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ВВЕДЕНИЕ 
 
После  определения межосевых расстояний и размеров элементов передач 

приступают к  разработке конструкции редуктора. Первым  этапом конструиро-
вания является разработка конструктивной схемы редуктора: «Конструктивная 
схема № 1»  для одноступенчатого цилиндрического  зубчатого редуктора  и 
«Конструктивная схема № 3» для одноступенчатого червячного редуктора. При 
этом определяют расположение деталей передачи, расстояния между ними, диа-
метры ступеней валов, выбирают типы подшипников и схемы их установки. Рас-
стояния между деталями передач выбирают таким  образом, чтобы поверхности 
вращающихся колес не задевали за внутренние поверхности стенок корпуса. Рас-
стояние 0b  между дном корпуса и поверхностью колеса или червяка для всех ти-
пов редукторов должно быть: 300 ≥b  мм для зубчатых колес и 200 ≥b для червя-
ка. 

В соответствии с установившейся практикой  проектирования и эксплуата-
ции машины для опор валов цилиндрических прямозубых колес применяют ради-
альные однорядные шарикоподшипники ГОСТ 8338 – 75, для опор валов цилинд-
рических косозубых колес применяют радиально-упорные шарикоподшипники 
ГОСТ 831 – 75, для опор валов червяка и червячного колеса – радиально-упорные 
роликоподшипники ГОСТ 27365 – 87. 

В большинстве случаев валы должны быть зафиксированы в опорах от осе-
вых перемещений. Чаще всего фиксирующей делают опору, расположенную 
вблизи выходного конца вала.  

Для установки подшипников рекомендуется  применять конструктивно более 
простую схему «враспор», для которой отношение длины вала к диаметру 

8...10/ ≈dl . 
В одноступенчатых цилиндрических и червячных редукторах корпус редук-

тора обычно выполняют разъемным: по осям колес для цилиндрического зубча-
того редуктора и по оси червячного колеса для червячного редуктора. Такое ис-
полнение наиболее удобно для сборки, при этом каждый из валов редуктора с 
опорами и расположенными на нем деталями собирают независимо от другого 
вала и затем устанавливают в корпус. 

При разработке конструкции редуктора важное значение имеет максималь-
ное использованиен стандартных элементов  конструкции и стандартных деталей 
(законцовки валов, крышки подшипниковых узлов и др.). 

Основной критерий работоспособности и порядок подбора подшипников за-
висит  от частоты  их вращения и условий работы.  Подшипники, работающие 
при 10≥n  об/мин, выбирают по динамической грузоподъемности, рассчитывая 
их ресурс при требуемой надежности. В случае, если расчетный ресурс не меньше 
заданного hah LL ≥10 , а максимальная динамическая радиальная нагрузка не пре-
вышает половины динамической грузоподъемности ( )rr CP 0,5max < , подшипник 
считается пригодным. 

Далее проводятся расчеты валов на прочность. Основными нагрузками на ва-
лы являются силы от передач, которые передаются через насаженные на них де-
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тали: зубчатые или червячные колеса, звездочки, шкивы, полумуфты. Под дейст-
вием постоянных по значению и направлению сил во вращающихся валах возни-
кают  напряжения, изменяющиеся по симметричному циклу. Основными мате-
риалами для валов служат углеродистые и легированные стали, подвергаемые 
термообработке. 

В заключительной части выполняют расчеты валов на статическую проч-
ность и на сопротивление усталости. Общий коэффициент запаса прочности по 
пределу текучести ( )TS  и коэффициент запаса на усталостную почность (S)  в 
опасных сечениях вала должен быть не менее 2. 

Конструктивная схема одноступенчатого цилиндрического редуктора (схема 
№ 1 для заданий 2.1; 2.5; 2.8) – см. приложение 1. 

Образец выполнения  сборочного чертежа одноступенчатого  цилиндриче-
ского  зубчатого редуктора –  см. приложение 2. 

Конструктивная схема одноступенчатого червячного редуктора (схема № 3 
для задания 2.3) – см. приложение 3. 
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ГЛАВА 6. КОНСТРУКТИВНЫЕ РАЗМЕРЫ ЭЛЕМЕНТОВ 
РЕДУКТОРА 

 
6.1. Конструктивные размеры элементов цилиндрического зубчатого     
редуктора 
 

 6.1.1. Зубчатая передача 
 
 Выписываем значения элементов зубчатой передачи, мм: 

 wa – межосевое расстояние; 
 1d и 2d  – делительные диаметры шестерни и колеса;  
 1ad и 2ad – диаметры вершин зубьев колес; 
 1fd и 2fd – диаметры впадин зубьев колес; 

2b – ширина зубчатого венца колеса; 
m – модуль зубчатой передачи. 

Примечание. Вышеуказанные параметры – см. в соответствую-
щих разделах расчета зубчатой передачи. 

 Рассчитываем остальные параметры: 
 1b – ширина зубчатого венца шестерни, мм: 
                  (4...5)21 += bb ;                                                                                         (6.1) 

Примечание. Значение конструктивной добавки рекомендуется 
выбрать так, чтобы величина 1b  получилась четным числом. 

тlс – длина ступицы зубчатого колеса. Для ступицы должны выдерживаться 
следующие соотношения: 

mm lbl c2c ;       ≥ = (0,8…1,5) кd⋅ ,                                                               (6.2) 
        где кd – диаметр вала под зубчатое колесо (см. раздел 6.1.3). 
        По конструктивной схеме №1, мм:  

mlc = 2b  + 2A ,                                                                                                (6.3) 
        где 2A  – см. ниже;  

mdc – диаметр ступицы зубчатого колеса. Для стальных колес, мм: 
mdc = (1,5…1,55) · кd .                                                                                 (6.4) 

A  – радиальный зазор между зубьями колеса и внутренней поверхностью 
торцовой стенки корпуса: A= 8…15мм. 

        Уточненный расчет Aпроизводим по формуле, мм: 
A= 3 L + 3,                                                                                                 (6.5) 

где L  – расстояние между внешними поверхностями вращающихся дета-
лей, мм: 

22
12 a

w
a dadL ++= .                                                                                      (6.6) 

Полученное значение Aокругляем в большую сторону до целого числа. 
Если A  < 8 мм, то принимаем A  = 8 мм. Параметры 1ad ; 2ad ; wa – см. 
выше; 



  
6 

1A  – торцовый зазор между зубьями шестерни и поверхностями боковых 
стенок корпуса редуктора: принимаем 1A  = 10мм; 

2A – торцовый зазор между зубьями колеса и внутренними поверхностями 
боковых стенок корпуса, мм: 2A = 1A +(2…2,5).                                      (6.7) 

Примечание. Значение конструктивной добавки (2…2,5) мм рав-
но половине конструктивной добавки, принятой при  расчете 

1b (см. выше).  
 
 

6.1.2. Конструкция входного вала (индекс 1 по схеме №1) 
 
Предварительно оцениваем диаметр законцовки вала из расчета только на 

кручение при пониженных допускаемых напряжениях. 
кон1d – диаметр концевой части вала, мм:  

кон1d =
[ ]

3 1
31016
τπ
Т⋅⋅ ,                                                                                             (6.8) 

где 1Т  – вращающий момент на входном валу редуктора, Н · м  
( 1Т ⇒ 1Т для задания 2.5; 1Т ⇒ 2Т для заданий 2.1. и 2.8. Значения 

1Т и 2Т – см. раздел 1.3, (глава 1, часть 1); 
 [ ]τ – допускаемое касательное напряжение для входного вала: 
[ ]τ  = 12 МПа – для задания 2.5; 

 [ ]τ  = 18 МПа – для заданий 2.1 и 2.8. 
 Значение диаметра кон1d округляем в большую сторону до величины, кратной 
5, так, чтобы принятое значение было больше рассчитанного не менее, чем на 3 
мм. 

 
 Таблица 6.1  

Диаметр 1d вала 
электродвигателя, 
мм 

Диаметр конd   
законцовки  
входного вала, мм

Номинальный  
крутящий момент  
муфты нТ , Н · м 

Допускаемое ра-
диальное смеще-
ние валов ∆ , мм 

22;24 20 63 0,2 
28 25;30 125 0,3 

32;38;42 35;40;45 250 0,3 
48;55 45;50;55 710 
60;65 50;55;60;65 1000 0,4 

 
Примечание. Для задания 2.5. диаметр законцовки кон1d  должен 
быть согласован с диаметром вала электродвигателя 1d  (см. раз-
дел 1.1, глава 1, часть 1), соединенных между собой муфтой уп-
ругой втулочно-пальцевой (МУВП) ГОСТ 21424 – 93. Соответст-
вие диаметров вала электродвигателя и законцовки входного вала 
– см. табл. 6.1. Номинальный крутящий момент муфты нТ  и до-
пускаемое радиальное смещение валов ∆ – также по табл. 6.1. 
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Пример обозначения муфты для 1d = 48 мм (цилиндрическая 
форма) и конd  =  45 мм (конусная законцовка):  
«Муфта 710 – 48 – I.1 – 45 – II.1 ГОСТ 21424 – 93». 

Форму концевой части вала для диаметров кон1d = 25, 30, 35, 40, 45, 55, 70, 90 
мм рекомендуется выбрать конусной (рис. 6.1,а ). 

Для конусной законцовки из таблицы 6.2 выписываем следующие данные: 
1конd ; 3d ; l ; 1l ; hb× ; t .  

 

 
 

Рис. 6.1 
 

Проточка резьбы конусной законцовки должна быть выполнена по рис. 6.1, 
б. Из таблицы 6.3 для нее должны быть выписаны следующие параметры, мм: 

.;;;; 1 zdRRf f  
 

                                                                                                                                         Таблица 6.2 
Размеры, мм 

конd  3d  l  1l  hb×  t  
25 М16×1,5 60 42 5×5 3,0 
30 М20×1,5 80 58 5×5 3,0 
35 М20×1,5 80 58 6×6 3,5 
40 М24×2,0 110 82 10×8 5,0 
45 М30×2,0 110 82 12×8 5,0 
55 М36×3,0 110 82 14×9 5,5 
70 М48×3,0 140 105 18×11 7,0 
90 М64×4,0 170 130 22×14 9,0 
Примечания: 1. hb× – ширина и высота шпонки. 

 2. Диаметр 10ldd /1конкон −=′ . 
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  Таблица 6.3  
Размеры, мм 

Шаг 
резьбы 

P  
f R R1 fd  z 

1,5 4,0 1,0 0,5 d  – 2,2 1,6 
2 5,0 1,6 0,5 d  – 3 2,0 
3 6,0 1,6 1,0 d  – 4,5 2,5 
4 8,0 2,0 1,0 d  – 6,0 3,0 
Примечание. Здесь d  – диаметр резьбы. Например, для 3d = 

М20× 1,5: шаг P =1,5 мм, fd =20 – 2,2=17,8 мм; для 3d  = 

М36× 3,0: шаг P = 3,0 мм, fd =36 – 4,5 =31,5 мм.  
 

Цилиндрическая форма законцовки (вариант Е по схеме № 1) рекомендуется 
для диаметров  1конd =16;18;19;20;50;60;65;75;80;85;95;100;105;110 (см. рис. 6.2). 

Для законцовки цилиндрической формы по таблице 6.4. выписываем сле-
дующие данные, мм: кон1d ; l ; r ; c ; hb× . 

 
Рис. 6.2 

                                                                                   Таблица 6.4  
Размеры, мм 

конd  l  r  c  hb×  
16;18;19 40 1,0 0,6 6×6 

20 50 1,6 1,0 6×6 
50 110 2,0 1,6 14×9 

60;65 18×11 
75 140 2,5 2,0 20×12 

80;85 22×14 
95 170 25×14 

100;105;110 210 
3,0 2,5 

28×16 
Примечание. hb×  – ширина и высота шпонки. 
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манd – диаметр вала под манжету (см.1, табл. 24.26, стр. 473, 474): 
манd = кон1d – для конусной законцовки вала; 
манd = 1конd + (1…6)мм – для законцовки цилиндрической формы. 

По ( )ddман  выписываем параметры манжеты, выполняем эскиз и указываем 
обозначение манжеты по ГОСТ, при этом значение диаметра манd  должно быть 
кратным 5. 

Например, для цилиндрической законцовки, имеющей кон1d = 
18мм, манd = 18 + 2 = 20мм: «Манжета 1–20× 40–3 ГОСТ 8752–
79». 

 под1d  –  диаметр вала под внутреннее кольцо подшипника ( )d : 
  под1d = манd , при этом значение под1d  должно быть кратным 5. 
 По диаметру ( )ddпод1 производим выбор шарикоподшипника легкой или сред-
ней серии: 

•      радиального, однорядного по ГОСТ 8338–75 (см.1, табл. 24.10, стр.459) – 
для прямозубой зубчатой передачи (задания 2.1 и 2.5); 

• радиально-упорного с 026=α  по ГОСТ 831–75 (см.1, табл. 
24.15,стр.464) – для косозубой зубчатой передачи (задание 2.8). 

При выборе серии подшипника следует руководствоваться следующей реко-
мендацией: 

rhrtr CnLFFКC ≤⋅⋅+=′ ⋅ 3
1

22
о.к.1 ,                                                                   (6.9) 

где  rC ′–  динамическая нагрузка на подшипник, Н; 
tF и rF  – окружная и радиальная силы в зубчатом зацеплении, Н  (см. 

раздел 2.13, глава 2, часть 1); 
hL = 7665 ч – заданный ресурс работы привода в часах (см. раздел 2.2, 
глава 2, часть 1); 

1n  – частота вращения входного вала, об/мин (см. раздел 1.3, глава 1, 
часть 1, при этом 11 nn ⇒ для задания 2.5; 21 nn ⇒  для заданий 2.1 и 2.8); 

о.к.1К – коэффицент, учитывающий конструктивные особенности рабо-
ты редуктора в составе привода, при этом: 

о.к.1К = 0,024 для задания 2.1,           
о.к.1К = 0,073 для задания 2.5, 
о.к.1К = 0,038 для задания 2.8; 

rС –  динамическая грузоподъемность подшипника, Н  [см. для диамет-
ра ( )ddпод1  сначала легкой, а потом средней серии, добиваясь выполне-
ния неравенства (6.9). В случае невыполнения этого условия необхо-
димо перейти на следующий  типоразмер подшипника, т.е. увеличить 

( )ddпод1  на 5 мм]. 
Выполняем эскиз выбранного подшипника и указываем его обозначение по 

ГОСТ.  
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Например, для радиального однорядного шарикоподшипника 
легкой серии, имеющего ( )ddпод1 =30 мм: «Подшипник 206 ГОСТ 

8338–75»; для радиально-упорного шарикоподшипника с o26=α  
средней серии, имеющего ( )dd под1 =40 мм: «Подшипник 46308 
ГОСТ 831–75». 
Примечание. Для косозубой передачи допускается применение 
радиально-упорного шарикоподшипника с углом o12=α . 

Для выбранного подшипника выписываем следующие данные: 
orr CCДrBДd ;;;;;; ш . 

Принимаем, что конструктивно вал выполняется заодно с шестерней.  
бур1d – диаметр буртика для упора подшипника, для которого должны выдер-

живаться следующие соотношения: 
 rddd f 3под1бур11 +≥> ,                                                                              (6.10) 

        где 1fd – диаметр впадин зубьев шестерни (см. раздел 6.1.1).  
Значение бур1d  необходимо принять равным целому числу (кратному 2 
или 5) и ближайшим к значению( rd 3под1 + ); 

Примечание. При невыполнении условия (6.10) на поверхности 
буртика допускаются следы выхода инструмента для нарезания 
зубьев шестерни (см.1, стр. 75 [77], рис. 5.15, а) 

бур1l – длина буртика. По конструктивной схеме №1: бур1l = 1A =10мм. 

мУ  –  ширина мазеудерживающего кольца: мУ = 8…14мм. 
 Принимаем предварительно мУ =10 мм. 
 
Посадки, применяемые при установке входного вала: 
• посадка внутреннего кольца подшипника на вал –  ø40k6 (для под1d  = 40мм.) 
• посадка наружного кольца в отверстие корпуса – ø80H7 (для Д = 80мм). 

 
 

6.1.3 Конструкция выходного вала (индекс 2 по схеме №1) 
 

 кон2d –  диаметр концевой части вала, мм: 

 [ ]τπ ⋅
⋅⋅= 2

3
кон2

1016 Td ,                                                                                    (6.11) 

 где 2Т – вращающий момент на выходном валу редуктора, мН ⋅  
( 2Т ⇒ 2Т для задания 2.5, 2Т ⇒ 3Т  для задания 2.1 и

32 TТ ′⇒  для задания 2.8, 
см. раздел 1.3, глава 1, часть 1); 

[ ]τ  –  допускаемое касательное напряжений для выходного вала: 
[ ]τ  = 18 МПа для задания 2.5; 
[ ]τ  = 30 МПа для заданий 2.1. и 2.8. 
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Значение диаметра кон2d округляем в большую сторону до величины, кратной 
5, так,  чтобы принятое значение было больше рассчитанного не менее, чем на 3 
мм. 

Форму концевой части вала рекомендуется принять конусной (рис. 6.1,а ), 
если кон2d  входит в число диаметров конd таблицы 6.2., и цилиндрической 
(рис.6.2), если кон2d входит в число диаметров конd  таблицы 6.4. Для конусной за-
концовки необходимо выписать из таблицы 6.2 параметры: кон2d , 3d , l , 1l , hb× , t ; а 
из таблицы 6.3 параметры проточки резьбы: .1 ,z,df,R,R f  Для цилиндрической за-
концовки из таблицы 6.4 необходимо выписать параметры: кон2d , l , c , r , hb× . 

салd  – диаметр вала под сальниковое войлочное кольцо (сальник): 
 салd = кон2d – для конусной законцовки вала; 
 салd = кон2d + 5мм – для цилиндрической законцовки. 
под2d – диаметр вала под внутреннее кольцо подшипника ( )d : под2d = салd . 

По диаметру ( )ddпод2  производим выбор шарикоподшипника легкой или 
средней серии: 

•  радиального, однорядного по ГОСТ 8338–75 (см. 1, табл. 24.10, стр. 459) – 
для прямозубой зубчатой передачи (задания 2.1 и 2.5); 

•  радиально-упорного с 026=α  по ГОСТ 831–75 (см.1, табл. 24.15., стр. 464) 
– для косозубой зубчатой передачи (задание 2.8). 

При выборе серии подшипника руководствуемся рекомендацией: 

rhrtr CnLFFКC ≤⋅⋅+=′ ⋅ 3
2

22
о.к.2 ,                                                                (6.12) 

где rC ′  –  динамическая нагрузка на подшипник, Н; 
tF  , rF  и hL  – см. выше в разделе 6.1.2; 
2n – частота вращения выходного вала, об/мин (см. раздел 1.3.,глава 1, 
часть 1, при этом 2n ⇒ 2n  для задания 2.5, 2n ⇒ 3n для заданий 2.1 и 2.8); 

о.к.2К – коэффициент, учитывающий конструктивные особенности рабо-
ты редуктора в составе привода, при этом: 

о.к.2К = 0,077 для задания 2.1, 
о.к.2К = 0,093 для задания 2.5, 
о.к.2К = 0,04 для задания 2.8; 

rС – динамическая грузоподъемность подшипника, Н [см. для диаметра 
( )ddпод2  сначала легкой, а потом средней серии, добиваясь выполнения 

неравенства (6.12)]. 
Примечание. Для косозубой передачи допускается применение 
радиально-упорного шарикоподшипника с углом o12=α . 

Для выбранного подшипника указываем обозначение по ГОСТ и выписыва-
ем следующие данные:d ; Д ;В ; r ; шД ; rC ; orC .  
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                                                                                                              Таблица 6.5    

Размеры, мм 
Шпоночный паз 

Глубина Радиус закругле-
ния r  Диаметр вала 

( )ddк  
Сечение  
шпонки  

hb×  вал 1t  втулка 2t
не бо-
лее 

не ме-
нее 

Допус-
каемая 
длина 
шпонки

l  
Св.20 до30 8×7 4,0 3,3 0,25 0,16 18…90 

    »  30  » 38 10×8 5,0 3,3 22…110
    »  38  » 44 12×8 5,0 3,3 28…140
    » 44  » 50 14×9 5,5 3,8 36…160
    » 50  » 58 16×10 6,0 4,3 45…180
    » 58  » 65 18×11 7,0 4,4 

 
 

0,4 

 
 

0,25 
50…200

    » 65  » 75 20×12 7,5 4,9 56…220
    » 75  » 85 22×14 9,0 5,4 63…250
    » 85  » 95 25×14 9,0 5,4 70…280
    » 95  » 110 28×16 10,0 6,4 

 
0,6 

 
0,4 

80…320
 

Примечание. Размер l  брать из ряда:…32;36;40;45;50;56;63;70;80; 
90;100;110;125;140;160. 
 Обозначение шпонки, имеющей b =16 мм, h =10 мм, 63)(ш =ll  
мм: «Шпонка 631016 ×× ГОСТ 23360 –78». 

 
По конструктивной схеме №1 на валу устанавливается зубчатое колесо, вра-

щающий момент от которого  передается валу с помощью шпоночного соедине-
ния (рис. 6.3). 

У стандартных шпонок размеры сечения b  и h  зависят от диаметра вала и 
подобраны так, что нагрузку соединения ограничивают напряжения смятия, воз-
никающие на боковых гранях шпонки. 

кd  – диаметр вала под зубчатое колесо: 



  
13 

( )106под2к ...dd += мм (значение  кd  рекомендуется принимать кратным 2 
или 5). 

 Параметры  призматических шпонок исполнения 1 (с закругленными конца-
ми: bR 5,0= ) по ГОСТ 23360–78 приведены в таблице 6.5.  
 По диаметру кd производим выбор призматической шпонки и выписываем 
следующие параметры по табл. 6.5: .;;;; 21 rtthb  
 Определяем длину шпонки, используя соотношение: 
 =)(ш ll 10с −тl мм, где тlс – см. раздел 6.1.1. Полученное значение округляем в 
большую сторону до ближайшей стандартной величины (см. примечание к табл. 
6.5) и указываем обозначение шпонки по ГОСТ (там же). 
 Проверяем шпонку по напряжению смятия, для чего определяем рабочую 
длину шпонки, мм: 
 bll −= шр .                                                                                                           
 Находим действующее напряжение смятия, МПа: 

 ( ) [ ]см
1рк

2
3

см
102 σσ ≤

−⋅⋅
⋅⋅=

thld
Т ,                                                                                (6.13) 

где 2Т  – вращающий момент на валу зубчатого колеса, Н · м [см. выше расчет 
2конd  по формуле (6.11)]; 

[ ]смσ  = 100 МПа – допускаемое напряжение смятия. 
Примечание. При невыполнении указанного соотношения необ-
ходимо увеличить кd  на (5…8) мм, произвести заново выбор 
шпонки и проверку ее на смятие, добиваясь выполнения соотно-
шения (6.13). 

Конструктивная схема зубчатого колеса представлена на рис. 6.4 (подробнее 
конструкцию цилиндрических зубчатых колес – см.1, раздел 5.1). 
Длину тlс  посадочного отверстия колеса, согласованную с длиной стандартной 
шпонки шl  – см. выше. Должно быть: тlс = 2b + 2A (см. раздел 6.1.1), при этом же-
лательно, чтобы выдерживалось соотношение: тlс = (0,8…1,5) кd . 

 Диаметр тdс назначают в зависимости от материала ступицы: 
для стали тdс = (1,5…1,55) кd , при этом значение тdс округляют до величины, 
кратной 2 или 5 и входящей в рассчитанный диапазон. Ширину S  торцов зубча-
того венца принимают: 205,02,2 bmS ⋅+⋅= , где т – модуль зацепления, мм. Тол-
щина диска:  ( ) 20,250,5 bSSC ст ≥+≈ , где ( )к0,5 ddS стст −= . Допускается 

( ) 20,35...0,4 bC = . На торцах зубчатого венца выполняют фаски f  = (0,5…0,6)⋅т , 
округляя их до стандартного значения по таблице 6.6. На прямозубых зубчатых 
колесах фаску выполняют под углом o45ф =α ,  на косозубых колесах при твердо-
сти рабочих поверхностей менее 350НВ – под углом o45

ф
=α , а при бόльшей 

твердости –  o15...20ф =α  (модуль m  и ширину зубчатого венца колеса 2b – см. в  
разделе 6.1.1). 
        2бурd  – диаметр буртика на валу для упора зубчатого колеса (рис. 6.4): 
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 2бурd = кd + (6…10)мм. 

2бурl – длина буртика: 2бурl = 2A ( 2A  – см. раздел 6.1.1). 
 

 
Рис.  6.4 

 
Таблица 6.6 

кd , 
мм 

20…30 30…40 40…50 50…80 80…120 120…150 150…250 250…500

f , 
мм 1,0 1,2 1,6 2,0 2,5 3,0 4,0 5,0 

  
Посадки, применяемые при установке выходного вала: 
• посадка внутреннего кольца подшипника на вал – ø50k6 (для под2d  = 50мм); 
• посадка наружного кольца подшипника в отверстие корпуса – ø90H7 (для 
Д = 90мм); 

• посадка зубчатого колеса на вал – ø60
6
7

n
H  (для кd =60мм); 

• посадка шпонки в паз вала – 18
9
9

h
N  (для b  =18мм);  

• посадка шпонки в паз ступицы зубчатого колеса – 18
9
9

h
J s . 
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 6.2. Конструктивные размеры элементов червячного редуктора 
 
 6.2.1. Червячная передача 
 

Выписываем размеры элементов червячной передачи, мм: 
 wa  – межосевое расстояние; 

1d и 2d  – делительные диаметры червяка и червячного колеса; 
1ad  – диаметр вершин витков червяка; 
1fd  – диаметр впадин червяка; 

1b  – длина нарезанной части червяка; 
2ad  – диаметр вершин зубьев колеса; 
2fd  – диаметр впадин колеса; 

2aed – диаметр колеса наибольший; 
 2b – ширина венца колеса; 

Примечание. Вышеуказанные параметры – см. в соответствую-
щих разделах расчета червячной передачи (глава3, часть 1). 

 Рассчитываем остальные параметры, мм: 
тlс  – длина ступицы червячного колеса. Для ступицы должны выдерживать-

ся следующие соотношения: ( ) кc2c 0,8...1,5; dlbl mm ⋅=>   , где кd – диа-
метр вала под червячное колесо (см. раздел 6.2.3). 
По конструктивной схеме №3 102внс ⋅−≤ Вl т мм ( внВ – см. раздел 6.2.3). 

тdс – диаметр ступицы червячного колеса: червячное колесо выполняется со-
ставным, при этом центр – стальной, а зубчатый венец – из бронзы. Для 
стального центра: ( ) кс 55,1...5,1 dd т ⋅= . 

A  – радиальный  зазор между зубьями червячного колеса по 2aed , а также 
витками червяка по 1ad и внутренними поверхностями стенок корпу-
са: 15...8=A мм. Уточненный расчет производим по формуле: 

33 += LA , гдеL – расстояние между внешними поверхностями вра-

щающихся деталей: 22
12 a

w
ae dadL ++= . Полученное значение A  округ-

ляем в большую сторону до целого числа. Параметры 2aed ; wa и 1ad – см. 
выше. 

 
6.2.2. Конструкция входного вала (индекс 1 по схеме №3) 
 
Предварительно оцениваем диаметр законцовки вала из расчета только на 

кручение при пониженных допускаемых напряжениях. 
1конd – диаметр концевой части вала, мм: 

[ ]
3 1

3

1кон
1016
τπ ⋅
⋅⋅

=
T

d ,                                                                                    (6.14)  

где   1Т – вращающий момент на входном валу редуктора, Н · м 
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( 1Т ⇒ 1Т , см. раздел 1.3, глава 1, часть 1); 
 [ ]τ  =12 МПа – допускаемое касательное напряжение для входного вала. 

Значение диаметра 1конd округляем в большую сторону до величины, кратной 
5, так, чтобы принятое значение было больше рассчитанного не менее, чем на 3 
мм. 

Примечание. Диаметр законцовки кон1d   необходимо согласовать 
с диаметром вала электродвигателя 1d  (см. раздел 1.1,глава 1, 
часть 1), соединенных между собой муфтой упругой втулочно-
пальцевой (МУВП) ГОСТ 21424 – 93. Соответствие диаметров 
вала электродвигателя и законцовки входного вала – см. табл. 6.1. 
Номинальный крутящий момент муфты нТ  и допускаемое ради-
альное смещение валов ∆ – также по табл. 6.1. 

Форму концевой части вала для диаметров кон1d = 25;30;35;40;45;55;70;90 мм 
рекомендуется выбрать конусной (рис. 6.1, a ). Для конусной законцовки из таб-
лицы 6.2 выписываем следующие данные: кон1d ;  thblld ;;;; 13 × . 
 Проточка резьбы конусной законцовки должна быть выполнена по рис. 6.1, б. 
Из таблицы 6.3 для нее должны быть выписаны следующие параметры: 

.1 ,z,df,R,R f  
 Цилиндрическая форма законцовки рекомендуется для диаметров 

1конd =16;18;19;20;50;60;65;75;80;85 мм. (см. рис. 6.2). Для нее из таблицы 6.4 вы-
писываем следующие данные: hbcrld ×;;;;1кон . 
 манd – диаметр вала под манжету (см. 1 табл. 24.26, стр. 473, 474): 
 манd = 1конd  – для конусной законцовки вала; 
 манd = 1конd + (1…5)мм – для цилиндрической законцовки. 

По ( )ddман выписываем параметры манжеты, выполняем эскиз и указы-
ваем обозначение по ГОСТ, при этом значение диаметра манd  должно 
быть кратным 5.   

Например, для цилиндрической законцовки, имеющей кон1d =18 
мм, манd =18+2=20 мм: «Манжета 1–20×40–3 ГОСТ 8752–79»; для 
конусной законцовки, имеющей кон1d = 45 мм, манd = 45 мм: 
«Манжета 1–45×65–3 ГОСТ 8752–79». 

резd – диаметр резьбы шлицевой гайки, предназначенной для поджатия под-
шипников  правой опоры к буртику вала и законтренной стопорной 
шайбой (см.1, табл. 24.22, 24.23, стр. 470, 471). При выборе резьбы 
должны быть обеспечены следующие соотношения: 

•  ( ) под1рез ddd ≤ , где 1подd – см. ниже; 
•  ман1 dd > , где  1d – внутренний диаметр резьбы по таблице 6.7. 
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                                                                             Таблица 6.7  
Размеры, мм 

1конd  манd  ( )ddрез  1d  1подd  

35 35 М39×1,5 37,376 40 
40 40 М42×1,5 40,376 45 
45 45 М48×1,5 46,376 50 
50 55 М60×2,0 57,835 60 
55 55 М60×2,0 57,835 60 
60 65 М68×2,0 65,835 70 

 
Для выбранной резьбы выполняем эскиз гайки, шайбы и паза на  валу под 

язычок стопорной шайбы, выписываем их параметры и указываем обозначение 
гайки и шайбы по ГОСТ. 
 Параметры гайки: chbHДДd ;;;;;; 1  (см.1, табл. 24.22, стр. 470); шайбы: 

shblДДd ;;;;;; 1  (см.1, табл. 24.23, стр.471) 
 Примечание. Обозначение гайки и шайбы для М39× 1,5: 
 «Гайка М39× 1,5 – 7Н.05.05 ГОСТ 11871–88»; 
 «Шайба Н.39.01.05 ГОСТ 11872-89». 

 Параметры паза на валу под язычок стопорной шайбы: 
( ) 14321рез ;;;;; daaaadd (см. 1, табл. 24.24, стр. 471, 472). 
Для обеспечения надежного завинчивания гайки по диаметру резd  выполняем 

проточку резьбы (см. рис. 6.1, б), для которой из таблицы 6.3 в зависимости от 
шага резьбы выписываем следующие параметры: .1 ,z,df,R,R f  

1подd – диаметр вала под внутреннее кольцо подшипника, значение которого 
должно быть кратным 5(рекомендуемые значения 1подd  – по табл. 6.7). 

По ( )dd 1под  для правой опоры производим выбор конического роликопод-
шипника ГОСТ 27365-87 в количестве 2 шт. легкой или средней серии (см. 1, 
табл. 24.16, стр. 465).При выборе серии роликоподшипника необходимо руково-
дствоваться следующей рекомендацией: 

( ) rhartr CnLFУFFКC ≤⋅⋅⋅++⋅=′ к
11

22
1о.к.1 4,0 ,                                             (6.15)   

где  rС′–  динамическая нагрузка на подшипник, Н; 
о.к.1К = 0,058 – коэффициент, учитывающий конструктивные особенности 

работы редуктора в составе привода; 
rt FF ,1  и 1aF  – окружная, радиальная и осевая силы на червяке, Н (см. 

раздел 3.8, глава 3, часть 1); 
hL =7665ч – заданный ресурс работы привода в часах (см. раздел 3.2.1, 

глава 3, часть 1);  
1n  – частота вращения входного вала (см. раздел 1.3, глава 1, часть 1); 
к =10/3 – показатель степени для роликоподшипников; 
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У  – параметр роликоподшипника (сначала легкой, а затем средней се-
рии); 

rС  – динамическая грузоподъемность подшипника, Н [см. для ( )dd 1под  
сначала легкой, а потом средней серии, добиваясь выполнения неравен-
ства (6.15)]. 

Для выбранного роликоподшипника указываем обозначение по ГОСТ и вы-
писываем следующие данные: 021 ;;;;;;;;;; У;УeCCrrCBТДd orr . Для обеспечения 
построения подшипника на чертеже выполняем по рис. 6.5. расчет элементов 
внутренней конструкции роликоподшипника: ;;;;;; 23123 ααLddd ;231 ;; dd ′′α ;1d ′  

dеfк = . Размеры  mf и 1h определяем при построении. 
Примечание. Обозначение роликоподшипника легкой серии при 

40под1 =d мм: «Подшипник 7208 ГОСТ 27365–87». 

Эвольвентный червяк ( ZI ) выполняется заодно с валом; его нарезанная часть 
расположена симметрично относительно оси червячного колеса; между червяком 
и участками вала под опорные подшипники находятся буртики, служащие упора-
ми для подшипников. 

1бурd  –  диаметр буртика справа и слева от червяка, для которого должны вы-
держиваться  следующие соотношения: 

 11подбур11 3rddd f +≥> ,                                                                              (6.16) 
где 1fd – диаметр впадин червяка (см. раздел 6.2.1.); 1r  – параметр роликопод-
шипника (см. выше). Значение бур1d  выбираем так, чтобы оно было ближе к пра-
вой части соотношения и было кратно 2 или 5. 

Примечание. В случае, если 13под11 rdd f +< , то длину буртика 
следует разбить на два участка с диаметрами бур1d ′  (участок, гра-
ничащий с червяком) и бур1d (участок, граничащий с подшипни-
ком, длиной не менее 10 мм). В этом случае соотношение запи-
шется в виде: бур11 dd f ′> ; бур1d 1под1 3rd +≥ . Такой же должна 
быть конструкция вала и слева от червяка.  

пр1бурl  –  длина буртика справа от червяка, т.е. расстояние от торца нарезан-
ной части  червяка до торца внутреннего кольца роликоподшипника, 
мм: 

 ( )
2
1

12пр1бур
bВТКl −−++= δ ,                                                                   (6.17) 

где Т и В  – параметры роликоподшипника (см. выше); 
 1b – параметр червяка (см. раздел 6.2.1); 

 2К  – расстояние от оси симметрии червячной передачи до торца прили-
ва на корпусе редуктора для правого подшипникового узла (см. конст-
руктивную схему №3), мм: 

2
1

2
2 КГК −= ,                                                                                         (6.18) 

где Г – расстояние от оси червячного колеса до прилива на корпусе (гипотенуза 
прямоугольного треугольника с катетами 2К и 1К ): 
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 AdГ ae +=

2
2 ,                                                                                              (6.19) 

где 2aed и A  – см. раздел 6.2.1; 
 1К – расстояние от плоскости разъема корпуса редуктора до поверхно-

сти прилива по диаметру, мм: 
 

2
2

1
ДaК w −= ,                                                                                            (6.20) 

где wa – межосевое расстояние червячной передачи (см. раздел 6.2.1);  
2Д  – диаметр прилива, приравниваемый наружному диаметру крышки 

подшипникового узла (см. 3, стр. 68…74). 2Д  определяется по диаметру 
aД  стакана, в котором устанавливаются подшипники правой опоры (см. 

1, рис. 8.1, a ), мм: 
 δ2+= ДДa ;                                                                                            (6.21) 
где Д – наружный диаметр роликоподшипника (см. выше);δ – толщина стенки 
стакана. 

Примечание. Значение δ следует выбрать из рекомендуемого 
диапазона так, чтобы величина аД  получилась кратной 5. На-
пример: Д =72 мм, диапазон значенийδ : 7…9 мм. Принимаемδ  
= 9 мм, тогда аД  = 72+ 92 ⋅ = 90 мм. 
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Кроме того, для стакана необходимо определить 1δ и 2δ , а также 2Д  и 
1Д : 
δδ ≈1 –толщина буртика,  являющегося упором для наружного кольца 

подшипника; 
δδ 2,12 ≈ – толщина фланца стакана; 

2Д  – наружный диаметр фланца; 
1Д  – диаметр осей болтов крепления фланца стакана и крышки под-

шипникового узла к корпусу редуктора. 
Для определения 2Д  и 1Д представим диаметр стакана aД как наруж-
ный диаметр Д  условного подшипника и по справочным данным кры-
шек подшипниковых узлов находим 2Д  и 1Д (см. 3, стр. 68…74). 

Находим значение 1К  по формуле (6.20), затем рассчитываем значение 2К  
по формуле (6.18) и округляем его в бόльшую сторону до целого числа. Далее оп-
ределяем пр1бурl  по формуле (6.17). 
 По ( )dd 1под  для левой опоры входного вала производим выбор радиального 
однорядного шарикоподшипника ГОСТ 8338–75 (см. 1, табл. 24.10, стр. 459) та-
кой же серии, что и для роликоподшипников правой опоры. Для установки под-
шипника используем стакан, аналогичный по габаритным размерам стакану пра-
вой опоры с той разницей, что у него  не должно быть буртика 1δ  для упора под-
шипника, но положение подшипника от  края стакана должно быть выполнено по 
размеру, равному 1δ . 
 Для выбранного подшипника выполняем эскиз, указываем обозначение по 
ГОСТ и выписываем следующие данные: orr CCДrBДd ;;;;;; ш . 

Примечание.  Обозначение шарикоподшипника легкой серии при 
под1d = 40 мм: «Подшипник 208 ГОСТ 8338–75». 

лев1бурl  – длина буртика слева от червяка, т.е. расстояние от торца нарезанной 
части червяка до торца внутреннего кольца шарикоподшипника: 

 
2
1

12лев1бур
bКl −+= δ ,                                                                                 (6.22) 

 где 2К ; 1δ и  1b  – см. выше. 
 
Посадки, применяемые при установке входного вала: 
• посадка внутреннего кольца подшипника на вал – ø40k6 (для 1подd = 40 мм); 
• посадка наружного кольца в отверстие стакана –   ø80H7 (для Д  = 80 мм); 

• посадка стакана в отверстие прилива на корпусе – ø95
6
7

sj
H  (для aД = 95 мм). 
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6.2.3. Конструкция выходного вала (индекс 2 по схеме № 3) 
 
На законцовке выходного вала устанавливается ведущая звездочка горизон-

тально расположенной цепной передачи (см. рис. 7.2, а). Предварительно оцени-
ваем диаметр законцовки вала из расчета только на кручение. 

кон2d  – диаметр концевой части вала, мм: 

[ ]
3 2

3

кон2
1016
τπ ⋅
⋅⋅

=
T

d  ,                                                                                   (6.23) 

где 2Т – вращающий момент на выходном валу редуктора, мН ⋅ ( 22 ТТ ⇒  см. раз-
дел 1.3, глава 1, часть 1); 

[ ]τ =18МПа – допускаемое касательное напряжение для выходного вала. 
Значение кон2d  округляем в бόльшую сторону до ближайшей величины, 

кратной 5. 
Форму концевой части вала для диаметров кон2d = 40;45;55;70;90 мм реко-

мендуется выбрать конусной (см. рис. 6.1, a ). Для нее из таблицы 6.2 выписыва-
ем следующие данные: thblldd ;;;;; 13кон2 × .Проточка резьбы конусной законцовки 
должна быть выполнена по рис. 6.1, б с параметрами по таблице 6.3: .1 ,z,df,R,R f  

Цилиндрическая форма законцовки (см. рис. 6.2) рекомендуется для диамет-
ров кон2d =50;60;65;75;80;85;95;100;105;110 мм. Для нее по таблице 6.4  выписыва-
ем следующие данные: hbcrld ×;;;;кон2 . 

салd – диаметр вала под сальниковое войлочное кольцо (сальник): 
кон2сал dd = – для конусной законцовки вала; 

5кон2сал += dd  мм – для цилиндрической законцовки. 
под2d  – диаметр вала под внутреннее кольцо подшипника (d): 

       салпод2 dd = . 
По диаметру ( )ddпод2 производим выбор конического роликоподшипника 

ГОСТ 27365–87 легкой или средней серии (см.1, табл. 24.16, стр. 465 или 4, стр. 
218,219). При выборе серии подшипника необходимо руководствоваться сле-
дующей рекомендацией: 

( ) rhartr CnLFУFFКC ≤⋅⋅⋅++⋅=′ ⋅ к
2

2
2о.к.2 24,0 ,                                           (6.24) 

где rС′  – динамическая нагрузка на подшипник, Н; 
о.к.2К = 0,185 – коэффициент, учитывающий конструктивные особенности 

работы  редуктора в составе привода; 
rt FF ,2  и 2aF  – окружная, радиальная и осевая силы на червячном колесе, 

Н (см. раздел 3.8, глава 3, часть 1); 
hL =7665ч – заданный ресурс работы привода в часах (см. раздел 3.2.1, 

глава 3, часть 1); 
2n – частота вращения выходного вала (см. раздел 1.3, глава 1, часть 1); 
к =10/3 – показатель степени для роликоподшипников; 
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У  – параметр роликоподшипника (сначала легкой, а затем средней се-
рии); 

rС  – динамическая грузоподъемность подшипника, Н [см. для ( )ddпод1  
сначала легкой, а потом средней серии, добиваясь выполнения неравен-
ства (6.24)]. 

Для выбранного роликоподшипника указываем обозначение по ГОСТ и вы-
писываем следующие данные: 021 ;;;;;;;;;; У;УeCCrrCBТДd orr . Для обеспечения 
построения подшипника на чертеже выполняем по рис. 6.5. расчет элементов 
внутренней конструкции роликоподшипника: ;;;;;;;;;; 123123123 dddLddd ′′′ααα dеfк = . 
Размеры mf  и 1h определяем при построении. 

Примечание. Обозначение роликоподшипника легкой серии при 
под2d  =80 мм: «Подшипник 7216А ГОСТ 27365–87». 

 По конструктивной схеме №3 на валу устанавливается червячное колесо, 
вращающий момент от которого передается валу с помощью шпоночного соеди-
нения (рис. 6.3).  
 кd – диаметр вала под червячное колесо: 

 ( )5...15под2к += dd мм (значение кd  должно быть кратным 2 или 5). 
Примечание. Конструктивная добавка варьируется в зависимости 
от значения под2d : 
− 5…7 мм для мм 60под2 ≤d ; 
− 8…12 мм для мм 65...85под2 =d ; 
− 13…15 мм для мм 90под2 ≥d . 

По диаметру кd  (табл. 6.5) производим выбор призматической шпонки с за-
кругленными краями и выписываем следующие параметры: .;;;; 21 rtthb  

Определяем длину шпонки, используя соотношения:  
10)(ш −= стlll мм, где   стl = 1,5 кd . Полученное значение округляем в мень-

шую сторону до ближайшей стандартной величины (см. примечание к табл. 6.5) и 
указываем обозначение шпонки  по ГОСТ (там же). 

Проверяем шпонку по напряжению смятия, для чего определяем рабочую 
длину шпонки, мм: 

bll −= шр .                                                                                                          (6.25) 
Находим действующее напряжение смятия, МПа: 

( ) [ ]см
1рк

2
3

см
102 σσ ≤

−⋅⋅
⋅⋅=

thld
Т ,                                                                                (6.26) 

где 2Т  – вращающий момент на валу червячного колеса, Н · м (см. выше расчет 
кон2d ); 

[ ]смσ = 100 МПа – допускаемое напряжение смятия. 
Примечание. При невыполнении указанного соотношения  не-
обходимо увеличить кd   на (5…8) мм, произвести заново вы-
бор шпонки  и проверку ее на смятие, добиваясь выполнения 
соотношения (6.26). 
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 Конструкция червячного колеса представлена на конструктивной схеме №3 
(подробнее конструкцию червячных колес – см. 1, раздел 5.6). Чаще всего чер-
вячные колеса изготовляют составными: центр – из стали, зубчатый венец – из 
бронзы. При малых окружных скоростях ( м/с2<υ ) червячные колеса изготов-
ляют цельными из серого чугуна СЧ15 или СЧ20 ГОСТ 1412–85. Длину стl  поса-
дочного отверстия центра колеса, согласованную с длиной стандартной шпонки   
шl – см. выше. Должно быть: 10ш += llст , при этом желательно, чтобы выдержи-
валось соотношение: ( ) к5,1...8,0 dlст ⋅= . 

Диаметр ступицы колеса тdс  назначают в зависимости от материала ступи-
цы: ( ) кс 55,1...5,1 dd т ⋅= – для стальных центров; ( ) кс 6,1...55,1 dd т ⋅= – для цельных 
колес из чугуна, при этом значение тdс  округляют до величины, кратной 2 или 5 
и входящей в рассчитанный диапазон. Остальные конструктивные элементы чер-
вячных колес рекомендуется принимать по рис. 5.17 (см. 1, стр. 77 [79]). 
 2бурd – диаметр буртика для упора червячного колеса, мм: 
 ( )8...15кбур2 += dd .                                                                                   (6.27) 

Величину 2бурd  рекомендуется принимать кратной 2 или 5. 

внВ  – расстояние между внутренними поверхностями боковых стенок корпу-
са: 
 ( )12вн ДВ = или 102вн ⋅+= стlВ  или AdВ a 21вн += ,                               (6.28) 
где  ( )12Д  – диаметр прилива корпуса, приравниваемый наружному диаметру 
крышки подшипникового узла входного вала (см. раздел 6.2.2); 

стl – длина ступицы червячного колеса (см. выше); 
1ad – диаметр вершин витков червяка (см. раздел 6.2.1); 

A  – радиальный зазор (там же).  
Из трех значений  внВ  выбирается наибольшее. 

бур2l  –  длина буртика для упора червячного колеса (расчет см. в разделе 6.4). 
       

  Посадки, применяемые при установке выходного вала: 
 

•  посадка внутреннего кольца подшипника на вал – ø50k6 (для 2подd =50 мм); 
• посадка наружного кольца подшипника в отверстие корпуса – ø90H7 (для 

Д =90 мм); 

• посадка червячного колеса на вал –ø60
6
7

n
H  (для кd =60мм); 

• посадка шпонки в паз вала – 18
9
9

h
N  (для b=18 мм); 

• посадка шпонки в паз ступицы червячного колеса – 18
9
9

h
J s . 
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6.3. Крышки подшипниковых узлов 
 
Крышка торцовая  с отверстием для манжетного уплотнения (см. рис. 6.6) 

предназначена для герметизации законцовки входного вала редуктора (см. поз. 1 
на конструктивной схеме №1 и №3). Крышка подбирается по наружному диамет-
ру Д  подшипника входного вала (см. раздел 6.1.2 для заданий 2.1, 2.5 и 2.8 или 
раздел 6.2.2 для задания 2.3). Для нее выписываются следующие данные с учетом 

манd  (см. 3, стр. 68…74): 65321 ;;;;; ДДДДДД ; ( ) ncbВlhHdd ;;;;;;; 14 .   
Примечания: 1. Для задания 2.3. диаметры 1Д и 2Д  выписывают-
ся из  раздела 6.2.2  (см. расчет диаметра aД ).                                                                          
2. Количество болтов крепления крышки к корпусу: n = 4 для Д = 
40…75;   n = 6  для Д = 80…225.                 

Крышка торцовая глухая (см. рис. 6.7)предназначена для герметизации под-
шипникового узла входного вала, не имеющего выхода из корпуса  редуктора (см. 
поз. 2 на конструктивной схеме №1 и №3). Крышка  подбирается по наружному 
диаметру Д  подшипника входного вала, и для нее выписываются следующие 
данные (см. 3, стр. 66, 67): ( );;;;; 4321 ddДД ДД 1H (для типа 2); nclh ;;; 1 . 

 Примечания: 1. Для задания 2.3 диаметры 1Д и 2Д  принимаются 
такими же, как для крышки поз. 1. 

  2. Количество болтов n  одинаково с крышкой поз.1. 
Крышка торцовая с канавкой для уплотнительного кольца (сальника) (см. 

рис 6.8.) предназначена для герметизации законцовки выходного вала редуктора 
(см. поз. 3 на конструктивной схеме №1 и №3).  Крышка подбирается по наруж-
ному диаметру Д  подшипника выходного вала  (см. раздел 6.1.3 для заданий 2.1, 
2.5 и 2.8 или раздел 6.2.3 для задания 2.3). Для нее выписываются следующие   
данные с учетом салd (см. 3, стр. 75…86): ;;;; 321 ДДДД ( );; 454 dd;ДД  

ncaВllhH ;;;;;;; 1 . 
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   Примечание. Количество болтов крепления крышки к корпусу: 
n = 4 для Д = 40…75; n = 6 для Д  = 80…225. 

Крышка поз. 4 по конструктивной схеме №1 и №3 аналогична крышке поз. 2 
(см. рис. 6.7), но подбирается по наружному диаметру Д  подшипника выходного 
вала. Для нее выписываются следующие данные (см. 3, стр. 66, 67): 

( )4321 ;;; ; ddДДДД ; 1H (для типа 2); nclh ;;; 1 . 
 Примечания: 1. Количество болтов  крепления  крышки к  корпу-
су  такое же, как   для крышки поз.3                                             
2. Для всех крышек диаметр отверстия d для болта    крепления 
крышки к   корпусу ( )4d  задается  на  1 мм больше диаметра бол-
та.  Таким образом, 14 −= dd . Например:   если 11=d  мм, то 
резьба болта 4d ,будет М10, т.е.  ( )4dd  = 11(М10). 
                                                                                                                                                                                       

6.4. Конструктивные элементы корпуса редуктора 
 
 Рассматриваются на базе корпуса из чугуна СЧ 15 ГОСТ 1412–85 (см. 5 , рис. 
10.18, стр. 240…242). 
 Толщина стенки корпуса и крышки редуктора: 

мм8мм10,02   мм; 8мм 10,025 1 ≥+⋅=≥+⋅= ww aa δδ  (для заданий 2.1; 2.5; 
2.8); 

мм8мм20,032   мм; 8мм 20,04 1 ≥+⋅=≥+⋅= ww aa δδ  (для задания 2.3). 
Примечания: 1. Для заданий 2.1;2.5;2.8: wa   – межосевое рас-
стояние зубчатой передачи; для задания 2.3: wa   – межосевое рас-
стояние червячной передачи. 
2. Проверяем значение толщины стенки по формуле: 4

21,3 Т⋅=δ , 
где 2Т  – вращающий момент на выходном валу редуктора, мН ⋅ . 
Полученное значение округляем в большую сторону до целого 
числа и сравниваем с δ , рассчитанной через wa . Из двух значе-
ний выбираем большее, но в любом случае δ не должна быть ме-
нее 8 мм. 
3. Для толщин мм    12≤δ  рекомендуется принимать δδ =1 , при 
этом значения δ и 1δ  должны быть  целым числом. 

 Толщина верхнего пояса (фланца) корпуса: δ5,1=b . 
Толщина нижнего пояса (фланца) крышки корпуса: 11 5,1 δ=b . 
Толщина нижнего пояса (основания) корпуса при наличии бобышек под 

фундаментные болты:  δδ ⋅=⋅= 2,5;1,5 21 PP          . 
 Толщина ребер корпуса и крышки корпуса: 11; δδ == mm . 
 Расстояние между дном корпуса и поверхностями вращающихся элементов  

Ab 30 ≥ , но не менее 30 мм для зубчатого колеса  (задания 2.1, 2.5, 2.8) и не менее 
20 мм для червяка (задание 2.3). 
 Диаметр фундаментных болтов (при их количестве 4≥n ): 
 ( ) 12036,0...03,01 +⋅= wad .                                                                                (6.29) 
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Рассчитанный диапазон диаметров болта сравниваем с ближайшим стан-
дартным значением из ряда: М6, М8, М10, М12, М16, М20,М24… 

Например, мм 416,5...17,1 =d , принимаем М161 =d ; 
                   мм 6419,2...20,1 =d , принимаем М201 =d . 
Примечание. Диаметр отверстия в основании корпуса должен 
быть на 2…3 мм больше диаметра фундаментного болта. 

 Диаметры болтов: 
•  у подшипников: ( ) 12 75,0...7,0 dd ⋅= ; 
•    в соединении фланцев корпуса и крышки: ( ) 13 6,0...5,0 dd ⋅= . Полученные 

      значения 2d и 3d  округляем в большую сторону 
до стандартных значений (см. выше). 
       Размеры, определяющие положение болтов 2d : 
• 420,5 ddq +⋅≥ , где 4d – диаметр болта крепле-

ния крышки подшипникового узла на выходном 
валу (см. раздел 6.3, крышка поз.3 или 4); 

• ( ) 21...1,2 de ⋅≈ . 
       Высота бобышки бh на корпусе и крышке кор-
пуса под болт 2d (см. рис. 6.9)  рассчитывается  так, 
чтобы на поверхности бобышки образовалась 

              Рис.  6.9                       опорная площадка бД  под головку болта или гайку. 
Д – диаметр головки болта 2d  – (см. табл. 6.8); мм 6б += ДД . 
бL – расстояние от оси крышки подшипникового узла до оси болта 2d : 

( ) qДL +⋅= ϕcos
2

21
б ,                                                                                         (6.30) 

где ( )21Д  – диаметр осей болтов 4d  на выходном валу (параметр 1Д  для поз. 3, 
раздел 6.3); q –  см. выше; 

 
n

180=ϕ , гдеn  –  число болтов 4d . 

( ) 2
б

б

2
22

б 22
⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡ −−= ДLДh ,                                                                         (6.31) 

где ( )22Д – наружный диаметр крышки подшипникового узла на выходном валу 
(параметр 2Д  для поз. 3, раздел 6.3). 
 Полученное значение бh округляем в большую сторону до целого числа. 
 Диаметр прилива на корпусе и крышке корпуса редуктора для подшипнико-
вого узла: 

1 прД ( )12Д=  – на входном валу (см. раздел 6.3, а также поз. 1 или 2 на конст-
руктивной схеме №1 и №3); 

2 прД ( )22Д=  – на выходном валу (см. раздел 6.3, а также поз. 3 или 4 на кон-
структивной схеме №1 и №3). 

Здесь 2Д  – наружный диаметр крышки подшипникового узла. 
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 Высота прилива прl на корпусе и крышке  корпуса для гнезда подшипника на 
выходном валу редуктора, мм: 
 а) для заданий 2.1, 2.5 и 2.8: 
 ( ) ( )22мпр hВУl ++= ,                                                                                          (6.32) 
где   мУ  – ширина мазеудерживающего кольца: мм10Ум = ; 

( )2В  – ширина кольца подшипника на выходном валу (см. раздел 6.1.3); 
 ( )2h  – высота выступа крышки подшипникового  узла на выходном валу 

(см. раздел 6.3, крышка поз. 3 или 4, параметр h). 
Примечание. Для упрощения конструкции корпуса редуктора 
высота прилива ( )прl ′  на входном валу приравнивается  высоте 
прилива ( )прl  на выходном валу: прпр ll =′ . 

1втl – длина распорной втулки между подшипником и крышкой подшипнико-
вого узла на входном валу: 

 ( ) ( )11мпр1 hВУllвт −−−′= ,                                                                         (6.33) 
где ( )1В  – ширина кольца подшипника на входном валу (см. раздел 6.1.2); 

 ( )1h  – высота выступа крышки подшипникового узла на входном валу 
(см. раздел 6.3, крышка поз. 1 или 2, параметр h); 
 прl′  и мУ – см. выше;   

Примечание. В случае, если 1втl 2мм≤  или имеет отрицательное 
значение, распорную втулку на входном валу не выполняют, а 
конструктивно варьируют  шириной мазеудерживающих колец, 
выполняя их разными для входного и выходного валов, но так, 
чтобы iУм  находилось в диапазоне 10...15 мм. Например:  

1втl = 2 мм, тогда м1У =12 мм и м2У =10 мм; 

1втl = –3 мм, тогда м1У  =10 мм и м2У =13 мм.  
В этом случае 1втl = 0. 

4A – расстояние от оси  входного вала до проекционного положения оси  бол-
та 4d  крепления крышки подшипника (см. конструктивную схему № 1), мм: 

( )
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛⋅=
n

ДA
o180cos

2
11

4 ,                                                                                       (6.34) 

где ( )11Д – см. раздел 6.3., поз. 1 или 2, параметр 1Д ; 
n – количество болтов крепления крышки подшипникового узла (там 

же). 
5A  – расстояние от наружного кольца подшипника входного вала до внут-

ренней поверхности торцовой стенки корпуса редуктора, мм: 
( )

2
 мм2 1,1 1

245
ДdqAA −−++= + δ ,                                                                (6.35) 

где δ,,, 24 dqA  – см. выше; 
( )1Д  – диаметр наружного кольца  подшипника  входного вала (см. 

раздел 6.1.2). 
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Полученное значение  5A  округляем в большую сторону  до целого числа.   
 б) для задания 2.3:  

δ+= 2пр Кl  для случая, если ( ) ( )222 hТК +≥+δ                                            (6.36) 

2К – рекомендуемое расстояние от торцовой поверхности прилива для 
подшипникового узла до наружной поверхности стенки корпуса: 
подбирается по табл. 6.8 в зависимости от диаметра болта 2d  (см. 
выше); 
δ  – толщина стенки корпуса (см. выше); 
( )2Т  – параметр роликоподшипника на выходном валу (см. раздел 6.2.3); 
( )2h  – высота выступа крышки подшипникового узла на выходном валу 
(см. раздел 6.3, крышка поз. 3 или 4, параметр h ). 

Примечание. Если ( ) ( )222 hТК +<+δ , то высота прилива: 
( ) ( )22пр hTl += . 

 бур2l – длина буртика на выходном валу для упора червячного колеса, мм:  

 ( ) ( )22пр
свн

бур2 2
hТllВl т −−+−= ,                                                               (6.37) 

где внВ – см. раздел 6.2.3; 
тlс  – там же; 

 прl , ( )2Т и ( )2h – см. выше. 
 

                                                                                         Таблица 6.8  
Размеры в мм 

Болты Параметры М6 М8 М10 М12 М16 М20 М24 
iК  22 24 28 33 39 48 54 
iC  12 13 16 18 21 25 34 
Д  10,9 14,2 17,6 19,9 26,2 33 39,6 
h  4 5,5 7 8 10 13 15 
S  10 13 16 18 24 30 36 

 
Примечания: 1. Параметры ( )321 ;; КККKi  и ( )321 ;; ССCСi  – см. 
5, рис. 10.18, стр. 240…242. 
2. Параметры головки болта по ГОСТ 7798–70: 
 Д – диаметр головки болта; h – высота головки; 
S – размер под ключ. 

 Радиусы сопряжений переходных поверхностей корпуса – см. 1, рис. 17.9. 
Рекомендуется принимать: δrR10Ar +=== мм;1 . 
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ГЛАВА 7. ОПРЕДЕЛЕНИЕ СИЛ, НАГРУЖАЮЩИХ 
ПОДШИПНИКИ  ВХОДНОГО ВАЛА 

 
7.1. Условия работы входного вала 
 
Подшипники качения для опор входного вала – см. раздел 6.1.2 для заданий 

2.1,2.5 и 2.8 и раздел 6.2.2 для задания 2.3. 
Частота вращения =1n об/мин (см. раздел 1.3, глава 1, часть 1: 11 nn ⇒  для 

заданий 2.3 и 2.5; 21 nn ⇒  для заданий 2.1 и 2.8). 
Вероятность безотказной работы привода 90%. 
Требуемый ресурс hL = 7665  часов (см. раздел 2.2, глава 2 или раздел 3.2, 

глава 3, часть 1). 
Вал выполнен из стали 40Х ГОСТ 4543 – 71. Шестерня зубчатой передачи 

(для заданий 2.1, 2.5 и 2.8) и червяк  (для задания 2.3) выполнены заодно с валом. 
Вал подвергается термообработке:  
а) вал – шестерня: улучшение, твердость 269 …302 HB; 
б) вал – червяк: улучшение, твердость 269 … 302 НВ в сердцевине и закалка 

ТВЧ поверхностного слоя витков червяка  до твердости 45 … 50 HRC. 
Делительный диаметр шестерни (червяка) – 1d =    мм, (см. раздел 6.1.1 для 

заданий 2.1, 2.5 и 2.8; раздел 6.2.1 для задания 2.3). 
Максимальный (из длительно действующих) момент 1Т =     мН ⋅ (см. раздел 

1.3, глава 1, часть 1: 11 ТТ ⇒  для заданий 2.3 и 2.5; 21 ТТ ⇒  для заданий 2.1 и 2.8). 
Силы в зацеплении при передаче максимального момента: 
а) зубчатая передача: 
окружная сила     tF =     H; 
радиальная сила rF =    H; 
осевая сила        aF =   Н (только для косозубой передачи, см. раздел 2.13, 

глава 2, часть 1); 
б) червячная передача: 
окружная сила на червяке  1tF  =      Н; 
осевая сила на червяке       1aF  =      Н; 
радиальная сила                  rF   =      Н (см. раздел 3.8, глава 3, часть 1). 
Типовой режим нагружения – II (средний равновероятностный); возможны 

кратковременные перегрузки до 150% номинальной нагрузки. Условия работы 
подшипников – обычные. Ожидаемая рабочая температура o100раб <t C. 

На законцовке входного вала устанавливается: 
1) ведомый шкив клиноременной передачи (для заданий 2.1 и 2.8); 
2) муфта упругая втулочно-пальцевая (МУВП) ГОСТ 21424–93 (для заданий 

2.3 и 2.5). 
 
 
 



  
30 

7.2. Радиальные реакции опор от сил в зацеплении 
 
7.2.1 Расчетная схема для задания 2.1 выполнена на основании схемы при-

вода по рис. 7.1, a  и должна соответствовать схеме на рис. 7.1, б. 
По конструктивной схеме № 1 цилиндрического зубчатого редуктора опре-

деляем плечи сил для расчетной схемы входного вала, при этом считаем, что ре-
акции опор проходят по оси симметрии шарикоподшипников. 

Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 
( ) 11м1 22 bАУВl +++=  ,                                                                                     (7.1) 

где ( )1В  – ширина кольца подшипника на входном валу (см. раздел 6.1.2); 
мУ  – ширина мазеудерживающего кольца (см. раздел 6.4, примечание к 

1втl ); 
1А – торцовый зазор между зубьями шестерни и боковыми стенками 

корпуса (см. раздел 6.1.1); 
1b – ширина зубчатого венца шестерни (там же). 

1l – расстояние между опорой 2 (ближней к законцовке вала) и точкой при-
ложения сил в зацеплении (посредине зубчатого венца шестерни): 

ll 5,01 =  – для симметричного расположения опор относительно точки 
приложения сил.  

Равновесие сил и моментов в вертикальной плоскости (YOZ ): 

( ) 0lRllFM r =⋅+−⋅−=∑ В 211 ; 
l
llFR r
1

В 2
−⋅= .                                                 (7.2) 

0lRlFM r =⋅−⋅=∑ В 112 ; 
l
lFR r
1

В ⋅= 1 .                                                              (7.3) 

Проверка: 0В2В1 =−+−=∑   RFRY r .                                                                (7.4) 
Равновесие  сил и моментов  в горизонталҗной  плоскости ( XOZ ): 

( ) 0Г 211 =⋅−−⋅=∑ lRllFM t ;   
l
llFR t
1

2Г
−⋅= .                                                  (7.5) 

0Г112 =⋅+⋅−=∑ lRlFM t  ;       
l
lFR t
1

Г1 ⋅= .                                                       (7.6) 

Проверка: 0Г2Г1 =−+−=∑   RFRX t .                                                            (7.7) 
Суммарные реакции опор см. в разделе 7.4. 
 

 7.2.2. Расчетная схема для задания 2.3 выполнена на основании схемы при-
вода по рис. 7.2, a  и должна  соответствовать  схеме на рис. 7.2, б. 
 По конструктивной схеме №3 одноступенчатого червячного редуктора опре-
деляем плечи сил  для расчетной схемы входного вала. Точка приложения сил в 
червячной паре находится в полюсе зацепления. Длина нарезанной части червяка 
( 1b ) расположена симметрично относительно полюса. Для опоры 2 (ближайшей к 
законцовке вала) принимаем, что опорная реакция расположена в плоскости  со-
прикосновения роликоподшипников. Для опоры 1 опорная реакция проходит по 
оси симметрии радиального однорядного шарикоподшипника. 
 Расстояние между опорой 2 и точкой приложения сил в зацеплении, мм: 
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 ( ) ( )11121 ТКl ++= δ ,                                                                                             (7.8) 
где   2К – расстояние от плоскости симметрии червячной передачи до торцо-

вой поверхности прилива на корпусе для правого подшипникового узла 
(см. раздел 6.2.2); 
( )11δ – толщина буртика стакана для упора подшипников правой опоры 
(конструкцию стакана – см. там же); 
( )1Т – параметр роликоподшипника правой опоры (там же). 

 Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 

 ( ) ( )
2

'
1

1121
BКll +++= δ ,                                                                                    (7.9) 

где   ( ) 1
'В  – параметр шарикоподшипника левой опоры (см. раздел 6.2.2); 

остальные параметры – см. выше. 
 Равновесие сил и моментов в вертикальной плоскости (YOZ ): 

 ( ) 00,5;0 В21111 =−⋅⋅+−⋅=∑  RdFllFМ ar ; ( )
l

dFllFR ar 111
В2

0,5 ⋅⋅+−= .      (7.10) 

 00,5;0 В11112 =⋅+⋅⋅+⋅−=∑ lRdFlFМ ar   ;    
l

dFlFR ar 111
В 1

0,5 ⋅⋅−⋅= .          (7.11) 

Примечание. Отрицательный знак реакции В 1R  означает, что 
действительное направление вектора В 1R  противоположно пред-
варительно заданному. В этом случае расчетную схему вала ме-
нять не следует, а отрицательный знак учесть при определении 
суммарной нагрузки на подшипник опоры 1 в разделе 7.4. 

 Проверка: 0В2В1 =+−=∑   RFRY r .                                                               (7.12) 
 Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

 ( ) 0;0 Г211 =⋅−−⋅=∑ lRllFМ t           ;        
l
llFR t
1

1Г2
−⋅= .                             (7.13) 

 0;0 11Г12 =⋅−⋅=∑ lFlRМ t          ;             
l
lFR t
1

1Г 1 ⋅= .                                 (7.14) 

 Проверка: 0Г21Г1 =−+−=∑   RFRX t .                                                           (7.15) 
 Реакции опор от сил в зацеплении: 
 2

Г 1
2
В 11 RRR += ; 2

Г 2
2
В 22 RRR += .                                                  (7.16) 

Суммарные реакции опор см. в разделе 7.4. 
 

 7.2.3. Расчетная схема для задания 2.5 выполнена на основании схемы при-
вода по рис. 7.3, a  и должна соответствовать  схеме  на рис. 7.3, б.  
 По конструктивной схеме №1 цилиндрического зубчатого редуктора опре-
деляем плечи сил для расчетной схемы входного вала, при этом считаем, что ре-
акции опор проходят по оси симметрии шарикоподшипников. 
 Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 
 ( ) 11м11 22 bАУВl +++= .                                                                                   (7.17) 

Расшифровку параметров – см. раздел 7.2.1. 
 ll 5,01 = . 
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Равновесие сил и моментов в вертикальной  плоскости (YOZ ): 

( ) 0;0 В21 1 =⋅−−⋅=∑ lRll FМ r          ;    
l
llFR r
1

В 2
−⋅= .                                (7.18) 

0;0 В112 =⋅+⋅−=∑ lRlF М r          ;       
l
lFR 1

r1 ⋅=Вер .                                  (7.19) 

Проверка: 0В2В1 =−+−=∑   RFRY r .                                                             (7.20) 
 Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

 ( ) 0;0 Г211 =⋅+−⋅−=∑ lRllFМ t        ;    
l
llFR t
1

Г 2
−⋅= .                                   (7.21) 

0;0 Г 112 =⋅−⋅=∑ lRl FМ t        ;           
l
lFR t
1

Г 1 ⋅= .                                       (7.22) 

Проверка: 0Г2Г1 =−+−=∑   X RFR t .                                                               (7.23) 
Реакции опор от сил в зацеплении: 

2
Г1

2
В 11  RRR += ; 2

Г 2
2
В22  RRR  += .                                                         (7.24) 

Суммарные реакции опор см. в разделе 7.4. 
 

7.2.4. Расчетная схема для задания 2.8 выполнена на основании схемы 
привода по рис. 7.4, a  и должна  соответствовать  схеме  на рис. 7.4, б. 

По конструктивной схеме №1 цилиндрического зубчатого редуктора с косо-
зубыми колесами определяем плечи сил для расчетной схемы входного вала. В 
опорах 1 и 2 установлены радиально-упорные шарикоподшипники по схеме 
«враспор», поэтому точки приложения опорных реакций смещены от наружных 
торцов подшипников на величину a  внутрь  схемы. 

Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 
( ) abАУВl 2222 11м1 −+++= ,                                                                          (7.25) 

где ( )1В  – ширина кольца подшипника на входном валу (см. раздел 6.1.2); 

мУ – ширина мазеудерживающего кольца (см. раздел 6.4, примечание к 
1втl ); 

1А – торцовый зазор (см. раздел 6.1.1); 
1b – ширина зубчатого венца шестерни (там же); 

a – смещение точки приложения опорной реакции от торца радиально-
упорного шарикоподшипника (см. 1, рис. 7.1), мм: 

 ( ) ( )[ ]αtg5,05,0 11 ⋅++= ДdВа ,                                                                (7.26) 
где ( )1Дd +  – сумма значений внутреннего и наружного диаметров подшипника 
входного вала (см. раздел 6.1.2); 

α – угол контакта радиально-упорного шарикоподшипника (там же). 
Примечание. Значение а округляем в меньшую сторону до це-
лого числа или величины кратной 0,5 мм. Например:  
1) а = 0,5 ( )[ ] 19,222662300,516 =++ otg ; принимаем а =19 мм;  
2) а = 0,5 ( )[ ] 31,7326110600,522 =++ otg ; принимаем а =31,5 
мм. 

1l – расстояние между опорой 2 (ближней к законцовке вала) и точкой при-
ложения сил в зацеплении (посредине зубчатого венца шестерни): 
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 ll 5,01 = – для симметричного расположения опор относительно точки 
приложения сил. 

Равновесие сил и моментов в вертикальной плоскости (YOZ ): 
( ) 00,5;0 В 2111 =⋅+⋅⋅−−⋅−=∑ lRdFllF М ar        ; 

                ( )
l

dFllFR ar 11
В 2

0,5 ⋅⋅+−
= .                                                            (7.27) 

 
00,5;0 В1112 =⋅−⋅⋅+⋅=∑ lRdFl FМ ar          ; 

  
l

dFlFR ar 11
В 1

0,5 ⋅⋅−⋅= .                                                             (7.28) 

Примечание. Отрицательный знак реакции В 1R  означает, что дей-
ствительное направление вектора В 1R  противоположно предва-
рительно заданному. В этом случае расчетную схему вала менять 
не следует, а отрицательный знак учесть при определении сум-
марной нагрузки на подшипник опоры 1 в разделе 7.4. 

 Проверка: 0В2В1 =−+−=∑   RFRY r .                                                             (7.29) 
 Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

 ( ) 0;0 Г211 =⋅+−⋅−=∑ lRllFМ t         
l
llFR t
1

Г2
−⋅= .                                      (7.30)               

         0;0 Г112 =⋅−⋅=∑ lRl FМ t       
l
lFR t
1

Г1 ⋅= .                                                     (7.31) 

         Проверка: 0Г2Г1 =+−=∑   RFRX t .                                                               (7.32) 
         Суммарные реакции опор см. в разделе 7.4. 
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7.3. Радиальные реакции опор от действия силы на консольной закон-
цовке вала 

 
7.3.1 Плечо радиальной консольной силы Fк 
 
а) При установке на входном валу соединительной муфты МУВП (см. рис. 

7.2, a  для задания 2.3 и рис. 7.3, a  для задания 2.5) плечо 2l  консольной силы 
кF определяется как расстояние от опоры 2 до конца консольной законцовки вала: 

•  для задания 2.3 по конструктивной схеме № 3, мм: 
( ) ( ) ( ) ( )1112 8...12 lHlTl вт ++++= ,                                                                    (7.33) 

где ( )1T  – параметр роликоподшипника правой опоры вала (см. раздел 6.2.2); 
втl – длина распорной втулки между подшипником и крышкой подшип-
никового узла: 

втl  = 10 мм для  1,5М45рез ×≤d ; втl = 12 мм для 1,5М48рез ×≥d  
( резd – см. раздел 6.2.2); 

( )1H  – высота крышки подшипникового узла поз.1 (см. раздел 6.3); 
( )12...8  мм – конструктивный размер выхода участка вала диаметром 
манd  за пределы крышки подшипникового узла. Рекомендуется прини-

мать таким, чтобы значение 2l  получилось целым числом; 
( )1l  – полная длина законцовки входного вала (см. раздел 6.2.2 параметр l 

рис. 6.1, а или 6.2); 
• для задания 2.5 по конструктивной схеме № 1, мм: 

( ) ( ) ( ) ( )111
1

2 8...12
2

lHlВl вт ++++= ,                                                                   (7.34) 

где ( )1В – ширина кольца радиального однорядного шарикоподшипника (см. раз-
дел 6.1.2); 

1втl – длина распорной втулки между подшипником и крышкой подшип-
никового узла (см. раздел 6.4, а); 
( )1H , ( )12...8 мм – расшифровку параметров – см. выше, 7.3.1, а; 
( )1l   – полная длина законцовки входного вала (см. раздел 6.1.2 параметр 

l рис. 6.1, а или 6.2); 
б) При установке на входном валу ведомого шкива клиноременной передачи 

плечо 2l  консольной силы кF определяется как расстояние от опоры 2 до середи-
ны консольной законцовки вала:  

• для задания 2.1 по конструктивной схеме №1, мм: 
( ) ( ) ( ) ( )

2
8...12

2
1

11
1

2
lHlВl вт ++++=                                                                    (7.35) 

(расшифровку параметров – см. выше, для задания 2.5); 
• для задания 2.8 по конструктивной схеме №1, мм: 

 ( ) ( ) ( )
2

8...12 1
112

lHlal вт ++++= ,                                                                      (7.36) 
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где a – смещение точки приложения опорной реакции от торца радиально-
упорного шарикоподшипника (см. раздел 7.2.4). 

Расшифровку остальных параметров – см. выше, 7.3.1, а . 
 

 7.3.2 Определение радиальной консольной силы Fк  
 

а) При установке на входном валу соединительной муфты МУВП (для зада-
ний 2.3 и 2.5), Н: 

 ∆⋅= рCFк ;          3
н610 ТCр ⋅= ,                                                                     (7.37) 

где нТ   и ∆ – номинальный крутящий момент муфты и допускаемое радиальное 
смещение валов по таблице 6.1 в зависимости от диаметра 1d  вала электродвига-
теля (см. раздел 1.1, глава 1, часть 1). 
 Значение кF  округляем в большую сторону до целого числа. 
 б) При установке на входном валу ведомого шкива клиноременной передачи 
(для заданий 2.1 и 2.8), Н: 
 ∑= rFFк  (см. раздел 5.8, глава 5, часть 1).                                                     (7.38) 
 
 7.3.3 Реакции опор от силы Fк   
 
 а) При установке на входном валу муфты МУВП: расчетная схема по рис. 
7.2, в  для задания 2.3 и по рис. 7.3, в для задания 2.5. 

Реакции от силы Fк: 

 ( ) lRllFМ ⋅−+⋅=∑ к22к1         ;0 ; 
l
llFR 2

к2к
+⋅= ;                                            (7.39) 

 lRl FМ ⋅−⋅=∑ 1к2к2         ;0 ;        
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                               (7.40) 

 Проверка: 01к2кк =−+− RRF .                                                                        (7.41) 
В дальнейших расчетах направления векторов реакций опор от действия кон-

сольной силы условно принимаем совпадающими с направлениями векторов ре-
акций от сил в зацеплении. 

 б) При установке на входном валу ведомого шкива клиноременной переда-
чи: расчетная схема по рис. 7.1, в для задания 2.1 и по рис. 7.4, в для задания 2.8: 

• для задания 2.1 направление консольной силы кF  противоположно на-
правлению радиальной силы на шестерне rF . 

Реакции от силы Fк: 

 ( ) 0        ;0 к22к1
=⋅−+⋅=∑ lRllFМ ; 

l
llFR 2

к2к
+⋅= ;                                       (7.42) 

 lRl FМ ⋅−⋅=∑ 1к2к2         ;0 ;             
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                           (7.43) 

 Проверка: 01к2кк =−+− RRF .                                                                        (7.44) 
• для задания 2.8 направление консольной силы кF совпадает с направлени-

ем радиальной силы на шестерне rF . 
Реакции от силы Fк: 
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 ( ) 0        ;0 к22к1 =⋅++⋅−=∑ lRllFМ ;    
l
llFR 2

к2к
+⋅= ;                                (7.45) 

 0  ;0 1к2к2       =⋅+⋅−=∑ lRlFМ  ;      
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                         (7.46) 

 Проверка: 01к2кк =+− RRF .                                                                           (7.47) 
 
 7.4. Реакции опор для расчета подшипников: 
 
 Суммарные реакции опор: 

•  для задания 2.1:  
 ( ) ( )2Г 1

2
1кВ 1max1 RRRFr −+−−= ; ( ) ( )2Г 2

2
2кВ 2max2 RRRFr −++−= ;            (7.48) 

 внешняя осевая сила 0maxА =F ; 
• для задания 2.3:  

1к1max1 RRFr += ; 2к2max2 RRFr += ; внешняя осевая сила 1maxA aFF = ;          (7.49) 
• для задания 2.5: 

 1к1max1 RRFr += ;  2к2max2 RRFr += ; внешняя осевая сила 0maxA =F ;            (7.50) 
• для задания 2.8: 

 ( ) 2
Г 1

2
1кВ1max1 RRRFr ++−=  ; ( ) 2

Г 2
2

2кВ2max2 RRRFr +−−=  ;                          (7.51) 
 внешняя осевая сила aFF =maxA .                                                                                                        

Примечание.  Силы 1aF  для червячной передачи и aF  для косо-
зубой зубчатой передачи см. в разделе 7.1. 

 
 7.5. Эквивалентные нагрузки на подшипники: 
 
 max1E1 rr FKF ⋅= ; max2E2 rr FKF ⋅= ;                                                                     (7.52) 
 maxAEA FKF ⋅=  (для заданий 2.3 и 2.8); 
 0A =F  (для заданий 2.1 и 2.5), где 

0,63E =K  – коэффициент эквивалентности для типового режима нагру-
жения II (см. 1, стр. 116 [118]). 

 Для задания 2.3 по конструктивной схеме №3 в опоре 1 установлен радиаль-
ный однорядный шарикоподшипник, который не воспринимает осевую нагрузку. 
Фиксирующей опорой вала является опора 2, в которой установлено два симмет-
рично расположенных конических роликоподшипника. Так как при  сборке  узла 
подшипники специально не подбирают и не подгоняют, а при необходимости они 
могут быть заменены независимо друг от друга, то можно предположить, что 
только один подшипник будет воспринимать всю нагрузку, приходящуюся на 
опору. Принимаем A21 ,0 FFF aa == . 
 Для задания 2.8 по конструктивной схеме №1 применены радиально-
упорные шарикоподшипники,  которые установлены по схеме «враспор», при 
этом внешняя осевая нагрузка направлена в сторону опоры 2. Поэтому 

A21 ,0 FFF aa == . 
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 Дальнейший расчет выполняется для более нагруженного подшипника опо-
ры 2 для заданий 2.3, 2.5, 2.8 и опоры 1 для задания 2.1. 
 
 7.6. Эквивалентная динамическая радиальная нагрузка 
 
 Расчетная формула записывается в виде, Н: 
 ( ) ТБ KKFYFXVP arr ⋅⋅⋅+⋅⋅= ,                                                                        (7.53)  

где  V  – коэффициент вращения кольца: 
 1=V  при вращении внутреннего кольца подшипника; 
 YX и  – коэффициенты радиальной ( )rF  и осевой )( aF  нагрузок: 

• 1=X  и 0=Y – для радиальных однорядных шарикоподшипников (за-
дания 2.1 и 2.5, прямозубая зубчатая передача); 

• 41,0=X  и 87,0=Y  – для радиально-упорных шарикоподшипников с 
углом контакта 026=α (задание 2.8, косозубая зубчатая передача) в 
случае, если отношение e

FV
F

r

a >
⋅

,где 68,0=e – коэффициент осевого на-

гружения. Если же e
FV

F
r

a ≤
⋅

, то 1=X  и 0=Y ; 

Примечание. Для радиально-упорных шарикоподшипников с 
o12=α коэффициент осевого нагружения e определяется по фор-

муле: 
0,17

0
0,41 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅=

or

a

C
F

fe ,                                                                                       (7.54) 

где 0f – коэффициент, зависящий от геометрии деталей подшип-
ника. Находят по таблице 7.3 (1, стр. 112 [114]) в зависимости от 

отношения 
ср

12cos
D

Dш
o⋅

, где шD – диаметр шарика,  

2ср
DdD +

= – средний диаметр подшипника  

(d, D  и шD  – см. раздел 6.1.2); 

orC – статическая радиальная грузоподъемность подшипника 
(там же); 

aF – осевая сила в зубчатом зацеплении (см. раздел 7.1). 

• для конического роликоподшипника коэффициент осевого нагруже-
ния e  и коэффициент осевой нагрузки Y  выписываем из данных вы-
бранного ранее подшипника (см. раздел 6.2.2) и находим отношение 

r

a

FV
F
⋅

. В случае, если  e
FV

F
r

a >
⋅

, то принимаем: 4,0=X  и Y  – см. выше. 

Если  e
FV

F
r

a <
⋅

, то 1=X , 0=Y ; 

БK  – коэффициент динамичности нагрузки: 
4,1Б =K  для редукторов всех типов при характере нагрузки – кратковре-

менные перегрузки до 150% номинальной нагрузки (см. 1, табл. 7.6); 
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ТK – температурный коэффициент: 
1K =Т  при  C100  раб

o<t  (см. 1, стр. 115 [117]). 
– Для задания 2.1: 

 ТБ11 KKFP rr ⋅⋅= ; 
 – Для задания 2.3: 
 ( ) TБ222 KKFYFXP arr ⋅⋅⋅+⋅= ; 
 TБ11 KKFP rr ⋅⋅= . 
 – Для задания 2.5: 
 TБ22 KKFP rr ⋅⋅=  
 – Для задания 2.8: 
 T222 Б)( KKFYFXP arr ⋅⋅⋅+⋅= . 
 

7.7. Расчетный скорректированный ресурс 
 
Формула в общем виде: 

h
r

r
ah L

nP
CaaL ≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛

1

6к

23110 60
10 ,                                                                      (7.55) 

где 1a  – коэффициент, корректирующий ресурс в зависимости от надежно-
сти: 

11 =a  при заданной вероятности безотказной работы 90% (см. 1, 
табл. 7.7); 

23a  – коэффициент, корректирующий ресурс в зависимости от особых 
свойств подшипника (см. 1, стр. 117 [119]). Для обычных условий: 

7,0...6,023 =a  для конических роликоподшипников; 
8,0...7,023 =a  для шарикоподшипников; 

rС  – динамическая грузоподъемность подшипника, Н (см. раздел 6.1.2 
для заданий 2.1, 2.5 и 2.8, раздел 6.2.2 для задания 2,3); 

rP  – эквивалентная динамическая радиальная нагрузка, Н (см. раздел 
7.6) 

1n  – частота вращения входного вала, об/мин  (см. раздел 7.1); 
к – показатель степени (см. 1 стр. 117 [119]): 

3к =  для шарикоподшипников; 
10/3к =  для роликоподшипников; 
ч 7665=hL  – заданный ресурс работы привода (см. раздел 2.2, глава 2, 

часть 1 для зубчатой передачи и раздел 3.2, глава 3, часть 1 для червяч-
ной передачи). 

 Для задания 2.1 определяем расчетный скорректированный ресурс для под-
шипника опоры 1: 

 ч 7665
60
10

1

63

1
231110 =≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
h

r

r
ah L

nP
CaaL . 
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 Для заданий 2.5 и 2.8 определяем расчетный скорректированный ресурс для 
подшипника опоры 2: 

 ч. 7665
60
10

1

63

2
231210 =≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
h

r

r
ah L

nP
CaaL  

 Для задания 2.3 расчетный скорректированный ресурс определяем для 
подшипников обеих опор 1 и 2: 

 ч 7665
60
10

1

63

1

1
231110 =≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
h

r

r
ah L

nP
CaaL ; 

 ч 7665
60
10

1

610/3

2

2
231210 =≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
h

r

r
ah L

nP
CaaL . 

 
 7.8 Проверка выполнения условия rr CP ⋅< 5,0max                                     (7.56) 
 
 С этой целью для подшипников определяется эквивалентная динамическая 
радиальная нагрузка при наибольших значениях заданных сил переменного ре-
жима нагружения. 
 – Для задания 2.1: 
 TБmax1max1 KKFP rr ⋅⋅= . 
 – Для задания 2.5: 
 TБmax2max2 KKFP rr ⋅⋅=  
 – Для задания 2.3: 
 TБmaxAmax2max2 )( KKFYFXP rr ⋅⋅⋅+⋅= ; 
 Tmax1max1 Б KKFP rr ⋅⋅= . 
 – Для задания 2.8: 
 TБmaxAmax2max2 ) KKFYF(XP rr ⋅⋅⋅+⋅= . 
 Здесь max2rF , max1rF  и maxAF  см. в разделе 7.4, значения коэффициентов X и Y  
см. в разделе 7.6. 
 При выполнении условий hah LL ≥10  и rr CP ⋅< 5,0max  предварительно выбран-
ные подшипники считаются пригодными. 

Примечание. При невыполнении одного из условий необходимо 
перейти на подшипник следующей серии (например, применить 
вместо легкой среднюю серию) или на следующий типоразмер 
подшипника. Кроме того, для сдвоенных роликоподшипников 
(задание 2.3, конструктивная схема №3) допускается вместо 

rС одного подшипника применять rr СС ⋅= 1,714сум при условии, 
что два подшипника будут специально подбираться и подгонять-
ся, в результате чего два подшипника будут работать как один 
узел (т.е. двухрядный подшипник). 
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ГЛАВА 8. ОПРЕДЕЛЕНИЕ СИЛ, НАГРУЖАЮЩИХ 
ПОДШИПНИКИ ВЫХОДНОГО ВАЛА 
 

8.1. Условия работы выходного вала 
 
Подшипники качения для опор выходного вала – см. раздел 6.1.3 для заданий 

2.1,2.5 и 2.8 и раздел 6.2.3 для задания 2.3. 
Частота вращения =2n  об/мин (см. раздел 1.3, глава 1, часть 1: 22 nn ⇒  для 

заданий 2.3 и 2.5; 32 nn ⇒  для заданий 2.1 и 2.8). 
Вероятность безотказной работы, требуемый ресурс, режим нагружения, ус-

ловия эксплуатации подшипников аналогичны входному валу. 
Вал выполнен из стали 40Х ГОСТ 4543 – 71 и подвергается термообработке: 

улучшение, твердость 269…302 НВ.  
Делительный диаметр зубчатого колеса (для заданий 2.1, 2.5 и 2.8), червяч-

ного колеса (для задания 2.3): 2d =    мм, (см. раздел 6.1.1 и 6.2.1 соответственно). 
Максимальный (из длительно действующих) момент =2Т      мН ⋅ (см. раздел 

1.3, глава 1, часть 1: 22 ТТ ⇒  для заданий 2.3 и 2.5; 32 ТТ ⇒  для задания 2.1 и 
32 ТТ ′⇒ для задания 2.8). 

Силы в зацеплении при передаче максимального момента:  
а) зубчатая передача (задания 2.1, 2.5, 2.8): 

 окружная сила       tF   =     H;  
                    радиальная сила rF =     H; 
                    осевая сила          aF =     Н (только для косозубой передачи, см.  раздел 

2.13, глава 2,  часть 1); 
б) червячная передача (задание 2.3): 

   окружная сила на колесе   2tF =      Н; 
    осевая сила на колесе        2aF  =      Н; 

  радиальная сила                 rF =       Н    (см. раздел 3.8, глава 3,  часть 1). 
Вращающий момент от зубчатого (червячного) колеса передается выходному 

валу с помощью шпоночного соединения. Диаметр вала под зубчатое (червячное) 
колесо: =кd  мм (см. раздел 6.1.3 для зубчатой и 6.2.3 для червячной передач). 

На законцовке выходного вала устанавливается: 
1) звездочка конвейера (для задания 2.1); 
2) ведущая звездочка цепной передачи (для заданий 2.3 и 2.5); 
3) муфта кулачково-дисковая (МКД) ГОСТ 20720 – 93 (для задания 2.8). 

 
8.2. Радиальные реакции опор от сил в зацеплении 
 
8.2.1 Расчетная схема для задания 2.1 выполнена на основании схемы при-

вода рис. 7.1, a  и должна соответствовать схеме на рис. 7.1, г. 
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По конструктивной схеме № 1 цилиндрического зубчатого редуктора опре-
деляем плечи сил для расчетной схемы выходного вала, при этом считаем, что ре-
акции опор проходят по оси симметрии шарикоподшипников. 

Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 
( ) 22м2 22 bАУВl +++= ,                                                                                     (8.1) 

где ( )2В  – ширина кольца подшипника на выходном валу (см. раздел 6.1.3); 
мУ – ширина мазеудерживающего кольца (см. раздел 6.4); 
2А  – торцовый зазор между зубьями колеса и внутренними поверхно-

стями боковых стенок корпуса (см. раздел 6.1.1); 
2b – ширина зубчатого венца колеса (там же). 

1l  – расстояние между опорой 2 (ближней к законцовке вала) и точкой при-
ложения сил в зацеплении (посредине зубчатого венца колеса): 

ll 5,01 =  – для симметричного расположения опор относительно точки 
приложения сил. 

 Равновесие сил и моментов в вертикальной плоскости (YOZ ): 

( ) 0;0 В211 =⋅+−⋅−=∑ lRllFМ r            
l
llFR r
1

В2
−⋅= .                                     (8.2) 

0;0 В 112 =⋅−⋅=∑ lRl FМ r               
l
lFR r
1

В1 ⋅=                                              (8.3) 

Проверка: 0В2В1 =++−=∑   RRFY r .                                                                (8.4) 
Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

( ) 0;0 Г 211 =⋅−−⋅=∑ lRllFМ t               
l
llFR t
1

Г2
−⋅= .                                   (8.5) 

0;0 Г 112 =⋅+⋅−=∑ lRlF М t               
l
lFR t
1

Г 1 ⋅= .                                          (8.6) 

Проверка: 0Г2Г1 =++−=∑   RRFX t .                                                               (8.7) 
Суммарные реакции опор см. в разделе 8.4. 

 
8.2.2 Расчетная схема для задания 2.3 выполнена на основании схемы при-

вода по рис.7.2, a  и должна соответствовать схеме на рис. 7.2, г. 
По конструктивной схеме № 3 одноступенчатого червячного редуктора оп-

ределяем плечи сил для расчетной схемы выходного вала. Точка приложения сил 
в червячной паре находится в полюсе зацепления, т.е. на расстоянии половины 
делительного диаметра червячного колеса от оси. В опорах 1 и 2 установлены ко-
нические роликоподшипники по схеме «враспор», поэтому точки приложения 
опорных реакций смещены от наружных торцов подшипников на величину a  
внутрь схемы.  

Расстояние между опорами 1 и 2: 
( ) aТlll ст 222 2Б2 −++= ,                                                                                    (8.8) 

где стl – длина ступицы червячного колеса (см. раздел 6.2.3); 
Б2l   – длина буртика на выходном валу для упора червячного колеса [см. 
раздел 6.4, б, формула (6.37)]. 
( )2Т  – параметр роликоподшипника выходного вала (см. раздел 6.2.3); 
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a – смещение точки приложения опорной реакции от торца конического 
роликоподшипника (см. 1, рис. 7.1), мм: 

( ) ( ) ⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ ++=

3
5,0 22

еДdТа ,                                                                           (8.9) 

где ( )2Дd + – сумма значений внутреннего и наружного диаметров подшипника 
выходного вала (см. раздел 6.2.3); 

е  – параметр роликоподшипника (там же). 
Примечание. Значение а  округляем в меньшую сторону до цело-
го числа или величины, кратной 0,5 мм. Например:  

1) ( ) 19,17
3

0,48545210,5 =⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ ⋅++=а ; принимаем а =19мм;  

2) ( ) 24,83
3

0,412065250,5 =⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ ⋅++=а ; принимаем а =24,5мм. 

1l – расстояние между опорой 2 (ближней к законцовке вала) и точкой прило-
жения сил в зацеплении (посредине зубчатого венца червячного колеса): 

 ll 5,01 = – для симметричного расположения опор относительно точки 
приложения сил. 

Равновесие сил и моментов в вертикальной плоскости (YOZ ): 
( ) 00,5;0 В22211 =⋅+⋅⋅−−⋅−=∑ lRdFllFМ ar         ; 

    ( )
l

dFllFR ar 221
В2

0,5 ⋅⋅+−= .                                                          (8.10) 

00,5;0 В12212 =⋅−⋅⋅−⋅=∑ lRdFl FМ ar          ; 

       
l

dFlFR ar 22
1В

0,51 ⋅⋅−⋅= .                                                                (8.11) 

Примечание. Отрицательный знак реакции В 1R  означает, что дей-
ствительное направление вектора В 1R  противоположно предва-
рительно заданному. В   этом случае расчетную схему вала ме-
нять не следует, а отрицательный знак учесть при определении 
суммарной нагрузки на подшипник опоры 1 в разделе 8.4. 

Проверка: 0В2В1 =++−=∑   RRFY r .  
Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

( ) 0;0 Г2121 =⋅+−⋅−=∑ lRllFМ t          ;   
l
llFR t
1

2Г2
−⋅= .                               (8.12) 

0;0 Г 1122 =⋅−⋅=∑ lRl FМ t        ;         
l
lFR t
1

2Г1 ⋅= .                                     (8.13) 

Проверка: 0Г2Г12 =++−=∑   RRFX t .                                                             (8.14) 
         Суммарные реакции опор см. в разделе 8.4. 

  
8.2.3. Расчетная схема для задания 2.5 выполнена на основании схемы при-

вода по рис. 7.3, a  и должна соответствовать схеме на рис. 7.3, г. 
 По конструктивной схеме №1 цилиндрического зубчатого редуктора опреде-

ляем плечи сил для расчетной схемы выходного вала, при этом считаем, что реак-
ции опор проходят по оси симметрии шарикоподшипников. 
 Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 
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 ( ) 22м22 22 bАУВl +++=                                                                                    (8.15)  
расшифровку параметров – см. раздел 8.2.1. 

 ll 5,01 = – для симметричного расположения опор относительно точки 
приложения сил. 

 Равновесие сил и моментов в вертикальной  плоскости (YOZ ): 

 ( ) 0;0 В211 =⋅−−⋅=∑ lRllFМ r         ;     
l
llFR r
1

В 2
−⋅= .                                  (8.16) 

 0;0 В 112 =⋅+⋅−=∑ lRlF М r        ;     
l
lFR r
1

В1 ⋅= .                                       (8.17) 

 Проверка: 0В2В1 =++−=∑   RRFY r .                                                              (8.18) 
 Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

 ( ) 0;0 Г211 =⋅+−⋅−=∑ lRllFМ t        ;   
l
llFR t
1

Г2
−⋅= .                                   (8.19) 

 0;0 Г112 =⋅−⋅=∑ lRl FМ t          ;          
l
lFR t
1

Г1 ⋅= .                                       (8.20) 

 Проверка: 0Г2Г 1 =++−=∑  RRFX t .                                                              (8.21) 
 Суммарные реакции опор см. в разделе 8.4. 
  

8.2.4. Расчетная схема для задания 2.8 выполнена на основании схемы 
привода по рис. 7.4, a  и должна соответствовать схеме на рис 7.4, г. 

По конструктивной схеме №1 цилиндрического зубчатого редуктора с косо-
зубыми колесами определяем плечи сил для расчетной схемы выходного вала. В 
опорах 1 и 2 установлены радиально-упорные шарикоподшипники по схеме 
«враспор», поэтому точки приложения опорных реакций смещены от наружных 
торцов подшипников на величину а  внутрь схемы. 

 Расстояние между опорами 1 и 2, мм: 
 abAУBl 222)(2 22м2 −+++= ,                                                                      (8.22) 

где а – смещение точки приложения опорной реакции от торца радиально-
упорного шарикоподшипника (см. 1, рис. 7.1), мм: 

( ) ( )[ ]tgαДdBa ⋅++= 22 5,05,0 ,                                                                  (8.23) 
где 2)( Дd +  – сумма значений внутреннего и наружного диаметров подшипника 
выходного вала (см. раздел 6.1.3); 

α – угол контакта радиально-упорного шарикоподшипника. 
Примечание.  Значение а  округляем в меньшую сторону до це-
лого числа или величины, кратной 0,5 мм. Пример см. в приме-
чании раздела 7.2.4. 

 Расшифровку остальных параметров – см. раздел 8.2.1. 
 ll 5,01 = – для симметричного расположения опор относительно точки 

приложения сил. 
 Равновесие сил и моментов в вертикальной плоскости (YOZ ): 

       ( ) 00,5;0 В 2211 =⋅+⋅⋅−−⋅−=∑ lRdFllFМ ar ; ( )
l

dFllFR ar 21
В 2

0,5 ⋅⋅+−= .   (8.24) 

 00,5;0 В1212 =⋅−⋅⋅−⋅=∑ lRdFlFМ ar   ;        
l

dFlFR ar 2
В1

0,51 ⋅⋅−⋅= .         (8.25) 
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Примечание.  Отрицательный знак реакции В1 R  означает, что 
действительное направление вектора В1 R  противоположно пред-
варительно заданному. В этом случае расчетную схему вала ме-
нять не следует, а отрицательный знак учесть при определении 
суммарной нагрузки на подшипник опоры 1 в разделе 8.4. 

 Проверка: 0В2В1 =++−=∑   RRFY r .                                                              (8.26) 
Равновесие сил и моментов в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

 ( ) 0;0 Г211 =⋅+−⋅−=∑ lRllFМ t         ;      
l
llFR t
1

Г2
−⋅= .                               (8.27) 

 0;0 Г112 =⋅−⋅=∑ lRl FМ t          ;              
l
lFR t
1

Г1 ⋅= .                                   (8.28) 

 Проверка: 0Г 2Г1 =−−=∑ RRFX t  .                                                                 (8.29) 
 Реакции опор от сил в зацеплении: 
 2

Г1
2
В11   RRR += ; 2

Г2
2
В22   RRR += .                                                          (8.30) 

Суммарные реакции опор см. в разделе 8.4. 
  

8.3. Радиальные реакции опор от действия силы на консольной    закон-
цовке вала 

 
8.3.1. Плечо радиальной консольной силы Fк 
 
а) При установке на выходном валу звездочки конвейера или ведущей звез-

дочки цепной передачи (см. рис. 7.1, a  для задания 2.1, рис. 7.2, a  для задания 
2.3, рис. 7.3, a  для задания 2.5) плечо 2l  консольной силы кF определяется как 
расстояние от опоры 2 до середины консольной законцовки вала: 

• для заданий 2.1 и 2.5 по конструктивной схеме №1, мм: 

 ( ) ( )
2

)12...8()(
2

2
2

2
2

lHBl +++= ,                                                                       (8.31) 

где ( )2B  – ширина кольца подшипника на выходном валу (см. раздел 6.1.3); 
2)(H  – высота крышки подшипникового узла поз. 3 (см. раздел 6.3); 

)12...8( мм – конструктивный размер выхода участка вала диаметром 
салd  за пределы крышки подшипникового узла. Рекомендуется прини-

мать таким, чтобы значение 2l  получилось целым числом; 
2)(l  – полная длина законцовки выходного вала (см. раздел 6.1.3, пара-

метр l  на рис. 6.1, а или 6.2); 
• для задания 2.3 по конструктивной схеме №3, мм: 

 ( )
2

)12...8()( 2
22

lHal +++= ,                                                                            (8.32) 

где  a – см. раздел 8.2.2; 
 расшифровку остальных параметров см. выше. 
        б) При установке на выходном валу муфты МКД (см. рис. 7.4, a  для задания 
2.8) плечо 2l  консольной силы кF  определяется как расстояние от опоры 2 до 
конца консольной законцовки вала, мм: 
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 222 )()12...8()( lHal +++= ,                                                                            (8.33) 
где a – см. раздел 8.2.4; 
 расшифровку остальных параметров см. в разделе 8.3.1, а.  
  
         8.3.2 Определение радиальной консольной силы Fк 
 
        а) При установке на законцовке выходного вала звездочки конвейера (для за-
дания 2.1) расчетную нагрузку определяем следующим образом:  

• задаемся числом зубьев звездочки 1z =27;  
• задаемся, что приводная цепь будет роликовой однорядной с шагом: 
t = 25,4 мм для P 3 ≤6,5 кВт и Т 3 ≤620 Н·м; 
t = 31,75 мм для 6,5< P 3 ≤9 кВт и Т 3 ≤1000 Н·м; 
t = 38,1 мм для 9 <P 3 ≤11 кВт и Т 3 ≤1550 Н·м; 
• задаемся межосевым расстоянием цепной передачи а = 40 · t:  

        t = 25,4 мм        а = 40·25,4 = 1016 мм = 1,016м; 
        t = 31,75 мм        а = 40·31,75 = 1270 мм = 1,27м; 
        t = 38,1 мм        а = 40·38,1 = 1524 мм = 1,524м; 

• находим окружную силу на звездочке, Н: 

        tF =
3

6
3

1

1060
пtz

P
⋅⋅
⋅⋅ ,                                                                                                 (8.34) 

где   3P – мощность на выходном валу, кВт (см. раздел 1.3., глава 1, часть 1); 
 3п  – частота вращения выходного вала, об/мин (там же); 

•   определяем силу от провисания цепи, Н: 
  Ff = g· Кf ·q·а,                                                                                                    (8.35) 
где g = 9,81 м/с2 – ускорение свободного падения; 
               Кf = 6 – коэффициент, учитывающий горизонтальное положение цепи; 
               q – масса одного погонного метра однорядной цепи с шагом: 
                t = 25,4 мм                q = 2,6 кг/м; 
             t = 31,75 мм              q = 3,8 кг/м 
             t = 38,1 мм                q = 5,5 кг/м; 
               а – межосевое расстояние, м (см. выше в зависимости от шага цепи). 
 В результате Ff  = 9,81· 6 · 2,6 · 1,016 = 155,5Н для t = 25,4 мм;                   
     Ff  = 9,81· 6 · 3,8 · 1,27 = 284Н для t = 31,75 мм;           
     Ff  = 9,81· 6 · 5,5 · 1,524 = 493,5Н для t = 38,1 мм; 
 Расчетная нагрузка на вал, Н: 
      tFF =B + 2Ff.                                                                                                       (8.36) 
      Полученное значение округляем в большую сторону до целого числа.   
      Таким образом Н Bк    == FF .                     

б) При установке на законцовке выходного вала ведущей звездочки цепной 
передачи (для заданий 2.3 и 2.5): 

Bк FF =  – см. раздел 4.7, глава 4, часть 1. 
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в) При установке на законцовке выходного вала соединительной муфты 
МКД ГОСТ 20720-93(для задания 2.8) расчетная нагрузка, Н: 

∆⋅= рCFк ,                                                                                                       (8.37) 
где рC  – радиальная жесткость упругой муфты при радиальном смещении валов, 
Н/мм (см. 1, табл. 7.1): 3

н180 ТC р ⋅= ;                                              (8.38) 
мм5,0=∆  – допускаемое радиальное смещение валов; 

нТ  – номинальный крутящий момент, передаваемый муфтой, который 
определяется по табл. 8.1 в зависимости от диаметра концевой части 
выходного вала кон2d  (см. раздел 6.1.3). 
 
                                                                                               Таблица 8.1 
нТ  , Н · м кoнd , мм нТ ,, Н · м кoнd , мм 

400 40,45,50 1600 60,65,70,75,80,85 
630 45,50,55,60 2500 70,75,80,80,95,100 
1000 50,55,60,65,70 4000 80,85,90,95,100,105,110

 
Примечание. При выборе момента нТ , т.е. выборе муфты МКД, 
должно быть выдержано соотношение: 3н ТТ ′≥ , где 3Т ′  –  
вращающий момент на выходном валу (см. раздел 1.3, глава 1, 
часть 1). 
 

 8.3.3. Реакции опор от силы Fк 
 

а) При установке на выходном валу звездочки конвейера расчетная схема по 
рис. 7.1, д  для задания 2.1. Направление консольной силы кF  совпадает с на-
правлением радиальной силы rF  на зубчатом колесе. 

( ) 0       ;0 2к2к1 =⋅++⋅−=∑ lRllFМ ; 
l
llFR 2

к2к
+⋅= .                                     (8.39) 

0        ;0 1к2к2 =⋅+⋅−=∑ lRl FМ ;     
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                          (8.40) 

 Проверка: 01к2кк =−+− RRF .                                                                      (8.41) 
 б) При установке на выходном валу ведущей звездочки цепной передачи 

расчетная схема по рис. 7.2, д для задания 2.3 и по рис. 7.3, д для задания 2.5: 
• для задания 2.3 направление консольной силы кF  совпадает с направлени-

ем окружной силы 2tF  на червячном колесе. 

 ( ) 0       ;0 2к2к1 =⋅++⋅−=∑ lRllFМ ; 
l
llFR 2

к2к
+⋅= .                                   (8.42) 

 0        ;0 1к2к2 =⋅+⋅−=∑ lRl FМ ; 
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                            (8.43) 

 Проверка: 01к2кк =−+− RRF .                                                                      (8.44) 
• для задания 2.5 направление консольной силы кF совпадает с направлени-
ем радиальной силы rF на зубчатом колесе. 
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 ( ) 0       ;0 2к2к1 =⋅−+⋅=∑ lRllFМ ; 
l
llFR 2

к2к
+⋅= .                                     (8.45) 

 0        ;0 1к2к2 =⋅−⋅=∑ lRl FМ ; 
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                               (8.46) 

 Проверка: 01к2кк =−+− RRF .                                                                      (8.47) 
 в) При установке на выходном валу муфты МКД расчетная схема по рис. 

7.4, д для задания 2.8. В дальнейших расчетах направления векторов реакций 
опор от действия консольной силы условно принимаем совпадающими с направ-
лениями векторов реакций от сил в зацеплении. 

 ( ) 0      ;0 2к2к1 =⋅++⋅−=∑ lRllFМ ; 
l
llFR 2

к2к
+⋅= .                                   (8.48) 

 0       ;0 1к2к2 =⋅+⋅−=∑ lRl FМ ; 
l
lFR 2

к1к ⋅= .                                             (8.49) 

 Проверка: 01к2кк =−+− RRF .                                                                      (8.50) 
 

 8.4. Реакции опор для расчета подшипников: 
 
 Для задания 2.1 суммарные реакции опор: 

2
Г 1

2
1кВ1max1 )( RRRF  r +−= ;  2

Г2
2

2кВ 2max2 )(  RRRFr ++= ;   0Amax =F .         (8.51) 
Для задания 2.3 суммарные реакции опор: 

 2
1кГ 1

2
В 1max1 )( RRRFr −+= ;  2

2кГ 2
2
В 2max2 )( RRRFr ++= ;   2maxA aFF = .      (8.52) 

 Для задания 2.5 суммарные реакции опор: 
 2

Г 1
2

1кВ 1max1 )( RRRFr +−= ;  2
Г 2

2
2кВ 2max2 )( RRRFr ++= ;     0maxA =F .        (8.53) 

 Для задания  2.8 суммарные реакции опор: 
 1к1max1 RRFr += ; 2к2max2 RRFr += ;  aFF =maxA .                                               (8.54) 

Примечание. Силы 2aF  для червячной передачи и aF  для косо-
зубой зубчатой передачи см. в разделе 8.1. 
  

 8.5. Эквивалентные нагрузки на подшипники: 
 

 ( )
( ) ⎪

⎭

⎪
⎬

⎫

=
⋅=

⋅=⋅=

,2.5 и 2.1 заданий для 0
;2.8 и 2.3 заданий для

;   ;

A

maxA EA

2maxE21maxE1

 
F

FKF
FKFFKF rrrr

                                                          (8.55) 

где 63,0E =K  – коэффициент эквивалентности для типового режима нагружения 
II. 
 Для задания 2.3 по конструктивной схеме №3 и для задания 2.8 по конструк-
тивной схеме№1 подшипники в опорах 1 и 2 установлены по схеме «враспор», 
при этом внешняя осевая сила направлена в сторону опоры 2. Поэтому 

A21 ,0 FFF aa == . 
 Дальнейший расчет выполняется для более нагруженного подшипника опо-
ры 2. 
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 8.6. Эквивалентная  динамическая радиальная нагрузка 
 
 Расчетная формула, Н: 
 TБ)( KKYFFXVP arr ⋅+⋅⋅=  

Расшифровка параметров и значения коэффициентов см. в разделе 7.6. 
 Примечание. Для конического роликоподшипника значения ко-
эффициентов е  и Y  необходимо выписать из данных подшипни-
ка в разделе 6.2.3. 

 Для заданий 2.1 и 2.5: 
 T22 Б KKFP rr ⋅⋅= . 
 Для заданий 2.3 и 2.8: 
 T222 Б)( KKYFXFP arr ⋅⋅+= . 
  
 8.7. Расчетный скорректированный ресурс 
 Расчетная формула: 

h
r

r
ah L

nP
CaaL ≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛

2

6к

23110 60
10 ,                                                                     (8.56) 

где  2n – частота вращения выходного вала, об/ мин (см. раздел 8.1); 
расшифровку остальных параметров см. в  разделе 7.7. 

Для  заданий 2.1, 2.5 и 2.8 расчетный скорректированный  ресурс  для под-
шипника  опоры 2: 

ч 7665
60
10

2

63

2
231210 =≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
h

r

r
ah L

nP
CaaL . 

 Для задания 2.3: 

 ч 7665
60
10

2

63/10

2
231210 =≥

⋅
⋅⋅⋅= ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
h

r

r
ah L

nP
CaaL . 

 
 8.8. Проверка выполнения условия Pr max<0,5Cr                                                           (8.57) 
 
 C этой целью для подшипников определяется эквивалентная динамическая 
радиальная нагрузка при наибольших значениях заданных сил переменного ре-
жима нагружения. 
 – Для заданий 2.1 и 2.5: 
 Tmax2max2 Б KKFP rr ⋅⋅= . 
 – Для заданий 2.3 и 2.8: 
 TmaxАmax2max2 Б)( KKFYFXP rr ⋅⋅⋅+⋅= . 

Здесь max2rF  и maxАF см. в разделе 8.4, значения коэффициентов X и Y  см. в 
разделе 7.6. 

 При выполнении условий hah LL ≥10  и rr CP 5,0max <  предварительно выбран-
ные подшипники считаются пригодными. 
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ГЛАВА 9. РАСЧЕТ ВАЛОВ НА ПРОЧНОСТЬ 
 

 9.1. Входной вал 
 

 Эпюры внутренних силовых факторов для задания 2.1 приведены на рис. 9.1, 
для задания 2.3 – на рис. 9.2, для задания 2.5 – на рис. 9.3 и для задания 2.8 – на 
рис. 9.4, при этом крутящий момент численно равен вращающему: 2к ТМ =  для 
заданий 2.1 и 2.8, 1к ТМ =  для заданий 2.3 и 2.5 (см. раздел 1.3, глава 1, часть 1). 
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 Из рассмотрения эпюр внутренних силовых факторов и конструкции входно-
го вала следует, что опасными являются сечения: 
 I-I – диаметр впадин зубьев шестерни (для заданий 2.1, 2.5 и 2.8), диаметр 
впадин витков червяка (для задания 2.3): сечение нагружено изгибающим и кру-
тящим моментами (а также  осевой силой для заданий 2.3 и 2.8); концентратор 
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напряжений – галтельные переходы от поверхности зубьев (витков червяка) к по-
верхности впадин; 
 II-II – место установки на вал подшипника в опоре 2: сечение нагружено из-
гибающим и крутящим моментами (а также осевой силой для заданий 2.3 и 2.8); 
концентратор напряжений – посадка с натягом внутреннего кольца подшипника 
на вал. 
  

9.1.1 Определение силовых факторов  
 

Сечение I – I 
 

 Изгибающие моменты, Н · м: 
• в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 

3
12ГIГ 10−⋅⋅= lRM ,  

• в вертикальной плоскости (YOZ ): 
3

12ВIВ 10−⋅⋅= lRM ,  
• момент от консольной силы:  

3
11кконI 10)( −⋅−⋅= llRM . 

 Суммарный изгибающий момент, Н · м:  
 ( ) 2

IГ
2

кон IIВI MMMM ++=  – для задания 2.1;                                                (9.1) 

 кон I
2
IГ

2
IВI MMMM ++=    –  для заданий 2.3 и 2.5;                                       (9.2) 

 ( ) 2
IГ

2
кон IIВI MMMM +−= –  для задания 2.8.                                                (9.3) 

 Крутящий момент, Н · м: 
 ккI MM = . 
 Осевая сила (для заданий 2.3 и 2.8), Н: 

1I aa FF =  – для задания 2.3, где 1aF  – осевая сила на червяке (см.    раздел 7.1); 
aa FF =I  – для задания 2.8, где aF  – осевая сила в зубчатом зацеплении (там 
же). 

    
 Сечение II-II 
 

 Изгибающий момент, Н · м: 
 3

2ккон IIII 10−⋅⋅== lFMM ,                                                                                  (9.4) 
 где кF   см. раздел 7.3.2. 

 Крутящий момент, Н · м: 
 ккII MM = . 
 Осевая сила (для заданий 2.3 и 2.8), Н: 
 1II aa FF =   для задания 2.3 ( 1aF  – см. выше); 
 aa FF =II    для задания 2.8 ( aF  – см. выше). 
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 9.1.2 Геометрические характеристики опасных сечений вала 
 

Сечение I-I 
 

 3
3

1
I мм,

32
fd

W
π

= – момент сопротивления сечения на изгиб; 

 3
3

1
кI мм,

16
fd

W
π

= – момент сопротивления сечения на кручение; 

 2
2

1
I мм,

4
fd

A
π

= – площадь сечения.  

 Здесь 1fd –  диаметр впадин зубьев шестерни (витков червяка) – см. раздел 
7.1.  
 

Сечение II-II 
 

 3
3
под1

II мм,
32
dW ⋅

=
π ; 3

3
под1

кII мм,
16
dW ⋅

=
π ; 2

2
1под

II мм,
4
dA ⋅

=
π  

 Здесь 1подd  – диаметр вала под внутреннее кольцо подшипника (см. раздел 
6.1.2 для заданий 2.1, 2.5 и 2.8, раздел 6.2.2 для задания 2.3). 
 Расшифровку остальных параметров – см. выше. 
 
 9.1.3. Расчет вала на статическую прочность  
 

Сечение I-I 
 

 Напряжения изгиба с растяжением (сжатием) Iσ  и напряжения кручения Iτ , 
МПа: 

 
I

Iпер

I

3
Iпер

I
10

A
FK

W
MK a⋅

+
⋅⋅

=σ ,                                                                            (9.5) 

 
кI

3
кIпер

I
10

W
MK ⋅⋅

=τ ,                                                                                             (9.6) 

где перK  – коэффициент перегрузки (см. раздел 1.1, глава 1, часть 1: 
ном

макс
пер М

МK = ). 

 Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным на-
пряжениям: 

 
I

Т
I T σ

σ=σS ;
I

T
I Tτ τ

τS = ,                                                                                          (9.7) 

где Tσ – предел текучести по нормальным напряжениям для материала шестерни 
(червяка); 

Tτ  – предел текучести по касательным напряжениям: 
Tσ = 750 МПа, Tτ = 450 МПа (см. 1, табл.10.2 для стали 40Х и Bσ = 900 
МПа). 
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 Общий коэффициент запаса прочности по  пределу текучести: 

 [ ] 2,0T2
IT

2
IT

ITT
TI

I =≥
+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                             (9.8) 

 
 Сечение II-II 
 
 Напряжения изгиба с растяжением (сжатием) IIσ  и напряжение кручения IIτ , 
МПа: 

 
II

IIпер

II

3
IIпер

II
10

A
FK

W
MK a⋅

+
⋅⋅

=σ ;                                                                         (9.9) 

кII

3
кIIпер

II
10

W
MK ⋅⋅

=τ .                                                                                          (9.10) 

Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным на-
пряжениям: 

II

T
IIT σ

σS σ = ;  
II

T
IIT τ

τ=τS ,                                                                                      (9.11) 

где Tσ  и Tτ  – см. выше. 
Общий коэффициент запаса прочности по пределу текучести: 

[ ] 2,0T2
IIT

2
IIT

IITT
TII

II =≥
+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                         (9.12) 

 
 

9.1.4. Расчет вала на сопротивление усталости  
 

 Сечение I-I 
 

Определяем амплитуды напряжений и среднее напряжение цикла, МПа: 

I

3
I

иII
10

W
M

a
⋅==σσ  (9.13);      

кI

3
кI

I 2
10

W
M

a
⋅=τ ;      II aт ττ = .                            (9.14) 

Пределы выносливости вала в рассматриваемом сечении, МПа: 

D
D Kσ

σσ 1
1

−
− =  (9.15);           

D
D Kτ

ττ 1
1

−
− = ,                                                              (9.16) 

где 1−σ  и 1−τ – пределы выносливости гладких образцов при симметричном цикле 
изгиба и кручения: 

=−1σ 410 МПа, 1−τ =240 МПа (см. 1, табл. 10.2 для стали 40Х и Bσ = 900 
МПа); 

DKσ  и DKτ  – коэффициенты снижения предела выносливости: 
( )

V

Fd
D K

KKKK 1/1/ −+= σσσ
σ ,                                                                  (9.17) 

( )
V

Fd
D K

K/KKK 1/1 −+= τττ
τ ,                                                                      (9.18) 
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где σK  и τK  – эффективные коэффициенты концентрации напряжений: 
σK =1,7 (см. 1, табл. 10.11 для шлицев и Bσ = 900МПа), 
τK =1,55 (там же для эвольвентных шлицев и Bσ = 900МПа); 

σdK  и τdK  – коэффициенты влияния абсолютных размеров поперечного 
сечения. Значения коэффициентов находим по табл. 10.7 (см. 1, стр. 189 
[191]) графа «Кручение для всех сталей и изгиб для легированной ста-
ли») в зависимости от диаметра 1fd . 

Примечание. При несовпадении значения 1fd  с табличными зна-
чениями диаметра вала применяем формулу интерполяции: 

( )<−
<>

−
−=

−

><
< dd

dd 1f
dddd

ddd
)()(

)(

KK
KK σσ

σσ ,                                                  (9.19) 

где )(K <ddσ  и )(K >ddσ  – значения коэффициента σdK  для мень-

шего ( )<d  и бόльшего )( >d  табличных значений диаметра вала;  
<d  и >d  – меньшее и большее табличные значения диаметра 

вала, в диапазоне которых находится 1fd . Значения коэффициен-

тов )( dτd KK σ  определяем с точностью до третьего знака. 
 σFK  и τFK – коэффициенты влияния качества поверхности: 

σFK = 0,91…0,86 и τFK = 0,95…0,92 (см. 1, табл. 10.8 для чистого 
шлифования с шероховатостью мкм8,0=aR , при  Bσ  > 700 МПа) 
Примечание. Рекомендуется из предлагаемого диапазона значе-
ний коэффициентов FσK  и FτK  принимать средние значения. 

VK  – коэффициент влияния поверхностного упрочнения (см. 1, табл. 
10.9): 

VK = 1,0 – при отсутствии упрочнения (для заданий 2.1, 2.5 и 2.8); 
VK = 2.4…2.8 – при закалке поверхности ТВЧ (для задания 2.3). 

 Рассчитываем пределы выносливости вала D1−σ  и D1−τ  с точностью до второ-
го знака. 
 Далее определяем коэффициенты запаса по нормальным и касательным на-
пряжениям: 
 

I

1

a

DS
σ
σ

σ
−= , 

II

1

mDa

DS
τψτ

τ
τ

τ ⋅+
= − ,                                                                          (9.20) 

где  Dτψ  – коэффициент чувствительности к асимметрии цикла касательных на-
пряжений: 

D
D Kτ

τ
ψ

ψτ = , при этом τψ = 0,1 (см. 1, табл. 10.2 для стали 40Х и Bσ  = 

900МПа). 
 Коэффициент запаса прочности в рассматриваемом сечении: 
 [ ] 0,2

22
=≥

+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                                    (9.21) 
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Сечение II-II  
 

Определяем амплитуды напряжений и среднее напряжение цикла, МПа: 

II

3
II

иIIII
10

W
M

a
⋅==σσ    (9.22);               

кII

3
кII

II 2
10

W
M

a
⋅=τ ;   IIII am ττ = .               (9.23) 

Пределы выносливости вала в рассматриваемом сечении, МПа: 

D
D Kσ

σσ 1
1

−
− =     (9. 24);  

D
D Kτ

ττ 1
1

−
− = ,                                                                   (9.25) 

где 1−σ = 410МПа; 1−τ = 240МПа; 
Коэффициенты снижения предела выносливости: 

( )
V

Fd
D K

KKKK 1/1/ −+= σσσ
σ ;                                                                           (9.26) 

( )
V

Fd
D K

KKKK 1/1/ −+= τττ
τ .                                                                             (9.27) 

Для оценки концентрации напряжений в местах установки на валу деталей с 
натягом используем отношения σσ dKK /  и ττ dKK /  (см. 1, табл. 10.13 для Bσ = 
900МПа) в зависимости от диаметра вала под подшипник 1подd : 

σσ dKK / =           ,     ττ dKK / =           . 
Коэффициенты влияния качества поверхности: 

=σFK 0,91…0,86,    =τFK  0,95…0,92. 
Коэффициент влияния поверхностного упрочнения: 

VK  = 1 – поверхность без упрочнения. 
Примечание. При необходимости допускается закалка поверхно-
сти ТВЧ: VК =2,4…2,8.  

 Рассчитываем пределы выносливости вала  D1−σ  и  D1−τ  с точностью до вто-
рого  знака. 
 Далее определяем коэффициенты запаса по нормальным и касательным на-
пряжениям: 
 

II

1

a

DS
σ
σ

σ
−= , 

IIII

1

mDa

DS
τψτ

τ
τ

τ ⋅+
= − ,                                                                        (9.28) 

где 
D

D Kτ

τ
τ

ψψ =  – коэффициент чувствительности к асимметрии цикла касательных 

напряжений, при этом =τψ 0,1 (см. 1, табл. 10.2, для стали 40Х и Bσ = 900МПа). 
 Коэффициент запаса прочности в рассматриваемом сечении: 
 [ ] 0,2

22
=≥

+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                                   (9.29) 

 Вывод: статическая прочность входного вала и сопротивление усталости 
обеспечены в обоих опасных сечениях: [ ] 2,0ТТ => SS , [ ] 0,2=> SS . 
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 9.2. Выходной вал 
 
 Эпюры внутренних силовых факторов для задания 2.1 приведены на рис. 9.5, 
для задания 2.3 – на рис. 9.6, для задания 2.5 – на рис. 9.7 и для задания 2.8 – на 
рис. 9.8, при этом крутящий момент численно равен вращающему: 3к ТМ =  для 
задания 2.1, 2к ТМ = для заданий 2.3 и 2.5, 3к ТМ ′=  для задания 2.8 (см. раздел 1.3, 
глава 1, часть 1). 
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Из рассмотрения эпюр внутренних силовых факторов и конструкции выход-

ного вала следует, что опасными являются сечения: 
I-I – место установки на вал зубчатого колеса (для заданий 2.1, 2.5 и 2.8), 

червячного колеса (для задания 2.3). Установка выполнена на вал диаметром 
=кd …мм с применением шпоночного соединения. Сечение нагружено изгибаю-

щим и крутящим моментами (а также осевой силой для заданий 2.3 и 2.8); кон-
центратор напряжений – паз на валу под шпонку; 
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II-II – место установки на вал подшипника в опоре 2: сечение нагружено из-
гибающим и крутящим моментами (а также осевой силой для заданий 2.3 и 2.8); 
концентратор напряжений – посадка с натягом внутреннего кольца подшипника 
на вал. 
 

9.2.1. Определение силовых факторов 
 

   Сечение I-I 
 
 Изгибающие моменты, Н · м: 

• в горизонтальной плоскости ( XOZ ): 
3

1Г2IГ 10−⋅⋅= lRM ; 
• в вертикальной плоскости (YOZ ): 

3
12ВIВ 10−⋅⋅= lRM ; 

• момент от консольной силы: 
( ) 3

11ккон I 10−⋅−⋅= llRM ; 
 Суммарный изгибающий момент, Н · м: 
 ( ) 2

IГ
2

кон IIВI MMMM +−=  – для заданий 2.1 и 2.5;                                     (9.30) 

 ( )2кон IIГ
2
IВI MMMM −+=  – для задания 2.3;                                            (9.31) 

 кон IIГ
22

IВI MMMM ++= – для задания 2.8.                                                 (9.32) 
Крутящий момент, Н · м: 

ккI MM = . 
Осевая сила (для заданий 2.3 и 2.8), Н: 

,2I aa FF = – для задания 2.3, где 2aF  – осевая сила на червячном колесе (см. 
раздел 8.1) 

aa FF =I  – для задания 2.8, где aF  – осевая сила в зубчатом зацеплении (там 
же). 

 
Сечение II-II 
 

Изгибающий момент, Н · м: 
3

2ккон IIII 10−⋅⋅== lFMM ,                                                                                (9.33)  
где кF см. раздел 8.3.2. 

Крутящий момент, Н · м: 
ккII MM = . 

Осевая сила (для заданий 2.3 и 2.8), Н: 
2II aa FF = – для задания 2.3 ( 2aF – см. выше); 

aa FF =II – для задания 2.8 ( aF  – см. выше). 
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9.2.2. Геометрические характеристики опасных сечений вала 
 

Сечение I-I 
 

32
3
к

I
dW π= , мм3 – момент сопротивления сечения на изгиб; 

16
3
к

кI
dW ⋅= π , мм3 – момент сопротивления сечения на кручение; 

4
2
к

I
dA ⋅= π , мм2 – площадь сечения. 

Здесь кd – диаметр вала под зубчатое (червячное) колесо – см. раздел 8.1. 
 

Сечение II-II 
 

32

3
под2

II
dW ⋅

=
π , мм3;  

16

3
под2

кII
dW ⋅

=
π , мм3; 

4

2
под2

II
dA ⋅

=
π , мм2. 

Здесь ( )под2d – диаметр вала под внутреннее кольцо подшипника (см. раздел 
6.1.3 для заданий 2.1, 2.5 и 2.8, раздел 6.2.3 для задания 2.3). 

Расшифровку остальных параметров – см. выше. 
 

9.2.3. Расчет вала на статическую прочность  
 

Сечение I-I 
 

Напряжения изгиба с растяжением (сжатием) Iσ  и напряжения кручения Iτ , 
МПа: 

I

Iпер

I

3
Iпер

I
10

A
FK

W
МK a⋅

+
⋅⋅

=σ ;                                                                          (9.34) 

кI

3
кIпер

I
10

W
МK ⋅⋅

=τ ,                                                                                           (9.35) 

где перK – коэффициент перегрузки (см. раздел 1.1, глава 1, часть 1 или раздел 

9.1.3: 
ном

макс
пер М

МK = ). 

Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным на-
пряжениям: 

I

Т
Т σ

σ
σ =S ; 

I

Т
IТ τ

τ=τS ,                                                                                      (9.36) 

где  Тσ = 750 МПа – предел текучести по нормальным напряжениям; 
Тτ = 450МПа – предел текучести по касательным напряжениям (см. 1, 
табл. 10.2 для стали 40Х и Вσ = 900МПа). 

 Общий коэффициент запаса прочности по пределу текучести: 



  
64 

[ ] 2,0SТ2
IТ

2
IТ

IТIТ
ТI =≥

+
⋅=

τσ

τσ

SS
SSS .                                                                          (9.37) 

 
 

Сечение II-II 
 

Напряжения изгиба с растяжением (сжатием) IIσ  и напряжения кручения IIτ , 
МПа: 

II

IIпер

II

3
IIпер

II
10

A
FK

W
MK a⋅

+
⋅⋅

=σ ;                                                                       (9.38) 

кII

3
кIIпер

II
10

W
МK ⋅⋅

=τ .                                                                                         (9.39) 

Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным 
напряжениям: 

II

Т
IIТ σ

σS σ = ; 
II

Т
IIТ τ

τS τ = ,                                                                                       (9.40) 

где Тσ  и Тτ – см. выше. 
Общий коэффициент запаса прочности по пределу текучести: 

[ ] 2,0Т2
IIТ

2
IIТ

IIТIIТ
ТII =≥

+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                        (9.41) 

 
9.2.4. Расчет вала на сопротивление усталости  
 

Сечение I-I 
 

Определяем амплитуды напряжений и среднее напряжение цикла, МПа: 

I

3
I

иII
10

W
M

a
⋅==σσ        (9.42);      

кI

3
кI

I 2
10

W
M

a
⋅=τ ;     II am ττ = .                       (9.43) 

Пределы выносливости вала в рассматриваемом сечении, МПа: 

D
D Kσ

σσ 1
1

−
− =           (9.44); 

D
D Kτ

ττ 1
1

−
− = ,                                                               (9.45) 

где 1−σ  и 1−τ  – пределы выносливости гладких образцов при симметричном цикле 
изгиба и кручения: 

1−σ = 410МПа, 1−τ = 240 МПа (см. 1, табл. 10.2 для стали 40Х и Вσ = 
900МПа); 

DKσ  и DKτ  – коэффициенты снижения предела выносливости: 

V

Fd
D K

KKKK 1/1/( −+= σσσ
σ ,                                                                   (9.46) 

V

Fd
D K

KKKK 1/1/ )( −+= τττ
τ ,                                                                    (9.47) 

где σK  и τK – эффективные коэффициенты концентрации напряжений: 
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σK = 2,2 при выполнении шпоночного паза концевой фрезой (см. 1, 
табл. 10.11 для Вσ = 900 МПа); 

τK = 2,05 (там же); 
σdK  и τdK – коэффициенты влияния абсолютных размеров поперечного 

сечения. Значения коэффициентов находим по табл. 10.7. (см.1, стр. 189 
[191] графа «Кручение для всех сталей и изгиб для легированной ста-
ли») в зависимости от диаметра кd . 

Примечание.  При несовпадении значения  кd  с табличными зна-
чениями диаметра вала применяем формулу интерполяции: 

( )
( ) ( ) ( ).к <−⋅

<−>

−
−= ><

<
dd

dd
KK

КK dddd

ddd
 σσ

σσ Расшифровку см. в 

разделе 9.1.4 при определении аналогичных коэффициентов. 
σFK = 0,91 …0,86 и τFK = 0,95…0,92 – коэффициенты влияния качества 

поверхности; 
VK = 1 – коэффициент влияния поверхностного упрочнения. 

 Рассчитываем пределы выносливости вала D1−σ  и D1−τ  с точностью до второ-
го знака. 
 Далее определяем коэффициенты запаса по нормальным и касательным на-
пряжениям: 
 

I

1

a

DS
σ
σ

σ
−= ,  

II

1

mDa

DS
τψτ

τ
τ

τ ⋅+
= − ,                                                                         (9.48) 

где 
D

D Kτ

τ
τ

ψψ =  – коэффициент чувствительности к асимметрии цикла касательных 

напряжений, при этом τψ = 0,1 (см. 1, табл. 10.2 для стали 40Х и Вσ = 900 МПа). 
 Коэффициент запаса прочности в рассматриваемом сечении: 
 [ ] 0,2

22
=≥

+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                                    (9.49) 

 
 

Сечение II-II 
 

 Амплитуды напряжений и среднее напряжение цикла, МПа: 

 
II

3
II

иIIII
10

W
M

a
⋅==σσ        ( 9.50);   

кII

3
кII

II 2
10

W
M

a
⋅=τ ;   IIII am ττ = .                       (9.51) 

 Пределы выносливости вала, МПа: 

D
D Kσ

σσ 1
1

−
− =                  (9.52);           

D
D Kτ

ττ 1
1

−
− = ,                                              (9.53)  

где 1−σ = 410 МПа, 1−τ = 240 МПа. 
Коэффициенты снижения предела выносливости: 

V

Fd
D K

KKKK 1/1/ )( −+= σσσ
σ ;                                                                          (9.54) 
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V

Fd
D K

KKKK 1/1/ )( −+= τττ
τ .                                                                           (9.55) 

Для оценки концентрации напряжений в местах установки на валу деталей с 
натягом используем отношения σσ dKK /  и ττ dKK /   (см. 1, табл. 10.13 для Вσ = 
900 МПа в зависимости от диаметра вала под подшипник под2d ): 

σσ dKK / =        ,      ττ dKK / =         . 
Коэффициенты влияния качества поверхности: 

σFK = 0,91…0,86    ,     τFK = 0,95…0,92. 
Коэффициент влияния поверхностного упрочнения: 

VK = 1 – поверхность без упрочнения. 
Примечание. При необходимости допускается закалка поверхно-
сти ТВЧ: VК =2,4…2,8. 

 Рассчитываем пределы  выносливости вала D1−σ и D1−τ с точностью до второго 
знака. 
 Определяем коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряже-
ниям: 
 

II

1

a

DS
σ
σ

σ
−= ,   

IIII

1

mDa

DS
τψτ

τ
τ

τ ⋅+
= − ,                                                                       (9.56) 

где 
D

D Kτ

τ
τ

ψψ =  – коэффициент чувствительности к асимметрии цикла касательных 

напряжений, при этом  τψ = 0,1 (см. 1, табл. 10.2 для стали 40Х и  Вσ = 900 МПа). 
 Коэффициент запаса прочности: 

 [ ] 0,2
22

=≥
+
⋅= S

SS
SSS

τσ

τσ .                                                                                   (9.57) 

 Вывод: статическая прочность выходного вала и сопротивление усталости 
обеспечены в обоих опасных сечениях: [ ] 2,0TT => SS ,  [ ] 0,2=> SS . 
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