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ВВЕДЕНИЕ 
 

 
Содержание настоящего пособия соответствует программе курса 

«Детали машин и основы конструировании» для машиностроительных 
специальностей высших технических учебных заведений. 

Курс «Детали машин и основы конструирования» является за-
вершающим в цикле общетехнических предметов, которые служат 
базой для изучения специальных дисциплин. 

В учебном пособии приводятся описание и анализ типовых со-
временных конструкций деталей, применяемых в отечественном ма-
шиностроении. 

Большинство расчетных формул приводятся без промежуточных 
преобразований, когда это не мешает объяснению физического смыс-
ла, что облегчит учащемуся воспринимать предмет. 

Основная задача дисциплины «Детали машин и основы конструи-
рования» повышение квалификации студентов путем изучения мето-
дов, правил и норм расчета и конструирования типовых деталей и сбо-
рочных единиц машин. Данное учебное пособие разработано для фор-
мирования у студентов необходимых компетенций, а также знаний, 
умений и навыков в целях владения будущими специалистами инже-
нерным подходом к решению задач на прочность, жесткость, вибро-
устойчивость, теплостойкость, износостойкость и коррозионностой-
кость, исходя из заданных условий работы деталей в машине. 

В учебном пособии приведены основные принципы и правила 
проектирования машин и их деталей на примере приводов общего на-
значения, а также дана информация по выбору материалов деталей 
машин и методам расчета. 
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Глава 1 
 

ВАЛЫ И ОСИ 
 

 
1.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

 

Валы предназначены для размещения на них вращающихся дета-
лей (зубчатых колес, кулачков, звездочек и пр.) с целью передачи по-
лезной нагрузки (вращательного момента). 

Валы различают по форме геометрической оси на прямые и ко-
ленчатые (рис. 1.1). Наибольшее распространение получили прямые 
валы. Коленчатые валы применяют для преобразования в поршневых 
машинах возвратно-поступательного движения во вращательное и на-
оборот. Для передачи вращения при больших перегибах (например, в 
стоматологических установках) применяется особая группа валов на-
зываемых гибкие валы. Коленчатые и гибкие валы в настоящем курсе 
не изучаются. 

По конструктивным особенностям валы подразделяют на ступен-
чатые, сплошные и полые (рис. 1.2). 

Оси предназначены для размещения на них вращающихся дета-
лей, но отличаются от валов тем, что не передают вращательных мо-
ментов. Ось может быть подвижной (вращающейся) (рис. 1.3, а) или 
неподвижной (рис. 1.3, б). Вращающиеся оси обеспечивают лучшую 
работу подшипников и лучшее направление. Неподвижные требуют 
встройки подшипников во вращающиеся детали. 

По конструктивным особенностям оси подразделяют на гладкие и 
ступенчатые (рис. 1.3). 

Ступенчатые валы удобны в изготовлении и сборке, так как по-
верхности уступов между переходными участками вала являются упо-
рами для различных деталей, установленных на валу; при этом уступы 
хорошо воспринимают значительные осевые нагрузки. 

 

а) б) 
Рис. 1.1. Валы по форме геометрической оси: 

а – прямой; б – коленчатый 
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а) 

 
а) 

 
б) 
 

 
б) 

Рис. 1.2. Валы передач: 
а – ступенчатый сплошной; б – полый 

Рис. 1.3. Оси: 
а – гладкая; б – ступенчатая 

 
Ступенчатые валы удобны в изготовлении и сборке, так как усту-

пы между ступенями вала используются в качестве упоров для дета-
лей, сидящих на валу. Уступы валов могут воспринимать большие 
осевые силы. В тоже время ступенчатые валы применяют тогда, когда 
нужно при минимальном весе обеспечить достаточную прочность.  
В таких случаях валам придают конфигурацию близкую к форме тела 
равного сопротивления изгибу. 

Валы редко изготавливают гладкими с постоянным поперечным 
сечением. Такие конструкции валов применяют в случаях, когда валы 
не воспринимают поперечных нагрузок, но при этом передают только 
крутящий момент. Оси барабанов малогабаритных грузоподъемных 
машин, оси промежуточных зубчатых колес, оси трансмиссий выпол-
няют гладкими. Если имеется возможность произвести механическую 
обработку мест соединения вала с насаженными на него деталями по 
системе вала, то такие валы выполняют гладкими. 

Для того чтобы вал и насаженную на него деталь можно было из-
готавливать независимо, при этом обеспечивая требуемую посадку 
сопряжения диаметры ступенчатых и гладких валов выбирают из 
стандартизованного (нормального) ряда. Это условие применимо и для 
запасных деталей, насаживаемых взамен изношенных. Поэтому рас-
точки в деталях и соответствующие им участки вала изготавливают по 
калибрам. 

Область применения полых валов, обусловлена возможностью 
размещения внутри них других деталей, а также снижения веса  
(до 50%). Канал внутри вала (продольное отверстие) имеет различное 
назначение: уменьшение веса с одновременным сохранением прочно-
сти, возможность циркулирования смазки, пара, воды и др., размеще-
ния специальных деталей и регулирования, пропуск через вал режуще-
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го инструмента для обработки поверхности и т.п. В вала со значитель-
ными размерами продольное отверстие служит для контроля качества 
отливки или поковки. 

Часто валы конструктивно оформляют с консольно расположен-
ными на них деталями (шестерни, звездочки цепных передач, шкивы 
ременных передач и т.д.). При таком расположении деталей на валу 
возникают большие напряжения, значительные перекосы деталей 
(особенно в зубчатом зацеплении), насаженных на вал. Для ряда меха-
нических переедая (ременных и цепных) в таких случаях необходимо 
увеличивать диаметр вала для возможности надежного восприятия 
значительного изгибающего момента от консоли. В случае зубчатого 
зацепления консольная конструкция вала часто бывает неприменима 
вследствие возникающего значительного перекоса зубчатых колес, что 
ведет к неравномерному распределению нагрузки по длине зуба.  
При этом в расчете зубчатых передач мерой перекоса в зубчатом заце-
плении является угол наклона упругой линии вала. 

Для рационального консольного расположения вала конического 
зубчатого колеса (рис. 1.4) вылет консоли сделан минимальным благо-
даря наибольшему приближению подшипника 1 к шестерне 2. Такая 
конструкция является примером оптимального осевого крепления всех 
связанных с валом деталей в одной конструкции с помощью одной 
гайки 3. Также в такой конструкции рационально использована ком-
поновка подшипников качения. Роликоподшипники (3 и 4) восприни-
мают только радиальные нагрузки. Однорядный шарикоподшипник 2 
полностью воспринимающий осевую нагрузку, посажен в корпус с 
зазором δ, препятствующим передаче на подшипник 2 радиальной  
нагрузки. 

 

 
Рис. 1.4. Вал конического зубчатого колеса: 

1 – подшипник; 2 – шестерня; 3 – гайка 
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Рис. 1.5. Двухступенчатый редуктор: 

1 – промежуточный вал; 2 – быстроходный вал 
 

Оси различных механизмов работают только на деформацию из-
гиба. Например, ось железнодорожной колесной пары, вращающаяся 
вместе с колесами. 

Конфигурации вала зависят от многочисленных условий, в связи 
с этим трудно рекомендовать универсальные решения на все случаи 
эксплуатационной практики. В каждом конкретном случае конструк-
тор-проектировщик обязан учитывать все максимально возможные 
требования эксплуатации и находить наиболее оптимальное решение.  

Например, форма вала редуктора может изменяться в зависимо-
сти от конструкции всего узла (рис. 1.5, а). В случае близкого распо-
ложения необходимая жесткость промежуточного вала 1 обеспечива-
ется увеличением диаметра нарезаемого на валу зубчатого колеса таким 
образом, что диаметр впадин зубьев превышает диаметр соседних уча-
стков вала. Таким образом обеспечивается свободная нарезка зубьев.  

Если вал получается гибким 2, приходится увеличивать жесткость 
вала с помощью увеличения его диаметра, в таком случае зубья вы-
полняют врезными. 

 

Элементы конструкции валов 
 

Цапфа – участок вала, на который опираются подшипники  
(рис. 1.6). 

Конструктивные формы цапф определяются направлением и ве-
личиной опорных реакций, конструкцией опоры, предъявляемыми к 
узлу требованиями фиксации, регулировки зазоров, компенсации  
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Рис. 1.6. Конструктивные элементы валов: 
а, б – цилиндрический шип; в – конический шип; г – сферический шип;  

д – шейка; е – пята 
 
износа и др. Концевые цилиндрические цапфы, воспринимающие ра-
диальные нагрузки, называют шипами и применяют для при установке 
в подшипниках скольжения и качения (рис. 1.6 а, б). Концевые кони-
ческие цапфы (рис. 1.6, в), воспринимающие радиальные нагрузки, 
применяют, когда в процессе эксплуатации необходимо регулировать 
радиальный зазор, что осуществляется осевым смещением вала, оси 
или опоры. Для возможности поворота вала вокруг центра цапфы при-
меняют шаровые цапфы (рис. 1.6, г). 

Концевые участки вала называют шипами (рис. 1.6, а, б, в), про-
межуточные шейками (рис. 1.6, д). Цапфу, воспринимающую осевую 
нагрузку называют пятой (рис. 1.6, е). 

Для ограничения осевого перемещения вала и находящихся на 
нем деталей применяют кольцевое утолщение малой протяженности, 
составляющее с валом одно целое и называемое буртиком (рис. 1.7, а). 

Поверхность перехода вала от меньшего диаметра к большему, 
предназначенная для упора насаженных на вал деталей (например, 
подшипников), называется заплечиком (рис. 1.7, б). 

Выносливость вала в большой степени зависит от его конструк-
тивных форм в местах перехода между ступенями и в местах шлицев, 
пазов, отверстий и др. Эта зависимость объясняется тем, что в таких 
переходах возникает концентрация напряжений изгиба и кручения. 

Для повышения выносливости валов применяют различные 
приемы конструктивного усовершенствования и технологического 
упрочнения. 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

 
г)  

д)    
е) 
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Улучшение конструкции заклю-
чается в применении более рацио-
нальной формы, обеспечивающей 
снижение концентрации напряжений 
в местах перехода из одного сечения 
вала в другое. 

Для снижения концентрация на-
пряжений в переходной зоне от одно-
го диаметра вала к другому применя-
ют специальное скругление называе-
мое галтелью (рис. 1.7, в). Примене-
ния галтели приводит к увеличению 
усталостной прочности вала. С целью 
снижения концентрации напряжений 
применяют также эллиптические гал-
тели (рис. 1.7, е) и галтели, очерчен-
ные по двум сопряженным круговым 
дугам. 

Чтобы обеспечить благоприятные 
условия для формирования посадоч-
ных поверхностей вала применяются 
углубления малой протяженности, 
называемые канавками (рис. 1.8, а). 
Канавки являются необходимым про-
странством для выхода инструмента 
(резец, шлифовальный круг). 

Углубление малой протяженно-
сти на торцевой поверхности за- 
 

 
 

Рис. 1.7. Переходные  
поверхности валов: 

а – буртик; б – заплечик;  
в –галтель;  

г – эллиптическая галтель 

плечика вала, выполненное вдоль оси вала, называют поднутрением 
(рис. 1.8, б). Поднутрение является пространством для выхода инстру-
мента (резец, шлифовальный круг), формирующего торцевую поверх-
ность заплечика. 

  
 

а) б) в) 
Рис. 1.8. Переходные поверхности валов: 
а – канавка; б – поднутрение; в – фаска 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

 
г) 
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Для удобства насадки деталей (зубчатых колес, шкивов ременных 
передач, звездочек цепных передач и т.п.) концевые участки валов вы-
полняют с фасками (рис. 1.8, в). 

Соединения вала с насаженными на него деталями, обеспечиваю-
щие передачу крутящего момента и осевых сил, осуществляют различ-
ными способами в зависимости от величины и характера нагрузок на 
вал. Наиболее распространены шлицевые (рис. 1.9, а) и шпоночные  
соединения (рис. 1.9, б). Применяются и бесшпоночные соединения 
(рис. 1.9, в), а в менее ответственных случаях штифты (рис. 1.9, г),  
посадки с натягом, в которой связь между деталью и валом осуществ-
ляется за счет сил трения (рис. 1.9, д). 

 

 
а) 

 
б) 

 
 
 
в) 

 
г) 

 
д) 

 

Рис. 1.9. Способы соединения деталей с валом: 
а – шлицевое; б – шпоночное; в – бесшпоночное;  

г – штифтовое; д – с нятагом 
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Осевая фиксация деталей на валах и осях может осуществляться с 
помощью уступа и втулки (рис. 1.10, а), коническими стяжными коль-
цами (рис. 1.10, б), буртиком и гайкой (рис. 1.10, в), двумя полуколь-
цами и втулкой (рис. 1.10, г), установочным винтом (рис. 1.10, д), 
врезной планкой (рис. 1.10, е). 

Материалы валов и осей. Валы и оси изготавливают преимуще-
ственно из углеродистой  и легированной стали(марок 40Х, 40ХН, 
18Х2Н4А, 40ХН2МА и др.). Такая сталь применяется в виде проката 
или поковок, редко в виде стального литья. Крупные валы рациональ-
но изготавливать методом центробежного литья. Валы значительных 
диаметров изготавливаю с применением сварки  из труб ил листов с 
приваркой фланцев. Для снятия внутренних напряжений углеродистые 
стали подвергают нормализации. Валы, работающие в неответствен-
ных механизмах и подвергающиеся малым нагрузкам, а также транс-
миссионные вала изготавливают из стали марок Ст. 3, Ст. 4 и Ст. 5 
(ГОСТ 380–2005). 

Легированную сталь используют при необходимости ограничить 
вес и габаритные размеры вала, повысить стойкость шлицевых соеди-
нений. Их применение может быть оправдано также определенными 
конструктивными соображениями (прочность зубьев, нарезаемых не-
посредственно на валу; особые требования к качеству поверхностных 
слоев на отдельных участках вала). 
 
 

 
а) б) 

 
в) 

 
г) 

 
д) 

 
е) 

 

Рис. 1.10. Способы осевой фикцсаии деталей на валу: 
а – с уступом и втулкой; б – коническими стяжными кольцами;  
в – буртиком и гайкой; г; д – с нятагом; е – с врезной планкой 
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При расчете валов и осей не учитываются напряжения, возни-
кающие от осевых усилий ввиду их незначительности. Они рассчиты-
ваются от действия вращательного и изгибающих моментов. 

 
1.2. РАСЧЕТ ВАЛОВ И ОСЕЙ 

 

Задачами расчета валов, осей являются обеспечение объемной 
прочности, ограничение величины деформации изгиба и кручения и 
возможных поперечных и крутильных колебаний. Так как расчет и 
конструирование являются процессами взаимосвязанными и взаимо-
заменяющимися, то определение необходимых размеров выполняется 
в два этапа: проектный и проверочный. 

Валы и оси рассчитываются на прочность, жесткость виброустой-
чивость. 

 

1.2.1. Приведение нагрузок, действующих на вал 
 

Для расчета валов в большинстве случаев нагрузки, действующие 
на вал от насаженных на него деталей, рассматривают в виде сосредо-
точенных сил и моментов. Таким образом, определение усилий, реак-
ций опор и перемещений на валу значительно упрощается. 

В реальных условиях работы нагрузки передаются на вал не в ви-
де сосредоточенных сил, а в виде сил, распределенных по поверхности 
сопряжения вала и деталей, насаженных на него (рис. 1.11). 

Совместная деформация ступицы и вала под действием внешних 
нагрузок влияет на распределение нагрузок по длине ступицы. 

На сегодняшний день не существует точной методики определе-
ния усилий на валу в месте сопряжения (посадки) деталей. Поэтому 
 

 
 

Рис. 1.11. Схема передачи нагрузок на вал 
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пользуются рекомендациями для приближенной оценки распределения 
нагрузок по длине ступицы. 

Распределение нагрузки на вал от детали, посаженной на вал с 
некоторым зазором, можно условно характеризовать эпюрой удельных 
нагрузок (рис. 1.12, а) и эпюрой моментов от этой нагрузки. 

В случае посадки детали на вал с натягом, к распределенной на-
грузке от внешних сил необходимо добавить распределенные усилия, 
передающиеся от детали на вал, которые уменьшают величины изги-
бающих вал моментов в пределах ступицы (рис. 1.12, б). 

В практике конструирования имеет место условие, когда жест-
кость детали велика по сравнению с жесткостью вала, т.е. когда диа-
метр D детали превышает диаметр d вала хотя бы в 2 раза. В таких 
случаях нагрузку от детали на вал можно представить, как передаю-
щуюся в виде двух сосредоточенных сил, расположенных по краям 
детали (контактной податливостью пренебрегаем). 

Если деталь посажена на вал с натягом, то разгрузка вала в ре-
зультате восприятия усилий деталью может приближенно характери-
зоваться сосредоточенными моментами, которые приближены по кра-
ям детали дополнительно к силам. Но из-за того, что нас интересуют 
наибольшие (определяющие прочность) внутренние усилия, возни-
кающие в нашем случае по краям детали, то указанные ваше сосредо-
точенные моменты можно не учитывать при определении внутренних 
усилий. 

При незначительной жесткости детали (D / d ≤ 1,2), насаженной 
на валу с зазором и передающей нагрузку, вполне допустимо предста- 
 

 
 

Рис. 1.12. Нагружение вала  
от сопряженной детали 

Рис. 1.13. Схема эпюр моментов  
при наличии посаженной детали 
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вить нагрузку, действующую на вал в виде сосредоточенной силы, при 
условии, что на деталь она передается через элемент повышенной же-
сткости (например, шестерня и др.). При посадки детали на вал с натя-
гом, можно с достаточной степенью точности учесть восприятие ею 
части усилия, предполагая, что нагрузки передаются через нее в виде 
сосредоточенных сил, приложенных на расстоянии 1/3 длины детали 
от ее краев. В условиях, когда деталь малой жесткости не передает 
нагрузки, то ее влиянием на распределение усилий в вале можно пре-
небречь. 

В других (промежуточных) случаях жесткости детали (1,2d < D < 2d) 
можно приближенно принимать, что при наличии зазора сосредото-
ченные силы расположены на расстоянии 1/3 длины b детали от  
ее краев, а при посадке с натягом – на расстоянии 1/5b. На рис. 1.13 
иллюстрируется такое расположение сосредоточенных сил (или мо-
ментов). 

1.2.2. Расчетная схема вала 
 

Вал, нагруженный, поперечными силами и моментами, вызы-
вающими изгиб, рассматривается как балка, лежащая на двух опорах – 
подшипниках. 

Подшипники качения в расчетной схема можно представить, как 
шарнирно подвижные и неподвижные жесткие опоры, при условии, 
что они установлены по одному или по два (при условии их самоуста-
навливаемости) в опоре.  

В случаях когда, подшипники качения смонтированы в опоре та-
ким образом, что рассчитывать на их самоустаналиваемость нельзя, в 
расчетной схеме за шарнирные опоры следует принять только внут-
ренние подшипники. При уточненном расчете многоопорных валов 
опоры качения допустимо рассматривать как шарнирные упругие. 

 

В реальных условиях работы 
подшипник скольжения при воз-
действии на него вала, деформиру-
ется, поэтому допустимо уточнено 
вал рассмотреть как балку, лежа-
щую на упругих основаниях. По-
добные уточненные расчеты ис-
пользуют при малой жесткости не-
сущей конструкции, а также при 
для подшипников скольжения, дли-
на превышает несколько диаметров 
вала. 

 
 

Рис. 1.14. К определению  
расчетного пролета вала 
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В уточненных расчетах увеличивается трудоемкость из-за слож-
ности определения переменного по длине вала коэффициента жестко-
сти основания. При этом, точность таких расчетом невелика в силу 
множества допущений. Поэтому оправдано при расчете вала как балки 
можно принимать опоры скольжения как шарнирные опоры, причем 
место опирания можно принимать на расстоянии 0,5d, но не более 
0,25…0,3 длины l подшипника от кромки подшипника со стороны 
пролета (рис. 1.14). 

 
1.2.3. Статика двухопорных валов 

 

Исходя из практики расчетов валов, расчетная схема вала рас-
сматривается как балка, нагруженная сосредоточенными силами и мо-
ментами, вызывающими деформации изгиба, кручения и растяжения 
(сжатия), и лежащая на шарнирно неподвижных и подвижных жестких 
опорах. Далее на основе принятой расчетной схемы рассмотрены уси-
лия, возникающие от внешних сил в двухопорных валах и в валах, ко-
торые могут быть приведены к двухопорным. 

В случае изгиба двухопорного вала поперечными силами и мо-
ментами реакции, возникающие в опорах и изгибающие моменты оп-
ределяют по формулам статики и сопротивления материалов. 

Нагрузки, действующие на вал (приведенные к оси вала), как пра-
вило расположены в различных плоскостях, поэтому их следует раз-
ложить на составляющие, лежащие в двух взаимно перпендикулярных 
плоскостях, и в каждой из этих плоскостей определять опорные реак-
ции и внутренние усилия. В тех случаях, когда наибольший угол меж-
ду плоскостями, в которых лежат нагрузки, не превосходит 30°, можно 
без особых погрешностей принимать все силы, лежащими в одной 
плоскости. 

Составляющие опорных реакций и внутренних усилий сум-
мируются геометрически, так, что опорные реакции определяют по 
формулам  

22
IyIxI RRR += ; 22

IyIxII RRR += , 
 

а изгибающие моменты в некотором сечении вала – по формуле 
 

22
yx MММ += . 

 

Для упрощения вычислений при геометрическом суммировании 
моментов можно приближенно полагать эпюру моментов состоящей 
из линейных участков (рис. 1.15), что увеличивает запас прочности. 
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Рис. 1.15. Спрямленная эпюра результирующих моментов 

 
Валы и оси являются деталями с самым разнообразным сочетани-

ем действующих нагрузок, в особенности рабочие валы технологиче-
ских машин.  

Для случая передачи валом крутящего момента можно прибли-
женно полагать, что при шпоночном и коротком шлицевом (l ≤ d) со-
единениях сосредоточенный крутящий момент приложен к валу в се-
редине длины шпонки или ступицы. При длинных шлицевых ступицах 
следует принимать во внимание деформируемость шлицев по длине, в 
результате чего крутящий момент по длине сопряжения вала со ступи-
цей возрастает постепенно. Приближенно можно принять, что возрас-
тание крутящего момента по длине ступицы носит линейный характер 
(рис. 1.16). 

На участках вала, свободных от деталей, передающих или вос-
принимающих крутящий момент, последний сохраняется постоянным 
и эпюра его может быть легко построена. Например, как показано на 
рис. 1.17, момент воспринимается зубчатой муфтой 4 и передается 
через зубчатое колесо 1 на привод подачи машины, через зубчатое коле-
со 2 на привод гидродомкрата и через зубчатое колесо 3 на рабочий вал. 

Продольные силы, действующие на вал, как правило, приложены 
с некоторым эксцентриситетом относительно оси вала. Поэтому, по-
мимо растяжения (сжатия), вал изгибается под действием сосредото- 
 

 
 

 
 

Рис. 1.16. Распределение  
крутящего момента по длине 

шлицевого соединения 

Рис. 1.17. Эпюра крутящих  
моментов с промежуточным отбором 

мощности 
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ченного момента. Напряжения от растяжения (сжатия) вала весьма малы 
по сравнению с напряжениями от изгиба, и в большинстве случаев при 
расчете вала продольными силами можно пренебречь. Аналогично, про-
верка вала на продольный изгиб от силы сжатия в большинстве случаев 
показывает весьма высокое значение запаса устойчивости. 

 
1.2.4. Особенности определения усилий в зависимости  

от характера действия нагрузок 
 

Ранее были рассмотрены нагрузки, действующие на вал, и пока-
зано, что расчет на статическую прочность следует производить по 
наибольшим кратковременным нагрузкам, а на выносливость – по 
наибольшим длительно действующим нагрузкам. В соответствии с этим, 
в общем случае необходимо вычислить изгибающие и крутящие момен-
ты и продольные усилия отдельно для наибольших кратковременных 
нагрузок и отдельно для наибольших из длительно действующих. 

В большинстве приводных и редукторных валов наибольшие 
кратковременные нагрузки пропорциональны длительно действую-
щим; в этом случае для получения значений усилий в вале при дейст-
вии длительно действующих нагрузок достаточно умножить значения 
усилий от кратковременных нагрузок на коэффициент пропорцио-
нальности, равный отношению длительно действующей нагрузки к 
наибольшей кратковременной. 

При расчете вала на статическую прочность характер изменения 
нагрузок в зависимости от угла поворота вала существенного значения 
не имеет, так как статическая прочность определяется максимальным 
значением усилий, действующих в данном сечении вала. Поэтому при 
расчете по наибольшим кратковременным нагрузкам следует опреде-
лять только максимальное значение усилия в сечении. 

При расчете вала на выносливость существенным оказывается 
цикл напряжений, действующих в вале. Дело в том, что в процессе 
нагружения вала усилия могут меняться от максимальных до мини-
мальных значений в зависимости от угла поворота вала. В соответст-
вии с этим напряжения в вале также изменяются по определенному 
циклу. Кроме того, оказывается существенным положение усилия, 
действующего в вале, относительно вала. Если постоянная по вели-
чине нагрузка, вызывающая изгиб, неподвижна в пространстве, а вал 
вращается (т. е. нагрузка вращается относительно вала), то напряже-
ния, вызываемые ею, меняются от максимального значения до мини-
мального, равного максимальному с обратным знаком. Таким образом, 
постоянная, вращающаяся относительно вала, нагрузка вызывает в нем 
напряжения, изменяющиеся по симметричному цикл. К таким нагруз-
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кам относятся нагрузки от передач (исключая планетарные), весовые 
нагрузки от маховиков и др. 

Если постоянная внешняя нагрузка, вызывающая изгиб, вращает-
ся вместе с валом (т.е. неподвижна относительно вала), то напряжения, 
вызываемые ею, постоянны. К таким нагрузкам относятся нагрузки от 
дебалансов, от рабочих органов добывающих машин и др. 

При совместном действии на вал вращающихся и невращающих-
ся относительно вала нагрузок изгибающий момент от первых дает 
амплитуду напряжений, а от вторых – среднее напряжение. В соответ-
ствии с этим можно назвать момент Mвр от вращающихся относитель-
но вала нагрузок амплитудным значением изгибающего момента Mа, 
т.е. Mвр = Mа, и момент от невращающихся нагрузок Mневр – средним 
значением изгибающего момента Mт, т.е. Mт = Mневр. 

Если нагрузка вращается вместе с валом и при этом изменяется 
по величине в зависимости от угла поворота от максимального Mmax до 
минимального Mmin значений, то амплитудное и среднее значения мо-
мента, пропорциональные амплитудному и среднему значениям на-
пряжений, определяют по формулам 
 

2
minmax

а

MM
M

−= ; 

 

2
minmax

т

MM
M

+
= . 

 

В более сложных случаях действия наибольших длительно дейст-
вующих нагрузок, когда в зависимости от угла поворота вала изменя-
ются значения моментов как от вращающихся, так и от невращающих-
ся нагрузок, приходится строить зависимость моментов в выбранном 
сечении от угла поворота вала (в виде графика или таблицы). Непо-
средственное определение амплитудного и среднего значений момента 
в общем случае действия нагрузок представляется затруднительным.  

 
1.2.5. Номинальные напряжения 

 

При известных усилиях, действующих в сечениях вала (изгибаю-
щих и крутящих моментах и продольных силах), можно определить 
номинальные напряжения, статически эквивалентные этим усилиям. 

Номинальные напряжения от изгиба и кручения в данном сечении 
вычисляют по формулам 

A

F

W

M +=σ
и

и ;   
к

к

W

M=τ , 
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где Mи – изгибающий момент в данном сечении; Mк – крутящий мо-
мент в данном сечении; Wи – момент сопротивления сечения при изги-
бе; Wк – момент сопротивления сечения при кручении; F – осевая сила; 
A – площадь поперечного сечения. 

Номинальные напряжения при расчете на статическую прочность 
вычисляют для усилий (изгибающих и крутящих моментов), соответ-
ствующих наибольшим кратковременным нагрузкам, а при расчете на 
выносливость – длительно действующим нагрузкам. 

Очевидно, что определять номинальные напряжения следует 
только в тех сечениях вала, где есть основания ожидать меньших запа-
сов прочности при расчете на статическую прочность или при расчете 
на выносливость. Такие сечения называются опасными сечениями ва-
ла, и после их выбора приводят все дальнейшие расчеты на прочность. 

 
1.2.6. Выбор опасных сечений вала 

 

Опасное сечение вала определяется в основном напряженностью 
вала в данном сечении. Предварительно определяют опасные сечения 
путем сопоставления схематического чертежа вала с эпюрой результи-
рующих изгибающих и крутящих моментов. В результате этого оста-
ются сечения, дальнейший выбор которых ведут уже путем количест-
венных сопоставлений. 

При расчете на статическую прочность (относительно предела те-
кучести) для выбора опасного сечения следует сопоставить напряжен-
ность сечений, причем поскольку такое сопоставление носит прибли-
женный характер, можно в качестве критерия принять выражение 
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и

W

MM +
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Действительно, для пластичных материалов отношение 
2тт ≈τσ  и для расчета при совместном действии изгиба и кручения 

может быть использована зависимость 
 

т
22 4 σ=τ+σ . 
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Но для валов 

ик 2WW = . 
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Откуда 

т
и

2
к

2
и σ=

+
W

MM
. 

 

Иначе говоря, для сопоставления напряжений в различных сече-
ниях вала при совместном действии изгиба и кручения может быть 
использована величина 

и

2
к

2
и

W

MM +
. 

 

Для предварительно отобранных сечений составляют таблицу 
этих величин. Считаются опасными и подлежат дальнейшему расчету 

те сечения, в которых величина 
и

2
к

2
и

W

MM +
 имеет наибольшее значе-

ние, а также те сечения, где значения этой величины составляют не 
менее 90% от максимального. 

При выборе опасных сечений, подлежащих статическому расчету, 
следует иметь в виду, что участок вала, охватываемый деталью, пере-
дающей нагрузку, обладает меньшей напряженностью из-за совмест-
ного деформирования вала и детали и перераспределения нагрузки и 
поэтому рассмотрению подлежат сечения в соответствии с рекоменда-
циями [11]. 

При расчете на выносливость для выбора опасных сечений надо 
сопоставить напряженность сечений, учитывая также концентрацию 
напряжений. В качестве критерия напряженности можно принять вы-
ражение  

и

2
ка

2
иа

W

MM
k

+
σ , 

 

где kσ – некоторое среднее значение коэффициента концентрации при 
изгибе или кручении, характерное для конструктивных особенностей 
данного сечения; Mиа и Mка – амплитудные значения изгибающего и 
крутящего моментов. 

В этом критерии статической составляющей напряжений цикла 
для упрощения расчета пренебрегаем. При подсчете критерия средние 
значения коэффициентов концентрации напряжений могут быть неза-
висимо от материала вала приняты следующими: 
 

галтели r / d > 0,1 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 1,6 
галтели r / d ≈ 0,2 и поперечные отверстия . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 2,1 
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шпоночные канавки . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 2 
шлицы . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 2,5 
посадки ступицы или кольца подшипника: 

прессовая . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 3 
скользящая . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 2 

 

В качестве возможных опасных сечений выбирают сечения, про-
ходящие по галтелям, отверстиям, местам выхода шпоночных канавок 
и шлицев, по краю посаженной детали и др. Для таких сечений состав-
ляют таблицу величин 

и

2
к

2
и

W

MM
k

+
σ . 

 

Сечения, в которых это выражение имеет наибольшую величину, 
отличающуюся от наибольшей не более, чем на 30%, являются опас-
ными и, следовательно, подлежат дальнейшему расчету на выносли-
вость. 

Запасы прочности при расчете на статическую прочность могут 
служить критерием необходимости проведения расчета на выносли-
вость. Поэтому в опасных в отношении выносливости сечениях следу-
ет также определять и запас по статической прочности с тем, чтобы 
использовать его значение в качестве критерия расчета на выносли-
вость. Таким образом, в этом случае запасы прочности при расчете на 
статическую прочность определяются как в сечениях, опасных в от-
ношении статической прочности, так и в сечениях, опасных в отноше-
нии выносливости. 

Если сечения, опасные в отношении выносливости, не совпадают 
с опасными сечениями в отношении статической прочности, то можно 
не определять запаса прочности в сечениях, опасных в отношении вы-
носливости, а определение численной величины критерия необходи-
мости расчета на выносливость произвести для сечения с наибольшим 
коэффициентом концентрации. 

 

1.2.7. Проектный расчет валов 
 

Проектный расчет производят на статическую прочность для 
предварительного определения (оценки) размеров валов. При проект-
ном расчете известен вращающий момент T или мощность P и частота 
вращения n, нагрузка и геометрические размеры деталей, насаженных 
на валу (зубчатых колес, шкивов, звездочек и др.). Необходимо опре-
делить геометрические размеры и подобрать материал вала. 

Основной расчетной нагрузкой на валу являются вращающий T и 
изгибающий моменты, вызывающие соответствующие деформации 
(кручение и изгиб). Влиянием растягивающих и сжимающих усилий 
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обычно пренебрегают ввиду их малости. Так как оси вращающий мо-
мент не передают, то их расчет является частным случаем расчета ва-
лов при T = 0. 

Для проектного расчета вала необходимо знать его конструктив-
ные особенности (места приложения нагрузки, расположение опор  
и т.п.). Вместе с тем предварительное определение диаметра вала, не-
обходимо для выполнения эскизного проекта и последующего прове-
рочного расчета. Диаметр вала определяют из условия действия вра-
щающего моментов, пренебрегая изгибающими моментами. На прак-
тике используют следующий порядок проектного расчета вала. 

1.  Предварительно оценивают средний диаметр вала из расчета 
только на кручение. При этом действие напряжений кручения не-
сколько завышают (≈20…40%). Диаметр вала определяют по формуле 
 

[ ]3
20 τ,

T
d = . 

 

Предварительно оценить диаметр рассчитываемого вала можно, 
ориентируясь на диаметр, с которым он соединятся, например можно 
принять диаметр проектируемого вала равным валу электродвигателя, 
с которым он соединятся. 

2.  Следующий этап проектирования вала или оси содержит раз-
работку конструкции. Разработка связана с графическими и аналити-
ческими методами, и, как правило, усваивается при выполнении кур-
сового проекта. 

3.  После разработки конструкции вала необходимо выбрать рас-
четную схему и произвести проверочный расчет. Выбор расчетной 
схемы основывается на знаниях из курса «Сопротивление материа-
лов». 

 

1.2.8. Проверочный расчет валов 
 

Расчетная схема и расчетные нагрузки. Расчет валов базирует-
ся на разделах курса Сопротивления материалов, в которых рассмат-
ривается неоднородное напряженное состояние и расчет при перемен-
ных напряжениях. Следует отметить, что реальные условия работы 
вала заменяют условными и выбирают известную расчетную схему. 
При этом производят схематизацию нагрузок, опор и формы вала, 
вследствие чего расчет становится приближенным. 

В расчетных схемах подшипники, воспринимающие осевые и ра-
диальные нагрузки заменяют шарнирно-неподвижными опорами (рис. 
1.18, в), а подшипники, воспринимающие радиальные нагрузки, – 
шарнирно-подвижными (рис. 1.18, а, б). 
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а)  

б) 
 

в) 
Рис. 1.18. Схематизация опор вала 

 
Проиллюстрируем 

пример расчета вала, 
изображенного на рис. 
1.19. Для этого вала 
заменяем левый под-
шипник шарнирно-не-
подвижной опорой, а 
правый подшипник – 
шарнирно-подвижной 
опорой b учитываем 
угол наклона зуба и 
направление вращаю-
щего момента T. 

В полюсе зацеп-
ления шестерни и зуб-
чатого колеса действу-
ют силы Ft, Fa и Fr, на-
гружающие вал. На 
входном конце вал на-
гружен момент T на 
полумуфте и дополни-
тельной силой Fм, воз-
никающей вследствие 
несоосности соединяе-
мых валов. 

Из расчетной схе-
мы (рис. 1.19) видно, 
что векторы сил Fr и Fa 
расположены в верти-
кальной плоскости  
 

 
 

Рис. 1.19. Расчетная схема вала 
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(плоскости чертежа), а вектор Ft – в горизонтальной плоскости. Вектор 
силы Fм расположен в плоскости смещения рассчитываемого и при-
соединяемого к нему валов (например, вала электродвигателя). Опре-
деления положения этой плоскости затруднительно. Расчетную схему 
вала представляем в виде трех расчетных схем б, в, г, при этом силы Ft, 
Fa и Fr приведены к оси вала по теореме Пуансо. Изгибающий момент 
Ma = Fa d1/2 (d1 – делительный диаметр шестерни) вращающий момент 
T = Ft d1/2 (сечение I-I) являются результатом теоремы Пуансо. 

Для каждой из расчетных построены эпюры изгибающих момен-
тов, по которым определяются суммарные изгибающие моменты в 
любом сечении вала. 

Расчет на прочность. Исходя из практике эксплуатации установ-
лено, что основным видом разрушения валов является усталостное 
разрушение. Поэтому расчет на сопротивление усталости для валов 
является основным. При этом расчет на статическую прочность вы-
полняют как проверочный. 

Прежде всего, необходимо установить вид и характер изменения 
во времени нагрузок (циклы напряжений). Напряжения изгиба в раз-
личных точках вала при вращении изменяются по симметричному 
циклу, в том числе и при постоянной нагрузке. Напряжения кручения 
изменяются пропорционально нагрузке. 

Циклы напряжений принимают – симметричными для напряже-
ний изгиба и отнулевым для напряжений кручения (рис. 1.20). Неточ-
ности расчета компенсируют при выборе запаса прочности. 

Для расчета предварительно намечают опасные сечения вала, ко-
торые необходимо проверить (сечение I-I и II -II , рис. 1.19). При этом 
для каждой конкретной конструкции вала необходимо учесть характер 
эпюр изгибающих и вращающих моментов, ступенчатую форму вала и 
места концентрации напряжений. Для опасных сечений определяют 
запасы усталости и сравнивают их с допускаемыми значениями. 

 
 

 
а) 

 
б) 

 

Рис. 1.20. Циклы напряжений: 
а – изгиба; б – кручения 



25 

Для повышения сопротивления усталости (до 50%) применяют 
различные методы поверхностного упрочнения: химико-термическая 
обработка, поверхностная обработка ТВЧ. Накатывание и т.д. 

Проверка статической прочности вала. Расчет вала на статиче-
скую прочность производят с целью предупреждения пластических 
деформаций и разрушений с учетом кратковременных перегрузок ис-
ходя из особенностей эксплуатации. Для этого определяют эквива-
лентные напряжения: 

[ ]σ≤τ+σ=σ 22
иэк 3 , 

где  

( )
( ) 












=τ

=σ

3

3и

2,0

1,0

d

T

d

М

, 

 

здесь M и T – изгибающие и вращающие моменты в опасном сечении 
вала при перезагрузках. 

Допускаемое напряжение [σ] принимают приблизительно равным 
пределу текучести σт: 

[ ] т8,0 σ≈σ . 
 

Расчет на жесткость. Упругие перемещения вала (рис. 1.21), 
возникающие при его работе, приводят к образованию концентрации 
нагрузки по длине зуба в зубчатом зацеплении. Концентрация нагруз-
ки увеличивает контактные напряжения и напряжения изгиба. При 
симметричном расположении опор прогиб валов не вызывает перекоса 
зубчатых колес и, следовательно, почти не нарушает распределения 
нагрузки по длине зуба (рис. 1.22, а). Это самый благоприятный слу-
чай. При несимметричном и консольном расположении опор колеса 
перекашиваются на определенный угол, что приводит к нарушению 
правильного касания зубьев (рис. 1.22, б, в). 

 

 
 

Рис. 1.21. Прогиб вала  
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Рис. 1.22. Взаимное расположение 
зубчатых колес  

при деформированных валах: 
а – симметричное расположение; 
б – несимметричное расположение; 
в – консольное расположение 

 

Значительный угол поворота 
θ в подшипниках вызывает за-
щемление тел качения в подшип-
никах (как следствие, защемление 
вала), повышенное трение и на-
грев. 

Допускаемые упругие пере-
мещения вала зависят от конкрет-
ных условий эксплуатации, тре-
бований, предъявляемых к конст-
рукции и определяются для каж-
дого отдельного случая. 

Прогибы вала можно компен-
сировать путем применения в 
опорах самоустанавливающихся 
подшипников, если это не проти-
воречит требованиям жесткости 
узла. 

Если упругие перемещения 
валы достаточно малы, то разме-
ры вала определяют не из расчета 
на прочность, а на жесткость. 

 

При расчете на жесткость валов ограничивают упругие деформа-
ции 
 

[ ]ϕ≤=ϕ
рJG

lТ
, 

 

где l – участок закручивания; G – модуль сдвига; Jр – полярный мо-
мент инерции сечения вала; [ϕ] – допускаемый угол закручивания вала 
(зависит от конкретных условий работы), в общем случае он приво-
дится в справочной литературе. 

Величина прогибов и перекосов определяется методами курса 
«Сопротивления материала» (интеграл Мора или способ Верещагина). 

Расчет вала на виброустойчивость. Известно, что даже при ма-
лой неуравновешенности в условиях резонанса возможно разрушения 
машины. 

Частота вращения (мин–1), при которой наступает явление резо-
нанса, называется критической: 
 
 

( ) ( ) ( ) стскркр //30/30/30 ygn π=ωπ=ωπ= . 

 
а) 

 
б) 

 
в) 
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где ωкр – критическая угловая скорость; ωс – частота собственных из-
гибных колебаний; yс – статический прогиб вала от действия силы тя-
жести mg. 

Если угловая скорость вала ω больше ωкр = ωс то система при раз-
гоне перейдет зону резонанса и снова стабилизируется. Во избежание 
поломок зону резонанса следует проходить быстро. Задержки в этой 
зоне не допускаются. 

За  предел вибрационной устойчивости обычно принимают для 
жестких валов n ≤ 0,7nкр, для гибких валов n ≥ 1,3nкр. 
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Глава 2 
 

ОПОРЫ ОСЕЙ И ВАЛОВ (ПОДШИПНИКИ) 
 

 
2.1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

 

Подшипники предназначены для поддержания в пространстве 
вращающихся валов и осей. Они воспринимают радиальные и осевые 
нагрузки, действующие на валы, и сохраняют заданное положение оси 
вращения вала. Подшипники служат также для поддержания различ-
ных деталей, вращающихся вокруг осей или валов, например шкивы, 
шестерни, звездочки, ступицы автомобильных колес и др. Для сниже-
ния к.п.д. механизма потери в подшипниках должны быть минималь-
ны. Точность изготовления подшипников влияет на очень многие па-
раметры работы: скорость вращения, вибрации, срок службы и т.д. 

Классификация подшипников. Подшипники классифицируют 
по виду трения и воспринимаемой нагрузке. По виду трения различа-
ют: подшипники скольжения (рис. 2.1), у которых опорная поверхность 
оси или вала скользит по рабочей поверхности подшипника; подшип-
ники качения (рис. 2.1), у которых трение скольжения заменяют тре-
нием качения посредством установки тел качения (шариков, роликов  
и др.) между опорными поверхностями подшипника и вала.  

По воспринимаемой нагрузке различают подшипники: радиаль- 
ные – воспринимают радиальные нагрузки; упорные – воспринимают 
осевые нагрузки; радиально-упорные – воспринимают радиальные и 
осевые нагрузки. 
 

 
а) 

 
б) 

Рис. 2.1. Подшипники: 
а – скольжения; б – качения 
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а) 

 
б) 

 

Рис. 2.2. Червячные редуктора с различными подшипниками  
на выходном валу: 

а – с подшипником скольжения; б – с подшипником качения 
 

Выбор подшипников зависит от многих факторов эксплуатацион-
ных и технологических, а также от компоновки и конструкции проек-
тируемого узла или механизма. Во многих случаях возможно приме-
нять с одинаковым успехом подшипники обоих видов – скольжения и 
качения. Например, в червячном редукторе (рис. 2.2) опорой для вы-
ходного вала может быть, как подшипник качения, так и подшипник 
скольжения (рис. 2.2). 

 
2.2. КРАТКИЕ СВЕДЕНИЯ  

О ПОДШИПНИКАХ СКОЛЬЖЕНИЯ 
 

Опорная часть вала или оси называется цапфой, в переводе с не-
мецкого (zapfen) – стержень, шип, втулка. В зависимости от располо-
жения форма рабочей поверхности подшипника скольжения и цапфы 
может быть цилиндрической (рис. 2.3, а, г), плоской (рис. 2.3, б), кони-
ческой (рис. 2.3, в), или шаровой (рис. 2.3, е). 

В зависимости от направления воспринимаемой нагрузки под-
шипника скольжения различают: радиальные, предназначенные для 
восприятия радиальных нагрузок, т.е. перпендикулярных к осям и ва-
лам. В этом случае цапфу (расположенную на конце вала), передаю-
щую радиальную нагрузку, называют шипом (рис. 2.3, а). Упорные, 
служащие для восприятия осевых нагрузок, расположенных вдоль осе-
вых линий осей и валов. На рисунке 2.4 изображен упорный подшип-
ник скольжения Осевой зазор ротора упорном подшипнике составляет 
обычно 0,1…0,15 мм. 
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а) 

 
б) 

 
в) 

 
г) 

 
д) 

 
е) 

 

Рис. 2.3. Расположения подшипников скольжения на валу 
 

 
 

Рис. 2.4. Упорный подшипник скольжения:  
1 – корпус; 2 – упорный диск; 3 – гайка; 4 и 7 – крышки;  

6 и 8 – упорные кольца в сборе с колодками; 5 и 9 – полукольца 
 

Цапфу, передающую осевую нагрузку, называют пятой, а опору 
(подшипник) – подпятником (рис. 2.5). В настоящее время подпятники 
скольжения по возможности заменяют опорами качения и применяют 
еще при очень больших нагрузках, например, гидрогенераторах, в ко-
торых подшипники качения имели бы очень большие размеры.  
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Рис. 2.5. Подпятник 

 
 

Рис. 2.6. Радиально-упорный  
подшипник скольжения: 
F1 – радиальная нагрузка;  

F2 – осевая нагрузка 
 

Радиально-упорные, служащие для восприятия одновременно ра-
диальных и осевых нагрузок (рис. 2.6). 

Подшипники скольжения должны удовлетворять следующим ос-
новным требованиям:  

− конструкции и материалы их должны быть такими, чтобы по-
тери на трение в них и износ их и валов были минимальны;  

− они должны быть достаточно прочными и жесткими, чтобы 
противостоять действующим на них силам и вызываемым ими дефор-
мациям и сотрясениям;  

− размеры их трущихся поверхностей должны быть достаточ-
ным для восприятия действующего на них давления, без выдавливания 
смазки, и для отвода развивающейся от трения теплоты;  

− сборка их и установка в них осей и валов, а также обслужива-
ние (особенно смазка на ходу) должны быть возможно простыми. 

Область применения подшипников скольжения: 
1. В конструкциях, где по условиям сборки необходимо приме-

нять разборную конструкцию корпуса подшипника и иметь возмож-
ность замены вкладыша после износа. Например, в механизмах с воз-
вратно-поступательным движением (кривошипно-шатунная группа в 
двигателях внутреннего сгорания). 

2. В механизмах с высокими частотами вращения валов с высо-
кими требованиями к вибрации и долговечности. Например, в шпин-
делях устройств хранения информации. 

3. В механизмах с особо точным направлением валов. Минимум 
деталей и наличие масляного слоя в подшипнике скольжения компен-
сирует погрешности шейки вала. 

4. В механизмах с особо тяжелыми валами (диаметров более 0,5). 
5. В механизмах, работающих в агрессивных средах. 
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Для правильной работы под-
шипников скольжения без систе-
матического износа поверхностей 
цапфы и вкладыша они должны 
быть разделены слоем смазки дос-
таточной толщины. 

Для того чтобы между  
трущимися поверхностями мог 
длительно существовать масля- 
ный слой, в нем должно быть из-
быточное давление, которое может 
быть гидродинамическим, созда-
ваемым, при вращении цапфы, или 
гидростатическим, создаваемым 
насосом. 

Основное практическое применение имеют подшипники с гидро-
динамической смазкой. 

Вращающийся вал под действием внешней нагрузки занимает в 
подшипнике эксцентричное положение. Масло увлекается в клиновой 
зазор между валом и вкладышем и создает гидродинамическую под-
держивающую силы (рис. 2.7), обеспечивающую в подшипнике жид-
костное трение. 

Подшипник скольжения в большинстве случаев состоит из кор-
пуса и помещенных в нем вкладышей (рисунок), на которые непосред-
ственно и опирается ось или вал. Корпус обычно делают из чугуна, 
вкладыши для уменьшения трения в большинстве случаев изготовляют 
из материалов, которые в паре с цапфой вала имеют незначительный 
коэффициент трения. При износе вкладышей замена их новыми стоит 
значительно дешевле, чем замена всего подшипника. 

Пример конструктивного оформления разъемного подшипника 
скольжения изображен на рис. 2.8, а. Корпус обычно состоит из двух 
частей: основания, воспринимающего на себя нагрузку со стороны оси 
или вала, и крышки, прикрепленной к основанию корпуса болтами или 
шпильками. Вкладышей в разъемном подшипнике обычно два, иногда 
применяют многовкладышевые разъемные подшипники. 

Разъемные подшипники удобны при монтаже осей и валов и до-
пускают регулировку зазоров в подшипнике путем сближения крышки 
и основания. Поэтому преимущественное применение имеют разъем-
ные подшипники. 

Неразъемные (рис. 2.8, б) подшипники проще по конструкции и 
дешевле разъемных, но они неудобны при монтаже осей и валов.  
 

 
Рис. 2.7. Образования масляного 
клина в подшипнике скольжения 

(вкладыше) 
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а) 

 
б) 

 

Рис. 2.8. Конструкции подшипников качения: 
а – с разъемным корпусов; б – с неразъемным корпусом 

 
Поэтому эти подшипники обычно применяют для концевых цапф и 
валов небольших диаметров. 

В случае большой деформации вала или невозможности осущест-
вления точного монтажа его применяют самоустанавливающиеся 
подшипники скольжения, вкладыши которых обычно выполняют со 
сферическими опорными поверхностями (рис. 2.9, а, б, в). 

При повышенных температурах эксплуатации применяют особый 
класс высокотемпературных подшипников, обеспечивающих высокую 
надежность и простоту в обслуживании (рис. 2.10). 

В подшипниках большой несущей способности для предупрежде-
ния вибрации валов при работе в режиме жидкостного трения приме-
няют самоустанавливающиеся сегментные вкладыши, имеющие воз-
можность автоматически устанавливаться в положение, наиболее бла-
гоприятном для образования масляного клина. При этом благодаря 
 

 
а)  

б) 
 

в) 
 

Рис. 2.9. Сферические подшипники скольжения: 
а – требующий обслуживания; б – не требующий обслуживания;  

в – воспринимающий радиальную и осевую нагрузку 
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а) 

 
б) 

 

Рис. 2.10. Высокотемпературные подшипники скольжения 
а – без корпуса; б – в корпусе 

 

 
 

Рис. 2.11. Сегментный подшипник скольжения 

 
образованию в подшипнике нескольких масляных клиньев обеспечи-
вают устойчивую работу подшипников и высокую несущую способ-
ность. Конструкция такого подшипника изображена на рис. 2.11. 
Достоверно установлено, что простые конструкции цилиндрических, 
слабо или умеренно нагруженных подшипников не обеспечивают ус-

тойчивости быстроходных роторов. Для этого необходимо  
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Рис. 2.12. Демпферный подшипник скольжения: 

1 – корпус; 2 – втулка; 3 – упругий элемент; 4 – разъемная втулка;  
5 – сухари; 6 – выступы 

 
использование более сложных, теоретически разработанных и экспе-
риментально опробованных конструкций подшипников с повышенны-
ми демпфирующими свойствами. Среди них особого внимания заслу-
живают демпферные подшипники, специальные гидростатические 
подшипники и гидростатические демпферные подшипники (рис. 2.12.). 

В конструкции, изображенной на рис. 2.12 разъемная втулка 4 яв-
ляется вибратором, а втулка 2, укрепленная в корпусе 1 на сухарях 5, – 
статором. Вибратор и статор имеют выступы 6, на которые опирается 
упругий элемент 3. В выступах сделаны проточки для циркуляции 
жидкости. 

Материал подшипников скольжения. Подшипники скольжения 
изнашиваются в большей степени в условиях сухого трения или недос-
таточного количества смазки. Для увеличения долговечности трущих-
ся деталей для них подбирают такие материалы, у которых коэффици-
ент трения скольжения, в указанных условиях относительно мал, и 
тепло, выделяющееся в рабочей зоне, легко отводится в корпус маши-
ны и окружающую среду. Такие материалы называются антифрикци-
онными; в сущности, это название должно относиться к сочетанию 
материалов пары трения скольжения, но практически в опорах сколь-
жения валы, как правило, изготовляют из стали, поэтому термин «ан-
тифрикционные материалы» связывают обычно только с материалами 
для подшипников, точнее для тех деталей, на которые опираются валы 
или вращающиеся оси, т.е. с материалами для вкладышей подшипни-
ков и подпятников. Перечень таких материалов весьма обширен и он 
непрерывно дополняется новыми названиями, однако, их можно раз-
бить на следующие группы: 

1. Чугун. 
2. Бронза. 
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3. Латунь. 
4. Алюминиевые сплавы. 
5. Баббит. 
6. Металлокерамические материалы. 
7. Графит. 
8. Синтетические пластические материалы. 
9. Дерево или древеснослоистые пластики. 
10. Резина. 
11. Пластмассы. 
Смазочные материалы. Смазка в подшипниках скольжения 

должная снижать потери на трение, уменьшать износ рабочих поверх-
ностей и способствовать отводу тепла, образующегося в зоне трения.  
В большинстве случаев эти требования равнозначны, и смазка должна 
выполнять все указанные функции. Такими свойствами в той или иной 
мере обладают жидкие масла, вырабатываемые из нефтепродуктов.  
В гидромашинах эти функции выполняет вода, в машинах химическо-
го производства – та жидкая среда, которая транспортируется или пе-
рерабатывается машинами и от которой трудно изолировать опоры.  
В подшипниках, несущих весьма малую нагрузку и работающих с 
очень большой скоростью скольжения, применяется воздушная или 
газовая смазка. 

Для смазки подшипников скольжения различных машин, рабо-
тающих в весьма широком диапазоне нагрузок и скоростей вращения 
вала, служат масла общего применения, называемые индустриальны-
ми, и специальные – турбинные, автомобильные, автотракторные, 
трансмиссионные, авиационные и другие, названия которых соответ-
ствуют основной области применения, но вовсе не исключают исполь-
зования их и в других машинах. 

Синтетические масла, изготовляемые для смазки машинки прибо-
ров, работающих в весьма широком температурном диапазоне, делятся 
на четыре основные группы: масла на основе эфиров карбоновых ки-
слот и многоатомных спиртов, гликоли, силиконы, фтороуглероды и 
хлорфтороуглероды. 

Для подшипников скольжения консистентные смазки применя-
ются относительно редко – главным образом в опорах, несущих боль-
шую нагрузку, работающих с малой скоростью скольжения, с переры-
вами или переменой направления движения, когда нельзя обеспечить 
жидкостного режима трения. 

К прочим смазочным материалам относятся смазки на основе 
графита, дисульфида молибдена, а также вода, воздух и газы. 
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Условия работы подшипников 
скольжения. Оптимальные условия 
работы опор скольжения обеспечи-
ваются при жидкостном трении, ко-
гда смазочный слой полностью отде-
ляет поверхности цапфы и подшип-
ника друг от друга (рис. 2.13). 

Работоспособность подшипника 
обусловлена вязкостью смазки и ее 
количеством,  проходящим через за-
зор в единицу времени; коэффициент 
трения весьма мал, потери на трение не выше, чем в опорах качения, 
износ рабочих поверхностей практически пренебрежимо мал. Однако 
такой режим работы может быть реализован лишь при определенных 
соотношениях ряда параметров – скорости скольжения, вязкости смаз-
ки, удельной нагрузки, размеров подшипника и др. 

Для многих опор, работающих с большой удельной нагрузкой и 
малой скоростью скольжения, режим жидкостного трения неосущест-
вим, поэтому в этих случаях режим работы подшипника характеризу-
ется полужидкостным трением. С возрастанием удельной нагрузки и 
уменьшением скорости скольжения, а также в опорах с реверсивным 
или неполным (качательным) вращением цапфы полужидкостное тре-
ние может перейти в граничное, со значительно большим коэффици-
ентом трения. В каждом из рассмотренных режимов работы должны 
быть соблюдены условия, определяемые расчетом, гарантирующие 
требуемую работоспособность опоры. Таким образом, намечаются как 
бы три особых метода расчета опор скольжения в зависимости от ха-
рактера режима работы и условий эксплуатации. Однако между полу-
жидкостным и жидкостным трением трудно провести четкую границу, 
и в расчетной методике для этих двух случаев имеются сходные кри-
терии. Что же касается граничного трения, то такой режим не может 
быть отнесен только к одной какой-либо группе опор, так как все под-
шипники, независимо от основного эксплуатационного режима, обяза-
тельно проходят через граничное трение при пуске и останове маши-
ны. Продолжительность таких периодов может колебаться в значи-
тельных пределах, например, для электродвигателя время разгона от 
нуля до номинальной скорости вращения измеряется секундами, а для 
паровой турбины большой мощности необходимо перед пуском вра-
щать ротор с малой угловой скоростью (порядка 16…20 мин–1) в про-
должение нескольких десятков часов. Работоспособность и долговеч-
ность опоры при граничном трении определяется уже не вязкостью 

Рис. 2.13. Режим жидкостного 
трения подшипника скольжения 
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масла, а антифрикционными механическими свойствами материалов 
трущихся деталей и прочностью тонкой (порядка 0,1 мкм) адсорбиро-
ванной пленки, образующейся на поверхностях трения. Расчет опор 
скольжения в таких случаях выполняется как проверочный и носит 
название условного (элементарного) расчета. 

Расчет подшипников скольжения. Расчет подшипников сколь-
жения, работающих в режиме, близком граничному трению, выполня-
ется обычно как проверочный, так как размеры подшипника (длина l и 
диаметр d) определяются конструктивно в соответствии с размерами 
вала и оптимальным для данного типа опор отношением l/d. Выбор 
расчетных критериев обусловлен следующими соображениями. Проч-
ность целого вкладыша или антифрикционного слоя его при статиче-
ской нагрузке зависит от величины удельного давления. Логично было 
бы исходить из максимального ее значения, но для этого необходимо 
учесть фактическую зону контакта цапфы и подшипника, жесткость 
деталей, погрешности формы, закон распределения нагрузки по длине 
и ширине поверхности контакта, принять во внимание, что в действи-
тельности нагрузка не статическая, а меняющаяся во время эксплуата-
ции. Вследствие крайней сложности такой задачи, в качестве критерия 
прочности было принято среднее удельное давление p; расчетная ве-
личина p не должна превышать допускаемого значения [р], устанавли-
ваемого опытным путем. Значения [р] для различных подшипниковых 
материалов приведены в справочных данных. 

Второй критерий связан с прочностью адсорбированной пленки и 
условиями сохранения смазывающей способности масел; эти свойства 
в основном зависят от температуры рабочей зоны подшипника, уста-
навливающейся в соответствий с выделением и отводом тепла. Тепло-
выделение при преодолений силы трения можно определить по урав-
нению 

427

gvfF
W r=  ккал/с, 

 

где f – коэффициент трения; Fr – радиальная нагрузка на подшипник, Н; 
v – скорость скольжения (или окружная скорость цапфы), м/с; 1/427 – 
тепловой эквивалент механической энергии. 

Так как pldFr = , то  

pv
fgld

W
427

=  ккал/с. 

 

Если считать коэффициент трения постоянным, то тепловыделе-
ние на единицу поверхности подшипника можно оценить произведе-
нием рv; установленные опытным путем допускаемые значения [рv]. 
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Однако выбор такого критерия сопряжен с рядом грубых допущений: 
коэффициент трения не остается постоянным даже в сравнительно 
узкой области граничного трения, с увеличением скорости скольжения 
он заметно уменьшается; при тепловом расчете опоры нельзя ограни-
чиваться только определением количества тепла, выделяющегося в 
подшипнике, – необходимо учитывать одновременно теплоотвод, что-
бы найти рабочую температуру подшипника, от которой зависит со-
стояние адсорбированной пленки. Таким образом, величина рv не от-
ражает физической сущности процесса, происходящего в подшипнике, 
ею пользуются лишь как весьма приближенным критерием для оценки 
работоспособности опоры скольжения. В некоторых справочных табли-
цах эти обстоятельства косвенно учитываются и допускаемые значения 
[рv] соответственно корректируются. Использование опытных данных 
по [рv] без указаний предельных допускаемых значений р и v может 
привести к существенным погрешностям в расчете подшипников. 

Второе затруднение возникает при определении величины скоро-
сти скольжения, учитываемой в произведении рv: какую скорость надо 
принимать во внимание, когда рассчитываемый подшипник работает в 
основном в режиме жидкостного трения и лишь в периоды пуска и 
останова проходит зону граничного трения? Справочные данные 
обычно не дают ответа на этот вопрос и к тому же в них часто можно 
встретить необоснованные рекомендации. Ясно, что верхний предел 
механически отнесен к номинальному режиму работы турбины, когда 
в подшипниках устанавливается жидкостное трение. Таким образом 
произведение рv не может служить критерием работоспособности опо-
ры, работающей в режиме жидкостного или полужидкостного трения. 

При условном расчете опор, работающих в режиме, близком к 
граничному трению, пользуются следующими зависимостями: 
 

[ ]p
A

F
p r ≤= ;       (2.1) 

 

[ ]pvpv≤ ,    (2.2) 
 

где A – опорная расчетная поверхность, м2. 
Для цилиндрического подшипника с радиальной нагрузкой 

ldA = , скорость скольжения на поверхности цапфы 
 

dnv π= м/мин, 
 

где d – измеряется в м; n – мин–1. 
Диаметр цапфы определяют не расчетом, а выбирают конструк-

тивно в соответствии с диаметром соседнего участка вала и с учетом 
необходимых буртиков и галтелей. Длину цапфы принимают в преде-
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лах 0,4…1,2d, лишь в редких случаях; например для самоустанавли-
вающихся подшипников, отношение l/d доводят до 1,5. После выбора 
размеров l и d подшипник проверяют по условиям (2.1), (2.2). Если 
окажется, что р > [р] или рv > [рv], то соответственно корректируют 
размеры, не выходя за пределы рекомендуемых отношений l/d, так как 
при увеличении этого отношения неточности монтажа и деформации 
опоры и вала приводят к неравномерному распределению нагрузки по 
длине, возникновению повышенного кромочного давления и увеличе-
нию износа. Условия (2.1), (2.2) можно выполнить также за счет улуч-
шения материала вкладыша. 

 
2.3. КРАТКИЕ СВЕДЕНИЯ О ПОДШИПНИКАХ КАЧЕНИЯ 

 

Устройство подшипника качения (рис. 2.14). Подшипник каче-
ния состоит из двух колец 1 и 5 (внешнего и внутреннего), тел каче- 
ния 2 (которые могут быть различной формы) и сепаратора 3, отде-
ляющего тела качения друг от друга и удерживающего их на равном 
расстоянии. 

Внутренне кольцо подшипника монтируют на валу, а наружным 
устанавливают в корпус механизма (например, редуктора рис. 2.15). 

По наружной поверхности внутреннего кольца и внутренней по-
верхности наружного кольца выполнены желоба – дорожки качения 4, 
по которым при работе подшипника движутся тела качения. 

Классификация подшипников качения. По форме тел качения 
подшипники классифицируют на шариковые и роликовые (рис. 2.16). 
Причем роликовые могут быть различной конфигурации (цилиндриче-
ские, конические, игольчатые, бочкообразные и витые). 

 

 

 
 

Рис. 2.15. Подшипники качения  
в редукторе 

 

Рис. 2.14. Устройство подшипника 
качения: 

1 – наружное кольцо; 2 – тела  
качения; 3 – сепаратор; 4 – дорожка 
качения; 5 – внутреннее кольцо 
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а)  

б) 
Рис. 2.16. Радиальные подшипники качения: 

а – шариковый; б – роликовый 
 

 
а) 

 
б) 

Рис. 2.17. Упорные подшипники качения: 
а – шариковый; б – роликовый 

 
По воспринимаемой нагрузке подшипники классифицируют на 

радиальные – воспринимающие только радиальную нагрузку, направ-
ленную перпендикулярно к геометрической оси вала, или в основном 
предназначенные для радиальной нагрузки. 

Радиальные роликовые подшипники благодаря увеличенной кон-
тактной поверхности допускают значительно большие нагрузки, чем 
шариковые. 

Осевую нагрузку радиальные роликовые подшипники не воспри-
нимают, в то время как радиальные шариковые способны к воспри-
ятию осевых нагрузок, но только незначительных. 

Упорные подшипники – несущие нагрузку вдоль оси вращения. 
Конструкции таких подшипников также предполагают использования 
различных тел качения. Такие подшипники качения могут устанавли-
ваться как в офисном стуле, так и в турбоагрегате гидроэлектростан-
ции весом более 250 т (рис. 2.17) 

Радиально-упорные и упорно-радиальные – предназначенные  
для восприятия комбинированной радиальной и осевой нагрузки  
(рис. 2.18). Отличаются от радиальных большим числом шариков,  
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а) 

 
б) 

Рис. 2.18. Подшипники качения: 
а – радиально-упорный; б – упорно-радиальный 

 

 
а) 

 
б) 

Рис. 2.19. Самоустанавливающиеся подшипники качения: 
а – шариковый; б – роликовый 

 

 
а) 

 
б) 

Рис. 2.20. Игольчатые подшипники качения: 
а – радиальный; б – упорный 

 
которое удается разместить в подшипнике вследствие наличия скоса 
на наружном кольце, поэтому их жесткость и грузоподъемность. 

В тех случаях, когда допускают значительный перекос вала при-
меняют самоустанавливающиеся шариковые и роликовые подшипники 
(рис. 2.19). 

Для уменьшения габаритов при значительных нагрузках приме-
няют игольчатые подшипники (рис. 2.20). 
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По нагрузочной способности подшипники разделяют на размер-
ные серии. Стандартом предусматривается семь серий диаметров: 
сверхлегкая (2 серии), особолегкая (2 серии), легкая, средняя, тяжелая 
и пять серий ширин: особоузкая, узкая, нормальная, широкая и особо-
широкая. 

Функциональные возможности и ресурс подшипника зависят от 
точности его изготовления. Согласно ГОСТ 520–2002 установлены 
следующие основные классы точности в порядке повышения точно-
сти: 8, 7, нормальный, 6, 5, 4, Т, 2 – для шариковых радиальных и  
радиально-упорных, а также роликовых радиальных; 8, 7, нормальный, 
6, 5, 4, 2 – для упорных и упорно-радиальных; 8, 7, 0, нормальный, 6Х, 
6, 5, 4, 2 – для роликовых конических.  

Подшипники классов 8 и 7 могут изготавливаться по заказу по-
требителя для применения в неответственных узлах. 

В зависимости от наличия требований к уровню вибрации, вели-
чине момента трения и других дополнительных технических требова-
ний подшипники разделяют на три категории – А, В и С. 

Обычно к подшипникам категории С не предъявляется никаких 
специальных требований. С повышением точности подшипника воз-
растает его стоимость. 

Материал подшипников качения. Кольца и шарики делают из 
стали. Сталь для подшипников качения должна быть твердой износо-
стойкой и обладать высокой сопротивляемостью контактной устало-
сти. Этим требованиям удовлетворяет высокоуглеродистая хромистая 
сталь высокого качества ШХ15, ШХ6, ШХ9, ШХ15СГ.  

Сепараторы выполняют штампованными из стальной ленты.  
При повышенных окружных скоростях из латуни, бронзы, дюралюми-
ния или пластмассы. 

Критерии работоспособности и расчета подшипников каче-
ния. Разрушение работающего подшипника качения происходит после 
постепенного развития какого-либо повреждения, например усталост-
ного выкрашивания или износа уплотнений. 

Усталостное выкрашивание может произойти по трем основным 
причинам: усталости металла после обработки расчетной долговечно-
сти; как результат неправильного монтажа и увеличенных нагрузок; 
из-за плохого качества подшипника. 

Разрушение сепараторов происходит по следующим причинам: 
− от касания о кольцо из-за износа гнезд сепаратора или некаче-

ственного его изготовления; у подшипников малых размеров с диа-
метром отверстия менее 10 мм касание о кольцо допускается, но в 
этом случае чистота бортов и допуска на геометрию ужесточены; 
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− от появления выкрашивания металла на рабочих дорожках ко-
лец; при появлении выкрашивания металла дорожках качения колец 
нагрузки на сепаратор возрастают стают; поэтому, если на кольцах 
имеется выкрашивание металла, то разрыв сепаратора является его 
следствием; 

− разрушение массивных сепараторов происходит также: из-за 
износа сепаратора по центрирующим поверхностям, при этом возни-
кают дополнительные нагрузки на сепаратор, которые с увеличением 
износа возрастают; поэтому у разрушенного сепаратора необходимо 
внимательно осмотреть состояние центрирующих поверхностей; как 
следствие выкрашивания на дорожках качения колец и работы под-
шипника с недостаточным количеством смазки. 

Раскалывание колей и тел качения связано с перекосами при мон-
таже или при больших динамических нагрузках. 

Остаточные деформации на дорожках качения в виде вмятин и 
лунок наблюдается у тихоходных тяжелонагруженных подшипников 
качения. 

Расчет подшипников качения базируется на двух критериях: 
1) расчет на статическую грузоподъемность по остаточным де-

формациям; 
2) расчет на ресурс (долговечность) по усталостному выкраши-

ванию. 
При проектировании механизмов и машин подшипники качения 

не конструируют и не рассчитывают, а подбирают из числа стандарт-
ных по условным формулам. Методика подбора стандартных подшип-
ников качения стандартизована. 

Подбор подшипника качения осуществляется по динамической 
грузоподъемности для предупреждения усталостного разрушения и по 
статической грузоподъемности для предупреждения остаточных де-
формаций. 

Выбор подшипника качения. Общие сведения.  
Выбор подшипника качения осуществляется исходя из величины 

и направления нагрузки, вращения внешнего или внутреннего кольца, 
необходимой долговечности. Кроме этого учитывается среда, в кото-
рой работает подшипник, температура, специфические условия экс-
плуатации.  

Как правило, широко используют шарикоподшипники, которые 
имеют меньшие потери по сравнению с более дорогостоящими роли-
коподшипниками. Из практики эксплуатации следует применять под-
шипники качения нормального класса точности (по ГОСТ 520–2011), 
но в точных и прецизионных узлах необходимо применять подшипни-
ки качения высоких классов точности. 



45 

Для уменьшения массы подшипника (соответственно механизма в 
целом) и снижения массогабаритов нецелесообразно увеличивать рас-
четную долговечность, так как параметры работы подшипника (мо-
мент трения, потери и быстроходность) у тяжелых серий подшипников 
менее благоприятны. 

Чтобы выбрать типоразмер необходимого подшипника рассчиты-
вают эквивалентную нагрузку по значениям осевой и радиальной на-
грузки. Эквивалентная нагрузка обеспечивает долговечность работы 
подшипника в реальных условиях. При этом долговечность подшип-
ника зависит только от его контактной усталости. 

Далее по расчетным зависимостям, приведенным ниже, опреде-
ляют требуемую динамическую грузоподъемность С подшипника ка-
чения, которая обеспечивает необходимую долговечность. Динамиче-
ская грузоподъемность зависит от геометрических размеров подшип-
ника, его конструктивных особенностей и материала его деталей. Рас-
считанная . динамическая грузоподъемность С позволяет выбрать не-
обходимый типоразмер подшипника качения и его габаритные разме-
ры по таблицам в справочных материалах. 

Помимо грузоподъемности С в справочных таблицах указывается 
статическая грузоподъемность подшипника, а также допустимая час-
тота вращения, характеризующая допустимый предел долговечности 
по контактной выносливости. Допустимые значения частот вращения 
подшипника указаны для сепараторов из штампованной стали. 

Если сепаратор изготовлен из цветного металла, а также подшип-
ник имеет высокий класс точности, специальном режим смазки (фор-
сированный) и улучшенный теплоотвод, то допустимые значения час-
тот имеют более высокие значения. 

Расчет подшипников на долговечность.  
Динамическая грузоподъемность радиальных и радиально-

упорных подшипников качения – это постоянная радиальная нагрузка, 
которую подшипники (идентичной группы с неподвижным наружным 
кольцом) способны выдержать в течении расчетного срока эксплуата-
ции, исчисляемого в один миллион оборотов внутреннего кольца. Ди-
намическая грузоподъемность в радиально-упорных подшипниках 
качения характеризуется радиальной составляющей нагрузки, которая 
приводит к радиальному смещению внешнего и внутреннего колец 
подшипника относительного друг друга. 

Динамическая грузоподъемность упорных и упорно-радиальных 
подшипников качения, характеризуется постоянной центральной осе-
вой силой, которую подшипники (идентичной группы) могут выдер-
жать в течении расчетного срока эксплуатации, исчисляемого в один 
миллион оборотов внутреннего или внешнего колец подшипника. 
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Долговечность подшипников качения характеризуется сроком его 
службы (выраженным через число оборотов или временем работы при 
неизменной частоте вращения) до возникновения признаков контакт-
ной усталости металла на внешнем или внутреннем кольце или телах 
качения. 

Под расчетным сроком службы подшипника качения (номиналь-
ная долговечность) понимают время работы партии подшипников, в 
течении которого не менее 90% одинаковых подшипников, при неиз-
менной нагрузке и частоте вращения сохраняют работоспособность 
без появления признаков усталости на поверхностях рабочих деталей в 
виде раковин и отслаивания. 

Долговечность подшипника характеризуется величинами и на-
правлением нагрузки, значением частоты вращения, характеристиками 
смазочного материала, интенсивностью теплоотвода, а также динами-
ческой грузоподъемностью. Эта зависимость выражается формулой:  
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где L – номинальная долговечность, млн. оборотов; C – динамическая 
грузоподъемность, Н; Р – эквивалентная динамическая нагрузка, Н;  
р – показатель степени, зависящий от типа конструкции подшипника, 
например, для шариковых подшипников р = 3, для роликовых под-
шипников р = 10/3; k2 –коэффициент, учитывающий свойства мате-
риала колец и тел качения; k3 – коэффициент, учитывающий реальные 
условия эксплуатации, например гидродинамический режим работы 
подшипника качения, упругие перемещения вала и др.  

Коэффициенты k2 и k3 взаимосвязаны, поэтому целесообразно ис-
пользовать обобщенный коэффициент k23, характеризующий совокуп-
ное влияние свойств материала деталей и реальных условий работы на 
долговечность подшипника. 

Существует три вида условий применения коэффициента k23: 
1) нормальные условия эксплуатации подшипников; 
2) условия, в которых обеспечено наличие гидродинамической 

пленки масла между поверхностями контакта колец и тел качения, а 
также отсутствием недопустимых перекосов в подшипниковом узле; 

3) условие, когда внешнее и внутренне кольца и тела качения из-
готовлены из стали, полученной в вакуумной или в активной аргоно-
водородной газовой среде; подшипники работают с наличием гидро-
динамической пленки масла между поверхностями контакта колец и 
тел качения, а также отсутствием недопустимых перекосов в подшип-
никовом узле. 
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Для этих условий принимают следующие значения коэффициен- 
та k23: 

 1 условие 2 условие 3 условие 
для шарикоподшипников  
(кроме сферических) . . . . . . . . . . . . .  0,7...0,8 1,0 1,2...1,4 
для роликоподшипников  
цилиндрических,  
шарикоподшипников  
сферических двухрядных . . . . . . . . .  0,5...0,6 0,8 1,0...1,2 
для роликоподшипников  
конических . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  0,6...0,7 0,9 1,1...1,3 
для роликоподшипников  
сферических двухрядных . . . . . . . . .  0,3...0,4 0,6 0,8...1,0 

 

Формула (2.1) применима при частотах вращения, не превышаю-
щих допустимую, указанную в справочной литературе [12], если 

10≥n  мин–1. Если частота вращения n = 1…10 мин–1, то расчет необ-
ходимо выполнять исходя из того, что п = 10 мин–1. При n < 1 мин–1 
действующую нагрузку необходимо рассматривать как статическую и 
сравнивать ее со статической грузоподъемностью C0 для конкретного 
типоразмера подшипника. 

При условии n = const мин–1, то целесообразно рассчитывать но-
минальную долговечность в рабочих часах: 
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Из формул (2.1), (2.2) можно сделать вывод, что при двукратном 
увеличении эквивалентной нагрузки расчетная долговечность для ша-
рикоподшипника уменьшится в 8 раз, а для роликоподшипника в  
10 раз. Таким образом следует точнее определять нагрузки, действую-
щие на подшипник качения и не использовать в расчете коэффициен-
тов, увеличивающих действующие усилия. 

Для прогнозирования долговечности подшипников качения необ-
ходимо руководствоваться нормативными сведениями по долговечно-
сти узлов. При их отсутствии можно использовать данные, приведен-
ные в справочной литературе [12]. 

Определение эквивалентной нагрузки. Под эквивалентной ди-
намической нагрузкой понимают (для радиальных шариковых и ради-
ально-упорных подшипников) постоянную радиальную нагрузку, при-
ложенную к подшипнику с неподвижным внешнем кольцом и вра-
щающимся внутренним кольцом, обеспечивающую срок службы такой 
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же как и при реальных условиях нагружения и вращения подшипника 
качения. Эквивалентная нагрузка определяется по формуле: 

 

( ) тбKKYFXVFP ar += ,   (2.4) 
 

где Fr – неизменная по величине и направлению радиальная нагруз- 
ка, Н; Fa – измененная по величине и направлению осевая нагрузка, Н; 
X – коэффициент радиальной нагрузки; Y – коэффициент осевой  
нагрузки; V – коэффициент, учитывающий направление нагрузки от-
носительно вращения внутреннего кольца V = 1, при вращении наруж-
ного кольца V = 2; Kб – коэффициент безопасности; Kт – температур-
ный коэффициент, учитывающий рабочую температуру подшипника. 

Наличие небольших осевых нагрузок в радиальных шариковых и 
радиально-упорных шарико- и роликоподшипников не оказывает от-
рицательного влияния на долговечность и как следствие на эквива-
лентную нагрузку. Поэтому в случае ( ) eVFF ra </  (e – параметр осево-

го нагружения) осевую нагрузку, действующую на однорядный ради-
альный шарикоподшипник, можно не учитывать, т.е. X = 1 и Y = 0. 

В конструкции двухрядных радиальных подшипников качения 
эквивалентная нагрузка уже растет под действием незначительной 
осевой силы. Поэтому для двухрядных подшипников в справочных 
данных приводятся два различных значения X и Y. 

В радиальных шарикоподшипниках осевая нагрузка вызывает 
смещение колей с образованием угла контакта, равного углу между 
нормалью к зоне контакта шарика или ролика с дорожкой качения на-
ружного кольца плоскостью, перпендикулярной к оси подшипника.  
По этой причине значения коэффициентов X и Y для радиальных ша-
рикоподшипников качения зависят от отношения 0/СFa . 

При использовании пары сдвоенных радиально-упорных под-
шипников позволяет рассматривать их как один двухрядный подшип-
ник. Если подшипники установлены последовательно то значения X и 
Y принимаются, как для однорядных подшипников с соответствующим 
распределением между ними радиальной нагрузки ( 7,0общ ⋅= iCС , где 

i – число подшипников). 
В конструкции двухрядных радиально-упорных шарикоподшип-

ников осевая нагрузка воспринимаются одним из рядов, а в случае 
( ) eVFF ra >/  второй ряд шариков существенно разгружается. 

Конструкции подшипников с цилиндрическими роликами и 
игольчатые подшипники не нагружены в осевом направлении, вслед-
ствие отсутствия опорных бортиков на одном из колец.  
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Конструкции двухрядных и однорядных подшипников с корот-
кими цилиндрическими роликами не обладают осевой грузоподъемно-
стью, поэтому эквивалентная нагрузка определяется по формуле 

 

тбKVKFP r= .   (2.5) 
 

Значения коэффициентов X, Y, е для конструкций радиально-
упорных конических роликоподшипников и сферических роликопод-
шипников с бочкообразными роликами определяются при установлен-
ном значении угла контакта по отношению тбKVKFP r=  в справочной 

литературе. 
Для однорядных сферических роликоподшипников α = 0°, а при 

Fa = 0 X = 1. 
В конструкции упорных шариковых или роликовых подшипников 

эквивалентная нагрузка является не радиальной, а осевой 
 

тбKVKFP aa = .   (2.6) 
 

Конструкции упорных сферических роликоподшипников могут 
одновременно воспринимать осевую и радиальную нагрузку, при ус-
ловии что радиальная нагрузка не превышает 55% осевой нагрузки. 
Тогда 

raa FFP 2,1+= .         (2.7) 
 

Эквивалентная нагрузка в конструкции упорно-радиальных под-
шипников является осевой ( ) тбKKYFXFP ara += . Значения X, Y и e 

приведены в справочной литературе. Такие подшипники рекомендует-
ся использовать в узла, в которых действует только осевая нагрузка, 
соответствующая большему значению параметра e. 

В время работы однорядных радиально-упорных шарикоподшип-
ников и конических роликоподшипников одновременно с радиальной 
нагрузкой возникает осевая составляющая, которая пытается разъеди-
нить детали подшипников. Для ее компенсации необходимо прило-
жить противоположную силу. Для этой цели подшипники качения ус-
танавливают в опоры сдвоенными, с нулевым зазором при рабочих 
условиях и без предварительного натяга. При этом в расчете необхо-
димо учитывать и эти внутренние осевые усилия. 

Выбор типа и размеров подшипника. Важным фактором при 
выборе подшипника является экономика производства. Поэтому из 
нескольких типов подшипников, удовлетворяющих эксплуатационным 
требованиям, следует выбирать наиболее дешевый. 
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С повышением класса точности подшипников возрастает их 
стоимость. 

Повышенный шум при работе машины – признак низкого качест-
ва ее изготовления. Помимо шума, вызываемого зубчатыми колесами 
и другими деталями, источником шума являются также подшипники 
качения. Одно из эффективных средств уменьшения шума при работе 
машины – применение подшипников повышенных классов точности. 
Поэтому в качестве опор относительно быстроходных валов, где это 
необходимо, следует применять подшипники классов точности 5, 4 
или 2. 

Задача выбора наиболее рационального типа подшипника до-
вольно сложна. Для конкретного механизма и заданных условий его 
работы нередко можно выбрать разные типы подшипников. Поэтому 
ниже приводится краткая эксплуатационная характеристика некоторых 
наиболее распространенных подшипников и общие рекомендации по 
выбору типа подшипника. 

Радиальный шариковый однорядный подшипник является самым 
дешевым подшипником. Он находит наибольшее применение в маши-
ностроении. Этот подшипник воспринимает радиальную, радиальную 
и осевую одновременно или чисто осевую нагрузку. Подшипник не-
разборной конструкции. Обеспечивает осевое фиксирование вала в 
двух направлениях. Допускает перекос колец до 1/4°, поэтому может 
успешно работать при меньшей жесткости валов, чем роликовый под-
шипник. 

Следует однако иметь в виду, что чем больше перекос колец, тем 
хуже условия работы подшипника и тем меньше его долговечность. 
Поэтому перекос колец, особенно тяжело нагруженных подшипников, 
следует ограничивать величинами, значительно меньшими 1/4°. 

Радиальные шариковые подшипники особенно широко применя-
ются в качестве опор быстроходных валов, испытывающих умеренные 
нагрузки (опоры валов коробок скоростей, быстроходных валов редук-
торов, плавающие опоры червяков и др.). 

Радиальный шариковый двухрядный сферический подшипник 
воспринимает главным образом радиальную нагрузку. Может воспри-
нимать и незначительную осевую нагрузку. Подшипник неразборной 
конструкции. Может фиксировать вал от осевых смещений в двух на-
правлениях. Допускает перекос колец до 2°, что и определяет в основ-
ном область его применения. 

Этот подшипник используется в качестве опор валов, подвержен-
ных значительным прогибам под действием внешних нагрузок.  
Он применяется также в узлах, где не обеспечивается соосность поса-
дочных мест, например при установке подшипников в отдельные кор-
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пуса или при невозможности расточки обоих отверстий корпуса за 
один установ. 

Радиальный роликовый двухрядный сферический подшипник име-
ет ту же эксплуатационную характеристику, что и шариковый сфери-
ческий, но обладает по сравнению с ним большей грузоподъемностью 
и хорошо выдерживает ударные нагрузки. 

Радиальный роликовый подшипник с короткими цилиндрически-
ми роликами способен воспринимать только радиальную нагрузку. 
Подшипник этого типа легко разбирается. Он допускает осевое взаим-
ное смещение колец. Роликовые радиальные подшипники приме-
няются в качестве опор коротких жестких валов при строгой соосности 
посадочных мест на валу и в корпусе. Они применяются также в каче-
стве «плавающих» опор (опоры валов шевронных или косозубых раз-
двоенных колес и др.). Роликоподшипники этого типа, как известно 
имеют ряд конструктивных разновидностей (с двумя бортами на внут-
реннем кольце, с двумя бортами на наружном кольце, с двумя бортами 
на внутреннем и с одним на наружном кольцах и др.). В качестве «пла-
вающей» опоры применяется подшипник без бортов или с одним бор-
том на одном из колец. 

Радиально-упорный шариковый подшипник может воспринимать 
одновременно как радиальную, так и односторонне действующую осе-
вую нагрузку, а также и чисто осевую нагрузку. Способен работать 
при высоких числах оборотов. Подшипник этого типа выполняется 
неразборным и разборным. Он способен ограничивать осевое переме-
щение вала в одном направлении. 

Подшипники этого типа устанавливают парными комплектами, 
причем одноименные торцы наружных колец (узкие или широкие) 
обращены друг к другу. Это дает возможность фиксировать вал в обо-
их осевых направлениях. 

Радиально-упорные шариковые подшипники в основном приме-
няются в качестве опор жестких валов, вращающихся с относительно 
большим числом оборотов. 

Радиально-упорный роликовый конический подшипник может 
воспринимать одновременно радиальную и осевую (в одном на-
правлении) нагрузку. Подшипник этого типа выполняется разборным 
со съемным наружным кольцом. Подшипник способен удерживать вал 
от осевых смещений в одном направлении. Их устанавливают в меха-
низме попарно, поэтому вал может фиксироваться от осевых смеще-
ний в обоих направлениях. Они обладают большей грузоподъемно-
стью по сравнению с радиально-упорными шариковыми и дешевле 
последних. Конический роликовый подшипник не допускает перекоса 
колец, поэтому требует точной расточки корпусов, жестких валов и 
тщательного монтажа. 
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Конические роликовые подшипники после шариковых радиаль-
ных наиболее широко применяются в машиностроении. Стоимость их 
незначительно превосходит стоимость радиальных шариковых. Эти 
подшипники имеют большую жесткость по сравнению с шариковыми. 
Применение их уменьшает прогиб вала и угол наклона его упругой 
линии, что в ряде случаев имеет значение. Эти подшипники менее 
чувствительны к осевым перегрузкам при их регулировке. Они очень 
удобны при сборке и разборке. 

Упорный шариковый подшипник воспринимает односторонне на-
правленную осевую нагрузку. Удовлетворительно работает при низких 
и средних скоростях. Не допускает перекоса колец. На горизонтальных 
валах работает хуже, чем на вертикальных, ввиду трудности правиль-
ного монтажа. 

Применяется в опорах, обычно наряду с радиальными подшипни-
ками, при наличии значительных осевых сил. При действии осевых 
сил попеременно в обоих направлениях устанавливают сдвоенные 
упорные подшипники или два одинарных. 

После выбора типа подшипника конструктор назначает его класс 
точности. Для валов редукторов, коробок передач, коробок скоростей 
и других узлов общего машиностроения обычно применяют подшип-
ники нормального класса точности. Подшипники более высоких клас-
сов точности используют в ответственных узлах, где требуется точное 
вращение валов, например в узлах шпинделей металлорежущих стан-
ков и др. 

Затем определяют размеры подшипника. Размеры подшипника, 
полученные расчетом на долговечность, следует понимать как мини-
мально необходимые. Исходя из других требований, они могут быть 
равны или больше минимально необходимых. Окончательные размеры 
подшипников устанавливают при совместном рассмотрении мини-
мально необходимых размеров подшипника и вала. 
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Глава 3 
 

МУФТЫ 
 

 
3.1. ГЛУХИЕ МУФТЫ 

 

Глухими называют муфты, применяемы для постоянного соеди-
нения соосных валов в одну жесткую линию, длина которой определя-
ется конструктивными данными. Глухая муфта должна не только пе-
редавать крутящий момент, но и быть способной выдерживать изги-
бающий момент, как бы если соединяемые  валы представляли одно 
целое. Существую различные виды глухих муфт, но остановимся на 
трех конструкциях, которые находят наибольшее применение. 

Втулочные муфты. Отличаются простотой конструкции, малы-
ми габаритными размерами (по диаметру), несложным изготовлением 
и низкой стоимостью. Существенным недостатком втулочных муфт 
является сложность монтажа и демонтажа, обусловленная необходи-
мостью перемещения валов и муфт вдоль вала. Конструктивно такие 
муфты могут быть штифтовыми (рис. 3.1, а), шлицевыми (рис. 3.1, б и 
шпоночными (рис. 3.1, в). 

Фланцевые муфты. Это наиболее распространенные и надежные 
разновидности глухих муфт. Фланцевая муфта состоит из двух полу-
муфт с фланцами, насаживаемые на вал и стягиваемые болтами. 

Различают четыре разновидности фланцевых муфт по нормалям 
машиностроения МН 2726-61 – МН2729-61: открытые (рис. 3.2, а)  
и закрытые (рис. 3.2, б). Закрытые муфты отличаются от открытых 
наличием защитного обода, прикрывающего болтовое соединение  
полумуфт.  

 

 
а)  

б) 
 

в) 
 

Рис. 3.1. Конструкции втулочных муфт: 
а – штифтовая; б – шлицевая; в – шпоночная 
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а) б) 
 

Рис. 3.2. Конструкции фланцевых муфт: 
а – открытая; б – закрытая 

 

 
 

 

Рис. 3.3. Продольно-свертная муфта 
 

Продольно-свертные муфты. В таких муфтах  крутящий момент 
передается за счет сил трения, возбуждаемых на поверхности сопри-
косновения муфты с валом затяжкой соединительных болтов (рис. 3.3). 

 
3.2. ЖЕСТКИЕ ПОДВИЖНЫЕ МУФТЫ 

 

Жесткие подвижные муфты представлены тремя конструктивны-
ми разновидностями: жесткие компенсирующие, упругие и шарнир-
ные. Все эти типы муфт характеризуются относительной  подвижно-
стью элементов муфт. 

Жесткие компенсирующие муфты используются для соединения 
валов с малыми взаимными осевыми перемещениями, вызванными 
неточностью изготовления и монтажа. Осевые перемещения компен-
сируются за счет относительного перемещения жестких элементов 
(металлических) муфты. 

В упругих муфтах допускается незначительные осевые переме-
щения валов, но при этом эти муфты допускают относительный тан-
генциальный поворот валов на некоторый угол под действием вра-
щающего момента. 



55 

При значительных угловых смещениях (до 40…50°) используют-
ся шарнирные муфты. За счет подвижности деталей шарнирные муфты 
допускают значительные угловые смещения, при этом сохраняя пра-
вильный контакт рабочих поверхностей, соединяемых валов. 

Недостатком подвижных муфт является трение на поверхности 
контакта подвижных деталей муфт и износ рабочих поверхностей. 

Существенным недостатком компенсирующих муфт (жестких и 
упругих) является появление радиальной силы, вследствие неточности 
отдельных деталей муфт. 

Зубчатые муфты. К жестким подвижным муфтам относятся зуб-
чатые муфты общего назначения (ГОСТ Р 50895–96), получившие 
весьма широкое распространение. Зубчатая муфта состоит из двух 
обойм с внутренними зубьями, которые находятся в зацеплении с дву-
мя зубчатыми втулками с наружными зубьями. Поверхности наруж-
ных зубьев на окружности выступов обтачиваются по сфере, по кото-
рой центрируются обоймы муфты. На внутренних торцах втулок име-
ются отверстия с резьбой, обеспечивающие съем их с валов. В одной 
из обойм имеется отверстие, закрывающееся пробкой, через которое в 
муфту заливается масло; масло уменьшает износ зубьев и в небольшой 
степени смягчает удары.  

Кулачково-дисковые муфты. Предназначены для соединения 
валов со большими радиальными смещениями, при этом допускают 
незначительные угловые и осевые смещения. Конструктивно муфта 
состоит двух полумуфт и промежуточного диска с кулачками, которые 
располагаются крестообразно и входят в соответствующие пазы на 
полумуфтах (рис. 3.5). Передача вращения происходит кулачками 
 

  
а) б) 

 

Рис. 3.4. Зубчаты муфты: 
а – типа МЗ; б – типа МЗП 



56 

 
 

Рис. 3.5. Кулачково-дисковая муфта 
 

 
 

Рис. 3.6. Цепная муфта 
 

диска, скользящими (при смещенных валах) по боковой поверхности 
пазов. 

Цепные муфты. В цепных муфтах полумуфтами являются звез-
дочки, охватываемые общей цепью (рис. 3.6). Цепные муфты отлича-
ются простотой конструкции и допускают смещения соединяемых ва-
лов: радиальное  до 1,2 мм и угловое до 1°. 

Муфты с гофрами. Характеризуются высокой компенсирующей 
способностью, возникающей за счет упругих деформаций торцевых 
стенок гофр. 

Полужесткие дисковые муфты (рис. 3.7). Такой тип муфт ис-
пользуется в реверсивных приводах и механизмах с дистанционным 
управлением с высокими требованиями точного повторения исполни-
тельных элементов заданной программы. Положительным свойством 
полужестких муфт является возможность из работы при больших уг-
ловых и осевых смещениях. 
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Рис. 3.7. Полужесткие дисковые муфта 
 

Шарнирные (карданные) муфты. Принцип, заложенные в 
конструкцию шарнирных муфт называется шарнир Гука. Такие муфты 
предназначены для передачи вращающего момента между валами, при 
больших угловых смещениях осей. 

Конструктивно муфта состоит из двух частей (вилок) и проме-
жуточной детали в форме крестовины, шарнирно соединенной с 
концами вилок. Взаимные плоскости вилок повернуты относительно 
друг друга на угол 90°. Используя две муфты одновременно, можно 
удвить предельный угол наклона осей валов и одновременно передавть 
вращающий момент при большом радиальном смещении осей валов. 

 
3.3. УПРУГИЕ МУФТЫ 

 

Основным элементом упругих муфт является упругий элемент, 
позволяющий взаимно перемещаться деталям муфты, что приводит к 
компенсации смещений осей ведущего и ведомого валов. 

Основные свойства упругих муфт: 
− способны смягчать толчки и удары; 
− могут служить средством защиты от резонансных крутильных 

колебаний, возникающих в механизме в следствии неравномерности 
вращения; 

− не требуют строгой соостности соединяемых валов и допуска-
ют сравнительно большие смещения осей соединяемых  валов.  

Упругие муфты подразделяются на два класса. 
1) муфты с металлическими упругими элементами; 
2) муфты с неметаллическими упругими элементами. 
В дальнейшем рассматриваются лишь некоторые конструкции 

этих типов муфт. 
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3.3.1. Муфты с металлическими упругими элементами 
 

Муфты с пакетами пластинчатых пружин. На рисунке 3.8 ил-
люстрируется муфта с радиальными пакетами пружин. Полумуфты 1 и 
5 соединены пакетами пружин 8, которые работают на изгиб при дей-
ствии вращающего момента. Пакет пружин 8 соединяется с полумуф-
той через кольцо 3, имеющего продольные пазы, с помощью болтов 4. 
Внутренние концы пакетов пружин входят в радиальные пазы полу-
муфт 1. Для фиксации пакетов пружин на полумуфте используется 
кольцо 7 и три винта. Крышка 2 с уплотнением 6 закрывает внутрен-
нюю полость муфты, которая заполнена консистентной смазкой. 

Муфты со змеевидными пружинами. Основным элементов та-
ких муфт является змеевидная пружина, которая соединяет между со-
бой полумуфты (рис. 3.9). В тяжелонагруженных муфтах пружины 
устанавливаются в несколько рядов (два или три). Такие муфты харак-
теризуются высокой надежностью и малыми габаритными размерами. 

Муфты с винтовыми пружинами (рис. 3.10). Такие муфты до-
пускают радиальное, угловое и осевое смещение валов. Основным 
элементом муфт являются винтовые пружины сжатия. 

Муфты со стержневыми упругими элементами. Муфты отли-
чаются простотой конструкции и технологичностью. Упругие элемен-
ты 4 в виде цилиндрических стержней, расположенные по окружности, 
соединяют полумуфты 1 и 2 (рис. 3.11). Крышки 3 удерживают стерж-
ни от выпадения из гнезд. 
 

 
 

Рис. 3.8. Муфта с радиальными пакетами пружин 
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Рис. 3.9. Муфта со змеевидными пружинами 
 

 
 

Рис. 3.10. Муфта с винтовыми пружинами 
 

 
 

Рис. 3.11. Муфта со стальными стержнями 
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Рис. 3.12. Муфта с резиновой звездочкой 

 
3.3.2. Муфты с неметаллическими упругими элементами 

 

Муфты с резиновой звездочкой. Муфта состоит из двух полу-
муфт с торцевыми выступами и резиновой звездочкой, зубья которой 
помещаются между выступами (рис. 3.12). Работоспособность упруго-
го элемента определяется значением напряжения смятия. 

Муфты пальцевые с упругим диском. Муфты отличаются про-
стотой конструкции, высокой крутильной податливостью и демпфиро-
ванием, хорошо компенсируют угловые смещения валов. 

 
3.3.3. Кулачковые и фрикционные сцепные муфты 

 

Кулачковые муфты. Различают муфты с кулачками на торцевых 
поверхностях (рис. 3.13, а) ,зубчатые (рис. 3.13, б), и муфты с вытяж-
кой (рис. 3.13, в), или поворотной (рис. 3.13, г) шпонкой. Кулачковые 
муфты требуют строгой соосности соединяемых валов, которая в рас-
сматриваемой конструкции обеспечивается центрирующим кольцом. 
Кулачковые муфты создают жесткое соединение валов, и если вклю-
чение производить на ходу, то повышение угловой скорости ведомого 
вала до скорости ведущего осуществляется за очень малое время. 
Включение кулачковых муфт возможно лишь при определенных угло-
вых положениях одного вала относительно другого. 

Фрикционные муфты. Фрикционные муфты нашли широкое 
применение в приводах различных машин в качестве сцепных муфт. 
Фрикционные муфты осуществляют передачу крутящего момента от 
ведущего вала к ведомому при помощи сил трения, создоваемых на 
контактных поверхностях сцепляющихся частей муфты. 
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а)  

б) 

 
в) 

 
г) 

Рис. 3.13. Муфта кулачковая 
 
Основным показателем при расчете муфт является максимальный 

крутящий момент, передаваемый муфтой. Если момент может быть 
получен с учетом динамических нагрузок и эксплуатационных пере-
грузок, то он берется в качестве расчетного момента. Подбор муфт и 
проверка на прочность основных элементов подробно рассматривают-
ся в справочной литературе. 
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Глава 4 
 

РЕДУКТОРЫ 
 

 
Редукторы – это зубчатые механизмы, предназначенные для по-

нижения частоты вращения и увеличения вращающего момента от 
входного вала к выходному. 

При малых передаточных числах применяют одноступенчатые 
цилиндрические редукторы, передаточные числа u = z2 / z1 которых не 
превышают 10 (обычно u ≤ 6). Основное распространение имеют двух-
ступенчатые цилиндрические редукторы, передаточные числа которых 
лежат в диапазоне 8…40. Бóльшие переда передаточные числа полу-
чают с помощью трехступенчатых редукторов, которые, однако, все 
чаще вытесняются более компактными планетарными редукторами. 

При взаимной перпендикулярности входного и выходного вала и 
небольших передаточных числах применяют конические редукторы, а 
при больших передаточных числах – коническо-цилиндрические ре-
дукторы. 

В настоящее время начинают широко распространяться более 
компактные и экономические мотор-редукторы. Червячные односту-
пенчатые редукторы применяют для диапазона передаточных чисел 
8…63. 

Валы редукторов, как правило, изготовляют из сталей марок 45 и 
50. Для опор валов используют подшипники качения и реже скольже-
ния. Обычно в опорах устанавливают по одному подшипнику качения. 
При малых и средних нагрузках применяют шарикоподшипники, при 
средних и больших – роликоподшипники. 

Корпуса редукторов обычно выполняют литыми из серых чугунов 
средней прочности марок СЧ15 и СЧ18, корпуса тяжелых редукто- 
ров – из высокопрочных чугунов типа ВЧ40 или из стали. В индивиду-
альном и мелкосерийном производстве корпуса редукторов изготов-
ляют сварными. 

Смазывание зацепления при окружных скоростях на зубчатых ко-
лесах до 15 м/с применяют преимущественно картерное: в картер за-
ливают масло, которое образует масляную ванну. Емкость ванны на-
значают из расчета 0,35...0,7 л на 1 кВт передаваемой мощности. 

Зубчатые колеса рекомендуют погружать в масло на глубину, 
равную 3…4 модулям, тихоходные колеса – на величину до 1/3 диа-
метра колеса. Для смазывания применяют индустриальное масло. 
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Смазывание подшипников качения производится маслом, раз-
брызгиваемым зубчатыми колесами, или консистентной смазкой. 

Кинематические схемы редукторов и передач. 
На рисунках 4.1 – 4.9 приведены схемы цилиндрических, кониче-

ских и коническо-цилиндрических редукторов, а также примеры ис-
пользования редукторов в различных приводах. 

На рисунке 4.1, а изображена кинематическая схема одноступен-
чатого цилиндрического редуктора, у которого оси валов располага-
ются в плоскости, параллельной основанию корпуса; на рис. 4.1, б – 
кинематическая схема такого же редуктора, у которого валы распола-
гаются в плоскости, перпендикулярной основанию корпуса ( в данном 
случае ведомый вал находится над ведущим). На рис. 4.2, а представ-
лена схема двухступенчатого цилиндрического трехосного редуктора, 
оси которого расположены в плоскости, параллельной основанию  
его корпуса. Схема соосного цилиндрического редуктора показана на 
рис. 4.2 б; расположение валов аналогично расположению, показанно-
му на рис 4.2, а. 

 

  
а) б) 

Рис. 4.1. Одноступенчатые цилиндрические редукторы 
 

  

а)  б) 
Рис. 4.2. Двухступенчатые цилиндрические редукторы: 

а – трехосный; б – соосный 
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Схемы развернутых двухступенчатых цилиндрических редукто-
ров показаны на рис. 4.3, причем на рис. 4.3, а дана схема редуктора с 
раздвоенной тихоходной ступенью, а на рис. 4.3, б – с раздвоенной 
быстроходной ступенью. В обоих случаях оси валов расположены в 
плоскостях, параллельных основаниям редукторов. 

Схемы конических одноступенчатых прямозубых редукторов по-
казаны на рис. 4.4. У редуктора на рис. 4.4, а оси валов зубчатых колес 
расположены под углом 90° в плоскости, параллельной основанию 
корпуса редуктора. У редуктора на рис. 4.4, б оси валов колес распо-
ложены также под углом 90°, на ось ведомого колеса перпендикулярна 
основанию корпуса редуктора, а ось ведущего – параллельна. 
 

  
а)  б) 

Рис. 4.3. Двухступенчатые цилиндрические редукторы: 
а – с раздвоенной тихоходной ступенью;  
б – с раздвоенной быстроходной ступенью 

 
 

  
а) б) 

Рис. 4.4. Одноступенчатые конические редукторы  
с углом между осями 90° 
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Коническо-цилиндрические двухступенчатые редукторы изобра-
жены на рис. 4.5. Быстроходные ступени редукторов выполнены с  
коническими колесами; тихоходные ступени могут быть с цилиндри-
ческими прямозубыми колесами или с цилиндрическими косозубы- 
ми колесами. Оси  всех валов (в обеих схемах) находятся в одной 
плоскости. 

Пример использования червячного редуктора в приводе с клино-
ременной, цилиндрической и ценой передачами показан на рис. 4.6. 

 

  
а) б) 

 

Рис. 4.5. Двухступенчатые коническо-цилиндрические редукторы 
 

 
 

Рис. 4.6. Пример использования червячного редуктора в приводе  
с клиноременной, цилиндрической и ценой передачами 
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Рис. 4.7. Пример использования цилиндро-червячного редуктора  
с цепной передачей в приводе ленточного конвейера 

 

 
 

Рис. 4.8. Пример использования трехступенчатого цилиндрического  
редуктора в приводе цепного конвейера 

 
Использование цилиндро-червячного редуктора с цепной переда-

чей в приводе ленточного конвейера показано на рис. 4.7. 
Использование трехступенчатого цилиндрического редуктора в 

приводе цепного конвейера показано на рис. 4.8. 
Кинематические схемы редукторов. 
На рисунках 4.9 – 4.20 даны кинематические схемы трехступен-

чатых, планетарных и червячных редукторов. Приведены примеры их 
использования в приводах. 

Схема с шахматным расположением зубчатых колес трехступен-
чатого цилиндрического редуктора с осями валов, размещенными в 
одной плоскости, изображена в рис. 4.9. На рисунке 4.10 представлена 
схема трехступенчатого редуктора с последовательным расположени- 
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Рис. 4.9. Цилиндрический  
трехступенчатый редуктор  

с шахматным размещением колес 

 

Рис. 4.10. Цилиндрический 
трехступенчатый редуктор  

с последовательным  
размещением колес 

 
ем пар зубчатых колес. Оба редуктора (рис. 4.9 и 4.10) имеют развер-
нутые схемы и могут быть использованы для получения больших пе-
редаточных чисел. Схема трехступенчатого вертикального редуктора с 
шахматным расположением цилиндрических зубчатых колес и осями 
валов, находящимися в одной плоскости, параллельной основанию 
редуктора, показана на рис. 4.11. Передаточные числа трехступенча-
тых цилиндрических редукторов могут быть рекомендованы в преде-
лах от 40 до 150. 

Схема трехступенчатого коническо-цилиндрического редуктора 
показана на рис. 4.12. Коническая пара зубчатых колес является быст-
роходной ступенью. Она получает вращение непосредственно от элек-
тродвигателя и передает его на промежуточную ступень, состоящую 
из пары косозубых цилиндрических колес, которая, в свою очередь, 
передает движение на выходную тихоходную ступень. Тихоходная 
ступень, как и предыдущая пара, состоит из двух цилиндрических ко-
созубых колес. 

Электропривод элеватора с клиноременной передачей и трехсту-
пенчатых цилиндрическим редуктором представлен на рис. 4.13. 

Для передачи движения и вращательного момента между валами 
с перекрещивающимися осями используют червячные передачи. 

Червячные одноступенчатые редукторы в зависимости от распо-
ложения осей и валов и червяка в корпусе могут быть выполнены по 
следующим схемам: 

1) червяк с валом расположен под червячным колесом; 
2) червяк с валом расположен над червячным колесом; 
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Рис. 4.11. Цилиндрический  
трехступенчатый редуктор  

с вертикальным размещением  
колес 

 

Рис. 4.12. Коническо-
цилиндрический  
трехступенчатый  

редуктор 
 

 
 

Рис. 4.13. Трехступенчатый цилиндрический редуктор в приводе ленточ-
ного элеватора 

 
3) червяк с валом расположен сбоку от червячного колеса; в этом 

случае ось вала червяка параллельна основанию корпуса редуктора, а 
ось колеса перпендикулярна ему; 

4) ось вала червяка расположена вертикально (перпендикулярно) 
относительно основания корпуса редуктора, а ось вала колеса парал-
лельна основанию. 

Червячные передачи также используются также в двухступенча-
тых редукторах, причем взаимное расположение осей червячных валов 
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и червячных колес может быть самым разнообразным. Червячные ре-
дукторы применяют в сочетании с цилиндрическими зубчатыми пере-
дачами. 

Кинематическая схема одноступенчатого червячного редуктора с 
цилиндрическим червяком и валом, расположенным под червячными 
колесом, показана на рис 4.14. Схема с верхним расположением вала 
червяка представлена на рис. 4.15, а с боковым расположением вала – 
на рис. 4.16. Подобное расположение валов червяка и колеса может 
быть осуществлено и у глобоидных червячных передач. 

Двухступенчатый червячный редуктор (с червяком Архимеда) 
показан на рис. 4.17. Вариант двухступенчатого червячного редуктора 
(с боковым и верхним расположением вала червяка) изображен на  
рис. 4.18. Комбинированный редуктор, состоящий из одной червячной 
передачи и двух пар цилиндрических косозубых колес, показан на  
рис. 4.19.  

 

  
Рис. 4.14. Червячный редуктор  

с нижним расположением червяка 
Рис. 4.15. Червячный редуктор  

с верхним расположением червяка 
 

  
Рис. 4.16. Червячный редуктор  

с боковым расположением червяка 
Рис. 4.17. Двухступенчатый 

червячный редуктор 
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Рис. 4.18. Двухступенчатый  

червячный редуктор 
Рис. 4.19. Двухступенчатый 
комбинированный редуктор 

 

 
 

 
Рис. 4.20. Схема планетарной передачи: 

1 – солнечное колеса; 2 – сателлит;  
3 – эпицикл; H – водило 

 
Рис. 4.21. Планетарный  
редуктор в приводе  
цепного конвейера 

 
 

Схема планетарной передачи изображена на рис. 4.20. Основным 
преимуществом планетарных редукторов является возможность полу-
чения больших передаточных чисел при компактности механизма и 
высоком КПД. Благодаря этому планетарные передачи все шире рас-
пространяются во многих отраслях промышленности (судостроении, 
станкостроении, автотракторостроении, самолетостроении, горном 
машиностроении, подъемно-транспортном машиностроении и др.). 

Пример использования планетарного редуктора в конструкции 
привода транспортирующей машины показан на рис. 4.21. 
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На рисунке 4.21 изображен пример использования планетарного 
редуктора в приводе цепного конвейера. 

Следует отметить, что планетарные передачи требуют повышен-
ной точности изготовления. 

Редуктор цилиндрический одноступенчатый. 
В Приложении 1 изображен сборочный чертеж одноступенчатого 

цилиндрического редуктора. 
Основные особенности редуктора: крышки подшипников выпол-

нены врезными, причем крышки, устанавливаемые на входном и вы-
ходном валах, имеют уплотняющее защитное устройство в виде про-
точек (жировых канавок). С внутренней стороны подшипниковые узлы 
быстроходного вала защищены вращающимися маслоотражательными 
шайбами. Смазка подшипников – жидкая; подшипники тихоходного 
вала, окружная скорость которых мала, защитных маслоотражатель-
ных шайб не имеют. Уровень масла в корпусе редуктора контролиру-
ется жезловым маслоуказателем. Для транспортировки и установки 
редуктора вместо рым-болтов предусмотрены грузовые кронштейны-
проушины, отлитые заодно с чугунной крышкой редуктора. 

Редуктор ЦУ-250 цилиндрический одноступенчатый с косозу-
быми колесами. На рисунке 4.22 представлен общий вид, а в Прило-
жении 2 сборочный чертеж одноступенчатого цилиндрического редук-
тора ЦУ-250 с косозубыми колесами с межосевым расстоянием  
250 мм, выпускаемый серийно. Редукторы этого типа имеют модифи-
кации, связанные с различным расположением и числом концов вход-
ного и выходного валов (см. схемы сборки редуктора ЦУ-250). 

Редуктор цилиндрический двухступенчатый. Сборочный чер-
теж двухступенчатого цилиндрического редуктора с косозубыми коле-
сами обеих пар представлен в Приложении 3. Корпус и крышка редук-
тора выполнены из стального литья марки 35Л. Опорные узлы первого 
и второго валов имеют специальные винты для регулирования зазоров 
в подшипниках. 

На рисунке 4.23 представлен общий вид общий вид двухступен-
чатого цилиндрического редуктора ЦУ-250. 

Цилиндрические редукторы с раздвоенной тихоходной ступе-
нью. В Приложении 4 показан редуктор с косозубыми колесами раз-
двоенной тихоходной ступени. В данной схеме два косозубых колеса 
работают как одно шевронное колесо, исключая таким образом осевые 
нагрузки. 
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Рис. 4.22. Общий вид одноступен-
чатого цилиндрического редуктора 

ЦУ-250 

 
 

Рис. 4.23. Общий вид двухступенча-
того цилиндрического редуктора 

ЦУ-250 
 
 
Отдушина (см. сечение А–А) предназначена для выравнивания 

давления внутри корпуса и атмосферного давления. Сетка, установ-
ленная в отдушине, удерживает твердые частицы при засасывании 
воздуха из окружающей среды при остывании редуктора. 

Там же приведена конструкция редуктора, имеющего раздвоенную 
быстроходную ступень с косозубыми колесами и тихоходную ступень с 
шевронным колесом. Данная конструкция применяется при небольших 
передаточных числах быстроходной ступени, когда размеры колес по-
зволяют выполнить быстроходный вал достаточно жестким. 

Редукторы конические одноступенчатые. На рис. 4.24 показан 
общий вид, а в Приложении 5 сборочный чертеж конического одно-
ступенчатого редуктора с горизонтально расположенным быстроход-
ным валом и вертикальным тихоходным валом. Смазывание редукто- 
ра – картерное. В подшипники подают консистентную смазку, которая 
защищена от размывания маслом из картера мазеудерживающим уст-
ройством. 

Установка подшипников быстроходного вала «в распор» в стака-
не является типичной для конических редукторов, в которых обычно 
ведущая шестерня располагается консольно. Отверстия для подвода 
смазки в подшипники закрываются пробками или масленками. 

Там же приведен конический редуктор с вертикальным быстро-
ходным и горизонтальным тихоходным валами. Редуктор предназна-
чен для передачи больших мощностей. Система смазывания зубчатых 
колес циркуляционная. 

Редуктор коническо-цилиндрический двухступенчатый.  
На рисунке 4.25 представлен общий вид, а в Приложении 6 сборочный  
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Рис. 4.24. Общий вид конического 
одноступенчатого редуктора 

 
 

Рис. 4.25. Общий вид конического 
двухступенчатого редуктора 

 
 
чертеж коническо-цилиндрического двухступенчатого редуктора с 
быстроходной конической парой и тихоходной косозубой цилиндри-
ческой передачей. Крышка и корпус отлиты из чугуна марки СЧ18. 
Ведущий вал выполнен как одно целое с конической шестерней. Вал 
опирается на два конических и один цилиндрический подшипники. 
Для предохранения смазки подшипников от вытекания и загрязнения 
служит лабиринтное уплотнение. Справа, у конической шестерни ус-
тановлен диск с проточками по наружному диаметру, который предо-
храняет подшипниковый узел от поступления излишней смазки. Под-
шипниковые узлы смазываются жидким маслом так же, как и зубчатые 
колеса, для чего в корпусе предусмотрены специальные канавки, со-
общающиеся с подшипниками. Промежуточный и тихоходный (вы-
ходной) валы редуктора смонтированы на конических роликоподшип-
никах. На выходном конце вала предусмотрено радиальное лабиринт-
ное уплотнение. Предельные значения передаточных чисел uобщ = 
= 6…35. 

Редуктор червячный с нижним расположением червяка.  
На рисунке 4.26 показан общий вид, а в Приложении 7 сборочный чер-
теж одноступенчатого червячного редуктора с нижним расположением 
червяка. Крышка и корпус редуктора выполнены литыми из стали 
марки 30Л. Правая опора червяка имеет сдвоенный упорный шарико-
вый подшипник, воспринимающий осевые нагрузки, левая – радиаль-
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ный однорядный шарикоподшипник. Смазка подшипниковых узлов – 
консистентная; от попадания жидкой смазки узлы с внутренней сторо-
ны защищены маслоотражательными дисками. Уплотняющее устрой-
ство выходного конца червяка представляет манжету, установленную 
в крышке. Опорами червячного колеса служат подшипники скольже-
ния, работающие на жидкой смазке. Вкладыши подшипника имею 
бурт, базирующийся на выступе гнезда, расточенного в корпусе и 
крышке редуктора. Это предохраняет вкладыши от осевого смещения. 
Червяк выполнен как одно целое с валом. Червячное колесо имеет 
бандажированную конструкцию со стопорными винтами. Чтобы ис-
пользовать стандартный инструмент, отверстие для подвода смазки к 
подшипнику скольжения выполнено наклонным. Смазывание червяч-
ной пары – картерное. Редуктор предназначен для передачи значи-
тельных мощностей при передаточном числе uобщ = 20…25. 

Редуктор червячный с верхним расположением червяка.  
На рисунке 4.27 показан общий вид, а в Приложении 8 сборочный  
 

 
 

 
 
 
 
 

Рис. 4.26. Общий вид  
одноступенчатого червячного  

редуктора с нижним  
расположением червяка 

 
 
 

Рис. 4.27. Общий вид  
одноступенчатого червячного  

редуктора с верхним  
расположением червяка 
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чертеж одноступенчатого червячного редуктора с верхним расположе-
нием червяка. Крышка и корпус редуктора отлиты из серого чугуна 
марки СЧ18. Из-за наличия осевых нагрузок червяк и червячное коле-
со смонтированы на конических радиально-упорных роликоподшип-
никах. Наружные кольца валов червяка и колеса уплотнены кольцевы-
ми проточками, выполненными в крышке подшипников. Редуктор 
предназначен для передачи средних мощностей. В зоне червячного 
вала на корпусе выполнены ребра для более эффективного охлажде-
ния. Смазывание червячной пары – картерное; для замера уровня мас-
ла предусмотрен жезловый маслоуказатель; в нижней части корпуса 
имеется отверстие, закрытое пробкой, для слива загрязненной смазки. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 

 
Учебное пособие «Детали машин и основы конструирования. 

Часть 2» является актуальным и своевременным, так как направлено 

на формирование у студентов необходимых компетенций, а также зна-

ний, умений и навыков с целью владения будущими специалистами 

инженерным подходом к решению задач на прочность, жесткость, ус-

тойчивость, износостойкость исходя из заданных условий работы де-

талей в машине. 

Учебное пособие имеет своей задачей изложение научно обосно-

ванных методов, правил, норм проектирования и расчета деталей ма-

шин общего назначения, исходя из заданных условий работы, то есть 

придания деталям наивыгоднейших форм и размеров, выбора материа-

лов, установление степени точности, качества поверхностей и техни-

ческих условий изготовления, выбора смазочных материалов и уплот-

няющих устройств. 

Усвоение студентами содержания учебного пособия позволит им 

в дальнейшем использовать приобретенные навыки для конструирова-

ния и расчета деталей, узлов и машин общего назначения в соответст-

вии с техническим заданием. 
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Приложение 2 
Сборочный чертеж одноступенчатого цилиндрического редуктора 

ЦУ-250 
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Приложение 3 
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