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1. ВВЕДЕНИЕ 
 
Зубчатые механизмы с цилиндрическими эвольвентными колёсами явля-

ются наиболее распространёнными передаточными механизмами (ПМ) и пред-
назначены для преобразования вращательных движений между валами, оси ко-
торых параллельны. В механизмах приборов и модулях для уменьшения скоро-
стей вращения выходных звеньев и увеличения крутящих моментов широко ис-
пользуются малогабаритные зубчатые редукторы простого ряда. 

В современном приборостроении на одном из первых мест стоит вопрос 
повышения точности механизмов приборов. Этого добиваются за счёт повыше-
ния точности элементов передачи и использования специальных технологиче-
ских и конструкторских приёмов, некоторые из этих приемов рассмотрены в 
пособии. 

Составными частями разработки конструкций зубчатого механизма явля-
ется решение расчётных и конструкторских задач, относящихся к типовым эле-
ментам конструкций приборов: зубчатым колёсам, валам, опорам, соединениям 
и несущим элементам. Поэтому зубчатые механизмы являются удобным объек-
том для получения начальных знаний и навыков в области конструирования и 
выбора типовых элементов механизмов приборов. 

В предлагаемом пособии, наряду с необходимыми теоретическими сведе-
ниями по проектированию мелкомодульных зубчатых передач, имеется доста-
точно обширный практический и справочный материал по элементам передач, 
облегчающий проектирование узлов точной механики. 

При проектировании в приборостроении разработчики в большинстве 
случаев проводят только проверочные расчеты, так как обычно размеры дета-
лей выбирают из коструктивных соображений.  

В учебном проектировании необходимо проводить и проектировочные 
расчеты, чтобы показать связь между исходными данными и назначаемыми 
размерами деталей.  



 4 

2. ЭТАПЫ ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 
 
2.1. Проектировочные расчеты  передаточного механизма. 
2.2. Разработка компоновочного чертежа передаточного механизма. 
2.3. Проверочные расчеты передаточного механизма. 
2.4. Оформление конструкторской документации. 
 

3. ИСХОДНЫЕ ДАННЫЕ 
 
Для каждого варианта исходных данных на проектирование передаточно-

го механизма указывается номер схемы по табл. 3.1 и номер строки по табл. 3.3. 
Каждая строка табл.3.3 соответствует одному варианту задания. 

Для ряда схем данные табл.3.3 используются не полностью. В связи с 
этим в примечаниях к таблице указываются возможные исключения. 

Таблица 3.1 
Схемы механизмов 

1 

 

2 

 
3 

 

4 
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Продолжение табл. 3.1  
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Продолжение табл. 3.1  
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Продолжение табл. 3.1 
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Продолжение табл. 3.1  
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Продолжение табл. 3.1  
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Продолжение табл. 3.1  
25  

 

26  

 
27  
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Таблица 3.2 
Условные обозначения, используемые в таблице 3.1 

 

Обозначение жёсткого крепления детали на валу. При таком кре-
плении деталь не может двигаться вдоль оси вала и вращаться во-
круг неё. В данной работе предполагается осуществлять жёсткое 

крепление деталей с помощью штифтов. 

 
Жёсткое крепление зубчатого колеса на валу.  

 

Жёсткое крепление двухпальцевой полумуфты на валу. 

 

 
 

Подшипниковый 
узел 

 

 
 

Подшипниковый 
узел 

 
 



 12 

Продолжение табл. 3.2  

 

Несущие элементы 
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Таблица 3.3 
Варианты исходных данных 

№ z1 u12 z3 ∆a T2 [θ]10–4 [∆f]10–3 S1 k1 k2 
Ст. 
точн. 

n1 Lh 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 
1 14 3,5 24 - 500 1 1,2 6 2 8 9–F 3000 10000 
2 25 3,0 30 -0,12 800 0,5 1,8 14 3 12 7–G 2000 8000 
3 15 3,4 25 - 250 0,2 1,6 4 1 2 8–F 1000 6000 
4 26 2,5 26 +0,15 300 1 1,7 4 1 5 7–F 1500 6000 
5 16 3,0 30 - 450 0,5 1,4 5 1 6 9–F 2000 8000 
6 28 4,0 26 -0,16 480 0,2 1,3 6 2 7 7–H 1500 5000 
7 15 3,8 32 - 750 1 1,5 9 3 11 8–F 2500 8000 
8 30 3,5 30 +0,2 280 0,5 1,2 4 1 3 8–G 3000 10000 
9 14 3,5 25 0 520 0,2 1,8 7 2 8 9–F 2500 8000 
10 24 3,0 26 -0,15 480 1 1,6 6 2 8 7–H 2000 6000 
11 13 4,0 30 - 700 0,5 1,7 8 3 9 8–F 1000 5000 
12 26 4,0 24 +0,16 250 0,2 1,4 4 1 2 8–G 1500 6000 
13 14 3,0 32 - 400 1 1,3 5 1 6 9–F 3000 10000 
14 24 3,0 24 +0,12 450 0,5 1,5 6 2 7 7–F 3000 10000 
15 14 4,0 25 - 750 0,2 1,2 9 3 10 9–E 2000 8000 
16 25 3,4 26 -0,15 200 1 1,8 4 1 2 8–G 1500 6000 
17 15 3,0 28 - 800 0,5 1,6 13 3 11 9–F 1000 5000 
18 26 3,5 30 +0,14 250 0,2 1,7 5 1 3 7–H 1500 5000 
19 16 3,5 28 - 480 1 1,4 6 3 9 9–E 2000 6000 
20 34 2,5 26 -0,2 780 0,5 1,3 11 3 10 8–F 2500 8000 
21 15 4,2 25 - 270 0,2 1,5 4 1 3 9–E 3000 10000 
22 30 2,8 24 +0,18 450 1 1,2 6 3 8 7–G 2500 8000 
23 14 3,5 25 - 300 0,5 1,8 4 2 6 9–F 2000 8000 
24 28 2,5 26 -0,16 810 0,2 1,6 15 3 11 8–F 1500 6000 
25 13 4,0 28 - 290 1 1,7 4 2 5 9–F 1000 5000 
26 26 3,0 30 +0,21 390 0,5 1,4 6 3 7 7–E 1500 5000 
27 14 3,5 32 - 180 0,2 1,3 4 1 2 9–E 2000 8000 
28 15 2,4 28 -0,2 200 1 1,5 4 1 3 8–F 2500 8000 
29 15 4,2 24 - 400 0,5 1,2 5 3 7 9–F 3000 1000 
30 24 2,5 26 +0,15 790 0,2 1,8 13 3 12 7–F 2500 8000 
31 16 3,5 25 - 210 1 1,6 4 1 3 9–E 2000 8000 
32 25 3,0 28 -0,18 300 0,5 1,7 6 2 6 7–H 1500 6000 
33 14 4,0 24 - 480 0,2 1,4 7 3 8 9–F 1000 5000 
34 32 3,0 24 +0,15 300 1 1,3 5 2 5 7–G 1000 5000 
35 15 3,2 26 - 800 0,5 1,5 14 5 10 9–F 1500 8000 
36 30 2,8 28 +0,16 500 0,2 1,2 5 2 6 8–F 2000 5000 
37 16 3,5 30 - 780 1 1,8 9 3 9 9–E 2500 8000 
38 28 2,5 28 +0,18 550 0,5 1,6 7 3 7 7–G 3000 10000 
39 15 4,2 26 - 400 0,2 1,7 5 2 5 9–E 2500 80000 
40 26 3,5 24 -0,2 280 1 1,4 4 1 3 8–E 2000 5000 
41 14 4,0 26 - 200 0,5 1,3 4 1 2 9–F 1500 3000 
42 24 2,5 28 +0,2 530 0,2 1,5 8 3 7 7–H 1000 5000 
43 13 4,0 30 - 750 1 1,2 8 3 8 9–E 1200 5000 
44 2 6 3,0 28 +0,18 250 0,5 1,8 6 1 2 7–G 1500 8000 
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Продолжение табл. 3.3  

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 
45 12 4,5 26 - 580 0,2 1,6 5 3 7 9–F 2000 5000 
46 28 2,5 24 +0,16 270 1 1,7 4 1 3 8–F 2500 8000 
47 14 4,0 26 0 450 0,5 1,4 5 2 5 9–E 3000 10000 
48 30 2,5 28 -0,15 480 0,2 1,3 6 2 6 8–E 2500 8000 
49 15 3,6 30 - 300 1 1,5 5 2 3 9–E 2000 6000 
50 32 3,5 28 +0,2 280 0,5 1,2 5 1 3 7–E 1500 5000 

 
 
В табл.3.1 и табл. 3.3 приняты обозначения: 
№ – номер варианта исходных данных; 
z1 – число зубьев шестерни входного (ведущего) вала; 
u12 – передаточное число зубчатой пары; 
z3 – число зубьев шестерни выходного (ведомого) вала; 
∆a – изменение межосевого расстояния, мм; 
T2 – нагрузочный момент на выходном валу передачи, Н⋅мм; 
[θ] – допускаемый угол  закручивания вала на единицу длины, рад/мм; 
[∆f] – допускаемая стрела изгиба на единицу длины вала, мкм/мм; 
S1 – коэффициент запаса прочности материала вала; 
k1 – вариант марки материала вала (табл. 4.2);  
k2 – вариант марки материала зубчатого колеса (табл. 4.2); 
Ст. точн. – степень точности и вид сопряжения зубчатых колёс; 
n1 – частота вращения входного вала, об/мин; 
Lh – срок службы зубчатой передачи, ч; 
 

Примечания: 
1. Размеры l1, l2, l3, вычисляются по формулам: 

l1 = ψ1 dmin, где  ψ1 = (3…8); 
l2 = ψ2 dmin,   ψ2 = (1,5…2,5); 

l3 = ψ3 dmin,   ψ3 = (0,5…3), где 
dmin – минимальный диаметр вала, определяемый при проектировочном расчете. 

2. При заданном изменении межосевого расстояния ∆а, геометриче-
ский расчет зубчатой передачи проводить из условия обеспечения 
межосевого расстояния aw. 

3. При заданном числе зубьев шестерни z1 < 17, геометрический рас-
чет зубчатой передачи проводить из условия устранения подрезания 
зубьев.  

 
Текстовые документы должны соответствовать ЕСКД [4], при наборе ис-

пользовать шрифт Times New Roman, 14; расчеты выполнять в системе СИ. 
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4. ПРОЕКТИРОВОЧНЫЕ РАСЧЕТЫ ПЕРЕДАТОЧНОГО 

МЕХАНИЗМА 
 

4.1. Основные положения 
 
Проектировочный расчет имеет целью определение ориентировочных 

размеров передачи по заданным нагрузкам и условиям работы на стадии струк-
турного синтеза. 

Расчеты зубчатых цилиндрических эвольвентных колес для передач 
внешнего зацепления стандартизованы [6, 7]. 

Обозначения основных геометрических параметров эвольвентной зубча-
той передачи представлены на рис. 4.1 [5]. 

 
Рис. 4.1. Геометрические размеры зубчатой цилиндрической  

эвольвентной передачи со смещением. 
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Эвольвентные зубчатые колеса нарезают инструментом, геометрия кото-
рого соответствует стандартному исходному контуру [8, 9] (табл.4.6). 

При нарезании эвольвентных зубчатых колес методом обкатывания сме-
щение инструмента позволяет влиять на параметры зубчатой передачи: устра-
нять подрезание зубьев, изменять монтажное межосевое расстояние, прочность 
зубьев, износостойкость рабочих поверхностей, интерференцию зубьев, коэф-
фициент перекрытия, заострение зубьев. 

Таким образом, выбором коэффициента смещения можно активно и в 
широких пределах влиять на геометрические, кинематические и прочностные 
параметры зубчатой передачи. Оптимально учесть влияние ряда факторов на 
свойства зубчатой пары можно при выборе коэффициентов смещения по бло-
кирующим контурам [6, 10]. 

В зависимости от исходных данных в работе предусматривается проведе-
ние расчёта геометрических параметров зубчатой передачи из условий обеспе-
чения: 

а) заданного межосевого расстояния; 
б) устранения подрезания зубьев. 
Геометрические размеры зубчатых колес выражаются через расчетный 

модуль [5]. 
 

4.2. Выбор модуля зацепления 
 
Для обеспечения взаимозаменяемости зубчатых колес в качестве стан-

дартной величины выбран нормальный модуль зубьев m = p/π,  
где: а) для цилиндрических прямозубых колес  

p – шаг зубьев на делительной окружности; 
б) для цилиндрических косозубых колес  

p – нормальный шаг зубьев на делительном цилиндре. 
Стандарты предусматривают два ряда значений модулей зубьев, которые 

с ограничением приведены в табл. 4.1, первый ряд является предпочтительным 
[9, 11].  

Таблица 4.1 
Стандартные значения модуля, мм 

Ряд 1 0,3 0,4 0,5 0,6 0,8 1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 
Ряд 2 0,35 0,45 0,55 0,7 0,9 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 

 
Зубчатые передачи с модулями m < 1 мм называют мелкомодульными, а 

при m ≤ 1 – крупномодульными. 
При назначении модуля зубьев необходимо руководствоваться следую-

щими показателями: а) влиянием модуля на точность передачи; б) влиянием 
модуля на прочность и износ передачи; в) конструктивными особенностями ме-
ханизма. 

Повышению точности передачи способствует уменьшение модуля и уве-
личение числа зубьев. Накопленная погрешность шага, радиальное биение и не-
которые другие погрешности могут быть существенно снижены, если модуль 



 17 

зубчатых колес будет уменьшен, но при сохранении делительных диаметров 
колес, т.е. при соответствующем увеличении числа зубьев.  

Однако с уменьшением модуля зубьев снижается их прочность. Поэтому 
минимально допустимые значения модуля следует определять из условий проч-
ности зубьев и назначать по табл. 4.1, округляя в большую сторону. 

Конструктивные особенности механизма ставят дополнительные условия 
при выборе модуля зубьев: следует учитывать соответствие получающихся 
размеров передаточного механизма допустимым габаритам проектируемого уз-
ла, допустимым значениям приведенного момента инерции подвижных элемен-

тов конструкции, размерам  и размещению шкал в шкальных механизмах, ус-
ловиям компоновки узла и т.п. В этом случае значения модуля зубьев, назна-
чаемые по табл. 4.1, могут варьироваться с большим коэффициентом запаса. 

В данной работе предлагается проектировочный расчет зубьев из условий 
контактной и изгибной выносливости. 

 
4.3. Выбор материала для зубчатых колес  

 
При выборе материала зубчатых колес необходимо учитывать их назна-

чение, условия  работы, технологию изготовления, применяемое оборудование.  
В качестве материалов для изготовления зубчатых колес применяют стали 

различных марок, цветные металлы и пластические массы [1, 3]:  
1) при окружных скоростях V ≤ 3 м/с, используют углеродистые стали 15, 

20, 35, 40, 45, 50  с нормализацией и термоулучшением, а также стали 40, 45 с 
термообработкой (закалка с высоким отпуском);  

2) при реверсивном режиме работы с окружной скоростью V ≥ 3 м/с и  
значительным удельным давлением – легированные стали 15Х, 20Х, 20ХГ, 
12ХН3А, 40Х, 40ХН, 30ХГСН, 37ХН3А;  

 3) валы-шестерни (трибы) – конструкционные стали 45, 50 и высококаче-
ственные стали У7АВ, У8А, У10А. 

 Для повышения коррозионной стойкости зубчатых колес используют ле-
гированные стали 1Х13, 4Х13, 1Х18Н9Т, 9Х18.  

Зубчатые колеса, работающие при повышенных окружных скоростях  и 
высоких требованиях к износоустойчивости рабочих поверхностей зубьев, из-
готавливают из легированных сталей 40Х, 38ХМЮА, 35ХЮА, ШХ15 с предва-
рительной термообработкой и последующим азотированием рабочих поверхно-
стей. 

Для изготовления малоинерционных зубчатых колес применяют алюми-
ниевые сплавы В95Т1, Д16Т и АМг6 с твердым анодированием. 

В передачах с небольшими удельными давлениями и небольшими скоро-
стями зубчатые колеса изготавливаются из латуни ЛС59-1Т, Л62Т. 

В передачах с большими удельными давлениями и небольшими скоро-
стями зубчатые колеса изготавливают из бронзы БрА9Ж-4, БрА9Мц2, в скоро-
стных – из бронзы БрОФ6, 5–1,5; БрОФ10-1 и БрА10. 

В приборостроении для изготовления зубчатых колес также широко  при-
меняются неметаллические материалы [2, 3]. 
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Характеристики механических свойств металлов, наиболее часто приме-
няемых  для изготовления зубчатых колес, представлены в табл. 4.2.  

 
Таблица 4.2 

Механические характеристики некоторых металлов, используемых для изготов-
ления зубчатых колес  

Механические 
характеристики 

Твер- 
дость № Материал 

Термо- 
обработка 

σВ, МПа σТ, МПа HB 
1 Сталь 20 Нормализация 420 250 145 
2 Сталь 30 Нормализация 500 300 160 
3 Нормализация 530 320 165 

4 
Сталь 35 Объемная 

закалка 
680 440 370 

5 Сталь 40 Нормализация 600 340 180 
6 Нормализация 610 360 180 
7 

Сталь 45 
Улучшение 690 490 220 

8 Сталь 50 Нормализация 640 380 220 

9 Сталь 15Х 
Объемная 
закалка 

685 490 179 

10 Сталь 20Х Нормализация 800 650 235 
11 Сталь 35Х Нормализация 910 730 250 
12 Улучшение 850 550 265 

13 
Сталь 40Х Объемная 

закалка 
1100 900 270 

13 Сталь У10А 
Объемная за-

калка 
1250 900 330 

14 Латунь ЛС59–1Т Отжиг 350 140 80 

15 
Бронза 
БрАЖ9–4 

Отжиг 350 194 110 

16 
Бронза 

БрОФ10–1 
Гомогенизация 250 160 90 

17 
Бронза 

БрАМц9–2 
Отжиг 450 195 90 

18 В95Т1 
Закалка и ис-
кусственное 
старение 

500 
410 

 
130 

 
 
 
 
 

4.4. Расчет зубчатых колес 
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Расчет на прочность эвольвентных цилиндрических металлических зубча-
тых колес регламентируется [7]. В нем учитывается множество различных фак-
торов со сложным взаимодействием, поэтому выполнение расчета в полном 
объеме чрезмерно трудоемко. При проектировании возникает задача прибли-
женных расчетов, которые позволяют с незначительной затратой времени опре-
делить предварительные размеры зубчатой передачи или оценить её нагрузоч-
ную способность на стадии выбора схемы передаточного механизма. Проекти-
ровочный расчет не может заменить проведение проверочного расчета. Рассчи-
тывается нормальный модуль m. 

 
4.4.1. Расчет на контактную выносливость 

 
Исходные данные:  
T2H = T2 – момент нагрузки, u – передаточное число, ψbd или ψbа – коэффи-

циенты относительной ширины венца зубчатого колеса, β – угол наклона, спо-
соб термической или химико-термической обработки и твердость рабочих по-
верхностей зубьев. 

Расчетные зависимости: 
Ориентировочное значение диаметра начальной окружности шестерни 1wd  

определяют по формуле 

2
31 2 2

1H H
w d

bd HP

T K u
d K

u
β

ψ σ
⋅ += ⋅
⋅  ,    (4.1) 

где Kd – вспомогательный коэффициент. 
Для прямозубых передач Kd = 770, для косозубых передач Kd = 675. 
Ориентировочное значение межосевого расстояния aw определяют по 

формуле  

2
3

2 2( 1) H H
w a

HPba

T K
a K u

u
β

ψ σ
⋅

= +
⋅ ⋅

 ,    (4.2) 

где Ka – вспомогательный коэффициент.  
Для прямозубых передач Ka = 495, для косозубых передач Ka = 430.  

Коэффициенты относительной ширины венца зубьев 
1

w
bd

w

b

d
ψ =  и w

ba
w

b

a
ψ =  

связаны между собой зависимостью ( 1)

2
ba

bd

uψψ += .  

Значения коэффициента ψbd выбирают в пределах: 0.15 0.5bdψ≤ ≤ , меньшие 
значения – для приборных малонагруженных передач. 

Значения коэффициента KHβ, учитывающего неравномерность распреде-
ления нагрузки по ширине венца, принимают по графику рис 4.2 в зависимости 
от коэффициента ψbd и от номера схемы расположения зубчатых колес. 
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Рис 4.2 График для ориентировочного определения коэффициента HK β  

 
В качестве допускаемого контактного напряжения σHP для прямозубой 

передачи принимают меньшее из допускаемых контактных напряжений шес-
терни или колеса  

{ } lim
1 2min , H b

HP HP HP N R v L X
H

Z Z Z Z Z
S

σσ σ σ= = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ , 

при этом следует принимать  ZR·ZV·ZL·ZX  = 0,9, тогда 
lim0,9 H b

HP N
H

Z
S

σσ = ⋅ ⋅  ,     (4.3) 

где предел контактной выносливости σHlim принимается для отожженной, нор-
мализованной или улучшенной стали при средней твердости поверхностей 
зубьев HHB менее 350 HB:  

lim 2 70HBH Hσ = ⋅ + , МПа.     (4.4) 
Соотношения твердостей в других единицах приведены на рис. 6.1. 
 При объемной или поверхностной закалке при твердости 38 – 50 HRCЭ: 
 

lim 17 200
ЭHRCH Hσ = ⋅ + , МПа.     (4.5) 
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Коэффициент запаса прочности SH принимается: для зубчатых колес с од-
нородной структурой материала минимально min 1,1HS = ; для зубчатых колес с 
поверхностным упрочнением зубьев минимально min 1,2HS = .  

Коэффициент долговечности ZN при проектировочном расчете принима-
ется: 1,0NZ = .  

В качестве допускаемого контактного напряжения σHP для косозубой пе-
редачи принимают условное допускаемое контактное напряжение, определяе-
мое по формуле 

1 20,45( )HP HP HPσ σ σ= +     (4.6) 
 

При этом должно выполняться условие  

min1,23HP HP bσ σ<  ,     (4.7) 
где σHPmin b – меньшее из значений σHP1 и σHP2. 

В противном случае принимают  

min1,23HP HP bσ σ= .      (4.8) 
Ориентировочное значение модуля m определяется по формуле  

1

1

wd
m

z
= ,       (4.9) 

где z1  – выбранное число зубьев шестерни.  
 

4.4.2. Расчет на выносливость зубьев при изгибе 
 

Исходные данные: 
T2F = T2 – момент нагрузки (из циклограммы нагружения), u – передаточ-

ное число, ψbd – коэффициент относительной ширины венца зубчатого колеса 
или aw  – межосевое расстояние, z1  – число зубьев шестерни, β – угол наклона, 

βε  – коэффициент осевого перекрытия, способ термической или химико-

термической обработки и твердость рабочих поверхностей зубьев. 
Расчет производится для шестерни.  
Ориентировочное значение модуля m при заданном параметре ψbd  вычис-

ляют по формуле  

2
3 12

1 1

F F
m FS

FPbd

T K
m K Y

u z
β

ψ σ
⋅

= ⋅
⋅

 ,     (4. 10) 

где Km – вспомогательный коэффициент.  
Для прямозубых передач Km =14; для косозубых передач Km=12,5. 
Ориентировочное значение модуля m, при заданном межосевом расстоя-

нии aw  вычисляют по формуле  

2 1

1

( 1)F FS
ma

w w FP

T u Y
m K

u a b σ
+=

⋅ ⋅
 ,    (4.11) 

 
где Kma

 
– вспомогательный коэффициент, значение которого принимают для 

прямозубых передач Kma= 1400, а для косозубых передач Kma= 1100. 



 22 

Коэффициент KFβ, учитывающий неравномерность распределения нагруз-
ки по ширине венца, принимают по графику рис.4.3 в зависимости от параметра 
ψbd и от номера схемы расположения зубчатых колес. 

     

 
 

Рис.4.3 График для ориентировочного определения коэффициента KFβ  
 

Допускаемое изгибное напряжение σFP определяют по формуле  
0

lim0,4FP NF b Yσ σ= ⋅ ⋅ ,      (4.12) 

где σ0
Flim b  – базовый предел выносливости зубьев, определяемый в зависимости 

от способа термической или химико-термической обработки: 
− для отожженной, нормализованной или улучшенной стали при твердости 
зубьев 180 – 350 HB принимается 0

lim 1,75 HBF b Hσ = ⋅ , МПа; 

− для случая объемной или поверхностной закалки при твердости зубьев 
45 – 55 HRCэ принимается σ0

Flim b = 460…500, МПа. 
Для реверсивных зубчатых передач σFP  следует уменьшить на 25%.  
Коэффициент формы зуба σFP выбирают по графику рис. 4.4. 
Для выбора графика на рис. 4.4 определяют значение коэффициента сме-

щения x по формуле:  
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17 z
x

z
−=       (4.13)  

Если при расчете значение коэффициента x2 получается отрицательным, 
то в равносмещенной передаче принимают x1 = –x2, в неравносмещенной x2 = 0. 

 

 
 

Рис. 4.4 График для ориентировочного определения коэффициента YFS1 
 
Пример: 
Исходные данные: 
Спроектировать прямозубую цилиндрическую передачу, материал – сталь 

35Х нормализованная, твердость НB = 250 (табл. 4.2); нагрузочный момент  
Т2 = 100 Н·мм = 0,1 Н·м; передаточное число u = 2,5, однородная структура ме-
талла min 1,1HS = , 1,0NZ = .Выбираем параметр 0,25bdψ = . 
1. Расчет на контактную выносливость: 
предел контактной выносливости lim 2 250 70 570H МПаσ = ⋅ + = ; 

допускаемое контактное напряжение 570 1,0
0,9 466,4

1,1HP МПаσ ⋅= ⋅ = ; 

коэффициент 1,07HK β =  (график рис.4.2). 

 
Начальный диаметр шестерни 

31 2 2

0,1 1,07 3,5
770 7,953

0,25 466,4 2,5wd
⋅ ⋅= ⋅ =

⋅ ⋅  
мм. 
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Выбираем число зубьев шестерни z1=20. 

Определим модуль передачи 7,953
0,3976

20
m≈ =  мм.  

Округляем величину модуля вверх до ближайшего стандартного значения 
m = 0,4 мм.  
Определим ориентировочное значение межосевого расстояния aw: 

3
2 2

0,1 1,07
495 (2,5 1) 14,2

2,5 0,143 466,4wa
⋅= ⋅ + =

⋅ ⋅
 мм, 

где коэффициент 2,0 0,25
0,143

2,5 1baψ ⋅= =
+

; 

Проверка: 20 50
0,4 14,0

2wa
+= ⋅ =  мм.  

2. Расчет на выносливость зубьев при изгибе: 
Коэффициент 1,15FK β =  (график рис.4.3). 

Базовый предел выносливости зубьев при изгибе 0
lim 1,75 250 437,5F bσ = ⋅ = МПа. 

Допускаемое изгибное напряжение 0,4 437,5 1,0 175,0FPσ = ⋅ ⋅ =  МПа. 
Коэффициент смещения выбираем x = 0. 
Коэффициент формы зуба 4,07FSY =  (график рис.4.4).  
Ориентировочное значение модуля m, при заданном параметре bdψ : 

3
2

0,1 1,15 4,07
14,0 0,3085

2,5 20 0,25 175,0
m

⋅ ⋅= ⋅ =
⋅ ⋅ ⋅

 мм. 

Ориентировочное значение модуля при заданном межосевом расстоянии aw: 
0,1 (2,5 1,0) 4,07

1400,0 0,1628
2,5 14,0 2,0 175,0

m
⋅ + ⋅= ⋅ =
⋅ ⋅ ⋅

 мм, 

где принята ширина зубчатого венца 2,0wb =  мм; 
 
Сравнивая расчеты 1 и 2, принимаем модуль передачи m = 0,4 мм (табл. 4.1). 
 

Примечание: 
При твердости материала зубчатых колес HB ≤ 350 габариты эвольвент-

ной зубчатой передачи определяется контактной прочностью зубьев, а при 
большей твердости – прочностью на изгиб.  

 
 
 

4.5. Геометрический расчет зубчатых передач 
 
Формулы и примеры расчета геометрических параметров цилиндрических 

колес  приведены в табл. 4.5 [6]. 
Исходными данными для расчета являются следующие параметры: числа 

зубьев колес z1, z2; нормальный расчетный модуль m (табл.4.1); угол наклона 
зубьев β; параметры нормального исходного контура для передач с 0,1 ≤ m < 1 
(табл. 4.6); коэффициенты смещения x1 и x2. 
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Коэффициенты смещения определяются по критериям качества передач с 
использованием блокирующих контуров [6]. 

В зависимости от исходных данных в работе предусматривается проведе-
ние расчёта геометрических параметров зубчатой передачи из условий обеспе-
чения: а) заданного межосевого расстояния, б) устранения подрезания зубьев. 

При заданном изменении межосевого расстояния ∆a (табл. 3.3) межосевое 
расстояние aw не совпадает с делительным межосевым расстоянием a и опреде-
ляется по формуле 

aaa w ∆+=      (4.14) 

В этом случае aw обеспечивается введением суммарного коэффициента 
смещений хΣ:  

1 2

2
tw t

Σ
( z z ) ( invα invα )

x
tg α

+ ⋅ −
=

⋅ , где   (4.15) 

arccos costw t
w

a
a

α α 
 
 

= , где   (4.16) 

a и aw – межосевые расстояния из табл. 4.5, inv αt, inv αtw – эвольвентные функ-
ции из табл. 4.8. 

Суммарный коэффициент смещений рекомендуется распределять между 
колесами передачи поровну 

1 2 0,5x x xΣ= = ⋅ ,      (4.17) 
что обеспечивает оптимальный износ активных поверхностей зубьев. 

Не рекомендуется во избежание получения коэффициента перекрытия 
1aξ <  проектировать прямозубую передачу, у которой хΣ > 1. 
Если из (4.15) получается хΣ > 1, то для обеспечения заданного aw исполь-

зуется косозубая передача с углом наклона зубьев β: 

( )1 2arccos
2 w

m
z z

a
β  

 
 

= ⋅ +
⋅

    (4.18) 

При этом: 
если z ≥ zmin,  принимают х1 = х2 =  0,  
если z < zmin, расчет коэффициентов х1 и х2 ведут по (табл. 4.5).  

Если заданное число зубьев колеса z меньше zmin (табл. 4.5), то при наре-
зании зубьев методом обкатывания без смещения инструмента появляется под-
резание зубьев, которое уменьшает их прочность. Для устранения подрезания 
рассчитывается коэффициент минимального смещения xmin (табл. 4.5). Полу-
ченное положительное значение xmin для шестерни с числом зубьев z1 округля-
ется в большую сторону до одной значащей цифры после запятой и принимает-
ся за x1, пересчитывается zmin (табл. 4.5).  

Коэффициент смещения х2 для колеса с числом зубьев z2 можно принять: 
а) х2 = 0, 
б) х2 = – х1 (равносмещенная передача), при этом коэффициент смещения 

x2 min, вычисленный по табл. 4.5, должен удовлетворять условию 1 2minx x< , где 

х1 – принятый с учетом округления коэффициент смещения шестерни (табл.4.5). 
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Для прямозубой передачи в табл. 4.5 β = 0 и αt = α. 
В табл. 4.5. приведены два примера расчета передач:  
а) для прямозубой равносмещенной передачи с коэффициентами смеще-

ния, найденными из условия отсутствия подрезания шестерни; 
б) для косозубой передачи с заданным межосевым расстоянием 

aw = 18,8 мм и х1 = х2 = 0. 
 
 

Таблица 4.5 
Расчет геометрических параметров зубчатых колес 

Результаты расчета 

1 пара 2 пара 
 

Параметр 
зацепления 

О
бо
зн
ач
ен
ие

 

 
Формула или числовое зна-

чение параметра 
1 2 1 2 

1 2 3 4 5 6 7 

число зубьев z  13 52 30 90 

модуль расчет-
ный 

m  0,5 0,3 

угол наклона 
зубьев 

β  0 16,775º 

угол профи-
ля α  o20  20º 20º 

коэффициент 
высоты го-
ловки 

*
ah  1,0 1,0 1,0 

коэффициент 
радиального 
зазора 

*c  

0,25              1,0≤m 
0,35       0,5≤m<0,4 
0,40       0,1≤m<0,5 

0,35 0,4 

ис
хо
дн
ы
й 
ко
нт
ур

 

коэффициент 
граничной 
высоты 

*
lh  2,0 2,0 2,0 

передаточное от-
ношение 12i  z1 / z2 4 3 

 
 
 
 
 

Продолжение табл. 4.5 
Параметр н а ч Формула или числовое Результаты расчета 
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1 пара 2 пара 
зацепления значение параметра 

1 2 1 2 

1 2 3 4 5 6 7 
диаметр дели-

тельной окружно-
сти 

d mz/cos β 6,5 26 9,4 28,2 

угол профиля 
торцовый tα  









β
α

cos

tg
arctg

 
20º 20,814º 

коэффициент 
смещения 

x  0.3 -0.3 0.0 

угол 
зацепления twα  









+
+

+
21

21 )(2

zz

xx
invarcinv tα

 
20º 20,814º 

межосевое рас-
стояние делитель-

ное 
a βcos2

)( 21 zzm +

 
16,25 18,8 

межосевое рас-
стояние wa  

tw

ta
α
α

cos

cos

 
16,25 18,8 

высота ножки 
зуба fh

 )( ** xchm a −+  0,525 0,825 0,42 0,42 

коэффициент вос-
принимаемого 
смещения 

y  m

aaw −

 
0,0 0,0 

коэффициент 
уравнительного 
смещения 

y∆  yxx −+ 21  0,0 0,0 

высота головки 
зуба ah  )( * yxhm a ∆−+

 0,65 0,35 0,3 0,3 

диаметр окружно-
сти впадин fd

 fhd 2−
 5,45 24,35 8,56 27,36 

диаметр окружно-
сти вершин ad  ahd 2+  7,8 26,7 10,0 28,8 

минимальное чис-
ло зубьев, сво-
бодное от подре-

зания 

minz  
( )* *

2

2 cos

sin
l a

t

h h x β
α

⋅ − − ⋅
 12 22,23 15,17 

 
Продолжение табл. 4.5 

Результаты расчета  
Параметр 
зацепления О
бо

-
зн
ач
е-

ни
е 

 
Формула или числовое зна-

чение параметра 1 пара 2 пара 
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1 2 1 2 

1 2 3 4 5 6 7 

коэффициент 
минимального 
смещения 

minx
2

* * sin

2 cos
t

l a

z
h h

α
β

⋅− −
⋅

 0,24 -2,04 -0,98 -4,96 

диаметр  из-
мерительных 
роликов 

D  0,866 0,572 

угол разверну-
тости эволь-
венты в точке 
касания изме-
рительных ро-

ликов 

Dα  






 +−+ απα
α

tg
z

x

ztinv
mz

D
arcinv

2

2cos 2
9

º 
4

8
’ 

2
0

º 
2

7
,5

’ 

2
5

º 
3

3
,5

’ 

2
2

º 
3

9
’ 

Z
 н
еч

 

D
z

mz

D

t +
2

cos
cos

cos π
α

α

 Размер по ро-
ликам 

M 

Z
че
т 

D
mz

D

t +
⋅

α
α

cos

cos

 

7
,8

5
3

 

2
6

,9
43

 

9
,8

9
7

 

2
7

,9
19

 

 
Примечания: 
1. D – диаметр измерительных роликов (табл 4.7). 
2. Линейные размеры и диаметры даны в мм. 

Таблица 4.6  
Параметры нормального исходного контура цилиндрических колёс 

Номинальное значение при m, мм 
Наименование и обозначение пара-

метра 0,1 ≤ m < 1 
ГОСТ 9587–81 

m ≥ 1 
ГОСТ 13755–81 

Угол главного профиля α 20º 20º 

Коэффициент высоты головки 
*
ah  1 1 

Коэффициент граничной высоты *
fh  2 (допускается 2,1) 2 

Коэффициент радиального зазора c* 
0,35 при 0,5≤m<1 
0,4 при 0,1≤m<0,5 

0,25 

Среди способов контроля положения исходного контура при изготовле-
нии эвольвентных зубчатых колес (особенно мелкомодульных) большое рас-
пространение имеет контроль размера по роликам (М). Для контроля размера М 
во впадины между зубьями вкладываются ролики диаметром D (рис. 4.5) и с 
помощью микрометра или штангенинструмента измеряют размер M. 
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Рис. 4.5 Схема измерения размера по роликам 

 
 

Таблица 4.7 
Рекомендуемые диаметры измерительных роликов, мм 

Модуль m 0,3 0,4 0,5 0,6 0,8 1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 
Диаметр 
ролика D 

0,511 0,716 0,866 1,023 1,432 1,732 2,173 2,588 3,464 4,315 

Модуль m 0,35 0,45 0,55 0,7 0,9 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 
Диаметр 
ролика D 

0,64 0,776 1,01 1,193 1,553 2,021 2,387 3,106 4,091 4,773 

 
 
 
 

Таблица 4.8 
Значения эвольвентной функции invα = tgα – α 

Градусы 
Минуты 

17° 18° 19° 20º 21° 22° 23° 
0 0,009025 0,010760 0,012715 0,014904 0,017345 0,020054 0,023049 
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2 0,009079 0,010822 0,012784 0,014982 0,017431 0,020149 0,023154 
4 0,009134 0,010884 0,012854 0,015059 0,017517 0,020244 0,023259 
6 0,009189 0,010946 0,012923 0,015137 0,017603 0,020340 0,023365 
8 0,009244 0,011008 0,012993 0,015215 0,017690 0,020436 0,023471 
10 0,009299 0,011071 0,013063 0,015293 0,017777 0,020533 0,023577 
12 0,009355 0,011133 0,013134 0,015372 0,017865 0,020629 0,023684 
14 0,009411 0,011196 0,013204 0,015451 0,017952 0,020726 0,023791 
16 0,009467 0,011260 0,013275 0,015530 0,018040 0,020824 0,023899 
18 0,009523 0,011323 0,013346 0,015609 0,018129 0,020921 0,024006 
20 0,009580 0,011387 0,013418 0,015689 0,018217 0,021019 0,024114 
22 0,009637 0,011451 0,013490 0,015769 0,018306 0,021118 0,024223 
24 0,009694 0,011515 0,013562 0,015849 0,018395 0,021217 0,024332 
26 0,009751 0,011580 0,013634 0,015930 0,018485 0,021316 0,024441 
28 0,009808 0,011644 0,013707 0,016011 0,018575 0,021415 0,024550 
30 0,009866 0,011709 0,013779 0,016092 0,018665 0,021514 0,024660 
32 0,009924 0,011775 0,013852 0,016174 0,018755 0,021614 0,024770 
34 0,009982 0,011840 0,013926 0,016255 0,018846 0,021715 0,024881 
36 0,010041 0,011906 0,013999 0,016337 0,018937 0,021815 0,024992 
38 0,010099 0,011972 0,014073 0,016420 0,019028 0,021916 0,025103 
40 0,010158 0,012038 0,014148 0,016502 0,019120 0,022018 0,025214 
42 0,010217 0,012105 0,014222 0,016585 0,019212 0,022119 0,025326 
44 0,010277 0,012172 0,014297 0,016669 0,019304 0,022221 0,025439 
46 0,010336 0,012239 0,014372 0,016752 0,019397 0,022324 0,025551 
48 0,010396 0,012306 0,014447 0,016836 0,019490 0,022426 0,025664 
50 0,010456 0,012373 0,014523 0,016920 0,019583 0,022529 0,025778 
52 0,010517 0,012441 0,014598 0,017004 0,019676 0,022632 0,025891 
54 0,010577 0,012509 0,014674 0,017089 0,019770 0,022736 0,026005 
56 0,010638 0,012578 0,014751 0,017174 0,019864 0,022840 0,026120 
58 0,010699 0,012646 0,014827 0,017259 0,019959 0,022944 0,026235 
60 0,010760 0,012715 0,014904 0,017345 0,020054 0,023049 0,026350 

 
 
 
 

Продолжение табл. 4.8 
Градусы 

Минуты 
24° 25° 26° 27° 28° 29° 30° 

0 0,026350 0,029975 0,033947 0,038287 0,043017 0,048164 0,053751 
2 0,026465 0,030102 0,034086 0,038438 0,043182 0,048343 0,053946 
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4 0,026581 0,030229 0,034225 0,038589 0,043347 0,048522 0,054140 
6 0,026697 0,030357 0,034364 0,038742 0,043513 0,048702 0,054336 
8 0,026814 0,030484 0,034504 0,038894 0,043679 0,048883 0,054531 
10 0,026931 0,030613 0,034644 0,039047 0,043845 0,049063 0,054728 
12 0,027048 0,030741 0,034785 0,039201 0,044012 0,049245 0,054924 
14 0,027166 0,030870 0,034926 0,039355 0,044180 0,049427 0,055122 
16 0,027284 0,031000 0,035067 0,039509 0,044348 0,049609 0,055320 
18 0,027402 0,031130 0,035209 0,039664 0,044516 0,049792 0,055518 
20 0,027521 0,031260 0,035352 0,039819 0,044685 0,049976 0,055717 
22 0,027640 0,031390 0,035494 0,039974 0,044855 0,050160 0,055916 
24 0,027760 0,031521 0,035637 0,040131 0,045024 0,050344 0,056116 
26 0,027880 0,031653 0,035781 0,040287 0,045195 0,050529 0,056317 
28 0,028000 0,031784 0,035925 0,040444 0,045366 0,050715 0,056518 
30 0,028121 0,031917 0,036069 0,040602 0,045537 0,050901 0,056720 
32 0,028242 0,032049 0,036214 0,040759 0,045709 0,051087 0,056922 
34 0,028363 0,032182 0,036359 0,040918 0,045881 0,051274 0,057124 
36 0,028485 0,032315 0,036505 0,041076 0,046054 0,051462 0,057328 
38 0,028607 0,032449 0,036651 0,041236 0,046227 0,051650 0,057531 
40 0,028729 0,032583 0,036798 0,041395 0,046400 0,051838 0,057736 
42 0,028852 0,032718 0,036945 0,041556 0,046575 0,052027 0,057940 
44 0,028976 0,032853 0,037092 0,041716 0,046749 0,052217 0,058146 
46 0,029099 0,032988 0,037240 0,041877 0,046924 0,052407 0,058352 
48 0,029223 0,033124 0,037388 0,042039 0,047100 0,052597 0,058558 
50 0,029348 0,033260 0,037537 0,042201 0,047276 0,052788 0,058765 
52 0,029472 0,033397 0,037686 0,042363 0,047452 0,052980 0,058973 
54 0,029598 0,033534 0,037835 0,042526 0,047630 0,053172 0,059181 
56 0,029723 0,033671 0,037985 0,042689 0,047807 0,053365 0,059390 
58 0,029849 0,033809 0,038136 0,042853 0,047985 0,053558 0,059599 
60 0,029975 0,033947 0,038287 0,043017 0,048164 0,053751 0,059809 

 
 
 
 
 

Таблица 4.8 (продолжение) 
Градусы 

Минуты 
31° 32° 33° 34° 35° 36° 37° 

0 0,059809 0,066364 0,073449 0,081097 0,089342 0,098224 0,107782 
2 0,060019 0,066591 0,073695 0,081362 0,089628 0,098531 0,108113 
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4 0,060230 0,066819 0,073941 0,081627 0,089914 0,098840 0,108445 
6 0,060441 0,067048 0,074188 0,081894 0,090201 0,099149 0,108777 
8 0,060653 0,067277 0,074435 0,082161 0,090489 0,099458 0,109110 
10 0,060866 0,067507 0,074684 0,082428 0,090777 0,099769 0,109444 
12 0,061079 0,067738 0,074932 0,082697 0,091067 0,100080 0,109779 
14 0,061292 0,067969 0,075182 0,082966 0,091356 0,100392 0,110114 
16 0,061507 0,068200 0,075432 0,083235 0,091647 0,100705 0,110451 
18 0,061721 0,068432 0,075683 0,083506 0,091938 0,101019 0,110788 
20 0,061937 0,068665 0,075934 0,083777 0,092230 0,101333 0,111126 
22 0,062153 0,068899 0,076186 0,084049 0,092523 0,101648 0,111465 
24 0,062369 0,069133 0,076439 0,084321 0,092816 0,101964 0,111805 
26 0,062586 0,069367 0,076692 0,084594 0,093111 0,102280 0,112145 
28 0,062804 0,069602 0,076946 0,084868 0,093406 0,102598 0,112486 
30 0,063022 0,069838 0,077200 0,085142 0,093701 0,102916 0,112829 
32 0,063241 0,070075 0,077455 0,085418 0,093998 0,103235 0,113171 
34 0,063460 0,070312 0,077711 0,085693 0,094295 0,103555 0,113515 
36 0,063680 0,070549 0,077968 0,085970 0,094592 0,103875 0,113860 
38 0,063901 0,070788 0,078225 0,086247 0,094891 0,104196 0,114205 
40 0,064122 0,071026 0,078483 0,086525 0,095190 0,104518 0,114552 
42 0,064343 0,071266 0,078741 0,086804 0,095490 0,104841 0,114899 
44 0,064565 0,071506 0,079000 0,087083 0,095791 0,105165 0,115247 
46 0,064788 0,071747 0,079260 0,087363 0,096093 0,105489 0,115595 
48 0,065012 0,071988 0,079520 0,087644 0,096395 0,105814 0,115945 
50 0,065236 0,072230 0,079781 0,087925 0,096698 0,106140 0,116296 
52 0,065460 0,072473 0,080043 0,088207 0,097002 0,106467 0,116647 
54 0,065685 0,072716 0,080305 0,088490 0,097306 0,106795 0,116999 
56 0,065911 0,072959 0,080569 0,088773 0,097611 0,107123 0,117352 
58 0,066137 0,073204 0,080832 0,089057 0,097917 0,107452 0,117706 
60 0,066364 0,073449 0,081097 0,089342 0,098224 0,107782 0,118061 

 
 
 
 
 
 
 

4.6. Расчеты валов и осей 
 
В передаточных механизмах (ПМ) валы вращаются, служат для закрепле-

ния на них сопрягаемых деталей (зубчатых колес, полумуфт, червяков и т.д.) и 
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передачи  крутящих моментов вдоль оси вращения. Наиболее широко приме-
няются валы с прямой геометрической осью (рис. 5.1). 

Оси  предназначены для поддержания вращающихся деталей механизмов 
и  не передают крутящих моментов. Они могут быть неподвижными и вра-
щающимися (рис. 5.2). 

По форме валы и оси изготавливаются ступенчатыми (разных диаметров) 
или гладкими (постоянного диаметра). 

Основными критериями надежной работы валов и осей являются жест-
кость, статическая прочность и выносливость.  

Увеличение жесткости уменьшает упругие деформации и устраняет воз-
можность возникновения резонанса. 

Прочность и выносливость обеспечивают надежную работу  в течение за-
данного срока эксплуатации. 

Материалами для изготовления валов и осей являются углеродистые и ле-
гированные стали, имеющие высокую прочность, обладающие способностью к 
поверхностному и объемному упрочнению (табл. 4.9, табл. 4.10).  

В малонагруженных ПМ валы изготавливают из углеродистых сталей 20, 
30, 45, 50 и др. без термообработки. Средне- и тяжелонагруженные валы ПМ – 
из легированных сталей 40ХН, 12ХН3А и др., подвергающиеся улучшению, за-
калке с высоким отпуском или цементации. 

При проектировочном расчете валов и осей составляется расчетная схема, 
отражающая все самое существенное с точки зрения вопросов прочности и же-
сткости. 

 
Таблица 4.9 

Упругие константы материалов, используемых для изготовления валов и осей 

Стали 
Модуль упругости 

Е, МПа 
Модуль упругости 

G, МПа 
Коэффициент 
Пуассона  ν 

Углеродистые (1,95…2,05)105 (0,80…0,81)105 0,24…0,28 

Легированные (2,06…2,10)105 (0,80…8,1)105 0,25…0,30 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

Таблица 4.10 
Механические характеристики конструкционных сталей, используемых для из-

готовления валов и осей 
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№ 
σВ σТ τТ σ

И
–1 σ

р
–1 τ

k
–1 

 

Марка 
стали 

МПа, не менее МПа 

1 2 3 4 5 6 7 8 
1 20 420 250 160 170… 220 120... 160 100… 130 
2 25 500 280 - 190… 250 - - 
3 30 550 300 170 200… 270 170… 210 110… 140 
4 35 600 320 190 220… 300 170… 220 130… 180 
5 40 630 340 - 230… 320 180… 240 140… 190 
6 45 650 360 220 250… 340 190… 250 150… 200 
7 50 700 380 - 270… 350 200… 260 160… 210 
8 60 800 410 - 310… 380 220… 280 180… 220 
9 20Г 450 280 - - - - 
10 30Г 550 320 - 220… 320 - - 
11 50Г 660 400 - 290… 360 - - 
12 20Х 800 650 - 380 - 170… 230 
13 40Х 980 800 - 350… 380 250 225 
14 45X 1030 850 - 400… 500 - - 
15 30XM 950 750 - 310… 410 370 230 
16 40XM 1008 800 390 400 290 240 
17 50XM 1100 900 - 550 -  
18 40ХФА 900 750 - 380… 490 - - 
19 38ХМЮА 1000 850 - 420… 550 - - 
20 12ХНЗА 950 700 400 390… 470 270… 320 220… 260 
21 20ХНЗА 950 750 - 430… 450 300… 320 245… 255 
22 30ХНЗА 1000 800 - 520… 700 - 320… 400 
23 30ХГСА 1100 850 - 510… 540 500… 535 220… 245 

 
Примечания:  
1. При отсутствии в табл. 4.10 значений σИ-1, σ р-1, τ 

k
-1 их величины можно 

вычислить, исходя из экспериментальных зависимостей для сталей между пре-
дельными напряжениями при симметричном цикле нагружения: 

- при изгибе               σИ–1 = 0,40 σВ; 
- при растяжении       σр–1 = 0,28 σВ; 
- при кручении           τk

–1 = 0,22 σВ. 
2. Для цветных металлов соотношение между пределом усталости и вре-

менным сопротивлением при изгибе  σИ–1 = (0,24…0,5) σВ. 
 

4.6.1. Расчеты валов на статическую прочность и жесткость 
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Вал вращается и подвергается в общем случае деформациям кручения, из-
гиба и сжатия (растяжения). Силовая картина воздействия на вал зависит от пе-
редаваемых валом вращающих моментов, внешних сил, размеров зубчатых ко-
лес, а также реакций опор. Силы и моменты, действующие на вал, известны. 
Неизвестны точки приложения этих сил и размеры вала по длине, которые оп-
ределяются только после конструирования вала. Расчет производится для наи-
более нагруженного (выходного) вала. Разработка конструкции невозможна без 
оценки диаметра, поэтому расчеты валов производят в два этапа. 

Этап 1. Вал принимают, как тело постоянного диаметра и определяют 
приближенное значение диаметра вала в  наиболее нагруженном поперечном 
сечении  по условию статической прочности вала на кручение 

 
τмах= Мк  / Wp= Мк / 0,2 d3 ≤ [τк],  при Мк  = Т2  получаем: 

 
dmin  ≥ (Т / 0,2[τк])

1/3 ,    (4.19) 
 

где τмах – касательное напряжение, Wp = πd3/16 – полярный момент сопротивле-
ния круглого сечения вала с диаметром d,  Мк  – крутящий момент и Т – нагру-
зочный момент, приложенные к валу, [τк] = σТ /S1 – допускаемое напряжение при 
кручении, σТ  – предел текучести (табл. 4.2), S1 – коэффициент запаса прочности 
материала при кручении (табл.3.3). 

При проектировочном расчете валов допускаемые напряжения [τк] заве-
домо занижаются, например, для углеродистой стали [τк] = 12…20 МПа. Низкое 
значение [τк] компенсирует характер нагрузки, концентрацию напряжений и не-
учтенные напряжения изгиба. 

В точном приборостроении показателем качества работы передаточного 
механизма является величина допустимого упругого мертвого хода, определяе-
мая, в том числе и крутильной жесткостью вала. 

Величина угла закручивания вала круглого поперечного сечения на еди-
ницу его длины определяется по условию жесткости вала при кручении 

θ = Мк/GJp ≤ [θ], 

где GJp – жесткость вала при кручении, 
2(1 )

E
G

ν
=

+
 – модуль упругости  второго 

рода (модуль сдвига, табл. 4.9), E – модуль упругости первого рода, ν  – коэф-
фициент Пуассона, Jр = πd4/32 – полярный момент инерции поперечного сече-
ния сплошного вала, [θ] – допускаемый угол  закручивания вала на единицу 
длины (табл. 3.3). 

Из условия крутильной жесткости определяется диаметр вала: 
 

dmin  ≥ (32Т/πG[θ])1/4, или dmin  ≥ (Т/0,1G[θ])1/4    (4.20) 
 

При малых моментах сопротивления вращению значение d может полу-
читься небольшим, не обеспечивающим достаточной технологической жестко-
сти. При изготовлении вал под действием силы резания Р изгибается, при этом 
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стрела изгиба иf∆  не должна превышать половину допуска квалитета посадоч-
ных поверхностей. 

Силу резания принято раскладывать на три взаимно перпендикулярные 
составляющие силы, направленные по осям координат станка: Px – осевая сила; 
Py – радиальная сила; Pz – тангенциальная сила (рис.4.6). Осевая сила Px дейст-
вует вдоль заготовки, при продольном точении противодействует механизму 
подач. 

Радиальная сила Py – отжимает резец, ее реакция изгибает заготовку. 
Сила резания Pz направлена по касательной к поверхности резания, опре-

деляет расходуемую мощность на резание. 

 
Рис. 4.6. Направления составляющих силы резания P 

 
Составляющие силы резания при точении рассчитывают по эмпирической 

формуле [25]: 
Pz(x,y)=10Cpt

xSyVnKp , H,     (4.21) 
 
где Cp – коэффициент, учитывающий условия обработки (зависит от обрабаты-
ваемого материала, материала рабочей части резца, вида обработки); x, y, n – 
показатели степени; t – глубина резания, мм; S – подача, мм/об; V – скорость ре-
зания, м/мин; Кр – обобщенный поправочный коэффициент, учитывающий из-
менение условий по отношению к табличным. 

pzppppp KKKKKK γλϕµ=
,      

где KµP – поправочный коэффициент, учитывающий свойства обрабатываемого 
материала; zpppp KKKK ,,, λϕγ – коэффициенты, учитывающие соответствующие 

геометрические параметры резца. 
Пример 
Определить радиальную составляющую силы резания, действующую при 

продольном точении заготовки из стали 25 с пределом прочности σВ = 460 МПа 
резцом с пластиной из твердого сплава. Глубина резания t = 0,5 мм, подача 
S = 0,5 мм/об, скорость резания V = 2 м/мин. 

Определяем значения коэффициента и показателей степеней [25]. 
Cpy

= 243;   x = 0,9; y = 0,6; n = – 0,3; 
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р 0,77;Kφ =
  

K
уγ р ;= 2

   
;1р =

y
Kλ  

рzK = 1 ( 1zpK ≠ только для резцов из быстрорежущей стали); 

0 91;
yμPK ,=  

0 91 0,77 1,0 2,0 1,4;PK ,= ⋅ ⋅ ⋅ =  

Py= 10⋅243⋅0.10,9⋅0,20,6⋅25–0,3⋅1,4 = 150 H 
В данном учебно-методическом пособии для нахождения радиальной со-

ставляющей силы резания для всех вариантов задания предлагается следующая 
упрощенная формула: 

Р = (150+10·S1), Н;    (4.22)  
где S1 – коэффициент запаса прочности материала вала (таб. 3.3); 

При обработке вала, закрепленного консольно в патроне токарного стан-
ка, под действием силы резания Р вал изгибается (рис. 4.7,а). При этом стрела 
изгиба ∆fи должна быть меньше допускаемой [∆fи].  

[ ]
3

3и и

P L
f f

E J

⋅∆ = ≤ ∆
⋅ ⋅

, 

где J = 4 / 64dπ  – осевой момент инерции круглого сечения.  
Диаметр вала может быть найден из выражения 
 

3

4 3

21,3
10и

P L
d

E fπ −  

⋅ ⋅=
⋅ ∆ ⋅

    (4.23) 

      
а)        б)  

 
       

Рис. 4.8. Деформация вала при обработке 
 
При обработке вала в центрах также возникает деформация изгиба 

(рис. 4.7, б), которая должена быть меньше допускаемой 
 

3

48и и

P L
f f

E J
  

⋅∆ = ≤ ∆
⋅ ⋅

 

Диаметр вала может быть найден из выражения 
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3

4 3

1,3
10и

P L
d

E fπ −  

⋅ ⋅=
⋅ ⋅ ∆ ⋅

     (4.24) 

При расчете рекомендуется принять: 
– силу резания P определяют по формуле (4.22),  
– длину вала определяют по формуле  

L = 10·dmin,       (4.25) 
где dmin – наименьшее значение диаметра вала, полученное по формулам (4.19) 
и округленное до большего целого значения; 

– допускаемую деформацию изгиба вала по формуле [∆fи] = [∆f]·L, где 
[∆f] – допускаемая стрела изгиба на единицу длины вала, мкм/мм (таб. 3.3). 

Примечание  
При проектировании эвольвентных зубчатых передач допускаемую стре-

лу изгиба вала в месте установки зубчатого колеса рекомендуется назначать 
пропорционально модулю передачи [ ] 0,03иf m∆ = ⋅ , где m – модуль передачи; 
0,03 – коэффициент пропорциональности. 

Из полученных по выражениям (4.19) – (4.24) значений d выбирают 
большее, одновременно удовлетворяющее условиям прочности и жесткости. 
вала при кручении и изгибе, и округляют до ближайшего большего целого чис-
ла. 

Этап 2. С учетом выбранного значения диаметра, валу придается конст-
руктивная форма, соответствующая кинематической схеме ПМ, учитывающая 
технологические требования, а также возможность сборки ПМ. 
 

4.6.2. Расчеты осей на статическую прочность и жесткость 
 
По способу закрепления оси могут быть представлены расчетной схемой, 

как балки на шарнирных опорах или в виде консоли – балки, жестко закреплен-
ной одним концом в неподвижной опоре. 

Проектировочный расчет осей состоит из следующих этапов: 
1. Определяется расчетная схема (задаются приближенные осевые разме-

ры и точки приложения действующих сил и моментов). 
2. Определеляются реакции в местах закрепления осей по уравнениям 

статического равновесия твердого тела; 
3. Вычисляется приближенный максимальный изгибающий момент Ми. 
4. Вычисляется приближенное значение диаметра d оси по условию ста-

тической прочности на изгиб 
σ = Ми /W≤ [σи],       

где W = Wx = Wy = πd3/32 – осевой момент сопротивления круглого сечения оси, 

[ ]
2S
T

и

σσ =  – допускаемое нормальное напряжение при изгибе,  

S2 = 0,5·S1 – коэффициент запаса прочности материала при изгибе. 
Окончательно 

dmin  ≥ (Ми /0,1[σи])
1/3     (4.26) 
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5. Исходя из технологической жесткости оси, ее диаметр d определяют, 
также как для вала, из допускаемого изгиба [∆fи], возникающего под действием 
радиальной силы резания, по формулам (4.23, 4.24).  

Из полученных по выражениям (4.23), (4.24) и (4.26) значений d выбира-
ют большее, одновременно удовлетворяющее условиям прочности и жесткости 
оси при изгибе, и округляют до ближайшего большего целого числа. 

6. Длину оси определяют по формуле (4.25), где dmin – из форулы (4.26). 
 
С учетом выбранного значения диаметра, оси придается конструктивная 

форма, соответствующая кинематической схеме передаточного механизма и 
учитывающая технологические требования, а также возможность сборки меха-
низма. 
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5. РАЗРАБОТКА КОМПОНОВКИ 

 
Компоновкой называют поиск и разработку рационального размещения 

элементов конструкции в заданном пространстве. 
 

5.1. Выбор размеров и формы конструктивных элементов  
 

5.1.1. Зубчатые колёса 
 

Рекомендуется применять типовые конструкции цилиндрических зубча-
тых колёс и валов-шестерен (Приложение 1, рис. 1 и табл. 1). 

В табл. 1 для каждого значения диаметра d посадочного отверстия преду-
смотрены два значения ширины b зубчатого венца. Большие значения b реко-
мендуется применять для шестерён в тех случаях, когда в конструкции переда-
чи не предусмотрена осевая регулировка при закреплении колёс.  

При малых диаметральных размерах шестерню делают за одно целое с 
валом. Такую шестерню с валом называют вал-шестерня (вал-триб). Для вала-
шестерни (Прил. 1 табл. 1) выбирается один размер – ширина венца b большего 
значения, остальные размеры диктует конструкция вала. 

Для уменьшения инерционности передаточного механизма применяют 
зубчатые колёса двух конструктивных модификаций: с облегчающими отвер-
стиями (Прил. 1, рис. 1г), с выточками и облегчающими отверстиями (Прил. 1, 
рис. 1д), вторая конструкция применяется при повышенных требованиях к ма-
лоинерционности передаточного механизма. В ряде случаев необходимость вы-
полнения отверстий диктуется технологическими причинами, например, обес-
печением доступа к крепежным винтам. 

При ограниченности осевых размеров конструкции используются блоки 
двух зубчатых колёс (Прил. 1, рис. 2,), обладающие высокой крутильной жест-
костью, но имеющие технологические ограничения по размерам расположения 
зубчатых венцов (Прил. 1, табл. 2).  

Помимо зубчатых колёс, выполненных из одной заготовки, на практике 
применяют сборные зубчатые колёса (Прил. 1, рис. 3, табл. 3 и рис. 4, табл. 4). 
Большое колесо изготавливается из листового материала, что экономичнее. Не-
обходимость применения таких колёс возникает также в случаях, когда большее 
зубчатое колесо выполняется из бронз, латуней и пластмасс. 

При применении сборных зубчатых колёс следует помнить, что они ха-
рактеризуются меньшей точностью, так как малое колесо изготавливается ме-
тодом долбления, который менее точен, чем метод фрезерования.  Для повыше-
ния точности нарезание зубьев таких колёс следует производить в собранном 
виде. 
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Рис. 5.1 Неподвижная ось. 

Рис. 5.2 Подвижная ось. 

5.1.2. Валы и оси 
 
По конструкции валы и оси могут быть гладкими и ступенчатыми. Сту-

пенчатые валы и оси менее технологичны, но удобны при сборке сложных ме-
ханизмов, поэтому они получили наибольшее распространение. Число и распо-
ложение ступеней (уступов) зависят от числа закрепляемых на них деталей. 
Участки валов и осей, на которые устанавливаются подшипники, называются 
цапфами. Неподвижная ось консольной конструкции закрепляется на несущих 
элементах (рис. 5.1), вращающаяся ось устанавливается на опоры (рис. 5.2). 
Ступенчатый вал с установленными на нем деталями 
изображен на (рис. 5.3). Конструкции ступенчатых ва-
лов и осей разнообразны и определяются в процессе 
компоновки механизма с учетом его назначения, усло-
вий работы, обработки, сборки, смазки и прочих факто-
ров. Выбор формы вала заключается в отыскании вари-
анта, наиболее рационального для данного случая. Что-
бы уменьшить число факторов,  влияющих на форму 
вала или оси, их конструкции разрабатывают после того, 
как решены следующие вопросы: какой тип опор является наиболее целесооб-
разным, какие детали будут установлены, какой системой сил и моментов вал 
или ось нагружены, как и в какой последовательности будет производиться их 
сборка с сопряженными деталями.  

В конструкции валов и осей предусматривают элементы, предохраняю-
щие их от осевых смещений, нарушающих установленное при сборке взаимное 
расположение закрепленных  деталей. Фиксация 
осей и валов в осевом направлении 
осуществляется уступами, образуемыми при 
изготовлении, или с помощью установочных 
колец. При этом различают два способа 
установки: 

а) вал фиксируется в обеих опорах; 
б) вал фиксируется в одной опоре, а вторая 

опора делается плавающей. 
Первый способ применяется при коротких 

валах, когда тепловые деформации вала и 
корпуса в осевом направлении одинаковы или мало отличаются друг от друга 
(рис. 5.5). В этом случае для обеспечения малого момента трения в опорах пре-
дусматривается небольшой осевой зазор. При необходимости регулирования 
осевого зазора в процессе сборки и эксплуатации может быть предусмотрен 
компенсатор – набор тонких стальных прокладок между подшипником и бурти-
ками вала или платы (втулки). 
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Рис. 5.3 Вал - шестерня. 

Второй способ применяется при длинных валах и значительных колеба-
ниях температур, а также, когда температурные удлинения вала превосходят 
деформации корпуса (рис. 5.6).  

На рис. 5.3 показана конструкция 
вала-шестерни, вал совмещен с шестерней. 
Вал состоит из восьми цилиндрических 
участков (ступеней). Участок 1 
предназначен для установки полумуфты, 
цапфы 2 и 8 – для сопряжения с 
внутренними кольцами подшипников 
качения. Для облегчения монтажа 
подшипников диаметры цапф принимаются 

больше, чем на участке 1. Для облегчения 
сборки и предохранения подшипников от 
перекосов и осевых смещений относительно 
вала предусмотрены уступы 3 и 7, их торцовые поверхности должны быть пер-
пендикулярны оси вала. Высота уступа принимается равной половине толщины 
внутреннего кольца подшипника. При меньшей высоте осевая фиксация под-
шипника менее надежна, а при большей – затрудняется демонтаж подшипника с 
вала. Цилиндрический участок 7 предназначен для установки зубчатого колеса, 
а уступ 6 – для осевой фиксации зубчатого колеса при сборке, уступ 4 повыша-
ет жесткость вала. Осевые размеры и диаметры уступов 4 и 6 назначаются кон-
структивно. На участке 5 нарезано зубчатое колесо.  

Примеры конструкций типовых элементов приведены в Приложении 1. 
Номинальные линейные размеры (диаметры, длины, уступы) должны на-

значаться из стандартного ряда [12], (Прил. 1, табл. 21). Однако при наличии у 
вала большого числа ступеней выбор только нормальных диаметров для всех 
ступеней может оказаться затруднительным. В таких случаях для несопрягае-
мых участков возможны отступления от стандарта. Допускается также приме-
нять посадки в системе вала или объединять несколько ступеней в участок вала 
с одним номинальным диаметром, обработанным под разные посадки в системе 
отверстия. 

При конструктивном оформлении валов и осей следует исходить из най-
денного приближенного значения диаметра вала и заданных размеров по длине 
l1 , l2 и l3. При определении диаметров посадочных поверхностей под подшип-
ники, зубчатые колёса и муфты необходимо руководствоваться типовыми кон-
струкциями элементов вала (рис. 5.4). Размеры уступов Г (рис. 5.4е), исполь-
зуемых для осевой фиксации вала в подшипниках качения, регламентированы 
(Прил. 1, табл. 5). Канавки Б и В (рис. 5.4г – е) предназначены для выхода шли-
фовального круга при обработке посадочных отверстий, их размеры регламен-
тированы (Прил. 1, табл. 22). Уступы А (рис. 5.4а – д) выбираются из конструк-
тивных и технологических соображений. 

Размеры по длине посадочных поверхностей ступенчатого вала опреде-
ляются соответствующими размерами ступиц деталей (зубчатых колёс, муфт и 
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внутренних колец подшипников). Для предварительного выбора указанных 
размеров можно руководствоваться следующими соотношениями: 

а) длина L посадочных ступеней для деталей 
L = (1.5…2.5)⋅ d , где d – посадочный диаметр деталей  (5.1) 

б) длина L цапф под подшипники качения 
L = (0.8…1)⋅ dц          (5.2) 

 

 
Рис. 5.4. Типовые конструкции элементов вала. 

 
5.1.3. Опоры приборов  

 
 Опоры подвижных систем приборов обеспечивают одну степень под-

вижности – вращение вокруг оси, радиальную и осевую фиксацию. Радиальная 
фиксация обеспечивается посадками цилиндрических поверхностей подшипни-
ков и сопрягаемых деталей, а осевая – торцовыми поверхностями. Такая фикса-
ция не исключает наличия осевых и радиальных зазоров в опорах, регулируе-
мых при сборке. В качестве опор в настоящем задании рекомендованы шарико-
подшипники и продольная конструктивная схема подшипникового узла. В про-
дольной схеме два подшипника устанавливаются вдоль оси вала на расстоянии 
L = (3…8)d, где d – внутренний посадочный диаметр подшипника (рис. 5.5). 
При L ≥  10d применяется конструкция подшипникового узла, которая позволя-
ет компенсировать температурные продольные деформации вала (рис.5.6). 

 
В подшипниковых узлах приборов продольная схема широко применяет-

ся, так как позволяет применять стандартные подшипники качения. 
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Стандартные подшипники качения классифицируются по признакам [14]: 
 1) по виду основной воспринимаемой нагрузки на: радиальные, радиаль-

но – упорные, упорно–радиальные и упорные; 
2) по размерам  на серии: 

– наружных диаметров D: сверхлегкая, особолегкая, легкая, средняя и тяжелая; 
– ширины B: особоузкая, узкая, нормальная, широкая и особоширокая. 

При проектировании прямозубых цилиндрических передач, работающих 
при небольших нагрузках, обычно используются стандартные радиальные ша-
риковые подшипники сверхлёгкой и особолёгкой серий, которые выбирают по 
посадочному диаметру вала или оси [13] (Приложение 1, табл. 6).  

 
Рис. 5.5. Конструктивные схемы опор для коротких валов. 

 
Рис. 5.6. Конструктивная схема опор для длинных валов. 

 
Конструктивные оформления посадочных мест для установки наружного 

кольца подшипника качения в плате или в стенке корпуса выполняются в соот-
ветствии с рекомендациями (Прил. 1, табл. 5), при этом возможно применение 
крышек (Прил. 1, табл. 11). Для монтажа шарикоподшипникового узла в одной 
плате используются втулки с двумя гнёздами (Прил. 1, табл. 7 и табл. 8). При 
установке шарикоподшипников в тонкие платы используют фланцевые втулки с 
одним гнездом (Прил. 1, табл. 9). Размеры фланцевых крышек, используемых 
для осевой фиксации наружных колец подшипников в плате, приведены в 
Прил.1, табл. 11. 

Конструктивные оформления посадочных мест для внутренних колец ша-
рикоподшипников на валах (цапфах) приведены в Прил. 1, табл. 5. Размеры ус-
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тановочных колец, используемых для осевой фиксации подшипников на валу, 
приведены в Прил.1, табл. 10. Примеры конструктивного оформления узлов 
опор приведены в Прил. 1, рис. 15 – рис. 22. 

Поскольку данная работа посвящена приборным передачам, то необходи-
мо рассмотреть способы повышения точности вращения шарикоподшипнико-
вых узлов. Шестерня и колесо зубчатой передачи вращаются вокруг осей, кото-
рые называются рабочими осями. Положение рабочих осей зависит от классов 
точности подшипников и деталей подшипниковых узлов. Для обеспечения вы-
сокой точности, требуется не только установка подшипников высокого класса 
точности, но и конструктивное обеспечение регулировки подшипникового узла. 

Для стандартных шарикоподшипников существует пять классов точности 
по мере увеличения точности: 0, 6, 5, 4, 2 [14]. 

Наружное и внутреннее кольца подшипника имеют осевой 2∆а и ради-
альный 2∆r зазоры (люфты), которые приводят к перекосу колец подшипника 
на угол γ  (рис. 5.7). 

 
Рис. 5.7.  Погрешности шарикоподшипников.  

 
Зазоры приводят к изменению положения рабочей оси зубчатых колес. 
Осевым смещением колец подшипника можно добиться уменьшения ра-

диального зазора и перекоса. 
Величина допустимых зазоров устанавливается исходя из двух требова-

ний: допустимых момента трогания и мёртвого хода. При этом применяются 
два варианта установки валов в подшипники качения, позволяющие повышать 
точность вращения. В первом – регулировка подшипников осуществляется осе-
вым смещением внутренних колец подшипников до штифтования установоч-
ных колец (рис.5.5.а), во втором – осевым смещением наружных колец, изменяя 
высоту упорного буртика подшипниковой крышки (рис.5.5.б). Для обеспечения 
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силового замыкания упорные элементы внутреннего и наружного колец под-
шипника необходимо располагать с противоположных сторон (рис.5.5) . 

В технических требованиях на сборочном чертеже подшипникового узла 
необходимо указывать информацию о регулировке подшипников, например, 
“осевое смещение валов должно быть в пределах 0,03÷0,05 мм”. 

При выборе класса точности шарикоподшипника предлагается руково-
дствоваться следующими положениями: 

1. Класс точности подшипника, степень точности колеса и квалитеты точ-
ности сопрягаемых поверхностей должны находиться в некотором соответствии 
(табл. 5.1). 

2. Необходимо помнить, что повышение класса точности подшипника ве-
дёт к возрастанию его цены в несколько раз. 

 
Таблица 5.1 

Рекомендуемое соотношение степеней точности зубчатых колёс, классов точно-
сти подшипников и квалитетов сопрягаемых поверхностей колёс и валов. 

 

Степень точности зубчатого колеса 5 6 7 8 9 10 

Класс точности шарикоподшипника 2 4, 5 6 0 0 0 

Квалитеты точности сопрягаемых по-
верхностей колёс и валов 

5/4 6/5 7/6 7/6 8/7 8/7 

 
5.1.4. Детали несущей конструкции 

 
Несущая конструкция обеспечивает взаимное расположение, фиксацию и 

функционирование частей механизма. Детали несущей конструкции восприни-
мают действующие в механизме нагрузки. Прочность, жёсткость, технологич-
ность и точность взаимной фиксации частей механизма являются наиболее 
важными требованиями, которые предъявляются при конструировании таких 
деталей. Несущие конструкции проектируемых в настоящем задании механиз-
мов компонуются из следующих деталей: плат, колонок, кронштейнов, мостов, 
фланцевых втулок и крышек. 

В приборостроении для изготовления плат широко применяются листовой 
прокат из алюминиевых сплавов Д1Т, Д2Т, Д16Т. При выборе толщины платы 
следует руководствоваться размерами и конструктивными особенностями под-
шипниковых узлов, а также сортаментом на листы из алюминиевых сплавов 
[15]. 

Конструктивные элементы колонок и их соединений с платами приведены 
в Прил. 1, рис. 12 и табл. 12. Колонки изготавливаются из стальных прутков 
[16], используются конструкционные стали 20, 25, 30.  

В случаях, когда предъявляются жёсткие требования к радиальному бие-
нию опор, возможно применение:  
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а) подшипниковых втулок, в которых посадочные отверстия под подшип-
ники обрабатываются за один проход инструмента (Прил. 1, рис. 8, табл. 8 и 
рис. 16); 

б) двух плат со сквозными посадочными отверстиями под подшипники, 
обрабатываемых одновременно за один проход инструмента (Прил. 1, рис.18).  

Кронштейны и мосты изготавливаются из алюминиевых сплавов конст-
рукционных Д1Т, Д2Т, Д16Т и литейных АЛ2, АЛ8 и АЛ9 [17]. Втулки, крон-
штейны и мосты после регулировки положения закрепляются винтами, а затем 
фиксируются двумя установочными штифтами.  
 

5.2. Компоновочный чертеж 
 
Компоновочный чертёж передаточного механизма выполняется в соот-

ветствии с исходными данными, результатами проектировочного расчёта и вы-
бранными конструктивными элементами. Разрабатываемая конструкция вклю-
чает только одну зубчатую пару, что существенно упрощает задачу, так как от-
падает вопрос компоновки ступеней редуктора в пространстве. 

Прежде чем приступить к выполнению компоновки, следует внимательно 
изучить примеры конструкций в Приложении 2. При этом необходимо разо-
брать следующие вопросы: а) способы установки валов в подшипниках каче-
ния; б) конструктивные особенности крепления зубчатых колёс и колец под-
шипников; в) способы регулировки зазоров в подшипниках; г) виды и конст-
руктивное оформление несущих деталей. 

Разработку компоновочного чертежа рекомендуется проводить в сле-
дующей последовательности: 

1. Вычерчивают зубчатые колёса в соответствии с ранее определёнными 
размерами. 

2. Наносят контуры валов, осей и опор, показывают крепление зубчатых 
колёс. 

3. Изображают детали несущей конструкции. 
Компоновочный чертёж выполняется в масштабе с соблюдением стандар-

тов по оформлению чертежей общего вида. При изготовлении чертежа каран-
дашом, его необходимо выполнять на миллиметровой бумаге формата А4, в 
случае электронного изготовления – на компьютере, в специальных пакетах 
прикладных программ (Компас, AutoCAD или подобных им). Избранные про-
екции должны дать возможность показать все конструктивные элементы меха-
низма. После окончательного анализа и внесения исправлений компоновочный 
чертёж должен быть представлен на утверждение преподавателю. 



 48 

 
5.3. Выбор посадок для сопрягаемых деталей, определение зазоров и натя-

гов в сопряжениях 
 

5.3.1. Основные понятия и определения 
 
Действительный размер – размер, установленный измерением с допус-

тимой погрешностью. 
Предельные размеры – два предельно допустимых размера, наибольший 

и наименьший, между которыми должен находиться действительный размер де-
тали. 

Номинальный размер – размер, проставленный на чертеже и служащий 
началом отсчёта отклонений. 

Предельное отклонение – алгебраическая разность между предельным и 
номинальным размерами. Различают верхнее и нижнее отклонения. 

Нулевая линия – линия, соответствующая номинальному размеру, от ко-
торой отсчитываются отклонения размеров при графическом изображении. 

Допуск – разность между наибольшим и наименьшим предельными раз-
мерами.  

Поле допуска – поле, ограниченное верхним и нижним отклонениями. 
Вал – термин, применяемый для обозначения наружных (охватываемых) 

элементов деталей. 
Отверстие – термин, применяемый для обозначения внутренних (охваты-

вающих) элементов деталей. 
Посадка – характер соединения деталей, определяемый величиной полу-

чающихся в нём зазоров или натягов. 
Зазор S – разность размеров отверстия и вала, если размер отверстия 

больше размера вала. 
Натяг N – разность размеров отверстия и вала до сборки, если размер ва-

ла больше размера отверстия. 
Общепринятыми являются следующие обозначения: 
d, D – номинальные размеры вала и отверстия; 
dmax, dmin, Dmax, Dmin – наибольший и наименьший размеры вала, отвер-

стия; 
es, ei – верхнее и нижнее отклонение вала; 
ES, EI – верхнее и нижнее отклонение отверстия; 
T, Td, TD, IT – допуск, допуск размеров вала и отверстия, допуск ИСО. 
В соответствии с принятыми определениями имеем: 
 

es = dmax – d;       
ei = dmin – d;        
ES = Dmax – D;       
EI = Dmin – D;      
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Зазор и натяг определяются по формулам:  
S = D – d;       

Smax = Dmax – dmin = ES – ei = – Nmin     
Nmax = dmax – Dmin = es – EI = – Smin     

N = d – D        
Smin = Dmin – dmax = EI – es = – Nmax     
Nmin = dmin – Dmax = ei – ES = – Smax     

Средний зазор (натяг) равен: 
Sm = 0,5(Smax + Smin);          
Nm = 0,5(Nmax+ Nmin);     
 

 
 

Рис. 5.8 Схема расположения полей допусков посадки: 
а) с зазором, б) с натягом. 

 

 
Рис. 5.9. Графическое изображение полей допусков. 

 
В настоящем задании необходимо назначить посадки и выполнить расчёт 

зазоров и натягов для трёх сопряжений:  
а) внутреннее кольцо шарикоподшипника с валом; 
б) наружное кольцо шарикоподшипника с платой или втулкой; 
в) зубчатое колесо с валом. 
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5.3.2. Рекомендации по выбору посадок 

 
В приборных неподвижных разъмных соединениях детали сопрягаются 

по переходным посадкам. Переходные посадки деталей обеспечивают необхо-
димую точность и технологичность соединений. Для крепления и фиксации де-
талей широко используются штифтовые соединения. 

 Рекомендуемые посадки валов и зубчатых колёс: 
7 7

,
6 6

H H

k js
 – для зубчатых колёс 7 и 8 степеней точности; 

8 8
,

7 7

H H

k js
 – для зубчатых колёс 9 и 10 степеней точности. 

Выбор посадок для подшипников качения должен обеспечить неподвиж-
ное соединение колец подшипника с валом и несущим элементом и лёгкость 
вращения вала (исключение деформации колец, приводящих даже к незначи-
тельному защемлению тел качения). Для установки шарикоподшипников при-
меняют специальные подшипниковые посадки. При этом если одно из колец 
устанавливается с натягом, то для посадки другого кольца обычно предусмат-
ривается небольшой зазор. 

Конкретный выбор посадок должен учитывать следующие условия: 
1.Способ регулировки зазора в подшипниках качения (рис. 5.5 и рис.5.6).  
Для кольца, получающего смещение в процессе регулировки, целесооб-

разно предусмотреть посадку с небольшим зазором. 
2.Вид нагружения: местный, циркуляционный, колебательный (табл. 5.2.). 
При местном нагружении кольцо воспринимает радиальную, постоянную 

по направлению нагрузку ограниченным участком дорожки качения. 
При циркуляционном нагружении кольцо воспринимает радиальную на-

грузку последовательно всеми участками дорожки качения и передает ее после-
довательно всей посадочной поверхности вала и корпуса. 

При колебательном нагружении кольца радиальная нагрузка воспринима-
ется последовательно точками ограниченного участка дорожки качения. 

При местном нагружении кольца назначают посадку с небольшим зазо-
ром. Такая посадка способствует проворачиванию кольца, и, следовательно, бо-
лее равномерному его износу.  

Циркуляционно нагруженные кольца для исключения их проворота ста-
вят с небольшим натягом. 

При колебательном нагружении кольца назначают переходные посадки. 
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Таблица 5.2 
Виды  нагружения шарикоподшипников 

Вид нагружения Радиальная нагрузка, 
воспринимаемая шари-
коподшипником 

Вращающееся 
кольцо внутреннего 

кольца 
наружного коль-

ца 

Внутреннее Циркуляционное Местное Постоянная по направ-
лению Наружное Местное Циркуляционное 

Внутреннее Циркуляционное Колебательное Постоянная по направ-
лению и вращающаяся, 
меньшая по значению Наружное Колебательное Циркуляционное 

Внутреннее Местное Циркуляционное Постоянная по направ-
лению и вращающаяся, 
большая по значению Наружное Циркуляционное Местное 
Постоянная по направ-

лению 
Циркуляционное Циркуляционное 

Вращающаяся, прило-
женная к внутреннему 

кольцу 
Местное Циркуляционное 

Вращающаяся, прило-
женная к наружному 

кольцу 

Внутреннее и на-
ружное в одном 
или противопо-
ложных направле-

ниях 
Циркуляционное Местное 

 
Для проектируемых в настоящем задании приборных зубчатых передач 

рекомендуется применять радиальные шарикоподшипники классов точности 0 
и 6, посадки для которых приведены в табл. 5.3. 

 
Таблица 5.3 

Рекомендуемые поля допусков диаметров вала и отверстия корпуса для посадки 
шарикоподшипников (для 0 и 6 классов точности) 

Поля допусков диаметров деталей 
Вид нагружения 

вала корпуса 
Местное js6, h6, g6, f6 Js7, H7, G7, H8 

Циркуляционное k6, js6 K7, Js7 
Колебательное js6 Js7 

 
Предельные отклонения диаметров валов и отверстий, необходимые для 

расчёта зазоров и натягов, а также построения полей допусков, определяются из 
табл. 16 и табл. 17 Приложения 1. Предельные отклонения диаметров наружно-
го и внутреннего колец шарикоподшипников 0 и 6 классов точности приведены 
в табл. 18. Приложения 1. 

Пример оформления графического изображения полей допусков и расчета 
посадок приведен на рис. 5.10. 
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Рис. 5.10. Пример выбора посадок для сопрягаемых деталей. 
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6. ПРОВЕРОЧНЫЕ РАСЧЕТЫ 

 
6.1. Расчет зубчатых колес на прочность 

 
6.1.1. Виды нагружения и разрушения зубьев 

 
Нагружение зубьев может быть статическим или циклическим. 
Статическое нагружение может носить характер кратковременных значи-

тельных перегрузок и приводить к хрупкому излому зубьев или появлению ос-
таточных деформаций.  

Циклическое нагружение вызывает усталостные явления в материале 
зубьев и приводит при недостаточной их прочности к усталостному излому (из-
гибу) или к выкрашиванию поверхностного слоя от контактных напряжений.  

Основным режимом нагружения зубьев всех видов передач следует счи-
тать длительно действующее циклическое нагружение. В соответствии с этим 
ниже приведен расчет зубьев цилиндрических передач на выносливость по на-
пряжениям изгиба и контактным напряжениям.  

Если передача по условиям работы подвержена кратковременным суще-
ственным перегрузкам, следует произвести и расчет на статический изгиб зубь-
ев. Для этого можно воспользоваться теми же формулами, что и для расчета на 
изгибную выносливость, заменив в формулах максимальный длительно дейст-
вующий момент на валу Т1 максимальным нагрузочным моментом Т1М и предел 
выносливости материала при изгибе σFlim b – предельным напряжением σFlim М. 

Приборные зубчатые передачи часто выполняются в открытом корпусе. 
Открытые передачи работают в условиях полусухого или полужидкостного 
трения. В таких передачах происходит значительный абразивный износ актив-
ных поверхностей зубьев, который обычно опережает процесс усталостного 
выкрашивания. Поэтому приборные передачи рассчитываются, прежде всего, 
на изгиб. Однако передачи, спроектированные с учетом контактных напряже-
ний, менее подвержены износу, так как их характеризуют меньшие величины 
удельных давлений, поэтому расчет приборных передач на контактную вынос-
ливость также следует считать целесообразным.  

При проверочном расчете для известных размеров передачи и действую-
щих нагрузок определяются расчетные напряжения в зубьях и сравниваются с 
допускаемыми. 

Для нагруженных и ответственных передач проверочный расчет является 
обязательным. Кроме того, при проектировании малонагруженных приборных 
передач параметры, характеризующие прочность, часто выбираются конструк-
тивно (без расчета), поэтому и в этом случае выполняется проверочный расчет 
передачи.  

Ниже приводятся формулы для проверочного расчета на прочность ци-
линдрических зубчатых передач [7]. Расчетные зависимости сопровождаются 
методическими указаниями по выбору численных значений параметров, необ-
ходимых для расчета передач на прочность.  
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6.1.2. Расчет цилиндрической зубчатой передачи на контактную проч-

ность 
 
Контактная выносливость устанавливается сопоставлением действующих 

в полюсе зацепления расчетного и допускаемого контактных напряжений: 
 

1

1tH
H E H H v H HPA H

w

F u
Z Z Z Z K K K K

b d uε αβ βσ σ+= ≤  , (6.1) 

где              
σH – расчетное контактное напряжение, МПа, 
σHP – допускаемое контактное напряжение передачи, которое в прибли-
женном расчете принимают, МПа,  

для ( )1 20 min ,HP HP HPβ σ σ σ= = , 

для ( )1 2 min0 0,45HP HP HP HPβ σ σ σ σ≠ = + ≥  

при выполнении условия min1,25HP HPσ σ< , 
σHP1, σHP2 определяют по табл. 6.4; 
bw – рабочая ширина зубчатого венца, мм, 
d1 – делительный диаметр шестерни, мм, 

1 2

1 2

2 2H H
tH tH

T T
F или F

d d

⋅ ⋅= = – окружная сила на делительном цилиндре, Н; 

T1H (T2H) – вращающий момент (нагрузочный момент), Н·мм,  
u – передаточное число, 
ZE – коэффициент, учитывающий механические свойства зубьев: 

2 2
1 2

1 2

1

1 1
EZ

E E

ν νπ
=

 − −⋅ + 
 

 

Для E1 = E2 = E и ν1 = ν2 = 0,3 принимают 0,175EZ E= ⋅  
Для стали при E = 2,1·105 МПа, ZE = 190, 
ZH – коэффициент формы сопряженных поверхностей зубьев в полюсе за-
цепления. В приближенном расчете принимают для прямых зубьев 
ZH=2,5, а для косых зубьев при xΣ = 0 принимают ZH=2,4. 

Для уточненных расчетов косозубых передач ZH определяют по [7];  
Zε – коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий. В 
приближенном расчете принимают для прямых зубьев Zε = 0,95; для ко-
сых зубьев  Zε=0,9, а для уточненных расчетов Zε определяют по [7];  

Zβ – коэффициент наклона зуба, Zβ=1,0; 
KA – коэффициент внешнешней динамической нагрузки, KA=1,0; 
KHα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубья-
ми. Для прямозубых передач KHα =1,0, а для косозубых KHα =1,2;  

KHν – коэффициент динамической нагрузки,  

1 H v w
H v

tH A

b
K

F K

ω
= +  ,     (6.2) 
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где 0
w

H v H

a
g v

u
ω δ=  ,      (6.3) 

где δH  принимается из табл. 6.1, g0 – из табл. 6.2, ν – рассчитывается по форму-
ле 6.4. 

Таблица 6.1 
Значение коэффициента δH 

Твердость поверхностей 
зубьев по Виккерсу 

Вид зубьев δH 

Прямые 0,06 1 350H HV≤  или 

2 350H HV≤  Косые 0,02 
Прямые 0,14 1 350H HV>  и 

2 350H HV>  Косые 0,04 
 

Таблица 6.2 
Значение коэффициента g0 

Степень точно-
сти 

5 6 7 8 9 

g0 2,8 3,8 4,7 5,6 7,3 

 
ν – окружная скорость на делительном радиусе 

46 10
i id n

v
π=

⋅
, м
с

,     (6.4) 

di – делительный диаметр, мм, ni – частота вращения, об

мин
,  

aw – межосевое расстояние, мм, 
KHβ – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения на-

грузки по длине контактных линий, определяется по табл. 6.3. 
Таблица 6.3 

Значения коэффициентов KFβ , KHβ 
1bdψ  Расположение 

шестерен 
Коэффициенты 

0,2 0,3 0,4 0,5 
KFβ  1,17 1,25 1,38 1,47 

Консольное 
KHβ  1,08 1,15 1,18 1,23 
KFβ  1,05 1,08 1,10 1,13 Между опо-

рами KHβ 1,015 1,02 1,02 1,03 
 
Допускаемые напряжения при расчете на контактную выносливость σHP 

для цилиндрических колес, изготовленных из углеродистых и легированных 
сталей в нормализованном или улучшенном состоянии с твердостью HHB < 350, 
определяются в соответствии с формулами и числовыми рекомендациями 
табл. 6.4. 

 
Таблица 6.4 
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Значения допускаемых контактных напряжений σHP  
lim ,bH N

HP L R v w X
H

Z
Z Z Z Z Z МПа

S

σ
σ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

 

HS  коэффици-
ент безопасно-

сти 

RZ  коэффициент, 
учитывающий ше-
роховатость по-
верхностей зубьев 

NZ   коэффициент долговеч-
ности  

lim
6

H
N

K

N
Z

N
=

 
для постоянной нагрузки 

limH bσ  пре-
дел кон-
тактной 
выносли-
вости по-
верхностей 
зубьев при 
базовом 
числе цик-
лов пере-
мены на-
пряжений 

limHN , МПа 

minHS  

для 
колес с 
одноро 
дной 
струк-
турой 
ме-
талла 

 

minHS  

lля 
особо 
ответ-
ствен-
ных 
пере-
дач 

R
a 

=
 0

,6
3

…
 1

,2
5 

R
a 

=
 1

,2
5

…
 2

,5 

R
z =

 1
0

…
 4

0 

limHN  

Базовое 
число 
циклов 
пере-

мены на-
пря-
жений 

limH bσ =
2 70HBH= ⋅ +  1,1 1,25 1,0 0,95 0,9 

limHN =
2.4

6

30

120 10

HBH= ⋅ ≤

⋅
 

KN эквивалентное 
число циклов пе-
ремены напряже-
ний. При посто-
янной нагрузке 

160KN n L= ⋅ ⋅ , где 
n частота враще-
ния шестерни, 
об/мин; L долго-
вечность работы 
передачи в часах 

 
Примечания: 
1. При limK HN N> , принимают 1,0NZ = ; 

при 2,6NZ > , принимают 2,6 .NZ =  
2. Коэффициенты 1L v X wZ Z Z Z= = = =  
3. Коэффициент ZN  для переменной нагрузки определяется по [7] 

 
6.1.3. Расчет  цилиндрической  зубчатой  передачи  на  изгибную проч-

ность 
  
Выносливость зубьев, необходимая для предотвращения усталостного из-

лома зубьев, устанавливают сопоставлением расчетного местного напряжения 
от изгиба в опасном сечении на переходной поверхности и допускаемого на-
пряжения: 

tF
F F FPFS

F
K Y Y Y

bm εβσ σ= ≤ , МПа, где    (6.5) 

1 2

1 2

2 2F F
tF tF

T T
F или F

d d
= = , Н, где T1F и T2F – расчетный вращающий момент соот-

ветственно на валу ведущего и ведомого колеса, d1 и d2– делительные диаметры 
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колес, F Fv FA FK K K K K αβ=  – коэффициент нагрузки; b – ширина зубчатого вен-

ца, мм,  
m – расчетный модуль передачи, мм; 
KA – коэффициент внешней динамической нагрузки, KA  = 1,0. 
KFν – коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, возникающую 

в зацеплении. 

1 wFv
Fv

tF A

b
K

F K
ω= +  , где     (6.6) 

0
w

Fv F

a
g v

u
ω δ= , где 0,16Fδ =  для прямозубых и 0,06Fδ =  для косозубых передач; 

g0 принимается из табл. 6.2. 
ν – окружная скорость на делительном радиусе   

46 10
i id n

v
π=

⋅
, м
с

,        (6.7) 

di – делительный диаметр, мм, ni – частота вращения, об

мин
,  

aw – межосевое расстояние, мм, 
KFβ – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения на-

грузки по длине контактных линий, определяется по табл. 6.3. 
KFα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубья-

ми. Для прямозубых передач KFα = 1, а для косозубых KFα = 1,15.  
YFS1, YFS2  – коэффициенты, учитывающие форму зуба и концентрацию на-

пряжений, определяются по графику рис. 4.4 по приведенному числу зубьев zν и 
коэффициенту смещения x или приближенно по формуле  

213,2
3,47 29,7 0,092FS

v v

x
Y x

z z
= + − + ,     (6.8) 

где ( ) ( )1 1, 2
cosvi

z
z i

β
= =      (6.9) 

Yβ – коэффициент наклона зуба, определяют из выражения 

1
140

Yβ
β °= −        (6.10) 

При β ≥ 42º Yβ = 0,7, для прямозубых цилиндрических колес Yβ = 1.  
Yε – коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев. Для прямозубых пе-

редач принимается Yε = 1, а для косозубых – Yε = 0,8. 
Коэффициенты KFβ и KHβ, учитывающие распределение нагрузки по ши-

рине венца при твердости материала HHB < 350, выбираются для цилиндриче-
ских колес из табл. 6.4. На величину этих коэффициентов оказывают влияние 
ширина зубчатого венца, расположение шестерен относительно опор, твердость 
материала и другие факторы. 

Рабочую ширину венца цилиндрических колес bw выражают через коэф-
фициент ψbd: 

1
1 1

cos( )w w
bd

b b
d m z

βψ = = ⋅      (6.11) 
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Значения коэффициента ψbd выбираются в следующих пределах: 
0,15 ≤ ψbd ≤ 0,5. Меньшие значения ψbd целесообразны при консольном и не-
симметричном расположении колес относительно опор.  

Величина b в зубчатых механизмах с регулируемым положением колес в 
осевом направлении приравнивается ширине венца b, задаваемой в табл. 1 При-
ложения 1. 

Допускаемые напряжения при расчете на изгиб σFP цилиндрических зуб-
чатых колес, изготовленных из углеродистых и легированных сталей, в норма-
лизованном или улучшенном состоянии с твердостью HB ≤ 350, определяются в 
соответствии с формулами и числовыми значениями табл. 6.5.  

 
Таблица 6.5 

Значения допускаемых напряжений на изгиб σFP  
lim ,F b N

FP A R X
F

Y
Y Y Y Y МПа

S δ

σ
σ

⋅
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

 

FS –коэффици-
ент безопасно-

сти 

AY  коэффициент, 
учитывающий 
влияние двусто-
роннего приложе-
ния нагрузки 

NY  коэффициент долговечно-
сти 

lim
6

F
N

K

N
Y

N
=

 
для постоянной нагрузки

 

limF bσ  пре-

дел вы-
носливо-
сти зубьев 
на изгиб 
при базо-
вом числе 
циклов 
перемены 
напряж-
ний limFN  
МПа 

minFS  

для ко-
лес с 
одно-
родной 
струк-
турой 
ме-
талла 

minFS  

для 
особо 
ответ-
ствен-
ных 
пере-
дач 

Нере-
версив-
ная пе-
редача 

Ревер-
сивная 
пере-
дача 

limFN  базо-

вое число 
циклов пе-
ремены на-
пряжений 

1,75 HBH⋅  
 

2,2 2,5 1,0 0,65 6
lim 4 10FN = ⋅  

KN  эквивалент-
ное число цик-
лов перемены 
напряжений. 
При постоян-
ной нагрузке 

160KN n L= ⋅ ⋅ , 
где 1n  – частота 
вращения шес-
терни об/мин; 

L  долговеч-
ность работы 
передачи в ча-

сах 
 
Примечания: 

1. При NK > NFlim принимают YN = 1 при YN > 4 принимают YN = 4. 
2. Коэффициент YA = 0,65 соответствует случаю, когда приведенное 
число циклов перемены напряжений при прямом ходе и реверсе 
(обратном ходе) одинаковы. 

3. Если приведенное число циклов при реверсе меньше, чем при пря-
мом ходе, коэффициент YA следует увеличить. 
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4. Коэффициент Yδ рассчитывается по формуле Yδ =1,082 – 0,172 lg m, 
при модулях m ≤  1 мм коэффициент Yδ =1. 

5. Коэффициенты  YR = YX =1. 
6. Коэфффицент YH при переменной нагрузке определяется по [7] 

 
Механические характеристики материалов: предел текучести σT, предел 

прочности σB, твердость по шкале Бринелля HB приведены в табл. 4.2, соотно-
шения твердостей в других единицах – на рис. 6.1. 

 
Рис. 6.1 График соотношений твердостей в единицах HB, HRCэ и HV. 
 

Пример 
Исходные данные: передача прямозубая цилиндрическая, 
m = 0,4 мм; z1 = 20, z2 = 50, u = 2,5; T2 = 100 Нмм, n1 = 1000об/мин, L = 5000 час.  
Материал шестерни и колеса: сталь 35Х, нормализация, HB = 250. Степень точ-
ности 8G. Расположение – консольное. Передача нереверсивная. Рабочая шири-
на зубчатого венца bw = 2 мм. Рассчитать передачу на прочность. 
 
Расчёты. 
 
1. Контактная выносливость. 

Окружная сила на делительном цилиндре  2 100
10,0

8 2,5tHF
⋅= =
⋅

Н. 

Коэффициенты: KA = 1; KHa = 1. 

Коэффициент ширины зубчатого венца 1
2

0,25
8bdψ = = . 
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1,08 1,15
1,115

2HK β
+= = (табл. 6.3).  

Коэффициент δH = 0,06 (табл. 6.1). 
Величина g0 = 5,6 (табл. 6.2). 

Окружная скорость на делительном цилиндре 4

8 1000
0,42

6 10
v

π ⋅ ⋅= =
⋅

 м/сек. 

Величина 14
0,06 5,6 0, 42 0,334

2,5Hvω = ⋅ ⋅ ⋅ = . 

Коэффициент  0,334 2,0
1 1,0668

10,0 1,0HvK
⋅= + =
⋅

. 

Коэффициент  190,0EZ = . 
Коэффициент  2,5HZ = . 
Коэффициент  0,95Zε = .   Рекомендации [7] 
Коэффициент  1,0Zβ = . 

Расчетное контактное напряжение   
10,0 2,5 1

190.0 2,5 0,95 1,0 1,0 1,0668 1,115 1,0 460,4
2,0 8,0 2,5Hσ += ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =

⋅
 МПа 

Допускаемое контактное напряжение: 

lim 2 250 70 570Hσ = ⋅ + =  МПа 
Базовое число циклов перемены напряжений 2.4

lim 30,0 2500 17067789,4HN = ⋅ =  
Эквивалентное число циклов перемены напряжений  

60,0 1000,0 5000,0 300000000,0KN = ⋅ ⋅ =  
Так как limK HN N> , коэффициент долговечности  1,0NZ =  
Коэффициент, учитывающий шероховатость поверхностей зубьев принимаем  

0,95RZ =  (шероховатость 1,25 2,5aR = − )  
Коэффициент безопасности  1,1HS =  
Допускаемое контактное напряжение   

570,0 1,0
0,95 492,3

1,1HPσ ⋅= ⋅ =  МПа 

Условие прочности выполнено: расчетное действующее контактное напряжение 
не превышает допускаемое. 
 
 
 
2. Изгибная выносливость. 

Окружная сила на делительном цилиндре  2 100
10

8 2,5tFF H
⋅= =
⋅

 

Коэффициенты:  1,0; 1,0FAK K α= = .    

Коэффициент ширины зубчатого венца  1
2

0,25
8bdψ = = ,  

1,17 1,25
1,21

2FK β
+= = (табл. 6.3).  
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Коэффициент  0,16Fδ = . 
Величина  0 5,6g =  (табл. 6.2). 

Окружная скорость на делительном цилиндре   4

8 1000
0,42

6 10
v

π ⋅ ⋅= =
⋅

 м/сек. 

Величина  14
0,16 5,6 0,42 0,8905

2,5Fvω = ⋅ ⋅ ⋅ = . 

Коэффициент  0,8905 2,0
1 1,1781

10,0 1,0FvK
⋅= + =

⋅
. 

Коэффициент   1,0FK α = . 
Коэффициент нагрузки  1,0 1,1781 1,21 1,0 1,4255FK = ⋅ ⋅ ⋅ = . 
Коэффициенты, учитывающие форму зуба и концентрацию напряжений  

1 24,07 ; 3,65FS FSY Y= =  (рис. 4.4). 
Принимаем коэффициенты  1,0Y Yεβ = = . Так как 2 1FS FSY Y< , а материал шестерни 

и колеса один и тот же, рассчитывается напряжение на изгиб только для шес-
терни. 
Расчетное действующее изгибное напряжение: 

10,0
1,4255 4,07 1,0 1,0 72,5

2,0 0,4F МПаσ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =
⋅

. 

Допускаемое напряжение на изгиб: 

lim 1,75 250 437,5F bσ = ⋅ =  МПа. 
Принимаем коэффициент безопасности  2,2FS = . 
Так как limK FN N> , коэффициент долговечности  1,0NY = . 
Так как передача нереверсивная, коэффициент  1,0AY = . 
Принимаем коэффициенты  1,0R XY Y Yδ= = = ; тогда 
допускаемое напряжение на изгиб 

437,5 1,0
1,0 1,0 1,0 1,0 199,9

2,2FP МПаσ ⋅= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = . 

Условие прочности выполнено: расчетное действующее напряжение на 
изгиб не превышает допускаемое.  
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6.2. Расчёт валов и осей на статическую прочность 

 
6.2.1. Основные понятия 

 
Проверочный расчёт вала и оси производится после разработки компоно-

вочного чертежа. По чертежу определяются линейные размеры вала или оси и 
линейные размеры расположения на них деталей. При этом вал рассматривается 
как балка, лежащая на двух шарнирных опорах (опоры условно располагаются 
посередине ширины шарикоподшипников) и нагруженная сосредоточенными 
силами и моментами. Ось может быть на двух опорах или консольной. 

Проверочный расчёт вала включает следующие этапы:  
1. Определение опорных реакций при заданных расчетных нагрузках, 

расчет ведется исходя из условий статического равновесия вала относительно 
одной  из шарнирных опор.  

Полезно подтвердить правильность выполненных вычислений, для этого 
необходимо составить дополнительное уравнение статики, например, уравне-
ние моментов, ΣMi=0 относительно второй шарнирной опоры, которое при от-
сутствии ошибок обратится в тождество типа 0 ≡ 0; 

2. Определение внутренних силовых факторов: перерезывающих сил Q, 
изгибающих Ми и крутящих Мz моментов в поперечных сечениях вала.  

Для построения эпюр перерезывающих сил и изгибающих моментов вал 
необходимо разделить на участки, соответствующие точкам приложения сил и 
моментов и для каждого из них записать аналитические выражения для Q и М. 

Внутренние силовые факторы определяются методом сечений: 
 а) перерезывающая сила Q численно равна алгебраической сумме всех 

внешних сил, действующих на одну из частей вала, слева или справа от сече-
ния; 

б) изгибающий момент Ми численно равен алгебраической сумме всех 
внешних моментов и моментов сил, действующих на одну из частей вала слева 
или справа от сечения; 

– знаки Q и М имеют физический смысл, поэтому для них установлены 
следующие правила (Рис. 6.2): 

– перерезывающая сила Q считается положительной, если равнодейст-
вующая внешних сил слева от сечения направлена снизу вверх, а справа от се-
чения – сверху вниз; 

– изгибающий момент Ми считается положительным, если внешний рав-
нодействующий момент действует на левую часть вала в направлении по часо-
вой стрелке, а на правую часть вала – против направления хода часовой стрел-
ки. 
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Рис.6.2. Правила знаков для силы Q и момента Ми. 
 
Общие выводы о характере эпюр Q и Ми, позволяющие проверить пра-

вильность их построения, можно сделать на основании дифференциальной за-
висимости Q и М при изгибе (вторая теорема Д.И.Журавского): 

dM/dx = Q      (6.12) 
3. Определение положения опасного сечения вала по анализу эпюр мо-

ментов изгибающего МИ и крутящего МZ. 
4. Расчет сложного напряженного состояния вала в опасном сечении, вы-

званного одновременным действием деформаций изгиба вала в двух плоскостях 
и кручения. 

5. Проверку прочности вала по допускаемым напряжениям. 
 

6.2.2. Методика расчета 
 
1. Расчетные усилия. Так как в данном задании рассматривается прямозу-

бая цилиндрическая передача, то нормальное усилие Fn в зацеплении можно 
разложить по двум взаимно перпендикулярным направлениям Fr и Ft (рис.6.3). 

2 22 2
ri w ti

i i

T T
F tg α F

m z m z

⋅ ⋅= ⋅ =
⋅ ⋅

 ,    (6.13) 

где Mz = T2 – нагрузочный момент на выходном валу, αw – угол зацепления;   
т – модуль зубчатого колеса, zi – числа зубьев колес (i=2,3). 

Для простоты расчёта можно принять угол зацепления в паре колёс z1, z2 и 
z3, z4 одинаковым и равным αw =20°; линии центров колёс z1, z2 и z3, z4 лежат в 
одной плоскости YOZ. 

Если на схеме зубчатое колесо z3 не задано, то можно ограничиться опре-
делением только нормального усилия в зацеплении: 

2
2

2

2

cosn
w

T
F

m z α
⋅=

⋅ ⋅
     (6.14) 

Определённые по формулам (6.13) и (6.14) силы после приведения их к 
геометрической оси вала составляют расчётные нагрузки (эти нагрузки условно 
прикладываем в середине ширины зубчатого венца). 

Расчётные нагрузки Fr2 и Fr3 вызывают изгиб вала в вертикальной плоско-
сти (YOZ), Ft2 и Ft3 – изгиб вала в горизонтальной плоскости (XOZ).  

2. Реакции в опорах: 
а) в вертикальной плоскости (YOZ) 
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ΣRz=0, ΣRy=0, ΣMx=0    (6.15) 
б) в горизонтальной плоскости (XOZ) 

ΣRz=0, ΣRx=0, ΣMy=0    (6.16) 
3. Расчетная схема: изображают вал в виде двухопорной балки, векторы  

внешних сил и опорных реакций в точках приложения, определяют расположе-
ние точек приложения сосредоточенных сил (размеры – по компоновочному 
чертежу). Разделяют вал на участки по расположению сосредоточенных сил. 

4. Используя метод сечений, строят эпюры перерезывающих сил и изги-
бающих моментов для каждого участка: 

а) в вертикальной плоскости (YOZ): Qy, Миy, 
б) в горизонтальной плоскости (XOZ): Qx, Миx. 
Например, для участка 1: Q1х = 1xiF±∑ , 1 11иx ixi

M F z= ±∑ ,  

где 1xiF – силы, действующие на участке 1; 1max0 z z≤ ≤  – границы участка 1, 
знаки ±  выбираются по правилам рис. 6.2. 

5. Строят эпюру крутящего момента Mz. 
6. По наибольшим значениям моментов Мих и Миу при их одновременном  

воздействии находят положение опасного сечения. 
В опасном сечении суммарный изгибающий момент  

2 2
и их иуM M M= + ,     (6.17) 

где Мих и Миу – изгибающие моменты в вертикальной и горизонтальной плоско-
стях в выбранном сечении вала.  

7. По третьей теории прочности определяют сложное напряженное со-
стояние вала в опасном сечении, вызванное одновременным действием дефор-
маци изгиба вала в двух плоскостях и деформации кручения.  

111
эквσ = (σ2 + 4τ2)1/2 = 1

W  
(М2

и + М2
к)

 1/2    (6.18) 

где σи = Ми / W – нормальные напряжения деформации изгиба,  
τкр = Мк / Wр = Мк / 2W – касательные напряжения деформации кручения, Мк – 
момент кручения (нагрузочный момент T2), Wр= πd3/16 – полярный и W  = Wр /2 
– осевой моменты сопротивления сечения вала, d – диаметр вала. 

8. Проверка статической прочности вала  
С целью предотвращения пластических деформаций в материале вала 

проверяют выполнение условия (6.19)  
111
эквσ ≤  [ σ и  ],      (6.19) 

Допускаемое напряжение определяют в зависимости от величины разру-
шающего напряжения и коэффициента запаса прочности S2 =1,4…6 и более. 
Для пластичных материалов в качестве разрушающего напряжения берётся 
предел текучести σТ , поэтому 

[ ]иσ  = 
2

T

S

σ       (6.20) 

При невыполнении условия (6.19) необходимо увеличить диаметр d вала 
при заданном допускаемом напряжении [σи] или изменить марку материала вала 
на материал с более высокими прочностными характеристиками. 
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Примечание. Проверочный расчет осей на статическую прочность и из-
гибную жесткость – частный случай расчета вала при крутящем моменте рав-
ном нулю. 

Пример 
Исходные данные: передача прямозубая цилиндрическая, αw12 = αw34 = 

20°; линии центров колёс z1, z2 и z3,, z4 лежат в одной плоскости; m = 0,8 мм, 
z2 = 49, T2 = 500 Н·мм, z3 =24, S1= 5, продольная конструктивная схема, консоль-
ное расположение зубчатых колес на валу (рис. 6.3).  

Рассчитать вал на прочность. 
По компоновочному чертежу определяем: s=5 мм, u=20 мм, v=5 мм. 
Для построения эпюр Q и Ми вал делится на 3 участка:   
участок 1: 0 ≤ z1 ≤ s; участок 2: s ≤ z2 ≤ s+u; участок 3: s+u ≤ z3 ≤ s+u+v. 

 
Рис. 6.3. Расчетная схема вала на прочность. 

Расчет: 
1. Определение действующих усилий и моментов. 
Равнодействующие нормальные усилия в зацеплениях можно разложить 

по двум взаимно перпендикулярным направлениям rF  и tF : 
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На участке вала между колесами z2 и z3 приложен крутящий момент, рав-

ный нагрузочному моменту МК = Т2. 
 
 
 
2. Определение опорных реакций. 
Плоскость XOZ:  
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Плоскость YOZ: 

2 3

2 3

2 3

2 3

0

( ) 0

( ) 9,7 5 19,8 (20 5)
; 27,2

20
; 9,7 27,2 19,8 17,1

Y r AY BY r

AZ r BY r

r r
BY BY

AY r BY r AY

F F R R F

M F S R U F U V

F S F U V
R R H

U
R F R F R H

= − − − + =

= ⋅ − ⋅ + ⋅ + =

⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ += = =

= − − + = − − + = −

∑
∑

 

Если значение реакции получили со знаком минус, это означает, что вы-
бранное направление реакции на схеме неверно и требует корректировки на 
противоположное. На расчётной схеме предыдущее направление зачёркиваем 
двумя косыми линиями и показываем истинное направление реакции с положи-
тельным значением. 

По составляющим реакций опор А и В находим результирующие: 

   
2 2 2 2

2 2 2 2

, 18,8 ( 17,1) 25,4

, 58,8 27,2 64,8

A AX AY A

B BX BY B

R R R R H

R R R R H

= + = + − =

= + = + =
 

3. Определение внутренних силовых факторов. 
Для построения эпюр перерезывающих сил и изгибающих моментов не-

обходимо для каждого участка записать аналитические выражения для Q и М. 
Плоскость XOZ: 
0 ≤ z1  ≤ s 

t2 IQ  F ,  Q  25,5Н= =  

t2 1 I

0
M  F Z ,

127,5
M

Нмм
= ⋅ = ր

ց
 

s ≤ z2  ≤ s+u  
Q (Z2) = Ft2–RAX,            Q (Z2) = 25,5–18,8 = 6,7 Н;  
M (Z2) = Ft2· Z2–RAX · (Z2–S), M(S) = 127,5 Н·мм; 
M (S+U) = Ft2· (S+U) –RAX ·U,   
M (S+U) = 25,5· (5+20) –18,8· 20 = 261 Н·мм; 
 s+u ≤ z3 ≤ s+u+v 
Q (Z3) = Ft2– RAX–RBX,   Q (Z3) = 25,5–18,8–58,8= – 52,1 Н; 
M (Z3) = Ft2· Z3–RAX · (Z3-S) – RBX· (Z3 –(S+U)); 
 M (S+U) = 261,5 Н·мм; 
M (S+U+V) = Ft2·(S+U+V) –RAX · (U+V) – RBX·V  
M (S+U+V) =25,5· (5+20+5) –18,8· (20+5) +58,8·5= 0 Н·мм 
Плоскость YOZ: 
0 ≤ z1 ≤ s 
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Q (Z1) = – Fr2,    Q (Z1) = – 9,7 H; 
M (Z1) = –Fr2·Z1,     M (0) =0 
M (S) = –Fr2·S,    M (S) = –9,7·5= – 48,5 Н·мм; 
s ≤ z2  ≤ s+u 
Q (Z2) = –Fr2 +RAY,    Q (Z2) = –9,7+17,1= 7,4 H; 
M (Z2) = –Fr2· Z2 + RAY· (Z2–S), M(S) = – 48,5 Н·мм; 
M (S+U) = –Fr2· (S+U) + RAY·U, 
M (S+U) = –9,7· (5+20) +17,1·20 = 99,5 Н·мм; 
s+u ≤ z3 ≤ s+u+v 
Q (Z3) = –Fr2 + RAY –RBY, 

Q (Z3) = –9,7 +17,1 –27,2= –19,8 H; 
M (Z3) = –Fr2· Z3+ RAY · (Z3–S) – RBY · (Z3 –(S+U)) 
M (S+U) = 99,5 Н·мм; 
M (S+U+V) = –Fr2· (S+U+V) + RAY · (U+V) –RBY ·V 
M (S+U+V) = –9,7· (5+20+5) +17,1· (20+5) –27,2·5= 0 Н. 
По результатам расчетов строятся эпюры перерезывающих сил Q, изги-

бающих Ми  и крутящего Мк моментов (рис. 6.4). 

 
Рис. 6.4 Эпюры перерезывающих сил,  изгибающих и крутящего моментов. 

4. По наибольшим значениям моментов Мих и Миу при их одновременном 
воздействии находят положение опасного сечения. 
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5. Вычисляют эквивалентные напряжения в опасном сечении вала, вы-
званные совместным изгибом и кручением с учётом формулы (6.18): 

2 2 2 2 2
2

3 3

261,5 99,5 500
, 26,5

0,1 0,1 6
и

экв экв

М T
МПа

d
σ σ

+ + += = =
⋅ ⋅

, 

где Мк – момент кручения, Н·мм, d – диаметр вала в опасном сечении, мм. 
6. Допускаемое напряжение определяется в зависимости от величины раз-

рушающего напряжения и коэффициента запаса  S1 (S1=5).  
 
 
Для пластичных материалов в качестве разрушающего напряжения при-

нимается предел текучести σТ  (табл. 4.9). 

[ ] 490
98

5u МПаσ = =  

[ ]      экв uσ σ<  

Условие прочности вала выполняется. 
 
Ось рассчитывают по этой же методике, только принимают T2  = 0 и Ft  =0. 
 

6.3. Расчет валов и осей на усталостную прочность 
 
В работающих механизмах напряжения в материалах валов и осей изме-

няются циклично. При расчете динамической прочности валов и осей допус-
каемые напряжения материалов определяют с учетом режима циклов.  

В неподвижных осях напряжения изменяются по отнулевому циклу.  
Во вращающихся валах и осях напряжения изгиба изменяются по сим-

метричному циклу. 
Для обеспечения работоспособности валов ПМ в условиях переменных 

напряжений определение допускаемых нормальных и касательных напряжений 
выполняется по формулам: 

[ ]uσ  = σпред ·Км  / (Кσ ·КТ · nσ) ;   [τ] = τ пред·Км  / (Кτ  ·КТ · nτ),   (6.21) 

где σпред, τ пред – предельные напряжения выносливости на усталость; Км – масш-
табный коэффициент; Кσ, Кτ – коэффициенты концентрации напряжений; Кт – 
технологический коэффициент, учитывает влияние качества механической об-
работки поверхности; nσ, nτ – запасы прочности по нормальным и касательным 
напряжениям. 

Предельные напряжения выносливости на усталость зависят от материала 
и вида напряженного состояния и для конструкционных сталей определяются 
по эмпирическим зависимостям в таблице 6.6.  

 
 
 

Таблица 6.6 
Предельные напряжения выносливости на усталость σпред, τ пред 
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Деформация Отнулевой цикл Симметричный цикл 

Изгиб σ0 = 0,6 σв σ-1 = 0,43 σв 

Кручение τ 0 = 0,32 σв τ -1 = 0,22 σв 

 
В точной механике масштабный коэффициент Км = 0,9…1 при диаметре 

валов и осей d ≤ 20 мм ; 
Технологический коэффициент:  

для шлифованных деталей К Т  = 1…1.05, для грубообработанных К Т  = 1.5…1.8, 
при закалке, цементации и наклепе К Т  < 1; 

Запасы прочности  nσ  и  nτ: 
 nσ,τ = n1. n2. n3,      (6.22) 

где n1 – учитывает неточности в выборе расчетной схемы нагрузок: 
n1 = 1.1…1.5; n2 – поправка на отклонения, принимаемые в расчете на проч-
ность механических характеристик материала, от действительных, n2 = 1.1…1.2; 
n3 – учитывает степень ответственности детали и ее влияние на общую надеж-
ность работы ПМ, n3 = 1…3. Таким образом, nσ,τ = 1,2…5 и более. 

Для каждого выбранного сечения вала, исходя из его конструкции, выби-
рается тип концентратора, коэффициенты концентрации напряжений  по изгибу 
Кσ и по кручению Кτ (табл. 6.7). 

Таблица 6.7 
Коэффициенты концентрации напряжений по изгибу Кσ и по кручению Кτ 

 
 
Пример. 
Сравнить допускаемые напряжения для ступенчатого валика с галтелью 

при деформации изгиба в отнулевом и симметричном циклах. 
Исходные данные: D =12,5мм, d=10мм, r = 0,2мм, материал Сталь 30, ха-

рактер обработки поверхности – тонкое шлифование. 
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Решение. Примем: n1 = 1,10, n2 = 1,10, n3 = 1,  
тогда nσ = 1,10· 1,10·1 = 1,21; 
Км  = 0,9, Кσ  = 2,50, КТ   = 1. 
а) при отнулевом цикле напряжений 

σпред = 0.6 · 500= 300 МПа 
[ ]uσ  = 300 · 0,9/(2,50·1·1,21) = 89 МПа; 

б) при симметричном цикле   
σпред = 0. 43 ·500 = 215 МПа 
[ ]uσ  = 215·0. 9/(2.50·1·1.21)= 64 МПа. 

Вывод: при симметричном цикле допускаемые напряжения для данного 
ступенчатого валика ниже, чем при отнулевом цикле напряжений, на 28%. 

При наличии концентраторов напряжений (проточки – переходы с одного 
диаметра оси на другой и т.д.) для их компенсации рекомендуется назначать 
меньшие значения [ ]uσ . 

При местном ослаблении оси, например, имеется шпоночный паз или от-
верстие под штифт, расчетный диаметр увеличивают до ближайшего большего 
значения из ряда размеров [12]. 

 
6.4.  Расчёт радиальных шарикоподшипников на динамическую грузо-

подъёмность 
 
Выход подшипников качения из строя при недостаточной контактной вы-

носливости обусловлен появлением микротрещин и раковин на поверхностях 
беговых дорожек колец и тел качения. Расчёт на динамическую грузоподъём-
ность обеспечивает требуемую долговечность работы подшипников без призна-
ков указанного вида разрушения при выполнении условия: 

Сp  ≤  С,       (6.23) 
где Сp – расчётное значение динамической грузоподъёмности, С – значение ба-
зовой динамической грузоподъёмности (табл. 8.6). Расчётное значение динами-
ческой грузоподъёмности шарикоподшипников связано с требуемой долговеч-
ностью по формуле: 

2 310 60P hС p L n−= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ,    (6.24) 

где P – эквивалентная нагрузка, H; Lh – требуемая долговечность, ч; n – частота 
вращения вала, об/мин. 

Для радиальных шариковых подшипников при отсутствии осевых реак-
ций в опорах валов эквивалентная нагрузка Р определяется из выражения: 

TБr KKFVP ⋅⋅⋅= ,    (6.25) 
где: V – коэффициент вращения; Fr – радиальная нагрузка, КБ – коэффициент 
безопасности; КТ – температурный коэффициент. 

В качестве радиальной нагрузки принимается наибольшая из результи-
рующих реакций в опорах RA и RB:  

22
AYAXA RRR +=      (6.26)  
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22
BYBXB RRR +=      (6.27) 

В проектируемом передаточном механизме рекомендуются следующие 
значения коэффициентов: 

V = 1 – при вращении внутреннего кольца подшипника,  
V = 1.3 – при вращении наружного кольца, 
Кт = 1 – при температуре подшипника меньше 125 С̊, 
КБ = 1 – при спокойной нагрузке, толчки отсутствуют.  
При выполнении расчёта следует придерживаться последовательности: 
– определить эквивалентную нагрузку Р, 
– найти расчётное значение динамической грузоподъёмности Cp, 
– проверить выполнение условия (6.23), если не выполняется, то необхо-

димо выбрать подшипник с большими размерами. 
 
 
 
 

6.5. Определение параметров качества механизма 
 
В процессе проектирования передаточных механизмов встаёт вопрос о 

выборе критериев, которые можно было бы использовать для последующей 
проверки качества сборки механизмов в процессе производства. В качестве та-
ких критериев принимают расчётные значения мёртвых ходов и моментов тро-
гания. Если действительные (измеренные) значения мёртвых ходов и моментов 
трогания не будут превосходить расчётные, то сборка передаточного механизма 
выполнена качественно. 

 
6.6. Определение момента трогания  

 
Моментом трогания механизма (статическим моментом трения) называет-

ся собственный момент трения механизма. Он характеризует качество сборки 
механизма: регулировку опор, зубчатых колес и их смазку. Момент трогания 

0ТМ измеряется на входном валу, без приложения нагрузки на выходном валу и 
определяется по формуле  

02
0 01

12 12

Т
Т Т

М
М М

i η
= +

⋅
     (6.28) 

где 01ТM – собственный момент трения пары шарикоподшипников на входном 
валу, 02ТM  – собственный момент трения пары шарикоподшипников на выход-

ном валу, i12 – передаточное отношение, η12 – коэффициент полезного действия. 
Собственный момент трения шарикоподшипника зависит от многих фак-

торов (скорости вращения, конструкции, типоразмера, класса точности, смазки 
и т.д.). При выполнении инженерных расчётов собственный момент трения 
двух шарикоподшипников, установленных на одном валу, определяют по эмпи-
рической формуле  
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0ТM  = 0.03· 2d    Нмм,    (6.29) 
где; d – внутренний диаметр шарикоподшипника, мм. 

Коэффициент полезного действия прямозубой цилиндрической передачи 
внешнего зацепления η определяется из выражения 

12

1 2

1 11 C f
z z

η π
 
  
 

= − ⋅ ⋅ + ,     (6.30) 

 
где C – поправочный коэффициент, учитывающий степень нагруженности пе-
редачи; f – коэффициент трения в зубчатом зацеплении; z1 и z2 – числа зубьев 
ведущего и ведомого колёс соответственно. 

Поправочный коэффициент С определяется по эмпирической формуле 
 

3

0,2
n

n

F
C

F

+=
+

      (6.31) 

 
где Fn – нормальное усилие в зацеплении зубчатых колёс, Н, определяемое из 
выражения 

( )2

2
cos

i
n

w

M
F

m z α
⋅=

⋅ ⋅
,     (6.32) 

 
где Мi – момент на ведомом зубчатом колесе при отсутствии полезной нагруз-
ки, в данном случае  Мi = 02ТМ , m – модуль зубчатых колёс, z2 –число зубьев ве-
домого колеса. 

Коэффициент трения скольжения f в зависимости от условий смазки и 
чистоты обработки зубьев стальных зубчатых колёс следует выбирать в преде-
лах 0,06÷0,12 (таблица 6.8). Нижний предел коэффициента трения соответству-
ет зубчатым колёсам, работающим в условиях удовлетворительной смазки и 
имеющим высокую чистоту обработки зубьев. Верхний предел – для зубчатых 
колёс, работающих без смазки и имеющих среднюю чистоту обработки зубьев. 
Условия смазки должны быть указаны в технических требованиях на сбороч-
ном чертеже механизма или подшипникового узла. 

 
Таблица 6.8 

Коэффициент трения скольжения стальных зубчатых колёс 

Степень точности зубчатых колёс 7 8 9 

Величина коэффициента трения f 0,08 0,09 0,1 

 
6.6.1. Точность зубчатых передач 

 
6.6.1.1 Эксплуатационные требования к зубчатым передачам 
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По передаваемой мощности P зубчатые передачи классифицируются на 
кинематические и силовые.  

Кинематическими называют зубчатые передачи, осуществляющие пере-
дачу движения практически без нагрузки или с малой нагрузкой  ( 15P Вт≤ ). 
Отсчетные передачи служат для снятия отсчета в виде угла поворота с помо-
щью датчиков различного вида (вращающие трансформаторы, сельсин-
приемники, потенциометры, шкалы и др.). Отсчетные передачи также относятся 
к кинематическим передачам. К точности таких передач предъявляются высо-
кие требования. 

К силовым относят передачи, к выходному валу которых приложены зна-
чительные моменты сопротивления ( 15P Вт≫ ). Предъявляемые к ним высокие 
точностные требования имеют двойную цель: снизить динамические нагрузки 
на элементы самой передачи и связанные с нею части привода, чтобы предо-
хранить их от перегрузок и гарантировать необходимую долговечность; сгла-
дить внешние проявления неплавности передачи движения – рывки, например 
транспортирующих устройств, вибрации, шум и т. д. 

По величине окружной скорости V зубьев передачи классифицируются на 
малоскорстные ( 3 /V м с≤ ) и высокоскоростные ( 3 /V м с> ). 

К высокоскоростных зубчатым передачам предъявляются высокие требо-
вания по точности. 

Приборные зубчатой передачи являются малонагруженными точным пе-
редачами, их основные эксплуатационные характеристики:  кинематическая по-
грешность (КП) и мёртвый (свободный) ход (МХ). 

В высокоскоростных силовых зубчатых передачах основной эксплатаци-
онной характеристикой яляются плавность работы, в силовых тяжелонагружен-
ных передачах –  величина пятна контакта. 

Оценку точности передач обычно проводят под рабочей нагрузкой в сле-
дующих режимах работы: 

1. При плавном движении ведущего звена в одном направлении; 
2. При перемене направления движения ведущего звена; 
Характеристикой точности работы передачи в первом режиме будет КП, 

во втором – МХ.  
При трогании ведущего звена, ведомое звено остаётся неподвижным до 

тех пор, пока не будут выбраны зазоры между зубьями колёс и в опорах и не 
произойдут упругие деформации в элементах передачи, после этого ведомое 
звено начинает движение, скачком преодолевая трение. 
 
 
 
 
 

6.6.1.2 Термины, определения и обозначения 
 
Кинематическая погрешность зубчатой передачи – разность между дей-

ствительным и расчётным (номинальным) углами поворота ведомого колеса, 
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при вращении ведущего колеса в одном направлении. Кинематическая погреш-
ность выражается в линейных величинах [мкм] длиной дуги делительной ок-
ружности ведомого зубчатого колеса, на которую, опирается  центральный 
угол, соответствующий кинематической погрешности (рис. 6.5) [18, 19]. 

 
Рис 6.5. Понятие кинематической погрешности зубчатой передачи. 
 
Когда рассматривают ошибки преобразования угловых движений, вводят 

понятие теоретической и реальной передач. 
Теоретическая передача не имеет первичных погрешностей и воспроизво-

дит расчетную (линейную) зависимость углов поворота ведомого и ведущего 
звеньев: 

φ2 = 
12

1

i

ϕ
, (6.33) 

которая представлена на рис. 6.6, причем ).(12 γtgi =  

 
Рис. 6.6. Зависимость между углами поворота в идеальной передаче. 

 
В реальной передаче зависимость (6.33) нарушена из-за наличия погреш-

ностей изготовления зубчатых колес, опор вращения, корпуса, валов и других 
элементов передачи, погрешностей ее сборки и упруих деформаций элементов 
передачи, возникающих под действием передаваемой нагрузки. 

Есть другое определение кинематической погрешности [20]. 
Кинематическая погрешность – алгебраическая разность погрешностей 

положения ведомого звена кинематической цепи. 
Погрешность положения – разность положений ведомого звена реаль-

ной и теоретической кинематический цепей для одинаковых положений веду-
щего звена. 
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Кинематическая погрешность 2δϕ  зубчатой передачи определяется по 
формуле: 

2 1 1
2 2 1 2 1 2

2 2

1000
0,145

2 180 60 r r r r

mz z z
m z

z z

πδϕ ϕ ϕ ϕ ϕ
   

= ⋅ ⋅ − = ⋅ − ⋅ ⋅   ⋅    
, мкм,  (6.34) 

где φ2r – действительный угол поворота ведомого зубчатого колеса, угл. мин.; 
φ1r– действительный угол поворота ведущего зубчатого колеса, угл. мин.; z1, z2 – 
число зубьев ведущего и ведомого колес; m – модуль колёс, мм. 

Кинематическая погрешность зубчатой передачи в угловых величинах 
определяется по формуле  

1
2 2 1

2
r r

z

z
δϕ ϕ ϕ= − ⋅      (6.35)  

Кинематическая погрешность зубчатой передачи является функцией угла 
поворота ведомого колеса 2 2( )fδϕ ϕ=  (рис. 6.7).  

 
Рис. 6.7. График кинематической погрешности зубчатой передачи. 
 
Экспериментальное определение кинематической погрешности передачи 

сводится к определению действительных углов поворота колёс угломерными 
приборами, при этом ведомое колесо нагружается моментом сопротивления.  

Основной причиной появления кинематической погрешности является: 
монтажные эксцентриситеты колёс, ошибки профиля и шага зубьев, зазоры в 
подшипниках. 

Кинематическая точность зубчатой передачи определяется наибольшей 
величиной функции кинематической погрешности.  

Наибольшая кинематическая погрешность передачи '
iorF – наибольшая 

алгебраическая разность значений кинематической погрешности передачи 
2 2( )fδϕ ϕ=  за период, течение которого все зубчатые колёса возвращаются в ис-

ходное положение. Период функции 2 2( )fδϕ ϕ=  равен 12 /T zπ λ= ⋅ , где λ - наи-
больший общий делитель для чисел зубьев z1 и z2.  

Наименьшие числа оборотов колёс передачи, соответствующие периоду 
кинематической погрешности, находятся из формул: 

для колеса z2                   2 1 /n z λ=     (6.36) 
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                                     для шестерни  z1          1 2 /n z λ=            (6.37) 
Например, для z1 = 36 и z2=42 (λ =6) ππ 126/362 =⋅=T , т. е. для оценки ки-

нематической погрешности передачи необходимо колесо z2 повернуть на шесть 
оборотов ( 2 6n = ), шестерня  z1 при этом сделает семь оборотов ( 1 7n = ). 

Кинематическая погрешность зубчатого колеса – разность между дей-
ствительным и номинальным (расчётным) углами поворота зубчатого колеса на 
его рабочей оси, ведомого измерительным зубчатым колесом при номинальном 
взаимном положении осей вращения этих колёс. В стандартах под измеритель-
ным колесом понимают зубчатое колесо повышенной точности, применяемое в 
качестве измерительного элемента для одно- и двупрофильного контроля изго-
тавливаемых колёс. 

Наибольшая кинематическая погрешность зубчатого колеса F’ io – 
наибольшая алгебраическая разность значений кинематической погрешности 
зубчатого колеса в пределах его полного оборота. 

Неплавность работы передачи характеризуется циклической погрешно-
стью передачи. 

Циклическая погрешность – составляющая кинематической погрешно-
сти передачи, многократно повторяющаяся за один оборот колеса. Погрешность 
появляется при пересопряжении зубьев в виде высокочастотной составляющей 
кинематической погрешности передачи и вызывается в основном ошибками 
профиля и шага (кривые II, рис.6.8). 

 
Рис.6.8. Циклическая погрешность передачи. 

I – кривая кинематической передачи, II – гармонические составляющие кинема-
тической погрешности передачи при разных значениях частоты k 
Мёртвый ход  зубчатой  передачи – разность положений ведомого колеса 

для одинаковых положений ведущего при изменении направления вращения 
ведущего зубчатого колеса, или при изменении направления действия нагрузки, 
приложенной к ведомому колесу. Мертвый ход выражается в линейных вели-
чинах [мкм] длиной дуги делительной окружности ведомого зубчатого колеса, 
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на которую упирается центральный угол, соответствующий этому мёртвому хо-
ду (рис. 6.9). 

 

 
Рис. 6.9. Понятие мертвого хода зубчатой передачи. 

 
Мёртвый ход зубчатой передачи определяется по формуле  

 
( )2 2 20,145nr r rj m zϕ ϕ= − ⋅ ⋅� � , мкм,    (6.38) 

где 
←→

rr   22 , ϕϕ  – действительные углы поворота ведомого зубчатого колеса, угл. 

мин, определённые для одинаковых действительных углов поворота ведущего 
зубчатого колеса при “прямом” и “обратном” ходе соответственно, т.е. при 
вращении ведущего колеса в первоначально выбранном направлении и в проти-
воположном; m – модуль колёс, мм; z2 – число зубьев ведомого колеса. 

При экспериментальном определении мёртвого хода действительные уг-
лы поворота колёс определяются угломерными приборами. 

Мёртвый ход зубчатой передачи в угловых величинах определяется по 
формуле  

( )2 2 2кмх r rδϕ ϕ ϕ= −� �  

Мёртвый ход зубчатой передачи является функцией угла поворота ведо-
мого колеса (рис. 6.10). 

Имея кинематические погрешности зубчатой передачи, определённые для  
“прямого” и “обратного” хода по формуле (6.33), можно вычислить мёртвый 
ход по формуле 

 
2 2nr r rj ϕ ϕ= −� �

, мкм , 2 2r rj δϕ δϕ= −� �    (6.39) 
в которую подставляются значения кинематических погрешностей передачи 
для одинаковых действительных углов поворота ведущего зубчатого колеса. 

В начале обратного хода, как и в начале прямого, ведущее звено передачи 
будет вращаться, а ведомое останется неподвижным.  



 78 

Кинематические погрешности передачи в любом заданном положении ве-
домого звена при прямом и обратном ходе различны (рис.6.10).  

Разность кинематических погрешностей передачи при прямом и обратном 
ходе является ее мёртвым ходом 

2 2 2 2( ) ( )rjϕ δϕ ϕ δϕ ϕ= −� �     (6.40) 

 
Рис. 6.10 Точностные параметры передачи. 

 
Широко распространено и такое определение: мёртвый ход есть угол пово-

рота ведущего звена за время покоя ведомого в процессе реверсирования звень-
ев. 

Точность зубчатой передачи характеризуется наибольшей величиной 
мёртвого хода.  

Различают кинематический и упругий мёртвый ход. 
Кинематический мёртвый ход возникает вследствие появления нормаль-

ного бокового зазора jnr между зубьями колёс. 

 
Рис. 6.11. График мертвого хода зубчатой передачи. 

Погрешности в виде уменьшения толщины зубьев и увеличения межосе-
вого расстояния по сравнению с их номинальными значениями приводят к по-
стоянной величине бокового зазора. Этими погрешностями определяется по-
стоянная составляющая кинематического мёртвого хода. 
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Такие погрешности, как эксцентриситеты колёс, ошибки профиля и шага, 
зазоры в подшипниках приводят к переменной величине бокового зазора (он 
изменяется при вращении колёс). Этими погрешностями определяется пере-
менная составляющая кинематического мёртвого хода. 

Упругий мёртвый ход передачи возникает в результате упругих деформа-
ций валов (их изгиба и кручения), зубчатых колёс, штифтов и других элементов 
конструкции. Главная составляющая упругого мёртвого хода вызывается, как 
правило, кручением валов. При измерении мёртвого хода зубчатой передачи 
ведомое колесо нагружают моментом сопротивления, равным расчётному, что-
бы избежать появления чрезмерных упругих деформаций. 

При контроле точности зубчатых передач в качестве угломерных прибо-
ров используются различные круговые шкалы, датчики угла поворота, много-
гранные призмы, автоколлиматоры, квадранты, теодолиты, уровни и специаль-
ные приборы – кинематомеры. 

 
6.6.1.3 Степени точности и виды сопряжений  зубчатых передач 

 
Стандарты на допуски зубчатых колес и передач содержат, комплексные 

(как правило, функциональные) показатели, характеризующие ту или иную 
норму точности, и совокупности (комплексы) поэлементных показателей, ха-
рактеризующие отклонения размеров, отклонения форм и взаимного располо-
жения поверхностей зубчатых колес [18, 19].Устанавливаются 12 степеней точ-
ности передач от 1 до 12, обозначенные в порядке убывания точности. Каждая 
степень регламентируется нормами кинематической точности, плавности рабо-
ты и пятна контакта зубьев.  

Для степеней точности 1 и 2 допуски и предельные отклонения не даны, 
эти степени точности предусмотрены для будущего развития. 

Нормы кинематической точности регламентируют наибольшую погреш-
ность функции положения, т.е. погрешность угла поворота для зубчатого колеса 
– в пределах его оборота, для передачи – за полный цикл изменения относи-
тельного положения зубчатых колес пары (для реечных передач – при переме-
щении рейки на заданную длину). Значение и характер кинематических по-
грешностей являются определяющими для зубчатых  передач точных кинема-
тических цепей, отсчетных и делительных механизмов и планетарных передач с 
несколькими сателлитами. Государственные стандарты не регламентируют ам-
плитуды гармонических составляющих различных частот, а также сдвиги фаз 
этих составляющих, оставляя такую возможность отраслевым стандартам, ко-
торые могут учесть конкретную технологию изготовления и эксплуатационные 
требования к передачам в отрасли. 

Нормы плавности работы регламентируют (косвенно) циклические по-
грешности – составляющие полной погрешности угла поворота зубчатого коле-
са, многократно повторяющиеся за один оборот колеса. Такие погрешности 
наиболее важны для точных отсчетных и делительных устройств, высокоскоро-
стных передач, механизмов, обеспечивающих высокую плавность перемеще-
ния. Вопреки распространенному в технической литературе мнению нормы ки-
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нематической точности и плавности работы не регламентируют погрешность 
передаточного отношения, а представляют собой лишь исходные данные для ее 
ориентировочного расчета. Точный расчет погрешности передаточного отно-
шения связан с регламентацией не только амплитуд и частот гармонических со-
ставляющих кинематической погрешности, но и сдвига начальных фаз этих со-
ставляющих. 

Нормы контакта зубьев определяют полноту прилегания рабочих по-
верхностей зубьев сопряженных колес в передаче, что наиболее существенно 
для тяжелонагруженных передач. Определяется относительными размерами 
пятна контакта.  

Для передач точных приборов, как правило малонагруженных, полнота 
прилегания рабочих поверхностей зубьев не является существенной. Ввиду ма-
лой ширины венцов зубчатых колес такой показатель, как суммарное пятно 
контакта, практически в точном приборостроении не применяется. 

Виды сопряжений зубчатых колес в передаче определяют эксплуатаци-
онный боковой зазор между зубьями jnэr, который обеспечивается преднамерен-
но заданным утонением зубьев колес jnr и погрешностями изготовления колес и 
монтажа передачи kjr: 

jnэr=j nr – kjr 

В свою очередь, jnэr должен обеспечить нормальное функционирование пе-
редачи в заданных условиях, и потому 

jnэr=j’ nэr+j’’ nэr+j’’’ nэr 

Здесь j’ nэr – часть зазора, вызванная температурными деформациями зубча-
тых колес и корпуса передачи, причем 

j’ nэr= ,sin2)( 22211100 ωωωω αααα trtrta ∆−∆−∆  
где 210 ,, ααα  – коэффициенты линейного расширения материала корпуса, шес-
терни и колеса соответственно; ∆ti = t i  – tсб  (i = 0, 1, 2); ti – температура в пери-
од работы передачи; обычно tсб  – температура в процессе сборки зубчатой пе-
редачи: обычно tсб =  20°С; 

j’’ nэr – зазор, обеспечивающий нормальные условия смазки (в литературе 
имеются рекомендации по назначению этого зазора, причем его значение зави-
сит от вида смазки, скорости вращения колес, условий эксплуатации передачи и 
т.д.; наиболее распространенной является следующая практическая рекоменда-
ция: j’’ nэr = (0,01...0,03)m, причем необходим переход к большим значениям  
j’’ nэr с ростом скорости); 

j’’’ nэr  – зазор, вызванный деформациями зубьев и тела зубчатого колеса 
под нагрузкой; расчет этого параметра, особенно его части, связанной с дефор-
мациями тела колеса, чрезвычайно сложен и непосредственно зависит от конст-
руктивного исполнения колеса. 

Для мелкомодульных передач с нерегулируемым и регулируемым распо-
ложением осей устанавливаются пять видов сопряжений D, E, F, G и H 
(рис. 6.6) и четыре вида допуска Tjn на боковой зазор: e, f, g, h [18]. 

Обозначения даны в порядке убывания значения бокового зазора и допуска 
на него (рис. 6.12).  
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Видам сопряжений D и E соответствует вид допуска на боковой зазор e, а 
видам сопряжения F, G, H – виды допусков f, g, h  соответственно. 

 
Рис. 6.12. Виды сопряжений и допусков на боковой зазор для передач с моду-

лем m<1мм. 
 

Для нерегулируемых передач устанавливается пять классов отклонений 
межосевого расстояния, обозначаемых в порядке убывания точности римскими 
цифрами от II до VI. Гарантированный боковой зазор в каждом сопряжении 
обеспечивается при соблюдении предусмотренных классов отклонений межо-
севого расстояния. При этом класс II отклонений межосевого расстояния обес-
печивает сопряжение H, III – G, IV – F, V – E и VI – D соответственно. 

Для передач с m≥1мм установлены шесть видов сопряжения: H, E, D, C, 
B, A и восемь видов допуска на боковой зазор: h, d, c, b, a, x, y, z.(рис. 6.13).  

Вид допуска h соответствует видам сопряжения D, C, B и A соответствен-
но, а x, y, z не связаны с определённым видом сопряжения (рис. 6.13), т.е. пре-
дусматривают возможное увеличение Tjn [19]. 

Точность изготовления зубчатых колес и передач задается степенью точно-
сти, а требования к боковому зазору – видом сопряжения по нормам бокового 
зазора. 
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Рис. 6.13. Виды сопряжений и допусков на боковой зазор для передач с моду-

лем 1m≥ мм 
 
Условное обозначение точности цилиндрической передачи, например, со 

степенью 7 по всем трем нормам, с видом сопряжения зубчатых колес G и соот-
ветствием между видом сопряжения и видом допуска на боковой зазор, а также 
между видом сопряжения и классом отклонений межосевого расстояния имеет 
вид 

7 – G ГОСТ 1643 – 81 
 

6.6.1.4 Выбор показателей точности зубчатых передач 
 
В зависимости от конкретных эксплуатационных требований к передаче 

стандартами разрешается комбинирование норм кинематической точности, 
плавности работы и контакта зубьев из различных степеней точности. 

Нормы плавности работы мелкомодульных зубчатых колес и зубчатых 
передач могут быть не более чем на одну степень точнее или грубее норм кине-
матической точности.  

Нормы контакта зубьев могут назначаться по любым степеням, более точ-
ным, и не более чем на одну степень точности грубее норм плавности работы 
передач. 

Нормы кинематической точности, плавности работы и контакта в зависи-
мости от условий работы передачи допускается назначать по правым и левым 
профилям из разных степеней точности, при этом снижение точностных требо-
ваний к менее ответственным либо нерабочим боковым поверхностям зубьев не 
должно превышать двух степеней точности. Это положение стандартов, естест-
венно, не распространяется на те нормы, которые относятся к обоим профилям 
зуба: радиальное биение, колебание измерительного межосевого расстояния и 
т.д. 

При комбинировании норм различных степеней точности первая цифра 
обозначает степень по нормам кинематической точности, вторая – степень по 
нормам плавности работы, третья – по нормам контакта зубьев. 
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Условное обозначение точности цилиндрической передачи со степенью 8 
по нормам кинематической точности, со степенью 7 по нормам плавности, со 
степенью 6 по нормам контакта, с видом сопряжения F и соответствием между 
видом сопряжения и видом допуска на боковой зазор, а также между видом со-
пряжения и классом отклонений межосевого расстояния имеет вид 

8 – 7 – 6 – F ГОСТ 1643 - 81 
Следует сказать, что нормы кинематической точности, нормы плавности и 

нормы контакта не являются независимыми, каждая из них влияет на тот или 
иной эксплуатационный показатель (шум,, виброактивность и т. д.).  

Повторим еще раз: высокая кинематическая точность нужна прежде всего 
отсчетным передачам, высокая плавность – высокоскоростным и силовым для 
уменьшения вредного влияния динамики, большое суммарное пятно контакта – 
силовым, тяжелонагруженным передачам. 

 Нормы бокового зазора в передаче устанавливают взаимосвязь между от-
клонениями, определяющими утонение зубьев, исходным боковым зазором и 
предельными отклонениями межосевого расстояния в передаче.  

Утонение зубьев колес за счет суммы смещений исходного контура колес 
передачи должно обеспечить гарантированный минимальный боковой зазор 

 jn min и зазор kj, компенсирующий уменьшение зазора возможными по-
грешностями изготовления  и монтажа (6.41).  

1 2 min( ) / (2sin ),HS HS n iE E j k ωα+ = +  (6.41) 
где 1 2,HS HSE E  – наименьшие смещения исходного контура шестерни 1z  и коле-
са 2z . 

Для передач с регулируемым расположением осей показателем, обеспечи-
вающим  гарантированный боковой зазор, является величина jn min . В этом слу-
чае, характерном для приборостроения, регулированием расположения осей 
обычно оптимизируют два показателя – боковой зазор и момент трогания (по-
тери на трение), причем эти показатели противоречивы: чем больше зазор, тем 
меньше потери и выше кпд, и наоборот. Поэтому, регулируя расположение 
осей, стараются достигнуть оптимального значения указанных двух показате-
лей, а не минимизировать боковой зазор. 

Связь эксплутационных характеристик и показателей точности мелкомо-
дульных передач представлена в табл. 6.9. 
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Таблица 6.9 
Связь эксплутационных характеристик и показателей точности 

Вид передачи и условия её работы 
Вид со-
пря-
жения 

Межосевое 
расстояние 

Вращение 
Окружная 
скорость, 
м/с 

Вид передачи 
по условиям 
нагрузки 

Сте- 
пень 
точно- 
сти 

H Регулируемое Реверсивное 2 
Ненагруженные 
кинематические 

6, 7 

G – – 2…5 
Малонагружен- 
ные кинемати-

ческие  
6, 7, 8 

F 
Регулируемое 
или нерегули-

руемое 

Реверсивное 
или неревер-

сив- 
ное 

5…8 
Малонагружен- 
ные кинемати-

ческие  
6, 7, 8 

E, D 
Нереверсив-

ное 
Нереверсив- 

ное 
8 

Малонагружен- 
ные кинемати-

ческие  
6, 7, 8 

 
 
6.6.1.5 Расчёт показателей точности зубчатых передач и передаточных ме-

ханизмов 
 
Методы расчета точности механизмов, состоящих из нерегулируемых 

зубчатых передач, без учета упругих деформаций их элементов установлены 
ГОСТ 21098 – 82. Под нерегулируемыми понимают передачи, в конструкциях 
которых не предусмотрено регулирование взаимного расположения осей зубча-
тых колес.  

Главное отличие ГОСТ 1643 – 81 и ГОСТ 9178 – 81 от ГОСТ 21098 – 82 за-
ключается в подходе к показателям точности зубчатых колес: 

 1) ГОСТ 1643 – 81 и ГОСТ  9178 – 81  трактует допуски и предельные от-
клонения зубчатых колес относительно рабочих осей, т. е. тех осей, вокруг ко-
торых колеса вращаются в передаче после сборки , поэтому  в методике расчета 
максимальных значений кинематической погрешности и мертвого хода переда-
чи не учитываются погрешности монтажа. 

2) ГОСТ 21098 – 82 трактует  допуски и предельные отклонения зубчатых 
колес относительно базовых осей, указанных на чертежах колес, поэтому в ме-
тодике расчета максимальных значений кинематической погрешности и мерт-
вого хода передачи  необходимо учитывать погрешности монтажа. 

В стандартах ЕСКД принято правило, согласно которому на рабочих чер-
тежах изделий указываются допуски и предельные отклонения, которым изде-
лия должны соответствовать перед сборкой [23]. 

Стандарты на допуски зубчатых колес и передач устанавливают точност-
ные требования для зубчатых колес относительно их рабочих осей в передаче 
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т.е. нормы, которым изделия должны соответствовать после сборки передачи. 
На предприятиях нормы точности, установленные, например, ГОСТ 1643–81 и 
ГОСТ 9178–81 для рабочих осей, проставляются на рабочих чертежах зубчатых 
колес относительно базовых осей. Поэтому ГОСТ 21098–82 в этой части отра-
жает положение, сложившееся в практике. 

Анализ точности имеет своей целью определение значений показателей 
точности механизма исходя из известных значений показателей точности со-
ставляющих звеньев. 

При расчете точности применяются: 
1) метод расчета на максимум-минимум, учитывающий только предельные 

отклонения звеньев кинематической цепи и самые неблагоприятные их сочета-
ния; 

2) вероятностный метод расчета, учитывающий законы либо характеристи-
ки распределения погрешностей звеньев цепи и вероятность различных сочета-
ний отклонений составляющих цепь звеньев 

В пособии приводится только метод расчёта на максимум – минимум. 
Кинематическая погрешность передачи. Минимальное значение кине-

матической погрешности в мкм для зубчатых цилиндрических передач опреде-
ляют по формулам: 

для степеней точности 3 – 6 
' ' '

1 2min 0,62 ( ),s i iioF K F F= ⋅ +    (6.42) 

для степеней точности 7, 8 
' ' '

1 2min 0,71 ( ),s i iioF K F F= ⋅ +    (6.43) 

где значение '
iF (Прил.1 табл. 20). 

Максимальная кинематическая погрешность передачи, мкм, 
' ' 2 2 ' 2 2
max 1 21 2( ) ( ) ,io i iM MF K F E F E∑ ∑

 
  

= ⋅ + + +   (6.44) 

где EΣМ1 и EΣМ2 – суммарные приведенные погрешности монтажа, K и KS –
коэффициенты фазовой компенсации табл. 6.10. 

 
 

Таблица 6.10 
Значение коэффициента фазовой компенсации KS 

Отношение чисел зубьев колес z2 / z1 

от 
1,0 
до 
1,5 

св. 
1,5 
до 
2,0 

св. 
2,0 
до 
2,5 

св. 
2,5 
до 
3,0 

св. 
3,0 
до 
3,5 

св. 
3,5 
до 
4,0 

св. 
4,0 
до 
4,5 

св. 
4,5 
до 
5,0 

св. 
5,0 
до 
5,5 

св. 
5,5 
до 
6,0 

св. 
6,0 
до 
6,5 

св. 
6,5 

Обозначение 
коэффициента 
фазовой ком-
пенсации 

Значение коэффициента фазовой компенсации 
K 0,98 0,85 0,83 0,93 0,97 0,96 0,96 0,96 0,98 0,96 0,97 0,98 
KS 0,30 0,76 0,75 0,74 0,75 0,80 0,90 0,87 0,85 0,88 0,94 0,99 
Примечания. 
1. По известному отношению чисел зубьев колес z2 / z1; (z2 > z1) выбираются 
коэффициенты K, KS. 
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2. Для передаточных отношений, не выражаемых целым числом, в случае 
работы передачи в пределах больше одного оборота колеса K ≈ KS ≈ 0,98. 

3. При значительных передаточных отношениях (i l2>6,5) и некратных чис-
лах зубьев (z1 и z2 не имеют общих множителей) Ks ≈ 1. 

 
Суммарная приведенная погрешность монтажа EΣM1 и EΣM2. 
Суммарная приведенная погрешность монтажа вычисляется по формулам 

( )
2

21
1 1 ,

cos
r

a

e tg
E e tg

α β
βΣΜ

 ⋅= + ⋅ 
 

 

( )
2

22
2 2 ,

cos
r

a

e tg
E e tg

α β
βΣΜ

 ⋅= + ⋅ 
 

 

где er1 и ea1 – монтажное радиальное и осевое биения шестерни z1; er2 и ea2 – 
монтажное радиальное и осевое биения зубчатого колеса z2; α – угол исходного 
профиля; β – делительный угол наклона линии зуба. Значения er1, er2, ea1 и ea2  
вычисляют по формулам 

2

1

0,85
n

r i
i

e e
=

= ⋅ ∑ , 

2

1

0,85
n

a j
j

e e
=

= ⋅ ∑ , 

где ei и ej – соответственно допуски на погрешности, создающие первичные ра-
диальные и осевые биения шестерни и колеса передачи (определяются на осно-
вании анализа рабочих чертежей деталей). 

Значение кинематической погрешности в угловых единицах  
δφ = 6,88 dFio /' , угл. мин.   (6.45) 

где d – диаметр делительной окружности ведомого колеса, мм. 
 
Кинематический мертвый ход зубчатой передачи.  
Минимальный кинематический мертвый ход передачи 

( )min min / cos cost nj j α β= ⋅ , мкм,     (6.46) 

Максимальный кинематический мертвый ход 

( ) 2 2 2 2 2
max 1 2 1 2 1 20,7 0,5 ( ) 2t HS HS H H a r rj E E T T f G G= ⋅ + + ⋅ + + ⋅ + + , мкм,  (6.47) 

jn min – гарантированный боковой зазор (Прил.1, табл. 14); 
±fa – предельные отклонения межосевого расстояния (Прил.1, табл. 14); 
EHS1 и EHS2 – наименьшие дополнительные смещения исходного контура 

для шестерни z1 и колеса z2 (Прил.1 табл. 23); 
TH – допуск на смещение исходного контура (Прил. 1, табл. 24). 
Минимальное и максимальное значения мертвого хода передач в угловых 

единицах 

min min 26,88 / ,tj j dϕ = ⋅  угл. мин.    (6.48) 

max max 26,88 / ,tj j dϕ = ⋅  угл. мин.    (6.49) 

где d2 – диаметр делительной окружности колеса z2. 
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Монтажное радиальное биение шестерни и зубчатого колеса Gr 
Монтажное радиальное биение шестерни и зубчатого колеса определяется 

по формуле: 

,
cosr r П В ia

tg a b
G F e e K

l

α
β

+ = + + + 
 

    (6.50) 

где eП – зазор в посадке колеса на вал, зависящий от конструкции соединения и 
используемой посадки; eВ – допуск на радиальное биение посадочной ступени 
вала под зубчатое колесо относительно цапфы вала (Прил. 1, табл. 19) [22], 
причем для гладких валов eВ = 0; Kia – допуск на радиальное биение внутренних 
колец собранных шарикоподшипников (Прил.1, табл. 18) [14]; a, b, l – размеры, 
указанные на рис. 6.14, а) и рис. 6.14 б). 

Отношение (a+b)/l служит для приведения радиального биения колец под-
шипников к средней плоскости зубчатого венца. 

 
Рис. 6.14. Межопорное и консольное расположение расположения колес 
 
Приведенные зависимости явно свидетельствуют о том, что EΣM и Gr мож-

но вычислить только при наличии рабочих чертежей всех деталей передаточно-
го механизма. 

При расчете точности в учебном задании  для приборных передаточных 
механизмов с зубчатыми колесами в случае отсутствия рабочих чертежей всех 
деталей выполняется приближенный расчет, в котором принимаются 
EΣMi =30 мкм, Gri = 20 мкм.. 

 
Расчёт упругого мёртвого хода передачи 

 
Упругий мертвый ход возникает за счет упругих деформаций деталей пе-

редачи.  
Наибольшее влияние оказывают деформации кручения валов, которые 

определяются по формуле 

max

10800 к i i
y i

p i i

M l

j Gϕδ
π

⋅ ⋅=
⋅ ⋅

, угл. мин.,    (6.51) 
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где к iM - крутящие моменты на валах, Н·мм; i = 1,2; l i – длины участков валов, 
на которых действуют крутящие моменты, мм; jpi – полярный момент инерции 
круглого сечения, мм4; iG  – модули упругости второго рода, МПа (табл. 4.9). 

Суммарный упругий мертвый ход передачи от двух валов 

max12yδϕ = max1

12

y

i

δϕ
+ max2yδϕ ,      (6.52) 

где 12i  – передаточное отношение. 
Если в конструкции передаточного механизма используются оси, то их 

упругими деформациями изгиба в данном задании можно пренебречь.  
 
Определение погрешностей многоступенчатого передаточного меха-

низма. 
Погрешность каждой передачи приводится к выходному n-му звену, буду-

чи поделена на передаточное отношение от данной передачи до выходного зве-
на. При наличии паразитных звеньев их следует учитывать дважды – как ведо-
мое в паре с предыдущим и ведущее в паре с последующим звеном кинематиче-
ской цепи. 

 
Максимальная кинематическая погрешность δφΣmax и максимальный 

кинематический мертвый ход  jφΣmax  
max12 max34

max max( 1),
3 5

... , . .Σ n n
n n

угл мин
i i

δϕ δϕδϕ δϕ −= + + +  (6.53) 

max12 max34
max max( 1),

3 5

... , . .n n
n n

j j
j j угл мин

i i
ϕ ϕ

ϕ ϕΣ −= + + +  (6.54) 

где n – номер выходного колеса zn. 
 
Минимальная кинематическая погрешность δφΣmin и минимальный 

кинематический мертвого ход  jφΣmin  
min34min12

min min( 1),
3 5

... , . .Σ n n
n n

угл мин
i i

δϕδϕδϕ δϕ −= + + +    (6.55)  

min12 min34
min min( 1),

3 5

... , . .n n
n n

j j
j j угл мин

i i
ϕ ϕ

ϕ ϕΣ −= + + +    (6.56) 

 
Максимальный упругий мертвый ход δφуΣmax 

max1 max2
max max

1 3

... , . .y y
y y p

n n

угл мин
i i

ϕ ϕ
ϕ ϕ

δ δ
δ δΣ = + + +     (6.57) 

где n – номер зубчатого колеса, р – номер вала. 
 
 

6.6.2. Конструкторско-технологические приемы обеспечение  точности 
 
В данном разделе приведен перечень конструкторских и технологических 

приемов, которые могут быть без расчетов использованы при конструировании 
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и при отработке передачи на технологичность. Указанные ниже рекомендации  
основаны на формульных зависимостях для таких точностных параметров как 
кинематическая погрешность, кинематический и упругий мертвый ход и на 
опыте проектировании точных зубчатых механизмов. 

 
6.6.2.1 Уменьшение кинематической погрешности (КП) 

 
1. Применение межопорного расположения зубчатого колеса. Для умень-

шения перекоса предпочтительно применять расположение колеса между опо-
рами. Из-за условий компоновки указанный конструктивный прием не всегда 
может быть применен. Например, для одноплатных конструкций при валах 
перпендикулярных плате.  

2. Уменьшение длины консоли. В случае консольного расположения ко-
леса относительно опор зубчатый венец необходимо располагать как можно 
ближе к опоре. На практике данный конструкторский прием может быть реали-
зован поджимом узкой ступицей колеса кольца подшипника, а также примене-
нием вала-шестерни или блока колес. 

3. Применение посадок зубчатых колес на валах с натягом. Данный тех-
нологический прием связан с возможностями конкретного производства.  

4. Применение вала-шестерни. Подобная конструкция применяется при 
малых диаметрах шестерни, когда шестерню нельзя сделать съемной. Ограни-
чением является соотношение диаметров шестерни и вала не более двух, иначе 
детать становится нетехнологичной. Применение вала-шестерни уменьшает 
консоль. При межопорном расположении из-за отсутствия ступицы позволяет 
уменьшить расстояние между платами. Подобную конструкцию невозможно 
использовать при двухсторонней консоли, если применяются цельные опоры 
(шарикоподшипники, опоры скольжения). 

5. Применение блока зубчатых колес. Позволяет уменьшить погрешности 
от посадок колес, но возрастают технологические трудности изготовления. 

6. Беззазорные посадки. Применение вместо цилиндрических посадок – 
конических позволяет исключить зазор независимо от вида сопряжения поверх-
ностей. Применение конических посадок ограничено лишь культурой произ-
водства и сложившейся технологической практикой.  

7. Применение гладких валов. Конструирование валов без ступеней по-
зволяет устранить радиальные биения посадочных мест под опоры и колесо при 
обработке их с одной установки. Однако при монтаже шарикоподшипников на 
такие валы возникают трудности с обеспечением расчетных посадок с натягом, 
поскольку вначале необходимо создать посадку колеса с валом, причем с натя-
гом.  

8. Повышение класса точности подшипников. Наиболее простой и наибо-
лее дорогостоящий путь повышения точности передачи. Ограничение – увели-
чение стоимости подшипника в 10 раз при переходе от 0 к 2 классу. 

9. Селективная сборка подшипников. Применяется при консольном рас-
положении колеса относительно опор. Заключается в таком расположении экс-
центриситетов опор, при котором сумму их проекций на среднюю плоскость 
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зубчатого венца можно подобрать минимальной. Прием является очень трудо-
емким. Целесообразно применять при индивидуальном типе производства и в 
случае, когда достижение точности является главным критерием. 

10. Применение составного зубчатого колеса. Зубчатое колесо выполняет-
ся в виде диска, прикрепленного к ступице винтами. Позволяет производить ре-
гулировку радиального биения зубчатого венца, после регулировки колесо 
штифтуется. Целесообразно применять при индивидуальном типе производства 
и в случае, когда достижение точности является главным критерием. 

11. Применение фазовой компенсации эксцентриситетов колес передачи. 
При установке на валы колеса разворачиваются относительно друг друга экс-
центриситетами навстречу. Ограничение – эффективное применение при пере-
даточных отношениях меньших 5. 

12. Повышение степени точности отдельно взятого колеса. Путь очевид-
ный, но дорогостоящий. Для приборостроения оптимально назначать девятую, 
восьмую, седьмую или шестую степень точности для отдельно взятого зубчато-
го колеса в зависимости от назначения передачи. 

13. Увеличение расстояния между опорами. Уменьшает перекос  валов. 
Ограничением являются уменьшение жесткости вала и увеличение упругого 
мертвого хода (УМХ). 

14. Уменьшение отношения величины консоли к межопорному расстоя-
нию. Ограничением является осевые габариты передачи и возможность разме-
щения зубчатого венца как можно ближе к опоре. 

 
6.6.2.2 Уменьшение упругого мертвого хода (УМХ) 

 
1. Уменьшение длины вала. Увеличивает крутильную жесткость вала. 
2. Увеличение диаметра вала. Увеличивает крутильную жесткость вала, 

но приводит к увеличению диаметральных размеров опор и ступиц зубчатых 
колес, способствует применению конструкции вал-шестерня. 

3. Применение односторонней консоли. Суть приема – размещение обоих 
колес на консоли с одной стороны, что приводит к сокращению участка вала, 
подвергающегося кручению. Используется, в основном, для одноплатных кон-
струкций. 

4. Применение блока колес. Конструктивный прием, позволяющий лик-
видировать кручение вала. Ограничение – технологические трудности изготов-
ления. 

5. Применение ступенчатого вала. Позволяет, не уменьшая осевые разме-
ры вала и не увеличивая посадочные диаметры опор, увеличить жесткость вала.  

6. Применение вала-шестерни. Увеличивает жесткость вала. 
 
 
 
 

6.6.2.3 Уменьшение кинематического мертвого хода (КМХ) 
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1. Применение регулируемого межосевого расстояния. Один из приемов, 
уменьшающих постоянную составляющую зазора в зацеплении.  

2. Уменьшение зазора в опорах. Регулировка осевого смещения валов как 
косвенной признак минимизации радиального зазора в опорах. 

3. Применение пружинных люфтовыбирающих устройств. Позволяет 
компенсировать как постоянную, так и переменную составляющие зазора меж-
ду зубьями. 

4. Применение силового замыкания зубьев. 
 

6.6.2.4 Примеры конструкторско-технологических приёмов обеспечения 
точности механизмов 

 
Одним из приёмов, позволяющим уменьшить КМХ, является применение 

составных зубчатых колёс с пружинным люфтовыбирающим устройством. Су-
ществует несколько типов таких колёс. Схема, поясняющая их работу, приведе-
на на рис. 6.15. Здесь колесо 1 находится в одновременном зацеплении с колё-
сами 2 и 3. Колесо 2, называемое основным, жёстко связано с валом 5. Вспомо-
гательное (поджимное) колесо 3 может свободно поворачиваться относительно 
вала, и связано с колесом 2 пружиной 4. Пружина, сжатая в процессе сборки, 
стремится повернуть колесо 3 относительно колеса 2, обеспечивая контакт 
зубьев этих колёс с зубьями колеса 1 в точках А и Б. При вращении вала 5 в на-
правлении стрелки I движение колесу 1 передаётся через колесо 2 (контакт 
зубьев в точке А). При вращении вала 5 по стрелке II движение передаётся ко-
лесу 2, затем через пружину 4 – колесу 3, которое приводит в движение ведомое 
колесо 1 (контакт зубьев в точке Б).  

 
Рис. 6.15. Схема применения зубчатых колёс с пружинным люфтовыбираю-

щим устройством. 
 

В конструкциях составных колёс с люфтовыбирателем могут использо-
ваться пружины растяжения, сжатия, кручения, а также прямые или изогнутые 
пружины изгиба. Примером одного из таких устройств является зубчатая пере-
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дача, изображённая на рис. 6.16. Составное колесо состоит из двух зубчатых 
дисков 2 и 3 с одинаковыми параметрами зацепления.  

 
Рис. 6.16. Зубчатое колесо с люфтовыбирателем. 

 
Зубчатый диск 3 жёстко крепится на валу, а диск 2 имеет возможность 

свободно поворачиваться на некоторый угол, ограниченный пазами 5 и винта-
ми 1. Пружина одним зацепом соединена с колесом 2, а другим – с колесом 3. В 
собранной передаче зубчатое колесо 4 находится одновременно в зацеплении с 
дисками 2 и 3. До сборки передачи диск 2 поворачивается относительно диска 3 
на некоторый угол (соответствующий нескольким шагам), растягивая пружину, 
после чего вводится в зацепление с колесом 4. Под действием усилия пружины 
зубья дисков 2 и 3 прижимаются к разноимённым профилям зубьев колеса 4, 
образуя двухпрофильное зацепление. Момент, создаваемый пружинами, должен 
быть в 1,5…2,5 раза больше передаваемого момента. Число пружин в этой кон-
струкции может быть выбрано в пределах 1…6, однако чаще всего устанавли-
ваются две или три пружины. Винты 1 в этой конструкции служат для того, 
чтобы удерживать поджимное колесо 2 от осевого смещения. По размеру В 
должен быть обеспечен зазор. 

 
 

Рис. 6.17. Шестерня с люфтовыбирателем. 
Один из вариантов конструкции составной шестерни с пружиной круче-

ния приведён на рис. 6.17. 
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Неизбежным недостатком пружинных люфтовыбирающих устройств яв-
ляется появление дополнительных нормальных усилий, вызванных пружинами, 
что увеличивает потери на трение в зацеплении. 

Уменьшить кинематический мёртвый ход можно и другими способами  
(рис. 6.18). 

Уменьшение постоянной составляющй зазора в зацеплении колёс 1 и 2 
осуществляется за счёт уменьшения межосевого расстояния a путём смещения 
втулок 3 и 4 в пределах зазоров δ. После регулировки межосевого расстояния, 
втулки крепятся винтами и фиксируются установочными штифтами (на рисунке 
штифты не указаны).  

 
 
 

 

 
 

Рис. 6.18. Регулировка боковых зазоров в зубчатом зацеплении изменени-
ем межосевого растояния. 

 
 
 
 
 
 
 
 

6.6.3. Примеры расчёта параметров точности передач и механизмов 
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Рассмотрим ряд примеров расчета кинематической погрешности и мертво-
го хода передач различного вида и кинематических цепей. При этом будем ис-
пользовать только метод расчета на максимум-минимум. 

Пример 1. 
Рассчитать кинематическую, погрешность и мертвый ход цилиндрической 

прямозубой передачи 7–С по ГОСТ 1643–81 при следующих исходных данных: 
m = 3 мм; z1 = 25; z2 == 90; α = 20°; β = 0. Суммарные приведенные погрешности 
монтажа EΣМ1 = EΣМ2 = 20 мкм; Gr1= Gr2 = 15 мкм. 

F’
i1 = 56 мкм, F’

i2 = 76 мкм, EHS1 = 80 мкм, EHS2 = 140 мкм, ТH1 = 100 мкм, 
ТH2 = 120 мкм,  fa = 140 мкм,  jn min = 100 мкм. 

K = 0,96, Ks= 0,8. 
Рассчитываем значения кинематической погрешности по формулам (6.43) 

и (6.44) 

 ( )
'
min

' 2 2 2 2
max

0,71 0,8 (56 76) 75

0,96 56 20 76 20 132,5

io

io

F мкм

F мкм

= ⋅ ⋅ + =

= ⋅ + + + =
     

Рассчитываем значения мертвого хода по формулам (6.46) и (6.47) 
min12

2 2 2 2
max12

100 / 0,9397 106,5

0,7 (80 140) 0,5 (100 120 ) 2,60 2,15 212

t

t

j мкм

j мкм

= =

= ⋅ + + ⋅ + + + =
 

Пример 2. 
Рассчитать кинематическую погрешность и мертвый ход прямозубой пере-

дачи 6–С по ГОСТ 1643–81 при следующих исходных данных: m = 2 мм, z3 = 
21, z4 = 34, EΣМ3= EΣМ4 = 15 мкм, α = 20°, β = 0, Gr3 = Gr4 = 10 мкм. 

F’
i3 =36 мкм; F’

i4 = 43 мкм; fa = 35 мкм; EHS3 = EHS4 = 74 мкм; ТH3 = ТH4 = 80 
мкм; jn min = 74 мкм. 

K = 0,95; Ks = 0,6 (табл. 6.10) 
Рассчитываем значения кинематической погрешности, мкм: 

( )
'
min

' 2 2 2 2
max

0,62 0,6 (36 43) 29,2

0,95 36 15 43 15 82

io

io

F мкм

F мкм

= ⋅ ⋅ + =

= ⋅ + + + =
 

Рассчитываем значения мертвого хода передачи, мкм: 

min34

2 2 2 2
max34

74 / 0,9397 29,2;

0,7 (74 74) 0,5 (80 80 ) 2,35 2,10 112.

t

t

j

j

= =

= ⋅ + + ⋅ + + + =
 

Пример 3. 
Рассчитать кинематическую погрешность и мертвый ход механизма, со-

стоящего из двух цилиндрических зубчатых передач, рассмотренных ранее в 
примерах 1 и 2. При этом учтем две возможные последовательности соединения 
передач. 

а) Передача № 1 – вход, передача № 2 – выход (рис. 6.19, а). 
В этом случае передаточное отношение 

34 4 3/ 34 / 21 1,619.i z z= = =  
а)                                                 б) 
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Рис. 6.19.  Двухступенчатый передаточный механизм. 

 
Значение кинематической погрешности получим из выражения (6.48), для 

чего переведем значения δφmax j из линейных единиц в угловые по формуле 
'

max12 26,88 /ioF dϕδ = ⋅ , где d2 – диаметр делительной окружности ведомого колеса: 

d2 = mz2 = 270 мкм; d4 = mz4 = 68 мм 
max12

max34

6,88 132,5 / 270 3,4 . .

6,88 82 / 68 8,4 . .

угл мин

угл мин

ϕ

ϕ

δ
δ

= ⋅ =
= ⋅ =

 

Кинематическая погрешность механизма: 
max12 34 max34/ 3,4 /1.619 8,4 10,5 . .i угл минϕ ϕ ϕδ δ δΣ = + = + =  

Аналогично вычисляем мертвый ход механизма: 
max12

max34

7,32 204,1/ 270 5,5 ;

7,32 198 / 68 21,3 ;

5,5 /1,619 21,3 24,5 .

j мкм

j мкм

j мкм

ϕ

ϕ

ϕΣ

= ⋅ =

= ⋅ =

= + =

 

б)  Передача № 2 – вход, передача № 1 – выход (рис 6.14, б). 
В этом случае передаточное отношение 

12 2 1/ 90 / 25 3,6i z z= = =  
Кинематическая погрешность и мертвый ход механизма, угл. мин.: 

8,4 / 3,6 3,4 5,8 . .

21,3 / 3,6 5,5 11,5 . .

угл мин

j угл мин

ϕ

ϕ

δ Σ

Σ

= + =
= + =
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7. ОФОРМЛЕНИЕ КОНСТРУКТОРСКОЙ ДОКУМЕНТАЦИИ 
 

7.1. Общие положения 
 

Оформленное задание должно содержать: расчётно-пояснительную за-
писку, компоновочный и сборочный чертежи, спецификацию и рабочие черте-
жи деталей. Количество рабочих чертежей согласовывается с преподавателем. 
Все документы должны быть выполнены в соответствии с требованиями стан-
дартов ЕСКД в любой системе автоматизированного проектирования (Kompas, 
AutoCad, SolidWorks и т.д.) и подписаны студентом. 

Требования к оформлению расчётно-пояснительных записок в заданиях и 
в курсовом проектировании одинаковы: текстовые документы выполнять в со-
ответствии с ГОСТ 2.105-79; печать – односторонняя, шрифт Times New Roman, 
14; расчеты – в системе СИ; бумага – формат А4, номера страниц сверху посе-
редине, начиная с цифры 2 после титульного листа. Форма титульного листа 
приведена в Приложении 1. После титульного листа должно находиться оглав-
ление.  

Сборочный чертёж зубчатого механизма выполняется на основании раз-
работанного ранее и утверждённого преподавателем компоновочного чертежа, 
а также результатов проверочных расчётов, на бумаге формата А3. Пример 
оформления сборочного чертежа приведён в Приложении 2. 

Если передача движения с выходного вала зубчатого механизма осущест-
вляется через муфту, необходимо на выходном валу установить двухпальцевый 
поводок. Размеры поводка приведены в табл. 13 Приложения 1. 

 
7.2.  Шифр технических документов  

 
Шифр технических документов задания должен иметь вид: 

 
 
В конце обозначения проставляется индекс документа:  
СБ – для сборочного чертежа; ПЗ – для расчётно-пояснительной записки.  
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Рис 1. Типовые конструкции цилиндрических зубчатых колёс 
Примечания: 
1. Малая ступица диаметром d 1́ (рис. 1, в) выполняется в том случае, ко-

гда она используется в качестве упора. 
2. Выточки d2 (рис. 1,д) рекомендуются при выполнении следующих ус-

ловий: b ≥ 3 мм, df – d1 – 2S ≥ 16 мм, где df  – диаметр впадин зубьев.  
Диаметр выточки d2 определяется из формулы d2 = df – 2⋅S,  

где S=1,5 (m + 1) мм. 
3, При повышенных требованиях к малоинерционности передачи делают 

облегчающие отверстия рис. 1, г) и рис. 1, д). При шести облегчающих отвер-
стиях их диаметр d3 определяется из условий: 

d3max ≤ 0, 5 (d2 – d1 – 6) мм – для колес с выточками; 
d3max ≤ 0, 5 (df  – d1 −3m – 5) мм – для колес без выточек; 
d3min ≥ 5 мм. 
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Таблица 1 
Размеры конструктивных элементов типовых зубчатых колёс, мм. 

d d1 d 1́ b l l2 d´Ш dШ dP l1 c 

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

0,6 0,8 М2 2,5 
0,7 

2 7 0,5 0,3 
4 8 7 

3 8 1 
0,8 1 М2 2,5 

0,7 
2 8 0,5 0,3 

5 9 8 
3 9 1 

1 1,2 М2 2,5 
0,7 

3 9 0,5 0,7 
6 10 9 

4 10 1 
1,3 1,6 М3 3 

1,2 
3 9 0,5 0,7 

7 12 10 
4 10 1 

1,6 2 М3 3 
1,2 

3 10 0,5 0,7 
8 14 12 

4 12 1 
1,6 2 М3 3,5 

1,2 
4 12 0,5 1 

9 16 13 
5 14 1 

1,6 2 М3 4 
1,5 

4 0,5 1 
10 18 15 

5 
14 

1 
2,6 3 М3 4,5 

1,5 
4 0,5 1 

12 20 17 
5 

16 
1 

2,6 3 М4 5 
1,5 

5 0,5 1,2 
14 22 19 

6 
18 

1 
3,6 4 М4 6 

1,8 
 
Примечания: 
1. Расчётное значение d3 следует округлить до меньшего целого числа. 
При этом k в мм (рис. 1, д) в зависимости от модуля m и числа зубьев ко-

леса z приведены ниже. 
 

 Числа зубьев z 

 До 80 Св.80 до 125 Св.125 до 150 Св.150 

От 0,3 до 0,5 3 4 5 6 

М
од
ул
ь 

m
, м
м

 

От 0,5 до 1 5 6 7 9 
 
2. Диаметр d4 окружности центров облегчающих отверстий рис.1, а) и 

рис. 1, д) определяется из формулы 
d4 = 0, 5(d2 + d1)+1 мм – для колес с выточками;  
d4= 0, 5 (df  + d1 −3m – 1) +1 мм – для колес без выточек; 
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a)      b) 

 
 

Рис 2. Схемы нарезания комбинированных колёс. 
 
 

Таблица 2 
Минимальные расстояния для выхода фрезы или долбяка при изготовлении 

комбинированных колёс (блоков колёс), мм. 

Расстояние для выхода 

фрезы долбяка 
Модуль зубь-

ев, мм 
Диаметр фре-

зы dФ 
а1 а2 а3 

4 0,3 
0,5 
2,5 

30 
55 
60 

2 
3 
4 

1 
2 
3 5 
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Рис. 3. Сборное колесо со ступицей 

 
Таблица 3  

Размеры конструктивных элементов соединения сборного зубчатого  
колеса со ступицей, мм. 

d d1 d2 d´Ш dШ dP d3 d4 d5 d6 в l l1 l2 

3 7 6 0,6 0,8 14 10 2,5 

4 8 7 0,8 1,0 16 12 

5 9 8 1,0 1,2 

М2 М2 

18 14 

1;2 12 

6 10 9 1,4 1,6 24 18 

3 
2 

7 12 10 26 20 

8 14 12 

1,6 

28 22 

9 15 14 

1,8 2,0 4 

10 16 14 
30 24 

2;3 15 

12 20 18 
2,8 3,0 

М3 

5 

14 22 18 3,8 4,0 М4 

2,0 

М3 

32 26 3;4 18 
6 

3 
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Рис. 4. Сборные зубчатые колёса. 

Таблица 4  
Размеры конструктивных элементов сборных зубчатых колёс, мм. 

МКР  Н⋅мм 
макс. допуст. D,d d1 d2 da3 da b b1 l l1 
Сталь
ных 

Брон-
зовых 

От 
2,5 
до 3 

От 
1,6 
до 3 

От 
0,2 
до 0,4 

До 8 
От 
20 
до 25 

От 
0,8 
до 1,0 

От 2 
до 4 

От 
1,0 
до 1,2 

От 
0,24 
до 

0,30 

500 250 

Св. 3 
до 4 

Св. 3 
до 4 

Св. 
0,4 
до 0,9 

Св. 
25 
до 30 

Св. 
1,0 
до 1,2 

Св. 
4 
до 6 

Св. 
1,2 
до 1,4 

Св. 
0,30 
до 

0,36 

600 300 

Св. 4 
до 6 

Св. 4 
до 6 

Св. 
0,9 
до 1,6 

От 6 
до 
16 Св. 

30 
до 50 

Св. 
1,2 
до 1,5 

Св. 
6 
до 8 

Св. 
1,4 
до 1,7 

Св. 
0,36 
до 

0,45 

800 400 

Св. 6 
до 8 

Св. 6 
до 8 

Св. 
1,6 
до 2,0 

От 8 
до 
24 

Св. 
50 
до 80 

Св. 
1,5 
до 3,0 

Св. 
8 
до 
10 

Св. 
1,7 
до 2,0 

Св. 
0,45 
до 

0,55 

1000 600 
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Рис. 5. Конструктивные элементы  посадочных мест для подшипников качения 
 

Таблица 5  
Размеры цапф и посадочных отверстий для подшипников качения, мм. 
№ подшипника d D b d1 D1 h 

1000083 3 7 2 4,2 5,5 2 

1000093 3 8 3 4,2 6,5 2 

1000084 4 9 2,5 6 7,5 2 

1000094 4 11 4 6 9,5 2 

1000085 5 11 3 7 9,5 2 

1000095 5 13 4 7 11 2 

1000086 6 13 3,5 8,5 11 2 

1000096 6 15 5 8,5 13 2 

1000087 7 14 3,5 9,5 12 2 

1000097 7 17 5 9,5 15 2 

1000088 8 16 4 11 14 2,5 

1000098 8 19 6 11 17 2,5 

1000089 9 17 4 11 15 3 

1000099 9 20 6 11 18 3 

1000800 10 19 5 12 17  

1000900 10 22 6 12 19 3 
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Рис. 6. Конструктивные элементы радиальных шарикоподшипников 

 
Таблица 6  

Размеры конструктивных элементов радиальных шарикоподшипников, мм  [13]  
№ подшип-

ника 
d D B rmax C, H 

1000083 3 7 2 0,3 392 

1000093 3 8 3 0,3 560 

1000084 4 9 2,5 0,3 540 

1000094 4 11 4 0,3 950 

1000085 5 11 3 0,3 635 

1000095 5 13 4 0,3 1080 

1000086 6 13 3,5 0,3 884 

1000096 6 15 5 0,4 1470 

1000087 7 14 3,5 0,3 956 

1000097 7 17 5 0,5 2020 

1000088 8 16 4 0,4 1330 

1000098 8 19 6 0,5 2240 

1000089 9 17 4 0,4 1430 

1000099 9 20 6 0,5 2680 

1000800 10 19 5 0,5 1480 

1000900 10 22 6 0,5 3340 

Примечание. С – динамическая грузоподъёмность шарикоподшипника. 



 109 

  
Рис. 7. Конструктивные элементы подшипниковых втулок 

 
Таблица 7  

Размеры конструктивных элементов подшипниковых втулок, мм. 

D D1 D2 D3 D4 D5 h H dШ 

7 6 10 16 2,2 22 2 17 1,2 

8 6,5 10 16 2,2 22 2 17 1,2 

9 7,5 12 18 2,7 24 2 20 1,2 

10 8,5 12 18 2,7 24 2 20 1,2 

11 9,5 13 20 2,7 26 2 22 1,2 

13 11 15 22 2,7 29 2 24 1,2 

14 12 17 25 3,2 32 2 27 1,2 

15 13 18 25 3,2 32 2 27 1,2 

16 14 19 26 3,2 34 2 28 1,2 

17 15 20 29 3,2 36 2 30 1,2 

19 17 22 30 3,2 38 2 32 1,6 

20 18 24 32 4,3 42 3 35 1,6 

22 19 26 36 4,3 46 3 38 1,6 

24 20 28 38 4 48 3 40 1,6 
 

Примечание. Размер l выбирают конструктивно. Размер L назначают в со-
ответствии с требованиями конструкции, Lmin=(1,5÷2)d, Lmax=(8÷10)d, где d –
диаметр внутреннего кольца шарикоподшипника. Размер В выбирают равным 
ширине кольца шарикоподшипника. 
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Рис. 8. Конструктивные элементы подшипниковых втулок 

 
Таблица 8  

Размеры конструктивных элементов подшипниковых втулок, мм 

 

Примечание. Размер L назначают в соответствии с требованиями конст-
рукции, Lmin=(1,5÷2)d, Lmax=(8÷10)d, где d – внутренний диаметр шарикопод-
шипника. 

D D1 D2 D3 D4 D5 D6 d0 d1 d2 h h1 h2 h3 h4 

7 7,2 9 2,2 5 М2 9,5 14 19 15 4 6 5 3 1,5 

8 8,2 10 2,2 5 М2 10,5 14 19 15 4 6 5 3 1,5 

9 9,2 11 2,7 6 М2,5 11,5 16 20 17 4 6 6 4 1,5 

10 10,5 12 2,7 7 М2,5 12,5 16 20 17 4 6 6 4 1,5 

11 11,5 14 2,7 8 М2,5 14,5 18 24 19 4 6 6,5 4 1,5 

13 13,5 16 2,7 10 М2,5 16,5 20 27 21 4 6 7,5 5 1,5 

14 14,5 17 2,7 12 М3 17,5 22 29 23 4 7 7,5 5 2 

15 15,5 18 2,7 12 М3 18,5 22 29 23 4 7 7,5 5 2 

16 17 20 2,7 13 М3 20,5 23 30 24 4 7 7,5 5 2 

17 18 20 2,7 14 М3 20,5 24 31 25 4 7 8 5 2 

19 20 22 3,2 16 М3 22,5 26 33 27 4 8 9 6 2 

20 21 24 3,2 17 М4 24,5 28 36 29 6 10 9 6 2 

22 22 26 3,2 19 М4 26,5 30 38 31 6 10 9 6 2,5 

24 23 28 3,2 21 М4 28,5 32 40 33 6 10 10 7 2,5 
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Рис. 9. Конструктивные элементы втулок с одним гнездом 
 

Таблица  9  
Размеры конструктивных элементов втулок с одним гнездом, мм. 

D D1 D2 D3 D4 D5 h1=h H 

7 5,5 10 16 2,2 22 2 17 

8 6,5 10 16 2,2 22 2 17 

9 7,5 12 18 2,7 24 2 20 

10 8,5 12 18 2,7 24 2 20 

11 9,5 13 20 2,7 26 2 22 

13 11 15 22 2,5 29 2 24 

14 9,5 17 25 3,2 32 2 27 

15 13 18 25 3,2 32 2 27 

16 14 19 26 3,2 34 2 28 

17 15 20 29 3,2 36 2 30 

19 17 22 30 3,2 38 2 32 

20 18 24 32 4,3 42 3 35 

22 19 26 36 4,3 46 3 38 

24 20 28 38 4,3 48 3 40 

 
Примечание. Размер В выбирают равным ширине кольца шарикоподшипника. 
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Рис. 10.   Конструктивные размеры элементов установочных колец 

 
Таблица 10 

Размеры конструктивных элементов установочных колец, мм. 

d D в l dP d´Ш 

2 5 3 1,5 М1,6 0,4 Н12 

3 7 4 2 М2 0,6 Н12 

4 8 4 2 М2 0,7 Н12 

5 9 4 2 М2 0,8 Н12 

6 11 5 2,5 М3 1,3 Н12 

7 12 5 2,5 М3 1,6 Н12 

8 14 6 3 М3 1,6 Н12 

9 15 6 3 М3 1,6 Н12 

10 16 7 3,5 М3 2,0 Н12 

 
Примечание. Размер d´Ш – диаметр предварительного сверления под штифт. 
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Рис. 11. Конструктивные элементы фланцевых крышек 
 

Таблица 11  
Размеры конструктивных элементов фланцевых крышек, мм 

D D1 D2 D3 d0 d1 h1 h2 H 

7 5,5 4,5 2,2 14 19 1,5 2 15 

8 6,5 5 2,2 14 19 1,5 2 15 

9 7,5 5 2,7 16 20 1,5 2 17 

10 8,5 5 2,7 16 20 1,5 2 17 

11 9,5 6 2,7 18 24 2 2,5 20 

13 11 7 2,7 20 27 2 2,5 22 

14 12 7 2,7 22 29 2 2,5 24 

15 13 8 2,7 22 29 2 2,5 24 

16 14 8 2,7 23 30 2 2,5 25 

17 15 9 2,7 24 31 2 3 26 

19 17 10 3,2 26 33 2 3 28 

20 18 11 3,2 28 36 3 3 30 

22 19 12 3,2 30 38 3 3 32 

24 19 12 3,2 32 40 3 3 34 
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Рис. 12. Конструктивные элементы соединений плат колонками  
 

Таблица 12 
Размеры конструктивных элементов соединений плат с колонками, мм. 

Hn D d0 d1 h0 d h D1 s Lmax 

2 5 2,5 1,75 0,7 М1,6 1 5 1,2 25 

3 6 3 2,25 1 М2 1,5 6 1,3 25 

4 6 3 2,25 1,5 М2 2 6 1,5 25 

5 7 4 3,25 2 М2,5 2,5 7 1,5 35 

6 7 4 3,25 2,5 М2,5 3 7 2 35 

7 8 5 4,25 2,5 М3 4 8 2 45 

8 8 5 4,25 3 М3 4,5 8 2 45 

9 9 6 5,25 3 М4 5,5 10 2,5 55 

10 10 6 5,25 3,5 М4 6 10 2,5 55 
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Рис. 13. Конструктивные элементы двухпальцевых полумуфт 
 

Таблица 13 
Размеры конструктивных элементов двухпальцевых полумуфт, мм. 

d D C D1 B в d1 l h d2 d3 

3 23 15 7 7 2 4 4 3 0,7 М2 

4 25 15 8 7 2 4 4 3 0,7 М2 

5 25 15 9 8 2 4 4 3 0,8 М2 

6 30 20 10 9 2 4 4 3 1,3 М3 

8 30 20 14 12 3 5 5 4 1,6 М3 

10 35 28 18 14 4 5 5 5 2,6 М3 

12 35 28 20 16 4 5 5 5 2,6 М3 

 
Примечание. Размер d2 – диаметр предварительного сверления под штифт. 
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Таблица 14  
Нормы бокового зазора (показатели jn min , fa), мкм [18]. 

Межосевое расстояние aW , мм 

В
ид

 с
оп
ря
ж
ен
ия

 

К
ла
сс

 о
тк
ло
не
ни
й 
м
еж
о-

се
во
го

 р
ас
ст
оя
ни
я 

О
бо
зн
ач
ен
ие

 

Д
о 

1
2

 

С
в.

 1
2

 д
о 

2
0

 

С
в.

 2
0

 д
о 

3
2

 

С
в.

 3
2

 д
о 

5
0

 

С
в.

 5
0

  д
о 

8
0

 

С
в.

 8
0

 д
о 

1
25

 

С
в.

 1
25

 до
1

80
 

С
в.

 1
80

 до
 2

50
 

H II 0 0 0 0 0 0 0 0 

G III 6 8 9 11 13 15 18 20 

F IV 9 11 13 16 19 22 25 29 

E V 15 18 21 25 30 35 40 46 

D VI 

jn min 

22 27 33 39 46 54 63 72 

H II 8 9 11 14 16 18 20 22 

G III 11 14 16 18 20 22 28 35 

F IV 18 22 25 32 35 45 50 55 

E V 30 36 40 50 60 70 80 90 

D VI 

±fa 

45 55 63 80 90 110 120 140 

 
 
 
 
 
 



 117 

Таблица 15 
Допуск на радиальное биение F r  для 

цилиндрических зубчатых колёс, мкм  [18]. 

Диаметр делительной окружности, мм 

С
те
пе
нь

 т
оч
но

-
ст
и 

М
од
ул
ь 
но
р-

м
ал
ьн
ы
й 
т
п 

До 12 
Св. 12 
до 20 

Св. 20 
до 32 

Св. 32 
до 50 

Св.50 
до 80 

Св.80 
до 125 

Св.125 
до 200 

От 0,1 
до 0,5 

– 12 14 16 19 22 26 

6 
Св. 0,5 
до 1 

– 16 18 20 22 25 30 

От 0,1 
до 0,5 

16 18 20 22 26 30 36 

7 
Св. 0,5 
до 1 

21 22 24 26 30 36 42 

От 0,1 
до 0,5 

19 21 25 28 32 38 45 

8 
Св. 0,5 
до 1 

26 28 30 34 38 45 50 

От 0,1 
до 0,5 

24 26 30 36 42 48 55 

9 
Св. 0,5 
до 1 

34 36 40 45 50 50 65 

От 0,1 
до 0,5 

30 34 38 45 52 60 70 

10 
Св. 0,5 
до 1 

42 45 50 55 60 70 80 

 
 



 

Таблица 16 
Предельные отклонения размеров, мкм [24] 

отв. поле допуск вала отв. поле допуск вала отв. вал отв. вал отв. вал 

Н6 m6 k5 js5 h5 H7 n6 m6 k6 js6 h6 H8 h7 H9 h8 H11 h11 

Предельные отклонения размеров, мкм 

Интервал 
диаметров, 

мм 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

До 3 
+6 
0 

+6 
+2 

+4 
0 

±2 
0 

– 4 
+10 
0 

+10 
+4 

+8 
+2 

+6 
0 

±3 
0 

– 6 
+14 
0 

0 
– 10 

+25 
0 

0 
– 14 

+60 
0 

0 
– 60 

Св. 3 до 6 
+8 
0 

+9 
+4 

+6 
+1 

±2,5 
0 

– 5 
+12 
0 

+16 
+8 

+12 
+4 

+9 
+1 

±4 
0 

– 8 
+18 
0 

0 
– 12 

+30 
0 

0 
– 18 

+75 
0 

0 
– 75 

Св. 6 до 10 
+9 
0 

+12 
+6 

+7 
+1 

±3 
0 

– 6 
+15 
0 

+19 
+10 

+15 
+6 

+10 
+1 

±4,5 
0 

– 9 
+22 
0 

0 
– 15 

+36 
0 

0 
– 22 

+90 
0 

0 
– 90 

Св. 10 до 18 
+11 
0 

+15 
+7 

+9 
+1 

±4 
0 

– 8 
+18 
0 

+23 
+12 

+18 
+7 

+12 
+1 

±5,5 
0 

– 11 
+27 
0 

0 
– 18 

+43 
0 

0 
– 27 

+110 
0 

0 
–110 

Св. 18 до 30 
+13 
0 

+17 
+8 

+11 
+2 

±4,5 
0 

– 9 
+21 
0 

+28 
+15 

+21 
+8 

+15 
+2 

±6,5 
0 

– 13 
+33 
0 

0 
– 21 

+52 
0 

0 
– 33 

+130 
0 

0 
–130 

1
18

 

Св. 30 до 50 
+16 
0 

+20 
+9 

+13 
+2 

±5,5 
0 

– 11 
+25 
0 

+33 
+17 

+25 
+9 

+18 
+2 

±8 
0 

– 16 
+39 
0 

0 
– 25 

+62 
0 

0 
– 39 

+160 
0 

0 
–160 
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Таблица 17 
Предельные отклонения размеров, мкм [24] 

вал поле допуска отверстия вал поле допуска отверстия 

h5 M6 K6 JS6 H6 h6 M7 K7 JS7 H7 G7 

Предельные отклонения размеров, мкм 

Интервал 
диаметров, 

мм 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

в 
 
    н 

До 3 
0 

– 4 
– 2 
– 8 

0 
– 6 

±3 
+ 6 
0 

0 
– 6 

– 2 
– 12 

0 
– 10 

±5 
+ 10 

0 
+ 12 
+ 2 

Св. 3 до 6 
0 

– 5 
– 1 
– 9 

+ 2 
– 6 

±4 
+ 8 
0 

0 
– 8 

0 
– 12 

+ 3 
– 9 

±6 
+ 12 

0 
+ 16 
+ 4 

Св. 6 до 10 
0 

– 6 
– 3 
– 12 

+ 2 
– 7 

±4,5 
+ 9 
0 

0 
– 9 

0 
– 15 

+ 5 
– 10 

±7 
+ 15 

0 
+ 20 
+ 5 

Св. 10 до 18 
0 

– 8 
– 4 
– 15 

+ 2 
– 9 

±5,5 
+ 11 

0 
0 

– 11 
0 

– 18 
+ 6 
– 12 

±9 
+ 18 

0 
+ 24 
+ 6 

Св. 18 до 30 
0 

– 9 
– 4 
– 17 

+2 
– 11 

±6,5 
+ 13 

0 
0 

– 13 
0 

– 21 
+ 6 
– 15 

±10 
+ 21 

0 
+ 28 
+ 7 

1
19

 

Св. 30 до 50 
0 

– 11 
– 4 
– 20 

+ 3 
– 13 

±8 
+ 16 

0 
0 

– 16 
0 

– 25 
+ 7 
– 18 

±12 
+ 25 

0 
+ 34 
+ 9 
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Таблица 18 
Предельные отклонения размеров и допуски на осевые и радиальные биения 

колец собранного подшипника, мкм [14] 
 

для внутренних колец 

Предельные от-
клонения Dm 

Предельные от-
клонения В 

К
ла
сс

 т
оч
но
ст
и 
ш
ар
и-

ко
по
дш
ип
ни
ка

 

И
нт
ер
ва
л 
по
са
до
чн
ы
х 

ди
ам
ет
ро
в 

d,
 м
м

 

верхнее нижнее верхнее нижнее О
се
во
е 
би
ен
ие

 в
ну
т-

ре
нн
ег
о 
ко
ль
ца

 с
об

-
ра
нн
ог
о 
по
дш
ип
ни
ка

 
S i

a
 

Р
ад
иа
ль
но
е 
би
ен
ие

 
вн
ут
ре
нн
ег
о 
ко
ль
ца

 
со
бр
ан
но
го

 п
од
ш
ип

-
ни
ка

  K
ia

 

Св.0,6–до 2,5 – 40 

Св.2,5–до 10 0 

Св.10–до 18 

– 8 
– 120 

20 10 

Св.0,6–до 2,5 – 40 5 

Св.2,5–до 10 6 6 

Св.10–до 18 

0 

– 7 

0 

– 120 
16 

7 

 
для наружных колец 

Предельные от-
клонения dm 

Предельные от-
клонения В 

К
ла
сс

 т
оч
но
ст
и 
ш
ар
и-

ко
по
дш
ип
ни
ка

 

И
нт
ер
ва
л 
по
са
до
чн
ы
х 

ди
ам
ет
ро
в 

d,
 м
м

 

верхнее нижнее верхнее нижнее О
се
во
е 
би
ен
ие

 н
ар
уж

-
но
го

 к
ол
ьц
а 
со
бр
ан
но

-
го

 п
од
ш
ип
ни
ка

 S
e
a 

Р
ад
иа
ль
но
е 
би
ен
ие

 
на
ру
ж
но
го

 к
ол
ьц
а 
со

-
бр
ан
но
го

 п
од
ш
ип
ни
ка

  
K

e
a

 

Св.0,6–до 2,5 

Св.2,5–до 10 
– 8 

0 

Св.10–до 18 – 9 

– 120 20 15 

– 7 
Св.2,5–до 10 8 

6 

Св.10–до 18 

0 

– 8 

0 

– 120 16 

9 
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Таблица 19  
Допуски радиального биения и полного радиального биения. 

Допуски соосности, симметричности, пересечения осей в диаметральном выражении [22]. 
 

Степени точности 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 Интервалы номинальных 

размеров, мм 
мкм мм 

    до 3 1 1 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 0,2 0 1 1 
св. 3 до 10 1 2 3 4 6 10 16 25 40 60 100 160 0,25 0 1 1 
св. 10 до 18 1 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 0,3 1 0,8 1 
св. 18 до 30 2 3 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 0,4 1 1 2 
св. 30 до 50 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 0,5 1 1 9 
св. 50 до 120 3 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 400 0,6 1 2 3 
св. 120 до 250 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 0,8 1 2 3 
св. 250 до 400 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 400 600 1 2 3 4 
св. 400 до 630 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 800 1,2 2 3 5 
св. 630 до 1000 6 10 16 25 40 60 100 160 250 400 600 1000 1,6 3 4 6 
св. 1000 до 1600 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 800 1200 2 3 5 8 

                       1
2

1
 

св. 1600 до 2500 10 16 25 40 60 100 160 250 400 600 1000 1600 2,5 4 6 10 
 

Квалитет допус-
ка размера  

4 5 6 7 8 9 10 11 12 

Уровень гео-
метрической 
точности 

А В С А В С А В С А В С А В С А В С А В С А В С А В С 

Степень точно-
сти 

3 2 1 4 3 2 5 4 3 6 5 4 7 6 5 8 7 6 9 8 7 10 8 8 11 10 9 
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Таблица 20 
Допуски на кинематическую погрешность F’ i, для цилиндрических зубчатых колес, мкм [18] 

F’ i Модуль m, 
мм Делительный диаметр колеса d, мм Степень точ-

ности 
св.       до до 12 

св. 12 
до 20 

св. 20 
до 32 

св. 32 
до 50 

св. 50 
до 80 

св. 80 
до 125 

св. 125 
до 180 

0.3      0.5 23 24 26 29 32 37 43 
6 

0.5      1.0 24 25 27 30 33 38 44 

0.3      0.5 31 33 35 39 44 51 59 
7 

0.5      1.0 32 34 36 40 45 52 60 

0.3      0.5 43 45 49 53 61 71 81 

                         1
2

2
 

8 
0.5      1.0 45 47 51 55 68 73 83 
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Таблица 21 

Линейные размеры (диаметры, длины, высоты, глубины, уступы, расстояния 
между осями и др.) [12] 

Нормальные линейные размеры 
(ряд  Ra 40) 

Дополнительные линейные размеры, до-
пускаемые к применению только в тех-

нически обоснованных случаях 
1,0     1,05     1,1     1,15     1,2     1,3     1,4     1,5 
1,6     1,7       1,8     1,9       2,0     2,1     2,2     2,4 
2,5     2,6       2,8     3,0       3,2     3,4     3,6     3,8 
4,0     4,2       4,5     4,8       5,0     5,3     5,6     6,0 
6,3     6,7       7,1     7,5       8,0     8,5     9,0     9,5 

1,25    1,35    1,45    1,55 
1,65    1,75    1,85    1,95    2,05    2,15    2,30 
2,7      2,9      3,1       3,3      3,5      3,7      3,9 
4,1      4,4      4,6       4,9      5,2      5,5      5,8      6,2 
6,5      7,0      7,3       7,8      8,2      8,8      9,2      9,8 

10      10,5     11      11,5     12      13      14      15 
16      17        18      19        20      21      22      24 
25      26        28      30        32      34      36      38 
40      42        45      48        50      53      56      60 
63      67        71      75        80      85      90      95 

10,2   10,8    11,2     11,8    12,5   13,5    14,5   15,5 
16,5   17,5    18,5     19,5    20,5   21,5    23,0 
27      29       31        33       35      37       39 
41      44       46        49       52      55       58      62 
65      70       73        78       82      88       92      98 

10      10,5     11      11,5     12      13      14      15 
16      17        18      19        20      21      22      24 
25      26        28      30        32      34      36      38 

102    108     112      115     118    135     145    155 
165    175     185      195     205    215     230 
270    290     310      315     330    350     370     390 

 
Таблица 22 

Размеры канавок для выхода шлифовального круга, мм  [21] 
 

 
d b d1 r r1 

1,0 0,3 0,2 

1,6 
d - 0,3 

≤10 

2 
0,5 0,3 

>10…50 3 
d - 0,5 

1 0,5 
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Таблица 23 

Нормы бокового зазора показатели HSE   [18] 

Делительный диаметр d, мкм 

В
ид
ы

 с
оп
ря
ж
ен
ий

 

С
те
пе
нь

 т
оч
но
ст
и 

но
рм
ам

  п
ла
вн
ос
ти

 

Д
о 

1
2

 

С
в.

 1
2

 д
о 

2
0

 

С
в.

 2
0

 д
о 

3
2

 

С
в.

 3
2

 д
о 

5
0

 

С
в.

 5
0

 д
о 

8
0

 

С
в.

 8
0

 д
о 

1
25

 

С
в.

 1
25

 до
 1

80
 

С
в.

 1
80

 до
 2

50
 

С
в.

 2
50

 до
 3

15
 

С
в.

 3
15

 до
 4

00
 

мкм 
H 3-7 5 6 7 8 9 11 13 14 16 18 

3-7 12 14 16 18 22 25 28 38 40 45 

7 16 18 20 22 26 28 30 40 40 45 G 

8 22 24 26 28 30 32 34 45 50 50 

3-7 18 22 26 30 35 40 45 56 60 63 

7 22 24 28 32 36 42 48 55 60 63 

8 26 30 34 38 42 45 53 60 63 70 

9 36 40 45 48 53 55 60 63 70 75 

F 

10 48 53 55 60 60 63 70 75 80 85 

3-7 28 32 38 45 53 60 70 80 90 100 

8 35 40 45 50 55 63 75 85 95 105 

9 42 48 55 60 63 70 80 90 100 110 

10 55 60 63 70 75 80 90 100 105 120 

11 70 75 80 85 90 100 110 110 120 130 

Е 

12 100 105 110 118 120 125 130 130 140 150 

3-7 40 55 60 70 80 90 110 130 150 160 

8 50 55 60 70 80 95 118 130 150 160 

9 55 60 70 80 90 100 120 130 150 160 

10 63 70 80 90 100 105 125 130 150 160 

11 80 85 95 105 110 120 140 150 170 180 

D 

12 105 110 118 125 132 150 160 170 180 190 
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Таблица 24 
Нормы бокового зазора ( HT  – допуск на смещение исходного контура) [18] 

Допуск на радиальное биение зубчатого венца Fr 
В
ид

 с
оп
ря
ж
ен
ия

 

В
ид

 д
оп
ус
ка

 б
ок
ов
ог
о 

за
зо
ра

 

Д
о 

6
 

С
в.

 6
 д
о 

8
 

С
в.

 8
 д
о 

10
 

С
в.

 1
0

 д
о 

1
2

 

С
в.

 1
2

 д
о 

1
6

 

С
в.

 1
6

 д
о 

2
0

 

С
в.

 2
0

 д
о 

2
5

 

С
в.

 2
5

 д
о 

3
2

 

С
в.

 3
2

 д
о 

4
0

 

С
в.

 4
0

 д
о 

5
0

 

С
в.

 5
0

 д
о 

6
0

 

С
в.

 6
0

 д
о 

8
0

 

С
в.

 8
0

 д
о 

1
00

 

С
в.

 1
00

 до
 1

25
 

С
в.

 1
25

 до
 1

60
 

С
в.

 1
60

 

H h 14 16 18 20 25 30 34 40 50 60 70 90 110 140 170 190 

G g 16 18 20 22 28 32 38 45 53 67 75 100 120 150 190 210 

F f 18 20 22 25 30 36 42 50 60 70 85 110 130 160 200 230 

                                1
2

5
 

Е, D е 20 22 25 30 34 40 48 56 70 80 100 125 150 190 240 260 

 
Примечание. Величина Fr принимается в соответствии с нормой кинематической точности (Прил.1, табл. 15)  
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В 2009 году Университет стал победителем многоэтапного конкурса, в ре-
зультате которого определены 12 ведущих университетов России, которым при-
своена категория «Национальный исследовательский университет». Министер-
ством образования и науки Российской Федерации была утверждена Программа 
развития государственного образовательного учреждения высшего профессио-
нального образования «Санкт-Петербургский государственный университет 
информационных технологий, механики и оптики» на 2009–2018 годы. 

 

КАФЕДРА МЕХАТРОНИКИ 
 

Кафедра Мехатроники, одна из старейших кафедр СПбГУ 
ИТМО, история которой начинается с 30-х годов XX века. Первое 
упоминание о прародительнице кафедры Мехатроники содержится 
в приказе № 18 от 3.10.1930 по Учебному комбинату точной меха-
ники и оптики: "доцент Замыцкий Н.П. назначен с 1.10.1930 заве-
дующим кафедрой Детали машин института точной механики и 

оптики". 
 С 1945 г. руководство кафедрой осуществляет Н.И. Колчин, крупнейший учёный ме-
ханик в самом широком смысле этого слова. Он расширил и обогатил исследовательскую и 
преподавательскую деятельность кафедры методами Теории машин и механизмов. Нельзя не 
сказать, что Н.И. Колчин был в той или иной мере учителем трех последующих заведующих 
кафедрой – Ф.Л. Литвина, К.И. Гуляева, Б.П. Тимофеева. 
 С 1951 года, заведующим кафедрой Теории механизмов и деталей машин, становится 
Рифтин Л.П.  
 1964 год: "Ректорат и Совет ЛИТМО поручили профессору Литвину Ф.Л. провести 
реорганизацию кафедры Теории механизмов и деталей машин в кафедру приборостроитель-
ного типа, закладывающую основы конструкторской подготовки специалистов, выпускае-
мых ЛИТМО". Во время заведования кафедрой Литвиным Ф.Л. была создана лабораторная 
база с оригинальными лабораторными установками, написаны многочисленные методиче-
ские пособия, разработаны и изготовлены учебные стенды, макеты устройств и прозрачные 
модели, отвечающие современным требованиям учебного процесса в высшей школе. 
 В начале 1979 года заведующим кафедрой становится профессор Гуляев К.И. По сво-
ей направленности кафедра становится общеинженерной. 
 В 1989 году Тимофеев Б.П. приступил к заведыванию общеинженерной кафедрой 
Теории механизмов и деталей приборов, преобразовав её в 1991 году в выпускающую ка-
федру Мехатроники. Только в 1994 году специальность “Мехатроника” появилась в офици-
альном списке специальностей. 
 С 2005 года кафедру возглавляет доцент Ноздрин М.А. В учебную и научную дея-
тельность внедряются компьютерные технологии, разрабатываются инновационные образо-
вательные программы, создаются новые лабораторные циклы и лаборатории. В 2009 году 
утверждена научная школа “Фундаментальные проблемы надежности и точности машин и 
приборов ”. 
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