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ПРЕДИСЛОВИЕ 

 

Зубчатые и червячные передачи предназначены для передачи 

вращательных движений и моментов сил с одного вала на другой с 
заданным отношением угловых скоростей, а также для преобразова-
ния вращательного движения в поступательное и наоборот.  

Зубчатые колеса, образующие передачу, закреплены на валах, ус-
тановленных в направляющих для вращательного движения – под-

шипниковых узлах. В качестве опор валов широко используются 
подшипники качения.  

Определение усилий в зубчатых и червячной передачах является 
важным и одним из трудоемких этапов курсового проектирования по 
курсу «Детали машин». 

В данном пособии рассматриваются вопросы, связанные с опре-
делением усилий в зубчатых и червячном зацеплениях и их влияние 
на валы и опоры. 
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1 КИНЕМАТИЧЕСКИЕ СХЕМЫ ПРИВОДОВ  

   И ИХ КРАТКАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА 

 

Кинематические схемы приводов и их характеристика представ-
лены в таблице 1.1. 

 
  Таблица 1.1 

 

Кинематические схемы приводов и их характеристика 
 

Номер 
схемы 

Схема Характеристика 

1 

1 2

7

4

6

М

8

9

3

5

Привод ленточного конвейера, состоя-
щий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта упругая; 
3 – пара зубчатых колес (цилиндриче-
ская); 4 – открытая передача (цепная); 5 – 

барабан ленточного конвейера; 6 – пара 
подшипников качения; 7 – вал ведущий 

(быстроходный, входной); 

8 – вал ведомый (тихоходный, выход-

ной); 9 – вал приводной 

2  

1 2

7

4

6

М

8

9

3

5

Привод ленточного конвейера, состоя-
щий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта упругая; 
3 – пара зубчатых колес (цилиндрическая 
косозубая); 4 – открытая передача (ци-

линдрическая); 5 – барабан; 6 – пара 
подшипников качения; 7 – вал ведущий 

(быстроходный, входной); 8 – вал ведо-
мый (тихоходный, выходной); 9 – вал 
приводной 

3 

1 2

7
4

6

М

8

9

3

5

 

Привод цепного конвейера, состоящий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта упругая; 
3 – пара зубчатых колес (цилиндрическая 
косозубая); 4 – открытая передача (кони-

ческая); 5 – тяговая звездочка конвейера; 
6 – пара подшипников качения; 7 – вал 
ведущий (быстроходный, входной); 8 – 

вал ведомый (тихоходный, выходной); 9 

– вал приводной 
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 Продолжение табл. 1.1 

 
Номер 
схемы 

Схема Характеристика 

4  

1
2

7

4

6

М

8

9

3

5

 
 

Привод ленточного конвейера, со-
стоящий: 

1 – электродвигатель; 2 – открытая 
передача (ременная); 3 – пара зубча-
тых колес (цилиндрическая шеврон-

ная); 4 – муфта цепная; 5 – барабан;  

6 – пара подшипников качения;  
7 – вал ведущий (быстроходный, 

входной); 8 – вал ведомый (тихоход-

ный, выходной); 9 – вал приводной 

5  

 

1 2

7

4

6

М

8 9

3 5а)

б) в) г)

 
 

Привод ленточного конвейера, со-
стоящий: 

а) 1 – электродвигатель; 2 – муфта 
упругая; 3 – пара зубчатых колес (ко-
ническая); 4 – открытая передача 
(цепная); 5 – барабан; 6 – пара под-

шипников качения; 7 – вал ведущий 

(быстроходный, входной); 8 – вал ве-
домый (тихоходный, выходной); 9 – 

вал приводной; 

б) прямозубая; в) косозубая; г) с кру-

говым зубом; 

6  

 

1 2

7

4

6

М

8 9

3 5

 

Привод ленточного конвейера, со-
стоящий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта уп-

ругая; 3 – пара червячная (червяк 
снизу); 4 – открытая передача (цеп-

ная); 5 – барабан; 6 – пара подшипни-

ков качения; 7 – вал ведущий (чер-
вяк); 8 – вал ведомый (тихоходный, 

выходной);  

9 – вал приводной 
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 Продолжение табл. 1.1 

 
Номер 
схемы 

Схема Характеристика 

7 

1 2

7

6

М

8

3

5

4

9

11 10

 

Привод цепного конвейера, состоя-
щий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта упру-

гая; 3 – пара зубчатых колес (цилинд-

рическая быстроходная); 4 – пара зуб-
чатых колес (цилиндрическая тихо-
ходная); 5 – открытая передача (цеп-

ная); 6 – пара подшипников качения; 
7 – вал ведущий (быстроходный, 

входной); 8 – вал промежуточный;  

9 – вал ведомый (тихоходный, выход-

ной); 10 – тяговая звездочка конвейе-
ра; 11 – вал приводной 

8 

12

7

М
8

3

5

4

9

11

10

6

 

Привод ленточного конвейера, со-
стоящий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта упру-

гая; 3 – пара зубчатых колес (цилинд-

рическая быстроходная); 4 – пара зуб-
чатых колес (цилиндрическая тихо-
ходная); 5 – открытая передача (кони-

ческая); 6 – пара подшипников каче-
ния; 7 – вал ведущий (быстроходный, 

входной); 8 – вал промежуточный; 

9 – вал ведомый (тихоходный, выход-

ной); 10 – барабан; 11 – вал приводной

9 

7

8

3

4
9

11

6

5 10

1
2

М

 

Привод цепного конвейера, состоя-
щий: 

1 – электродвигатель; 2 – открытая 
передача (ременная); 3 – пара зубча-
тых колес (цилиндрическая быстро-
ходная); 4 – пара зубчатых колес (ци-

линдрическая тихоходная); 5 – муфта 
цепная; 6 – пара подшипников каче-
ния; 7 – вал ведущий (быстроходный, 

входной); 8 – вал промежуточный; 

9 – вал ведомый (тихоходный, выход-

ной); 10 – тяговая звездочка; 11 – вал 
приводной 
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 Продолжение табл. 1.1 

 

10  
7

8

3 4

9

11

6

5 10

1

2

М

Привод цепного конвейера, состоя-
щий: 

1 – электродвигатель; 2 – открытая 
передача (ременная); 3 – пара зубча-
тых колес (цилиндрическая быстро-
ходная); 4 – пара зубчатых колес (ци-

линдрическая тихоходная); 5 – муфта 
цепная; 6 – пара подшипников каче-
ния; 7 – вал ведущий (быстроходный, 

входной); 8 – вал промежуточный; 

9 – вал ведомый (тихоходный, выход-

ной); 10 – тяговая звездочка; 11 – вал 
приводной 

11 

1 2

7
6

М

8

3

5

4

9

11 10

 

Привод ленточного конвейера, со-
стоящий: 

1 – электродвигатель;2 – муфта упру-

гая; 3 – пара зубчатых колес (кониче-
ская быстроходная); 4 – пара зубчатых 
колес (цилиндрическая тихоходная);  
5 – открытая передача (цепная); 6 – 

пара подшипников качения; 7 – вал 
ведущий (быстроходный, входной);  

8 – вал промежуточный; 9 – вал ведо-
мый (тихоходный, выходной); 10 – 

барабан; 11 – вал приводной 

12 

1 2

7

4

6
М

8 9

3

5

11

10

 

Привод цепного конвейера, состоя-
щий: 

1 – электродвигатель; 2 – муфта упру-

гая; 3 – пара червячная (червяк снизу); 

4 – пара зубчатых колес (цилиндриче-
ская тихоходная раздвоенная); 5 – от-
крытая передача (цепная); 6 – пара 
подшипников качения; 7 – вал веду-
щий (быстроходный, входной); 8 – вал 
промежуточный; 9 – вал ведомый (ти-

хоходный, выходной); 10 – тяговая 
звездочка конвейера; 11 – вал привод-

ной 

П р и м е ч а н и е.  Для схем 7, 8, 9 может быть раздвоенной как быстроходная, так и тихоходная сту-
пень. Для схемы 11 может быть раздвоенной тихоходная ступень. Для всех схем может использоваться в 
качестве открытой передачи – клиноременная, цилиндрическая, коническая, цепная; в качестве конвейе-
ра – ленточный, цепной или любой другой. 
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2 ОПРЕДЕЛЕНИЕ УСИЛИЙ В ЗУБЧАТЫХ  

   И ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧАХ 

 

Для поддержания и установки вращающихся деталей машин 

применяют валы, которые подвергаются изгибу от сил, возникающих 
в деталях передач, от веса этих деталей и собственного веса (у мощ-

ных передач). Они также передают вращающие моменты и испыты-

вают кручение. 
Валы передач несут зубчатые и червячные колеса, звездочки, 

шкивы и муфты. Силы взаимодействия между зубьями сцепляющихся 
колес или между зубьями червячных колес и витками червяка пред-

ставлены тремя взаимно перпендикулярными составляющими tF , rF  

и aF . 
Окружная сила tF  направлена по касательной к начальным ок-

ружностям зубчатых колес; радиальная сила rF  – по радиусу к центру 
колеса и осевая сила aF  – параллельно оси вала. 

Силы взаимодействия между зубьями принято определять в по-
люсе зацепления. Распределенную по контактным линиям нагрузку в 
зацеплении заменяют равнодействующей, которая направлена по ли-

нии зацепления.  
На некоторых схемах, где показаны силы, валы раздвинуты и за-

цепление показано условно «разомкнутым». Усилия смещены в плос-
кость эллипса. Это сделано для того, чтобы векторы сил не наклады-

вались друг на друга.  
Направление вращения ведущего вала редуктора задают, а на-

правления вращения последующих валов определяют в зависимости 

от направления вращения ведущего вала. 
При определении усилий нечетные индексы (1, 3, 5) соответст-

вуют шестерне (червяку), а четные (2, 4, 6) – зубчатому колесу (чер-
вячному колесу). 

На ведущий вал, кроме сил в зацеплении, действует на консоли 

сила, под действием которой вал изгибается. Это может быть усилие 
от ременной передачи ( опF ) или неуравновешенная составляющая си-

лы, передаваемая муфтой ( мF ), а также силы, предусмотренные кон-

струкцией привода (действующие в открытых зубчатых передачах). 
Направление силы мF  принимаем: в сторону окружной силы 1tF  – для 
подбора подшипников, противоположно 1tF  – для расчета вала на 
прочность. 
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2.1 Цилиндрическая зубчатая передача 
 

В цилиндрической прямозубой зубчатой передаче действуют 
(рис. 2.1, а): 

– окружная сила 1tF  на шестерне, равная окружной силе на коле-
се 2tF  (силами трения пренебрегаем), т.е. 21 tt FF  : 

 

 

1

1
1

2

d

T
Ft


 ,  (2.1) 

где 1T  – вращающий момент на ведущем валу, Н·мм; 

1d  – делительный диаметр шестерни (в некорригированных пере-
дачах делительные и начальные диаметры равны), мм; 

– радиальная сила 21 rr FF  : 

 

 tgFF rr  11 ,  (2.2) 

 

где   – угол зацепления; 20 . 

 

Fr2

а)

Fr1

Ft1

Ft2

T1

Fr2

Fr1

Ft1

Ft2

T1

Fa2Fa1

T1

Fa1

Fa2

F t1

F t2
Fr1

Fr2

T1
Fa1Ft2

Fa2

Fr2

Fr1

F t1

в ) г)

б )

Fr2

Fr1

Fr2

Fr1

Fr1

Fr2 Fr2

Fr1  
 

Рис. 2.1. Схема усилий в зубчатых и червячной передачах 
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В цилиндрической косозубой (рис2.1, б) и шевронной (рис2.1, а; 
осевые усилия компенсируются) зубчатых передачах действуют: 

– окружная сила 21 tt FF   – определяется по формуле (2.1); 

– радиальная сила 21 rr FF  : 

 



cos

1
1

tgF
F r

r


 ,  (2.3) 

где   – угол наклона зубьев; 
– осевая сила 21 aa FF  : 

 

 tgFF ta  11 .  (2.4) 

 

Во второй ступени передачи индексы 1 и 2 заменяются соответ-
ственно индексами 3 и 4. 

Для уменьшения результирующей осевой нагрузки на промежу-
точных валах цилиндрических передач с косозубыми колесами следу-
ет выбирать одинаковым направление зубьев колеса первой ступени и 

шестерни второй ступени. При таком выборе наклона зубьев осевые 
силы на промежуточном валу 2aF  и 3aF  направлены в разные сторо-
ны. 

В передаче с раздвоенной ступенью осевые силы уравновешены.  

 

2.2 Коническая зубчатая передача 
 

В конической прямозубой передаче (рис. 2.1, в) действуют: 
– окружная сила 21 tt FF    

 

 

1

1
1

2

m

t
d

T
F


 ,  (2.5) 

 

где 1md  – средний делительный диаметр шестерни, мм; 

– радиальная сила на шестерне 1rF  и осевая на колесе 2aF  равны, 

но направлены в противоположные стороны; аналогично осевая сила 
на шестерне 1aF  равна радиальной силе на колесе 2rF : 

 

  2121 sin  tgFFF tar ;  (2.6) 

 

  1121 sin  tgFFF tra ,  (2.7) 
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где 1 , 2  – соответственно углы делительных конусов шестерни и 

колеса. 
В передачах коническими колесами с косыми или круговыми 

зубьями (рис. 2.1, в) действую: 

– окружная сила 1tF , определяемая по формуле (2.5); 

– радиальная  сила  на  шестерни  1rF   равна осевой силе на коле-
се 2aF   

  )sin(
cos

sin 1
121 


 tguFFF tar  ;  (2.8) 

 

– осевая сила на шестерни 1aF  равна радиальной силе на колесе 
2rF : 

  )sin(
cos

sin 1
121 




 tgFFF tra .  (2.9) 

 

В формулах (2.8) и (2.9)    – угол зацепления, 20 ;   – угол 
наклона линии зуба в середине ширины зубчатого венца. Знак перед 

вторым слагаемым в скобках выбирают по табл. 2.1. 

 
 Таблица 2.1 

Выбор знаков в формулах (2.8) и (2.9) 
 

Знак перед вторым слагаемым в формуле Направление вращения шес-
терни (если смотреть со сторо-
ны основания конуса к его 

вершине) 

Направление 
наклона зуба 

(2.8) (2.9) 

По часовой стрелке Правое 
Левое 

+ 

– 

– 

+ 

Против часовой стрелки 
Правое 
Левое 

– 

+ 

+ 

– 

 

Если усилие 1aF  получается со знаком минус, то вектор этой си-

лы следует направить к вершине конуса. При положительном значе-
нии силы 1rF  ее вектор надо направить от точки контакта зубьев к 
центру шестерни. Вектор 2rF  должен быть направлен противополож-

но векторы 1aF , а вектор 2aF  – противоположно вектору 1rF . 
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2.3 Червячная передача 
 

В червячной передаче (рис.2.1, г) действуют: окружная сила на 
червяке 1tF  и осевая сила на колесе 2aF  равны, но противоположно 
направлены; такое же соотношение окружной силы на колесе 2tF  и 

осевой силы на червяке 1aF ; радиальная сила на червяке 1rF  равна ра-
диальной силе на червячном колесе 2rF . 

 

 

1

1
21

2

d

T
FF at


 ;  (2.10) 

 

 

2

2
12

2

d

T
FF at


 ;  (2.11) 

 

 tgFFF trr  221 ,  (2.12) 

 

где 1T , 2T  – вращающие моменты на валах соответственно червяка и 

червячного колеса, Н·мм; 

1d , 2d  – делительные диаметры червяка и червячного колеса, мм. 

  – угол зацепления; 20 . 

Для разгрузки промежуточного вала двухступенчатой червячной 

передачи от осевых воздействий направление нарезки червяка второй 

ступени и направление зубьев колеса первой ступени должны совпа-
дать. 
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3 ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ  

 

Подшипники качения подбирают по динамической и статической 

грузоподъемности. Выбор рационального типоразмера подшипника 
зависит от характера нагрузки, ее величины и направления; частоты 

вращения; условий эксплуатации; особых требований, предъявляемых 
конструкцией узла; стоимости подшипника. При выборе подшипника 
необходимо учитывать следующее: 

– шариковые подшипники дешевле роликовых; 
– в опорах, подверженных действию ударных нагрузок, предпоч-

тение нужно отдавать роликоподшипникам; 

– при действии на опору чисто радиальной нагрузки следует ста-
вить радиальные подшипники (шариковые, роликовые); 

– более тяжелые подшипники характеризуются пониженной бы-

строходностью; 

– при одинаковых размерах и нагрузках перекосы, обусловлен-

ные деформацией опор, в роликовых подшипниках меньше, чем в ша-
риковых, однако начальный радиальный зазор у шариковых подшип-

ников примерно в два раза меньше, чем у роликовых; 
– с увеличением класса точности подшипника повышается нагру-

зочная способность, но одновременно возрастает его цена. 
В курсовом проектировании обычно используются подшипники 

нулевого класса. 
По динамической грузоподъемности подшипники выбирают при 

частоте -1мин1n . 

В ходе составление компоновочного чертежа редуктора подшип-

ники уже были предварительно выбраны по диаметру вала. Поэтому 
расчеты сводятся к проверке выбранного подшипника и уточнению 

его типа, диаметра и серии. 

Выбор подшипника по динамической грузоподъемности состоит 
в проверке его расчетной долговечности при заданных условиях ра-
боты. 

Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-
ется по формуле 

 

 

p











эP

C
L ,  (3.1) 
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где C  – динамическая грузоподъемность данного типоразмера под-

шипника, кН (выбирается по каталогу); 
эP  – эквивалентная нагрузка на подшипник, кН; 

p  – показатель степени; 3p  – для шарикоподшипников; 
3/10p  – для роликоподшипников. 

Номинальная долговечность подшипника hL , в часах, определя-
ется по формуле 

 

 
n

L
aaLh 




60

106

231 ,  (3.2) 

 

где 1a  – коэффициент надежности; при безотказной работе подшип-

ников 11 a ; 

23a  – коэффициент, учитывающий влияние качества подшипника 
и качества его эксплуатации; при обычных условиях работы подшип-

ника 8,0...7,023 a  – для шариковых подшипников; 7,0...6,023 a  – 

для роликовых конических подшипников; 6,0...5,023 a  – для роли-

ковых цилиндрических и шариковых сферических двухрядных под-

шипников. 
Формула (3.1) справедлива при частоте -1мин10n , не превы-

шающей предельной частоты вращения для данного подшипника. 
При -1мин10...1n  расчет ведут по -1мин10n . 

Эквивалентная нагрузка для радиальных и радиально-упорных 
подшипников – это постоянная радиальная нагрузка, которая в случае 
приложения ее к подшипнику с вращающимся внутренним кольцом 

обеспечивает такую долговечность, какую подшипник будет иметь 
при действительных условиях нагружения и вращения. 

Для радиальных шарикоподшипников и радиально-упорных ша-
рико- и роликоподшипников эквивалентная нагрузка определяется по 
формуле 

 

 a б т( )э rP XVF YF K K  ,  (3.3) 

 

где rF  – радиальная нагрузка на подшипник, Н; 

aF  – осевая нагрузка на подшипник, Н; 

X  – коэффициент радиальной нагрузки (табл. П1, П2); 
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Y  – коэффициент осевой нагрузки (табл. П1, П2); 

V  – коэффициент вращения; 1V  – при вращении внутреннего 
кольца подшипника; 2,1V  – при вращении наружного кольца; 

бK  – коэффициент безопасности (табл. П3); 

тK  – температурный коэффициент (табл. П4). 

Выбор коэффициентов X  и Y  при расчете эквивалентной на-
грузки эP  производится с учетом следующих соображений: по мере 
увеличения aF  выбираются зазоры в подшипнике, и распределение 
нагрузки между телами качения становится все более благоприятным 

(возрастает дуга контакта, в пределах которой тела качения воспри-

нимают нагрузку), в работу вступает большее число тел качения. При 

этом увеличение силы aF  до определенного значения не приводит к 
снижению работоспособности подшипника, поэтому расчет эквива-
лентной нагрузки ведется только по радиальной нагрузке rF , а осевая 

aF не учитывается.  
При дальнейшем возрастании aF  увеличение дуги контакта уже 

не может компенсировать повышение нагрузки на подшипник, и ра-
ботоспособность его снижается. 

Предельное значение осевой нагрузки aF  (в долях rF ), в случае 
превышения которой aF  должна учитываться при расчете эквива-
лентной нагрузки эP , которая оценивается параметром e .  

Определяя эквивалентную нагрузку шарикового радиального 
подшипника (угол контакта 0  ), вначале находим отношение 

0/ CFa , где 0C  – статическая грузоподъемность подшипника (прини-

мается по каталогу). По соотношению 0/ CFa  определяем вспомога-
тельный параметр e . Затем в зависимости от соотношений 0/ CFa  и 

)/( ra FVF  , т.е. 
 

 e
FV

F

r

a 


  или e
FV

F

r

a 


  (3.4) 

 

находим X  и Y . 

Если в шариковых радиальных, однорядных шариковых или ро-
ликовых радиально-упорных подшипниках eFVF ra  )/( , осевую 

нагрузку не учитывают, т.е. принимают 1X , 0Y . 
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При определении расчетной осевой нагрузки, действующей на 
радиально-упорный подшипник, кроме внешней осевой нагрузки abF  

учитываются также осевые составляющие sIF  и sIIF  от радиальных 
нагрузок, возникающие в подшипниках вследствие наклона линии 

контакта. 
Расчетные осевые нагрузки на подшипники aIF  и aIIF  опор I  и 

II  в этом случае в зависимости от направления силы abF  и относи-

тельного расположения подшипников приведены на рис.3.1 и в табл. 
П5. 

 

а )

FaI

б)

FaII

FsI Fs II

FrI

Fab

FrII

I II

FaIFaII

FsIFsII

FrI

Fab

FrII

III

 
 

Рис. 3.1. Определение расчетных осевых нагрузок для радиально-упорных  
подшипников, установленных: 

а – враспор; б – врастяжку 
 

Осевые составляющие sF  для конических роликоподшипников 
 

 rs FeF  83,0 ,  (3.5) 

 

где значение параметра e  приведено в табл. П1 в зависимости от угла 
 . 

Для радиально-упорных шарикоподшипников 
 

 rs FeF  ,  (3.6) 

 

где параметр e  принимается по табл. П1, при углах 15 . 
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4 ПРОВЕРКА ВАЛА НА ВЫНОСЛИВОСТЬ  

 

Проверка вала выполняется после предварительного оформления 
его чертежа. Это вызвано тем, что усталостная прочность детали оп-

ределяется рядом факторов, устанавливаемых в процессе проектиро-
вания: радиусами галтелей, перепадом диаметров между соседними 

ступенями вала, шероховатостью поверхности, диаметрами, натягом 

между валом и деталями и т.д. 

Проверяют наиболее опасные сечения, в которых имеется кон-

центрация напряжений. При проверке определяется расчетный коэф-

фициент запаса по выносливости (усталостной прочности) и сопос-
тавляется с допускаемым. Проверочный расчет вала на выносливость 
является окончательным и основным. 

Принимаем, что нормальные напряжения от изгиба изменяются 
по симметричному циклу, а касательные от кручения по отнулевому. 

Прочность вала считается обеспеченной при условии [5] 

 

 ],[ss    (4.1) 

 

где ][s  – допускаемая величина коэффициента запаса прочности; ][s = 

1,5 … 2,5. 

Коэффициент запаса прочности в опасном сечении определяется 
по формуле  

 ,
22




ss

ss
s


   (4.2) 

 

где s  – коэффициент запаса прочности по нормальным напряжени-

ям; 

 

mv

k
s













 1 ,  (4.3) 

 

1  – предел выносливости стали при симметричном цикле изги-

ба, МПа;  
1 = 0,43 в  – для углеродистых сталей; 

1 = 0,35 МПа)120...70( в  – для углеродистых сталей; 
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k  – эффективный коэффициент концентрации нормальных на-
пряжений (табл. П7); 

  – масштабный фактор для нормальных напряжений (табл. П9); 

  – коэффициент, учитывающий влияние шероховатости поверх-
ности; 

v  – амплитуда цикла нормальных напряжений, равная наиболь-
шему напряжению изгиба и  в рассматриваемом сечении; 

m  – среднее напряжение цикла нормальных напряжений; если 

осевая нагрузка aF  на вал отсутствует или пренебрежимо мала, то 
принимают 0m ; в противном случае )4//( 2dFam   ; 

  – коэффициент; для углеродистых сталей, имеющих 
750...650в  МПа, принимаю 2,0 ; для легированных сталей 

3,0...25,0 ; 

s  – коэффициент запаса прочности по касательным напряжени-

ям;  

 

mv

k
s













 1 ,  (4.4) 

 

1  – предел выносливости стали при симметричном цикле круче-
ния;  11 58,0    . 

Значение коэффициента  = 0,1. 

Остальные обозначения в формуле (4.4) имеют тот же смысл, что 
и в формуле (4.3), с той лишь разницей, что они относятся к напряже-
ниям кручения. 

В процессе расчета рассматривается два случая. 
Случай 1. В месте установки зубчатого колеса. Концентрация 

напряжений обусловлена наличием шпоночной канавки. 
Амплитуда нормальных напряжений изгиба определяется по 

формуле 

 
нетто

v
W

M max ,  (4.5) 

 

где M  – суммарный изгибающий момент, Н·мм; 

неттоW  – момент сопротивления кручению, мм3
; 
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 ;
2

)(

32

2
11

3

d

tdbtd
W нетто





  (4.6) 

 

d  – диаметр вала в зоне установки зубчатого колеса, мм; 

b  – ширина призматической шпонки, мм; 

1t  – глубина паза в валу, мм. 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний определяется по формуле 

 
нетто2

v m

k

T

W
   ,  (4.7) 

 

где T  – вращающий момент на рассматриваемом валу, Н·мм; 

неттоkW  – момент сопротивления изгибу, мм3
; 

 

 
d

tdbtd
W неттоk

2

)(

16

2
11

3 



.  (4.8) 

 

Случай 2. В месте установки подшипников. Концентрация на-
пряжений обусловлена посадкой внутреннего кольца подшипника с 
гарантированным натягом. 

Амплитуда нормальных напряжений определяется по формуле 
 

 
W

M
v

 max ,  (4.9) 

 

где W  – осевой момент сопротивления сечения, мм3
. 

 

 
32

3d
W





.  (4.10) 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний определяется по формуле 

 
р

mv
W

T

2
 ,  (4.11) 

 

где WWр  2  – полярный момент сопротивления, мм3.
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5 ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА 

 

5.1 Привод с цилиндрическим редуктором 

 

Исходные данные для расчета. 
Расчет выполняем по схеме 1 (см. табл.1.1). 

В результате предварительного расчета получены следующие 
данные: 

– вращающий (крутящий) момент на ведущем валу 283,331 T  

Н·м; 

– вращающий (крутящий) момент на ведомом валу 801,1272 T  

Н·м; 

– частота вращения ведущего вала 7071 n  мин-1
; 

– частота вращения ведомого вала 8,1762 n  мин-1
; 

– нагрузка, действующая на ведущий вал от муфты мF  300 Н; 
– на выходной конец ведомого вала действует усилие от цепной 

передачи 1749вF  Н; 
– диаметр делительной окружности шестерни 511 d  мм. 

Определение усилий. 

Схема нагружения валов представлена на рис. 5.1. 

 

x

Fr2

y

z

Fr1Ft1

F t2

Fм

Fв

1

2

Fr2

Fr1

 
 

Рис. 5.1. Схема нагружения валов одноступенчатого  
цилиндрического редуктора 

 

На шестерне 1 и колесе 2 прямозубой передачи действуют: ок-
ружная сила 21 tt FF   и радиальная сила 21 rr FF  . Эти усилия опреде-
ляются по формулам (2.1) и (2.2). 

 1305
51

332832
1 


tF  Н; 
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 4752013051  tgFr  Н; 

 2tF  1305 Н;   2rF  475 Н. 

 

В результате предварительного расчета валов и разработки ком-

поновочного чертежа имеем: 

– диаметр выходного конца ведущего вала 1вd = 25 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 1пd  35 мм; 

– диаметр выходного конца ведомого вала 2вd = 30 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 2пd  40 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки зубчатого колеса  482 кd  мм; 

– расстояния fedсba ,, ,,,  (в мм) берутся из компоновочного 
чертежа. 

Для установки на валы принимаем радиальные подшипники 

средней серии: ведущего – 307, ведомого – 308. 

Характеристика подшипников ([3], табл. 24.10): 

307 – 2,33C  кН; 0,180 C  кН; 

308 – 0,41C  кН; 4,220 C  кН.  

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведущего вала и проверка долговечности подшипников.  

Схема нагружения ведущего вала представлена на рис. 5.2. 
 

RxA

x

Fм

y

z

a=67,5 b= 66,5 c= 66,5

RyA

RxB

RyB300 Н

Эпюра M кр , Н ·мм

332 83

A B
C D

Fr1

F t1

475 Н
1305 Н

C
A BD

a=67,5 b= 66,5 c= 66,5

 
 

Рис. 5.2. Схема нагружения ведущего вала 
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Определяем опорные реакции. 

Рассмотрим случай  – усилие мF  направлено в сторону действия 
усилия 1tF  – для подбора подшипников. 

Плоскость YOZ: 

   ;0AM  0)(1  cbRbF yBr ; 

 

 
cb

bF
R r

yB 


 1 ;   5,237
5,665,66

5,66475





yBR  Н; 

 

   ;0BM  0)(1  cbRcF yAr ; 

 

 
cb

cF
R r

yA 


 1 ;   5,237
5,665,66

5,66475





yAR  Н. 

 

Проверка: 0Y ;   01  yBryA RFR ; 

 05,2374755,237  ; 

 00  . 

 

Плоскость XOZ: 

   ;0AM  0)(1  cbRbFaF xBtм ; 

 

 
cb

aFbF
R мt

xB 


 1 ;   2,500
5,665,66

5,673005,661305





xBR  Н; 

 

   ;0BM  0)()( 1  cbRcFcbaF xAtм ; 

 

 
cb

cFcbaF
R tм

xA 


 1)(
; 

 

 8,1104
5,665,66

5,661305)5,665,665,67(300





xAR  Н. 

 

Проверка: 0 X ;   01  xBtxAм RFRF ; 

 02,50013058,1104300  ; 

 00  . 
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Суммарные реакции  

 

 11305,2378,1104 2222  yAxAA RRR  Н; 

 

 5545,2372,500 2222  yBxBB RRR  Н. 

 

Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-
ется по формуле (3.1). 

Номинальная долговечность hL , в часах, определяется по форму-
ле (3.2). 

Подбор подшипников осуществляем по наиболее нагруженной 

опоре. 
Так как осевая нагрузка отсутствует, то эквивалентная нагрузка 

определяется по формуле (см. табл. П5): 

 

 тKKVRP бAэ  , 

 

где  V  = 1; бK  = 1,3 (см. табл. П3); 1т K  (см. табл. П4). 

 

 146913,111301 эP  Н; 

 

 11544
469,1

2,33
3







L  млн. об; 

 217709
70760

1011544
8,0

6





hL  ч >  [ hL ] = 10000 ч. 

 

Значение динамической грузоподъемности C , кН, берется из ка-
талогов для подшипников. 

Долговечность подшипников ведущего вала обеспечена. 
 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведомого вала и проверка долговечности подшипников.  

Расчетная схема  нагружения  ведомого  вала представлена на 
рис. 5.3. 

Определяем опорные реакции. 
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Рис. 5.3. Схема нагружения ведомого вала 
 

Плоскость YOZ: 

   ;0EM  0)()(2  edRfedFdF yFвr ; 

 

 
ed

dFfedF
R rв

yF 


 2)(
; 

 

 1,2953
5,665,66

5,66475)5,735,665,66(1749





yFR  Н; 
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   ;0FM  0)(2  edRfFeF yEвr ; 

 

 
ed

fFeF
R вr

yE 


 2 ;   1,729
5,665,66

5,7317495,66475





yER  Н. 

 

Проверка: 0Y ;   02  вyFryE FRFR ; 

017491,29534751,729  ; 

 00  . 

Плоскость XOZ: 

   ;0EM  0)(2  edRdF xFt ; 

 

 
ed

dF
R t

xF 


 2 ;   5,652
5,665,66

5,661305





xFR  Н; 

 

   ;0FM  0)(2  edReF xEt ; 

 

 
ed

eF
R t

xE 


 2 ;   5,652
5,665,66

5,661305





xER  Н. 

 

Проверка: 0 X ;   02  xFtxE RFR ; 

 05,65213055,652  ; 

 00  . 

 

Суммарные реакции 

 

 9781,7295,652 2222  yExEE RRR  Н; 

 

 30241,29535,652 2222  yFxFF RRR  Н. 

 

Эквивалентная нагрузка  
тKKVRP бFэ  ; 

 

 393113,130241 эP  Н; 

 1135
931,3

0,41
3







L  млн.об.; 
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 85596
8,17660

113510
8,0

6





hL  ч > [ hL ] = 10000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведомого вала обеспечена. 
 

Проверка вала на выносливость (уточненный расчет). 

Рассмотрим ведомый вал. 
Определяем величины изгибающих моментов. 
Вертикальная плоскость YOZ: 

 0 в
H

в
E MM ; 

 

 484855,661,729  dRM yE
в
G  Нмм; 

 

 
мм.Н128558

5,66475)5,665,66(1,729)( 2



 eFedRM ryE
в
F

 

 

Горизонтальная плоскость XOZ: 

 

 0 г
H

г
F

г
E MMM ; 

 

 433915,665,652  dRM xE
г
G  Нмм; 

 

Суммарный изгибающий момент в характерных точках: 
 

 6506643391)48485()()( 2222 
г
G

в
GG MMM  Нмм; 

 

 128558 FM  Нмм. 

 

Эпюры  изгибающих и крутящих  моментов  представлены на 
рис. 5.3. 

Прочность вала считается обеспеченной при условии (4.1). 

Коэффициент запаса прочности в опасном сечении определяется 
по формуле (4.2).  
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Рассмотрим место установки зубчатого колеса G . 

Материала вала – сталь 45 нормализованная:  
 

 в 570 МПа; 
 24557043,01   МПа; 
 14224558,01   МПа. 
 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной 

канавки: 

 

 49,1;59,1   kk  (см. табл. П7); 

 712,0;832,0       (см. табл. П9); 

 15,0 ;   1,0 . 

 

Момент сопротивления кручению определяется по формуле (4.8) 

 

20255
482

)5,548(5,514

16

4814,3 23








неттоkW  мм3

. 

 

Момент сопротивления изгибу определяется по формуле (4.6) 

 

9403
482

)5,548(5,514

32

4814,3 23








неттоW  мм3

. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний определяется по формуле (4.7) 

 

 2,3
202552

127801



v  МПа. 

 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба определяется по 
формуле (4.5) 

 9,6
9403

65066
v  МПа;    .0m  

 6,18

9,6
832,0

59,1

245



s ; 
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 2,20

2,31,02,3
712,0

49,1

142



s ; 

 

 



 7,13

2,206,18

2,206,18

22
s  [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
 

Рассмотрим опору F . 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой внутреннего 
кольца подшипника с гарантированным натягом. 

 

 6,2





k

;    





k

0,6 96,14,06,26,04,0 





k

    (см. табл. П8). 

 

Принимаем .1,0;15,0     

Осевой момент сопротивления определяется по формуле (4.10) 

 

 6280
32

4014,3 3




W  мм3
. 

 

Амплитуда нормальных напряжений определяется по формуле 
(4.9) 

 

 5,20
6280

128558
v  МПа;    .0m  

 

Полярный момент сопротивления  
 

 12560628022  WWр  мм3
. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний определяется по формуле (4.11) 

 

 1,5
125602

127801



v  МПа; 
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 6,4
5,206,2

245



s ; 

 

 5,13
1,51,01,596,1

142



s ; 

 

 



 4,4

5,136,4

5,136,4

22
s  [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется 
 

5.2 Привод с шевронным редуктором 

 

Исходные данные для расчета. 
Расчет выполняем по схеме 4 (см. табл.1.1). 

В результате предварительного расчета получены следующие 
данные: 

– вращающий (крутящий) момент на ведущем валу 617,1491 T  

Н·м; 

– вращающий (крутящий) момент на ведомом валу 028,4312 T  

Н·м; 

– частота вращения ведущего вала 4261 n  мин-1
; 

– частота вращения ведомого вала 1422 n  мин-1
; 

– нагрузка, действующая на ведомый вал от муфты мF  2500 Н; 
– на выходной конец ведущего вала действует усилие от клино-

ременной передачи опF  = 1607 Н; 
– диаметр делительной окружности шестерни 7,721 d  мм. 

Определение усилий. 

Схема нагружения валов представлена на рис. 5.4. 

На шестерне 1 и колесе 2 шевронной передачи действуют: ок-
ружная сила 21 tt FF   и радиальная сила 21 rr FF  . Эти усилия опреде-
ляются по формулам (2.1) и (2.3). 

 

 4116
7,72

1496172
1 


tF  Н; 
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x

Fr2

y
z

Fr1

Ft1

Ft2

FмFоп
Fr2

Fr1  
 

Рис. 5.4. Схема нагружения валов одноступенчатого  
шевронного редуктора 

 

 1730
30cos

204116
1 


 

tg
Fr  Н; 

 

 2tF  4116 Н;   2rF  1730 Н. 

 

В результате предварительного расчета валов и разработки ком-

поновочного чертежа имеем: 

– диаметр выходного конца ведущего вала 1вd = 32 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 1пd  40 мм; 

– диаметр выходного конца ведомого вала 2вd = 50 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 2пd  60 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки зубчатого колеса  722 кd  мм; 

– расстояния fedсba ,, ,,,  (в мм) берутся из компоновочного 
чертежа. 

Принимаем: радиальные роликоподшипники с короткими цилин-

дрическими роликами легкой серии 2208 для ведущего вала и шари-

коподшипники средней серии 312 для ведомого вала. 
Характеристика подшипников ([3], табл. 24.15 и 24.10): 

2208 –   8,41C  кН; 0,240 C  кН;  

312 –   9,81C  кН; 0,480 C  кН. 

 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведущего вала и проверка долговечности подшипников.  

Схема нагружения ведущего вала представлена на рисунке 5.5. 

Определяем опорные реакции. 
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Рис. 5.5. Схема нагружения ведущего вала 
 

Плоскость YOZ: 

 

   ;0AM    0)(1  cbRbFaF yBrоп ; 

 

 
cb

bFaF
R rоп

yB 


 1 ;   

 5,1628
5,1005,100

5,10017305,951607





yBR  Н; 

 

   ;0BM    0)()( 1  cbRcFcbaF yArоп ; 

 

 
cb

cFcbaF
R rоп

yA 


 1)(
;   

 

 5,1505
5,1005,100

5,1001730)5,1005,1005,95(1607





yAR  Н. 

 

Проверка: 0Y ;   01  yBryAоп RFRF ; 

 05,162817305,15051607  ;   0 = 0. 



 

32 

 

Плоскость XOZ:     ;0AM  0)(1  cbRbF xBt ; 

 

 
cb

bF
R t

xB 


 1 ;  2058
5,1005,100

5,1004116





xBR  Н; 

 

   ;0BM    0)(1  cbRcF xAt ; 

 
cb

cF
R t

xA 


 1 ;  2058
5,1005,100

5,1004116





xAR  Н. 

 

Проверка: 0 X ;      01  xBtxA RFR ; 

 0205841162058  ;    

 0 = 0. 

 

Суммарные реакции 

 

  22
yAxAA RRR 25505,15052058 22   Н; 

 

  22
yBxBB RRR 26245,16282058 22   Н. 

 

Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-
ется по формуле (3.1). 

Номинальная долговечность hL , в часах, определяется по форму-
ле (3.2). 

Подбор подшипников осуществляем по наиболее нагруженной 

опоре. 
Так как осевая нагрузка отсутствует, то эквивалентная нагрузка 

определяется по формуле (см. табл. П5): 

 

 тKKVRP бBэ  , 

 

где  V  = 1; бK  = 1,3 (см. табл. П3); 1т K  (см. табл. П4). 

 

 34110,13,126240,10,1 эP Н; 

 4243
411,3

8,41
3/10







L  млн. об; 
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  99601
42660

424310
6,0

6





hL  ч > [ hL ] = 10000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведущего вала обеспечена. 
 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведомого вала и проверка долговечности подшипников.  

Расчетная схема нагружения ведомого вала представлена на ри-

сунке 5.6. 

 

x

y

z

d= 100,5 e=100,5 f=101

Эпюра Mкр , Н •мм

431028

E F
G

Ft2 Fr2

2500 Н

Эпюра Mx и My , Н•мм
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H

4116 Н

1730 Н

86933

33307 7
25 2496

RxERyE
RxFRyF

E F

HG

d= 100,5 e=100,5 f=101

 
 

Рис. 5.6. Схема нагружения ведомого вала 
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Определяем опорные реакции. 

Рассмотрим два случая. 
Случай 1 – усилие мF  направлено противоположно усилию 2tF  – 

для расчета вала. 
Плоскость YOZ:   ;0EM  0)(2  edRdF yFr ; 

 

 
ed

dF
R r

yF 


 2 ;  865
5,1005,100

5,1001730





yFR  Н; 

 

   ;0FM    0)(2  edReF yEr ; 

 

 
ed

eF
R r

yE 


 2 ;  865
5,1005,100

5,1001730





yER  Н. 

 

Проверка: 0Y ;         02  yFryE RFR ; 

 08651730865  ; 

 0 = 0. 

 

Плоскость XOZ: 

 

   ;0EM  0)()(2  edRfedFdF xFмt ; 

 

 
ed

dFfedF
R tм

xF 


 2)(
;   

 

 2,1698
5,1005,100

5,1004116)5,1005,100101(2500





xFR  Н; 

 

   ;0FM    0)(2  edRfFeF xEмt ; 

 

 
ed

fFeF
R мt

xE 


 2 ;  2,3314
5,1005,100

10125005,1004116





xER  Н. 

 

Проверка: 0Y ;      02  мxFtxE FRFR ; 

      025002,169841162,3314  ; 

 0 = 0. 



 

35 

 

Случай 2 – усилие мF  направлено в сторону 2tF  – для подбора 
подшипников. 

Плоскость YOZ: 

 

 865yER  Н;     865yFR  Н. 

 

Плоскость XOZ:   ;0EM  

0)()(2  edRfedFdF xFмt ; 

 

 
ed

dFfedF
R tм

xF 


 2)(
;   

 

 2,5814
5,1005,100

5,1004116)1015,1005,100(2500





xFR  Н; 

 

   ;0FM    0)(2  edRfFeF xEмt ; 

 

 
ed

fFeF
R мt

xE 


 2 ;  8,801
5,1005,100

10125005,1004116





xER  Н. 

 

Проверка: 0Y ;   02  мxFtxE FRFR ; 

 025002,581441168,801  ; 

 0 = 0. 

 

Суммарные реакции (случай 2) 

 

  22
yExEE RRR 11798658,801 22   Н; 

 

  22
yFxFF RRR 58788652,5814 22   Н. 

 

Эквивалентная нагрузка  
 

 тKKRVP бFэ  ; 

 

 76410,13,158780,10,1 эP Н; 
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 1231
641,7

9,81
3








L  млн. об; 

 

  86690
14260

123110
6,0

6





hL  ч  >  [ hL ] = 10000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведомого вала обеспечена. 
 

Проверка вала на выносливость (уточненный расчет). 

Рассмотрим ведомый вал. 
Определяем величины изгибающих моментов. 
Вертикальная плоскость YOZ: 

 

 0 в
H

в
F

в
E MMM ; 

 

 869335,100865  dRM yE
в
G  Нмм. 

 

Горизонтальная плоскость XOZ: 

 

 0 г
H

г
E MM ; 

 

 3330775,1002,3314  dRM xE
г
G  Нмм; 

 

 
мм.Н252496

5,1004116)5,1005,100(2,3314)( 2


 eFedRM txE

г
F  

 

Суммарный изгибающий момент в характерных точках: 
 

 252496 FM  Нмм; 

 

 344235)333077()86933()()( 2222 
г
G

в
GG MMM  Нмм. 

 

Эпюры  изгибающих и крутящих  моментов  представлены на 
рис. 5.6. 

Прочность вала считается обеспеченной при условии (4.1). 
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Коэффициент запаса прочности в опасном сечении определяется 
по формуле (4.2).  

Рассмотрим место установки зубчатого колеса G . 

Материала вала – сталь 45 нормализованная:  
 

 в 570 МПа; 
 24557043,01   МПа; 
 14224558,01   МПа. 
 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной 

канавки: 

 49,1;59,1   kk  (см. табл. П7); 

 649,0;759,0       (см. табл. П9); 

 15,0 ;   1,0 . 

 

Момент сопротивления кручению определяется по формуле (4.8) 

 

 68916
722

)5,772(5,720

16

7214,3 23








неттоkW  мм3

. 

 

 

Момент сопротивления изгибу определяется по формуле (4.6) 

 

 

 32291
722

)5,772(5,720

32

7214,3 23








неттоW  мм3

. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний определяется по формуле (4.7) 

 

 

 1,3
689162

431028



v  МПа. 

 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба определяется по 
формуле (4.5) 
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 7,10
32291

344235
v  МПа;    0m ; 

 

 9,10

7,10
759,0

59,1

245



s ;     1,19

1,31,01,3
649,0

49,1

142



s ; 

 

 5,9
1,199,10

1,199,10

22





s  > [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
 

Рассмотрим опору F . 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой внутреннего 
кольца подшипника с гарантированным натягом. 

 

 3,3





k

;    





k

0,6 38,24,03,36,04,0 





k

    (см. табл. П8). 

 

Принимаем .1,0;15,0     

Осевой момент сопротивления определяется по формуле (4.10) 

 

 21195
32

6014,3 3




W  мм3
. 

 

Амплитуда нормальных напряжений определяется по формуле 
(4.9) 

 

 9,11
21195

252496
v  МПа;    0m ; 

 

Полярный момент сопротивления  
 

 423902119522  WWр  мм3
. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний определяется по формуле (4.11) 
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 1,5
423902

431028



v  МПа. 

 2,6
9,113,3

245



s ; 

 2,11
1,51,01,538,2

142



s ; 

 4,5
2,112,6

2,112,6

22





s  > [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
 

5.3 Привод с коническим редуктором 

 

Исходные данные для расчета. 
Расчет выполняем по схеме 5 (см. табл.1.1). 

В результате предварительного расчета получены следующие 
данные: 

– вращающий (крутящий) момент на ведущем валу 410,761 T  

Н·м; 

– вращающий (крутящий) момент на ведомом валу 486,2902 T  

Н·м; 

– частота вращения ведущего вала 9681 n  мин-1
; 

– частота вращения ведомого вала 2422 n  мин-1
; 

– нагрузка, действующая на ведущий вал от муфты мF  670 Н; 
– на выходной конец ведомого вала действует усилие от цепной 

передачи 2945вF  Н; 
– средний делительный диаметр шестерни 8,741 md  мм. 

Определение усилий. 

Схема нагружения валов представлена на рис. 5.7. 

На шестерне 1 и колесе 2 косозубой передачи действуют: окруж-

ная сила 21 tt FF  , радиальная сила 21 ar FF   и осевая сила 21 ra FF  . 

Эти усилия определяются по формулам (2.5), (2.8) и (2.9). 

 

 2043
8,74

764102
1 


tF  Н; 



 

40 

 

F t1

Ft 2

x

Fr1
Fм y

z

Fa2

Fa1

Fr2

Fв

 
 

Рис. 5.7. Схема нагружения валов одноступенчатого  
конического редуктора 

 

 557)27sin204(
27cos

100214sin
2043

"'

21  



tgFF ar  Н; 

 455)27sin20(
27cos

100214sin
2043

"'

21  



tgFF ra  Н. 

 

В результате предварительного расчета валов и разработки ком-

поновочного чертежа имеем: 

– диаметр выходного конца ведущего вала 1вd = 32 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 1пd  45 мм; 

– диаметр выходного конца ведомого вала 2вd = 40 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 2пd  50 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки зубчатого колеса  602 кd  мм; 

– расстояния fedсba ,, ,,,  (в мм) берутся из компоновочного 
чертежа. 

Для установки на валы принимаем роликоподшипники одноряд-

ные конические легкой серии: ведущего – 7209А, ведомого – 7210А. 

Характеристика подшипников ([3], табл.24.16): 

7209А –   7,62C  кН; 0,500 C  кН; 4,0e ; 

7210А –   4,70C  кН; 0,550 C  кН; 43,0e . 
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Подшипники установлены по схеме «враспор» (см. рис. 3.1). 

 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведущего вала и проверка долговечности подшипников.  

Схема нагружения ведущего вала представлена на рис. 5.8. 

 
Ft1

RxA

x

Fr1

Fм

y

z

a= 107,5 b=150 c=79

RyA

RxB

RyB

670 Н

Эпюра Mкр , Н ·мм

76410

A B
C

D

Fa1

C

A B

2043 Н

557 Н17017 Н •мм

D

a= 107,5 b=150 c=79

 
 

Рис. 5.8. Схема нагружения ведущего вала 
 

Определяем опорные реакции. 

Усилие мF  направлено в сторону 1tF . 

Плоскость YOZ: 

   ;0AM  ;0
2

)( 1
11  bR

d
FcbF yB

m
ar  

 

 ;2
)( 1

11

b

d
FcbF

R

m
ar

yB


  

   

 9,736
150

17017)79150(557



yBR  Н; 
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   ;0BM   ;0
2

1
11  bR

d
FcF yA

m
ar  

 

 9,179
150

1701779557
;2

1
11







 yA

m
ar

yA R
b

d
FcF

R  Н. 

 

Проверка:   0Y ; ;01  ryByA FRR  

.00

;05579,7369,179




. 

Плоскость XOZ: 

   ;0AM  ;0)(1  bRcbFaF xBtM  

 

 ;
)(1

b

aFcbF
R Mt

xB


  

 8,2638
150

5,107670)79150(2043



xBR  Н; 

 

   ;0BM  ;0)( 1  bRcFbaF xAtM  

 

 ;
)(1

b

baFcF
R Mt

xA


  

 2,74
150

)1505,107(670792043



xAR  Н. 

 

Проверка:   0X ; ;01  txBxAM FRRF  

.00

;020438,26382,74670




. 

 

Суммарные реакции 

 

 1959,1792,74 2222  yAxAA RRR  Н; 

 

 27409,7368,2638 2222  yBxBB RRR  Н. 
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Осевые составляющие, действующие на подшипники определя-
ются по формуле (3.5): 

 651954,083,0 sAF  Н; 

 

 91027404,083,0 sBF  Н. 

 

Так как  sAF sBF , 84565910  sAsBaab FFFF  Н, то (см. 

табл. П6): 

 455455910  absBaA FFF  Н; 

 910 sBaB FF  Н. 

 

Подбор подшипников осуществляем по наиболее нагруженной 

опоре. 
Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-

ется по формуле (3.1). 

Номинальная долговечность hL , в часах, определяется по форму-
ле (3.2). 

Определяем отношение  
 

 4,033,0
27401

910






e

RV

F

B

aB . 

 

Осевые силы при определении эквивалентной нагрузки не учи-

тываем. 

Так как осевая нагрузка не учитывается, то эквивалентная на-
грузка определяется по формуле (см. табл. П5): 

 

 тKKRVP бBэ  , 

 

где  V  = 1; бK  = 1,3 (см. табл. П3); 1т K  (см. табл. П4). 

 

 356213,127401 эP  Н; 

 

 14188
562,3

7,62
3/10








L  млн.об. 
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 170999
96860

1418810
7,0

6





hL  ч > [ hL ] = 10000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведущего вала обеспечена. 
 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведомого вала и проверка долговечности подшипников.  

Расчетная  схема  нагружения  ведомого вала представлена на 
рис. 5.9. 

RxE

x
y

z

d= 97 e=161 f= 85

RzE
RxF RzF

2945 Н

Эпюра Mкр , Н •мм

290486

E F

H

E F

H

G

Fr2

G

Ft2

Fa2

1145 Н

455 Н 83299 Н•мм

Эпюра Mz и Mx , Н•мм

285665

44618

127917

113650

Fв

d= 97 f= 85

 
 

Рис. 5.9. Схема нагружения ведомого вала 
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Определяем опорные реакции. 

Плоскость ZOY: 

   ;0EM  ;0)(
2

2
22  feR

d
FeFdF zF

m
arв  

 

;2
2

2
2

fe

eF
d

FdF

R
r

m
aв

zF 


  

8,524
85161

16145583299972945





zFR  Н; 

 

   ;0FM  ;0)(
2

)( 2
22  feR

d
FfFfedF zE

m
arв  

 ;2
)( 2

2
2

fe

fF
d

FfedF

R
r

m
aв

zE 


  

 8,3924
85161

8545583299)8516197(2945





zER  Н. 

 

Проверка:   0Z ;   ;02  zFrzEв RFRF  

.00

;08,5244558,39242945




. 

Плоскость XOY: 

   ;0EM  ;0)(2  feReF xFt  

 1,1337
85161

1612043
;2 








 xF
t

xF R
fe

eF
R  Н; 

 

   ;0FM  ;0)(2  feRfF xEt  

 9,705
85161

852043
;2 








 xE
t

xE R
fe

fF
R  Н. 

 

Проверка:   0X ;   ;02  xFtxE RFR  

.00

;01,133720439,705




. 
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Суммарные реакции 

 

 39888,39249,705 2222  zExEE RRR  Н; 

 

  14368,5241,1337 2222  zFxFF RRR  Н. 

 

Осевые составляющие, действующие на подшипники  

 

 1423398843,083,0 sEF  Н; 

 

 513143643,083,0 sFF  Н. 

 

Так как  sEF  > sFF , 02  aab FF , то 1423 sEaE FF  Н;  

 198055714232  asEaF FFF  Н. 

 

Долговечность определяем для более нагруженной опоры. 

 

Отношение 43,036,0
39881

1423






e

RV

F

E

aE . 

Осевые силы не учитываем. 

 

Эквивалентная нагрузка  
 

518413,139881 эP  Н; 

5975
184,5

4,70
3/10








L  млн.об. 

288051
24260

597510
7,0

6





hL  ч > [ hL ] = 10000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведомого вала обеспечена. 
 

Проверка вала на выносливость (уточненный расчет). 

Рассмотрим ведомый вал. 
Определяем величины изгибающих моментов. 
Вертикальная плоскость ZOY: 
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 ;0 в
F

в
G MM  

 

 285665972945  dFM в
в
E  Нмм; 

 

  1618,3924)16197(2945)()( eRedFM zEв
лв

H   

 127917  Нмм; 

 

 446188329912791783299)()(  лв
H

пв
H MM  Нмм; 

 

Горизонтальная плоскость XOY: 

 

 ;0 г
F

г
E

г
G MMM  

 

 1136501619,705  eRM xE
г
H  Нмм. 

 

Суммарный изгибающий момент 
 

 285665 EM  Нмм; 

 

 
2222)( )113650()127917()()( г

H
лв

HH MMM   

 171111  Нмм. 

Эпюры  изгибающих и крутящих  моментов  представлены на 
рис. 5.9. 

Рассмотрим место установки зубчатого колеса H . 

Материала вала – сталь 45 нормализованная:  
в 570 МПа; 

24557043,01   МПа; 
14224558,01   МПа. 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной 

канавки: 

 

49,1;59,1   kk  (см. табл. П7); 

675,0;79,0    ; (см. табл. П9); 

;15,0    1,0 . 
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Момент сопротивления кручению  

 

 39441
602

)760(718

16

6014,3 23








неттоkW  мм3

. 

 

Момент сопротивления изгибу 
 

 18246
602

)760(718

32

6014,3 23








неттоW  мм3

. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний 

 

 7,3
394412

290486



v  МПа. 

 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба 

 4,9
18246

171111
v  МПа;  0m ; 

 

 9,12

4,9
79,0

59,1

245



s ; 

 6,16

7,31,07,3
675,0

49,1

142



s ; 

 2,10
6,169,12

6,169,12
22





s  > [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
 

Рассмотрим опору E . 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой внутреннего 
кольца подшипника с гарантированным натягом. 

 

 2,3





k

;  




k

0,6 32,24,02,36,04,0 





k

 (см. табл. П8). 
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Принимаем .1,0;15,0     

 

Осевой момент сопротивления 
 

 12266
32

5014,3 3




W  мм3
. 

 

Амплитуда нормальных напряжений 

 

 3,23
12266

285665
v  МПа; .0m  

 

Полярный момент сопротивления 
 

 ;2WWр   24532122662 рW  мм3
. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний 

 

 9,5
245322

290486



v  МПа; 

 

3,3
3,232,3

245



s ; 9,9

9,51,09,532,2

142



s ; 

 

 1,3
9,93,3

9,93,3

22





s  > [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется 
 

5.4 Привод с червячным редуктором 

 

Исходные данные для расчета. 
Расчет выполняем по схеме 6 (см. табл.1.1). 

В результате предварительного расчета получены следующие 
данные: 
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– вращающий (крутящий) момент на ведущем валу 244,361 T  

Н·м; 

– вращающий (крутящий) момент на ведомом валу 981,4192 T  

Н·м; 

– частота вращения ведущего вала 14451 n  мин-1
; 

– частота вращения ведомого вала 3,962 n  мин-1
; 

– нагрузка, действующая на ведущий вал от муфты мF  320 Н; 
– на выходной конец ведомого вала действует усилие от цепной 

передачи 3595вF  Н; 
– делительный диаметр червяка 801 d  мм; 
– диаметр окружности вершин червяка 1001 ad  мм; 
– диаметр окружности впадин червяка 561 fd  мм; 

– делительный диаметр червячного колеса 3002 d  мм; 
– модуль зацепления 10m  мм. 

Определение усилий. 

Схема нагружения валов представлена на рис. 5.10. 

 

x

Fr2

y

z

Fr1

F t1
F t2

Fм 1

2

Fa2

Fa1

Fв

T1

Fr2

Fr1

Fa2

Fa1

Fв

T1

 
 

Рис. 5.10. Схема нагружения валов одноступенчатого  
червячного редуктора 
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На червяке 1 и червячном колесе 2 передачи действуют: окруж-

ная сила 21 at FF  , радиальная сила 21 rr FF   и осевая сила 21 ta FF  . 

Эти усилия определяются по формулам (2.10), (2.11) и (2.12). 

 

 906
80

362442
21 


 at FF  Н; 

 

 2800
300

4199812
12 


 at FF  Н; 

 

 101920280021  tgFF rr  Н. 

 

В результате предварительного расчета валов и разработки ком-

поновочного чертежа имеем: 

– диаметр выходного конца ведущего вала (червяка) 1вd = 32 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 1пd  40 мм; 

– диаметр выходного конца ведомого вала 2вd = 45 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 2пd  55 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки зубчатого колеса  2кd  65 мм; 

– расстояния fedсba ,, ,,,  (в мм) берутся из компоновочного 
чертежа. 

Для установки на валы принимаем роликоподшипники одноряд-

ные конические средней серии для ведущего – 7308А; легкой серии 

для ведомого – 7211А. 

 

Характеристика подшипников ([3], табл.24.16): 

7308А –   9,80C  кН; 0,560 C  кН; 35,0e ; 

7211А –   2,84C  кН; 0,610 C  кН; 4,0e .  

Подшипники установлены по схеме «враспор» (см. рис. 3.1). 

 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведущего вала и проверка долговечности подшипников.  

Схема  нагружения  ведущего вала (червяка)  представлена на 
рис. 5.11. 

Определяем опорные реакции. 

Усилие мF  направлено в сторону 1tF . 
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RxA

x
Fм

y

z

RyA
RxB RyB

Эпюра Mкр , Н ·мм

Fr1

Ft 1

1019 Н

C
D

A B

a= 94,5 b=167 c= 167

112000 Н•мм

906 Н
320 Н

Fa1

32244

C D

A B

a= 94,5 b=167 c= 167

 
 

Рис. 5.11. Схема нагружения ведущего вала 
 

Плоскость YOZ:        ;0AM    0)(
2

1
11  cbR

d
FbF yBar ; 

 
cb

bF
d

F

R
ra

yB 




1
1

1
2 ;   8,844

167167

1671019112000





yBR  Н; 

 

    ;0BM    0)(
2

1
11  cbR

d
FcF yAar ; 

 
cb

cF
d

F

R
ra

yA 




1
1

1
2 ;   2,174

167167

1671019112000





yAR  Н; 

 

Проверка: 0Y ;   ;01  yBryA RFR  

 08,84410192,174  ; 

 0 = 0; 

 

Плоскость XOZ:   ;0AM    0)(1  cbRbFaF xBtм  
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cb

bFaF
R tм

xB 


 1 ;   5,362
167167

1679065,94320





xBR  Н; 

 

   ;0BM    0)()( 1  cbRcFcbaF xAtм . 

 

 
cb

cFcbaF
R tм

xA 


 1)(
;   

 5,863
167167

167906)1671675,94(320





xAR  Н; 

 

Проверка: 0 X ;    

 ;01  xBtxAм RFRF  

 05,3629065,863320  ; 

 0 = 0. 

 

Суммарные реакции 

 

 8812,1745,863 2222  yAxAA RRR  Н; 

 

 9198,8445,362 2222  yBxBB RRR  Н. 

 

Осевые составляющие, действующие на подшипники определя-
ются по формуле (3.5): 

 25688135,083,0 sAF  Н; 

 

 26791935,083,0 sBF  Н. 

 

Так как  sAF sBF , 1125626728001  sAsBaab FFFF  Н, 

то (см. табл. П6): 

 256 sAaA FF  Н; 

 30562800256  absAaB FFF  Н. 

 

Подбор подшипников осуществляем по наиболее нагруженной 

опоре. 
Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-

ется по формуле (3.1). 
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Номинальная долговечность hL , в часах, определяется по форму-
ле (3.2). 

Определяем отношение  
 

 35,033,3
9191

3056






e

RV

F

B

aB . 

 

Учитываем осевые силы при определении эквивалентной нагруз-
ки. 

Эквивалентная нагрузка определяется по формуле (3.3) с учетом 

сведений табл. П2 и П5: 

 тб)4,0( KKFYRVP aBBэ  , 

 

где  V  = 1; 7,1Y ; бK  = 1,3 (см. табл. П3); 1т K  (см. табл. П4);  

 

 723213,1)30567,191914,0( эP  Н; 

 

 3131
232,7

9,80
3/10







L  млн.об. 

 25279
144560

313110
7,0

6





hL  ч > [ hL ] = 5000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведущего вала обеспечена. 
 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведомого вала и проверка долговечности подшипников.  

Расчетная схема  нагружения  ведомого вала  представлена на 
рис. 5.12. 

Определяем опорные реакции. 

Плоскость YOX:    ;0EM   0)(
2

2
22  edR

d
FdF yFar ; 

 
ed

dF
d

F

R
ra

yF 




2
2

2
2 ;    

 1539
6666

661019135900





yFR  Н; 
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x

Fв y z

RyE RyF

Эпюра M кр , Н ·мм

Fr2

Ft 2

2800 Н
G H

E F

d=66 e=66 f=104

135900 Н•мм

1019 Н

3595 Н

Fa2

419981

RzE RzF

Эпюра M y и Mz , Н ·мм

E G F

H

279338

373877

34320

101580

d=66 e=66 f=104

 
 

Рис. 5.12. Схема нагружения ведомого вала 
 

    ;0FM    0)(
2

2
22  edR

d
FeF yEar ; 

 
ed

eF
d

F

R
ra

yE 




2
2

2
2 ;   520

6666

661019135900





yER  Н. 

 

Проверка: 0Y ;    ;02  yFryE RFR  

 015391019520  ;  0 = 0. 
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Плоскость XOZ:  

  ;0EM   0)()(2  edRfedFdF zFвt ; 

 

 
ed

fedFdF
R вt

zF 



)(2 ;   

 4,5027
6666

)1046666(3595662800





zFR  Н; 

 

   ;0FM    0)(2  edRfFeF zEвt ; 

 
ed

eFfF
R tв

zE 


 2 ;   4,4232
6666

6628001043595





zER  Н. 

 

Проверка: 0 Z ;    ;02  вzFtzE FRFR  

 035954,502728004,4232  ; 

 0 = 0; 

Суммарные реакции 

 

 42645204,4232 2222  yEzEE RRR  Н; 

 

 525815394,5027 2222  yFzFF RRR  Н. 

 

Осевые составляющие радиальных реакций подшипника 
 

  141642644,083,0 sEF  Н; 

 

  174652584,083,0 sFF  Н. 

Так как  sEF sFF , 330141617469062  sEsFaab FFFF  

Н, то (см. табл. П6): 

 1416 sEaE FF  Н; 

 23229061416  absEaF FFF  Н. 

 

Подбор подшипников осуществляем по наиболее нагруженной 

опоре. 
Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-

ется по формуле (3.1). 
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Номинальная долговечность hL , в часах, определяется по форму-
ле (3.2). 

Определяем отношение  
 

 4,044,0
52581

2322






e

RV

F

F

aF . 

Эквивалентная нагрузка определяется по формуле (3.3) с учетом 

сведений табл. П2 и П5: 

 

 тб)4,0( KKFYRVP aFFэ  , 

 

где  V  = 1; 5,1Y ; бK  = 1,3 (см. табл. П3); 1т K  (см. табл. П4);  

 

 726213,1)23225,1525814,0( эP  Н; 

 3528
262,7

2,84
3/10







L  млн.об; 

 427414
3,9660

352810
7,0

6





hL  ч > [ hL ] = 5000 ч. 

 

Долговечность подшипников ведомого вала. 
 

Проверка вала на выносливость (уточненный расчет). 

 

Червячный вал проверять на прочность не следует, так как разме-
ры его поперечных сечений, принятые при конструировании после 
расчета геометрических характеристик, значительно превосходят те, 
которые могли быть получены расчетом на кручение. 

Проверим стрелу прогиба червяка. 
Приведенный момент инерции поперечного сечения червяка оп-

ределяется по формуле ([5], с.383) 

 

 














1

1

4
1

625,0375,0
64 f

af

пр
d

dd
J


; 

 

 4
4

109,71
56

100
625,0375,0

64

5614,3







 


прJ  мм4

. 
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Стрела прогиба определяется по формуле ([5], с.383) 

 

 
пр

rt

JE

FFl
f





48

2
1

2
1

3
1 . 

 

Здесь  E  – модуль упругости, МПа; 5101,2 E  МПа; 1l  – величина 
берется из компоновочного чертежа, мм; 1l = 334 мм; 

 

 0077,0
109,71101,248

1019906344
45

223





f  мм. 

 

Допускаемый прогиб ([5], с. 383) 

 

 mf  )01,0...005,0(][ ; 

 

 1,0...05,010)01,0...005,0(][ f  мм. 

 

Таким образом, жесткость обеспечена, так как 
 

 ][0077,0 ff  . 

 

Рассмотрим ведомый вал. 
Определяем величины изгибающих моментов и строим эпюры. 

Вертикальная плоскость YOX: 

 

 0 в
H

в
F

в
E MMM ; 

 

 3432066520)(  dRM yE
лв

G  Нмм; 

 

 1015801359003432077520)(  dRM yE
пв

G  Нмм. 

 

Горизонтальная плоскость XOZ: 

 

 0 г
H

г
E MM ; 

 



 

59 

 

 279338664,4232  dRM zE
г
G  Нмм; 

 

 373877662800)6666(4,4232)( 2  eFedRM tzE
г
F  Нмм. 

 

Суммарный изгибающий момент 
 

 373877 FM  Нмм; 

 

 297234279338)101580()()( 2222)( 
г
G

пв
GG MMM  Нмм. 

 

Рассмотрим место установки червячного колеса  G . 

Материала вала – сталь 45 нормализованная:  
 

 в 570 МПа; 
 24557043,01   МПа; 
 14224558,01   МПа. 

 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной 

канавки: 

 

 49,1;59,1   kk  (см. табл. П7); 

 663,0;775,0       (см. табл. П9); 

 15,0 ;   1,0 . 

 

Момент сопротивления кручению  

 

 50635
652

)765(718

16

6514,3 23








неттоkW  мм3

. 

 

Момент сопротивления изгибу  
 

 23687
652

)765(718

32

6514,3 23








неттоW  мм3

. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний 
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 1,4
506352

419981



v  МПа. 

 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба 
 

 5,12
23687

297234
v  МПа;    27,0)4/6514,3/(906 2 m  МПа; 

 

 3,9

27,015,05,12
755,0

59,1

245



s ; 

 

 8,14

1,41,01,4
663,0

49,1

142



s ; 

 



 8,7

8,143,9

8,143,9

22
s  [ s ]. 

 

Условие прочности  выполняется. 
 

Рассмотрим опору F . 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой внутреннего 
кольца подшипника с гарантированным натягом. 

 

 3,3





k

;    





k

0,6 38,24,03,36,04,0 





k

   (см. табл. П8). 

 

Принимаем .1,0;15,0     

Осевой момент сопротивления 
 

 16326
32

5514,3 3




W  мм3
. 

 

Амплитуда нормальных напряжений 
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 9,22
16326

373877
v  МПа;    38,0)4/5514,3/(906 2 m . 

Полярный момент сопротивления 
 

 32652163262 рW  мм3
. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний 

 

 4,6
326522

419981



v  МПа; 

 

 2,3
38,015,09,223,3

245



s ; 

 

 9,8
4,61,04,638,2

142



s ; 

 

 



 0,3

9,82,3

9,82,3

22
s  [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
 

 

5.5 Привод с коническо–цилиндрическим редуктором 

 

Исходные данные для расчета. 
Расчет выполняем по схеме 11 (см. табл.1.1). 

В результате предварительного расчета получены следующие 
данные: 

– вращающий (крутящий) момент на ведущем валу 019,331 T  

Н·м; 

– вращающий момент на промежуточном валу 735,1012 T  Н·м; 

– вращающий момент на ведомом валу 891,3953 T  Н·м; 

– частота вращения ведущего вала 14451 n  мин-1
; 

– частота вращения промежуточного вала 7,4452 n  мин-1
; 

– частота вращения ведомого вала 1103 n  мин-1
; 
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– нагрузка, действующая на ведущий вал от муфты мF  290 Н; 

– на выходной конец ведомого вала действует усилие от цепной 

передачи 3426вF  Н; 

– средний делительный диаметр шестерни 7,571 md  мм; 

– средний делительный диаметр колеса 3,1862 md  мм; 

– углы делительных конусов шестерни 1 и колеса 2: 
"'

1 031317 ; "'
2 574672 ; 

– диаметр делительной окружности шестерни 5,723 d  мм; 

– диаметр делительной окружности колеса 2954 d  мм. 

 

Определение усилий. 

Схема нагружения валов представлена на рис. 5.13. 

 

F t1

F t2

x

Fr1

Fr4

Fм

Fв

y

z

Fa2

Fa1

Ft4

Fr3

Fr2

F t3

 
 
Рис. 5.13. Схема нагружения валов коническо-цилиндрического редуктора 

 

На зубчатые колеса конической косозубой передачи действуют: 
окружная сила 21 tt FF  , радиальная сила 21 ar FF   и осевая сила 

21 ra FF  . Эти усилия определяются по формулам (2.5), (2.8) и (2.9). 

 

 1145
7,57

330192
1 


tF  Н; 



 

63 

 

 281)25sin20227,3(
25cos

031317sin
1145

"'

21  



tgFF ar  Н; 

 294)25sin20(
25cos

031317sin
1145

"'

21  



tgFF ra  Н. 

 

На шестерне 3 и колесе 4 прямозубой цилиндрической передачи 

действуют: окружная сила 43 tt FF   и радиальная сила 43 rr FF  . Эти 

усилия определяются по формулам (2.1) и (2.2). 

 

2806
5,72

1017352
3 


tF  Н; 

10212028063  tgFr  Н; 

 

28064 tF  Н;     10214 rF  Н. 

 

 

В результате предварительного расчета валов и разработки ком-

поновочного чертежа имеем: 

– диаметр выходного конца ведущего вала 1вd = 32 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 1пd  45 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки шестерни и зубчатого конического 
колеса (промежуточный вал) 2прd  38 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников (промежуточный 

вал) 2пd  35 мм; 

– диаметр выходного конца ведомого вала 3вd = 48 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки подшипников 3пd  60 мм; 

– диаметр вала в зоне посадки зубчатого колеса 723 кd  мм; 

– расстояния lh,g,f,edсba ,, ,,,  (в мм) берутся из компоновоч-
ного чертежа. 

Для установки на валы принимаем роликоподшипники одноряд-

ные конические легкой серии: ведущего – 7209А, промежуточного – 

7207А. 

Характеристика подшипников ([3], табл.24.16): 

7209А –   7,62C  кН; 0,500 C  кН; 4,0e ; 

7207А –   4,48C  кН; 5,320 C  кН; 37,0e .  

Подшипники установлены по схеме «враспор» (см. рис. 3.1). 
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Для установки на ведомый вал принимаем радиальные шарико-
вые подшипники средней серии: 312. 

Характеристика подшипников ([3], табл. 24.10): 

312 – 9,81C  кН; 0,480 C  кН. 

 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведущего вала и проверка долговечности подшипников.  

Схема нагружения ведущего вала представлена на рис. 5.14. 

 
F t1

RxA

x
Fr1

Fм

y

z

a= 107,5 b=110 c=60,5

RyA

RxB

RyB

290 Н

Эпюра Mкр , Н ·мм

33019

A B
C

D

Fa1

C
A B

1145 Н

281 Н
8482 Н •мм

D

a= 107,5 b=110 c=60,5

 
 

Рис. 5.14. Схема нагружения ведущего вала 
 

Определяем опорные реакции. 

Усилие мF  направлено в сторону 1tF . 

Плоскость YOZ: 

   ;0AM  ;0
2

)( 1
11  bR

d
FcbF yB

m
ar  

 

 ;2
)( 1

11

b

d
FcbF

R

m
ar

yB


  
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 4,358
110

8482)5,60110(281



yBR  Н; 

    ;0BM  ;0
2

1
11  bR

d
FcF yA

m
ar  

  4,77
110

84825,60281
;2

1
11







 yA

m
ar

yA R
b

d
FcF

R  Н. 

 

Проверка:   0Y ; ;01  ryByA FRR  

00;02814,3584,77  . 

 

Плоскость XOZ:     ;0AM  ;0)(1  bRcbFaF xBtм  

 ;
)(1

b

aFcbF
R мt

xB


  

 3,1491
110

5,107290)5,60110(1145



xBR  Н; 

    ;0BM  ;0)( 1  bRcFbaF xAtм  

 ;
)( 1

b

cFbaF
R tм

xA


  

 3,56
110

5,601145)1105,107(290



xAR  Н. 

 

Проверка:   0X ; ;01  txBxAм FRRF  

00;011453,14913,56290  . 

 

Опорные реакции определены верно. 
Суммарные реакции 

 

 964,773,56 2222  yAxAA RRR  Н; 

  15344,3583,1491 2222  yBxBB RRR  Н. 

 

Осевые составляющие, действующие на подшипники: 

 

 32964,083,0 sAF  Н; 

 50915344,083,0 sBF  Н. 
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Так как  sAF sBF , 477325092941  sAsBaab FFFF  Н, 

то  
215294509  absBaA FFF  Н; 

 

 509 sBaB FF  Н. 

 

Подбор подшипников осуществляем по наиболее нагруженной 

опоре. 
Номинальная долговечность подшипника L , млн. об., определя-

ется по формуле (3.1). 

Номинальная долговечность hL , в часах, определяется по форму-
ле (3.2). 

Определяем отношение  
 

 4,033,0
15341

509






e

RV

F

B

aB . 

 

Осевые силы при определении эквивалентной нагрузки не учи-

тываем. 

Так как осевая нагрузка не учитывается, то эквивалентная на-
грузка определяется по формуле (см. табл. П5): 

 

 тKKRVP бBэ  , 

 

где  V  = 1; бK  = 1,3 (см. табл. П3); 1т K  (см. табл. П4). 

 

 199413,115341 эP  Н; 

 

 98130
994,1

7,62
3/10







L  млн.об. 

 792284
144560

9813010
7,0

6





hL  ч > [ hL ] = 12500 ч. 

 

Долговечность подшипников ведущего вала обеспечена. 
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Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах промежуточного вала и проверка долговечности под-
шипников.  

Расчетная схема нагружения промежуточного вала представлена  
на  рис. 5.15. 

 

RxE

x
y

z

d= 85,5 e= 59 f=71,5

RzE
RxF RzF

1021 Н

Эпюра Mкр , НHмм

101735

E F

H

E F

H

G Fr2

G

Ft2

Fa2

Fr3

F t3

2806 Н 1145 Н

294 Н 26175 Н•мм

d= 85,5 f=71,5

 
 

Рис. 5.15. Схема нагружения промежуточного вала 
 

Определяем опорные реакции. 

Плоскость YOZ: 

   ;0EM  0)(
2

)( 2
223  fedR

d
FedFdF zF

m
arr ; 

 
fed

edFdF
R rr

zF 



26175)(23 ; 

3,86
5,71595,85

26175)595,85(2945,851021





zFR  Н; 

  ;0FM  0)(
2

)( 2
223  fedR

d
FfFfeF zE

m
arr ; 
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fed

fFfeF
R rr

zE 


 23 26175)(
; 

7,640
5,71595,85

5,7129426175)5,7159(1021





zER  Н. 

 

Проверка: ;0 Z  ;023  zFrrzE RFFR  

03,8629410217,640  ; 0=0. 

 

Плоскость XOZ:  

   ;0EM  0)()(23  fedRedFdF xFtt ; 

 
fed

edFdF
R tt

xF 



)(23 ;   

 7,1876
5,71595,85

)595,85(11455,852806





xFR  Н; 

   ;0FM  0)()( 23  fedRfFfeF xEtt ; 

 
fed

fFfeF
R tt

xE 


 23 )(
; 

 3,2074
5,71595,85

5,711145)5,7159(2806





xER  Н. 

 

Проверка: ;0 X  ;023  xFttxE RFFR  

07,1876114528063,2074  ; 0=0. 

 

Суммарные реакции 

 

21717,6403,2074 2222  zExEE RRR  Н; 

 

18793,867,1876 2222  zFxFF RRR  Н. 

 

Осевые составляющие, действующие на подшипники: 

 

 667217137,083,0 sEF  Н; 

 

 577187937,083,0 sFF  Н. 
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Так как  sEF sFF , 02  aab FF , то  
 

667 sEaE FF  Н; 

 

 9482816672  asEaF FFF  Н. 

 

Долговечность определим для более нагруженной опоры. 

Отношение 37,031,0
2171

667



e

RV

F

E

sE . 

Осевые силы не учитываем. 

Эквивалентная нагрузка  
 

 282213,121711 эP  Н. 

 

13010
822,2

4,48
3/10







L  млн.об. 

 

Номинальная долговечность  
 

 340551
7,44560

1301010
7,0

6





hL  ч >  [ hL ] = 12500 ч. 

 

Долговечность подшипников промежуточного вала  обеспечена. 
 

Определение опорных реакций, возникающих в подшипнико-
вых узлах ведомого вала и проверка долговечности подшипников.  

Расчетная  схема  нагружения  ведомого вала представлена на 
рис. 5.16. 

Определяем опорные реакции. 

Плоскость YOZ: 

 

   ;0KM    0)()(4  hgRlhgFgF zLвr ; 

 

 
hg

gFlhgF
R rв

zL 


 4)(
;   
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RxK

x
y

z

g=85,5 h=130,5 l=100,5

RzK
RxL RzL

2086 Н

Эпюра Mкр , Н•мм

K L

NM

Ft4

Fr4

M

K

N

L
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189032

Fв

1021 Н
3426 Н
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Рис. 5.16. Схема нагружения ведомого вала 
 

 9,4615
5,1305,85

5,851021)5,1005,1305,85(3426





zLR  Н; 

 

   ;0LM    0)(4  hgRlFhF zKвr ; 

 

 
hg

lFhF
R вr

zK 


 4 ;   9,2210
5,1305,85

5,10034265,1301021





zKR  Н. 
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Проверка: 0 Z ;   04  вzLrzK FRFR ; 

034269,461510219,2210  ; 00  . 

 

Плоскость XOY: 

   ;0KM    0)(4  hgRgF xLt ; 

 

 
hg

gF
R t

xL 


 4 ;       7,1110
5,1305,85

5,852806





xLR  Н; 

 

   ;0LM    0)(4  hgRhF xKt ; 

 

 
hg

hF
R t

xK 


 4 ;   3,1695
5,1305,85

5,1302806





xKR  Н; 

 

Проверка: 0 X ;   04  xLtxK RFR ; 

07,111028063,1695  ; 

00  . 

 

Суммарные реакции 

 

 27869,22103,1695 2222  zKxKK RRR  Н; 

 

 47489,46157,1110 2222  zLxLL RRR  Н. 

 

Эквивалентная нагрузка  
 

 617213,147481 эP  Н; 

 

 5532
172,6

9,81
3/10







L  млн.об.; 

 

 670546
11060

553210
8,0

6





hL  ч > [ hL ] = 12500 ч. 

 

Долговечность подшипников ведомого вала обеспечена. 
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Проверка вала на выносливость (уточненный расчет). 

Рассмотрим ведомый вал. 
Определяем величины изгибающих моментов. 
Вертикальная плоскость ZOY: 

 

 0в
KM ; 

1890325,859,2210  gRM zK
в
M  Н·мм; 

 5,1301021)3,1305,85(9,2210)( 4 hFhgRM rzK
в
L

344314   Н·мм; 

 0в
NM . 

 

Горизонтальная плоскость XOY: 

 

 0 г
N

г
L

г
K MMM ; 

 1449485,853,1695  gRM xK
г
M  Н·мм; 

 

Суммарный изгибающий момент 
 

238208)144948(189032)()( 2222 
г
M

в
MM MMM  Нмм. 

 

344314 LM  Нмм. 

 

Эпюры  изгибающих и  крутящих моментов  представлены на 
рис. 5.16. 

Прочность вала считается обеспеченной при условии (4.1). 

Коэффициент запаса прочности в опасном сечении определяется 
по формуле (4.2).  

Рассмотрим место установки зубчатого колеса M . 

Концентрация напряжений обусловлена наличием шпоночной 

канавки: 

 

 49,1;59,1   kk  (см. табл. П7); 

 646,0;756,0       (см. табл. П9); 

 15,0 ;  1,0 . 

 

Момент сопротивления кручению  
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 68916
722

)5,772(5,720

16

7214,3 23








неттоkW  мм3

. 

 

Момент сопротивления изгибу  
 

 32291
722

)5,772(5,720

32

7214,3 23








неттоW  мм3

. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний 

 

 9,2
689162

395891



v  МПа. 

 

Амплитуда нормальных напряжений изгиба 
 

 4,7
32291

238208
v  МПа;    0m ; 

 7,15

4,7
756,0

59,1

245



s ; 

 3,20

9,21,09,2
646,0

49,1

142



s ; 

 



 0,7

3,204,7

3,204,7

22
s  [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
 

Рассмотрим опору L . 

Концентрация напряжений обусловлена посадкой внутреннего 
кольца подшипника с гарантированным натягом. 

 

 4,3





k

;    




k

0,6 44,24,04,36,04,0 





k

   (см. табл. П8). 
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Принимаем .1,0;15,0     

Осевой момент сопротивления 
 

 21195
32

6014,3 3




W  мм3
. 

 

Амплитуда нормальных напряжений 

 

 2,16
21195

344314
v  МПа;    .0m  

 

Полярный момент сопротивления 
 

 42390211952 рW  мм3
. 

 

Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряже-
ний 

 

 7,4
423902

395891



v  МПа; 

 4,4
2,164,3

245



s ; 

 9,11
7,41,07,444,2

142



s ; 

 



 1,4

9,114,4

9,114,4

22
s  [ s ]. 

 

Условие прочности выполняется. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 

 
 Таблица П1  

Коэффициенты радиальной и осевой нагрузок для выбора радиальных  
и радиально-упорных шарикоподшипников [2] 

 

Однорядные Двухрядные 
Тип подшипника 

e
FV

F

r

a 


 e
FV

F

r

a 


 e
FV

F

r

a 


 

  
0C

Fa  
0C

Fi a
 X  Y  X  Y  X  Y  

e  

0  0,014 

0,028 

0,056 

0,084 

0,110 

0,170 

0,280 

0,420 

0,560 

 0,56 2,30 

1,99 

1,71 

1,55 

1,45 

1,31 

1,15 

1,04 

1,00 

1 0 0,56 2,30 

1,99 

1,71 

1,55 

1,45 

1,31 

1,15 

1,04 

1,00 

0,19 

0,22 

0,26 

0,28 

0,30 

0,34 

0,38 

0,42 

0,44 
12   0,014 

0,029 

0,057 

0,086 

0,110 

0,170 

0,290 

0,430 

0,570 

0,45 1,72 

1,62 

1,43 

1,34 

1,28 

1,19 

1,07 

1,01 

1,00 

1 1,97 

1,82 

1,64 

1,53 

1,47 

1,36 

1,22 

1,15 

1,14 

0,74 2,79 

2,58 

2,33 

2,17 

2,08 

1,93 

1,74 

1,64 

1,63 

0,33 

0,35 

0,39 

0,41 

0,43 

0,46 

0,51 

0,55 

0,55 
15   0,015 

0,029 

0,058 

0,087 

0,120 

0,170 

0,290 

0,440 

0,580 

0,44 1,47 

1,40 

1,30 

1,23 

1,19 

1,12 

1,02 

1,00 

1,00 

1 1,65 

1,57 

1,46 

1,38 

1,34 

1,26 

1,14 

1,12 

1,12 

0,72 2,39 

2,28 

2,11 

2,00 

1,93 

1,82 

1,66 

1,63 

1,63 

0,38 

0,40 

0,43 

0,46 

0,47 

0,50 

0,55 

0,56 

0,56 
20  
25  
26  
30  
35  
40  
55  

  0,43 

0,41 

0,40 

0,39 

0,37 

0,35 

0,33 

1,00 

0,87 

0,83 

0,76 

0,66 

0,57 

0,50 

1 1,09 

0,92 

0,86 

0,78 

0,66 

0,55 

0,47 

0,70 

0,67 

0,65 

0,63 

0,60 

0,57 

0,54 

1,63 

1,41 

1,34 

1,24 

1,07 

0,93 

0,81 

0,57 

0,68 

0,73 

0,80 

0,95 

1,14 

1,34 
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 Продолжение табл. П1 
 

Однорядные Двухрядные 
Тип подшипника 

e
FV

F

r

a 


 e
FV

F

r

a 


 e
FV

F

r

a 


 

  
0C

Fa  
0C

Fi a
 X  Y  X  Y  X  Y  

e  

Шариковый сфери-

ческий подшипник 
0,40 ctg4,0  1 ctg42,0  0,65 ctg65,0  tg5,1

П р и м е ч а н и е. 1. Для однорядных подшипников при e
FV

F

r

a 


 принимаются 1X  и 0T .  

2. i  – число рядов тел 

 

 
 Таблица П2 

Коэффициенты радиальной и осевой нагрузок для выбора  
радиально-упорных и радиальных самоустанавливающихся  

роликоподшипников 
 

e
FV

F

r

a 


 e
FV

F

r

a 


 

X  Y  X  Y  

e  

Подшипники однорядные 
1 0 0,4 ctg4,0  tg5,1  

Подшипники двухрядные 
1 ctg45,0  0,67 ctg67,0  tg5,1  

 

 
 Таблица П3 

Коэффициенты безопасности бK  в зависимости от характера нагрузка [5] 

 

Характеристика нагрузки на подшипник бK  Использование 

Спокойная нагрузка без толчков 1 

Ролики ленточных конвейеров; 
маломощные кинематические ре-
дукторы и приводы 

Легкие толчки. Кратковременная 
перегрузка до 125 % номинальной 

расчетной нагрузки 

1 … 1,2 

Прецизионные зубчатые переда-
чи; металлорежущие станки, кро-
ме строгальных и долбежных; 
блоки; электродвигатели малой и 

средней мощности; легкие венти-

ляторы и воздуходувки 

Умеренные толчки. Вибрационная 
нагрузка. Кратковременная пере-
грузка до 150 % номинальной рас-
четной нагрузки 

1,3 … 1,5 

Буксы рельсового подвижного со-
става; зубчатые передачи 7-й и 8-й 

степеней точности; редукторы 

всех конструкций 
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 Продолжение табл. П3 
 

Характеристика нагрузки на подшипник бK  Использование 

То же в условиях повышенной на-
дежности 

1,5 … 1,8 

Центрифуги; мощные электриче-
ские машины; энергетическое 
оборудование 

Нагрузки со значительными толч-
ками и вибрацией. Кратковремен-

ная перегрузка до 200 % номиналь-
ной расчетной нагрузки 

1,8 … 2,5 

Зубчатые передачи 9-й степени 

точности; дробилки и копры; кри-

вошипно-шатунные механизмы; 

валки прокатных станов; мощные 
вентиляторы и эксгаустеры 

Нагрузки с сильными ударами. 

Кратковременная  перегрузка до 
300 % номинальной расчетной на-
грузки 

2,5 … 3,0 

Тяжелые ковочные машины; ле-
сопильные рамы; рабочие роль-
ганги у крупносортных станов, 
блюмингов и слябингов 

 

 
 Таблица П4 

Температурные коэффициенты тK  в зависимости  

от рабочей температуры подшипника [5] 
 

C  тK  C  тK  

125 

150 

175 

1,05 

1,10 

1,15 

200 

225 

250 

1,25 

1,35 

1,40 

 

 
 Таблица П5 

Формулы для расчета эквивалентной динамической нагрузки [3] 
 

эP , Н 

Тип подшипника 
e

FV

F

r

a 


 e
FV

F

r

a 


 

Радиальный шариковый тб KKFVP rэ   тб)56,0( KKFYFVP arэ   

Радиальный сферический 

двухрядный тб)( KKFYFVXP arэ   

Радиальный с короткими ци-

линдрическими роликами тб KKFVP rэ   

Радиально-упорный шарико-
вый тб KKFVP rэ   тб)( KKFYFVXP arэ   

Конический роликовый тб KKFVP rэ   тб)4,0( KKFYFVP arэ   

Упорный (шариковый, роли-

ковый) тб KKFP aэ   
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 Таблица П6 

Формулы для определения расчетных осевых нагрузок  
 

Расчетные осевые нагрузки на подшипник Условия нагружения 
в опоре I  в опоре II  

0


ab

sIIsI

F

FF
 

sIsIIab

sIIsI

FFF

FF




 

sIaI FF   absIaII FFF   

sIsIIab

sIIsI

FFF

FF




 absIIaI FFF   sIIaII FF   

 

 
 Таблица П7 

Значения уK  и фK  для шпоночного паза [5] 

 

в , МПа Коэффициенты 
500 600 700 800 900 

уK  1,5 1,6 1,75 1,8 1,9 

фK  1,4 1,5 1,6 1,7 1,9 

 

 
 Таблица П8 

Значения /уK  для валов с напрессованными деталями [5] 

 

в , МПа 
d , мм 

500 600 700 800 900 1000 

14 1,85 2,0 2,3 2,6 3,0 3,3 

22 2,15 2,35 2,6 3,0 3,4 3,8 

30 2,35 2,6 2,8 3,3 3,8 4,2 

40 2,6 2,7 3,2 3,65 4,2 4,6 

50 2,9 3,3 3,6 4,0 4,5 4,8 

100–200 3,4 3,7 3,95 4,6 5,1 5,6 

П р и м е ч а н и е. Для касательных напряжений 4,0)/(6,0/   уфф KK . 

 

 
 Таблица П9 

Значения   и ф  [5] 

 

Диаметр вала d , мм Сталь 
20 30 40 50 70 100 200 

  0,92 0,88 0,85 0,82 0,75 0,70 0,61 
Углеродистая 

ф  0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 

Легированная  , ф  0,83 0.77 0,73 0,7 0,65 0.59 0,52 
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