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Введение 

Учебно-методическое пособие «Лабораторные работы по технической 

механике» составлено в соответствие с ФГОС 3++ и рабочей программой по 

технической механике для студентов дневной, вечерней и заочной форм 

обучения. 

В основу указаний положено учебное пособие «Лабораторный 

практикум по теории механизмов и машин» под редакцией Ю.П. Кислова. 

Курс «Техническая механика» – это фундаментальная дисциплина в 

системе подготовки инженеров. Этот предмет занимает особое место в ряду 

изучаемых дисциплин. Он является завершающим в группе общетехнических 

курсов (математика, физика, сопротивление материалов и др.) и связующим 

со специальными дисциплинами. Предмет изучения - анализ и синтез 
механизмов, сборочные единицы и детали общего назначения, используемые 

в большинстве машин. 

В данном курсе раскрываются вопросы анализа и синтеза механизмов, 

объясняются физические процессы и явления, сопутствующие работе 

сборочных единиц и деталей. Методом исследования является структурный, 

кинематический и силовой анализ механизма, анализ физических процессов, 

происходящих при работе деталей машин, с последующей 

экспериментальной проверкой результатов и разработка их инженерной 

оценки по различным критериям работоспособности. 

При изучении данной дисциплины студенты сталкиваются с 

многообразием тесно связанных между собой факторов, влияющих на выбор 

того или иного решения поставленной задачи. Зачастую влияние отдельных 

факторов на несущую способность деталей машин не может быть учтено 

теоретическим путем, а оценивается на основании практической 

эксплуатации или результатов экспериментальных исследований. Таким 

образом, экспериментальное изучение работы деталей машин является 

неотъемлемой частью курса. 

Лабораторные занятия – наиболее действенное средство обучения, в 

процессе которого студенты должны приобретать навыки для выполнения 

научных исследований. Основными задачами лабораторных работ являются 

экспериментальное подтверждение теоретических выводов, полученных при 

изучении лекционного материала; развитие навыков самостоятельной работы 

с приборами и установками; приобретение навыка анализа результатов 

опытов; глубокое изучение физической сущности функционирования 

различных деталей и узлов машин и методик выполнения работ, имеющих 

различный характер; использование методик обработки опытных данных; 

обобщение полученных результатов и оценка возможных ошибок. В процессе 

выполнения лабораторных задач студенты должны ознакомиться с 

методикой эксперимента, научиться измерять амплитуду колебаний 

неуравновешенных роторов, напряжения и деформации, усилия и 

вращающие моменты, перемещения и другие величины. 

Перед тем как приступить к выполнению заданной лабораторной 

работы, студент должен усвоить краткие теоретические положения по теме, 
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изучить объект исследования, приборы и инструменты, методику проведения 

эксперимента и обработки результатов и затем представить отчет. 

Тематика и содержание работ подчинены задаче освещения узловых 

вопросов основных разделов курса «Техническая механика», особенно 

трудных для усвоения студентами. Подробно освещаются методика и 

порядок выполнения работ, даются описания, чертежи (схемы) установок, 

приводятся образцы (содержание) отчетов по каждой работе, кратко 

рассматриваются теоретические вопросы, практическая проверка которых 

составляет предмет лабораторных исследований. При этом увязаны 

трактовка этих вопросов и терминология с имеющимися учебниками и 

учебными пособиями по дисциплине. Объем и методика лабораторных работ 

рассчитаны так, чтобы каждая из них выполнялась в течение двух 

академических часов. При этом предусматривается предварительная 

подготовка студентов к выполнению задания. Для отчета лабораторных 

работ предусмотрены вопросы, представленные в конце каждой работы. 

В данном пособии приведены лабораторные работы по основным 

разделам курса. В зависимости от специальности и количества времени, 

отводимого на лабораторные работы, студенты выполняют те или иные 

работы.  

 

Правила по технике безопасности для студентов при проведении 

лабораторных работ 

1. Лабораторные работы проводятся под наблюдением преподавателя 

или лаборанта. Начинать работу можно только после ознакомления с 

методикой ее проведения. Включать установки в сеть, проводить 

исследования, связанные с работой на установках, под руководством учебно-

вспомогательного персонала или преподавателя. Студентам запрещается 

самостоятельно включать и выключать машины, проводить какие-либо 

операции на них и оставлять их без наблюдения в процессе работы. 

2. К выполнению лабораторных работ студенты допускаются только 

после прослушивания инструктажа по технике безопасности и 

противопожарным мерам. После инструктажа каждый студент расписывается 

в специальном журнале. 

3. При проведении лабораторных испытаний нельзя находиться в 

непосредственной близости от движущихся частей машины. Имеющиеся 

кожухи на установках должны быть плотно закрыты. При испытании 

хрупких или закаленных образцов необходимо пользоваться защитным 

экраном из органического стекла или металлической заслонкой. 

4. Перед включением установок необходимо проверить заземление и 

положение тумблеров на «выкл.». 

При работе на машинах и установках нельзя прикасаться к 

токоведущим частям, а также к электрощитам и электрорубильникам. 

Во избежание ожогов не прикасаться к тормозному шкиву и колодкам 

во время работы. 

Не трогать вращающиеся детали установок. 
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Запрещается работать неисправным инструментом. Прежде чем начать 

какие-либо действия, убедитесь, что они не принесут вреда окружающим. 

Снятые детали и узлы редуктора следует положить на стол или 

подставку таким образом, чтобы они не могли упасть от случайного толчка. 

Передавая деталь для осмотра другому студенту, убедитесь, что он ее 

держит, прежде чем отпустить деталь самому. 

При сборке редуктора не подкладывайте пальцы под детали и, 

особенно, под крышку редуктора. С деталями и моделями механизмов 

следует обращаться осторожно, не ронять их на пол. 

Не делайте резких нажимов при работе отверткой, ключами, 

съемниками. 

5. Запрещается проводить ремонтные мероприятия, устранять 

неисправности электрооборудования и чистить машины и установки во 

время работы или когда они находятся под напряжением. 

6. После завершения работы студенты обязаны собрать измерительные 

инструменты, методические пособия и сдать их учебному лаборанту. В 

случае потери пособий, порчи инструментов или испытательных приборов 

студенты несут материальную ответственность за них. 

При нарушении требований техники безопасности студент 

отстраняется от дальнейшего выполнения лабораторной работы. Если 

действия студента не привели к серьезным последствиям, то он может быть 

вновь допущен к лабораторным занятиям после повторного инструктажа. 

 

Правила выполнения лабораторных работ 

1. К выполнению лабораторных работ студенты допускаются после 

проведения инструктажа по технике безопасности. При нарушении этих 

правил студент удаляется с лабораторного занятия и считается его 

пропустившим. Студент несет материальную ответственность за поломки и 

повреждения лабораторного оборудования и инструментов, возникшие по 

его вине. 

2. Перед выполнением лабораторных работ студенту необходимо 

ознакомиться с руководством к ним. К работе допускаются студенты, 

усвоившие теоретический материал, что проверяется преподавателем перед 

занятием. 

3. Вся лабораторная проработка: измерения, наблюдения, вычисления – 

выполняются каждым студентом самостоятельно. 

4. Каждый студент составляет отчет по лабораторной работе, который 

должен содержать название, цель работы, общие положения, схему 

установки, таблицы с исходными и полученными, выводы по результатам 

работы. Оформление отчета производится в соответствии с требованиями 

ГОСТа (рисунки в масштабе, единицы измерения в системе СИ). 

5. Лабораторная работа считается выполненной при наличии подписи 

преподавателя. Отработка пропущенного лабораторного занятия 

производится в специально отведенное для этого время под руководством 

учебного лаборанта. 
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Лабораторная работа № 1 

Структурный анализ плоских механизмов 

 

Цель работы 

1. Изучить теорию образования кинематических пар, кинематических целей 

и механизмов. 

2. Разделить заданные схемы механизмов на структурные группы и 

определить их класс и порядок. 

3. Определить класс и порядок заданных механизмов. 

 

Теоретическая часть 

При исследовании механизмов необходимо знать, к какому классу они 

относятся, так как каждому классу соответствует вполне определенный 

метод кинематического и кинетостатического исследования. 

Механизм, построенный правильно с точки зрения структуры, не может 

вызвать сомнений в смысле однозначности перемещений отдельных звеньев 

при наличии одного или нескольких начальных звеньев. 

К заданному начальному звену (звеньям) и, следовательно, обладающему 

одной (несколькими) степенью свободы, можно присоединить без изменения 

общего числа степеней свободы системы такие группы, которые называются 

структурными группами или группами Ассура. 

Предполагаем, что звенья, образующие структурную группу, 

присоединяются к другим звеньям механизма при помощи кинематических 

пар пятого класса (низших пар), тогда между числом пар и количеством 

звеньев, образующих эту группу, должно существовать соотношение: 

0,2p-3n 5 =  n,
2

3
p5 =  

т. е. число звеньев группы n должно быть всегда четным, так как число 

кинематических пар 5p  может быть только целым. 

Группа, неделимая в структурном смысле, называется группой Ассура. 

Наименьшее число звеньев структурной группы равно двум. Такая группа, 

имеющая два звена и три кинематические пары, называется двухповодковой 

(рис. 1.1). Здесь пары А и С – условные – «потенциальные», появляющиеся 

после присоединения группы к какой-либо системе. 

Присоединяя группу к одному, двум начальным звеньям, можно получить 

механизм с одной или с двумя степенями подвижности (рис. 1.2). 

Для некоторого n и соответствующего ему 5p  можно построить несколько 

элементарных групп, не подлежащих разделению. Эти группы целесообразно 

классифицировать так, чтобы каждому классу соответствовал определенный 

метод исследования. 

Л. В. Ассур предложил отнести к первому классу все элементарные 

группы, представляющие собой незамкнутую цепочку центральных звеньев с 

присоединенными к ним свободными поводками.  
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1W =

 
Рис. 1.1 

 
 

Рис. 1.2 

 
Рис. 1.3 

Поводком группы называют звено с двумя элементами кинематических 

пар, имеющее один свободный элемент для присоединения к механизму. 

Поводки внешними кинематическими парами могут присоединяться либо к 

звеньям механизма, либо к неподвижному звену. 

Более сложные группы образуются из простейших путем развития 

поводка. 

Порядок группы определяется количеством поводков. Для группы первого 

класса отличительным признаком является наличие у центральных звеньев 

хотя бы одного поводка (рис. 1.3). 

2W =
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Если у некоторых центральных звеньев не имеется свободных 

поводков, то такие группы относятся ко второму классу (рис. 1.4, а). Группы, 

образующие замкнутый контур, относятся к третьему классу (рис. 1.4, б). 

    а)      б) 

 
Рис. 1.4 

 
W=3·4-2·5=2    W=3·6-2·8=2 

(до присоединения группы)  (после присоединения группы 5-6) 

Рис. 1.5 

При отсутствии поводков группа имеет нулевой порядок (рис. 1.4, б).  

Если каждую из перечисленных групп присоединить к неподвижному звену 

и начальным звеньям или к каким-либо другим звеньям механизма, то данная 

группа приобретает подвижность. При этом число степеней свободы 

системы, к которой группа присоединяется, не изменяется (рис. 1.5). 

Движение звеньев присоединенной группы будет зависеть от закона 

движения начального звена. 

Число степеней свободы не изменится, если от механизма отнять одну из 
присоединенных групп. Оставшаяся система будет представлять собой более 

простой механизм. Этим можно воспользоваться для установления 

правильности структур механизма, определяющей возможность 

вынужденного перемещения отдельных звеньев в зависимости от 

перемещения начального звена, и установить класс и порядок механизма, а 

также метод, при помощи которого должно проводиться исследование 

рассматриваемого механизма. 

Класс и порядок механизма определяются классом и порядком сложной 

группы. 
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Данная классификация структурных групп Ассура является 

классификацией Ассура. 

Академик И. И. Артоболевский предложил свое разделение групп на 

классы (классификация Артоболевского). 

В связи с тем, что различные литературные источники рассматривают и ту 

и другую классификацию, ниже приводится сравнительная таблица 

классификации структурных групп по Ассуру и по Артоболевскому (таблица 

1.1). 

При исследовании структуры механизма (структурном анализе) 

необходимо учитывать следующее. 

1. Наличие лишних степеней свободы и пассивных условий связи. В 

механизмах, кроме степеней свободы и связей, воздействующих на характер 

движения механизма, могут встретиться степени свободы и условия связи, не 

оказывающие никакого влияния на характер движения механизма в целом. 

Удаление из механизма звеньев и кинематических пар, которые создают эти 

степени свободы и связи, не меняет общего характера движения механизма. 

Такие степени свободы называются лишними степенями свободы, а связи – 

пассивными. 

Таблица 1.1 

По классификации 
Группа 

Ассура Л. В. Артоболевского И. И. 

I класс II класс 

2 порядок 

 
  

I класс III класс 

3 порядок 

   

II класс III класс 

6 порядок 

   

III класс IV класс 

 0 порядок 2 порядок 

III класс IV класс 

 

2 порядок 3 порядок 
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Примеры лишних звеньев 

 

   a) W=0     б) W=1 

 
Рис. 1.6 

 

 
Рис. 1.7 

На рисунке 1.6, а в механизме (фигура АВСД – параллелограмм) 

расстояние между точками F и Е остается постоянным и равным расстоянию 

между точками А и Д, В и С. Без всякого нарушения характера движения 

механизма звено РЕ можно удалить (рис. 1.6, б). Удаленное звено на 

механизм налагало пассивные связи. 

На рисунке 1.7, а представлен механизм с роликом. Лишняя степень 

свободы (W=2) объясняется наличием в механизме вращающегося круглого 

ролика, имеющего собственную степень свободы (вращение вокруг 
собственной оси). Вращение ролика вокруг оси не оказывает никакого 

влияния на характер движения механизма. Следовательно, ролик можно 

удалить и механизм представить в следующем виде (рис. 1.7, б). 

2. Наличие в механизмах сложных шарниров 

Когда в одном шарнире сходятся несколько звеньев (сложный шарнир), 

число кинематических пар равно числу звеньев без единицы. 

21-62-53W

a)

=⋅⋅= 172-53W

б)

=⋅⋅=
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Рис. 1.8 

Так в сложном шарнире, изображенном на рисунке 1.8, сходятся четыре 

звена, следовательно, число кинематических пар равно трем. 

3. Высшие пары заменяются низшими по следующему правилу: одна 

высшая кинематическая пара заменяется двумя низшими кинематическими 

парами плюс звено, соединяющее эти пары. 

При решении задач данное правило реализуется следующим образом: 

а) «разрушают» высшую пару (рис. 1.9); 

б) вводят «фиктивное» звено с двумя вращательными кинематическими 

парами с осями, расположенными в центрах кривизны звеньев, образующих 

высшую пару; 

в) введенное звено соединяют со звеньями, которые входили в высшую 

пару. 

 
Рис. 1.9 

Полученный в результате такой замены механизм называется 

«заменяющим». 

Порядок выполнения работы 

 

Принадлежности: журнал механизмов, бланк отчета, карандаш, 

линейка. 

1. По таблице в журнале механизмов необходимо выбрать по номеру, 

полученному от преподавателя, соответствующую задачу (в каждой 

задаче два механизма). 

2. Изобразить кинематические схемы механизмов. 

3. Подсчитать число подвижных звеньев механизма. 
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4. Определить число низших ( 5p ) и высших кинематических пар ( 4p ), 

входящих в состав механизма. 

5. По формуле Чебышева ( 45 p2p-3nW −= ) определить число степеней 

свободы механизма, а следовательно, и число начальных (ведущих) 

звеньев механизма. 

6. Удалить лишние звенья с пассивными связями (при их наличии). 

7. Поступательные пары заменить вращательными в соответствии с 

условием заменимости (поступательное движение можно 

рассматривать как частный случай вращательного движения – 

вращения вокруг бесконечно удаленного центра). 

8. При наличии высших пар в механизме произвести их замену низшими 

в соответствии с правилом замены и построить заменяющий механизм. 

9. Построить структурную схему. Структурная схема строится без 
соблюдения размеров звеньев. Структурная схема включает звенья, 

соединяющиеся только вращательными парами. Кроме того, звенья, 

содержащие три и более шарниров, заменяются многоугольниками с 

числом вершин, равным числу шарниров. 

10.  Структурную схему разделить на группы, начиная с наиболее 

удаленной от ведущего звена, пока не останется ведущее звено со 

стойкой. 

11.  Определить класс и порядок каждой группы Ассура. 

12.  Определить класс и порядок всего механизма по наиболее сложной 

группе. 

 

В отчёт следует представить 

1. Кинематические схемы заданных механизмов, их заменяющие и 

структурные схемы. 

2. Выводы о классе и порядке механизмов, разделенных на структурные 

группы. 

 

Контрольные вопросы 

1. Что называется кинематической парой? 

2. Как классифицируются кинематические пары? 

3. Что называется кинематической цепью? 

4. Какие механизмы относятся к третьему семейству? 

5. В чем состоит принцип образования механизмов по Ассуру? 

6. Что называется механизмом? 

7. Как заменить высшую пару низшей? 

8. Как определить число низших пар в сложном шарнире? 

9. Как заменить поступательную пару вращательной? 

10.  Чем определяется число начальных звеньев механизма? 

11.  Что такое «заменяющий механизм»? 

12.  Чем структурная схема отличается от кинематической? 

13.  Каким условиям должна удовлетворять группа Ассура? 

14.  Что такое «пассивное» звено? 
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15.  Что такое «базисное» звено? 

16.  Как образуется более сложная группа Ассура? 

17.  Какие отличительные признаки групп I, II и III классов по 

классификации Ассура? 

18.  Как определить класс и порядок групп по классификации 

Артоболевского? 

19.  Как определить порядок групп Ассура? 

20.  Какой порядок разложения механизма на структурные группы? 

21.  Как определяются класс и порядок всего механизма? 

22.  Для какой цели проводится структурный анализ механизма? 
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Лабораторная работа № 2 

Полное уравновешивание (балансировка) вращающихся масс ротора 

при неизвестном расположении неуравновешенных масс 

 

Цель работы 

1. Определение величины и расположения противовесов в двух произвольно 

выбранных плоскостях, перпендикулярных оси вращения ротора. 

2. Экспериментальная проверка уравновешенности вращающегося ротора. 

 

Описание работы и установки ТММ-1 

Расчет уравновешивающих противовесов может быть сделан только в 

том случае, если известны положения неуравновешенных масс. В практике 

такие случаи встречаются редко. Поэтому надо считать, что величины не-

уравновешенных масс, а также их координаты неизвестны. 

 
Рис. 2.1 

Для балансировки таких роторов применяются специальные 

балансировочные станки (машины). Ниже дается описание балансировочного 

станка системы Б. В. Шитикова. Схема станка дана на рисунке 2.1, а его 

устройство на рисунке 2.2. Балансируемый ротор 1 установлен на своих 

подшипниках в жесткой раме 3. Последняя шарниром 6 связана с 

неподвижным основанием 5. Ось шарнира 6 расположена горизонтально и 

должна быть перпендикулярна оси ротора 1. Рама 3 поддерживается 

пружиной 4, поэтому ротор вместе с рамой 3 образует упругую систему, 

которая может колебаться относительно оси шарнира 6.  
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Рис. 2.2 

Расстояние между плоскостями исправления задается величиной l. 

Заменим все неуравновешенные массы ротора массами, расположенными в 

плоскостях I–I и II–II. При вращении ротора с угловой скоростью ω массы mI 

и mII разовьют центробежные силы инерции: 
2

1 ωII rmP =  и 2

2 ωIIII rmP =  

Сила P2 лежит в плоскости II–II, проходящей через ось качания рамы, 

поэтому она уравновешивается реакцией в шарнире. Силу P1 можно 

разложить на составляющие по оси х и у: 

( )tPP x ⋅= ωcos11  и ( )tPP y ⋅= ωsin11   

Эти составляющие, действуя относительно точки О на плече l, 

создадут моменты, передаваемые раме 3. Момент от P1x будет 

уравновешиваться реактивным моментом шарнира 6. Момент от 

вертикальной составляющей будет вызывать вынужденные угловые 

колебания рамы с ротором. 

Если разогнать ротор за резонансное число оборотов и дать ему 

возможность выбегать, то по мере убывания угловой скорости ω ротора 

уменьшится и частота изменения возмущающего момента. Когда эта частота 

станет близкой к собственной частоте колебаний системы К, возникает 

состояние резонанса. В это время амплитуда колебаний рамы 3 станет 

наибольшей. Из теории колебаний известно, что при резонансе амплитуда А 

24 
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вынужденных колебаний может считаться пропорциональной амплитуде 

возмущающего фактора, 

yPA 1⋅= µ  

где µ – коэффициент пропорциональности, зависящей от постоянных 

параметров данной установки. Если определить постоянную µ данного 

станка, то по амплитуде А, зафиксированной на индикаторе, можно устано-

вить величину силы P1y, определяющей дисбаланс, отнесенной к плоскости I. 

Это дает возможность определить искомое значение mIrI. Таким же образом, 

повторив испытание, но установив ротор плоскостью I–I на место II–II, 

можно определить значение mIIrII. 

Для определения коэффициента пропорциональности µ и 

направлений, в которых необходимо установить массу mI, разгоняем ротор до 

быстрого вращения, после чего отключаем приводное устройство, переводим 

ротор в режим выбега и измеряем величину максимальной амплитуды по 

индикатору 24. Пусть эта амплитуда равна А1[мм]. 

Устанавливаем в плоскости уравновешивания I–I добавочную массу 

mД на некотором расстоянии rД от оси вращения детали, приводим во 

вращение ротор и снова замеряем амплитуду (А2). Поворачивая добавочную 

массу mД в плоскости исправления I–I на 180° на том же расстоянии rД и 

замеряем амплитуду (А3). По полученным амплитудам можно получить 

величину mIrI. 

 
Рис. 2.3 

На рисунке 2.3, а дано построение параллелограммов сил для 

указанных двух положений добавочной массы mД. Эти параллелограммы 

равны, так как имеют равные стороны и равные углы. На рисунке 2.3, б 

построен параллелограмм ОВСА, в котором силы заменены 

пропорциональными им величинами амплитуд, причем стороны А1, А2, Аз 
известны. 

) 
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Сторона Ад неизвестна и равна той максимальной амплитуде, которая 

получилась бы при резонансе от одной добавочной массы mД. Известно, что в 

параллелограмме 
2

2

2

3

2

1

2 22 АAАAД +=+  

тогда 

2

2 2

1

2

3

2

2 ААА
АД

−+= , 

но 
ДД

Д

ДДДД
rm

А
rmРА =⇒⋅⋅=⋅= µµµ . 

Статический момент от веса искомой неуравновешенной массы может 

быть получен из формулы: 

µ
1

1

A
Prm yII ==  

Статический момент противовеса (mnrn) должен быть равен 

статическому моменту от веса неуравновешенной массы и направлен в 

противоположную сторону 

IInn rmrm =  

Задавшись противовесом mn, определяем величину 

п

II
п

m

rm
r =  

Для проведения направления радиуса вектора рассмотрим 

треугольник ОАВ (рис. 2.3, б). 

Д

Д

ДД

АА

ААА

ААААА

1

22

1

2

3

1

22

1

2

3

2
cos

cos2

++−
=

−+=

α

α
 

Одному значению косинуса соответствуют два значения угла α: +α и 

—α. Следовательно, противовес должен быть расположен на одном из 
диаметров, определяемых углом α (рис. 2.3). 

Таким же способом определяется и вес второго противовеса в 

плоскости уравновешивания II–II. Для этого необходимо ротор раскрепить в 

подшипниках и повернуть его на 180°, т.е. поменять местами плоскости I–I и 

II–II. Это является недостатком станка Б. В. Шитикова. 

 

Принадлежности: станок типа ТММ-1, набор грузов, калькулятор, 

бланк-форма отчета по лабораторной работе. 

Основные параметры станка ТММ-1: 

Собственная частота колебаний рамы – 6–7 Герц. 

Точность измерения амплитуды – 0,01 мм. 

Цена деления лимба – 1°. 

Цена деления шкалы дисков – 1 мм. 

Вес добавочных грузов – 10, 20, 30, 40 г. 
Электродвигатель мощностью – 30 Вт. 

Напряжение питания        –  220 В. 

Вес станка          – 56 кг. 
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Порядок проведения работы 

 

1. Станок подготавливается к работе: 

а) диск 3 по шкале 7 устанавливается на ноль; 

б) указатель точного отсчета индикатора 2 устанавливается на ноль; 

в) рама 10 по уровню 21 винтами 19 устанавливается в 

горизонтальное положение. 

2. Производится измерение амплитуды А1 при резонансе от 

собственной неуравновешенности ротора. Амплитуда измеряется три раза и 

вычисляется ее среднее значение: 

3

111
1

ААА
А

′′′+′′+′
=  

Результаты заносятся в таблицу 2.1. 

 

Примечание. Во время пуска не следует сильно нажимать на ру-

коятку 14, т.к. это может повлиять на точность замеряемой амплитуды. 

Поэтому каждый раз после разгона ротора за резонансное число оборотов 

нужно осторожным нажатием шток индикатора довести его до контакта с 

кронштейном рамы. 

3. Преподавателем задается масса добавочного груза mд и радиус 

установки rд. Вычисляется произведение mдrд. Добавочный груз mД 

закрепляется в прорези диска 3 на выбранном расстоянии rд. Три раза 

измеряется при резонансе амплитуда А2 колебаний рамы и вычисляется ее 

среднее значение: 

3

222
2

ААА
А

′′′+′′+′
=  

Результаты заносятся в таблицу 2.2. 

4. Освобождаются винты 5, диск 3 поворачивается на валу ротора 

на 180° и закрепляется. Снова измеряется три раза при резонансе амплитуда 

A3 и вычисляется ее среднее значение: 

3

333

3

ААА
А

′′′+′′+′
=  

Результаты заносятся в таблицу 2.2. 

5. По таблице 2.2 производится вычисление радиуса противовеса rп и 

угла αп  между нулевым диаметром и направлением радиус-вектора rп (mп – 

нужно задаться). 

6. Рассчитанный противовес устанавливается в плоскости I–I 

(добавочный груз снимается) и производится контрольная балансировка. Она 

делается при четырех углах: +α; —α; 180° +α; 180°—α (так как при 

начальной установке добавочного груза не фиксируется его положение 

относительно нуля). 

Окончательным углом установки противовеса считается тот, при 

котором остаточная амплитуда Ак имеет минимальную величину. Она 

измеряется три раза, и определяется ее среднее значение 
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3

ККК
К

ААА
А

′′′+′′+′
= . 

Затем определяют относительную величину остаточной 

неуравновешенности 

1А

АК
А =δ . 

Результаты заносятся в таблицу 2.3. 

7. Уравновешивание в плоскости II–II проводится аналогично. Для 

этого необходимо плоскости I–I и II–II поменять местами, т.е. ротор 

раскрепляется в подшипниках. 

В отчете следует представить 

1. Теоретическую часть. 

2. Схему балансировочного станка с балансируемым ротором. 

3. Таблицу 2.1 для определения максимальной амплитуды колебаний 

при резонансе от собственной неуравновешенности ротора (A1) и 

добавочными грузами (А2 и А3). 

4. Таблицу 2.2 вычисления веса первого противовеса mI и его 

положение (rI и αI). 

5. Таблицу 2.3 контрольной балансировки. 

6. Таблицы 2.1, 2.2, 2.3 с вычислениями веса второго противовеса mII  

и его положение (rII и αII). 

7. Выводы. 

Таблица 2.1 

Измерения 
Амплитуда 

№1 №2 №3 Среднее 

Масса и радиус 

положения 

добавочного груза 

А1 

А2 

А3 

    
mд 

rд 

 

Таблица 2.2 

№ 

п/п 

Вычисляемые величины и формулы для 

вычислений 
Результат 

1 

 

 

2 

 

3 

 

4 

 

 

2

2 2

1

2

3

2

2 ААА
АД

−+
=  

ДД

Д

rm

А
=µ  

µ
1A

rm II =  

П

II
П

m

rm
r =  
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1

2

3

2
cos

++−
=α  

 

Пα  

 

Пα−  

 

Пα+0180  

 

Пα−0180  

 

Таблица 2.3 

Измерения Амплитуда 

№1 №2 №3 Среднее 1А

АК
Аδ  

А(α) 

A(-α) 

A(α+180°) 

A(-α-180°) 

     

Контрольные вопросы 

1.  В каких случаях для балансировки роторов применяются специальные 

балансировочные станки (машины)? 

2.  При каком условии наступает явление резонанса? 

3.  На чем основан принцип определения величины и положения не-

уравновешенных масс в станке Б. В. Шитикова? 

4.  Почему проверка сбалансированности ротора проводится при 4 углах? 

5.  Условие полного уравновешивания вращающегося ротора? 

6.  В чем недостаток станка Б. В. Шитикова? 
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Лабораторная работа № 3 

Статическое и динамическое уравновешивание ротора с известным 

расположением неуравновешенных масс 

 

ТЕОРИЯ УРАВНОВЕШИВАНИЯ ВРАЩАЮЩИХСЯ МАСС 

В современном машиностроении применяется большое количество 

вращающихся звеньев (роторы электродвигателей, турбин, валы и т.д.). 

Быстроходность машин, а следовательно, и угловые скорости вращающихся 

звеньев непрерывно растут, поэтому уравновешивание центробежных сил 

инерции вращающихся масс имеет важное значение. 

Рассмотрим вращающееся звено 1 (рис. 3.1), установленное на своей 

оси в подшипниках 2. При вращении звена к каждой элементарной точечной 

массе его будет приложена центробежная сила инерции, направленная по 

радиусу от оси вращения наружу и равная произведению массы на рас-

стояние ее до оси вращения и на квадрат угловой скорости звена. 

 
Рис. 3.1 

Если звено 1 будет идеальным телом вращения и ось вращения звена 

совпадает точно с геометрической осью тела, то такое звено будет полностью 

уравновешенным. Действительно для каждой массы mi, расположенной на 

радиусе ri, всегда будет существовать в той же плоскости, но по другую сто-

рону от оси вращения, другая равная ей масса m i',  удаленная от оси на 

расстояние ri', равное ri. Центробежные силы этих масс взаимно 

уравновесятся. Поэтому не будет сил, вызывающих дополнительные 

давления в подшипниках 2 звена 1. В реальной действительности получить 

такое идеальное звено невозможно, даже если оно имеет правильную форму 

тела вращения: нельзя выдержать абсолютно точно заданные размеры и 

однородность материала. Во многих случаях форма вращающегося звена 

(ротора) бывает более сложной, ротор может состоять из нескольких деталей, 

положение которых, вследствие неточности сборки, может не со-

ответствовать чертежу. Вследствие этого не все центробежные силы инерции 

ротора будут уравновешены. 

Рассмотрим ротор 1 (рис. 3.2), вращающийся в подшипниках 2 с 

постоянной угловой скоростью ω. Проведем две произвольно выбранные 

плоскости I и II, перпендикулярные оси вращения ротора. Эти плоскости 

пересекут ось ротора в точках О1 и O2. Зададимся неподвижной системой 
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прямоугольных координат O1XYZ. Начало координат поместим в точке O1, 

ось O1Z направим вдоль оси вращения ротора, оси O1X и O1Y расположим в 

плоскости I. Возьмем на роторе точку i с неуравновешенной массой mi, 

положение которой определяется координатами хi, yi, zi. Радиус-вектор этой 

точки – ri; угол, составленный радиус-вектором с положительным 

направлением оси OX, – αi. Очевидно, что xi=ricosαi, yi=risinαi. 

Центробежная сила инерции Pi, развиваемая массой mi, будет равна: 
2ωiii rmP =  , 

 
Рис. 3.2 

Перенесем силу Pi в плоскость I. Для этого в начале координат O1 

приложим две силы, одна из которых равна Pi и ей параллельна, другая равна 

ей по величине, но противоположна по направлению. В результате получим 

систему, состоящую из силы, приложенной в точке О1 и пары сил с моментом 

Mj = PiZi. 

 

Разложим силу Pi и момент пары сил на составляющие по 

координатным осям 

0

sin

cos

=

=
=

iz

iiiy

iiiч
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PP

α
α

  

0

cos

sin

=

=
=

iя

iiiiy

iiiix
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Подставляя в эти равенства значение силы Рi , получим: 

iiiiy

iiiiч

rmP

rmP

αω
αω

sin

cos

2

2

=

=
  

2

2

ω
ω

iiiiy

iiiix

zxmM

zymM

=

=
 

Составляющие части по координатным осям главного вектора сил 

инерции и главного момента от сил инерции получим, просуммировав 

составляющие всех центробежных сил инерции и моментов от центробежных 

сил инерции отдельных точечно расположенных неуравновешенных масс. 

Направление векторов моментов выбираем так, что если смотреть вдоль по 

вектору, момент пары был направлен против часовой стрелки. Тогда 

∑
∑

=

=

iiiy

iiix

rmP

rmP

αω

αω

sin

cos

2

2

      (3.1) 

∑
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iiiy
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2

ω

ω
         (3.2) 
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Из уравнений 3.1 и 3.2 получаем выражения для модулей главного 

вектора Р и главного момента М. 

( ) ( )
( ) ( )222

222

∑∑

∑∑

+=

+=

iiiiii

iiii

zxmzymM

ymxmP

ω

ω
      (3.3) 

Сила Р и момент М вызывают добавочные давления в подшипниках, а 

от них передаются станине и фундаменту. Эти давления непрерывно 

изменяют свое направление, так как вектор силы Р и вектор момента М 

вращаются вместе с ротором. Для того чтобы уничтожить дополнительные 

давления в опорах и устранить вызываемые ими колебания станин и 

фундамента, необходимо уравновесить силу Р и момент М. Этот процесс 

уравновешивания называется балансировкой вращающихся масс 

(балансировкой ротора). 

В некоторых случаях уравновешивается только главный вектор сил 

инерции Р, а величиной главного момента от пары сил инерции 

пренебрегают. Это допустимо при малой длине ротора (шестерни, шкивы, 

маховики) и невысокой угловой скорости вращения его. Такая балансировка 

называется статической. Обозначим координаты центра тяжести ротора хс и 

yс, а всю массу его – mс, тогда запишем, что 







=

=

∑
∑

CCii

CCii

ymym

xmxm
         (3.4) 

Условие, при котором главный вектор сил инерции будет равен нулю, 

получим, если приравняем нулю проекцию его на оси координат, т.е. 







=

=

∑
∑

0

0

ii

ii

ym

xm
 

или, имея в виду формулу (3.4), 





=
=

0

0

CC

CC

ym

xm
           (3.5) 

откуда вытекает, что главный вектор сил инерции будет равен нулю, 

если центр тяжести ротора лежит на оси вращения. Обозначим радиус- 

вектор, определяющий положение центра тяжести ротора, через Cr , тогда 

выражение (3.5) в векторной форме может быть записано так 

0=CC rm           (3.6) 

Если условие (3.5) или (3.6) не будет соблюдено, то необходимо в 

плоскости приведения I (рис. 3.3), которую желательно проводить через 
центр тяжести ротора, поставить противовес так, чтобы было выдержано 

условие 011 =+ nnCC rmrm  
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Рис. 3.3 

 

Если необходимо произвести полное уравновешивание ротора, то 

помимо главного вектора сил инерции нужно уравновесить также главный 

момент от пары сил инерции. Последний может быть представлен парой сил, 

одну из которых можно расположить в плоскости приведения I, другую в 

любой плоскости II. Момент уравновешивающей пары должен быть равен 

главному моменту от пары сил инерции. Уравновешивающие пары сил 

можно произвести двумя противовесами, расположенными в I и II 

плоскостях. Таким образом, полное уравновешивание достигается 

установкой трех противовесов. Однако два из них находятся в одной 

плоскости I и могут быть заменены одним противовесом. В итоге задача 

уравновешивания центробежных сил инерции вращающегося ротора может 

быть решена постановкой двух противовесов, расположенные в двух 

произвольно выбранных плоскостях, перпендикулярных оси вращения 

ротора. (Следует заметить, что от выбора плоскостей зависят величина 

противовесов и их расположение в плоскостях приведения). 

Условия полной (статической и динамической) уравновешенности 

ротора получим, если введем в уравнения (3.1) и (3.2) центробежные силы 

инерции и моменты от центробежных сил двух противовесов. Пусть в 

плоскости I и II массы противовесов будут mI и mII, положение которых 

определяется соответственно радиус-векторами rI и rII. 

Цель работы 

Графическое и аналитическое определение величин и расположения 

противовесов при статическом и динамическом уравновешивании трех 

известных точечных масс, а также экспериментальная проверка выпол-

ненных расчетов. 

Пусть имеется ротор (рис. 3.4), в плоскостях которого 1, 2 и 3, 

перпендикулярных оси вращения, имеются неуравновешенные массы m1, m2, 

m3. Положения неуравновешенных масс в плоскостях заданы радиус-

векторами r1, r2, r3. Положение плоскостей 1, 2 и 3 относительно плоскости 

приведения X определяется соответственно координатами z1, z2 и z3. 

Противовесы устанавливаются в плоскости I и плоскости II, расстояние 

между ними l. Обозначим вес противовеса при статическом 

уравновешивании через Qп, а радиус-вектор, определяющий положение его 
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центра тяжести, через rп, Тогда условием уравновешенности ротора (здесь 

массы заменяют их весами) будет: 

0=+∑ nnii rQrQ          (3.7) 

При полном уравновешивании ротора веса противовесов, 

устанавливаемых в плоскости I и II, обозначим QI и QII, a радиус-векторы, 

определяющие положения их центров тяжести, через rI и rII. Тогда условиями 

полного уравновешивания будут: 

0=++∑ IIIIIIii rQrQrQ         (3.8) 

0=+∑ IIIIIIiii zrQzrQ         (3.9) 

При аналитическом решении этой задачи уравнение (3.7) развернется 

в два уравнения проекций на оси координат, а уравнение (3.8) и (3.9) в 

четыре уравнения проекций на оси координат. 

Совокупность уравнений (3.8) и (3.9) является условием полного 

уравновешенного ротора. Решение этих уравнений сводится к определению 

весов и положений противовесов и может быть осуществлено аналитически и 

графически. 

 
Рис. 3.4 
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Рис. 3.5 

 

В обоих случаях сначала решается уравнение (3.9) и определяются вес 

и положение противовеса при динамическом уравновешивании. Затем 

решается уравнение (3.8). 

Более удобным является графический метод, который заключается в 

построении векторных многоугольников по уравнениям (3.8) и (3.9). Сначала 

строится векторный многоугольник центробежных моментов инерции по 

уравнению (3.9), рисунок 3.5, а. Так как суммарный вектор должен быть 

равен нулю, то замыкающий вектор многоугольника определяет собой 

произведение IIII rQ l. 

Координата zII известна и равна l расстоянию между плоскостями 

исправления. Из этого произведения можно определить rII, задавшись весом 

противовеса QII. Угол αII, дающий направление радиуса-вектора противовеса, 

измеряется по чертежу, затем строится многоугольник по уравнение (3.8), 

рисунок 3.5, б. В этом многоугольнике неизвестной величиной будет 

замыкающий вектор, модуль которого равен QIrI. Задаваясь QI, определяем rI. 

По чертежу замеряется угол определяющий направление радиуса-вектора 

противовеса. 

Все эти величины, исходя из уравнений (3.8) и (3.9), можно вычислить 

аналитически по соответствующим формулам и сопоставить с результатами 

графического метода: 
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Общий вид установки ТММ-35 представлен на рисунке 3.6. 

Описание установки 

 
 

Рис. 3.6 

На чугунном основании II закреплены стойки 10 и 18. В стойках 

закреплены шариковые подшипники вала ротора. На валу ротора 

установлено пять дисков 2. В крайних дисках (I и II) располагаются 

противовесы. Три средних диска служат для установки неуравновешенных 

грузов. Шарикоподшипник правого конца вала I установлен в корпусе 4, 

который на миниатюрных шарикоподшипниках 6 может перемещаться в 

горизонтальном направлении по планке 7. Корпус 4 оттягивается в разные 
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стороны пружинами 8, закрепленными другими концами на кронштейнах 5 

при помощи винтов с гайками 9. Если правый конец ротора слегка отвести в 

сторону и отпустить, то он начнет совершать колебания в горизонтальной 

плоскости вокруг левой опоры. Разгон ротора осуществляется двигателем 13, 

закрепленным на рычаге 15. При нажиме вниз на шариковую рукоятку 

рычага 15, последний, поворачиваясь на оси кронштейна 20, поднимает 

двигатель 13 вверх и прижимает обрезиненный ролик вала двигателя к 

фрикционному колесу, закрепленному на валу ротора. Одновременно рычаг 
15 освобождает кнопочный контакт, включающий двигатель в работу. Если 

отпустить шаровую рукоятку рычага 15, то под действием собственного веса 

двигатель опустится вместе с рычагом 15 вниз, причем ролик выйдет из за-

цепления с колесом, а рычаг 15, нажав на кнопочный контакт, выключит 

двигатель. В комплекте установки имеются грузы 3 и противовесы, 

хранящиеся в выдвижном ящике 12.  Грузы укрепляются в дуговых прорезях 

дисков. Дуговые прорези выполнены по двум радиусам. Для установки 

грузов по углу все диски имеют шкалы в градусах с согласованным между 

собой нулевым отсчетом. Подключение установки электрического питания 

осуществляется шнуром со штепсельной вилкой и тумблером 14. 

 

Основные параметры установки 

1. Питание двигателя от сети переменного тока с напряжением 220 в. 

2. Потребляемая мощность 40 Вт. 

3. Расстояние между соседними дисками 80 мм. 

4. Вес: а) грузов – 40 г, 50 г, 50 г; 
б) противовесов – 60 г, 70 г. 

5. Габариты установки 530 X 360 X 355 мм, 

6. Общий вес установки 25 кг. 
 

Порядок проведения работы 

 

Принадлежности: установка ТММ-35 с набором грузов, линейка, 

калькулятор. 

1. Составляется форма отчета по лабораторной работе. 

2. Веса грузов Qi, расстояние их до оси вращения ri и до плоскости 

приведения I (Zi), а также углы поворота дисков записать в таблицу 3.1 

(задаются преподавателем). 

3. В прорези дисков 1, 2, 3 установить и закрепить неуравновешенные 

грузы Q1, Q2, Q3. 

4. Убедиться в том, что ротор статически и динамически 

неуравновешен. 

Примечание. Ротор при повороте на любой угол стремится занять 

одно и то же положение, соответствующее наинизшему положению его 

центра тяжести. 

5. Подсчитать произведения Qiri и QiriZi и результаты занести в 

таблицу 3.1. 



30 

6. Построить векторный многоугольник по уравнению (3.9) (рис. 3.5, 

а). Определить модуль замыкающего вектора QIIrIIl. Замерить по чертежу 

угол αII. Зная l = 320 мм и задавшись QII, определить rII. 

7. Построить векторный многоугольник по уравнению (3.8) (рис. 3.5, 

б). Определить модуль замыкающего вектора QIrI , замерить по чертежу угол 

αI. Задавшись QI, определить rI. 

8. Противовесы QI, QII на радиусах rI и rII установить в плоскостях 

приведения I и II. Установить диски I и II на углы αI и αII. 

9. Проверить статическую уравновешенность ротора. Ротор при 

повороте на любой угол должен находиться в безразличном равновесии. 

10.  Проверить динамическую уравновешенность ротора. Разогнать 

ротор, нажав на шаровую рукоятку рычага 15. Подпружиненная правая опора 

не должна совершать колебаний. 

11. По формулам (3.10) – (3.13) подсчитать значения углов αI и αII и 

значения произведений QIrI и QIIrII и результаты занести в таблицу 3.2. 

 
Таблица 3.1 

№ дисков Qi ri zi αi Qiri Qirizi 

1 

2 

3 

Параметры 

Плоскость 

I 

Плоскость 

II 

      

 
Таблица 3.2 

№ дисков Qiri Qirizi Qirisinαi Qiricosαi Qirizisinαi Qirizicosαi 

1 

2 

3 

Параметры 

Плоскость 

I 

Плоскость 

II 

      

 

Таблица 3.3 

Параметры  Q r α Qr 

Плоскость 

I 

Плоскость 

II 

Графически 

Аналитически 

Графически 

Аналитически 
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В отчете следует представить 

1. Теоретическую часть. 

2. Краткое описание работы и схему установки с расположением 

неуравновешенных масс. 

3. Таблицу 3.1 для подсчета величин и положений противовесов 

графическим методом. 

4. Планы центробежных и статических моментов в выбранном 

масштабе. 

5. Таблицу 3.2 аналитического расчета противовесов. 

6. Таблицу 3.3 сравнения графического и аналитического методов.  

7. Выводы по результатам экспериментальной проверки. 

Контрольные вопросы 

1. В каком случае тело будет уравновешено статически?  

2. В каком случае тело будет уравновешено динамически? 

3. В каком случае тело будет уравновешено полностью? 

4. Когда можно ограничиться статической балансировкой? 

5. При каких условиях необходима динамическая балансировка и почему? 

6. Как на приборе проверить статическую и динамическую уравнове-

шенность? 

7. Что такое «плоскости исправления», как они выбираются? 

8. Относительно чего можно взять центробежный момент инерции? 

9. Что значит «безразличное равновесие»? 

10. Что является мерой статической и динамической уравновешенности? 

11. Каким образом 2 противовеса в одной плоскости свести к одному 

противовесу? 

12. С какой целью производят уравновешивание вращающихся деталей? 
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Лабораторная работа № 4 

Вычерчивание эвольвентного профиля зубьев методом обкатки 

 

Краткая теория вопроса 

Нарезание эвольвентных профилей методом обкатки или огибания 

является наиболее распространенным способом производства зубчатых колес. 

Режущим инструментом в этом случае могут быть зубчатая рейка 

(гребенка), червячная фреза и долбяк в виде шестерни. Нарезание колес 

производится соответственно на зубострогательном, зуборезном или 

зубодолбежном станках. 

Предположим, что колеса изготавливаются по методу обкатки 

(огибания) инструментом реечного типа (инструментальной рейкой, 

червячной фрезой), который профилируется на основе исходного контура 

(ГОСТ 3058). 

Приступая к изготовлению колес, образующих зубчатое зацепление, 

нужно для каждого из них выточить заготовку радиуса Re (радиус окружности 

выступов), об определении которого будет сказано ниже, а также подсчитать 

радиус rД делительной окружности и общий для обоих колес шаг Р на 

делительных окружностях по формулам  

2

mz
rД =           (4.1) 

πmp =           (4.2) 

Все остальные размеры каждого из колес определяются гео-

метрическими параметрами инструментальной рейки, а также положением ее 

по отношению к обрабатываемому колесу в процессе его изготовления. 

Ознакомимся с размерами инструментальной рейки (рис.4.1), а 

также с процессом обработки колес по методу обкатки. 

 
Рис. 4.1 

Прямая линия, делящая высоту зубьев рейки пополам, называется 

средней (модульной) прямой. Прямые, параллельные средней прямой, 

называются делительными. Расстояние между правыми или левыми 

профилями двух соседних зубьев, измеряемое по любой делительной 
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прямой, называется шагом рейки. Для обработки колеса нужно взять 

рейку, шаг которой равен шагу Р колеса на его делительной окружности, 

определяемому формулой (4.2). 

Ширина впадины и толщина зуба равны между собой, только на 

средней прямой. На делительных прямых они не равны, причем, чем ближе 

делительная прямая к линии выступов, тем ширина впадины больше, а 

толщина зуба меньше. Ширину впадины обозначим буквой SД. Высота h0 

зуба рейки состоит из отрезка h0З и двух равных отрезков с0. Отрезок h0З – 

глубина захода рейки, с0 – радиальный зазор, α0 – профильный угол рейки. 

У основания и у вершины зуба имеется закругление радиуса ρи. Все размеры 

рейки зависят от модуля m: 

πmp =           (4.3) 

mhh З

*

00 2=           (4.4) 

mсс *

00 =           (4.5) 

mИ 38.0=ρ          (4.6) 

 

где *

0h  – коэффициент высоты зуба рейки; 

 *

0с – коэффициент радиального зазора. 

 Для образования угла заострения, необходимого при снятии 

стружки, боковые грани зубьев скошены (пунктир на рис. 4.1). 

Процесс изготовления зубчатого колеса (рис. 4.1) инструментальной 

рейкой по методу обкатки заключается в том, что рейка в движении по 

отношению к обрабатываемому колесу перекатывается без скольжения 

одной из своих делительных прямых или средней прямой по делительной 

окружности колеса (движение обкатки) и одновременно совершает быстрые 

возвратно-поступательные перемещения вдоль оси колеса, снимая при 

этом стружку (рабочее движение). 

Для осуществления такого перекатывания нужно рейке сообщить 

поступательное движение влево со скоростью V, определяемой по формуле 

ωДrV =  ,          (4.7) 

где ω – угловая скорость колеса. 

Расстояние между средней прямой рейки и той делительной прямой, 

которая в процессе обкатки перекатывается по делительной окружности 

колеса, называется смещением b рейки. Очевидно, что смещение b равно 

расстоянию, на которое отодвинута средняя прямая рейки от делительной 

окружности колеса. Смещение считается положительным, если средняя 

прямая отодвинута в направлении от центра нарезаемого колеса. Величина 

смещения b определяется формулой 

Xmb = ,           (4.8) 

где Х – коэффициент смещения, который может иметь положительное 

или отрицательное значение. 

О выборе коэффициента смещения рейки при изготовлении колес 

будет сказано ниже. 
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Анализируя изготовление зубчатых колес инструментальной рейкой 

по методу обкатки, приходим к следующим выводам: 

1. Делительная прямая рейки и делительная окружность и 

изготовляемого зубчатого колеса являются центроидами в относительном 

движении рейки и колеса. Следовательно, делительная окружность 

изготовляемого колеса является начальной окружностью при зацеплении 

этого колеса с инструментальной рейкой (станочное зацепление). 

2. Шаг p инструментальной рейки должен уложиться на дельной 

окружности ровно z раз, так как шаг рейки равен шагу колеса на 

делительной окружности. 

3. Какая бы делительная прямая ни перекатывалась по делительной 

окружности колеса, она делится на шаги Р одной и той же длины. 

4. Толщина зуба изготовляемого колеса на его делительной 

окружности равна ширине SД впадины рейки на той ее делительной 

прямой, которая перекатывается по делительной окружности колеса. Такая 

же связь существует между шириной впадины колеса и толщиной зуба 

рейки. 

5. Все зубчатые колеса, независимо от числа зубьев, имеющие один 

и тот же модуль m, могут быть изготовлены одной и той же 

инструментальной рейкой. 

6. Профильный угол α0 рейки является углом зацепления рейки и 

всех колес, которые изготовляются при помощи этой рейки. 

7. Радиус r0 основной окружности изготовляемого зубчатого колеса 

определяется из треугольника ОАР (рис. 4.1) по формуле 

αα cos
2

cos
d

OPOAro ===         (4.9) 

Зубчатые колеса, изготовленные без смещения инструментальной 

рейки, называются нулевыми, изготовленные при положительном смещении 

рейки, положительными, при отрицательном смещении – отрицательными. 

В литературе зубчатые колеса, нарезанные со смещением инструмента, часто 

называют корригированными. У корригированной пары зубчатых колес угол 

зацепления и размеры зубьев подобраны так, чтобы условия работы их 

были наилучшими для данного случая. 

Для любых зубчатых колес, изготовленных одной и той же 

инструментальной рейкой, можно образовать правильное плотное зубчатое 

зацепление, т.е. зацепление без боковых зазоров между зубьями. 

Основной величиной, характеризующей зацепление, является угол 

зацепления α, который определяется по формуле 

ααα inv
Z

tgX
inv

C

C

W +=
2

        (4.10) 

здесь  

WWW tginv ααα −=          (4.11) 

ααα −= tginv            (4.12) 

21 XXX C +=          (4.13) 

21 ZZZC +=          (4.14) 
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Из формулы (4.10) видно, что угол α зависит только от соотношения 

C

C

Z

X
. 

Так как 0≠СZ , то αα ≠W , если 0≠СX . Если 0=СX , то αα =W . 

В зависимости от значения Xс зубчатые зацепления клас-

сифицируются следующим образом: 

1. Если 0=СX , причем 021 == XX , то зацепление называется 

нулевым. 

2. Если 0=СX , причем 021 >=−= XXX , то зацепление называется 

равносмещенным (компенсированным). 

3. Если 0≠СX , то зацепление называется неравносмещеным, 

причем при 0>СX  зацепление называется положительным 

неравносмещенным, а при 0<СX  – отрицательным неравносмещенным.  

Следует обратить внимание на характерные особенности нулевого 

зацепления: делительные окружности колес являются также начальными 

окружностями, т.е. центроидами в относительном движении колес, угол 

зацепления равен профильному углу α0 инструментальной рейки, 

толщина зуба и ширина впадины равны каждая 
2

p
, высота зуба 

( )mCfh 002 ′+= , высота головки равна модулю m, а высота ножки равна 

( )00 Cfm ′± . 

Равносмещенное зацепление имеет много общего с нулевым 

зацеплением. В нем делительные окружности также играют роль 

начальных, угол зацепления α равен углу α0, высота зуба ( )mCfh 002 ′+= . 

Отличие от нулевого зацепления заключается в том, что зуб у меньшего 

колеса 0>СX  располагается дальше (на расстоянии mX 1 ) от центра 

колеса, чем в нормальном зацеплении, а у большего 0<СX  – на 

расстояние mX 2  ближе. 

Поэтому высота головки he у меньшего колеса увеличивается на 

mX 1 , а высота ножки hi уменьшается на ту же величину. У большего 

колеса, наоборот, высота головки he  уменьшается на mX 2 , а высота ножки 

hi увеличивается на тy же величину. Отличие от нулевого зацепления 

заключается также и в том, что каждое из колес имеет ряд размеров, 

зависящих от того смещения инструментальной рейки, которое было 

сделано при его изготовлении. Сюда относятся размеры радиусов 

окружностей впадин (Ri1, Ri2), толщин зубьев по делительным окружностям 

(Sд1, SД2), радиусов окружностей выступов (Re1, Re2). В зависимости от 

положительного смещения инструментальной рейки, которое задают при 

изготовлении меньшего колеса, размеры Sд1, Ri1, Re1 оказываются 

большими, чем такие же размеры у нулевого колеса, имеющего тот же 

модуль m и то же число зубьев Z. У большого колеса в связи с 

отрицательным смещением происходит уменьшение размеров Sд2, Ri2, Re2. 
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Неравносмещенное зацепление во многом отличается от нулевого. В 

нем, как и в равносмещенном зацеплении, имеются величины, зависящие 

только от того смещения, которое было сделано при изготовлении каждого 

из них. Сюда относятся толщины SД1 и SД2 зубьев по делительным 

окружностям, радиусы Ri1 и Ri2 окружностей впадин. Помимо этого, имеет-

ся ряд величин, зависящих от двух смещений инструментальной рейки. 

Этими величинами являются угол зацепления α, радиусы r1 и r2 начальных 

окружностей, межцентровое расстояние А, глубина захода hз, высота зуба h 

и радиусы Rе1 и Re2, окружностей выступов. 

Характерной особенностью неравносмещенного зацепления является 

также и то, что в нем угол зацепления α не равен углу αW и что 

делительные окружности не являются начальными. 

 

Рациональный выбор коэффициентов смещения 

При заданных числах зубьев колес качественные характеристики 

зубчатого зацепления (коэффициенты перекрытия, относительного 

скольжения, удельного давления) зависят от величины коэффициентов 

смещения X1 и X2 инструментальной рейки. 

Изменение этих коэффициентов, способствующее улучшению одной 

из характеристик зацепления, ухудшает некоторые другие его 

характеристики. 

Стойкость и долговечность зубчатого зацепления, работающего в 

определенных условиях, в значительной мере обусловливается отдельными 

характеристиками этого зацепления. Отсюда возникает задача такого 

подбора величин коэффициентов смещения X1 и X2, в результате которого 

предельно улучшились бы характеристики зубчатого зацепления, обус-

лавливающие его стойкость и долговечность в данных условиях работы, при 

одновременном сохранении в допускаемых пределах величины других 

характеристик. 

Среди характеристик имеются такие, которые должны удовлетворять 

определенным требованиям, обязательным для всех зацеплений, независимо 

от условий их работы.  

Во-первых, не должно быть подрезания зубьев колес при обработке 

их инструментальной рейкой. Суть явления подрезания заключается в том, 

что зуб инструментальной рейки, проворачиваясь во впадине 

изготовляемого колеса, срезает своей режущей кромкой часть 

эвольвентного профиля зуба. В результате этого уменьшается прочность 

зубьев у основания. Помимо этого, подрезание может уменьшить 

коэффициент перекрытия ε и даже сделать его меньшим единицы, если 

оказывается срезанной часть рабочего участка профиля зуба. Подрезание 

имеет место в том случае, если делительная прямая АВ рейки пересекает 

теоретическую линию зацепления в станочном зацеплении за точкой А (см. 

рис. 4.1). Коэффициент смещения рейки, при котором прямая АВ проходит 

через точку А, обозначается Xmin и определяется по формуле (при α = 

20°), 
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17

17
min

Z
X

−=           (4.15) 

Отсюда следует, что подрезание будет устранено, если коэффициент 

смещения, принятый при обработке данного колеса, удовлетворит 

неравенству 

minXX > .          (4.16) 

В настоящее время считают возможным в некоторых случаях 

допустить такое подрезание зубьев, при котором остается нетронутым 

рабочий участок профиля зуба.  

Во-вторых, нельзя допустить чрезмерного заострения зубьев колес, 

так как при этом уменьшается прочность головок зубьев. Заострение 

зубьев колеса усиливается вместе с увеличением коэффициента смещения, 

принятого при его изготовлении. Заострение зуба обычно 

характеризуется его толщина Se на окружности выступов. Во многих 

случаях расчета требуется, например, чтобы величина Se удовлетворяла 

неравенству: 

mSe 3.0≥  .      (4.17) 

Коэффициент смещения, при котором Se = 0,3, обозначают X0.3. 

Следовательно, коэффициент смещения, принятый при обработке колеса, в 

этом случае должен удовлетворять неравенству 

3.0XX ≤  .      (4.18) 

Из формул (4.16) и (4.18) следует, что коэффициент смещения, 

задаваемый для обработки данного колеса, должен быть выбран в 

границах, определяемых неравенствами 

min3.0 XXX ≥≥ .       (4.19) 

В-третьих, должно быть выполнено требование, чтобы коэффициент 

перекрытия ε удовлетворял неравенству 

1.1≥ε  .      (4.20) 

Так как величина коэффициента перекрытия зависит от двух 

коэффициентов смещения, то третье требование приводит к 

необходимости такого подбора этих коэффициентов, при котором они, 

удовлетворяя каждый в отдельности неравенством, обеспечили бы 

неравенство (4.20). 

В-четвертых, должна быть исключена возможность заклинивания, 

зацепления, при котором головка зуба одного из колес упирается своей 

крайней точкой в галтель другого колеса. При заклинивании зуб одного 

колеса не может повернуться во впадине другого колеса, и работа колес 

становится невозможной. Коэффициенты смещения X1 и X2 нужно выбрать 

таким образом, чтобы исключить возможность заклинивания. 

Подбор коэффициентов смещения, удовлетворяющих всем 

перечисленным требованиям, представляет собой сложную задачу. Эта 

задача еще более усложняется при выполнении дополнительных требований 

к зацеплению, обусловленных спецификой его работы в определенных 

условиях. 
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Чаще всего подбор коэффициентов смещения производится двумя 

способами: 1) при помощи специально составленных таблиц; 2) при 

помощи блокирующих контуров. 

Цель работы 

Целью работы является ознакомление с нарезанием зубчатых колес 

с эвольвентным профилем методом обкатки. Кроме того, необходимо 

рассчитать по заданному модулю m и диаметру делительной окружности dД 

параметры нулевого и положительного колес, монтажные размеры 

зацепления колес (i = 1), вычертить это зацепление.  

 

Описание экспериментальной установки 

Работа проводится на специальном приборе ТММ-42, схема 

которого представлена на рисунке 4.2. 

На основании прибора (1) установлены диск и рейка. Диск состоит 

из 2 частей (верхней и нижней), жестко связанных между собой и 

вращающихся, как единое целое, относительно оси, закрепленной в 

основании (1) прибора. 

Диаметр верхней части диска (2) равен диаметру заготовки, а 

диаметр нижней части (3) равен диаметру делительной окружности колеса 

dД. 

Рейка (6) со шкалами (9) и (14), планкой (15) и захватами (8) и (17) 

может перемещаться поступательно в направляющих (13).  

Вращение дисков (2) и (3) и поступательное перемещение рейки (6) 

связаны между собой. В относительном движении круг (3) (делительная 

окружность колеса) перекатывается без скольжения по ребру планки (15) 

(делительная прямая рейки). 

Перекатывание осуществляется с помощью следующего устройства. 

К захватам рейки (8) и (17) прикреплена стальная проволока, огибающая 

диск (3). Натяжение проволоке сообщается за счет некоторого перемещения 

захвата (8), осуществляемого рукояткой (7). 

Рейка приводится в движение с помощью шагового храпового 

механизма. Если нажать на рычаг (11), то рейка перемещается влево на 3–4 

мм и диск поворачивается на соответствующий угол. При повороте рычага 

(12) рейку можно свободно переместить по направляющим. 
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Рис. 4.2 

Рейка может перемещаться перпендикулярно направляющим, 

приближаясь к центру заготовки или удаляясь от него. Перемещение 

рейки отсчитывается по шкалам (9) и (14) и фиксируется винтами (10). На 

верхней плоскости рейки указаны основные данные прибора: модуль m, 

угол профиля рейки α0, диаметр делительной окружности dД. 

Порядок выполнения работы 

1. Наложить на диск (2) круг из плотной бумаги, закрепить его на 

диске крышкой (4) и винтом (5). 

2. Индексы рейки установить против нулевых делений шкал (9) и 

(14). 

3. Поворотом рычага (12) освободить рейку от храпового механизма 

и перевести ее в крайнее правое положение. 

4. Последовательно нажимая на рычаг (11), передвигать рейку влево 

(каждый на один шаг), очерчивая при этом карандашом контур профиля 

зубьев рейки, до тех пор, пока рейка не переместится влево до упора. На 

бумаге при этом получится 2–3 хорошо очерченных зуба колеса (рис. 

4.3). 

5. Вычислить по формуле (1) величину относительного (X) и 

абсолютного mX сдвига рейки. 

6. Ослабить винты (10), сдвинуть рейку от оси заготовки на 

величину mX, вновь затянуть винты (10).  

2 

3 
4 

5 

6 
1 

8 

7 

9 10 11 12 13 

14 

17 

16 

15 
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7. Повернуть рукоятку (7) влево до отказа. Развернуть диск 

примерно на 180° относительно рейки, после чего рукоятку повернуть до 

отказа вправо. 

8. Оказанным выше способом вычертить 2–3 зуба положительного 

колеса (рис. 4.3). 

9. Снять бумажный круг, предварительно отвинтив винт (5) и сняв 

крышку (4). 

 

 
Рис. 4.3 

10. Вычислить в соответствии с таблицей 4.2 параметры нулевого 

колеса. 

11. Провести на заготовке основную делительную окружность и 

окружность выступов.  

12. Замерить толщину зуба нулевого и положительного колес по 

делительной и основной окружностям. Результаты замеров занести в 

таблицы 4.2 и 4.3.  

13.  Вычислить в соответствии с таблицей 3 параметры 

положительного колеса. 

14. Произвести расчет зацепления нулевого и положительного 

колес в соответствии с таблицей 4. 

15. На кальке вычертить зацепление колес (рис. 4.4): 

а) отложить межцентровое расстояние A = O1O2, провести 

основные окружности и общую (внутреннюю) касательную к ним линию 

зацепления. Обозначить: 

АВ – теоретическую часть линии зацепления, Р – полюс зацепления; 

б) подвести под кальку заготовку, совместить центр ее с точкой О1 

так, чтобы один из профилей зубьев нулевого колеса прошел через полюс 

зацепления. 
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При этом необходимо учесть, что точка Р должна лежать на 

начальной окружности колеса, а линия зацепления АВ должна быть 

нормально к профилю в данной точке. 

Зубья нулевого колеса в этом положении копируются на кальку 

(рис. 4.3); 

 

 
Рис. 4.4 

в) совместить центр заготовки с точкой О2 и, вращая относительно нее 

заготовку, подвести к точке Р профиль зуба корригированного колеса так, 

чтобы он вошел в зацепление с зубом пулевого колеса. Затем зубья 

корригированного колеса скопировать на кальку; 

г) отметить точки пересечения окружностей выступов колес с 

теоретической линией зацепления – точками а и b. аb – рабочая часть 

линии зацепления; 

д) провести из центров O1 и О2 дуги радиусами О1а и О2b 

определив рабочие участки профилей зубьев; 

е) c началом (точка а) и концом (точка b) рабочего участка линии 

зацепления совместить один из профилей зубьев и отметить точки 

пересечения его с основной окружностью, точкой е и точкой f. Дуга ef – 

дуга зацепления по основной окружности; 

ж) вычислить коэффициент перекрытия ε и занести его значение в 

таблицу 4.4. 

Бумажная заготовка с профилями нулевого колеса и колеса 

нарезанного со смещением, а также схема зацепления на кальке 

прикладываются к отчету по лабораторной работе. 

IIримечание. Значение invα по значению угла и наоборот 

представлено в таблице 4.5. 
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В отчете следует представить 

1. Схему установки. 

2. Теоретическую часть. 

3. Таблицу 4.1 с исходными величинами, таблицу 4.2 с вычисленными 

параметрами нулевого колеса, таблицу 4.3 с параметрами 

положительного колеса, таблицу 4.4 с параметрами зацепления нулевого 

и положительного колеса. 

4. Вычерченную на кальке в масштабе картину зацепления нулевого и 

положительного колес. 

5. Бумажный круг с вычерченными на приборе зубьями нулевого и 

положительного колес.  

6. Выводы о результатах работы. 
Таблица 4.1 

Заданные величины 

№ п/п Наименование Обозначение Величина 

1. 

2. 

3. 

 

4. 

 

Модуль рейки 

Угол исходного контура рейки 

Коэффициент высоты головки 

зуба 

Диаметр делительной 

окружности 

m 

α0 

f0 

 

dД 

 

20
0 

1 

 

Таблица 4.2 

Параметры нулевого колеса 

№ п/п Наименование Формулы Расчет 

1. 

 

2. 

3. 

 

4. 

 

5. 

 

 

6. 

Число зубьев колеса 

 

Диаметр основной окружности 

Шаг по делительной 

окружности 

Шаг по основной окружности 

 

Толщина зуба по делительной 

окружности 

а) расчетная 

б) измеренная 

Толщина зуба по основной 

окружности 

а) расчетная 

б) измеренная 

m

d
z

Д=  

00 cosαДdd =  

mp π=  

 

00 cosαpp =  

 

2
1

m
Sd

π=  

 














+= 0

1
001 αinv

d

S
dS

Д

d  
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Таблица 4.3 

Параметры нулевого колеса 

№ п/п Наименование Формулы Расчет 

1. 

 

2. 

 

 

3. 

 

 

4. 

Коэффициент смещения 

 

Абсолютный сдвиг (смещение) 

рейки 

Толщина зуба по делительной 

окружности 

а) расчетная 

б) измеренная 

Толщина зуба по основной 

окружности 

а) расчетная 

б) измеренная 

17

17 z
X

−=  

mX  
 

02 2
2

απ
mXtg

m
Sd +=  

 














+= 0

2
002 αinv

d

S
dS

Д

d  

 

 

Таблица 4.4 

Параметры корригированного колеса 

№ 

п/п 
Наименование Формулы Расчет 

1. 

 

2. 

 

3. 

 

4. 

 

 

5. 

 

6. 

 

7. 

Угол зацепления в сборке 

 

Межцентровое расстояние 

 

Радиус окружности впадин нулевого 

колеса 

Радиус окружности впадин 

корригированного колеса 

 

Радиус окружности выступов 

нулевого колеса 

Радиус окружности выступов 

корригированного колеса 

Коэффициент перекрытия 

0

21

21
0 2 ααα tg

zz

XX
invinv S +

++=  

0
21 cos

cos2

)( α
α S

zzm
A

+
=  

111 25.1 mXmrR Дi +−=  

 

222 25.1 mXmrR Дi +−=  

 
( )mRAR ie 25.021 +−=  

 
( )mRAR ie 25.012 +−=  

0p

ab=ε  

 

 

 
Таблица 4.5. Значения инволют 

 Пор 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 

18
0
 

19
0
 

20
0
 

21
0
 

22
0
 

23
0
 

24
0
 

25
0
 

26
0
 

27
0
 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

0,0 

10160 

12715 

14904 

17345 

20054 

23044 

26350 

28975 

33947 

38297 

10015 

12888 

15938 

17960 

20292 

23312 

26639 

30293 

34294 

38666 

11071 

13063 

15290 

17777 

20533 

23577 

26931 

30613 

34644 

39047 

11228 

13240 

15490 

17996 

20775 

23345 

24225 

30935 

34897 

39432 

11381 

13418 

15689 

18217 

21019 

24114 

27421 

31260 

35352 

39819 

11547 

13598 

15890 

18440 

21366 

24386 

27820 

31587 

35709 

40209 

11709 

13779 

16082 

18665 

21514 

24660 

28121 

31917 

36089 

40602 

11873 

13963 

16289 

18891 

21765 

24936 

28424 

32249 

36432 

40397 

12038 

14148 

16502 

19120 

22088 

25214 

28729 

32583 

36787 

41395 

12205 

24334 

16710 

19350 

22272 

25495 

29037 

32920 

37166 

41797 

12373 

14523 

16920 

19583 

22529 

25778 

29348 

33260 

37557 

42201 

12543 

14713 

17132 

19817 

22788 

26032 

29660 

33802 

37910 

42607 
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Контрольные вопросы 

1. Что называется эвольвентой и каковы ее основные свойства? 

2. Что называется основой, начальной и делительной окружностями. 

3. Что такое модуль? 

4. Методы нарезания зубчатых колес. 

5. В чем суть явления подрезания 3.К. и каков его геометрический 

признак? 

6. Метод устранения подрезания З.К. при изготовлении их методом обкатки. 

7. Что называется делительной прямой и средней линией рейки? 

8. Что такое нулевые, положительные и отрицательные колеса? 

9. Что относится к основным параметрам рейки? 

10. Формула для подсчета минимального сдвига рейки, необходимого для 

устранения подрезания. 

11. Что такое равносмещенное и неравносмещенное зацепление? 

12. Что такое коэффициент перекрытия? 
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Лабораторная работа № 5 

Определение моментов инерции тел методом падающего груза 
 

Теория и описание работы 

Принципиальная схема установки показана на рисунке 5.1. 

Тело 1, момент инерции которого надо определить, жестко связано со 

шкивом 2 и приводится во вращение силой веса груза 5, сматывающего 

нить 3 со шкива. Нить перекинута через блок 4. Падение груза и 

вращение детали можно считать равноускоренным, если приложенный к 

шкиву 2 момент, который создает вес груза 5, больше момента трения в 

своих подшипниках. 

 
Рис. 5.1 

Введем обозначения: 

I – искомый момент инерции тела относительно оси вращения, 

совпадающей с его осью, причем центр тяжести тела может занимать любое 

положение относительно этой оси; 

I’ – момент инерции вращающихся частей прибора относительно 

оси вращения;  

Т – время падения груза;  

ϕ – угол поворота исследуемого тела;  

h – высота падения груза;  

m – масса падающего груза;  

r – радиус шкива. 

Нa основании известных определений найдем значения кинетических 

энергий вращающегося испытуемого тела:  
2

2

1









dt

d
J

ϕ
 

вращающихся частей прибора 
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2

2

1







′
dt

d
J

ϕ
 

или падающего груза 
2

2

2

2

1

2

1







=








dt

d
mr

dt

dh
m

ϕ
 

Элементарная работа силы тяжести груза 
ϕmgrdmgdh =  

Отсюда на основании закона изменения кинетической энергии 

получим следующее уравнение (пренебрегая массой нитей и трением в 

осях): 

( ) ϕϕ
mgrd

dt

d
mrJJd =



















+′+
2

2

2

1
 

или после дифференцирования: 

( ) mgr
dt

d
mrJJ =+′+

2

2
2 ϕ

 

Проинтегрировав это выражение, найдем 

( ) 22

2

1
mgrtmrJJ =+′+ ϕ . 

Решая последнее уравнение относительно ϕ, получим 

2

22

1
t

mrJJ

mgr

+′+
=ϕ . 

Примем 
r

h=ϕ и Tt = , найдем 

2

2

2

2

1
T

mrJJ

mgr
h

+′+
⋅= . 

Последнее уравнение дает возможность получить окончательное 

выражение для определения момента инерции испытуемого тела: 

2
22

2
mrJ

h

Tmgr
J −′−= . 

Величиной I’, вследствие ее незначительности, можно пренебречь. 

Тогда 









−= 1

2

2
2

h

gT
mrJ . 

 

Описание экспериментальной установки 

(конструкции ВПИ) 

Шпиндель 6, на котором закрепляется испытуемая деталь 1 и шкив 

2, вращается в двух подшипниках, расположенных в стойке, связанной с 

колонкой 7 (рис. 5.2). Для стопорения груза 5 в верхнем начальном 

положении на колонке 7 имеется скоба 8. Если шайбу 8 осторожно повер-

нуть, то освобожденный груз 5 начнет медленно падать, натягивая нить 3. 

Для фиксирования момента падения груза на колонке имеется площадка 9, 

о которую ударяется груз 5. Радиус шкива (2) r = 7 мм. 
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Рис 5.2 

Порядок выполнения работы 

Приборы и принадлежности: установка для определения момента 

инерции методом падающего груза, секундомер, линейка, набор шайб и 

бланк отчета; 

1. Привести в строго вертикальное положение шпиндель 6 при 

помощи регулировочных винтов 10. Проверку вертикальности произвести 

по отвесу. 

2. Закрепить испытуемое тело 1 с помощью конической гайки 4 на 

шпинделе. 

Примечание. При этом следует соблюдать осторожность во избежание 

деформации шпинделя. 

3. Отвязать груз 5. 

4. К нити 3 привязывать шайбы до тех пор, пока шпиндель вместе с 

телом не начнет при самом легком толчке равномерно вращаться. 

5. Привязать груз с помещенными него шайбами к нити. 

6. Намотать аккуратно ровными рядами в один слой нить на шкив 2, 

а груз 5 застопорить скобой 8. 

Примечание. Нить должна плотно лежать на шкиве и быть повсюду в 

натянутом состоянии. 

7. Освободить груз и пустить секундомер, звук удара груза о 

площадку 9 служит сигналом для остановки секундомера. 

Сделать не менее пяти измерений. Считать результат удовлетворенным, 

если разница между наибольшим и наименьшим измерениями будет не более 

0,4 сек. Из пяти измерений взять среднее арифметическое. 

8. Результаты вычислений для трех тел (диска, шкива и шестерни) 

свести в таблицу 5.1. 

 

9. Для диска вычислить момент инерции теоретически по формуле 
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2

2

00 Rm
JT =  

Здесь: m0 – масса диска, R0 – его радиус.  

Сравнить результаты и определить ошибку. 
Таблица 5.1 

  Диск Шкив Шестерня 

Масса тела, кг Mi    

Радиус тела, м Ri    

Т1    

Т2    

Т3    

Т4    

Измеренное время 

падения груза 

Т5    

Среднее 

арифметическое от 

времени падения 

груза 
5

54321 TTTTT
T

++++
= ,с    

Теоретический 

момент инерции 2

2

ii

T

RM
J = , кг/м2

    

Измеренный 

момент инерции 







−= 1

2

2
2

h

gT
mrJ , кг/м2 

   

Погрешность 

измерения 
100⋅

−
=

T

T

J

JJδ , %    

В отчете следует представить 

1. Схемы установки и эскизы испытуемых звеньев с их параметрами. 

2. Таблицу 5.1 с результатами наблюдения и вычислений моментов 

инерции звеньев и ошибок измерений. 

 

Контрольные вопросы 

1. Что называется моментом инерции твердого тела? 

2. Что называется радиусом инерции тела? 

3. Какова размерность момента инерции тела в системе СИ? 

4. В чем заключается теорема Гюйгенса-Штейнера? 

5. Как можно определить моменты инерции тел правильной и непра-

вильной геометрической формы? 

6. Какие методы экспериментального определения моментов инерции тел 

наиболее распространены на практике? 

7. На основании какого закона делается вывод формулы для определения 

момента инерции тела методом падающего груза? 

8. В чем достоинство метода падающего груза? 

9. Как исключаются силы трения в подшипниках и блоке, в методе 

падающего груза? 

10. В чем заключается метод определения относительных и абсолютных 

ошибок? 
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Лабораторная работа № 6 

Детали машин общего назначения 

 

 Цель работы 

1. Изучение основных видов деталей машин. 

2. Знакомство с классификацией и назначением деталей машин. 

3. Знакомство с условными обозначениями деталей машин в кинематических 

схемах. 

 Теоретические положения 

 Общие сведения 

Машины состоят из деталей. Деталью принято называть элемент 

конструкции, изготовленный из материала одной марки без применения 

операций сборки. 

Число деталей в сложных машинах может достигать десятков и сотен 

тысяч. Некоторые совокупности совместно работающих деталей 

объединяются в отдельную конструкцию – сборочную единицу. 

Сборочная единица (узел) – совокупность деталей, соединенных на 

предприятии-изготовителе сборочными операциями (завинчиванием, сваркой 

и т.п.) и предназначенных для совместной работы. 

Многие детали и узлы различных машин похожи, имеют одинаковые 

функциональные назначения и применяют почти во всех машинах – их 

называют деталями общего назначения. 

Ниже приведена классификация деталей машин (по назначению). 

 
Классификация деталей машин 

Соединение деталей машин 
Для выполнения своих функций детали машин соответствующим 

образом соединяются между собой. При этом детали образуют подвижные 

(различного рода шарниры, подшипники, зацепления и др.) и неподвижные 

(болтовые, сварные, шпоночные и др.) соединения. Наличие подвижных 

соединений в машине обеспечивает относительное перемещение деталей, 

предусмотренное её кинематической схемой, таким образом, взаимное 

положение между соединяемыми деталями может изменяться во время 

работы. При неподвижных соединениях взаимное расположение 

соединяемых деталей и узлов остается неизменным. Неподвижные 

соединения позволяют расчленить машину на узлы и детали для того, чтобы 

упростить производство, облегчить сборку, ремонт, транспортировку и т.п. 

Детали соединений образуют наиболее распространенную группу 

деталей машин; работоспособностью соединений, как показывает практика, 

определяется надежность конструкции в целом. В машиностроении термин 

«соединение» принято относить только к неподвижным соединениям деталей 

машин. 

По форме сопрягаемых поверхностей различают плоское, 

цилиндрическое, коническое, сферическое, винтовое соединения. 

Соединения по признаку возможности разборки делят на разъемные и 

неразъемные. 
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Разъемные соединения разбираются без разрушения деталей. К этому 

типу относятся резьбовые, шпоночные, штифтовые, зубчатые (шлицевые) и 

др. соединения. 

 
Рис. 6.1. Резьбовые соединения 

Резьбовыми называют такие соединения (рисунок 6.1), в которых 

сопряженные детали соединяются с помощью резьбы или резьбовых 

крепежных деталей (болты, обычные и специальные гайки, винты, шпильки и 

др.) 

Болт 1 представляет собой стержень с резьбой для гайки на одном 

конце и головкой на другом (рисунок 6.1, а). За головку болт вращают или, 

наоборот, удерживают от вращения при соединении деталей. Между гайкой 2 

и соединяемыми деталями, как показано на рисунке 1, ставят шайбу 3. 

Шайба – диск с отверстием, подкладывается под гайку или головку 

болта для увеличения опорной поверхности. Это позволяет предотвратить 

повреждение детали вращающейся гайкой. 

Винт 4 – это стержень обычно с головкой на одном конце и резьбой на 

другом конце, которым он ввинчивается в резьбовое отверстие одной из 
соединяемых деталей (рисунок 6.1, б). 

Шпилька 5 представляет собой стержень, имеющий резьбу с обоих 

концов. При соединении шпилькой её ввёртывают в одну из скрепляемых 

деталей, а на другой конец шпильки навинчивают гайку (рисунок 6.1, в). 

Гайка 2 – это деталь с резьбовым отверстием, навинчиваемая на болт 

(рисунок 6.1, а) или на шпильку (рисунок 6.1, в) и служащая для замыкания 

скрепляемых с помощью болта или шпильки деталей соединения. 

Соединение болтом применяют для деталей сравнительно малой 

толщины, а также при многократной разборке и сборке соединений. 

Возможны варианты установки болтов с зазором (рисунок 6.1, а) и без зазора 

(рисунок 6.1, г) между болтом и соединяемыми деталями. При большой 

толщине соединяемых деталей предпочтительны соединения с помощью 

шпилек. Из всех видов соединений, применяемых в машиностроении, 

резьбовые – самые распространенные. До 60% деталей имеют резьбу, так как 

они наиболее надежны и удобны для сборки и разборки, имеют небольшие 

габариты и возможность фиксированного зажима в любом положении, 

просты в изготовлении. 

В нашей стране и за рубежом существуют стандарты на наиболее 

распространенные виды резьбовых крепежных деталей. 

Шпоночным называют соединение зацеплением с помощью шпонки 

двух соосных цилиндрических (конических) деталей (рисунок 6.2, 

6.3). Шпонкой 1 называют деталь в виде призматического (рисунок 6.2, б, в), 
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круглого (рисунок 6.2, г) или клинового (рисунок 6.3) стержня, 

устанавливаемого в пазах вала и ступицы и препятствующего 

относительному повороту или сдвигу этих деталей. Шпонки 

преимущественно применяют для взаимного соединения и передачи 

вращающего момента от вала к ступице и наоборот. 

 
Рис. 6.2. Шпоночные соединения 

Шпоночные соединения делятся на две группы: ненапряженные и 

напряженные. Ненапряженные соединения осуществляются 

призматическими и сегментными шпонками (рисунок 6.2, б, в), которые не 

вызывают деформации ступицы и вала при сборке. Напряженные соединения 

осуществляются клиновыми (рисунок 6.3) и круглыми шпонками 

(штифтами рисунок 6.2, г), устанавливаемыми с натягом и вызывающими 

деформацию вала и ступицы при сборке. Применяют также штифты для 

точной ориентации одной детали относительно другой (рисунок 6.4). 

Шпонки этих типов регламентированы, их размеры выбирают по 

стандартам. 

 

  
Рис. 6.3. Клиновые шпонки    Рис. 6.4. Штифты 
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Достоинства этих соединений состоят в простоте конструкции, 

невысокой стоимости изготовления, удобстве сборки и разборки. Однако 

канавки для шпонок существенно снижают прочность вала, так как создают 

значительную концентрацию напряжений. 

Зубчатое (шлицевое) соединение условно можно рассматривать как 

многошпоночное, у которого шпонки, называемые шлицами (зубьями), 

выполнены как одно целое с валом 1, и они входят в соответствующие пазы 

ступицы 2 детали (рисунок 6.5, а). В шлицевом соединении профиль сечения 

зубьев имеет прямоугольную, эвольвентную или треугольную форму 

(рисунок 6.5, б). Шлицевые соединения по сравнению со шпоночными имеют 

некоторые преимущества: возможность передачи больших вращающих 

моментов в связи с большей поверхностью контакта соединяемых деталей, 

лучшее центрирование ступицы на валу, удобство сборки и разборки, 

большая усталостная прочность вала. 

 
Рис. 6.5. Шлицевые соединения 

Недостаток шлицевых соединений – высокая трудоемкость и стоимость 

их изготовления. 

Все размеры зубчатых (шлицевых) соединений, а также допуски на них 

стандартизованы. 

Неразъемные соединения – это соединения, при разборке которых 

элементы, связывающие их, разрушаются, и тем самым становятся 

непригодны для дальнейшей работы. К соединениям такого типа относятся: 

заклепочные, сварные, прессовые, клеевые и др. 

Заклёпки представляют собой сплошной или полый цилиндрический 

стержень (рисунок 6.6). Заклепочные соединения образуются постановкой 

заклепок в совмещенные отверстия соединяемых деталей и последующей 

расклепкой их. Геометрические размеры заклепок стандартизованы. 

Основные типы заклепок, различаемых по форме головок, изображены на 

рисунке 6.6; а – с полукруглой головкой; б – с потайной; в – с полупотайной; 

г – трубчатая. 

 
Рис. 6.6. Типы заклепок 
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Заклёпочные соединения применяют для изделий из листового, 

полосового материала или профильного проката при небольшой толщине 

соединяемых деталей; для скрепления деталей из разных материалов; деталей 

из материалов, не допускающих нагрева или несвариваемых; в конструкциях, 

работающих в условиях ударных или вибрационных нагрузок (авиация, 

водный транспорт, металлоконструкции мостов и т.д.). Заклёпочные 

соединения вытесняются более экономичными и технологичными сварными 

и клеевыми соединениями, так как отверстия под заклёпки ослабляют 

сечения деталей на 10 – 20%, а трудоёмкость изготовления и масса клёпаной 

конструкции обычно больше. 

Заклёпки изготавливают из низкоуглеродистых сталей, цветных 

металлов или их сплавов. При выборе материалов желательно, чтобы 

коэффициенты линейного расширения заклёпок и соединяемых деталей были 

примерно равными. 

Сварные соединения – это неразъемные соединения (рисунок 6.7, а), 

основанные на использовании сил молекулярного сцепления между частями 

свариваемых деталей при их нагревании или пластическом деформировании. 

Сварные соединения являются наиболее совершенными неразъемными 

соединениями, так как лучше других приближают составные детали к целым 

и позволяют изготовлять детали неограниченных размеров. Прочность 

сварных соединений при статических и ударных нагрузках доведена до 

прочности деталей из целого металла. Освоена сварка всех конструкционных 

сталей, цветных сплавов и пластмасс. Замена клепаных конструкций 

сварными уменьшает их массу до 25%, а замена литых конструкций 

сварными экономит до 30% и более металла. Высокая производительность 

сварочного процесса и хорошее качество соединений обеспечили широкое 

распространение сварки в технике. Основные недостатки: наличие 

остаточных напряжений из-за неоднородности нагрева и охлаждения; 

возможность коробления деталей при сваривании; возможность 

существования скрытых (невидимых) дефектов (трещин, непроваров), 

снижающих прочность соединений. 

В зависимости от расположения соединяемых частей различают 

следующие виды сварных соединений: угловые (рисунок 6.7, б), тавровые 

(рисунок 6.7, в), стыковые (рисунок 6.7, г), нахлесточные (рисунок 6.7, д). 

Условные изображения и обозначения швов сварных соединений 

стандартизованы. 
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Рис. 6.7. Сварные соединения 

Передачи вращательного движения 
Механические устройства, применяемые для передачи энергии от её 

источника к потребителю, обычно, с изменением угловой скорости или вида 

движения, называют механическими передачами. В технике наиболее 

распространено вращательное движение, поэтому передачи для 

преобразования этого движения применяются весьма широко. 

Преобразование скорости вращательного движения сопровождается 

изменением вращающего момента. 

Механические передачи по физическим условиям передачи движения 

различают: 

 передачи на основе зацепления (зубчатые, рисунок 6.8, б; червячные, 

рисунок 6.8, в; цепные, рисунок 6.8, д; винт-гайка, рисунок 6.8, е; зубчато-

ременные, рисунок 6.12, е); 

 передачи трением, передающие энергию за счет трения, вызываемого 

прижатием одного катка к другому (фрикционные передачи, рисунок 6.8, а) 

или начальным натяжением ремня (ременные передачи, рисунок 6.8, г). 

 
Рис. 6.8. Механические передачи 

В зубчатых передачах усилие от одного элемента сцепляющейся пары 

к другому передается посредством зубьев, последовательно вступающих в 

зацепление. Зубчатая передача состоит из двух колес или колеса и рейки с 
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зубьями. Зубчатое колесо с меньшим числом зубьев называют шестерней, с 

большим числом зубьев – колесом (рисунок 6.8, б). Термин «зубчатое 

колесо» является общим. 

Зубчатые передачи (рисунок 6.9) можно классифицировать по многим 

признакам, например: по расположению осей валов (с параллельными, 

пересекающимися, скрещивающимися осями, соосные); по условиям 

работы (закрытые – работающие в масляной ванне и открытые – 

работающие всухую или смазываемые периодически); по числу ступеней 

(одноступенчатые, многоступенчатые); по взаимному расположению колес (с 

внешним и внутренним зацеплением); по изменению частоты вращения 

валов (понижающие – редукторы, повышающие – мультипликаторы); по 

форме поверхности, на которой нарезаны зубья (цилиндрические, 

конические); по окружной скорости колес (тихоходные – при скорости 

до 3 м/с, среднескоростные – при скорости до 15 м/с, быстроходные – при 

скорости выше 15 м/с); по расположению зубьев относительно образующей 

колеса (прямозубые, косозубые, шевронные, с криволинейными зубьями); по 

форме профиля зуба (эвольвентные, круговые, циклоидальные); по 

характеру движения валов (неподвижные и подвижные оси – планетарные 

передачи). 

Для преобразования вращательного движения в поступательное 

служат: передача винт-гайка и разновидность зубчатой – реечная передача 

(рисунок 6.9, д). Рейка представляет собой колесо бесконечно большого 

диаметра. 

 
Рис. 6.9. Зубчатые передачи 

Открытые зубчатые передачи применяются редко, только в закрытых, 

относительно чистых помещениях, или же при небольших скоростях. 

Наибольшее распространение нашли зубчатые передачи, закрытые в корпусе 

– редукторы (сравните англ. reduce – уменьшать, сокращать); т.е. понизители 

скорости. 

Основными преимуществами зубчатых передач в сравнении с другими 

видами механических передач являются: малые габариты, высокий кпд, 

большая долговечность и надежность, постоянство передаточного 
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отношения, возможность применения в широком диапазоне скоростей, 

моментов, мощностей. 

Недостатки: повышенные требования к точности изготовления и 

монтажа, шум при больших скоростях. 

Планетарной называется передача, имеющая колеса с 

перемещающимися геометрическими осями. Простейшая планетарная 

зубчатая передача (рисунок 6.10) состоит из центрального вращающегося 

колеса 1 с неподвижной геометрической осью; сателлитов 2, оси которых 

перемещаются; неподвижного колеса 3 с внутренними зубьями; 

вращающегося водила 4, на котором установлены сателлиты. 

 
Рис. 6.10. Планетарная передача 

Ведущим в планетарной передаче может быть либо центральное 

колесо, либо водило. 

Достоинства: малая масса и габариты конструкции, возможность 

получения больших передаточных чисел (до 1000 и более), а также 

способность распределять мощность на несколько потоков. Недостатки: 

повышенные требования к точности изготовления и сборки конструкции, а 

также сравнительно низкий КПД. Планетарные передачи широко применяют 

в машиностроении и приборостроении. 

Червячная передача относится к зубчато-винтовым передачам 

(рисунок 6.11). Винтом является червяк, а зубчатым колесом – червячное 

колесо. Преимущество червячной передачи перед винтовой зубчатой 

проявляется в том, что начальный контакт звеньев происходит по линии, а не 

в точке. Червячная передача относится к передачам с перекрещивающимися 

осями валов. Угол перекрещивания обычно равен 90°. Зубья червячного 

колеса имеют дуговую форму. Это способствует большему охвату червяка и 

увеличению, соответственно, линии контакта. 
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Рис. 6.11. Червячные передачи 

Различают два основных типа червячных передач: цилиндрические 

червячные передачи (цилиндрический червяк) (рисунок 6.11, а) и глобоидные 

червячные передачи (глобоидный червяк) (рисунок 6.11, б). 

Глобоидный червяк имеет большую поверхность контакта с зубьями 

червячного колеса, т.к. число зубьев колеса и витков червяка, находящихся в 

зацеплении, больше по сравнению с цилиндрическим червяком, то и несущая 

способность ее значительно выше (в 1,5… 4 раза). Однако глобоидные 

червячные передачи требуют повышенной точности изготовления и монтажа. 

Ведущим звеном червячной передачи в большинстве случаев является 

червяк, ведомым – червячное колесо. 

Червячные передачи широко применяют в приборостроении, 

подъемно-транспортном оборудовании, транспортных машинах, также в 

металлорежущих станках. 

К основным преимуществам червячных передач можно отнести: 

компактность конструкции, бесшумность и плавность работы, возможность 

получения очень большого передаточного числа в одной сцепляющейся 

паре (до 1000). 

К недостаткам большинства червячных передач относится: 

повышенная стоимость, большие потери на трение и соответственно низкий 

кпд, необходимость использования дорогостоящих антифрикционных 

цветных металлов. 

Цепной называют передачу зацеплением с помощью цепи. На ведущем 

и ведомом валах передачи устанавливаются звездочки (рисунок 6.8, д), 

которые огибаются гибкой связью – цепью. 

Цепные передачи широко применяются в приводах роботов, 

транспортных и сельскохозяйственных машин, различных станков, где 

возникает необходимость осуществления передачи между параллельными 

валами при сравнительно большом расстоянии между ними (до 8м), а также 

приводить в движение одной цепью несколько валов. Цепная передача 

компактнее ременной, может работать при больших нагрузках без 
проскальзывания. В ней меньше нагруженность валов, так как 

предварительное натяжение цепи незначительно. Цепная передача имеет 

высокий кпд (до 0,98). 

К недостаткам можно отнести: сравнительно быстрое изнашивание 

шарниров и, как следствие, удлинение цепи, приводящее к нарушению 

зацепления; повышенные вибрации и шум при работе. 
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Передачей винт-гайка называется механическая передача, состоящая 

из винта и гайки (рисунок 6.8, е) и предназначенная для преобразования 

вращательного движения в поступательное или наоборот. В зависимости от 

назначения винты этих передач делят на ходовые (винты металлорежущих 

станков, приборов) и грузовые (винты домкратов, прессов). Широкое 

применение таких передач в современных машинах определяется тем, что 

при простой и компактной конструкции удается осуществить медленные и 

точные перемещения. Также к достоинствам можно отнести большую 

нагрузочную способность, плавность и бесшумность работы. Недостатки 

заключаются в значительном трении в резьбовой паре, вызывающем 

повышенный её износ и сравнительно низкий КПД (около 0,7). 

Ременная передача состоит из двух шкивов и охватывающего их ремня 

(рисунок 6.12, а). Вращение ведущего шкива 1 преобразуется во вращение 

ведомого 2, благодаря трению между ремнем 3 и шкивами. Трение обычно 

обеспечивается предварительным натяжением ремня за счет регулирования 

межосевого расстояния. 

В зависимости от профиля сечения ремня различают плоскоременную 

(рисунок 6.12, б), клиноременную (рисунок 6.12, в), поликлиноременную 

(рисунок 6.12, г), круглоременную (рисунок 6.12, д) передачи. 

Разновидностью ременной передачи является зубчатоременная (рисунок 

6.12, е), передающая усилие за счет зацепления ремня со шкивами. Зубчатые 

ремни (рисунок 6.12, е) имеют тянущий элемент в виде металлического 

троса, находящегося в резиновой или пластмассовой основе. Для повышения 

износостойкости зубья покрывают нейлоновой или другой тканью. 

 
Рис. 6.12. Ременные передачи 

В настоящее время ременная передача применяется почти во всех 

отраслях машиностроения. Она используется там, где валы расположены на 

значительном расстоянии друг от друга или высокие скорости не позволяют 
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применить другие виды передач. Мощность современных передач не 

превышает 50 кВт. 

Основные преимущества ременных передач: плавность, бесшумность, 

малая стоимость, возможность передачи движения на большие расстояния. 

К недостаткам относятся: значительные габариты, необходимость 

постоянного натяжения ремней и малая их долговечность, большие нагрузки 

на валы. 

Фрикционная передача состоит из двух соприкасающихся между собой 

тел вращения, где вращение одного преобразуется во вращение другого за 

счет сил трения. Необходимая сила трения возникает за счет прижимающей 

силы (рисунок 6.8, а). 

Фрикционные передачи применяются редко. Их область применения 

ограничена кинематическими цепями приборов, где требуется плавность 

движения, бесшумность, простота конструкции. 

К недостаткам этих передач относится: сравнительно низкий            

КПД (0,8… 0,9), неравномерный износ тел качения, большие нагрузки на 

валы, необходимость применения специальных прижимных устройств. 

 

Детали, обеспечивающие вращательное движение 

Валы и оси 
Валы – детали, предназначенные для передачи крутящего момента 

вдоль своей оси и для поддержания вращающихся деталей. Валы 

вращаются на подшипниках. Кроме крутящих моментов, валы подвержены 

действию изгибающих моментов и поперечных сил. По форме 

геометрической оси валы бывают прямые (рисунок 6.13, а, б), коленчатые 

(рисунок 6.13, в) и гибкие (рисунок 6.13, г). Простейшие прямые валы имеют 

форму тел вращения. На рисунке 6.13 показаны гладкий (а) и ступенчатый 

(б) прямые валы. Ступенчатые валы являются наиболее распространенными. 

Изготовление ступеней на валу связано с закреплением деталей в осевом 

положении или с возможностью монтажа. Для уменьшения массы или для 

размещения внутри других деталей валы иногда делают с каналом по оси; в 

отличии от сплошных такие валы называют полыми. Однако они дороже 

сплошных из-за технологической сложности изготовления, поэтому они 

применяются ограниченно. 
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Рис. 6.13. Валы 

Оси – детали, которые служат для поддержания вращающихся деталей 

и не передают крутящий момент. Оси могут быть вращающиеся и 

неподвижные (рисунок 6.14). Примером вращающихся осей могут служить 

оси железнодорожного подвижного состава (рисунок 6.14, б), 

примером невращающихся – оси блоков грузоподъемных машин (рисунок 

6.14, а), оси передних колес автомобиля. 

 
Рис. 6.14. Оси 

Из определений видно, что при работе валы всегда вращаются и 

испытывают деформации кручения или изгиба и кручения, а оси – только 

деформацию изгиба. 

Оси и валы в основном изготавливают из углеродистых и 

легированных конструкционных сталей, т.к. они отличаются высокой 

прочностью и хорошей обрабатываемостью на станках. 
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Тяжелонагруженые валы сложной формы изготавливают из 
модифицированного или высокопрочного чугуна. 

  

Опоры валов и осей 
Устройства, предназначенные для поддержания движущихся деталей и 

обеспечения определенного вида движения деталей, называют 

направляющими. 

Направляющие для вращательного движения называют опорами. 

Понятие «опора» охватывает два звена – цапфу и подшипник. Цапфой 

называют часть вала или оси, опирающуюся на подшипник. 

Точность и надежность работы механизмов и машин во многом зависит 

от качества опор. 

Подшипник – устройства, поддерживающие валы и оси, воспринимают 

радиальные и осевые нагрузки, приложенные к валу, и передают их на 

корпус. Кроме того, подшипник обеспечивает фиксацию вала в 

определенном положении. Помимо валов и осей подшипники могут 

поддерживать детали, вращающиеся вокруг осей или валов, например, 

шкивы, шестерни и т.п. 

По виду трения подшипники делят на подшипники скольжения и 

качения. 

В подшипниках скольжения опорный участок вала (цапфа) скользит по 

поверхности подшипника (рисунок 6.15). 

 
Рис. 6.15. Подшипники скольжения 

Подшипники скольжения появились значительно раньше опор качения 

– при создании простейших машин. В современном машиностроении 

подшипники скольжения используют только там, где применение их 

является предпочтительным. Например, для подшипников особо тяжелых 

валов (для которых подшипники качения не изготовляют), если необходимо 

иметь разъемные подшипники (для коленчатых валов) и т.п. 

Подшипники скольжения (см. рисунок 6.15) состоят из двух основных 

элементов: корпуса 1 и вкладыша 2. Вкладыш, являющийся рабочим 

элементом, выполняется из антифрикционного материала (бронза, латунь, 

баббит, специальный чугун, пластмасса). Он находится в непосредственном 

соприкосновении с цапфой вала и воспринимает от неё нагрузки. Корпус, 

который может быть разъемным и неразъемным, предназначен для 

размещения вкладыша и восприятия нагрузок. 

Достоинства подшипников скольжения – незначительные размеры в 

радиальном направлении; простота устройства, изготовления и монтажа; 

низкая стоимость; малая чувствительность к ударам и толчкам; бесшумность 
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работы. К недостаткам следует отнести: значительные потери на трение, 

сложность системы смазки, высокие требования к смазке. 

В современном машиностроении чаще используют подшипники 

качения. В них трение скольжения заменяется трением качения посредством 

установки тел качения между опорными поверхностями подшипника и вала. 

 

Подшипник качения (рисунок 

6.16) – это готовый узел, который в 

большинстве случаев состоит из 
наружного 1 и внутреннего 3 колец с 

углублениями – дорожками качения А, 

тел качения 2 (шариков или роликов) и 

сепаратора 4, направляющего и 

удерживающего тела качения. В 

некоторых типах подшипников для 

уменьшения габаритов одно или оба 

кольца отсутствуют, а иногда 

отсутствует сепаратор (игольчатые). 

Достоинства подшипников качения: малые потери на трение и 

незначительный нагрев, малый расход смазки, небольшие габариты в осевом 

направлении, невысокая стоимость (массовое производство) и высокая 

степень взаимозаменяемости. К недостаткам опор качения можно отнести 

увеличенные габариты в радиальном направлении, чувствительность к 

ударным и вибрационным нагрузкам, некоторый шум в работе и сложность 

монтажа. 

Все подшипники качения стандартизованы и в массовых количествах 

выпускаются специализированными заводами. 

  

Муфты механические 
Муфтами называют устройства, предназначенные для соединения 

валов или других вращающихся деталей в целях передачи вращающего 

момента без изменения его значения и направления. Потребность в 

соединении валов связана с тем, что большинство машин компонуют из 
узлов (сборочных единиц) и механизмов с входными и выходными валами, 

кинематическая и силовая связь между которыми выполняется с помощью 

муфт. Как правило, валы, соединяемые муфтой, расположены соосно, реже – 

под некоторым углом (карданные). 

Соединение валов с целью передачи вращающего момента – основное 

назначение муфты. Однако обычно муфты выполняют одну или несколько 

дополнительных функций: обеспечивают включение и выключение 

исполнительного механизма машины при работающем двигателе 

(управляемые сцепные); предохраняют машину от аварий при перегрузках 

(предохранительные); уменьшают динамические нагрузки, поглощают 

толчки и вибрации соединяемых валов и передач (упругие); компенсируют 

монтажные неточности и деформации геометрических осей валов 

(компенсирующие). Нерасщепляемые (глухие) муфты используют для 

 
Рис. 6.16. Подшипник качения 
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соединения отдельных частей длинных (составных) валов, в этом случае вал 

работает как целый. 

В общем случае муфта (рисунок 6.17) состоит из ведущей 1 и ведомой 

2 полумуфт и соединительных элементов 3. В качестве соединительного 

элемента используют твердые (жесткие или упругие) тела. 

Большинство муфт, применяемых в машиностроении, стандартизовано 

или нормализовано. 

 
Рис. 6.17. Муфта 

Описание объекта исследования, приборов и оборудования 

Для проведения лабораторной работы используются реальные объекты: 

детали машин и сборочные единицы (болты, гайки, шпонки, подшипники, 

редукторы и т.д.), макеты передач. 

Методика проведения эксперимента и обработка результатов 

Студенты под руководством и при непосредственном участии 

преподавателя знакомятся с деталями машин общего назначения согласно 

классификации, используя при этом натурные образцы, макеты, 

лабораторные установки и плакаты. Преподаватель выдает студенту какую-

либо деталь для эскизирования, при необходимости мерительный 

инструмент. 

 Содержание и оформление отчета 

5.1 Титульный лист. 

5.2 Цель работы. 

5.3 Описание, составленное по данному методическому руководству, в 

котором надо представить названия, характеристики, назначение, рисунки 

деталей, соединений и схемы передач в соответствии с условными 

обозначениями по ГОСТ 2.770-68, приведенные в приложении 6.1. 

5.4 Эскиз детали или сборочной единицы, по усмотрению 

преподавателя. 

Вопросы для самоконтроля 

1. В чем отличие детали от сборочной единицы? 

2. Какие типы соединений используют в машиностроении? 

3. Какие соединения относят к разъемным (неразъемным)? 

4. Какие детали используются в резьбовых соединениях и их назначение? 

5. Каковы достоинства резьбовых соединений? 
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6. Какие соединения используют для передачи вращающего момента? 

7. Какие виды шпонок Вы знаете? 

8. Каковы достоинства и недостатки шпоночных соединений? 

9. Какой профиль могут иметь зубья шлицевого соединения? 

10. Почему некоторые виды соединений называют неразъемными? 

11. Какими достоинствами обладают заклепочные соединения? 

12. Каковы преимущества и недостатки сварных соединений? 

13. Каковы основные виды сварных соединений? 

14. Какое устройство называют механической передачей? 

15. За счет чего передаётся движение в механических передачах? 

16. Как называются детали зубчатых передач? 

17. Какие передачи используют для преобразования параметров движения 

между параллельными валами (непараллельными валами)? 

18. В чём заключается особенности работы планетарной передачи и её 

преимущества и недостатки? 

19. Какими достоинствами обладают зубчатые передачи? 

20. Каковы достоинства червячных передач? 

21. Какие передачи используют гибкую связь? 

22. Какие разновидности ременных передач существуют? 

23. В чем заключаются преимущества ременных передач перед цепными? 

24. Какие передачи за счет сил трения Вы знаете? 

25. Для чего предназначены валы и оси, и в чем их отличие? 

26. Каким силовым воздействиям подвержены валы, а каким оси? 

27. Какие виды валов бывают в зависимости от формы геометрической оси? 

28. Что называют опорой, а что представляет собой подшипник? 

29. Из каких деталей состоит подшипник скольжения? 

30. Каковы достоинства подшипников скольжения? 

31. Из каких деталей состоят подшипники качения? 

32. Почему подшипник скольжения используются реже подшипников 

качения? 

33. Чем принципиально отличаются подшипники скольжения от 

подшипников качения? 

34. Из каких элементов состоит механическая муфта? 

35. С какой целью используют механические муфты? 
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Приложение 6.1 

Обозначения условные графические в схемах. Элементы кинематики 

(ГОСТ 2.770-68) 

Двигатель 

  

Вал, ось 

  

Неподвижное соединение детали с валом, 

осью 

  

Подшипники скольжения и качения 

на валу (без уточнения типа): 

 - радиальный 

 - упорный 

  

Муфта. Общее обозначение 

без уточнения типа 

  

Передача ремнем без уточнения 

типа ремня 

   

  

Передача плоским ремнем 

  

  

Передача клиновидным ремнем 

   

  

Передача зубчатым ремнем 

   

  

Передача цепью общее обозначение 

без уточнения типа цепи 

  

  

  

  

Фрикционная передача с цилиндрическими 

роликами 
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Передачи зубчатые (цилиндрические) 

внешнее зацепление (общее обозначение 

без уточнения типа зубьев) 

  

Передачи зубчатые (цилиндрические) 

с прямыми, косыми и шевронными зубьями 

  

  

  

  

  

  

  

  

   

  

  

Передачи зубчатые (цилиндрические) 

с внутренним зацеплением  

  

  

  

Передачи зубчатые с пересекающимися 

валами и конические общее обозначение 

без уточнения типа зубьев 

   

Передачи зубчатые с пересекающимися 

валами и конические с прямыми, 

спиральными и круговыми зубьями 

  

  

  

  

  

  

   

  

  

Передачи червячные с 

цилиндрическим червяком  
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Лабораторная работа № 7 

Изучение резьбовых соединений 

 

Цель работы 

Ознакомление с основными типами резьбовых соединений, с 

конструктивными формами головок винтов и гаек, с классификацией 

способов стопорения резьбовых деталей. 

 

Теоретические положения 

Основные типы резьбовых соединений 

Основными типами резьбовых соединений являются: соединение винтом с 

гайкой – болтовое соединение на рисунке 7.1, а, соединение винтом, 

завернутым в резьбовое отверстие – винтовое соединение – рисунок 7.1, б, 

соединение шпилькой – рисунок 7.1, в. 

 
а)     б)    в) 

Рис. 7.1 

В соединении винтом с гайкой затяжка возможна, если 

длина ненарезанной части винта меньше суммарной толщины соединяемых 

деталей 

l – lo<Σ� . 

В соединениях винтом или шпилькой (рисунок 7.1, б, 7.1, в) из тех же 

соображений необходимо обеспечить 

l – lo<�. 
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Глубина завинчивания винтов в тело детали должна находиться в 

определенных пределах. Она определяется из условия равнопрочности 

резьбы и стержня винта. 

Длина стальных винтов должна быть такой, чтобы обеспечить глубину 

завинчивания в деталь: 

из стали на l1 = (0,8 1)d 

из чугуна на l1 = (1,35 1,5)d 

из бронзы на l1 = (1,2 1,3)d 

из силумина l1 = (1,4 2,0)d. 

Шпилька завинчивается в деталь концом, имеющим меньшую длину 

нарезки. Для того чтобы шпилька не вывертывалась при отвинчивании гайки, 

она должна быть завернута в деталь до конца нарезки, т.е. до отказа. 

Стандартом предусматриваются шпильки: 

l1 = d – для резьбовых отверстий в стальных, бронзовых и латунных 

деталях с достаточной пластичностью; 

l1 = 1,25d – для резьбовых отверстий в деталях из ковкого и серого 

чугуна; 

l1 = 2d – для резьбовых отверстий в деталях из легких сплавов. 

Исходя из приведенных рекомендаций, студент должен вычертить 

указанный преподавателем эскиз винтового соединения в натуральную 

величину. 

Пример. Вычертить соединение листа толщиной δ= 10 мм с корпусной 

деталью из чугуна, выполненное винтом М10 по ГОСТ 17473 – 72. 

 
Рис. 7.2 

Необходимая длина винта (рис. 7.2). 

По ГОСТ для данного винта длина винта l = 20 80 мм. 

Из ряда длин принимаем l = 25 мм. 
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Для этого случая резьба нарезана у винта до головки. Глубина 

завинчивания 

l1 = l-δ=25-10=15 мм. 

Глубина нарезки в отверстии равна 

l1 + l2, 

где l2 – длина свободного участка резьбы под торцом винта, 

l2=(2 – 3)Р, 

где Р – шаг резьбы, мм. 

По ГОСТу для М10 шаг резьбы Р=1,5мм. 

l1 + l2=15+2·1,5=18 мм. 

Глубина сверления равна 

l1 + l2+ l3, 

где l3 – расстояние от последних полных витков резьбы до днища 

отверстия, l3=(5 6)·Р. 

l1 + l2+ l3=18+5·1,5=25 мм. 

Все винты по форме их головок можно разделить на три группы: 

а) захватываемые инструментом снаружи; 

б) захватываемые изнутри и с торца; 

в) с головками, препятствующими повороту. 

Головки с наружным захватом обеспечивают наибольшую силу 

затяжки, но требуют много места для ключа. Широкое распространение 

получили шестигранные головки, которые требуют относительно 

небольшого поворота ключа до перехвата за следующие грани (на 1/6, а при 

соответствующей конструкции ключа на 1/12 оборота) и имеют достаточную 

ширину последних для передачи необходимого момента завинчивания. 

В условиях частого завинчивания и отвинчивания и при наличии 

свободного пространства для поворота ключа на значительный угол 

применяют квадратные головки, которые при тех же габаритах имеют более 

широкие грани, что обеспечивает передачу больших моментов затяжки. 

Различают три типа шестигранных головок болтов (гаек): 

- болты с облегченной головкой (облегченные гайки) (рис. 7.3-I); 

- болты с нормальной головкой (нормальные гайки) (рис. 7.3-II); 

- болты с увеличенной головкой (увеличенные гайки) (рис. 7.3-III). 

В машиностроении наблюдается тенденция применять облегченные 

головки болтов и гаек, так как при достаточной прочности они обладают 

малыми радиальными габаритами и небольшой массой и позволяют создать 

более компактные конструкции крепежных узлов. 

Шестигранные и квадратные головки выполняют для обычных условий 

эксплуатации нормальной высоты 0,7d (где d – наружный диаметр резьбы). 

Для работы с частым завинчиванием и отвинчиванием применяют головки 

увеличенной высоты, а при стесненных по высоте габаритах и редком 

завинчивании и отвинчивании – пониженной высоты, до 0,5d. 
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Рис. 7.3 

В условиях стесненных габаритов применяют винты с головками, 

имеющими на наружной поверхности шлицы треугольного профиля. 

Шлицевые головки требуют специальных торцевых ключей и поэтому имеют 

ограниченное распространение (например, в авиационных двигателях). 

Головка с внутренним и торцевым захватом можно утапливать в 

углублениях на деталях, что представляет большие преимущества с точки 

зрения внешнего вида, габаритов и удобства обтирки машины. Такие головки 

в зависимости от формы применяемого инструмента выполняют: 

- с внутренним шестигранником; 

- с шлицами под обычную отвертку; 

- с крестообразным шлицем под специальную отвертку. 

Преимуществом винтов с внутренним шестигранником является то, что 

максимальный момент затяжки из условия смятия граней меньше момента, 

определенного из условия прочности винтов, и поэтому их нельзя повредить 

при затягивании. Кроме того, эти винты обеспечивают красивый внешний 

вид, обслуживаются простыми ключами в виде изогнутого под прямым 

углом прутка шестигранного сечения. 

Головки с крестовым шлицем более совершенны, так как 

крестообразный шлиц лучше сопротивляется обмятию. Они находят 

применение в машинах массового выпуска. 

Головки с внутренним и торцевым захватом по внешней форме 

выполняют цилиндрическими, полукруглыми и коническими. 

Основное применение имеют винты с цилиндрическими головками. 

При необходимости утапливая головки и в случае малой толщины 

притягиваемых деталей используют конические головки. Для придания 

соединению красивой формы при невозможности утапливания головки 

применяют винты с полукруглыми головками. 

Головки, препятствующие провороту, можно разделить на: 

- головки специальной формы с выступами или лысками, 

препятствующими провороту винта при затяжке; 
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- круглые головки с усиком или квадратным 

подголовком, вызывающими обмятие детали. 

Гайки. Наибольшее распространение получили шестигранные гайки. 

Высота нормальных гаек 0,8d. При частом завинчивании и отвинчивании и 

больших усилиях затяжки применяют гайки высокие (с высотой 1,2d) и особо 

высокие (с высотой 1,5d), а при малых затяжках или в качестве контргаек – 

гайки уменьшенной высоты (с высотой (0,5-0,6)d. 

Гайки, подлежащие стопорению с помощью шплинтов, 

выполняют прорезными или корончатыми. При относительно малых (для 

данного номинального диаметра) осевых нагрузках применяют круглые 

установочные гайки со шлицами или с отверстиями на торцевой 

поверхности. 

Гайки, предназначенные для малой затяжки и частого отворачивания, 

выполняют в виде барашков или с накаткой. Для штуцерно-трубных 

соединений используют накидные гайки. 

Несмотря на то, что все крепежные резьбы удовлетворяют условию 

самоторможения (угол подъема резьбы меньше приведенного угла трения), 

во всех резьбовых соединениях должно предусматриваться стопорение 

крепежных деталей от самопроизвольного отворачивания вследствие 

вибраций, толчков и ударов. 

Исследование способов стопорения резьбовых соединений 

В технике используют много способов стопорения крепежных деталей, 

однако все они могут быть разбиты на три группы: 

1. Стопорение наглухо, которое может быть разделено на стопорение 

приваркой и стопорение пластическим деформированием. Оба способа 

достаточно надежны, но требуют разрушения крепежных деталей при 

демонтаже. 

2. Стопорение дополнительным трением. Этот вид стопорения основан 

на создании дополнительных сил трения, сохраняющихся при снятии с винта 

внешней осевой нагрузки. Наиболее старым способом этого вида стопорения 

является контргайка, т.е. вторая гайка. В этом случае, вследствие взаимной 

затяжки гаек, силы трения в резьбе сохраняются даже при разгрузке винта. 

Широкое применение получили пружинные шайбы, обеспечивающие 

благодаря упругости сохранение сил трения в резьбе при колебаниях осевой 

нагрузки. В конструкциях, подверженных относительно спокойной нагрузке, 

применяют стопорение резьбы посредством специальных гаек с прорезью, 

которые после затяжки деформируются. 

Преимуществом стопорения дополнительным трением является 

возможность фиксировать крепежные детали в любом положении. 

3. Стопорение специальными деталями. Основными средствами 

стопорения этого типа служат шплинты и стопорные шайбы с усиками. 

Широко применяется стопорение фигурными накладками и проволокой. 

Порядок выполнения работы 

При выполнении лабораторной работы необходимо: 
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- рассчитать и вычертить резьбовое соединение, указанное 

преподавателем; 

- ознакомиться со способами стопорения резьбовых соединений, на 

указанных преподавателем реальных образцах (КПП, задний мост, ДВС и 

т.п.), определить вид способа стопорения. 

Содержание и оформление отчета 

4.1. Титульный лист. 

4.2. Цель работы. 

4.3. Основные соотношения резьбы для заданного варианта. 

4.4. Эскиз рассчитанного резьбового соединения. 

4.5. Анализ способов стопорения резьбовых соединений. 

 

 

 
Объект исследования Способ стопорения 

1. КПП автомобиля КАМАЗ   

2. Дифференциал автомобиля ГАЗ-53   

3. Механизм рулевого управления автобуса ЛИАЗ   

4.6. Выводы. 

4.7. Оформить протокол работы, в котором указать цель работы, 

результаты измерений и вычислений, выводы. 

Выводы не должны ограничиваться сообщением о том, что работа 

проделана. Выводы должны показать, какие новые знания получены вами 

при выполнении лабораторной работы. 

Варианты заданий 

1 2 3 4 5 6 7 8 Толщина δ или Σδ (мм) 

Соединение 5 10 15 20 25 30 35 40 

а Винтом М10 ГОСТ 1491-72 + + + +         

б Винтом М16 ГОСТ 1491-72 + + + + + +     

в Винтом М18 ГОСТ 17473-72 + + +           

г Винтом М12 ГОСТ 17473-72 + + + +         

д Винтом М10 ГОСТ 17473-72   + + +         

е Болтом М8 7798-70     + + + +     

ж Болтом М10 7798-70     + + + + + + 

з Болтом М12 7798-70       + + + + + 

и Шпилькой М8   + + + + +     

к Шпилькой М10   + + + + + +   

л Шпилькой М12   + + + + + + + 

Материал: для деталей соединений винтом и шпилькой: сталь, чугун, бронза, силумин. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Как подобрать необходимую длину винта? 

2. Какие существуют формы головок винтов? 

3. Какие существуют способы стопорения крепежных деталей? Как их 

можно классифицировать? 
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4. Какие существуют типы шестигранных головок? 
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Лабораторная работа № 8 

Изучение шпоночных соединений 

 

Цель работы 

Изучение конструкций шпоночных соединений, подбор и расчет их на 

прочность. 

  

Оборудование и инструмент 

1. Набор призматических, сегментных и клиновых шпонок. 

2. Штангенциркуль. 

  

Содержание работы 

Ознакомление с основными типами шпонок, их назначением, 

достоинствами и недостатками. Вычерчивание шпоночных соединений и 

отдельных шпонок с указанием геометрических параметров. Выполнение 

расчетов на прочность различных шпоночных соединений. Выполнение 

записи условного обозначения рассчитанных шпонок по ГОСТам. 

  

Основные понятия и расчетные зависимости 

Шпоночные соединения служат для закрепления деталей на валах и 

осях и предназначены для передачи крутящего момента. 

Все шпоночные соединения можно разделить на две группы: 

напряженные и ненапряженные. К первой группе относятся клиновые 

шпонки. Ко второй – призматические и сегментные. Размеры шпонок и 

допуски на них стандартизованы. 

 

Соединения клиновыми шпонками 

Передача крутящего момента клиновыми шпонками ГОСТ 8791 (см. 

рисунок 8.1) производятся за счет сил трения, которые образуются в 

соединении от запрессовки шпонки, создавая таким образом напряжения до 

приложения рабочей нагрузки. 

Паз в ступице обрабатывается с уклоном, равным уклону шпонки 

(1:100), что часто требует индивидуальной пригонки шпонки по пазу. Кроме 

того, клиновая форма шпонки может вызвать перекос детали, при котором ее 

торцевая плоскость не будет перпендикулярна к оси вала. 

Эти недостатки послужили причиной резкого сокращения применения 

клиновых шпонок в условиях современного производства. 

Рабочие поверхности шпонки испытывают напряжения смятия и 

рассчитываются по условию прочности 

     (1) 

где T – крутящий момент, передаваемый шпонкой, Н*мм; b – ширина 

шпонки, мм; l – рабочая длина шпонки, мм;  f  – 0,13…0,18 – коэффициент 
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трения скольжения; d – диаметр вала, мм; [ ]смσ  – допускаемое напряжение 

смятия материала шпонки, МПа. 

 
Рис. 8.1. Соединение клиновой шпонкой 

Соединения призматическими шпонками 

Соединение призматическими шпонками (см. рисунок 8.2) 

ненапряженное и требует изготовления вала и отверстий в ступице с большей 

точностью. Крутящий момент передается боковыми гранями шпонки. При 

этом на них возникают напряжения смятия , а в продольном сечении  

шпонки напряжения среза . 

Напряжения определяются по следующим условиям прочности 

 

 
где T – передаваемый крутящий момент, Н*мм; 

h и b – высота и ширина шпонки, мм, выбираемые по ГОСТ 8788 в 

зависимости от диаметра вала d, мм; 

z – количество шпонок, шт; 

lp – рабочая длина шпонки, которая определяется от исполнения 

шпонки, мм; 

,  – допускаемые напряжения смятия и среза материала 

шпонки, МПа. 
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Рис. 8.2. Соединение призматической шпонкой 

Шпонки имеют три исполнения: шпонки со скругленными торцами и 

шпонки с плоскими торцами (см. рисунок 8.2). 

 Соединение сегментными шпонками 

Принцип работы сегментных шпонок (см. рисунок 8.3) аналогичен 

работе призматических шпонок. Глубокая посадка шпонки в вал 

обеспечивает более устойчивое положение, чем у призматической шпонки. 

Шпоночный паз для сегментных шпонок фрезеруют специальной фрезой, 

соответствующей размеру шпонки. 

Однако глубокий паз значительно ослабляет вал. 

Сегментные шпонки рассчитывают так же, как и призматические из 
условия прочности на смятие и на срез 

 

 
где k  – возвышение шпонки над валом, k=h-t, мм; t  – глубина 

шпоночного паза на валу, мм. 
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Рис. 8.3. Соединение сегментной шпонкой 

Материал шпонок и допускаемые напряжения 

 Шпонки изготавливаются из чистостянутых прутков из углеродистых 

сталей по ГОСТ 1050 с пределом прочности не ниже , реже  –  

из легированных сталей 40Х, 45Х по ГОСТ 4543  

Величина допускаемых напряжений зависит от режима работы, 

прочности материала вала и втулки, типа посадки втулки на вал (см. 

таблицу 8.1). 

Таблица 8.1. Величины допускаемых напряжений 

Нагрузка 

Спокойная Слабые толчки Ударная Соединение Материал 

Напряжение смятия , МПа 

Сталь 150 120 90 
Неподвижное 

Чугун 80 53 27 

Подвижное Сталь 50 40 30 

Напряжение среза , МПа Неподвижное, 

подвижное Сталь 90 72 54 

  

Порядок выполнения работы 

1) Изучить основные типы шпоночных соединений. 

2)  Ознакомиться с конструкциями шпонок, имеющихся в лаборатории. 

3) Вычертить основные схемы шпоночных соединений и эскизы 

представленных шпонок в двух проекциях с указанием всех размеров. 

4) По указанию преподавателя провести прочностной расчет 

шпоночных соединений. 

5) Записать условные обозначения рассчитанных шпонок по ГОСТам. 

6) Оформить отчет о лабораторной работе. 
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Задания для расчета шпоночных соединений 

Соединение призматической шпонкой 

Для соединения зубчатого колеса с валом редуктора (см. рисунок 8.4) 

выбрать призматическую шпонку и определить ее длину из условия 

прочности по напряжениям смятия и среза исходя из данных, приведенных в 

таблице 8.2. 

 Таблица 8.2. Варианты для расчета призматических шпонок 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Крутящий момент, 

Т, Нм 
150 260 175 300 200 225 475 600 215 250 

Диаметр вала, d, мм 30 40 32 42 36 38 60 70 35 50 

Характер нагрузки спокойная слабые толчки ударная 

Материал колеса чугун сталь чугун Сталь чугун 

  

 
Рис. 8.4. Соединение вала с колесом призматической шпонкой 

 Соединение сегментной шпонкой 

Втулочная муфта соединяет два вала при помощи сегментных шпонок 

(см. рисунок 8.5). Подобрать сегментные шпонки и проверить соединения на 

смятие и на срез. Крутящий момент определить из условия прочности вала на 

кручение из данных, приведенных в таблице 8.3. 

 

Таблица 8.3. Варианты для расчета сегментных шпонок 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Диаметр вала, d, мм 15 20 25 30 35 40 17 22 28 36 

Допускаемое напряжение, , 

Н/мм2 
20 25 30 35 20 25 30 35 20 25 
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Рис. 8.5. Соединение валов с муфтой сегментными шпонками 

Соединение клиновой шпонкой 

Для вала диаметра d (см. рисунок 8.1) подобрать размеры клиновой 

и призматической шпонок. Определить, какой момент может передать 

каждая из этих шпонок, приняв длину шпонок l=1,5d, коэффициент трения 

 f=0,2. Вычертить в масштабе 1:1 поперечные и продольные разрезы вала со 

шпонками и записать их условные обозначения по ГОСТам. Исходные 

данные приведены в таблице 8.4. 

Таблица 8.4. Варианты для расчета клиновых и призматических шпонок 

Вариант 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Диаметр вала, d, 

мм 
30 40 50 60 70 35 45 55 65 75 

Характер 

нагрузки 
спокойная 

слабые 

толчки 
ударная спокойная 

слабые 

толчки 

  

Вопросы для самоконтроля 

1. Какова конструкция и основное назначение шпоночных соединений? 

2. Каковы виды нагружения и критерии расчёта шпонок? 

  



80 

Приложение 8.1. Шпонки клиновые врезные 

Схему клиновой шпонки см. на рисунке 8.1. 
Таблица 8.5. Размеры сечения шпонок и пазов по ГОСТ 8791, размеры в мм 

Сечение шпонки Глубина паза Диаметр вала, d 

(от-до) b h Вала t Втулки t1 

Длина шпонки l 

(от-до) 

от 10 до 14 4 4 2,5 1,5 15-50 

св. 14-18 5 5 3 2 15-50 

св. 18-24 6 6 3,5 2,5 20-60 

св. 24-30 8 7 4 3 25-80 

св. 30-36 10 8 4,5 3,5 35-90 

св. 36-42 12 8 4,5 3,5 35-100 

св. 42-48 14 9 5 5 40-140 

св. 48-55 16 10 5 5 45-160 

св. 55-65 18 11 5,5 5,5 50-180 

св. 65-78 20 12 6 6 70-220 

св. 78-90 14 14 7 7 90-260 

св. 90-105 28 16 8 8 100-300 
Примечание: Длины шпонок назначаются в указанных приделах по 

конструктивным соображениям кратные 10 мм. 

 

Приложение 8.2. Шпонки призматические 

Схему призматической шпонки см. на рисунке 8.2. 

Таблица 8.6. Размеры шпонок и пазов по ГОСТ 8788, размеры в мм 

Размеры сечения шпонок Глубина паза Диаметр вала, 

d Ширина, b Высота, h Вал, t Втулка, t1 

от 6 до 8 2 2 1,2 1,0 

св. 8-10 3 3 1,8 1,4 

св. 10-12 4 4 2,5 1,8 

св. 12-17 5 5 3 2,3 

св. 17-22 6 6 3,5 2,8 

св. 22-30 8 7 4 3,3 

св. 30-38 10 8 5 3,3 

св. 38-44 12 8 5 3,3 

св. 44-50 14 9 5,5 3,8 

св. 50-58 16 10 6 4,3 

св. 58-65 18 11 7 4,4 

св. 65-75 20 12 7,5 4,9 

св. 75-85 22 14 9 5,4 

св. 85-95 25 14 9 5,4 

св. 95-110 28 16 10 6,4 
Примечание: Длины призматических шпонок выбирают из ряда (по ГОСТ 8789): 

6; 8; 10; 12; 14; 16; 18; 20; 22; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 110; 125; 140; 

160; 180; 200; 220; 250; 280; 320. 
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Лабораторная работа № 9 

Изучение цилиндрического зубчатого редуктора 

Цель работы 

1) ознакомление с конструкцией редуктора, особенностями его сборки 

и разборки, системой смазки; 

2) составление кинематической схемы реального зубчатого редуктора; 

3) определение основных параметров зубчатых передач, габаритных и 

присоединительных размеров редуктора; 

4) вычисление допускаемого крутящего момента на выходном валу 

редуктора. 

Основные сведения о редукторах 

 Кинематические схемы цилиндрических редукторов 

Цилиндрические зубчатые редукторы – механизмы с зубчатыми 

передачами, выполняемые в виде отдельных агрегатов, служащие для 

передачи мощности от двигателя к рабочей машине с соответствующим 

понижением угловых скоростей и повышением крутящего 

момента от входного к выходному валу. В современных редукторах 

применяют, как правило, косозубые и шевронные передачи, обладающие 

большей несущей способностью и плавностью работы по сравнению с 

прямозубыми передачами. 

Редукторы выполняют одно-, двух- и трехступенчатыми по числу 

зубчатых передач, рисунок 9.1, в горизонтальном и вертикальном 

исполнении. 

Преимущественное распространение имеют двухступенчатые 

редукторы (65% от общего числа), выполняемые по развернутой, 

раздвоенной, рисунок 9.1, б, в; или соосной, рисунок 9.1, д, схеме с одним, 

двумя или тремя потоками мощности. 
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Рис. 9.1 

Наиболее распространены редукторы с постой развернутой схемой 

(рис. 9.1, б). Они технологичны, имеют малую ширину, легко 

унифицируются с редукторами типов Ц, ЦЗ, КЦ, КЦ2, ЧЦ, но требуют 

жестких валов, так как несимметричное расположение колес приводит к 

концентрации нагрузки по длине зуба. 

Для улучшения работы наиболее нагруженной тихоходной ступени 

применяют редукторы с раздвоенной быстроходной ступенью (рис. 9.1, в), 

деформация валов которой не вызывает существенной концентрации 

нагрузки по длине зубьев вследствие симметричного расположения колес 

относительно опор. 

Редукторы, выполняемые по соосной схеме – с соосным 

расположением входного и выходного валов, отличаются меньшими 

габаритами по длине. Они более удобны с точки зрения компоновки привода. 

Расположение зубчатых колес на входном выходном валах этих редукторов 

симметрично. Однако конструктивное расположение опор соосных валов 

внутри корпуса предопределяет увеличение длины промежуточного вала – 

уменьшение его жесткости. 

Конструкция редуктора 

Цилиндрический редуктор (рис. 9.2), состоит из корпуса – основания 1 

и крышки 8, в которых размещены быстроходная и тихоходная косозубые 

передачи. Шестерня быстроходной передачи изготовлена заодно с входным 

валом 14. Колесо 31 установлено на промежуточном валу 29, заодно с 

которым изготовлена и шестерня тихоходной передачи. Колесо 23 

тихоходной передачи установлено на выходном (тихоходном) валу 18 

редуктора. Для передачи крутящего момента от электродвигателя на входном 
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валу 14 установлена призматическая шпонка 34. С колеса 31 и 23 на вал 29 и 

18 крутящий момент передается через шпонки 16 и 26. Для предотвращения 

смещения зубчатых колес 31 и 23 по оси на валах 29 и 18 с одной стороны 

предусмотрены бутики, с другой стороны – распорные втулки 17 и 25. Валы 

и втулки упираются во внутренние кольца подшипников качения. 

 
Рис. 9.2 

В конструкции редуктора применены шариковые радиальные 

подшипники 21, 30, 33. Их использование, несмотря на то, что передачи в 

редукторе косозубые, объясняется простотой сборки (не требуется 

регулировки), способностью воспринимать осевые нагрузки в пределах 70% 

от неиспользованных радиальных допустимых нагрузок. Применение 

радиальных подшипников позволило также упростить конструкцию крышек 

15, 20, 24, 28, выполнив их закладными. 

Со стороны входного и выходного вала крышки 15 и 20 выполнены 

сквозными и имеют уплотнительные устройства 19, препятствующие 

попаданию механических частиц в подшипники и внутреннюю полость 

редуктора и вытеканию смазки через кольцевой стык между валом и стенкой 

отверстия. 

Для обеспечения необходимого осевого зазора и регулировки 

зацепления между торцами закладных крышек и наружных колец 

подшипников установлены компенсаторные кольца 27. 
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Подшипники, находящиеся вблизи шестерен, защищены от 

чрезмерного залива маслом маслоотражательными шайбами 32. 

 Крышка корпуса соединена с основанием болтами 5, 7 с гайками 6, 4. 

Стопорение гаек относительно корпуса осуществляется пружинными 

шайбами 12. Фиксирование крышки относительно основания корпуса 

обеспечивается двумя коническими штифтами 22. Для облегчения разборки 

редуктора в отверстия фланца основания корпуса ввинчены отжимные 

винты 13. 

В крышке корпуса имеется люк для заливки масла и контроля 

правильности зацепления. Люк закрыт крышкой 10, прикрепленной к 

крышке корпуса винтами 9. В крышку ввернута пробковая отдушина 2, 

служащая регулятором давления. Для наблюдения за уровнем масла в 

корпусе редуктора установлен маслоуказатель 3. В нижней части корпуса 

имеется сливное отверстие, закрытое пробкой 2 с цилиндрической резьбой. 

Конструкция корпусов редукторов 

Корпус редуктора предназначен для обеспечения правильного 

взаимного расположения сопряженных деталей, восприятия нагрузок, 

действующих в редукторе, служит для защиты деталей загрязнения, 

организации системы смазки и отвода тепла. 

Корпусные детали изготавливают литыми из чугуна, реже сварными 

стальными или литыми из легких сплавов. 

Основными критериями работоспособности корпуса являются 

прочность и жесткость. Для увеличения жесткости корпуса в местах 

установки подшипников предусматривают приливы (бобышки) и ребра 

жесткости. 

Корпус редуктора выполняют разъемным по плоскости расположения 

осей валов, что обеспечивает удобство сборки редуктора. Плоскость разъема 

для простоты обработки располагают, как правило, параллельно плоскости 

основания 

Детали и узлы редукторов 

Соединение крышки корпуса с основанием обеспечивается болтами, 

поставленными с зазором (рис. 9.3, а, б), винтами (рис. 9.3, в) или 

шпильками, фиксирование правильного взаимного расположения частей 

корпуса – коническими (рис. 9.3, г, д) или цилиндрическими штифтами. 

Конические штифты, устанавливаемые в глухие отверстия, должны иметь 

внутреннюю резьбу (рис. 9.3, б) или резьбовую цапфу для извлечения 

шрифта при разборке редуктора. 

Болты, стягивающие бобышки для гнезд подшипников, располагают 

как можно ближе к подшипникам. 

Для устранения течи масла через стык крышки и корпуса плоскости 

разъема покрывают специальной пастой, спиртовым лаком или жидким 

стеклом с последующей затяжкой болтов. Применение уплотняющих 

прокладок не допускается, так как их деформация при затяжке болтов не 

позволяет обеспечить точность размеров отверстий под подшипники. 
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Рис. 9.3 

Отжимные винты, применяемые для облегчения отделения 

склеившихся корпусных деталей при разборке редуктора, завинчиваются в 

одну часть корпуса и упираются в другую (рис. 9.4). 

 
Рис. 9.4 

Для подъема и транспортировки корпусных деталей и собранного 

редуктора применяют проушины (рис. 9.5, а, б, г), пазы (рис. 9.5, в), крючья 

(рис. 9.5, д), отлитые заодно с корпусом, или грузовые винты – рым-болты 

(рис. 9.5, е). 

 
Рис. 9.5 
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Крепление корпуса редуктора к плите или раме производится винтами 

или шпильками с гайками, размещенными на приливах (рис. 9.6, а), или в 

нишах (рис. 9.6, б) основания корпуса. 

 
Рис. 9.6 

Подшипники, установленные на каждом валу, имеют одинаковые 

размеры, что позволяет путем переворачивания валов получить различные 

варианты сборки (рис. 9.7, а, б). Для более равномерного распределения 

нагрузки между подшипниками одного вала шестерню и колесо на входном и 

выходном валах целесообразно располагать дальше от опоры у консольного 

конца вала, так как на концах валов редуктора устанавливают муфты, шкивы 

или звездочки, создающие на ближайшие подшипники. 

Шестерни изготавливают обычно заодно с валом, а колеса насаживают 

на валы со шпонками с натягом, на шлицевые валы, а также на гладкие валы 

с большим натягом. Сборника зубчатых колес с валами производится под 

прессом или с температурным деформированием. 

Наружные кольца подшипников устанавливают в корпусе по посадке, 

обеспечивающей некоторый зазор, благодаря чему кольца могут, 

проворачиваться во время работы подшипника и в контакт с телами качения 

последовательно будут вступать все участки беговой дорожки. Наличие 

зазора облегчает также перемещение колец при регулировке посадки 

подшипника. 

Крышки, закрывающие подшипники, выполняют привертными 

(рис. 9.7, а) и закладными (рис. 9.7, б). Привертные крышки удобнее в 

эксплуатации, так как обеспечивают доступ к отдельным подшипникам для 

осмотра без разборки редуктора. Закладные крышки упрощают конструкцию, 

снижают массу редуктора, более эстетичны, однако их применение возможно 

только при наличии разъема. 

 
Рис. 9.7 
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Уплотнительные устройства подшипниковых узлов выполняют в виде 

сальниковых войлочных колец (рис. 9.8, б), щелевых (рис. 9.8, в), 

лабиринтных (рис. 9.8, г), центральных или комбинированных уплотнений. 

Применение тех или иных типов уплотнений определяется скоростью 

деталей, температурой и давлением уплотняемой среды, допускаемой 

утечкой масла. 

 
Рис. 9.8 

Система смазки 

Для смазки передач в редукторах применяют циркуляционную или 

картерную системы смазки. В качестве смазки используют жидкие масла 

марки «Индустриальное И-20А», «Индустриальное И-30А». 

Циркуляционная смазка применяется при окружных скоростях 

зубчатых колес свыше 12,5м/с. Масло, охлажденное и профильтрованное, 

непрерывно подводится к трущимся поверхностям. 

Картерная смазка применяется при окружных скоростях зубчатых 

колес до 12,5 м/с. Масло заливают в корпус редуктора до такого уровня, 

чтобы колеса быстроходной передачи при υ<1 м/с и тиходной – при 

υ>1 м/с погружались в масляную ванну на величину hм≈…0,25 d2Т. При 

вращении колес масло увлекается зубьями, разбрызгивается и, попадя на 

внутренние поверхности корпуса, стекает в его нижнюю часть. Внутри 

корпуса образуется масляный туман, покрывающий поверхности деталей 

внутри корпуса, в том числе и подшипники качения. 

В процессе работы масло загрязняется продуктами износа, свойства 

масла со временем ухудшаются. Поэтому масло, налитое в корпус редуктора, 

периодически меняют, сливают его, корпус промывают и заливают свежее 

масло. Заливают масло через люк в крышке корпуса, а сливают через 
резьбовое отверстие в его нижней части. Сливное отверстие закрывают 

пробкой с цилиндрической (рис. 9.9, а), или конической (рис. 9.9, б). Для 

обеспечения надежности уплотнения под пробку с цилиндрической резьбой 

ставят уплотняющую прокладку. Пробка с конической резьбой 

дополнительного уплотнения не требует. 

 
Рис. 9.9 
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Рис. 9.10 

Уровень масла в корпусе редуктора определяют с 

помощью маслоуказателя. При длительной работе масло и воздух в 

редукторе нагреваются, при этом повышается давление внутри корпуса, что 

приводит к просачиванию масла через уплотнения и стыки. Для 

предупреждения выброса масла внутренняя полость редуктора сообщается с 

внешней средой с помощью отдушины (рис. 9.10), устанавливаемой в 

крышке люка корпуса. 

Последовательность выполнения работы 

Производят внешний осмотр редуктора, сверяют его соответствие 

общему виду на чертеже. 

1. Определение основных, габаритных и присоединительных размеров 

редуктора (рис. 9.11). 

К основным размерам редуктора относятся межосевые расстояния 

передач. Под габаритными понимают три наибольших размера редуктора: по 

длине, высоте и ширине, определяющие размещение редуктора в приводном 

устройстве и необходимые размеры тары для его транспортирования. 

 
Рис. 9.11 

Присоединительные размеры определяют размеры и взаимное 

расположение поверхностей присоединения редуктора по отношению к 

другим деталям. К ним относят: 
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а) диаметры и длины выходных концов быстроходного и тихоходного 

валов и размеры, определяющие их расположение относительно друг друга и 

опорной поверхности; 

б) размеры отверстий под болты для крепления редуктора к основанию 

и размеры, определяющие расположение этих отверстий; 

в) размеры установочной плоскости, которой редуктор ставится на 

плиту или раму. 

Примечание. Для редуктора, концы быстроходных и 

тихоходных валов которого выходят в одну сторону, межосевое расстояние 

определяется: 

 
Результаты измерений заносят в лабораторный журнал или таблицу 

отчета, оформляемого по прилагаемой форме. 

 2. Разборка редуктора, ознакомление с его конструкцией и 

кинематической схемой. 

Вывинчивают пробку 2 и сливают масло. 

Отвертывают гайки 4 и 6, вынимают болты 5 и 7, снимают крышку 

редуктора 8, предварительно отжав ее винтом 13. 

Знакомятся с конструкцией редуктора и назначением деталей (с 

наименованием деталей знакомятся по спецификации чертежа общего вида 

редуктора). Вычерчивают кинематическую схему редуктора в соответствии с 

ГОСТом. 

При изучении конструкции редуктора следует охарактеризовать его 

систему смазки. 

Замеряют штангенциркулем расстояние между валами А, Б и диаметры 

валов dB1 , dB2 , dB3 в метах замеров. 

Вынимают закладные крышки 24, 28 и регулировочные кольца 27. 

Вынимают последовательно входной 14, промежуточный 29 и 

выходной 18 валы редуктора с насаженным на них деталями и укладывают 

их на специальные подставки. 

Снимают закладные сквозные крышки 15 и 20. 

Примечание. Подшипники и зубчатые колеса валов не снимаются. 

Вынимают маслоуказатель 3, отвинчивают винты крышки люка 10 для 

осмотра зацепления. 

3. Определение основных параметров зубчатых передач редуктора. 

Параметры зубчатого зацепления определяют путем замеров и 

последующих расчетов отдельных элементов шестерни и колеса. 

По замерам А и Б с учетом dB1/2 , dB2/2, dB3/2 определяют межосевое 

расстояние аω по ступеням, согласуя его с единым рядом главных 

параметров. 

Подсчитывают числа зубьев колес Z1, Z2, Z3, Z4 . 

Определяют передаточное число по ступеням 

UБ=Z2/Z1 , UN=Z4/Z3 

и редуктора в целом Uобщ= UБ· UТ. 
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Таблица 9.1. Межосевые расстояния аω , мм 

1 ряд 80   100   125   160   200 

2 ряд   90   112   140   180   

Измеряют диаметры вершин зубьев da и ширину В зубчатых колес. 

Подсчитывают коэффициент относительной ширины колес 

ψа=В2/аω. 

Определяют окружной mt и нормальный mn модуль зацепления для 

быстроходной и тихоходной передач 

mt=2·aω / (Zш+Zk), 

mn=mt·cos β. 

Так как в косозубых цилиндрических передачах угол наклона зубьев 

сравнительно небольшой (β≈8…15
о
 и cos β≈0,99…0,96), за нормальный 

модуль в рассматриваемом зацеплении можно принять величину окружного 

модуля, округленную в меньшую сторону до ближайшего стандартного 

значения, таблица 9.2. 
Таблица 9.2. Нормальные модули зубчатых колес mn , мм 

1 ряд 1  1,5  2  2,5  3  4  

2 ряд  1,25  1,75  2,25  2,75  3,5  4,5 

Определяют направление зубьев колес 

Замеряют угол наклона зубьев по вершинам βа (непосредственно по 

диаметру выступов с помощью универсального угломера или по отпечаткам 

зубьев на бумаге, предварительно нанеся на них тонкий слой краски). 

Для уточнения и проверки правильности измерения подсчитывают угол 

наклона зубьев (с точностью до 1'') 

 
согласуя полученное значение β с приведенными в таблице 9.3. 

Подсчитывают диаметры вершин зубьев 

 
и сравнивают их с измеренными значениями. 

При совпадении подсчитанных и измеренных значений диаметров – 

передача без смещения (Х1=Х2=0), при несовпадении – определяют 

коэффициент смещения исходного контура. 

Таблица 9.3. Углы наклона зуба на делительном цилиндре 

аω 100 125 160 

mn Zш+Zk β Zш+Zk β Zш+Zk β 

1,00 

1,25 

1,50 

1,75 

2,00 

2,25 

198 

158 

132 

113 

99 

- 

8
о
06'34'' 

9
о
04'07'' 

8
о
06'34'' 

8
о
36'09'' 

8
о
06'34'' 

 

247 

198 

165 

141 

123 

110 

8
о
53'06'' 

8
о
06'34'' 

8
о
06'34'' 

9
о
14'55'' 

10
о
15'47'' 

8
о
06'34'' 

297 

237 

198 

168 

148 

132 

8
о
06'34'' 

9
о
04'07'' 

8
о
06'34'' 

9
о
39'21'' 

9
о
22'00'' 

8
о
06'34'' 
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2,50 

3,50 

- 

- 

 99 

- 

8
о
06'34'' 

 

118 

99 

10
о
28'34'' 

8
о
06'34'' 

  

 
Отсюда 

 
Определяют диаметр делительной окружности колеса и шестерни 

d=mt·Z=mn·Z/cosβ. 

Определяют окружной Рt и нормальный Рn шаг зубьев 

Рt =π·mt, 

Рn = Рt· cosβ. 

Результаты замеров и расчетов заносят в лабораторный журнал или 

таблицу отчета. 

 4. Определение параметров, характеризующих условия смазки 

зубчатых передач редуктора (рис. 9.12). 

 
Рис. 9.12 

Измеряют расстояние от плоскости разъема до дна корпуса hт.к , hт.ш. по 

осям колес тихоходной и быстроходной передач. 

Измерения производят с помощью двух линеек: одну ставят ребром на 

плоскость разъема, другой измеряют расстояние о этого ребра до дна 

корпуса. 

Измеряют расстояние от плоскости разъема до отметки верхнего 

уровня масла на маслоуказателе 3. 

Рассчитывают глубину погружения тихоходного колеса в масло при 

верхнем его уровне в единицах модуля mn.т 

 
Определяют зазор между дном корпуса и тихоходным колесом 

ат=hт.к–0,5·da2т . 



92 

Примечание. При погружении в масло также и колеса быстроходной 

ступени по аналогичным формулам находят глубину погружения hО.Б /mn.Б и 

зазор аБ. 

Результаты измерений и расчетов заносят в лабораторный журнал или 

таблицу отчета. 

 5. Определение допускаемого крутящего момента на выходном валу 

редуктора. 

Для косозубых цилиндрических колес тихоходной ступени 

допускаемый крутящий момент из условия контактной выносливости 

определяют по зависимости 

 
где [σн ] – допускаемое контактное напряжение, МПа; 

Кн – коэффициент нагрузки при расчете на контактную выносливость; 

Кнα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 

зубьями. 

Точные значения [σн], Кн , Кнα принимают при известной степени 

точности зубчатой пары, материале зубчатых колес и их термообработке, 

расположении колес относительно опор, частоте вращения и режиме работы 

механизма. 

Для приближенного определения крутящего момента Т3 (в ньютонах-

метрах) можно принять: при термической закалке колеса и шестерни 

[σн]=800 МПа, при термическом улучшении обоих колес 

[σн]=500 МПа; Кн · Кнα=1,3. 

 6. Сборка редуктора. 

Проверка качества зацепления зубчатых передач. 

Конструкция редуктора позволяет осуществлять узловую сборку. 

Отдельно собираются узлы, требующие применения пресса (колеса, валы, 

подшипники). Далее собранные узлы монтируют в корпусе редуктора без 
особых усилий. 

Устанавливают в основание корпуса 1 валы 14, 18, 29 в сборе с 

зубчатыми колесами 23, 31, подшипниками 21, 30, 

33, маслоотражательными шайбами 32 и распорными втулками 17, 25. 

Входной 14 и выходной 18 валы устанавливают вместе со сквозными 

крышками 15, 20. 

Вставляют в пазы основания корпуса 1 врезные крышки 24, 28, между 

наружными кольцами подшипников и крышками устанавливают 

компенсирующие кольца 27. 

Проверяют пятно контакта цилиндрических зубчатых передач, 

визуально оценивают качество их изготовления. 

Тщательно протирают зубья, наносят тонкий слой краски на боковые 

поверхности двух-трех равноудаленных друг от друга зубьев ведущих колес, 

поворачивая их определяют расположение и размеры пятен касания на 

зубьях ведомых колес. 
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Определяют относительные размеры пятна контакта в процентах 

(рис. 9.13) 

  

 
Рис. 9.13 

по длине зуба – отношением расстояний между крайними точками 

следов прилегания, за вычетом разрывов, превосходящих величину модуля, к 

полной длине зуба 

 
по высоте зуба – отношением средней высоты пятна прилегания по 

всей длине зуба к его рабочей высоте 

 
Размеры а, в, с измеряют штангенциркулем. Рабочая высота 

зуба h3≈2·mt . Пятно контакта определяют на трех зубьях и вычисляют по 

среднему значению. 

Соответственно полученным размерам пятна контакта согласно нормам 

контакта зубьев в передаче, таблица 9.4, определяют степень точности 

каждой зубчатой пары редуктора. 

Завершают сборку редуктора. 

Устанавливают по штифтам 22 крышку редуктора 8 и притягивают ее 

винтам к основанию корпуса 1. 

Ввинчивают пробку 2 для слива масла, вставляют маслоуказатель 3, 

привинчивают крышку люка 10. 

  
Таблица 9.4. Нормы контакта зубьев в передаче в % по ГОСТ 1643-81 

Степень точности 
Параметры 

7-я 8-я 9-я 

Пятно 

контакта 

по высоте не 

менее… 

по длине не 

менее… 

45 

60 

40 

50 

30 

40 

     

Вопросы для самоконтроля 

1. Назначение, устройство и классификация редуктора. 

2. Чем объясняется преимущественное применение в современных 

редукторах косозубых и шевронных передач? Какими преимуществами и 
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недостатками характеризуется одинаковое и различное направление зубьев 

шестерни и колеса на промежуточном валу редуктора? 

3. Какое конструктивное решение расположения шестерни на входном, 

а колеса на выходном валу: ближе к опоре выходного конца вала или ближе к 

противоположной опоре, более выгодно и почему? 

4. Чем объясняется то, что ширина венца шестерни принимается на 

3…5 мм больше ширины венца колеса? 

5. Как осуществляется регулировка подшипниковых узлов. Назначение 

компенсирующих колец и прокладок? 

6. Преимущества и недостатки врезных крышек подшипников 

перед привертными? 

7. Для чего при изготовлении корпусных деталей редуктора между 

ними ставятся штифты? 

8. Как обеспечивается герметичность в плоскости стыка корпуса и 

крышки редуктора? Назначение отжимных винтов? 

9. Какие конструктивные решения предусмотрены для захвата при 

подъеме и транспортировке корпусных деталей и собранного редуктора? 
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Лабораторная работа № 10 

Изучение конструкций подшипников качения 

Цель работы 

Изучить основные типы подшипников качения и ознакомиться с их 

условными обозначениями. Научиться определять типы подшипников по 

внешнему виду, по маркировке и по отдельным деталям. Ознакомиться с 

материалами, применяемыми для изготовления подшипников качения, и с 

основными конструктивными особенностями исполнения различных типов 

подшипников. 

 Теоретические положения 

Общие сведения 

Подшипники качения предназначены поддерживать вращающиеся 

валы и оси в пространстве, обеспечивая им возможность свободного 

вращения или качания, и воспринимать действующие на них нагрузки. Кроме 

осей и валов подшипники качения могут поддерживать детали, вращающиеся 

вокруг неподвижных осей, например, блоки, шкивы и др. 

Подшипники качения стандартизованы и выпускаются 

промышленностью в массовых количествах в большом диапазоне 

типоразмеров с наружным диаметром от 1 мм до 5 м и с диаметром шариков 

от 0,35 мм до 203 мм, и массой от долей грамма до нескольких тонн. 

Подшипники качения (см. рисунок 10.1) в большинстве случаев 

состоят из наружного кольца 1, внутреннего кольца 2, тел качения 3 

(шариков или роликов), сепаратора 4. В некоторых подшипниках качения для 

уменьшения их габаритов одно или оба кольца отсутствуют, а в некоторых 

отсутствует сепаратор. 

 
Рис.10.1. Шариковый радиальный подшипник 

По сравнению с подшипниками скольжения, подшипники качения 

имеют следующие достоинства: меньшие моменты сил трения; малая 

зависимость моментов сил трения от скорости; небольшой нагрев; 

незначительный расход смазки; малую ширину; значительно меньший расход 
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цветных металлов; менее высокие требования к материалу и к термической 

обработке валов; значительно меньшие пусковые моменты. 

К недостаткам подшипников качения относятся: чувствительность к 

ударным нагрузкам; относительно большие радиальные размеры; высокая 

стоимость при производстве уникальных подшипников; высокие контактные 

напряжения и поэтому ограниченный срок службы; меньшая способность 

демпфировать колебания. 

  

Классификация подшипников качения 

Подшипники качения классифицируют по следующим основным 

признакам. 

По форме тел качения: шариковые и роликовые, причём последние 

могут быть цилиндрическими, коническими, игольчатыми, бочкообразными 

и витыми. 

 
Рис. 10.2. Форма тел качения подшипников 

 По направлению воспринимаемой нагрузки: радиальные, радиально-

упорные, упорно-радиальные и упорные. 

По числу рядов тел качения: однорядные, двухрядные, трёхрядные, 

четырёхрядные и многорядные. 

По способности самоустанавливаться: несамоустанавливающиеся и 

самоустанавливающиеся (сферические, допускающие угол перекоса 

внутреннего и наружного колец до 2-3
0
 ). 

По габаритным размерам: на серии (для каждого подшипника при 

одном и том же внутреннем диаметре имеются различные серии, 

отличающиеся несущей способностью подшипника, т.е. размерами колец и 

тел качения). В зависимости от размера наружного диаметра подшипника, 

серии подразделяются на сверхлёгкие, лёгкие, средние и тяжёлые. В 

зависимости от ширины подшипника серии бывают особо узкие, узкие, 

нормальные, широкие и особо широкие. 
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Таблица 10.1. Основные типы радиальных и радиально-упорных подшипников 
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Таблица 10.2. Основные типы упорных и упорно-радиальных подшипников 

 

Основные типы подшипников качения 

Шариковые подшипники 

1. Радиальные, однорядные шариковые подшипники (см. рисунок 

10.3, а) в основном предназначены для восприятия радиальных нагрузок, но 

могут воспринимать и осевую нагрузку в обе стороны до 70% от 

неиспользованной допустимой радиальной нагрузки, поэтому эти 

подшипники можно применять для фиксации вала или корпуса в осевом 

направлении. Допускают перекос осей колец подшипника на угол не более 

0,25°. 

2. Радиальные, двухрядные, сферические шариковые подшипники (см. 

рисунок 10.3, б) предназначены для восприятия радиальных нагрузок в 

условиях возможных значительных перекосов колец подшипников (до 2 - 3°). 

Подшипники допускают осевую фиксацию вала в обе стороны с нагрузкой до 

20% от неиспользованной допустимой радиальной нагрузки. Дорожку 

качения наружного кольца выполняют по сферической поверхности 
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описанной из центра подшипника, что обеспечивает подшипнику 

самоустанавливаемость, поэтому их можно применять в узлах машин с 

отдельно стоящими корпусами при несовпадении осей посадочных мест под 

подшипники или в качестве опор длинных, прогибающихся от действия 

нагрузок, валов. 

3. Радиально-упорные шариковые подшипники (см. рисунок 10.3, в) 

предназначены для восприятия совместно действующих радиальных и 

односторонних осевых нагрузок. Могут воспринимать чисто осевую 

нагрузку. 

 
Рис. 10.3. Шариковые подшипники 

Один из бортов наружного или внутреннего кольца срезан почти 

полностью, что позволяет закладывать в подшипники на 45% больше 

шариков того же диаметра, чем в обычные радиальные подшипники, что 

способствует повышению их грузоподъемности. 

Подшипники по конструктивным особенностям выполняют с 

расчетными углами контакта шариков с кольцами β = 12° (тип 36000), β = 26° 

(тип 46000) и β = 36° (тип 66000). Радиально-упорные подшипники 

применяют в опорах жестких коротких валов и в опорах, требующих 

регулировки внутреннего зазора в подшипниках. 

Подшипники, у которых угол контакта β = 45° называются упорно-

радиальными. 

4. Упорные шариковые подшипники (см. рисунок 10.3, г) 

предназначены для восприятия односторонних осевых нагрузок. На 

горизонтальных валах они работают хуже, чем на вертикальных валах и 

требуют хорошей регулировки или поджатия колец пружинами. Упорные 

подшипники часто устанавливают в одном корпусе в паре с радиальными 

подшипниками. 

Роликовые подшипники 

1. Радиальные роликовые подшипники с короткими цилиндрическими 

роликами (см. рисунок 10.4, а) предназначены для восприятия больших 

радиальных нагрузок. Их грузоподъемность на 70% выше грузоподъемности 

однорядовых радиальных шариковых подшипников одинакового 
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типоразмера. Подшипники легко разбираются в осевом направлении, 

допускают некоторое осевое взаимное смещение колец, что облегчает 

монтаж и демонтаж подшипниковых узлов и позволяет применять их в 

плавающих опорах, как правило, жестких коротких валов. 

2. Радиальные двухрядные подшипники с короткими цилиндрическими 

роликами (см. рисунок 10.4, б) применяют для опор быстроходных коротких 

валов, требующих точного вращения. Ролики расположены в шахматном 

порядке. Сепаратор – массивный бронзовый. 

 
Рис. 10.4. Роликовые подшипники 

3. Радиальные двухрядные сферические роликовые подшипники (см. 

рисунок 10.4, в) предназначены для восприятия особо больших радиальных 

нагрузок при возможности значительных (2 - 3°) перекосов колец, а также 

двухстороннюю осевую нагрузку до 25% неиспользованной допустимой 

радиальной нагрузки. Могут работать и только при осевом усилии. Дорожка 

качения наружного кольца выполнена по сферической поверхности. Ролики 

имеют форму бочки. Подшипники этого типа применяют в опорах длинных 

двух и многоопорных валов, подверженных значительным прогибам под 

действием внешних нагрузок, а также в узлах машин с отдельно стоящими 

подшипниковыми корпусами. 

4. Конические роликовые подшипники (см. рисунок 10.4, г) являются 

радиально-упорными и предназначены для восприятия значительных 

совместно действующих радиальных и односторонних осевых нагрузок. 

Радиальная грузоподъемность в среднем на 90% выше, чем у 

радиальных однорядных подшипников одинакового типоразмера. Эти 

подшипники имеют широкое применение в машиностроении. Отличаются 

удобством сборки и разборки, регулировки зазоров и компенсации износов. 

Угол контакта (половина угла при вершине конуса дорожки качения 

наружного кольца) β = (9 - 17°) (тип 7000), β = (25 - 29°) (тип 27000). 

Конические роликовые подшипники применяют в узлах машин с жесткими, 

двух опорными, короткими валами. 
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Условные обозначения подшипников качения 

Условными обозначениями характеризуются внутренний диаметр 

подшипника (или втулки), его серия, тип, конструктивные особенности. Все 

перечисленные параметры обозначаются по ГОСТ 3189-75 цифрами, 

значения которых определяются занимаемыми ими местами в условном 

обозначении подшипников, согласно данных, приведенных в таблице 3. 

Обозначение внутреннего диаметра подшипников 

Внутренний диаметр подшипника (или диаметр вала, если он 20 d

200 мм) в условном обозначении подшипника указывается двумя первыми 

цифрами справа, являющимися частным от деления диаметра отверстия на 

пять. Для подшипников, у которых 10 ≤ d ≤ 17 мм диаметр обозначается в 

соответствии с таблицей 10.4. 

  

Таблица 10.3. Значение цифр в условном обозначении подшипников 

Места цифр в условном обозначении 

(считая, справа) 

Значение цифр 

1-я и 2-я Диаметр вала (внутренний диаметр 

подшипника d или втулки) 

3-я и 7-я Серия по наружному диаметру и 

ширине соответственно 

4-я Тип подшипника 

5-я и 6-я Конструктивные особенности 

Таблица 10.4. Обозначение диаметра отверстия подшипника 

Внутренний диаметр, мм 
Условные обозначения 

Внутреннего диаметра 

10 00 

12 01 

15 02 

17 03 

от 20 до 200 Частное от деления d на 5 

Обозначение серий подшипников 

Третья и седьмая цифры справа указывают серию подшипника всех 

диаметров (кроме малых подшипников, у которых d = 9мм) согласно данным 

таблицы 10.5. 
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Таблица 10.5. Обозначение серий подшипников 

Обозначение серии 

Серия 
Характеристика 

по ширине 
3-я 

цифра 

справа 

7-я 

цифра 

справа 

Примеры 

обозначения 

серии 

мелкогабаритные разные 0 0 1000 

ненормальные 

диаметры 
неопределенные 9 0 900 

неопределенные неопределенные 
8 

7 

0 

0 

800 

700 

тяжелые 
широкая 

узкая 

4 

4 

2 

0 

2086400 

400 

средние 

Особо широкая 

широкая 

нормальная 

узкая 

3 

6 

3 

3 

3 

0 

1 

0 

3056300 

3600 

 

300 

легкие 

Особо широкая 

широкая 

нормальная 

узкая 

2 

5 

2 

2 

3 

0 

1 

0 

3056200 

3500 

 

200 

Особо легкие 

Особо широкая 

 

широкая 

 

нормальная 

 

узкая 

7 

1 

7 

1 

7 

1 

7 

1 

3 

4 

2 

2 

1 

0 

7 

7 

3003700 

4854100 

 

2007100 

1007700 

100 

7002700 

7000100 

сверхлегкие 

Особо широкая 

 

широкая 

 

нормальная 

 

узкая 

9 

8 

9 

8 

9 

8 

9 

8 

4 

3 

2 

2 

1 

1 

7 

7 

4032900 

3007800 

 

 

1000900 

1000800 

7000900 

7000800 

Обозначение типа подшипников 

Тип подшипника указывается в условном обозначении четвертой 

цифрой справа, в соответствии с таблицей 10.6. 
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Таблица 10.6. Обозначение типа подшипника в условном обозначении 

Четвертая 

цифра 

справа 

  

Тип подшипника 

0 Радиальный шариковый 

1 Радиальный шариковый сферический 

2 Радиальный с короткими цилиндрическими 

роликами 

3 Радиальный роликовый сферический 

4 Радиальный роликовый с длинными 

цилиндрическими роликами или игольчатый 

5 Радиальный роликовый с витыми роликами 

6 Радиально-упорный шариковый 

7 Роликовый конический 

8 Упорный шариковый 

9 Упорный роликовый 

Обозначение подшипников по конструктивным разновидностям 

Пятая и шестая цифры в условном обозначении подшипника 

определяют его конструктивную разновидность и состоят из двух цифр от 00 

до 99. Конструктивных разновидностей подшипников очень много и 

наиболее распространённые из них приведены в ГОСТ 3395-89. 

Внимание! Если в обозначении подшипника должна присутствовать 

цифра 0 и после неё слева не требуются дополнительные обозначения 

(дополнительные цифры), то цифра 0 в обозначении не проставляется. 

 Примеры расшифровки обозначений подшипников 

1000094 

тип – радиальный шариковый (цифра 0 на четвёртом месте) 

внутренний диаметр 4мм. (цифра 4), 

сверхлёгкой серии (цифра 9), 

конструктивная разновидность 00, 

серия ширин 1 

25 

тип – радиальный шариковый (цифра 0 на четвёртом месте) 

внутренний диаметр 5 мм. (цифра 5), 

лёгкой серии (цифра 2), 

конструктивная разновидность 00 

2205 

12305 

42305 

32305 

92305 

292305 

тип – радиальные роликовые с короткими цилиндрическими 

роликами, (2); внутренний диаметр 25мм. (05*5=25), 

средней серии, (3); конструктивная разновидность:  

00 – без бортов на наружном кольце,  

01 – с однобортовым наружным кольцом,  

03 – с двухбортовым наружным кольцом, 

04 – с однобортовым внутренним кольцом и двухбортовым 

наружным кольцом,  

09 – с двухбортовым наружным кольцом и плоской опорной 
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шайбой на внутреннем кольце, 

 29 – без внутреннего кольца 

74103 

тип – радиальный роликовый игольчатый, (4), 

внутренний диаметр 17мм, (03), 

особо лёгкой серии, (1), 

конструктивная особенность (07) – без сепаратора и с отверстием 

под смазку на наружном кольце 

602/32 

тип – шариковый радиальный, (0), 

внутренний диаметр 32мм, (32), 

лёгкой серии, (2), 

конструктивная разновидность (06) – с одной защитной шайбой 

  

Дополнительные знаки условного обозначения 

Слева через черту от основного обозначения подшипников, которое 

включает в себя не более семи цифр, указываются требования к точности 

изготовления подшипников. 

Справа через черту от основного обозначения подшипников 

указываются параметры, определяющие специальные требования к 

материалу деталей подшипников, к термообработке деталей, конструктивные 

изменения деталей, специальные требования по шероховатости поверхности, 

температуре отпуска колец подшипников и требования по шуму при работе. 

  

Обозначение класса точности подшипников 

Установлены следующие классы точности подшипников, указанные в 

порядке повышения точности: 

0, 6 ,5, 4, 2, Т – для шариковых и роликовых радиальных и шариковых 

радиально-упорных подшипников; 

0, 6, 5, 4, 2 – для упорных и упорно-радиальных подшипников; 

0, 6X, 6, 5, 4, 2 – для роликовых конических подшипников. 

Установлены дополнительные классы точности подшипников – 8 и 7 

ниже класса точности 0 для применения по заказу потребителей в 

неответственных узлах. 

Классы точности подшипников характеризуются значениями 

предельных отклонений размеров, формы и расположения поверхностей 

подшипников. В общем машиностроении обычно применяют классы 

точности 0, 6, и 5. Следует иметь ввиду, что стоимость одного и того же 

подшипника класса точности 0 и класса точности 2 отличается в 10 раз. 
В зависимости от наличия требований по уровню вибрации 

установлены три категории подшипников – А, В, С. 

К категории А относятся подшипники классов точности 5, 4, 2, Т с 

одним из дополнительных требований по повышенным нормам уровня 

вибрации, волнистости и отклонению от круглости поверхностей качения, 

моменту трения, углу контакта, радиальному биению, осевому биению и их 

совместному значению. 
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К категории В относятся подшипники классов точности 0, 6Х, 6, 5 с 

одним из дополнительных требований, аналогичных категории А. 

К категории С относятся подшипники классов точности 7, 8, 0, 6, к 

которым не предъявляются требования по уровню вибрации, моменту трения 

и другие требования по категориям А и В. 

Полные требования к точности подшипников приведены в ГОСТ 520-

89. 

Класс точности подшипников указывается цифрой, соответствующей 

его точности слева от основного условного обозначения через тире. Класс 

точности «0» в условном обозначении опускается. 

Пример: подшипник № 6 - 205. 

Расшифровка: шарикоподшипник радиальный (четвёртая цифра слева 

«0» опущена), диаметром 25 мм (две последние цифры «05»), средней серии 

(третья цифра слева «2»), класс точности 6. 

  

Обозначение радиального зазора и момента трения подшипников 

Обозначения: 1, 2, 3 и т.д. расположенные слева от обозначения класса 

точности подшипника характеризуют различные величины (ряды) 

радиальных зазоров. Зазор по нормальному ряду обозначается цифрой 0. 

Обозначения: 1, 2, 3 и т.д. расположенные слева от радиального зазора, 

характеризуют различные величины (ряды) моментов трения. 

У радиальных шарико- и роликоподшипников с радиальным зазором 

по нормальному ряду и у радиально-упорных шарикоподшипников в 

дополнительном обозначении между классами точности и обозначением 

момента трения проставляется буква «М». 

Обозначения категорий подшипника проставляют: 

- слева от обозначения ряда момента, например, А1М5 - 205; 

- перед обозначением ряда зазоров при отсутствии требований по 

моменту трения, например, В25 - 205; 

- перед классом точности при отсутствии требований по моменту 

трения и нормальной группе зазора, например, А5 - 205. 

  

Расшифровка дополнительных знаков справа от основного обозначения 

Дополнительные знаки справа от основного обозначения 

располагаются в следующем порядке: 

обозначение материала деталей подшипника (табл. 10.7); 

конструктивные изменения деталей подшипника К, К1, К2, …..; 

специальные требования по шероховатости, покрытиям и т.п., У, У1, 

У2; 

температура отпуска колец подшипника Т1, Т2, ….; 

разновидности смазочных материалов для подшипников закрытого 

типа С1, С2,..; 

требования по шуму Ш, Ш1, Ш2, …. 
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Цифры 1, 2, 3, и т.д. справа от дополнительного буквенного 

обозначения Б, Г, Д, Е, К, Р, Л, У, Х, Ш, Э, Ю, Я указывают на каждое 

последующее исполнение с каким - либо отличием от предыдущего. 

  

Таблица 10.7. Обозначение материала деталей подшипников 

Дополнительные 

обозначения 

Отличительные признаки 

Б Сепаратор из безоловянистой бронзы 

Г Сепаратор из чёрных металлов 

Д Сепаратор из алюминиевых сплавов 

Е Сепаратор из пластических материалов 

Л Сепаратор из латуни 

Р Детали из теплостойкой стали 

Х Детали из цементируемой стали 

Ю Часть деталей или все детали из нержавеющей стали 

Я Кольца и тела качения из редко применяемых 

материалов 

 (пластмасса, углепластик, стекло, керамика,…) 

  

Материал деталей подшипников  

Кольца и тела качения подшипников изготавливают из 
шарикоподшипниковой стали марок ШХ25СГ, ШХ15, ШХ20СГ, ШХ20 и др. 

Кольца, ролики или шарики при температурах работы до 100
0С должны 

быть термически обработаны до твёрдости HRC 58-66 в зависимости от 

марки стали. 

Сепараторы изготавливают из листовой стали, латуни, бронзы, 

дюралюминия, текстолита, полиамидов с различными уплотнителями. 

Пластмассовые сепараторы уменьшают величину инерционных нагрузок в 

подшипниках, дают возможность использовать упругие свойства пластмасс 

при монтаже тел качения. 

Сепараторы, изготовленные из самосмазывающегося материала, 

служат источником твёрдой смазки. В качестве самосмазывающегося 

материала часто применяется аман. Его можно использовать для сепараторов 

обычных и высокоскоростных подшипников, работающих без жидкой смазки 

при нормальных и повышенных температурах. 

Сепараторы из амана должны быть более массивны, чем обычные. Для 

увеличения ударной прочности у этих сепараторов по наружному диаметру 

устанавливается тонкий, менее 1мм., металлический обод. 

Для сепараторов, работающих в вакууме и в невесомости, пригоден 

аман и различные композиции, например фторопласт – 4 с бронзой, 

эпоксидная смола в сочетании с двухсернистым молибденом. Механизм 

действия самосмазывающихся сепараторов основан на молекулярном 

переносе их материала не поверхность тел качения. 
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Подбор и расчет подшипников качения 

 Общие положения методики подбора и расчета подшипников качения 

Для выбора подшипников качения и определения их рабочего ресурса 

при проектировании и расчете опорных узлов редукторных валов 

необходимо учитывать эксплуатационные условия, характер и величину 

нагрузок, воспринимаемых опорами. 

На основе анализа нагрузок конструктор намечает тип подшипника: 

радиальный, радиально-упорный, упорный (см. таблицу 10.1) и его номер в 

соответствии с диаметром цапфы. Выбранный подшипник должен обладать 

необходимой нормативной долговечностью, согласованной с ресурсом 

работы данной машины или механизма. Например, для зубчатых редукторов 

установлен срок службы 36000 час, для черевячных 20000 час. Для 

подшипников таких редукторов минимальный ресурс рекомендуется 

соответственно 10000 и 5000 час, желательно предусматривать его таким же, 

как и у редукторов. 
Таблица 10.8. Рекомендации по выбору подшипника 

Отношение 

Fa/Fr 

 

Условное 

обозначение и 

угол контакта 

Осевая 

составляющая 

радиальной 

нагрузки S в 

долях от Fr 

 

Примечание 

0 – 0,35 

Радиальные 

однорядные 

шариковые 

подшипники 

--- 

В случае возможности 

использования легкой 

серии получаются 

оптимальные результаты 

по предельной 

быстроходности 

0,36 – 0,70 36000, β=12° 0,3Fr 

Допустимо использование 

особо легкой и 

сверхлегкой серии 

0,71 – 1,00 46000, β=26° 0,6 Fr 

При весьма высоких 

скоростях легкая серия 

предпочтительней 

1,01 – 1,50 66000, β=36° 0,9 Fr 

Для высоких скоростей 

подшипник с данным 

углом контакта не 

пригоден 

1,51… 
Рекомендуется применять конические радиально-упорные 

подшипники или спаренные радиально-упорные шариковые 
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По ГОСТ 18855-82 расчетный ресурс подшипников качения 

определяется в миллионах оборотов работы по формулам: 

для шариковых подшипников 

 
для роликовых подшипников 

 
Расчетная долговечность в часах 

 
где C – динамическая грузоподъемность, указанная в каталогах на 

подшипники, Н; 

P – эквивалентная динамическая нагрузка, Н, рассчитываемая по 

формуле: 

 
где Fr – радиальная нагрузка, Н; 

Fa – осевая нагрузка, Н; 

V – коэффициент вращения (если вращается внутреннее кольцо, 

то V =1, если же вращается наружное кольцо, то V=1,2); 

kб  – коэффициент безопасности (см. таблицу 10.8); 

kT  – температурный коэффициент (см. таблицу 10.10); 

X, Y – коэффициент радиальной и осевой нагрузок (см. таблицы 10.11, 

10.12). 

Однако для определения их конкретных значений необходимо 

предварительно найти параметр осевого нагружения e, указанный в тех же 

таблицах. Этот параметр зависит от отношения , где  – статическая 

грузоподъемность, Н, указываемая в каталоге на подшипники. Далее 

определяют величину отношения , сопоставляют ее с найденным ранее 

параметром e и в зависимости от этого находят конкретные значения X и Y. 

 

Таблица 10.9. Значения коэффициента безопасности kб 

Характер нагрузки kб Примеры 

Спокойная без толчков 1,0 Ролики ленточных транспортеров 

Легкие толчки. Кратковременные 

перегрузки до 125%, 

от расчетной нагрузки 

1,1 - 1,2 Прецизионные зубчатые передачи, 

блоки, легкие вентиляторы, 

воздуходувки 

Умеренные толчки и вибрации. 

Кратковременные перегрузки 

до 150% от расчетной нагрузки 

1,3 - 1,5 Редукторы всех конструкций 

То же в условиях повышенной 

надежности 

1,6 - 1,8 Центрифуги и сепараторы, 

энергетическое оборудование 

Значительные толчки и вибрации. 

Кратковременные перегрузки до 200% 

от расчетной нагрузки 

1,9 - 2,4 Валики среднесортных прокатных 

станов; дробилки, ковочные 

машины 

С сильными ударами и 2,5 - 3,0 Тяжелые ковочные машины; валки 
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кратковременными перегрузками, 

достигающими 300% от расчетной 

нагрузки 

крупносортных прокатных станов; 

лесопильные рамы 

  

Таблица 10.10. Значения температурного коэффициента kT 

Рабочая температура 

подшипника, °С 

до 

100 

125 150 175 200 225 250 300 350 

kT 1,00 1,05 1,10 1,15 1,25 1,35 1,40 1,60 2,00 

  

Таблица 10.11. Коэффициенты X и Y для радиальных и радиально-упорных шариковых 

подшипников (по ГОСТ 18855-82) 

Однорядные Двухрядные 

   

Угол контакта 

β°   
X Y X Y X Y 

e 

0 0,014 

0,028 

0,056 

0,110 

0,170 

0,280 

0,120 

0,560 

 

 

 

- 

 

 

 

0,56 

2,30 

1,99 

1,71 

1,45 

1,31 

1,15 

1,04 

1,00 

 

 

 

1 

 

 

 

0 

 

 

 

0,56 

2,30 

1,99 

1,71 

1,45 

1,31 

1,15 

1,04 

1,00 

0,19 

0,22 

0,26 

0,30 

0,34 

0,38 

0,42 

0,44 

5  

 

 

 

- 

0,014 

0,028 

0,056 

0,085 

0,110 

0,170 

0,280 

0,420 

0,560 

 

 

 

 

0,56 

2,30 

1,99 

1,71 

0,55 

1,45 

1,31 

1,15 

1,04 

1,00 

 

 

 

 

1 

2,78 

2,40 

2,07 

1,87 

1,75 

1,56 

1,39 

1,26 

1,21 

 

 

 

 

0,78 

3,74 

3,23 

2,78 

2,52 

2,36 

2,13 

1,78 

1,69 

1,630 

0,23 

0,26 

0,30 

0,34 

0,36 

0,40 

0,45 

0,50 

0,52 

10  

 

 

 

- 

0,014 

0,029 

0,057 

0,086 

0,110 

0,170 

0,290 

0,430 

0,570 

 

 

 

 

0,46 

1,88 

1,71 

1,52 

1,41 

1,34 

1,23 

1,10 

1,01 

1,00 

 

 

 

 

1 

2,18 

1,98 

1,76 

1,63 

1,55 

1,42 

1,27 

1,17 

1,10 

 

 

 

 

0,75 

3,06 

2,78 

2,47 

2,29 

2,18 

2,00 

1,79 

1,64 

1,63 

0,29 

0,32 

0,36 

0,38 

0,40 

0,44 

0,49 

0,54 

0,54 

12  

 

 

 

- 

0,014 

0,029 

0,057 

0,086 

0,110 

0,170 

0,290 

0,430 

0,570 

 

 

 

 

0,45 

1,81 

1,62 

1,46 

1,34 

1,22 

1,13 

1,04 

1,01 

1,00 

 

 

 

 

1 

2,08 

1,84 

1,69 

1,52 

1,39 

1,30 

1,20 

1,16 

1,16 

 

 

 

 

0,74 

2,94 

2,63 

2,37 

2,18 

1,98 

1,84 

1,69 

1,64 

1,62 

0,30 

0,34 

0,37 

0,41 

0,45 

0,48 

0,52 

0,54 

0,54 
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Однорядные Двухрядные 

   

Угол контакта 

β°   
X Y X Y X Y 

e 

15  

 

 

 

- 

0,015 

0,029 

0,058 

0,087 

0,120 

0,170 

0,290 

0,440 

0,580 

 

 

 

 

0,44 

1,47 

1,40 

1,30 

1,23 

1,19 

1,12 

1,02 

1,00 

1,00 

 

 

 

 

1 

1,65 

1,57 

1,46 

1,38 

1,34 

1,26 

1,14 

1,12 

1,12 

 

 

 

 

0,72 

2,39 

2,28 

2,11 

2,00 

1,93 

1,82 

1,66 

1,63 

1,63 

0,38 

0,40 

0,43 

0,46 

0,47 

0,50 

0,55 

0,56 

0,56 

18,19,20 

24,25,26 

30 

35,36 

40 

 

 

- 

 

 

- 

0,43 

0,41 

0,39 

0,37 

0,35 

1,00 

0,87 

0,76 

0,66 

0,57 

1 

1 

1 

1 

1 

1,09 

0,92 

0,78 

0,66 

0,55 

0,70 

0,67 

0,63 

0,60 

0,57 

1,63 

1,41 

1,24 

1,07 

0,93 

0,57 

0,68 

0,80 

0,95 

1,14 

Подшипники сферические 4,40  1  0,65   
Примечание: 

1) Для однорядных подшипников при  применяется X=1 и Y= 0; 

2) Коэффициенты Y, e для промежуточных величин отношений  и 

 определяются интерполяцией, 

где i – количество рядов тел качения. 

3) e – параметр осевого нагружения. 

  

Таблица 10.12. Коэффициенты Х и Y для радиально-упорных роликовых подшипников 

(по ГОСТ 18855-82) 

  

 

e 

X Y X Y  

Подшипники однорядные 

1 0 0,40   
Подшипники двухрядные 

1  0,67   
  

Примеры расчета подшипников качения 

 Примеры расчета радиальных подшипников 

Пример 1. Подобрать подшипник качения для вала редуктора с 

цапфой d= 40 мм. Проверить долговечность при частоте вращения n = 

1000 об/мин; радиальная нагрузка Fr= 2500 Н, осевая нагрузка Fa= 0. 

Решение: в данных условиях подходит подшипник радиальный 

однорядный шариковый (см. таблицу 5). Проверим подшипник для 
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посадочного диаметра d = 40 мм., начиная с легкой серии – № 208, у 

которого статическая грузоподъемность (см. каталог): 
 = 18100 Н; 

динамическая грузоподъемность 

С = 25600 Н. 

Примем по таблицам 9 и 10 –  = 1,4;  = 1,0. 

Так как  = 0 и  = 0, то из таблицы 11, примечание 1) следует: 

Х=1, Y=0. 

Эквивалентная динамическая нагрузка: 

 
Расчетный ресурс в миллионах оборотов: 

 
Расчетная долговечность в часах: 

 
Так как долговечность оказалась меньше минимальной нормы (10000 

час.), то проверим подшипник средней серии № 308, у которого 

 = 22700 Н; C = 31900 Н.  

 

 
что допустимо. 

Пример 2. Подобрать подшипник качения при Fa=1000 Н, если 

остальные данные как в примере 1. 

Решение: Наметим как и выше, подшипник №308. Отношение 

 
Из таблицы 10.11 находим интерполированием е = 0,24. 

Так как 

 
то имеем Х = 0,56; Y = 1,85. 

Эквивалентная динамическая нагрузка: 

 
Расчетный ресурс в миллионах оборотов: 

 
Расчетная долговечность в часах: 

 
Долговечность недостаточна. 

Проверим подшипник тяжелой серии № 408, у которого 

Сo = 37000, Н, С = 5030, Н. 

 
е = 0,22 

 
следовательно: Х = 0,56; Y = 1,99; 

 

 
Расчетная долговечность в часах: 
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Такая долговечность приемлема. 

  

Примеры расчета радиально-упорных подшипников 

При расчете радиально-упорных подшипников необходимо определять 

осевые нагрузки, воспринимаемые опорами и учитывать собственные осевые 

составляющие S реакций в подшипнике, возникающие от радиальной 

нагрузки. В случае установки шариковых радиально-упорных 

подшипников S = еFr, а в случае роликовых – S = 0,83еFr. 

Общие осевые нагрузки находят в зависимости от расположения, как 

это указано в таблице 10.13. 

Точка приложения реакции опоры находится на пересечении оси вала с 

нормалью к середине линии контакта. Эта точка может быть определена 

графически или по расстоянию а от торца наружного кольца: 

Для однорядных шариковых подшипников 

 
Для роликовых конических 

 
где d и D – внутренний и наружный диаметры подшипника, мм (см. 

рисунок 10.1); 

В – ширина подшипника, мм; 

Т – расстояние между противоположными торцами колец 

роликоподшипника, мм (см. рисунок 10.3, г). 

  
Таблица 10.13. Общие осевые нагрузки, воспринимаемые подшипниками 

Схема нагружения Соотношение 

сил 

Общие осевые 

нагрузки 

  

S1≥S2 

Fа≥0 

S1<S2 

Fа≥S2-S1 

Fа1=S1 

Fа2=S1+Fа 

Fа1=S1 

Fа2=S1+Fа 

  

S1≤S2 

Fа < S2 - S1 

Fа1=S2-Fа 

Fа2=S2 

  

Пример 3. При расчете первого вала редуктора были определены 

реакции опор Fr1 = 3600, Н; Fr2 = 1800, Н; осевая нагрузка Fа = 1400, Н; 

подшипники установлены по схеме б (см. таблицу 10.13). 

Диаметр цапфы вала d = 50; мм; частота вращения вала n = 

1400 об/мин. 

Решение: Осевая нагрузка действует на вторую опору, поэтому 

определяем отношение Fа/Fr для этой опоры: 
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На основе рекомендаций, приведенных в таблице 5, намечаем тип 

подшипника – шариковый радиально-упорных с углом контакта β = 26°. 

Первоначально принимаем подшипник легкой серии № 46210. 

С = 31800 Н; Со = 25400 Н (см. каталог) 
Из таблицы 10.11 имеем: е = 0,68 

Так как Fа/Fr = 0,78 > е, то 

Х = 0,41, Y = 0,87 (см. таблицу 10.11) 

Осевая составляющая S1 = е·Fr1 = 0,68·3600 = 2450 (Н). 

Общая осевая нагрузка на вторую опору 

Fа2 = S1 + Fа = 2450 + 1400 = 3850 (Н) 

Эквивалентная динамическая нагрузка второй опоры: 

 
Расчетный ресурс в миллионах оборотов: 

 
Расчетная долговечность в часах: 

 
Долговечность недостаточна. 

Рассмотрим вариант с шариковым радиально-упорным подшипником 

средней серии № 46310, с углом контакта 26°, у которого 

Со = 44800 Н; С = 56300 Н. 

Все параметры и коэффициенты остаются без изменения. Поэтому 

сразу выделим: 

Ресурс: L = (С/P)
3
 = (56300/5700)

3
 = 970 (млн.об.) 

Долговечность: Lh = L 
.
10

6
/60n = 970

.
10

6
/60 

.
1400 = 11600 (час.) 

Такая расчетная долговечность подшипника для зубчатого редуктора 

приемлема (Lh min = 10000 час.). 

  

Содержание работы 

- Расшифровка условного обозначения подшипников качения; 

- определение области применения подшипников качения; 

- установление основных геометрических параметров и вычерчивание 

подшипников качения с указанием всех размеров; 

- подбор подшипников качения и выполнение проверочного расчета на 

долговечность. 

  

Оборудование и инструмент 

1) Набор подшипников качения; 

2) штангенциркуль; 

3) каталог подшипников качения; 

4) плакаты. 

  

 Порядок выполнения работы 

Подгруппа (2-3 студента) получает подшипники и измерительный 

инструмент. 

1. Изучить теоретический материал. 

2. Рассмотреть комплект подшипников качения. 
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3. Записать маркировку (условное обозначение) подшипников и, 

пользуясь настоящим пособием и технической литературой, выполнить 

расшифровку условных обозначений. 

4. Установить назначение каждого подшипника качения и область его 

применения. 

5. Штангенциркулем измерить все геометрические параметры 

подшипников. 

6. Сравнить внутренние диаметры подшипников, полученные из 
условного обозначения и измеренные. 

7. Каждый студент должен выполнить эскизы трёх различных 

подшипников с простановкой основных размеров: d – внутренний диаметр, 

D – наружный диаметр, b – ширина, r и r1 – радиусы скругления внутреннего 

и наружного колец. 

8. Определить ориентировочно материал деталей подшипников. 

9. Подобрать подшипник и рассчитать его долговечность исходя из 
исходных данных, приведенных в таблице 10.14. 

10. Оформить отчет о выполненной работе. 

В процессе выполнения работы студенты обмениваются 

подшипниками с целью более широкого ознакомления с различными их 

типами и изучения более широкого спектра конструктивных отличий в 

подшипниках. Желательно ознакомиться со всеми типами подшипников: 

шариковыми, роликовыми, игольчатыми, коническими, сферическими, 

радиальными, упорными. 

Студент оформляет отчёт на листах стандартного формата 

(210х290 мм) с указанием на титульном листе наименования работы, 

наименования кафедры, группы и фамилии исполнителя. 

В отчёте приводятся эскизы подшипников с основными габаритными 

размерами, даётся расшифровка цифровых и буквенных обозначений. 

Указывается материал деталей подшипников, описывается краткая 

характеристика подшипников по назначению и применению. 

  
Таблица 10.14. Исходные данные для подбора и расчета подшипника 

 Fr1, Н Fr2, Н Fа, Н n, об/мин d, мм 
Вращается 

кольцо 

Характер 

нагрузки 

Рабочая 

температура 

подшипника, °С 

Lh min, 

час 

1 2700 1200 0 940 40 внутреннее спокойная 125 12000 

2 1400 1950 30 1450 30 внутреннее 
легкие 

толчки 
100 10000 

3 2300 2500 120 935 45 наружное 
умеренные 

толчки 
110 12000 

4 3200 1600 1400 1000 50 наружное 
значител. 

толчки 
130 10000 

5 3500 1500 2000 200 55 внутреннее 
легкие 

толчки 
115 12000 

Примечание. Схему нагружения подшипников принять самостоятельно по таблице 

10.13. 
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Вопросы для самоконтроля 

1. Назначение подшипников качения. 

2. Устройство подшипников качения. 

3. Достоинства и недостатки подшипников качения. 

4. Классификация подшипников качения. 

5. Какую нагрузку воспринимают различные типы подшипников? 

6. Почему роликовые подшипники воспринимают большую нагрузку 

чем шариковые? 

7. Почему шариковый радиально-упорный подшипник воспринимает 

большую нагрузку чем шариковый радиальный? 

8. Что указывается в условном обозначении подшипника? 

9. Подбор и расчет радиального подшипника. 

10. В каких случаях выбирают радиально-упорные подшипники? 

11. Особенности расчета радиально-упорного подшипника? 

12. Назначение подшипников качения, их преимущества и недостатки в 

сравнении с подшипниками скольжения. 

13. Классификация подшипников качения по форме тел качения и 

направлению воспринимаемой нагрузки. 

14. Расшифровка маркировки подшипников (порядок расположения 

цифр в условном обозначении и их назначение). 

15. Материал и термическая обработка деталей подшипников. 

16. Наиболее характерные разновидности конструктивного исполнения 

подшипников. 

17. Пределы применимости в общем машиностроении, представленных 

на эскизах подшипников. 
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Приложения 10 

Таблица 10.15. Подшипники шариковые радиальные однорядные (ГОСТ8338 -75) 

 
  

Размеры, мм 
Грузоподъемность, 

кН 
Размеры, мм 

Грузоподъемность, 

кН 
Обозна- 

чение 
d D В r Dω Cr CUr 

Обозна- 

чение 
d D В r Dω Cr CUr 

Легкая серия Средняя серия 

204 20 47 14 1,5 7,938 12,7 6,2 304 20 52 15 2 9,525 15,9 7,8 

205 25 52 15 1,5 7,938 14,0 6,95 305 25 62 17 2 11,509 22,5 11,4 

206 30 62 16 1,5 9,525 19,5 10,0 306 30 72 19 2 12,303 28,1 14,6 

207 35 72 17 2 11,112 25,5 13,7 307 35 80 21 2,5 14,288 33,2 18,0 

208 40 80 18 2 12,700 32,0 17,8 308 40 90 23 2,5 15,081 41,0 22,4 

209 45 85 19 2 12,700 33,2 18,6 309 45 100 25 2,5 17,462 52,7 30,0 

210 50 90 20 2 12,700 35,1 19,8 310 50 110 27 3 19,050 61,8 36,0 

211 55 100 21 2,5 14,288 43,6 25,0 311 55 120 29 3 20,638 71,5 41,5 

212 60 110 22 2,5 15,875 52,0 31,0 312 60 130 31 3,5 22,225 81,9 48,0 

213 65 120 23 2,5 16,669 56,0 34,0 313 65 140 33 3,5 23,812 92,3 56,0 

214 70 125 24 2,5 17,462 61,8 37,5 314 70 150 35 3,5 25,400 104,0 63,0 

215 75 130 25 2,5 17,462 66,3 41,0 315 75 160 37 3,5 26,988 112,0 72,5 

216 80 140 26 3 19,050 70,2 45,0 316 80 170 39 3,5 28,575 124,0 80,0 

Пример обозначения подшипника 209: «Подшипник 209 ГОСТ 8338–75». 
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Таблица 10.16. Подшипники шариковые радиальные однорядные с канавкой под 

упорное пружинное кольцо (ГОСТ 2893—82) 

 
  

Легкая серия Средняя серия 

Размеры, мм Размеры, мм  Обозна- 

чение d D1 D2 a с 

Обозна- 

чение d D1 D2 а с 

50204 20 44,6 52,7 2,46 1,4 50304 20 49,7 57,9 2,46 1,4 

50205 25 49,7 57,9 2,46 1,4 50305 25 59,6 67,7 3,28 1,9 

50206 30 59,6 67,7 3,28 1,9 50306 30 68,8 78,6 3,28 1,9 

50207 35 68,8 78,6 3,28 1,9 50307 35 76,8 86,6 3,28 1,9 

50208 40 76,8 86,6 3,28 1,9 50308 40 86,8 96,5 3,28 2,7 

50209 45 81,8 91,6 3,28 1,9 50309 45 96,8 106,5 3,28 2,7 

50210 50 86,8 96,5 3,28 2,7 50310 50 106,8 116,6 3,28 2,7 

50211 55 96,8 106,5 3,28 2,7 50311 55 115,2 129,7 4,06 3,1 

50212 60 106,8 116,6 3,28 2,7 50312 60 125,2 139,7 4,06 3,1 

50213 65 115,2 129,7 4,06 3,1 50313 65 135,2 149,7 4,9 3,1 

50214 70 120,2 134,7 4,06 3,1 50314 70 145,2 159,7 4,9 3,1 

50215 75 125,2 139,7 4,06 3,1 50315 75 155,2 169,7 4,9 3,1 

50216 80 135,2 148,7 4,90 3,1 50316 80 163,6 182,9 5,7 3,5 

Примечания: 1. r1 = 0,5 - 0,8 мм. 2. Значения D, В, r, Dω, Cr и CO ,следует принимать 

по табл. 10.15 для соответствующего размера подшипника. 

Таблица 10.17. Подшипники шариковые радиальные сферические двухрядные (из ГОСТ 

28428-90) 

 
Размеры, мм Грузоподъемность, кН Расчетные параметры 

F/F<e  F/F>e 
Обо- 

значение d D В r Сr C0r е 
X Y X Y 

Y0 

Легкая серия 

1204 

1205 

1206 

20 

25 

30 

47 

52 

62 

14 

15 

16 

1,5 

1,5 

1,5 

10,0 

12,2 

15,6 

3,45 

4,4 

6,2 

0,27 

0,27 

0,24 

1 

2,31 

2,32 

2,58 

0,65 

3,57 

3,6 

3,99 

2,42 

2,44 

2,7 
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Окончание табл.10.17 

Размеры, мм Грузоподъемность, кН Расчетные параметры 

F/Fr <e F/Fr > e 

Обо- 

значе- 

ние 
d D B r Cr C0r е 

X Y X Y 
Y0 

1207 35 72 17 2 16,0 6,95 0,23 2,74 4,24 2,87 

1208 40 80 18 2 19,3 8,8 0,22 2,87 4,44 3,01 

1209 45 85 19 2 22,0 10,0 0,21 2,97 4,6 3,11 

1210 50 90 20 2 22,8 11,0 0,21 3,13 4,85 3,28 

1211 55 100 21 2,5 27,0 13,7 0,2 3,2 5,0 3,39 

1212 60 110 22 2,5 30,0 16,0 0,19 3,4 5,27 3,57 

1213 65 120 23 2,5 31,0 17,3 0,17 3,7 5,73 3,88 

1214 70 125 24 2,5 34,5 19,0 0,18 3,5 5,43 3,68 

1215 75 130 25 2,5 39,0 21,6 0,18 3,6 5,57 3,77 

1216 80 140 26 3,0 40,0 23,6 0,16 

1 

3,9 

0,65 

6,10 4,13 

Средняя серия 

1304 20 52 15 2 12,5 4,4 0,29 2,17 3,35 2,27 

1305 25 62 17 2 18,0 6,7 0,28 2,26 3,49 2,36 

1306 30 72 19 2 21,2 8,5 0,26 2,46 3,80 2,58 

1307 35 80 21 2,5 25,0 10,6 0,25 2,57 3,98 2,69 

1308 40 90 23 2,5 29,0 12,9 0,23 2,61 4,05 2,74 

1309 45 100 25 2,5 38,0 17,0 0,25 2,54 3,93 2,66 

1310 50 110 27 3 41,5 19,3 0,24 2,68 4,14 2,80 

1311 55 120 29 3 51,0 24,0 0,23 2,70 4,17 2,82 

1312 60 130 31 3,5 57,0 28,0 0,23 2,80 4,33 2,93 

1313 65 140 33 3,5 62,0 31,0 0,23 2,79 4,31 2,92 

1314 70 150 35 3,5 75,0 37,5 0,22 2,81 4,35 2,95 

1315 75 160 37 3,5 80,0 40,5 0,22 2,84 4,39 2,97 

1316 80 170 39 3,5 88,0 45,0 0,22 

1 

2,92 

0,65 

4,52 3,06 
Примечания: 1. Коэффициент статической радиальной нагрузки Хо = 1,2. 

Пример обозначения подшипника 1210: «Подшипник 1210 ГОСТ 28428–90* 

  



119 

 

Таблица 10.18. Подшипники роликовые радиальные с короткими 

цилиндрическими роликами (ГОСТ 8328-75) 

  

Размеры, мм Грузоподъемность, кН 
Обозначение 

d D В r r1 s
*
 Сr C0r 

Легкая серия 

2204 32204 42204 20 47 14 1,5 1 1,0 14,7 7,35 

2205 32205 42205 25 52 15 1,5 1 1,1 16,8 8,8 

2206 32206 42206 30 62 16 1,5 1 1,0 22,4 12,0 

2207 32207 42207 35 72 17 2 1 1,1 31,9 17,6 

2208 32208 42208 40 80 18 2 2 1,3 41,8 24,0 

2209 32209 42209 45 85 19 2 2 1,2 44,0 25,5 

2210 32210 42210 50 90 20 2 2 1,2 45,7 27,5 

2211 32211 42211 55 100 21 2,5 2,5 1,6 56,1 34,0 

2212 32212 42212 60 110 22 2,5 2,5 1,4 64,4 43,0 

2213 32213 42213 65 120 23 2,5 2,5 1,3 76,5 51,0 

2214 32214 42214 70 125 24 2,5 2,5 1,2 79,2 51,0 

2215 32215 42215 75 130 25 2,5 2,5 1,2 91,3 63,0 

2216 32216 42216 80 140 26 3,0 3,0 0,8 106,0 68,0 

Средняя серия 

2304 32304 42304 20 52 15 2 1 1,0 20,5 10,4 

2305 32305 42305 25 62 17 2 2 1,3 28,6 15,0 

2306 32306 42306 30 72 19 2 2 1,3 36,9 20,0 

2307 32307 42307 35 80 21 2,5 2 1,3 44,6 27,0 

2308 32308 42308 40 90 23 2,5 2,5 1,1 56,1 32,5 

2309 32309 42309 45 100 25 2,5 2,5 1Д 72,1 41,5 

2310 32310 42310 50 110О 27 3 3 1,6 88,0 52,0 

2311 32311 42311 55 120 29 3 3 1,7 102,0 67,0 

2312 32312 42312 60 130 31 3,5 3,5 2,4 123,0 76,5 

2313 32313 42313 65 140 33 3,5 3,5 2,5 138,0 85,0 

2314 32314 42314 70 150 35 3,5 3,5 2,3 151,0 102,0 

2315 32315 42315 75 160 37 3,5 3,5 2,4 183,0 125,0 

2316 32316 42316 80 170 39 3,5 3,5 2,3 190,0 125,0 
Примечания: 1. s* — допустимое осевое смещение колец из среднего положения. 

2. Пример обозначения подшипника 2207: «Подшипник 2207 ГОСТ8328-75» 
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Таблица 10.19. Подшипники роликовые радиальные с короткими цилиндрическими 

роликами с одним бортом на наружном кольце (ГОСТ 8328—75) 

 
Размеры, мм Грузоподъемность, кН Обозна- 

чение d D В r r1 s
*
 Сr C0r 

Легкая серия 

12204 20 47 14 1,5 1 1,0 14,7 7,35 

12205 25 52 15 1,5 1 1,1 16,8 8,8 

12206 30 62 16 1,5 1 1,0 22,4 12,0 

12207 35 72 17 2 1 1,1 31,9 17,6 

12208 40 80 18 2 2 1,3 41,8 24,0 

12209 45 85 19 2 2 1,2 44,0 25,5 

12210 50 90 20 2 2 1,2 45,7 27,5 

12211 55 100 21 2,5 2 1,6 56,1 34,0 

12212 60 110 22 2,5 2,5 1,4 64,4 43,0 

12213 65 120 23 2,5 2,5 1,3 76,5 51,0 

12214 70 125 24 2,5 2,5 1,2 79,2 51,0 

12215 75 130 25 2,5 2,5 1,2 91,3 63,0 

12216 80 140 26 3,0 3,0 0,8 106,0 68,0 

Средняя серия 

12304 20 52 15 2 1 1,0 20,5 10,4 

12305 25 62 17 2 2 1,3 28,6 15,0 

12306 30 72 19 2 2 1,3 36,9 20,0 

12307 35 80 21 2,5 2 1,3 44,6 27,0 

12308 40 90 23 2,5 2,5 1,0 56,1 32,5 

12309 45 100 25 2,5 2,5 1,1 72,1 41,5 

12310 50 110 27 3 3 1,6 88,0 52,0 

12311 55 120 29 3 3 1,7 102,0 67,0 

12312 60 130 31 3,5 3,5 2,4 123,0 76,5 

12313 65 140 33 3,5 3,5 2,5 138,0 85,0 

12314 70 150 35 3,5 3,5 2,3 151,0 102,0 

12315 75 160 37 3,5 3,5 2,4 183,0 125,0 

12316 80 170 39 3,5 3,5 2,3 190,0 125,0 
Примечания: 1. s* — допустимое осевое смещение колец из среднего положения. 2. 

Пример обозначения подшипника 12207: «Подшипник 12207 ГОСТ 8328–75». 
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Таблица 10.20. Подшипники шариковые радиально-упорные однорядные (ГОСТ 831-75) 

 
Обозначение Грузоподъемность, кН 

Размеры, мм 
α = 12° α = 26° 

α= 12° α= 26° 
d D В r   Сr C0r Сr C0r 

Легкая серия 

36204 46204 20 47 14 1 7,938 15,7 8,31 14,8 7,64 

36205 46205 25 52 15 1 7,938 16,7 9,1 15,7 8,34 

36206 46206 30 62 16 1 9,525 22,0 12,0 21,9 12,0 

36207 46207 35 72 17 1,1 11,112 30,8 17,8 29,0 16,4 

36208 46208 40 80 18 1,1 12,700 38,9 23,2 36,8 21,4 

36209 46209 45 85 19 1,1 12,700 41,2 25,1 38,7 23,1 

36210 46210 50 90 20 1,1 12,700 43,2 27,0 40,6 24,9 

36211 46211 55 100 21 1,5 14,288 58,4 34,2 50,3 31,5 

36212 46212 60 110 22 1,5 15,875 61,5 39,3 60,8 38,8 

— 46213 65 120 23 1,5 16,669 — — 69,4 45,9 

36214 — 70 125 24 1,5 17,462 80,2 54,8 — - 

— 46215 75 130 25 1,5 17,462 — — 78,4 53,8 

36216 46216 80 140 26 2,0 19,050 93,6 65,0 87,9 60,0 

Средняя серия 

— 46304 20 52 15 1,1 9,525 — — 17,8 9,0 

— 46305 25 62 17 1,1 11,509 — — 26,9 14,6 

— 46306 30 72 19 1,1 12,303 — — 32,6 18,3 

— 46307 35 80 21 1,5 14,288 — — 42,6 24,7 

36308 46308 40 90 23 1,5 15,081 53,9 32,8 50,8 30,1 

— 46309 45 100 25 1,5 17,462 — — 61,4 37,0 

— 46310 50 110 27 2,0 19,050 — — 71,8 44,0 

— 46311 55 120 29 2,0 20,638 — — 82,8 51,6 

— 46312 60 130 31 2,1 22,225 — — 100,0 65,3 

— 46313 65 140 33 2,1 23,812 — — 113,0 75,0 

— 46314 70 150 35 2,1 25,400 — — 127,0 85,3 

— 46316 80 170 39 2,1 28,575 — — 136,0 99,0 
Примечания: 1. Параметры подшипников с углом контакта α = 15° (тип 36200К6).  

2. Пример обозначения подшипника 36209: «Подшипник 36209 ГОСТ 831-75». 
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Таблица 10.21. Подшипники роликовые конические однорядные 

повышенной грузоподъемности, α = 12...16° (из ГОСТ 27365-87) 

 
Размеры, мм Грузоподъемность, кН Расчетные параметры Обозна- 

чение d D Тнаиб В С r1 r2 Cr C0r е Y Yo 

Легкая серия 

7204А 20 47 15,5 14 12 1 1 26,0 16,6 0,35 1,7 0,9 

7205А 25 52 16,5 15 13 1 1 29,2 21,0 0,37 1,6 0,9 

7206А 30 62 17,5 16 14 1 1 38,0 25,5 0,37 1,6 0,9 

7207А 35 72 18,5 17 15 1,5 1,5 48,4 32,5 0,37 1,6 0,9 

7208А 40 80 20 18 16 1,5 1,5 58,3 40,0 0,37 1,6 0,9 

7209А 45 85 21 19 16 1,5 1,5 62,7 50,0 0,40 1,5 0,8 

7210А 50 90 22 20 17 1,5 1,5 70,4 55,0 0,43 1,4 0,8 

7211А 55 100 23 21 18 2 1,5 84,2 61,0 0,40 1,5 0,8 

7212А 60 110 24 22 19 2 1,5 91,3 70,0 0,40 1,5 0,8 

7213А 65 120 25 23 20 2 1,5 108,0 78,0 0,40 1,5 0,8 

7214А 70 125 26,5 24 21 2 1,5 119,0 89,0 0,43 1,4 0,8 

7215А 75 130 27,5 25 22 2 1,5 130,0 100,0 0,43 1,4 0,8 

7216А 80 140 28,5 26 22 2,5 2 140,0 114,0 0,43 1,4 0,8 

Средняя серия 

7304А 20 52 16,5 15 13 1,5 1,5 31,9 20,0 0,3 2,0 1,1 

7305А 25 62 18,5 17 15 1.5 1,5 41,8 28,0 0,3 2,0 1,1 

7306А 30 72 21 19 16 1,5 1,5 52,8 39,0 0,31 1,9 1,1 

7307А 35 80 23 21 18 2 1,5 68,2 50,0 0,31 1,9 1,1 

7308А 40 90 25,5 23 20 2 1,5 80,9 56,0 0,35 1,7 0,9 

7309А 45 100 27,5 25 22 2 1,5 101,0 72,0 0,35 1,7 0,9 

7310А 50 110 29,5 27 23 2,5 2 117,0 90,0 0,35 1,7 0,9 

7311А 55 120 32 29 25 2,5 2 134,0 110,0 0,35 1,7 0,9 

7312А 60 130 34 31 26 3 2,5 161,0 120,0 0,35 1,7 0,9 

7313А 65 140 36,5 33 28 3 2,5 183,0 150,0 0,35 1,7 0,9 

7314А 70 150 38,5 35 30 3 2,5 209,0 170,0 0,35 1,7 0,9 

7315А 75 160 40,5 37 31 3 2,5 229,0 185,0 0,35 1,7 0,9 

7316А 80 170 43 39 33 3 2,5 255,0 190,0 0,35 1,7 0,9 

Примечание. Пример обозначения подшипника 7206А: «Подшипник 7206А ГОСТ27365– 
87». 
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 Таблица 10.22. Подшипники роликовые конические однорядные с 

большим углом конусности, α= 29° (из ГОСТ 27365—87)  

(обозначения по рис. к табл. 10.21) 

Размеры, мм 
Грузоподъемность, 

кН 

Расчетные 

параметры 
Обозна- 

чение 
d D Тнаиб В С r1 r2 Сr C0r е Y Yо 

1027305А 25 62 18,5 17 13 1,5 1,5 35,8 23,2       

1027306А 30 72 21 19 14 1,5 1,5 44,6 29,0       

1027307А 35 80 23 21 15 2 1,5 57,2 39,0       

1027308А 40 90 25,5 23 17 2 1,5 69,3 54,0 0,83 0,72 0,4 

1027309А 45 100 27,5 25 18 2 1,5 85,8 60,0       

1027310А 50 110 29,5 27 19 2,5 2 99,0 72,5       

1027311А 55 120 32 29 21 2,5 2 114,0 80,0       

1027312А 60 130 34 31 22 3 2,5 134,0 96,5       

1027313А 65 140 36,5 33 23 3 2,5 154,0 112,0       

1027314А 70 150 38,5 35 25 3 2,5 176,0 127,0       

1027315А 75 160 40,5 37 26 3 2,5 194,0 143,0       

1027316А 80 170 42,5 39 27 3 2,5 212,0 153,0       
Примечание. Пример обозначения подшипника 1027308А: «Подшипник 1027308А ГОСТ 

27365-87». 

Таблица 10.23. Подшипники роликовые конические однорядные с упорным бортом на 

наружном кольце. Размеры борта, мм (ГОСТ 27365—87) 

 
С1 для конструктивной разновидности подшипников 

D D1 
7200А 7300А 1027300А 

47 51 3,0 3,0 - 

52 57 3,5 3,5 - 

62 67 3,5 4,0 4,0 

72 77 4,0 4,0 4,0 

80 85 4,0 4,5 4,5 

85 90 4,0 —  

90 95 4,0 4,5 

100 106 4,5 5,0 

ПО 116 4,5 5,0 

120 127 4,5 5,5 

125 132 5,0 - 

130 137 5,0 5,5 

140 147 5,0 6,0 

150 158 5,0 7,0 

160 168 6,0 

4,5 

5,0 

5,0 

5,5 

— 
5,5 

6,0 

7,0 

7,0 7,0 

Примечания: 1. Т1 =Т – С + С1. 2. Другие параметры подшипников см. табл. 21 и 22. 



124 

 Таблица 10.24. Подшипники шариковые упорные одинарные и двойные  

(ГОСТ 7872-89) 

 
  

Размеры, мм 
Грузоподъемность, 

кН Обозначение 

d d2 D Н H1 а г h Ca C0a 

Легкая серия 

8204Н 38204Н 20 15 40 14 26 6 1 4 22,4 32,0 

8205Н 38205Н 25 20 47 15 28 7 1 4,2 28,0 42,5 

8206Н 38206Н 30 25 52 16 29 7 1 4,8 25,5 40,0 

8207Н 38207Н 35 30 62 18 34 8 1,5 5 35,5 57,0 

8208Н 38208Н 40 30 68 19 36 9 1,5 5,2 46,5 83,0 

8209Н 38209Н 45 35 73 20 37 9 1,5 5,7 39,0 67,0 

8210Н 38210Н 50 40 78 22 39 9 1,5 6,3 50,0 90,0 

8211Н 38211Н 55 45 90 25 45 10 1,5 7,1 61,0 114,0 

8212Н 38212Н 60 50 95 26 46 10 1,5 7,3 62,0 118,0 

8213Н 38213Н 65 55 100 27 47 10 1,5 8 64,0 125,0 

8214Н 38214Н 70 55 105 27 47 10 1,5 8 65,5 134,0 

8215Н 38215Н 75 60 110 27 47 10 1,5 8 67,0 143,0 

Средняя серия 

8305Н 38305Н 25 20 52 18 34 8 1,5 5 34,5 46,5 

8306Н 38306Н 30 25 60 21 38 9 1,5 6 38,0 55,0 

8307Н 38307Н 35 30 68 24 44 10 1,5 7 50,0 75,0 

8308Н 38308Н 40 30 78 26 49 12 1,5 7,6 61,0 95,0 

8309Н 38309Н 45 35 85 28 52 12 1,5 8,2 75,0 118,0 

8310Н 38310Н 50 40 95 31 58 14 2 9,1 88,0 146,0 

8311Н 38311Н 55 45 105 35 64 15 2 10,1 102,0 176,0 

8312Н 38312Н 60 50 110 35 64 15 2 10,1 102,0 176,0 

8313Н 38313Н 65 55 115 36 65 15 2 10,5 106,0 186,0 

8314Н 38314Н 70 55 125 40 72 16 2 12 137,0 250,0 

8315Н 38315Н 75 60 135 44 79 18 2,5 13 163,0 300,0 

Примечание. Пример обозначения одинарного подшипника 8210H: «Подшипник 8210H 

ГОСТ 7872-89*. 
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Лабораторная работа № 11 

Изучение конструкции валов 

 

Цель работы 

- Познакомиться с основными типами валов. 

- Освоить навыки выполнения эскиза вала с образца, познакомиться с 

правилами выполнения рабочих чертежей валов в соответствии с 

нормативами и требованиями ЕСКД. 

- Освоить навыки пользования нормативными таблицами для 

определения размеров основных конструктивных элементов вала. 

- Познакомиться с системой допусков и посадок, шероховатостью 

поверхностей, обозначением их на чертеже. 

 

Теоретические положения 

 

Общие сведения 

На валах и осях размещают вращающиеся детали: зубчатые колеса, 

шкивы, барабаны и т.п. 

Вал – деталь, предназначенная для поддержания вращающихся вместе 

с ним деталей (шкивов, зубчатых колес и т.п.) и для передачи вращающего 

момента. 

При работе вал испытывает изгиб и кручение, а в отдельных случаях 

растяжение и сжатие. 

Ось – деталь, предназначенная только для поддержания вращающихся 

вместе с ней деталей. 

В отличие от вала ось не передает вращающего момента и работает 

только на изгиб. В машинах оси могут быть неподвижными или же могут 

вращаться с насаженными на них деталями (подвижные оси). 

 

Классификация валов и осей 

Оси представляют собой прямые стержни, а валы различают прямые 

(рисунок 11.1, а); коленчатые (рисунок 11.1, б); кривошипные (рисунок 

11.1, в) и гибкие (рисунок 11.1, г). 

Кривошипные и коленчатые валы используют для преобразования 

возвратно-поступательного движения во вращательное (поршневые 

двигатели) или наоборот (компрессоры). Гибкие валы передают вращение 

между узлами машин, меняющими свое положение в работе (зубоврачебные 

машины). 

По конструктивным признакам валы и оси делят на гладкие 

(рисунок 11.2) и ступенчатые (рисунок 11.1, а). 
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Рис. 11.1. Валы 

Наиболее распространены ступенчатые валы, т.к. их форма удобна для 

установки на них деталей, а также монтажа деталей при посадках с натягом. 

По типу сечения валы и оси бывают: сплошные (рисунок 11.2, а) и 

полые (рисунок 11.2, б). Полыми валы изготовляют для уменьшения веса или 

когда через валы пропускают другую деталь, подводят масло и пр. 

а)  б)  

Рис. 11.2. Типы сечения валов 

Выходные концы валов выполняют коническими или 

цилиндрическими (рисунок 11.1, а). 

Преимущественное распространение приобретает коническая форма 

концевого участка вала, обеспечивающая точное и надежное соединение, 

возможность легкого монтажа и снятия устанавливаемых деталей. 

 

Конструктивные элементы валов 

Конструкция валов определяется деталями, которые на них 

размещаются и расположением опор. 

При конструировании валов и осей принимают во внимание 

технологию сборки и разборки, механическую обработку, расход материала и 

пр. 

В конструкции ступенчатого вала условно выделяют следующие 

элементы: концевые участки; участки перехода от одной ступени к другой; 

места посадки подшипников, уплотнений и деталей, передающих момент 

вращения. Каждый элемент имеет свое название (рисунок 11.3). 

Цапфа (Ц) – участок вала (оси), которым он опирается на подшипник. 

Шипом называется цапфа, расположенная на конце вала (оси) и 

предназначенная для восприятия, в основном, радиальной нагрузки. 

Пятой называется цапфа, расположенная на конце вала (оси) и 

предназначенная для восприятия, в основном, осевой нагрузки. 

Шейкой называется промежуточная цапфа, расположенная в средней 

части вала (оси). 
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Заплечик (З) – переходная торцевая поверхность от одного сечения вала 

(оси) к другому, предназначенная для упора деталей, установленных на валу 

или оси. 

 

Рис. 11.3. Элементы валов 

Буртик (Б) – кольцевые утолщения вала (оси), составляющее одно 

целое с валом (осью). 

Канавка (К) – углубление на поверхности меньшего диаметра между 

соседними ступенями валов: предназначена для плотного прилегания 

насаживаемой детали к заплечику (буртику), выхода шлифовального круга, 

при обработке поверхности меньшего диаметра, выхода резьбонарезного 

инструмента. Эти канавки повышают концентрацию напряжений. 

Галтель (Г) – криволинейная поверхность плавного перехода от 

меньшего сечения вала (оси), к плоской части заплечика или буртика. 

Фаска (Ф) – скошенная часть боковой поверхности вала (оси) у торца 

вала (оси), заплечика, буртика. Служит для облегчения сборки и 

предотвращения травмирования рук. 

Радиусы закруглений галтелей, размеры фасок принимают по ГОСТ 

12080-66 в зависимости от диаметра вала. 

Шпоночный паз (Ш) – углубление в валах для установки шпонок. 

Выполняют на участках крепления деталей, передающих вращающий 

момент. 

Размеры шпоночных пазов принимают по ГОСТ 23360-78. 

Благодаря массовому применению валов и осей в механизмах, для них 

выработаны нормативы на выполнение различных конструктивных 

элементов. 

Материалы валов и осей 

Материалы должны быть прочными, хорошо механически 

обрабатываться. Валы и оси изготовляют преимущественно из углеродистых 

и легированных сталей. Для валов и осей без термообработки применяют: 

стали 35, 40, 45, Ст. 3, Ст. 4, Ст. 5. Оси и валы, к которым предъявляют 
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повышенные требования, выполняют из среднеуглеродистых или 

легированных сталей 45, 40Х и других. 

Тяжелонагруженные валы сложной формы изготовляют из 
модифицированного или высокопрочного чугуна. 

 

Размеры, предельные отклонения, допуски и посадки 

Геометрические параметры валов количественно оцениваются 

размерами. 

Размер – числовое значение линейной величины (диаметра, длины и 

т.д.) в выбранных единицах измерения. На чертежах деталей проставляют 

номинальные размеры в миллиметрах. 

Номинальным размером называют размер изделия, полученный по 

расчету или выбранный по конструктивным соображениям. Изготовленные 

изделия всегда имеют некоторые отклонения от номинальных размеров. 

Действительные размеры получают путем измерения готовой детали. 

Точность детали по геометрическим параметрам задается через точность 

геометрических размеров – в виде отклонений. 

Верхнее предельное отклонение – алгебраическая разность между 

наибольшим допустимым предельным и номинальным размерами. 

Нижнее предельное отклонение – алгебраическая разность между 

наименьшим допустимым предельным и номинальным размерами. 

Допуск – разность между наибольшим и наименьшим предельными 

размерами. 

Поле допуска – зона ограниченная верхним и нижним отклонениями, 

определяется числовым значением допуска. 

К различным соединениям предъявляют неодинаковые требования в 

отношении точности изготовления. Поэтому система допуска содержит 19 

квалитетов: 01; 0, 1, 2, 3,… 17, расположенных в порядке убывания точности. 

Квалитет – совокупность допусков с одинаковой относительной 

точностью для всех номинальных размеров диапазона. Допуски в квалитетах 

01… 4 предназначены для измерительных инструментов, квалитеты 5… 13 

дают допуски для сопрягаемых размеров деталей, квалитеты 14… 17 для 

несопрягаемых размеров. 

На посадочные места вала, т.е. на поверхности вала сопряженные с 

другими деталями (подшипниками, муфтами, зубчатыми колесами и др.), 

задают поля допусков в соответствии с посадками, показанными на 

сборочных чертежах (рисунок 11.4). 

Характер соединения деталей называют посадкой. Характеризует 

посадку разность размеров деталей вала и отверстия до сборки. 

Посадки могут быть с зазором, с натягом и переходные – когда 

возможно получение, как зазора, так и натяга. 

Зазор – разность размеров отверстия и вала, если размер отверстия 

больше размера вала. 

Натяг – разность размеров вала и отверстия до сборки, если размер 

вала больше размера отверстия. 
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Разнообразные посадки удобно получать, изменяя положение поля 

допуска или вала, или отверстия, оставляя для всех посадок поле допуска 

одной из деталей неизменным. Деталь, у которой поле допуска остается без 
изменения и не зависит от вида посадки, называют основной деталью 

системы. Если этой деталью является отверстие, то соединение выполнено в 

системе отверстия, если основной деталью является вал – в системе вала. 

 
Рис. 11.4. Вал в сборе 

Основные отклонения обозначают буквами латинского алфавита: для 

отверстия прописными А, В, С и т.д.; для валов – строчными а, b, с и т.д. 

Преимущественно назначают посадки в системе отверстия с отклонением Н. 

Для посадок с зазором рекомендуют принимать валы с отклонением – f, 

g, h; для переходных посадок – js ,k, m, n; для посадок с натягом – p, r, s. 

Для соединения валов: с зубчатыми колесами рекомендуют принимать 

отклонения – р6, r7; с муфтами – n7, r6, k6; со шкивами и звездочками –

 js6, h7; с внутренними кольцами подшипников качения – k6; с манжетами –

h8. 

Пример обозначения посадок:  – соединение двух деталей с 

номинальным диаметром 50 мм, обработанных по полям допусков Н7 

отверстие и r6 вал в системе отверстия. Цифры означают номер квалитета. 

Посадка в системе вала будет иметь обозначение . 

 

Шероховатость поверхности 

Точность деталей по геометрическим параметрам характеризуется не 

только отклонениями размеров, но и отклонениями поверхностей. 

Действительные поверхности отличаются от номинальных наличием 

неровностей с малыми шагами, образующимися при обработке 

деталей. Шероховатость поверхности – совокупность микронеровностей 

обработанной поверхности, образующих ее рельеф на определенном участке. 
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Требования к шероховатости поверхности должны быть обоснованными и 

устанавливаться исходя из функционального назначения поверхности. 

ГОСТ 2789-73 устанавливает следующие параметры шероховатости 

поверхности: 

Ra – среднее арифметическое отклонение профиля, мкм (основной из 
высотных параметров шероховатости; назначают на все обработанные 

поверхности); 

Rz – высота неровностей профиля, мкм (определяют по пяти 

измерениям высот неровностей; назначают на поверхности, получаемые 

литьем, ковкой, чеканкой). 

Числовое значение параметров шероховатости выбирают с учетом 

назначения и эксплуатационных свойств шероховатости. На чертежах 

шероховатость обозначают следующим образом: если вид обработки не 

устанавливают, то применят знак по рисунку 11.5, а. Это обозначение 

является предпочтительным. Если требуется, чтобы поверхность была 

образована обязательно удалением слоя материала (точением, шлифованием, 

полированием и пр.), применяют знак по рисунку 11.5,б. Без удаления слоя 

материала (чеканка, накатывание валиками и пр.), применяют знак по 

рисунку 11.5, в. 

 

Рис. 11.5. Знаки для обозначения шероховатости 

 

Рис. 11.6. Обозначение одинаковой шероховатости 

При указании одинаковой шероховатости для всех поверхностей 

изделия обозначение шероховатости помещают в правом верхнем углу 

чертежа и на изображении не наносят (рисунок 11.6). Толщина линий и 

высота знака, заключенного в скобки, такая же, как в изображении на 

чертеже, а перед скобкой – в 1,5 раза больше. 

Нанесение шероховатости на чертеже для различных поверхностей 

вала представлено в примере оформления лабораторной работы 

(приложение 11.1). 
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 Описание объекта исследования, приборов и инструментов 

Объектом исследования являются валы. 

Для выполнения работы необходимо иметь следующие инструменты: 

штангенциркуль, линейку, карандаш, циркуль. 

Методика выполнения исследований и обработка результатов 

4.1. Выполнить эскиз полученного вала со всеми необходимыми 

элементами (заплечиками, канавками, шпоночными пазами, галтелями и 

т.д.). Выполнить необходимые разрезы и сечения (приложение 11.1). 

4.2. Определить назначение посадочных поверхностей вала: под 

подшипники, зубчатое колесо, полумуфту, резиновые манжеты. 

4.3. Проставить размерные линии, ориентируясь на пример 

оформления лабораторной работы (приложение 11.1). 

4.4. Проставить действительные размеры, используя замеренные 

данные (диаметры, длины участков валов) и данные, полученные из таблиц 

В1… В4. 

4.5. Заполнить таблицу параметров вала (приложение 11.1). 

– по таблице В1 для участков валов под подшипники качения 

определить размеры заплечиков (d2). 

– по таблице В2 определить размер фаски (c) и радиус галтели (r). 

– по таблице В3 определить длину (l), ширину (b) и глубину (t1) 

шпоночных пазов. 

– по таблице В4 определить размеры канавок (d1, r, r1, b) для выхода 

шлифовального круга. Проставить эти значения на эскизе вала. 

4.6. Указать предельные отклонения линейных размеров поверхностей 

вала под подшипники, зубчатое колесо, полумуфту, резиновые манжеты 

условными обозначениями полей допусков (подраздел 2.5). 

4.7. Проставить шероховатость поверхностей, пользуясь таблицей В5. 

 Содержание отчета 

5.1. Титульный лист. 

5.2. Эскиз вала. 

5.3. Таблица параметров. 

5.4. Выводы по лабораторной работе. 

 Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение понятия «вал». 

2. Дайте определение понятия «ось». 

3. Объясните в чем разница между валом и осью. 

4. Перечислите виды валов по геометрическим признакам. 

5. Каково назначение кривошипных, коленчатых, гибких валов? 

Приведите пример использования этих валов. 

6. Перечислите виды валов по конструктивным признакам. 

7. Чем вызвано наибольшее распространение ступенчатых валов? 

8. Перечислите виды валов по типу сечения. 

9. Чем вызвана необходимость изготовления полых валов? 
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10. Чем определяется конструкция валов? 

11. Дайте определение понятиям: цапфа, шип, пята, шейка, заплечик, 

буртик, канавка, галтель, фаска, шпоночный паз. 
12. Объясните в чем разница между заплечиком и буртиком? 

13. Объясните в чем разница между шипом, пятой и шейкой? 

14. Перечислите материалы для изготовления валов и осей. 

15. Дайте определение понятиям: размер, номинальный размер, 

действительный размер. 

16. Дайте определение понятиям: верхнее предельное отклонение, 

нижнее предельное отклонение, допуск, поле допуска, квалитет. 

17. Дайте определение понятиям: посадка, зазор, натяг. 
18. Дайте определение понятиям: система вала, система отверстия. 

19. Как обозначают отклонения для отверстия, для валов? 

20. Приведите примеры обозначения посадок на чертежах. 

21. Дайте определение понятия «шероховатость поверхности». 

22. На что влияет шероховатость поверхности? 

23. Что обозначают параметры шероховатости поверхности Ra и Rz? 

24. От чего зависит числовое значение параметров шероховатости? 

25. Каким образом обозначают шероховатость поверхности на 

чертежах? 

26. Пользуясь таблицей 11.2, определите размеры заплечиков d2 для 

диаметров валов: d = 20 мм; d = 35 мм; d = 50 мм. 

27. Пользуясь таблицей 11.3, определите размер фаски с и радиус 

галтели r для диаметров валов: d = 22 мм; d = 36 мм; d = 70 мм. 

28. Пользуясь таблицей 11.4, определите размеры шпоночного паза 

b, глубину t1 для диаметров валов: d = 28 мм; d = 45 мм; d = 90 мм. 

29. Пользуясь таблицей 11.5, определите размеры канавки d1, r, r1, b: 

для выхода шлифовального круга для диаметров валов: d = 8 мм; d = 45 мм; 

d = 110 мм. 
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Приложение 11.1 

Пример оформления лабораторной работы 

 

 
      

Таблица 11.1. Параметры вала 

Значения, мм 
Элементы вала Обозначения 

Замеренные Номинальные 

Заплечики под 

подшипники 
d 2   

Выходной конец вала: 

размер фаски 

радиус галтели 

 

c 

r 

  

Шпоночный паз: 
ширина 

глубина 

длина 

 

b 

t1 

l 

  

Канавка: 

галтель 

галтель 

ширина 

 

r 

r1 

b 
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Приложение 11.2 

Таблица 11.2. Заплечики для установки подшипников качения, мм 

 
d D d 2, не менее d 2, не более D2, не более D2, не менее а, не менее 

15 35 19,0 - 31 -   

17 40 21,0 21,5 36 -   

20 47 25,0 25,5 42 -   

25 52 30,0 30,5 47 -   

30 62 35,0 36,0 57 - 2,0 

35 72 42,0 - 65 -   

40 80 46,5 47,5 73 -   

45 85 52,0 53,0 78 -   

50 90 57,0 - 83 - 3,0 

55 100 63,0 - 91 -   

60 110 68,0 - 101 -   

  

Таблица 11.3. Цилиндрические концы валов (ГОСТ 12080-66), мм 

 
d l r c d l r c 

20 36 1,6 1,0 40 82 2,0 1,6 

22 36 1,6 1,0 45 82 2,0 1,6 

25 42 1.6 1,0 50 82 2,5 2,0 

28 42 1,6 1,0 55 82 2,5 2,0 

32 58 2,0 1,6 60 105 2,5 2,0 

36 58 2,0 1,6 70 105 2,5 2,0 
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Таблица 11.4. Шпоночные соединения с призматическими шпонками (ГОСТ 

23360-78), мм 

 
 

Сечение 

шпонки 
Глубина паза 

Диаметр вала, d 

b h вала, t1 втулки, t2 

Длина, l 

Св. 12 до 17 5 5 3 2,3 10…56 

« 17 » 22 6 6 3,5 2,8 14…70 

« 22 » 30 8 7 4 3,3 18…90 

« 30 » 38 10 8 5 3,3 22…110 

« 38 » 44 12 8 5 3,3 28…140 

« 44 » 50 14 9 5,5 3,8 36…160 

« 50 » 58 16 10 6 4,3 45…180 

« 58 » 65 18 11 7 4,4 50…200 

« 65 » 75 20 12 7,5 4,9 56…220 

« 75 » 85 22 14 9 5,4 63…250 

« 85 » 95 25 14 9 5,4 70…280 

Примечание: Длины призматических шпонок выбирают из следующего 

ряда: 10, 12, 14, 16, 18, 22, 24, 26, 28, 30, 32, 34, 36, 38, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 

80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180, 200, 220, 250. 
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Таблица 11.5. Канавки для выхода шлифовального круга (по ГОСТ 8820-69) 

 
Размеры в мм 

d d1 r r1 b 

До 10 

Св. 10 до 50 
d – 0,5 

0,5 

1 

0,3 

0,5 

2 

3 

Св. 50 до 100 

Св. 100 
d - 1 

1,6 

2,0 

3,0 

0,5 

1 

1 

5 

8 

10 

 

Таблица 11.6. Рекомендуемая шероховатость поверхности 

Вид поверхности Ra, мкм 

Посадочные, нетрущиеся поверхности изделий не выше 8-го 

квалитета (поверхности под колеса, муфты и пр.). 

Свободные несопрягаемые торцовые поверхности валов. 6,3; 3,2 

Посадочные поверхности валов под подшипники качения класса 

точности 0 при: 

d до 80 мм 

d св. 80 мм 

1,25 

2,5 

Торцы заплечиков валов для базирования подшипников качения 

класса точности 0 2,5 

Торцы заплечиков валов для базирования зубчатых, червячных 

колес при отношении длины отверстия ступицы к его диаметру: 

l/d< 0,7 

l/d  0,7 

1,6 

3,2 

Поверхности валов под резиновые манжеты 0,6 

Канавки, фаски, радиусы галтелей 6,3 

Поверхности шпоночных пазов на валах: 

рабочие 

нерабочие 

3,2 

6,3 

Рабочие поверхности витков цилиндрических червяков: 

цилиндрических 6,3 

Поверхности выступов зубьев колес, витков червяков, зубьев 

звездочек цепных передач 3,2 
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Лабораторная работа № 12 

Изучение конструкций муфт 

 

Цель работы 

Изучение конструкций муфт, определение основных  характеристик. 

 

Оборудование и инструменты 

Модели муфт, штангенциркуль, металлическая линейка. 

 

Основные сведения о муфтах 

Приводными муфтами (обычно просто муфтами) называются 

устройства, служащие для кинематической и силовой связи валов в приводах 

машин и механизмов. Муфты передают с одного вала на другой вращающий 

момент без изменения его величины и направления, а также компенсируют 

монтажные неточности и деформации геометрических осей валов, 

разъединяют и соединяют валы без остановки двигателя, предохраняют 

машину от поломок в аварийных режимах, в некоторых случаях поглощают 

толчки и вибрации, ограничивают частоту вращения. 

Возможные погрешности при монтаже валов (несоосность валов) 

показаны на рисунке 12.1. 

 
Рис. 12.1. Несоосность валов 

На рисунке 12.1, а показано радиальное смещение ∆ ; 

на рисунке 12.1, б – осевое смещение λ; 

на рисунке 12.1, в – угловое смещение δ. 

Указанные погрешности могут существовать одновременно. 

По принципу действия муфты подразделяют на четыре класса: 

1) нерасцепляемые (не допускающие разъединения валов при работе 

машины); 

2) управляемые (допускающие возможность управления муфтой); 
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3) самодействующие (автоматически срабатывающие в результате 

изменения заданного режима работы); 

4) прочие (все муфты, не входящие в первые три класса). 

Классы муфт (кроме четвертого) подразделяют на группы – 

механические, гидродинамические, электромагнитные; 

подгруппы – жесткие, компенсирующие, упругие, предохранительные, 

обгонные и др.; 

виды – фрикционные, с разрушаемым элементом и др.; 

конструктивное исполнение – кулачковые, шариковые, зубчатые, 

фланцевые, втулочно-пальцевые и др. 

В общем случае муфта состоит из ведущей и ведомой полумуфт и 

соединительных элементов. В механических муфтах в качестве 

соединительного элемента используют твердые (жесткие или упругие) тела. 

В гидродинамических муфтах функции соединительного элемента выполняет 

жидкость, в электромагнитных – электромагнитное поле. 

Если в процессе эксплуатации приводимых установок не нарушается 

соосность валов, то последние можно соединять жесткими муфтами – 

фланцевыми, втулочными, продольно-свертными. 

Если соосность валов нарушена, то выбирают жесткие 

компенсирующие муфты – расширительные кулачковые муфты, кулачково-

дисковые, зубчатые, цепные и т.д. 

Опасные перегрузки могут быть ослаблены введением в привод 

предохранительных муфт – кулачковых, шариковых, фрикционных 

(конических или дисковых). Предохранительные муфты автоматически 

размыкают передачу при достижении моментом предельного значения. 

Частые пуски и остановки машин без выключения двигателя осуществляются 

с помощью фрикционных, дисковых муфт. 

При передаче момента в одном направлении применяют обгонные 

муфты (муфты свободного хода). Наиболее распространены роликовые 

обгонные муфты. 

При проектировании муфт задача сводится к подбору муфты по 

нормалям и стандартам. Основным показателем при подборе муфты является 

диаметр соединяемых валов, а при проверке – вращающий момент, частота 

вращения. 

 

  Муфта упругая втулочно-пальцевая 

Муфта упругая втулочно-пальцевая (МУВП) состоит из двух полумуфт 

1 и 2 (см. рисунок 12.2), насаженных на концы валов с натягом на 

призматических шпонках. В одной полумуфте на конических хвостовиках 

закрепляют пальцы 3 с надетыми на них резиновыми гофрированными 

втулками 4. Эти резиновые втулки входят в цилиндрические отверстия 

полумуфты 2. 

Муфта компенсирует неточности установки валов: в осевом 

направлении смещение допускается в пределах λ = (1-5, max 15) мм; 

радиальные смещения валов допускаются в пределах ∆ = (0,2-0,6) мм в 
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зависимости от размеров муфты; угол перекоса валов δ должен быть не 

более 1
0
. 

Полумуфту изготавливают из чугуна марки СЧ 21-40, сталь 30, 35Л, 

пальцы – сталь 45, втулка – резина с пределом прочности при растяжении не 

ниже 8,0 МПа. 

Для проверки прочности рассчитывают пальцы на изгиб, а резину по 

напряжениям смятия на поверхности контакта втулок с пальцами. 

Считается, что все пальцы нагружены одинаково, а напряжение смятия 

распределено равномерно по длине втулки 

Проверка прочности пальцев на изгиб выполняется по выражению 

 
а прочность резиновых втулок по следующему выражению 

 
где  Т – крутящий момент, передаваемый муфтой, Н*мм; 

k  – коэффициент динамичности,  принимается k=(1,25-4,0); 

d1 – диаметр пальца  муфты  под резиновой втулкой или резиновыми 

кольцами, мм; 

l  – длина резиновой втулки, мм; 

z – число пальцев; 

D1 – диаметр окружности расположения центров пальцев, муфты, мм; 

 – допускаемое напряжение изгиба для материала пальцев, МПа, 

=(60-80), МПа. 

 – допускаемое напряжение смятия материала втулок, МПа, 

=(1,8-2,0), МПа. 

 
Рис. 12.2. Муфта упругая втулочно-пальцевая 
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Муфта с резиновой звездочкой 

Муфта состоит из двух полумуфт 1 и 2 (см. рисунок 12.3) с торцевыми 

кулачками. Кулачки входят в соответствующие впадины промежуточного 

элемента – резиновой звездочки 3. Зубья звездочки работают на сжатие. При 

передаче момента в каждую сторону работает половина зубьев звездочки. 

Радиальные смещения могут доходить до 0,2 мм, угловые – до 1
0
30´. 

Материал полумуфты – сталь 35 и выше, допускается чугун СЧ 21-40, 

звездочки изготавливают из специальной маслостойкой резины. 

 
Рис. 12.3. Муфта с резиновой звездочкой 

Поверхность звездочек рассчитывается на смятие по выражению 

 
где  Т – крутящий момент, передаваемый муфтой, Нмм; 

k  – коэффициент динамичности,  принимается k=(1,25-4,0); 

D – наружный диаметр муфты, мм; 

z – число зубьев звездочки; 

h – высота зуба звездочки, муфты, мм; 

d – диаметр вала муфты, мм; 

 – допускаемое напряжение смятия материала звездочки, МПа, 

=(2,0-2,5), МПа. 
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Муфта кулачково-дисковая компенсирующая 

Состоит из двух полумуфт 1 и 2 (см. рисунок 12.4), имеющих 

радиально расположенные пазы, и промежуточного плавающего диска 3 с 

радиальными взаимно-перпендикулярными выступами (кулачками) на 

торцах. Выступы диска входят в пазы полумуфт с гарантированным зазором, 

сопряжение типа ходовой посадки. 

При радиальном смещении валов диск совершает сложное движение со 

скольжением в пазах. Момент передается за счет нажатия друг на друга 

боковых поверхностей выступов и пазов. Для снижения потерь на трение 

рабочие поверхности пазов и выступов должны смазываться. 

Допускаемое смещение валов: 

- радиальное – ∆=0,04d, (d – диаметр вала, мм); 

- осевое – λ=(0,5-1,0), мм; 

- угловое – . 

Выбранную муфту в случае необходимости проверяют по 

максимальному давлению на периферийных участках, принимая закон 

распределения по треугольнику или по трапеции (см. рисунок 12.4). 

 
Рис. 12.4. Кулачково-дисковая компенсирующая муфта и эпюра давлений 

 
где D – наружный диаметр муфты, мм; 

d1 – внутренний диаметр отверстия диска, мм; 
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h – рабочая высота выступов,  мм. 

Обычно детали кулачково-дисковой муфты изготавливают из сталей 

Ст.5 (поковка) или Сталь 25Л (литье), легированных типа Сталь 15X, 20X с 

цементацией рабочих поверхностей. При этом , МПа. 

  

Муфта кулачковая предохранительная 

Кулачковая предохранительная муфта представлена на рисунке 12.5. 

Во всех предохранительных муфтах полумуфта 1 соединяется со своим 

валом неподвижно, а полумуфта 2 – с возможностью осевого перемещения. 

Полумуфта 2 постоянно прижата к первой посредством пружины 3. Сила 

прижатия полумуфт регулируется гайкой 4. Сцепление полумуфт 

осуществляется торцевыми кулачками 5. При нормальной работе каждая из 
этих муфт вращается как одно целое с соединенными ими валами, при 

перегрузке происходит расцепление полумуфт. Предохранительные 

кулачковые муфты применяют только при небольших скоростях и моментах, 

так как при их перегрузках происходят удары кулачков. 

 
Рис. 12.5. Муфта кулачковая предохранительная 

При увеличении момента до предельного, осевые составляющие 

усилий (см. рисунок 12.6), действующих на кулачки, сжимают пружину, 

муфта срабатывает, предохраняя привод от перегрузок. 

Материал кулачков – сталь 20X, 40X. 
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Рис. 12.6. Схема сил, действующих в кулачках 

Потребная сила сжатия пружины Q для передачи крутящего момента 

кулачковой муфтой определяется по следующей зависимости 

 
где D1 – средний диаметр расположения кулачков, мм; 

 
где  d1 – внутренний диаметр кулачков, мм; 

D – наружный диаметр кулачков, мм; 

α – угол наклона рабочих граней кулачка, у трапецеидальных 

кулачков  ; 

ρ – угол трения в зацеплении кулачков, ; 

f  – коэффициент трения скольжения в шпоночном соединении, для 

стали . 

Рабочая поверхность кулачков проверяется по напряжению смятия. 

Считают, что нагрузка распределяется равномерно между кулачками 

 
где z – число кулачков; 

b – ширина кулачка, мм,  ; 

h – рабочая высота кулачка, мм. 

 – допускаемое напряжение смятия кулачков, МПа, 

Рекомендуется  , МПа. 

 

Фрикционные управляемые муфты 

По форме рабочих поверхностей фрикционные управляемые муфты 

могут быть дисковые, цилиндрические, конусные (см. рисунок 12.7). Муфты 

не допускают несоосности. При включении фрикционных муфт крутящий 

момент возрастает постепенно по мере увеличения силы нажатия Q на 

поверхности трения. В процессе включения муфта пробуксовывает и разгон 

ведомого вала происходит плавно. 
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Рис. 12.7. Фрикционная конусная управляемая муфта 

Потребная сила включения муфты 

 
где β  – коэффициент запаса сцепления,  β = (1,25 – 1,5) 

f  – коэффициент трения,   зависит от материалов; 

α – угол наклона конуса, обычно ; 

D1 – средний диаметр конуса, мм. 

Муфту проверяют по удельному давлению 

 
где b – ширина контакта трения, мм; 

 – допустимое давление на поверхности трения, МПа,  для чугуна по 

стали   МПа. 

 

Порядок выполнения работы 

1)  Ознакомиться с конструкциями муфт. 

2)  Вычертить эскизы муфт с нанесением основных размеров. 

3)  Замерить основные размеры муфт, данные занести в таблицу, 

соответствующую рассматриваемой муфте. 

4)  Рассчитать передаваемый муфтой крутящий момент. 

5)  Оформить отчет по лабораторной работе в соответствии с 

приложением 12. 
 

Вопросы для самоконтроля  

1. Для чего существуют муфты? 

2. Каковы главные признаки классификации муфт? 

3. Какая характеристика муфты считается главной? 

4. Каковы принципы конструкции и работы жёстких муфт? 
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5. Каковы принципы конструкции и работы шарнирных муфт? 

6. Каковы принципы конструкции и работы упругих муфт? 

7. Как устроена и как работает упруго втулочно-пальцевая муфта 

(МУВП)? 

8. За счёт каких сил работают фрикционные муфты? 

9. Какие критерии прочности применяют для фрикционных муфт? 

 

Приложение 12 

1. Титульный лист 

2. Цель работы. 

3. Оборудование и инструменты. 

4. Описание и эскизы муфт. 

5. Таблицы (А1–А5) с геометрическими параметрами соответствующих 

муфт. 

6. Передаваемый муфтой крутящий момент, если есть, то сила прижима 

полумуфты. 

7. Заключение. 

8. Список использованных источников. 

  

Таблица 12.1. Измеряемые параметры упругой втулочно-пальцевой муфты 

№ 

п/п 
Наименование измеряемого параметра 

Обозначение и 

размерность 
Размер 

1 

2 

3 

4 

5 

6 

7 

Диаметр вала 

Наружный диаметр полумуфты 

Длина резиновой втулки 

Диаметр пальца 

Количество пальцев 

Диаметр отверстия под втулки 

Диаметр расположения центров пальцев 

d, мм 

D, мм 

l, мм 

d1, мм 

z, шт 

d2, мм 

D1, мм 
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Таблица 12.2. Измеряемые параметры муфты с резиновой звездочкой 

№ 

п/п 
Наименование измеряемого параметра 

Обозначение и 

размерность 
Размер 

1 

2 

3 

4 

5 

Наружный диаметр муфты 

Диаметр вала 

Число зубьев звездочки 

Высота зуба звездочки 

Длина муфты 

D, мм 

d, мм 

z, шт 

h, мм 

L, мм 

  

  

Таблица 12.3.  Измеряемые параметры кулачково-дисковой муфты 

№ 

п/п 
Наименование измеряемого параметра 

Обозначение 

и 

размерность 

Размер 

1 

2 

3 

4 

5 

6 

Наружный диаметр муфты 

Диаметр вала 

Рабочая высота выступов 

Длина муфты 

Диаметр отверстия в диске 

Расстояние от центра диска до середины 

кулачка 

D, мм 

d, мм 

h, мм 

L, мм 

d1, мм 

R, мм 

  

  

Таблица 12.4. Измеряемые параметры кулачковой предохранительной муфты 

№ 

п/п 
Наименование измеряемого параметра 

Обозначение и 

размерность 
Размер 

1 

2 

3 

4 

5 

6 

7 

8 

Число зубьев полумуфты 

Длина зуба 

Рабочая высота зуба 

Наружный диаметр кулачков 

Диаметр вала 

Длина муфты 

Средний диаметр кулачков 

Внутренний диаметр кулачков 

z, шт 

b, мм 

h, мм 

D, мм 

d, мм 

L, мм 

D1, мм 

d1, мм 

  

 

Таблица 12.5. Измеряемые параметры фрикционной конической муфты 

№ 

п/п 
Наименование измеряемого параметра 

Обозначение и 

размерность 
Размер 

1 

2 

3 

4 

5 

Наружный диаметр муфты 

Диаметр вала 

Ширина поверхности трения 

Угол наклона образующей конуса 

Средний диаметр конуса 

D, мм 

d, мм 

b, мм 

, град. 

D1, мм 
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