1,42

1,32
1,69

0,79
0,78

9,02
12,10

1,47
1,51

2,20
2,98

0,64
0,68

0,79
1,02

0,61
0,60

0,382
0,379

5/3,2 50 32
3
4

5,5 1,8
2,42
3,17

1,90
2,49

6,17
7,98

1,60
1,59

1,99
2,56

0,91
0,90

12,40
16,60

1,60
1,85

3,26
4,42

0,72
0,76

1,18
1,52

0,70
0,69

0,403
0,401

5,6/3 ,6 56 36
4
5

6 2,0
3,58
4,41

2,81
3,46

11,40
13,80

1,78
1,77

3,70
4,48

1,02
1,01

23.20
29.20

1,82
1,86

6,25
7,91

0,84
0,88

2,19
2,66

0,78
0,78

0,406
0,404

6,3/4 63 40

4
5
6 

8

7 2,3

4,04
4,98
5,90
7,68

3,17
3,91
4,63
6,03

16.30 
19,90
23.30 
29,60

2,01
2,00
1,99
1,96

5,16
6,26
7,28
9,15

1,13
1,12
1,11

1,09

33,00
41,40
49.90
66.90

2,03
2,08
2,12
2,20

8,51
10,80
13,10
17,90

0,91
0,95
0,99
1,07

3,07
3,73
4,36
5,58

0,87
0,86
0,86
0,85

0,397
0,396
0,393
0,386

7/4,5 70 45 5 7,5 2,5 5,59 4,39 27,80 2,23 9,05 1,27 56,70 2,28 15,20 1,05 5,34 0,98 0,406

7,5/5 75 50
5
6 
8

8 2,7
6,11
7,25
9,47

4,79
5,69
7,43

34,8
40,90
52,4

2,39
2,38
2,35

12.50 
14,60
18.50

1,43
1,42
1,40

69,70
83,90
112,0

2,39
2,44
2,52

20,80
25.20
34.20

1,17
1,21
1,29

7,24
8,48
10,90

1,09
1,08
1,07

0,436
0,435
0,430



a
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s
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q
o

u
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n

s
n

j

8/5 80 50
5 g 2,7

6,36 4,99 41,6 2,56 12,70 1,41 84,60 2,60 20,80 1ДЗ 7,58 1,09 0,387
6 7,55 5,92 49,00 2,55 14,80 1,40 102,0 2,65 25,20 1,17 8,88 1,08 0,386

5,5 7,86 6,17 65,30 2,88 19,70 1,58 132,0 2,92 32,30 1,26 11,80 1,22 0,384
9/5,6 90 56 6 9 3 8,54 6,70 70,6 2,88 21,20 1,58 145,0 2,95 35,20 1,28 12,70 1,22 0,384

8 11,18 8,77 90,9 2,85 27,10 1,56 194,0 3,04 47,80 1,36 16,30 1,21 0,380
6 9,59 7,53 98,4 3,20 30,60 1,79 198,0 3,23 49,90 1,42 18,20 1,38 0,393

10/6,3 100 63
7

10 3,3
11,10 8,70 113 3,18 39,20 1,77 232,0 3,28 58,70 1,46 20,80 1,37 0,392

8 12,60 9,87 127 3,18 39,20 1,77 266,0 3,32 67,60 1,50 23,40 1,36 0,391
10 15,50 12,10 154 3,15 47,10 1,75 333,0 3,40 85,80 1,58 38,30 1,35 0,387

11/7 110 70
6,5

10 3,3
11,40 8,98 142 3,53 45,60 2,00 286,0 3,55 74,30 1,58 26,90 1,53 0,402

8 13,90 10,90 172 3,51 54,60 1,98 353,0 3,61 92,30 1,64 32,30 1,52 0,400
7 14,10 11,00 227 4,01 73,70 2,29 452,0 4,01 119,0 1,80 43,40 1,76 0,407

12,5/8 125 80
8

11 3,7
16,00 12,50 256 4,00 83,00 2,28 518,0 4,05 137,0 1,84 48,80 1,75 0,406

10 19,70 15,50 312 3,98 100,0 2,26 649,0 4,14 173,0 1,92 59,30 1,74 0,404
12 23,40 18,30 365 3,95 117,0 2,24 781,0 4,22 210,0 2,0 69,50 1,72 0,400

14/9 140 90
8

12 4 18,00 14,10 364 4,49 120,0 2,58 727,0 4,49 194,0 2,03 70,30 1,98 0,411
10 22,20 17,50 444 4,47 146,0 2,56 911,0 4,58 245,0 2,12 85,50 1,96 0,409

*b — ширина полки; d — толщина полки; /  —момент инерции; / — радиус инерции; Zq — расстояние от центра тяжести до наружной грани 
полки.

П р и м е ч а н и я :  1. Большие размеры профилей (до № 25/16) и предельные отклонения размеров приведены в ГОСТ 8510—86. 2. Пример 
обозначения угловой неравнополочной стали обычной точности прокатки, размерами 63 х 40 х 4 мм, марки Ст.2сп:

Б - 63x40x4 ГОСТ8510 -  8 6Уголок--------------------------------------- .
Ст.2 спГОСТ535 — 8 8 *

4̂-Рьил
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Болты с шестигранной головкой — ГОСТ 7805—70*, болты с шестигранной уменьшенной головкой — ГОСТ 7808—70*

57. Размеры болтов класса точности А, мм

ГОСТ 7 8 0 5 -7 0 *

Исполнение 3

D ~ 0,955. Диаметр резьбы с/= 1,6...48 мм 

ГОСТ 7 8 0 8 -7 0 *
Исполнение 3

D -  0 ,9 5 ^ . Диаметр резьбы d =  8...48 мм

Размеры
Резьба (d = 4)

1,6 2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16 20 24 30 36 42 48
Шаг резьбы:

крупный 0,35 0,4 0,45 0,5 0,7 0,8 1 1,25 1,5 1,75 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5
мелкий — — — — — — — 1 1,25 1,25 1,5 1,5 2 2 3 3 3

Отклонения dx -0 ,1 4 -0 ,1 8 - 0,22 -0 ,2 7 -0 ,3 3 -0 ,3 9
Размер под ключ S 3,2 1 4 I  5 1 5,5 7 1 8 1 10 13 1 16 18 1 24 30 36 | 46 55 |1 65 1 75
Отклонение S -0 ,1 8 -  0,22 -0 ,2 7 -0 ,3 3 -0 ,6 2 -0 ,7 4
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Размер под ключ S{ — — — — — — — 12 14 17 22 27 32 41 50 60 70
Отклонение S] — — — — — — — -  0,27

тгоo
'1 -0 ,6 2 -0 ,7 4
Высота головки к 1,1 1,4 1,7 2 2,8 3,5 4 5,5 7 8 10 13 [ 15 19 | 23 26 I 30
Отклонение к ± 0,12 ± 0,15 ± 0,18 ± 0,21 ± 0,26
Высота головки к{ — — — — — — — 5 6 7 9 11 13 17 20 23 26
Отклонение кх — — — — — — — + 0,15 ± 0,18 ± 0,21 ± 0,26
Диаметр описан
ной окружности, не
менее:

е 3,4 4,3 5,5 6,0 7,7 8,8 11,1 14,4 17,8 20,0 26,8 33,5 40,0 51,3 61,7 72,6 83,9
— — — — — — — 13,2 15,5 18,9 24,5 30,1 35,7 45,6 55,8 67,0 78,3

Диаметр отверс
тия в головке d2

1,0 1,2 2,0 2,5 2,5 3,2 4 4 4 4 5 5 5

Отклонение d2 + 0,40 + 0,48
Размер /, 1,4 1,8 2,0 | 2,8 3,5 4 5 6,5 1 7,5 1 9,5 1! ,5 13 15
Отклонение 1{ + 0,20 ± 0 ,24 ± 0,29 ±035
Смещение оси
головки относи
тельно оси стержня:

ГОСТ 7805-70 0,18 0,22 0,27 0,33 0,39 0,46
ГОСТ 7808-70 0,18 - 0,27 ! о ,з з 0,39 1 0,46

П р и м е ч а н и я :  1. ГОСТы предусматривают и другие исполнения, варианты исполнений и нерекомендуемые диаметры и длины болтов. 2. 
Пример обозначения болта исполнения 1, диаметром резьбы d =  12 мм, с размером под ключ S  =  18 мм, длиной / =  60 мм с крупным шагом резьбы; 
поле допуска 6 g, класс прочности 5,8, без покрытия:

Болт M12-6g х 60.58 (S18) ГОСТ 7805-70*.

То же, исполнение 3, с размером под ключ S\ =  17 мм, с мелким шагом резьбы; поле допуска 6g, класс прочности 10.9, из стали 40Х, с покры
тием 01 толщиной 6 мкм:

Болт ЗМ12 х l,25-6g  х 60.109.40X016 ГОСТ 7808-70*.

3. Резьба — ГОСТ 24705—81. Сбег и недорез резьбы — ГОСТ 10549—80*. 4. Допускается по соглашению между изготовителем и потребителем 
изготовлять болты с шагом резьбы 2 мм для номинальных диаметров 36...48 мм. 5. По ГОСТ 7808—70* допускается изготовлять болты исполнения
1 с высотой головки, равной к. 6 . Технические требования — ГОСТ 1759.0—87*.
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Болты с шестигранной головкой — ГОСТ 7798—70*, болты с шестигранной уменьшенной головкой —

ГОСТ 7798— 70*
15...30°

Исполнение 1 Исполнение 3

58. Размеры болтов класса точности В

ГОСТ 7796-70*

15...30°
Исполнение 1

D - 0,955, d — 6...48 мм 

ГОСТ 7796— 70*
Исполнение 3

иЛ
L

п \J

\5  *
е /1

D ~ 0,95$!, d — 8...48 мм

Размеры
Резьба (d  = d{)

6 8 10 12 16 20 24 30 36 42 48

Шаг резьбы:

крупный 1 1,25 1,5 1,75 2,0 2,5 3 3,5 4,0 4,5 5,0
мелкий - 1,0 1,25 1,5 3

Отклонение d{ -0 ,3 0 -0 ,3 6 -0,43 - 0 ,5 2 -0 ,6 2
Размер под ключ S 10 13 1 16 18 24 30 36 46 55 65 75
Отклонение S -0 ,3 6 -0 ,4 3 -0 ,5 2 -0 ,8 4 - ] 1,0 - 1,2 -1 ,9
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is
m

i
Размер под ключ 5, — 12 14 17 22 | 27 32 41 50 60 70

Отклонение S{ - -0 ,4 3 -0 ,8 4 -  1,0 - 1,2 -1 ,9

Высота головки к 4 5,5 7 8 10 13 15 19 23 25 30

Отклонение к ± 0,24 ± 0,29 ± 0 ,35 ± 0 ,42

Высота головки к{ - 5 6 7 9 11 13 17 20 1 23 1 26
Отклонение - ± 0 ,24 ± 0,29 ±0,35 ± 0,42

Диаметр описанной
окружности, не менее:

е 10,9 14,2 17,6 19,9 26,2 33,0 39,6 50,9 60,8 71,3 82,6

еу — 13,1 15,3 18,7 23,9 29,6 35,0 45,2 55,4 66,4 76,9

Размер d2 2 2,5 3,2 5

Отклонение d2 + 0,4 + 0,48

Размер 1х 2 2,8 3,5 4 1 ^ 6,5 1 7 >5 9,5 11,5 13 15
Отклонение /, ± 0,2 ± 0 ,24 ± 0 ,29 ±0 ,35

Смещение оси головки
относительно оси стержня:

ГОСТ 7798-70 0,36 0,43 0,52 0,62 0,74

ГОСТ 7796-70 - 0,43 1 0,52 0,62 0,74

П р и л о ж е н и я :  1. ГОСТы предусматривают другие исполнения, варианты исполнений и нерекомендуемые диаметры и длины болтов.
2. Пример обозначения болта исполнения 1, диаметром резьб d — 12 мм, с размером под ключ 5 = 1 8  мм, длиной / = 60 мм с крупным шагом резь
бы; поле допуска 6g, класс прочности 5,8, без покрытия:

Болт M12-6g х 60.58 (S18) ГОСТ 7 7 9 8 -7 0 *

То же, исполнение 3, с размером под ключ S\ =  17 мм, с мелким шагом резьбы; поле допуска 6 g, класс прочности 10,9, из стали 40Х, с покры
тием 01 толщиной 6 мкм:

Болт ЗМ 12х l,25-6g  х 60.60.109.40X016 ГОСТ 7796-70*.

3. Резьба — ГОСТ 24705—81. Сбег и недорез резьбы — ГОСТ 27148—86. 4. По соглашению с изготовителем допускается производить болты с 
полем допуска 4h, 6 е и 6 d. 5. По ГОСТ 7796—70 допускается изготовлять болты исполнения 1 с высотой головки, равной к. 6 . Технические требова
ния -  ГОСТ 1759.0-87*.

чо



Винты с цилиндрической головкой (ГОСТ 1491—80)*, с полукруглой головкой (ГОСТ 17473—80*), 
с полупотайной головкой (ГОСТ 17474—80)*, с потайной головкой (ГОСТ 17475—80*)

59. Размеры винтов классов точности А и В, мм

ГОСТ 1 4 9 1 -8 0 * ГОСТ 1 7 4 7 4 -8 0 *  

Исполнение 1

ГОСТ 1 7 4 7 3 -8 0 *  

Исполнение 1

ГОСТ 1 7 4 7 5 -8 0 *  

Исполнение 1

1[За
■5^

- >1

1 к
ь

м
---

< -------->
- 1 — ^

d — 1...20 мм; dy —

Размеры
Резьба (d, мм,)

2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16

0,4 0,45 0,5 0,7 0,8 1,0 1,25 1,5 1,75 2,0
_ _ — — — — 1,0 1,25 1,25 1,5
3,8 4,5 5,5 7,0 8,5 10 13 16 18 24
3,8 4,7 5,6 7,4 9,2 11,0 14,5 18,0 21,5 28,5
1,3 1,6 2,0 2,6 3,3 3,9 5,0 6,0 7,0 9,0
1,4 1,7 2,1 * 2,8 3,5 4,2 5,6 7,0 8,0 11

1,2 1,5 1,65 2,2 2,5 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0

0,5 0,6 0,75 1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0
2,0 2,4 2,9 3,6 4,4 5,1 6,6 8,1 9,1 12,1
4,2 5,4 6,0 8,0 9,4 12 15 19 22,5 30

0,6 0,7 0,7 1,2 1,5 1,8 2,3 2,7 3,2 4,0
0,85 1,0 1,3 1,6 2,0 2,3 2,8 3,2 3,8 4,6

0,75 0,9 1,0 1,6 2,1 2,3 3,26 3,76 3,96 4,76
1,05 1,3 1,4 2,0 2,5 2,7 3,74 4,24 4,44 5,24

0,8 1,0 1,2 1,6 2,0 2,4 3,2 4,0 4,8 6,4
1,0 1,2 1,45 1,9 2,3 2,8 3,7 4,5 5,4 7,2

0,4 0,5 0,6 0,8 1,0 1,2 1,6 2,0 2,4 3,2
0,6 0,73 0,85 1,1 1,35 1,6 2,1 2,6 3,0 4,0

0,56 0,66 0,86 1,06 1,26 1,66 2,06 2,56 3,06 4,07
0,70 0,8 1,0 1,2 1,51 1,91 2,31 2,81 3,31 4,37

Шаг резьбы: 
крупный 

мелкий
А А
А
к
К
к2, не более
/
R

t,
не менее 
не более

V
не менее 
не более

* 2 >

не менее 
не более

'з-
не менее 
не более 

п,
не менее 
не более
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60. Длины винтов (ГОСТ 1491-80*, ГОСТ 17473-80*, ГОСТ 17475-80*)

/, мм
Длина резьбы b при d (знаком х отмечены винты: с резьбой на всей длине стержня), мм ,не менее

2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16 18 2

3

4

5

6

X X X

X

X

X X

-

- - - - -8

9

10 

11

X X X

12 X X X X X - -

14 10 11 X X X X X - -

16 10 11 12 X X - -

20 10 11 12 14 16 X X

25 11 12 X X X -

30 — 12 14 16 22 X X X

35 — — (22) (25) 22 26 30 X

40 — — 22 26 30 X

45 16 18

50 16 (28)

55 — -

60 — - - - 22 26 30 38 42 46

65 (34) (40) (46) (58) (64) (70)

70 - -

75

80

П р и м е ч а н и е .  В скобках приведена удлиненная длина резьбы, которая является предпочти
тельной.

29*
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61. Длины винтов по ГОСТ 17474—80*

/, мм
Длина резьбы b при d (знаком х отмечены винты с резьбой на всей длине стержня), мм, не менее

2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16

3

4 X X

—

_ _ _

5 X X X -

6 X X X X X - -

8 -

9 X X X -

10 X -

11 X X X

12 X X X X -

14 10 X X X X X -

16 10 11 X X X

20 10 11 12 14 X

25 11 12 14 X X -

30 - 12 14 X X X

35 - - 14 22 X X X

40 - - 14 22 26 X

45 X

50 - 16 18 X

55 - X

60 38

65 - - - 22 26 30

70

75 38

80

П р и м е ч а н и я :  1. ГОСТы предусматривают также другие исполнения, нерекомендуемые диа
метры и длины, d =  1...1,6 мм; d =  20 мм; / =  90...120 мм, а также «удлиненную» длину резьбы. 2. Д и
аметр d x равен наружному диаметру резьбы или диаметру стержня под накатывание метрической 
резьбы (ГОСТ 19256-73).

Пример обозначения винта класса точности А, диаметром d =  12 мм, с крупным шагом резьбы, с 
полем допуска 6g, длиной / =  50 мм, класса прочности 5.8, без покрытия:

Винт A.M-6 g х 50.58 ГОСТ 1491-80*.

То же, с мелким шагом резьбы, класса прочности 10.9, из стали 40Х, с покрытием 01 толщиной 
9 мкм:

Винт Л.М12 х l,25-6g х 50.109.40Х.019 ГОСТ 1491-80*.

3. Резьба — ГОСТ 24705—81*. Сбег и недорез резьбы — ГОСТ 10549—80*. 4. Технические требова
ния - Г О С Т  1759.0-87*.

rusaulDmobile.ru
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62. Размеры шестигранных гаек класса точности В, мм

Гайки шестигранные — ГОСТ 5915—70*, гайки шестигранные низкие — ГОСТ 5916 —70*, гайки шестигранные с уменьшенным размером под 
ключ — ГОСТ 15521—70*, гайки шестигранные низкие с уменьшенным размером под ключ — ГОСТ 15522—70*.

ГОСТ 5915— 70* 
Исполнение 1 Исполнение 2

ъж

ГОСТ 5916— 70*  
Исполнение 1 Исполнение 2

ГОСТ 15521— 70* ГОСТ 15522— 70*  
Исполнение 1 Исполнение 2

d — 8...48 мм

Размеры
Резьба (d, мм)

2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16 20 24 30 36 42 48

Шаг резьбы:

крупный 0,4 0,45 0,5 0,7 0,8 1,0 1,25 1,5 1,75 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5

мелкий - - - - - - 1,0 1,25 1,25 1,5 1,5 2 2 3 3 3

Размер под ключ S 4 5 5,5 7 8 10 13 17 19 24 30 36 46 55 65 75

Отклонение S - о , з - 0 , 3 6 - 0 , 4 3 - 0 , 5 2 - 0 , 8 4 - 1 ,0 -  1,2 - 1,9
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-р̂
-Р*

Продолжение

Размеры
Резьба (d, мм)

2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16 20 24 30 36 42 48

Размер под ключ 5, 12 14 17 22 27 32 41 50 60 70
Отклонение Sl - - - - - - -0 ,4 3 -0 ,8 4 -  1,0 -  1,2 -  1,9
Размер е 4,2 5,3 5,9 7,5 8,6 10,9 14,2 18,7 20,9 26,2 33,0 39,6 50,9 60,8 71,3 82,6
Размер ех - - - - - - 13,1 15,3 18,7 23,9 29,6 35,0 45,2 55,4 66,4 76,9
Высота т 1,6 2,0 2,4 3,2 4,0 5,0 6,5 8 10 13 16 19 24 29 34 38
Отклонение т -  0,6 -  0,75 -0 ,9 0 -  1,ю -  1,30 -  1,60
Высота тх 1,2 1 *’6 11 *’8 2,2 2,7 3,2 4 11 5 | 6 8 10 12 >5 |1 18 21 1 24
Отклонение т1 -  0,6 -0 ,7 5 -0 ,9 0 -  1,1 - 1,3
А* (ГОСТ 5915-70* и 
ГОСТ 5916-70*) о,з 0,36 0,43 0,52 0,62 0,74

А* (ГОСТ 15521-70* 
и ГОСТ 15522-70*) 0,43 0,52 0,62 0,74

Масса ** 1000 стальных гаек (исполнения 1) с крупным шагом резьбы, кг

ГОСТ 5915-70* 0,14 0,27 0,38 0,80 1,44 2,57 5,55 10,2 15,7 37,6 71,4 123 242 417 624 956
ГОСТ 5916-70* 0,07 0,16 0,22 0,43 0,66 1,25 2,67 6,11 8,3 17,7 35,55 59,8 127 217 361 558
ГОСТ 15521-70* — - - - - - 4,07 6,26 10,4 24,0 43,3 71,2 151 277 755 765
ГОСТ 15522-70* - - - - - - 2,12 3,42 6,26 13,4 25,2 39,9 87,10 161 279 448

*А и А! — предельные смещения осей отверстий относительно граней.
**Для гаек из алюминиевого сплава значения массы, приведенные в табл. 62, следует умножить на коэффициент 0,356, из латуни — на коэф ф и

циент 1,08.

П р и м е ч а н и я :  1. ГОСТы предусматривают также нерекомендуемые размеры гаек. ГОСТ 5915—70* и ГОСТ 5916—70* предусматривают 
гайки с диаметром резьбы менее 2 мм. 2. Пример обозначения гайки исполнения 1, диаметром резьбы d =  12 мм с размером под ключ 5 = 1 9  мм, с 
крупным шагом резьбы, с полем допуска 6Н, класса прочности 5, без покрытия:

Гайка M12-6H.5(S19) ГОСТ 5915-70*.

То же, исполнения 2, с размером под ключ S{ =  17 мм, с мелким шагом резьбы, класса прочности 12, из стали 40Х, с покрытием 01 толщиной 
6 мкм:

Гайка 2 М 1 2 х 125-6Н.12.40Х.016 ГОСТ 15522-70*.



Гайки шестигранные прорезные с уменьшенным размером под ключ класса точности А — ГОСТ 
2528—73* и гайки шестигранные прорезные низкие с уменьшенным размером под ключ класса

точности А — ГОСТ 5935—73*

ГОСТ 2528— 73 ГОСТ 5935— 73

63. Размеры прорезных шестигранных гаек, мм

Размеры
Резьба (d , мм)

8 10 12 16 20 24 30 36 42 48

Шаг резьбы:

крупный 1,25 1,5 1,75 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5

мелкий 1 1,25 1,25 1,5 1,5 2 2 3 3 3

5 12 14 17 22 27 32 41 50 60 70

h 9,5 12 15 19 22 27 33 38 46 50

к 7 8 10 12 13 15 18 20 23 25

е > 113,2 15,5 18,9 24,5 30,2 35,8 45,9 56,1 67,4 78,5

Число прорезей 6 8

п 2,5 2,8 3,5 4,5 4,5 5,5 7 7 9 9

т 6,5 8 10 13 16 19 24 29 34 38

тх 4 5 6 7 8 9 11 13 14 16

Шплинт 2 х 20 2,5 х 
25

3,2 х 
25 4 x 3 2 4 х 36 5 x 4 0 6 ,3x50 6,3 х 63 8x 71 8 х 80

Масса * 1000 стальных гаек, кг

ГОСТ 2528-73* 5,42 8,64 16,03 32,55 57,77 96,76 201 360 621,9 962,8

ГОСТ 5935-73* 3,768 5,659 10,36 19,63 32,79 51,72 105,1 183,3 293,1 459,9

* Для гаек из алюминиевого сплава величины массы, указанные в табл. 63, следует умножить на 
коэффициент 0,356, для гаек из латуни— на коэффициент 1,08.

П р и м е ч а н и я :  1. Пример обозначения гайки диаметром резьбы d = 12 мм с крупным шагом 
резьбы, с полем допуска 6Н, класса прочности 5, без покрытия:

Гайка М12-6Н.5 ГОСТ 2528-73*.

То же с мелким шагом резьбы с покрытием 01 толщиной 9 мкм:

Гайка М12 х 1,25-6Н.5.019 ГОСТ 5935-73*.

2. Резьба — ГОСТ 24705—81*. 3. Форма дна прорези может быть плоской, скругленной или с фас
кой. Допускается выполнение фаски на резьбе со стороны прорезей. 4. Технические требования — 
ГОСТ 1759.0—87*. 5. Допуски размеров и отклонений формы и расположения поверхностей — ГОСТ
1759.1.-82*.
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64. Увеличенные шайбы (ГОСТ 6958—78*), шайбы (ГОСТ 11371—78*), уменьшенные шайбы 
(ГОСТ 10450—78*) класса точности А

ГОСТ 6 9 5 9 -7 8 *  ГОСТ 11371— 78* 
ГОСТ 10450— 78*

/ * \
1

1\

-V - та*

\ (

\ f £ 1 I
< 5

Диаметр резьбы 
крепежной детали, 

мм
dv мм

Шайбы увеличенные Шайбы Шайбы уменьшенные

dv мм S, м
Масса 

1000 шайб, 
кг

dv мм S, м
Масса 

1000 шайб, 
кг

dv мм S, м
Масса 

1000 шайб, 
кг

2,0 2,2 6 0,5 0,095 5,0 0,3 0,035 4,5 0,3 0,029

2,5 2,7 8 0,5 0,178 6,5 0,5 0,102 5,0 0,5 0,058

3,0 3,2 9 0,8 0,350 7,0 0,5 0,110 6,0 0,5 0,078

4,0 4,3 12 1,0 0,89 9,0 0,8 0,282 8,0 0,5 0,143

5,0 5,3 15 1,2 1,452 10,0 1,0 0,415 9,0 1,0 0,330

6,0 6,4 18 1,6 2,796 12,0 1,6 0,732 11,0 1,6 0,786

8,0 8,4 24 2,0 6,130 16,0 1,6 1,077 15,0 1,6 1,524

10,0 10,5 30 2,5 12,17 20,0 2,0 2,716 18,0 1,6 2,112

12,0 13,0 37 3,0 20,00 24,0 2,5 5,558 20,0 2,0 2,916

14,0 15,0 44 3,0 32,00 28,0 2,5 7,795 24,0 2,5 5,412

16,0 17,0 50 3,0 41,00 30,0 3,0 10,000 28,0 2,5 7,636

18,0 19,0 56 4,0 68,00 34,0 3,0 13,23 30,0 3,0 10,32

20,0 21,0 60 4,0 78,00 37,0 3,0 15,56 34,0 3,0 12,84

22,0 23,0 66 5,0 118,0 39,0 3,0 16,53 37,0 3,0 15,22

24,0 25,0 72 5,0 131,0 44,0 4,0 29,53 39,0 4,0 22,59

27,0 28,0 85 6,0 238,0 50,0 4,0 39,12 44,0 4,0 28,67

30,0 31,0 92 6,0 277,0 56,0 4,0 50,08 50,0 4,0 38,30

36,0 37,0 110 8,0 529,0 66,0 5,0 86,12 60,0 5,0 68,80

42,0 43,0 — - - 78,0 7,0 169,07 - - -

48,0 50,0 - - - 92,0 8,0 273,09 - - -

П р и м е ч а н и я :  1. Для определения массы шайб значения массы, указанные в табл. 64 для 
стальных шайб, следует умножить на коэффициенты: 0,356 — для алюминиевого сплава; 0,97 — для 
бронзы; 1,08 — для латуни; 1,13 — для меди. 2. ГОСТы предусматривают d\ =  1,0; 1,2; 1,4; 1,6 мм, а 
также шайбы класса точности С. 3. Пример условного обозначения увеличенной шайбы класса точ
ности А для крепежной детали диаметром резьбы 12 мм установленной стандартом толщины, из стали 
08 кп, с цинковым покрытием, толщиной 9 мкм:

Шайба Л12.01.08 кп. 019 ГОСТ 6958-78*.

4. Предельные отклонения для класса точности А: наружного диаметра d2 — по h i4, при s > 4 — по 
h i5; диаметра отверстия d\ — по Н13, при s > 4 — по Н14.
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65. Пружинные шайбы (ГОСТ 6402—70* в ред. 1993 г.) 
Исполнение 1 Исполнение 2

Пружинные шайбы изготовляют с квадратным поперечным сечением четырех типов: Н — 
нормальные; Т — тяжелые; ОТ — особо тяжелые; JI — легкие

Диаметр
болта,
винта,

шпильки,
мм

d, мм

Шайбы Расчетная упругая сила 
шайб из стали 65Г, НЛегкие (JI) Нормальные

(Н) Тяжелые (Т) Особо тяжелые 
(ОТ)

Ь, мм s,
мм

Масса 
1000 

шайб, кг
b — s, 
мм

Масса 
1000 

шайб, кг
b — s, 
мм

Масса 
1000 

шайб, кг
b — s, 
мм

Масса 
1000 

шайб, кг
Л Н Т ОТ

2 2,1 0,8 0,5 0,030 0,5 0,017 0,6 0,025 — — 7,8 11,8 26,5 —
2,5 2,6 0,8 0,6 0,042 0,6 0,030 0,8 0,056 — — 14,7 16,7 57,8 —

3 з д 1,0 0,8 0,084 0,8 0,064 1,0 0,105 — — 35,3 38,2 101 —
3,5 3,6 1,0 0,8 0,094 1,0 0,117 — — — — 21,6 71,5 — —
4 4,1 1,2 0,8 0,129 1,0 0,129 1,4 0,273 — — 14,7 52,9 230 —
5 5,1 1,2 1,0 0,191 1,2 0,228 1,6 0,432 — — 28,4 71,5 252 —
6 6,1 1,6 1,2 0,378 1,4 0,376 2,0 0,827 — — 36,3 88,2 418 —
7 7,2 2,0 1,6 0,749 2,0 0,936 — — — — 92,1 289 — —
8 8,2 2,0 1,6 0,287 2,0 1,034 2,5 1,678 — — 71,5 214 583 —
10 10,2 2,5 2,0 1,608 2,5 2,010 3,0 2,984 3,5 4,212 114 339 770 1490
12 12,2 3,5 2,5 3,462 3,0 3,450 3,5 4,816 4,0 6,488 187 499 1000 1774
14 14,2 4,0 3,0 5,487 3,2 4,480 4,0 7,316 4,5 9,509 295 463 1235 2058
16 16,3 4,5 3,2 7,507 3,5 6,084 4,5 10,56 5,0 13,34 283 495 1509 2372
18 18,3 5,0 3,5 10,23 4,0 8,960 5,0 14,62 5,5 18,06 305 673 1803 2734
20 20,5 5,5 4,0 14,33 4,5 12,69 5,5 19,70 6,0 23,89 434 856 2107 3077
22 22,5 6,0 4,5 19,25 5,0 17,21 6,0 25,66 7,0 36,14 597 1107 2479 4841
24 24,5 6,5 4,8 24,16 5,5 22,68 7,0 38,55 8,0 51,93 642 1382 3989 7085
27 27,5 7,0 5,5 33,14 6,0 30,10 8,0 56,67 9,0 73,71 928 1539 5459 9055
30 30,5 8,0 6,0 46,14 6,5 39,05 9,0 79,80 10 101,1 1029 1695 7115 11192
33 33,5 10 6,0 65,07 7,0 49,52 — — — — 692 1882 — —
36 36,5 10 6,0 69,51 8,0 70,999 10 115,9 12 173,9 566 2773 7428 16317

39 39,5 10 6,0 73,90 8,5 86,37 — — — — 469 2999 — —
42 42,5 12 7,0 113,9 9,0 103,8 12 195,2 — — 756 3244 11535 —
45 45,5 12 7,0 120,1 9,5 123,5 — — — — 643 3489 — —
48 48,5 12 7,0 126,3 10 145,4 — — - - 554 3753 - -

П р и м е ч а н и я :  1. Допускается увеличение размера S  в пределах 10 % от номинального разме
ра. 2. Для определения массы шайб из бронзы массу, указанную в табл. 65, следует умножить на ко
эффициент 1,08. 3. Примеры обозначения шайбы исполнения 1 для болта, винта, шпильки диамет
ром резьбы 12 мм: легкой из бронзы БрКМцЗ-1 без покрытия:

Шайба 12JI БрКМцЗ-1 ГОСТ 6402-70*; 
нормальной из стали 65Г с кадмиевым покрытием толщиной 9 мкм:

Шайба 12 65Г 029 ГОСТ 6 4 0 2 - 70* 
тяжелой исполнения 2 из стали 30X13 с пассивным покрытием:

Шайба 2 12Т30Х13 11 ГОСТ 6402-70*.
4. Пружинные шайбы изготовляют из проволоки по ГОСТ 11850—70* или по другой нормативно-тех- 

нической документации из стали марок 65Г, 70 и 30X13. Допускается изготовление пружинных шайб из 
бронзы марки БрКМц-1 по ГОСТ 18175—78 или других цветных сплавов. 5. Твердость стальных шайб 
41,5...49,6 НЯСэ, бронзовых — не менее 90 HRB. Допускается увеличенная твердость шайб из стали 70 до 
51,5 НЯСэ. 6 . Шайбы изготовляют с покрытием или без покрытия. Виды покрытий, их условные обозначе
ния и толщины — по ГОСТ 1759.0—87. Допускается применять другие виды покрытий по ГОСТ 9.306—85.
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66. Размеры шплинтов и штифтов, мм

Шплинты (ГОСТ 397—79* в ред. 1989 г.)

/ — =*

ilZ I__ ^

Размеры
Условный диаметр d*‘, мм

0,8 1,0 1,2 1,6 2,0 2,5 3,2 4,0 5,0 6,3 8,0 10,0 13,0

d:
наибольший 0,7 0,9 1,0 1,4 1,8 2,3 2,9 3,7 4,6 5,9 7,5 9,5 12,4

наименьший

наибольший

0,6 0,8 0,9 1,3 1,7 2,1 2,7 3,5 4,4 5,7 7,3 9,3 12,1

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

наименьший 0,8 0,8 1,3 1,3 1,3 1,3 1,6 2,0 2,0 2,0 2,0 3,2 3,2

2,4 3,0 3,0 3,2 4,0 5,0 6,4 8,0 10,0 12,6 16,0 20,0 26,0

D:

наибольший 1,4 1,8 2,0 2,8 3,6 4,6 5,8 7,4 9,2 11,8 15,0 19,0 24,0

наименьший 1,2 1,6 1,7 2,4 3,2 4,0 5,1 6,5 8,0 10,3 13,1 16,6 21,7

Рекомендуемые диаметры соединяемых деталей

Болт:
свыше 2,5 3,5 4,5 5,5 7,0 9,0 11,0 14,0 20,0 27,0 39,0 56,0 80,0

до 3,5 4,5 5,5 7,0 9,0 11,0 14,0 20,0 27,0 39,0 56,0 80,0 120,0

Штифт, ось:

свыше 2,0 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0 9,0 12,0 17,0 23,0 29,0 44,0 69,0

до 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0 9,0 12,0 17,0 23,0 29,0 44,0 69,0 110,0

Длина 
шплинта /** 5 -1 6 6-

20
8-
25

8-
32

10-
40

12-
50

1 4 -
63

1 8 -
80

20-
100

20-
125

4 0 -
160

4 5 -
200

7 1 -
250

* Условный диаметр шплинта do равняется диаметру отверстия под шплинт.
** / в указанных пределах брать из ряда: 6 ; 8 ; 10; 12; 14; 16; 18; 20; 22; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 

63; 71; 80; 90; 100; 112;125; 140; 160; 180; 200; 224; 250.

П р и м е ч а н и е .  ГОСТ 397—79* предусматривает d0 =  0,6; 16; 20 мм.
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