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Введение 
 

Методические рекомендации составлены в соответствии с учебной про-
граммой по курсу «Прикладная механика» для студентов специальности          
1-36 01 06 «Оборудование и технология сварочного производства» очной и за-
очной форм обучения.  

Целью изучения дисциплины «Прикладная механика» является формиро-
вание инженерных знаний, умений и навыков по расчету и конструированию 
деталей машин и приводов общемашиностроительного назначения, обеспечи-
вающих требуемую надежность и долговечность. Полученные знания должны 
обеспечить теоретическую и практическую базу для научно-технической и кон-
структорской подготовки студентов на основе системного подхода к решению 
инженерных задач.   

Дисциплина «Прикладная механика» относится к инженерному модулю 
(государственный компонент). 

В краткой форме изложены расчет соединений и передач (зубчатых и 
фрикционных), а также подбор и расчет подшипников качения, и приведены 
примеры решения задач по темам практических занятий. 

Отчет по практическому занятию выполняется на отдельном листе, либо в 
тетради. Рисунки и таблицы выполняют карандашом, а текст – ручкой.  

Целью методических рекомендаций является помощь студентам для само-
стоятельной подготовки к практическим занятиям и выполнению расчетно-
графических работ по дисциплине ««Прикладная механика». 
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1 Расчет сварных соединений 
 
Цель занятия: получение практических навыков в расчете различных ви-

дов сварных соединений. 
 
Сварные соединения – это соединения, образованные за счет расплавления 

материала деталей в зоне их стыка. В машиностроении используются следую-
щие виды сварки: электродуговая, кузнечная, газовая, контактная, сварка тре-
нием. Независимо от вида сварки различают три вида сварных соединений: 
стыковое (детали прилегают друг к другу узкими гранями), нахлесточное (дета-
ли прилегают друг к другу широкими гранями), тавровое (одна деталь узкой 
гранью пристыковывается к широкой грани другой детали). 

Стыковые сварные соединения. 
Стыковые соединения могут разрушаться по шву, месту сплавления ме-

талла шва с металлом детали в зоне термического влияния. Зоной термического 
влияния называют прилегающий к шву участок детали, в котором в результате 
нагревания при сварке изменяются механические свойства металла. Практикой 
установлено, что при качественном выполнении сварки разрушение соединения 
стальных деталей происходит преимущественно в зоне термического влияния. 
Поэтому расчет прочности стыкового соединения принято выполнять по разме-
рам сечения детали в этой зоне. 

Пример 1 – Полосы из стали Ст3 (предел текучести σТ  = 220 МПа) соеди-
нены стыковым швом и нагружены моментом М (рисунок 1.1). Определить до-
пускаемое значение момента М. Сварка ручная электродуговая электродом Э34. 

 

 
Рисунок 1.1 – Сварное соединение двух полос 
 
Решение 

Записываем условие прочности соединения на изгиб: 
 

 
W

M
.      (1.1) 

 
Задаемся допускаемыми напряжениями для сварного шва. Так как при из-

гибе в зоне термического влияния присутствуют напряжения и растяжения и 
сжатия, то допускаемые напряжения будут определяться по выражениям: 

– для растянутого участка зоны термического влияния сварного шва 
 

   = 0,9 Р ;     (1.2) 
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– для сжатого участка зоны термического влияния сварного шва 
 

   =  Р ,      (1.3) 
 

где [σ]Р – допускаемые напряжения на растяжение для материала деталей. 
Определение допускаемого момента производится по наименьшим напря-

жениям (растяжения), тогда 
 

   = 0,9  



5,1

220
9,09,0

s
T

Р 132 МПа. 

 
Поперечное сечение сварное соединение представляет собой прямоуголь-

ник со сторонами 200b  мм и 12  мм. Осевой момент сопротивления попе-
речного сечения сварного шва определяется по выражению 

 

6

2 


b
W .      (1.4) 

 
Тогда, подставляя (1.4) в (1.1) и выражая момент М, получаем 
 

   
10560

6

012,02,010132

6

262








b

WM  Нꞏм. 

 
Нахлесточные сварные соединения. 
Нахлесточные сварные соединения выполняются с помощью угловых 

швов (рисунок 1.2). К основным геометрическим характеристикам поперечного 
сечения углового шва относятся катет k и расчетная высота шва k . Коэффи-
циент   зависит от технологического процесса сварки и составляет при ручной 
и многопроходной автоматической или механизированной сварке 0,7.  

 

 
 

1 – нормальный (k = k1); 2 – улучшенный (k / k1 = 1:1,5; 1:2); 3 – вогнутый;                  
4 – выпуклый 

 
Рисунок 1.2 – Угловые сварные швы 
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В большинстве случаев k = δmin, где δmin меньшая из толщин свариваемых 
деталей. Разрушение углового шва происходит по сечению m–m. Площадь 
опасного сечения шва равна β·k·l, где l – длина шва. 

В зависимости от расположения различают швы лобовые и фланговые. 
Лобовой шов расположен перпендикулярно, а фланговый – пapaллельно 

линии действия нагружающей силы. Обычно применяют комбинированное со-
единение фланговыми и лобовыми швами.  

Пример 2 – Проверить на прочность сварное нахлёсточное соединение по-
лосы 8×40 (1) с косынкой (2) из стали Ст 3, испытывающих воздействие момен-
та T = 400 Н∙м (рисунок 1.3). Сварка автоматическая под флюсом  
электродом Э50. 

 

 
 

Рисунок 1.3 – Сварное соединение полосы с косынкой 
 
Решение 

Данное нахлесточное соединение фланговое. Записываем условие прочно-
сти соединения: 

 

 



blk

T
,     (1.5) 

 
где l – длина сварных швов; 

b – расстояние между сварными швами. 
Определяем допускаемые напряжения для сварного шва. Так как угловые 

сварные швы рассчитываются по напряжениям среза, то для сварки автомати-
ческой под флюсом электродом Э50 допускаемые напряжения будут опреде-
ляться по выражению 

 

   = 0,65 
s
Т

Р


 65,0 .    (1.6) 

 
Принимая предел текучести для стали Ст3 σТ = 220 МПа, получим 
 

   33,95
5,1

220
65,0   МПа. 

 
Определяем напряжения в сварных швах по выражению (1.5). При этом за 

катет шва k принимаем толщину полосы, равную 8 мм; длину шва l принимаем 
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равной 30 мм, а расстояние между швами b равным толщине полосы 40 мм. 
 

6
3 3 3

400
τ 59,52 10

0,7 8 10 30 10 40 10    
     

 Па = 59,52 МПа. 

 
Сравниваем полученные напряжения с допускаемыми, делаем вывод, что 

прочность соединения обеспечена. Сварной шов обладает запасом прочности. 
Пример 3 – Определить силу F, которую способно выдержать сварное со-

единение, крепящее консольный швеллер № 16а к стальной плите (рису-
нок 1.4). Сварка ручная электродуговая, электрод Э42. Длина лобового шва 
lл = 180 мм, плечо силы F – l = 1100 мм. 

 

 
 
Рисунок 1.4 – Сварное соединение швеллера к стальной плите 
 
Решение 

В данном случае имеем комбинированное сварное соединение двумя лобо-
выми и двумя фланговыми швами. Катет сварного шва обычно принимается 
равным толщине свариваемых деталей. Толщина стенки швеллера № 16а равна 
s = 5 мм, толщина полки – 9 мм. Принимаем катет фланговых швов 
kф = s = 5 мм, а катет лобовых швов kл = 8 мм. Высота швеллера h = 160 мм, по-
этому принимаем длину флангового шва lф = h = 160 мм. 

Принимаем материал свариваемых деталей сталь Ст3, для которой 
[σР] = 160 МПа. Принимаем сварку ручную электродами Э42. При этом прини-
маем [τ']= 0,6∙[σР] = 0,6∙160 = 96 МПа [1, таблица 3.1]. 

Перенесем силу F в центр тяжести стыка (рисунок 1.5).  
 

 
 
Рисунок 1.5 – Перенос сил в центр тяжести стыка 
 
Очевидно, что на соединение будут действовать сдвигающая сила F  

и сдвигающий момент Т, равный: 
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Т = Fꞏ(l + 0,5 ꞏ lл) = Fꞏ(1100 + 0,5 ꞏ 180) = 1190 F. 
 

Напряжения, возникающие в сварном соединении от действия силы F, рас-
считывают по формуле 

 

.00032,0
)18081605(7,02)(β2

τ F
F

lklk

F

ллфф
F 





  

 
Напряжения, возникающие в сварном соединении от действия момента T, 

рассчитывают по формуле 
 

.0118,0
)

6

180
821801605(7,0

1190

)
6

2(β
τ F

F
l

kllk

T

л
ллфф

T 






  

 
Результирующее действующее напряжение будет равно геометрической 

сумме напряжений от силы F и от момента T: 
 

].τ'[τττ 22  TF  
 

Откуда 
 

2

2 2

[τ']
8132,6 Н.

0,00032 0,0118
F  

  

 
Тавровые сварные соединения. 
В тавровых сварных соединенияx детали в зоне сварных швов перпенди-

кулярны (наиболее частый случай) или наклонны друг к другу. Это соединение 
выполняют стыковым швом с разделкой кромок или угловыми швами без раз-
делки кромок. При соединении стыковым швом прочность соединения оцени-
вают по поперечному сечению зоны термического влияния сварного шва, а при 
соединении угловым швом – по опасному сечению сварного шва m–m (см. ри-
сунок 1.2). Рассмотрим пример расчета таврового сварного соединения. 

Пример 4 – Проверить тавровое сварное соединение трубы квадратного 
сечения и пластины (рисунок 1.6) на прочность для двух случаев: сварной шов 
стыковой; сварной шов угловой. Труба нагружена силой F = 280 кН, материал 
трубы – сталь Ст 3 Сварка ручная, дуговая, выполнена электродом Э42. 

 

Решение 

Определяем допускаемые напряжения для сварного соединения. При 
стыковом сварном шве под действием нагрузки в шве возникают напряжения 
растяжения, а при угловом сварном шве – напряжения среза. При ручной 
дуговой сварке электродом Э42 при растяжении сварного шва допускаемые 
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напряжения составляют    = 0,9 Р , а при срезе –    = 0,6 Р . Тогда, 
принимая предел текучести для стали Ст3 Т  = 220 МПа, получим 

 

   = 0,9  



5,1

220
9,09,0

s
T

Р 132 МПа; 

   = 0,6  



5,1

220
6,06,0

s
T

Р 88 МПа. 

 

 
 

Рисунок 1.6 – Сварное соединение, выполненное тавровыми сварными швами 
 

При стыковом сварном шве площадь поперечного сечения сварного шва 
совпадает с площадью поперечного сечения трубы и определяется по формуле 

 
2 2( 2 δ)стA a a    ,    (1.7) 

 
где a  – сторона трубы, a  = 100 мм; 
         – толщина стенки трубы,   = 10 мм. 

При угловом сварном шве площадь поперечного сечения сварного шва 
рассчитывается по выражению 

 

аkAуг  4 ,     (1.8) 
 

где k  – катет сварного шва (принимаем равным толщине стенки трубы), 
k  = 10 мм. 

Тогда условия прочности для данного соединения запишутся в виде: 
– для стыкового шва 
 

2 2
σ ;

( 2 δ)
 

  ст

F F

A a a
    (1.9) 

3
6

2 2

280 10
σ 77,78 10

0,1 (0,1 2 0,01)


  

  
 Па = 77,78 МПа; 

 
– для углового шва 
 

3
6280 10

σ 100 10
4 β 4 0,7 0,01 0,1


    

     уг

F F

A k а
= 100 МПа. (1.10) 
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Сравнивая рассчитанные напряжения с допускаемыми, делаем вывод, что 
соединение трубы при его выполнении стыковым швом выдержит заданную 
нагрузку, а соединение, выполненное угловым швом, не выдержит. 

Пример 5 – Определить допустимую силу F по условию прочности свар-
ного шва (рисунок 1.7). Диаметр трубы d = 60 мм, толщина стенки трубы 
s = 5 мм. Плечи силы F: L = 300 мм, h = 150 мм. 

 

 
 
Рисунок 1.7 – Сварное соединение трубы 
 
Решение 

Принимаем материал свариваемых деталей – сталь Ст 3, для которой 
[σр] = 160 МПа. Допускаемые напряжения среза для сварного соединения 

 

   = 0,6 Р 0,6 160    96 МПа. 
 
Сварной шов нагружен следующими силовыми факторами: 
– силой F; 
– скручивающим моментом T = Fꞏh = 150∙F Н∙мм; 
– отрывающим моментом M = FꞏL = 300∙F Н∙мм. 
Определим напряжения в сварном шве от каждого из силовых факторов с 

учетом допущений, в соответствии с которыми площадь опасного сечения 
сварного шва равна произведению 0,7 k π d. Тогда искомые напряжения будут: 

– от силы F 
 

τ 0,0015 МПа;
β π 0,7 5 π 60F

F F
F

k d
   

       

 
– от скручивающего момента Т 
 

2 2

2 2 150
τ 0,0076 МПа;

β π 0,7 5 π 60T

T F
F

k d

  
   

       

 
– от отрывающего момента М 
 

МПа.0303,0
60π57,0

3004

πβ

4
τ 22 F

F

dk

M
M 
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Векторы этих напряжений изображены на рисунке 1.8.  
 

 
 
Рисунок 1.8 – Векторы напряжений в сварном соединении трубы 
 
Тогда суммарные напряжения в сварном шве 
 

].τ'[03,0)0015,00303,0()0076,0()ττ(ττ 2222  FFFFFMT  
 
Откуда 
 

.Н3200
03,0

96

03,0

]τ'[
F  

 
Величина внешней нагрузки определяется конструкцией и параметрами 

соединения, используемыми на 100 %. 
 
Задачи для самостоятельного решения 
 
1 Определить допускаемое значение момента М для соединения на рисун-

ке 1.9. Сварка ручная электродуговая электродом Э34. Материал – сталь Ст 3. 
 

 
 

Рисунок 1.9 – Сварное соединение двух полос 
 
2 Спроектировать нахлёсточное сварное соединение уголка с косынкой, 

нагруженных растягивающей силой F = 200 кН (рисунок 1.10). Соединение 
должно быть сконструировано равнопрочным (напряжения во фланговых свар-
ных швах должны быть одинаковы). 

3 Проверить прочность сварных швов соединения, бруска со швеллером 
(рисунок 1.11). Допускаемое напряжение на срез сварных швов    = 96 МПа. 
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Рисунок 1.10 – Сварное соединение полосы с косынкой 
 

 
 

Рисунок 1.11 – Сварное соединение бруска со швеллером 
 
Контрольные вопросы 
 
1 Какие виды сварки используются в машиностроении? 
2 Что такое стыковое сварное соединение? 
3 Какое сечение используют для проверки на прочность углового шва? 
4 Чем отличаются лобовые и фланговые сварные соединения? 
5 Какое сечение используют для проверки на прочность таврового сварно-

го соединения, выполненного стыковым швом? 
6 Что такое катет сварного шва? 
 
 
2 Расчет резьбовых соединений 
 
Цель занятия: получение практических навыков в расчете различных ви-

дов резьбовых соединений. 
 
Резьбовые соединения являются одними из наиболее распространенных 

видов разъемных соединений. К ним относятся соединения с помощью болтов, 
винтов, шпилек, винтовых стяжек и т. д. Резьбовые соединения проектируют 
таким образом, чтобы стержень болта, винта или шпильки находился под дей-
ствием только растягивающей нагрузки, действующей по его оси (за исключе-
нием случая, когда на соединение действуют силы, сдвигающие детали в стыке, 
при установке болта без зазора).  

Различают затянутые и незатянутые резьбовые соединения. Затяжка – это 
упругая деформация растяжения стержня, возникающая при завинчивании 
резьбового соединения моментом, приложенным к головке болта (винта) или к 
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гайке при ограничении их осевого перемещения поверхностью соединяе- 
мых деталей. 

Рассмотрим примеры расчета резьбовых соединений. 
Пример 1 (расчетный случай: «Болт нагружен только внешней растяги-

вающей нагрузкой») – Резьбовая часть грузовой скобы (рисунок 2.1) имеет 
резьбу М30. Определить, какую нагрузку она может выдержать, если материал 
скобы – сталь 45 с пределом текучести σТ = 360 МПа.  

 

 
 

Рисунок 2.1 – Грузовая скоба 
 
Решение 

Грузовая скоба является грузозахватным приспособлением, предназначен-
ным для подвешивания и удерживания груза. Для обеспечения вращения скобы 
гайка установлена на упорном подшипнике качения, следовательно, произво-
дить затяжку гайки нельзя. Резьбовая часть под действием веса груза F растя-
гивается. Наиболее опасным сечением резьбы является круглое сечение по 
внутреннему диаметру d1. 

Запишем условие прочности стержня резьбовой части на растяжение: 
 

 




2

1

4

d

F

A

F
,    (2.1) 

 
где A – площадь опасного сечения резьбы. 

При растягивающей внешней нагрузки без затяжки допускаемые напряже-
ния определяются по выражению 

 

 σ 0,6 σ 216 МПаТ   .    (2.2) 
 

Для резьбы М30 (при крупном шаге p = 33,5 мм) определяем ее 
внутренний диаметр d1 = 26,21 мм. 

Из условия (2.2) определяем нагрузку 
 

   23 62
1

3,14 26,21 10 216 10π σ
116482

4 4

d
F

    
   . (2.3) 

 
Пример 2 (расчетный случай: «Болт затянут, внешняя нагрузка 

отсутствует») – Определить допускаемую силу затяжки для болта М12, 
крепящего крышку подшипника (рисунок 2.2), если материал болта – сталь 35  



 15

с пределом текучести σТ = 300 МПа. Осевой нагрузкой на подшипнике 
пренебречь. 

 

 
 
Рисунок 2.2 – Соединение крышки подшипника с корпусом 

 
Решение 

Данное винтовое соединение должно обеспечивать герметичность 
подшипникового узла за счет затяжки болта (при этом стык крышки и корпуса 
сжимается). При затяжке винта в его стержне возникают напряжения от силы 
затяжки и напряжения от момента завинчивания. Прочность соединения при 
этом оценивается по эквивалентным напряжениям 

 

 




2

1

43,1

d

Fзат .    (2.4) 

 
При неконтролируемой затяжке коэффициент запаса прочности определя-

ется в зависимости от номинального диаметра резьбы. Для резьб М6…М16 ко-
эффициент  s  = 5…4. Принимаем  s  = 4,5, тогда допускаемые напряжения 
определяются по выражению 

 

   
σ 300

σ 66,7
4,5

Т

s
    МПа,   (2.5) 

 
где  s  – коэффициент запаса прочности.  

Для резьбы М12 (при крупном шаге p = 1,75 мм) определяем ее 
внутренний диаметр d1 = 10,11 мм. 

Из условия (2.4) определяем нагрузку 
 

 2 3 2 6
1π σ 3,14 (10,11 10 ) 66,7 10

4115
1,3 4 1,3 4зат

d
F

     
  

 
 Н.  (2.6) 

 
Пример 3 (расчетный случай: «Болт затянут, внешняя нагрузка 

присутствует») – Определить диаметр болта, крепящего расчалку к 
основанию (рисунок 2.3), нагруженную силами F = 16 кН. Материал болта –
сталь 35 с пределом текучести σТ = 300 МПа. Нагрузка постоянная. 
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Рисунок 2.3 – Крепление расчалки  
 
Решение 

Для определения внешней нагрузки на болт приведем силы, действующие 
на расчалку к оси болта: 

 

2 sin 30 2 16 sin 30 16 кН.ВНF F           (2.7) 
 
В данном соединении должна производиться затяжка для обеспечения 

отсутствия зазора в стыке расчалки и основания. Под действием силы затяжки 

затF  стержень болта растягивается, а стык сжимается. Под действием внешней 
нагрузки стержень болта дополнительно растягивается, а усилие в стыке 
уменьшается на некоторую величину (т. е. часть внешней нагрузки идет на 
растяжение болта, а часть – на раскрытие стыка). 

Результирующую нагрузку, действующую на болт БF  и на стык деталей 

СТF , определяют по выражениям: 
 

ВНзатБ FFF  3,1 ;    (2.8) 
 

ВНзатСТ FFF  )1( ,    (2.9) 
 
где   – коэффициент внешней нагрузки, показывающий, какая часть внешней 
нагрузки приходится на растяжение болта (в соединениях без мягких прокладок 
  = 0,2…0,3). 

Силу затяжки определяют по выражению  
 

1,5 16 24зат зат ВНF K F      кН,   (2.10) 
 

где затK  – коэффициент затяжки (для обеспечения нераскрытия стыка 
2...25,1затK  при постоянной нагрузке и 4...5,2затK  при переменной 

нагрузке). 
Принимаем 5,1затK ;   = 0,25 и определяем результирующее усилие, 

растягивающее стержень болта: 
 

2,351625,0243,1 РF  кН. 
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Определяем допускаемые напряжения для резьбы. В предположении, что 
резьба находится в диапазоне М16…М30, коэффициент запаса  s  = 4…2,5. 
Принимаем  s  = 3. 

При затяжке болтов допускаемые напряжения определяются по 
выражению (2.5). 

 

  100
3

300
  МПа. 

 
Прочность болта будет оцениваться по выражению (2.1), т. к. затяжка 

учтена при определении расчетной силы РF , растягивающей болт. Из (2.1) 
выражаем внутренний диаметр резьбы: 

 

 
3

1 6

4 4 35, 2 10
0,02118 мм.

π σ 3,14 100 10
РF

d
  

  
     (2.11) 

 
Подбираем резьбу M24×2 с 1d 21,84 мм. 
Пример 4 (расчетный случай: «Соединение нагружено силами, 

сдвигающими детали в стыке. Болт поставлен с зазором») – Определить 
допускаемую силу в соединении, если соединение выполнено болтом М12, 
поставленным с зазором (рисунок 2.4, а). Материал болта – сталь 35 с пределом 
текучести Т  = 300 МПа. Коэффициент трения в соединении f  = 0,12. 

 
а)     б) 

 
 
а – установка болта с зазором; б – установка болта без зазора  
 
Рисунок 2.4 – Болтовое соединение пластин 
 
Решение 

При установке болта с зазором отсутствие сдвига деталей в стыке в 
пределах зазора обеспечивается за счет затяжки гайки с усилием затF . При этом 
на стыках деталей возникают силы трения ТРF , которые должны быть больше, 
чем внешняя нагрузка F .  
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Необходимую силу затяжки, обеспечивающую отсутствие сдвига деталей, 
определяют по выражению 

 

fi

FK
Fзат 


 ,     (2.12) 

 
где K  – коэффициент запаса по отсутствию сдвига деталей (при постоянной 
нагрузке 5,1...3,1K , при переменной 2...8,1K ); 

i  – число стыков деталей. 
Прочность болта определяется как для затянутых болтов исходя из условия 

(2.4). Подставляя в (2.4) выражение (2.12), получим  
 

 




fid

FK
2

1

43,1
.    (2.13) 

 
Задаемся допускаемыми напряжениями   7,66  МПа, коэффициентом 

затяжки 4,1K  и числом стыков деталей i  = 2. 
Для резьбы М12 (при крупном шаге p = 1,75 мм) определяем ее внутрен-

ний диаметр 11,101 d  мм. 
Из условия (2.13) выражаем внешнюю нагрузку F, получаем 
 

   23 62
1

3,14 10,11 10 2 0,12 66,7 10π
705,7 Н.

1,3 4 1,3 4 1, 4

d i f
F

K

         
  

   
 (2.14) 

 
Пример 5 (расчетный случай: «Соединение нагружено силами, 

сдвигающими детали в стыке. Болт поставлен без зазора») – Определить 
допускаемую силу в соединении, если соединение выполнено болтом диаметром 
d  12 мм поставленным без зазора (рисунок 2.4, б). Материал болта – сталь 35 с 

пределом текучести Т  = 300 МПа и пределом прочности В  = 500 МПа. 
Толщина средней пластины 1  = 10 мм, верхней и нижней 2  = 5 мм. 

 
Решение 

При установке болта без зазора нагрузка воспринимается непосредственно 
самим телом болта, при этом будут возникать напряжения среза (в сечениях 
болта, совпадающих с плоскостями стыков деталей) и напряжения смятия 1СМ  
и 2СМ  на боковых цилиндрических поверхностях болта. 

Условие прочности по напряжениям среза запишется в виде 
 

 2

4
τ τ ,


 

 
F

d i      (2.15) 
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где i – число стыков деталей. 
Условие прочности по напряжениям смятия 
 

 



d

F
,     (2.16) 

 
где   – толщина соединяемой детали. 

Допускаемые напряжения при установке болта без зазора определяются по 
выражениям: 

 
 τ 0,4 σ 0,4 300 120 МПа;    Т    (2.17) 

 
 σ 0,8 σ 0,8 500 400 МПа.    В    (2.18) 

 
Определяем внешнюю нагрузку F исходя из условия прочности на срез: 
 

   23 62 3,14 12 10 2 120 10π σ
27129,6 Н.

4 4

d i
F

      
     (2.19) 

 
Определяем внешнюю нагрузку F исходя из условия прочности на смятие: 
– для средней детали  

 
  6 3 3

1σ δ 400 10 12 10 10 10 48000 Н;          F d   (2.20) 

 
– для верхней и нижней деталей (учитывая, что верхняя и нижняя детали 

воспринимают только половину внешней нагрузки F) 
 

  6 3 3
22 σ δ 2 400 10 12 10 5 10 48000 Н.F d                (2.21) 

 
Окончательно за допускаемое значение нагрузки F принимаем наименьшее 

из рассчитанных значений 6,27129F  Н. 
Пример 6 (расчетный случай: «Соединение, выполненное группой болтов 

нагружено силами, раскрывающими стык деталей») – Определить силу F, если 
диаметр фундаментных болтов с метрической резьбой, крепящих стойку к ос-
нованию (рисунок 2.5), d = 16 мм. Коэффициент трения основания стойки о бе-
тон f = 0,4, угол α = 45°, размеры а = 650 мм, b = 550 мм. Недостающие величи-
ны выбрать самостоятельно. Обеспечить минимальные габаритные размеры ос-
нования стойки. 

 

Решение 

Принимаем для изготовления болтов сталь 35, для которой предел текуче-
сти σт = 300 МПа. Заданная резьба находится в интервале резьб, для которых 
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коэффициент запаса прочности Sт = 4…2,5. Принимая Sт = 3, определим допус-
каемые напряжения для болтов 

 
σ 300

σ 100
3

т
р

тS
       МПа. 

 

 
 
Рисунок 2.5 – Соединение группой болтов 
 
Болты соединения обеспечивают нераскрытие стыка кронштейна с 

основанием. Внутренний диаметр резьбы М16 равен d1 = 13,835 мм. Из условия 
прочности на растяжение определяем расчетную силу, воспринимаемую одним 
болтом без разрушения: 

 
2 2

1π σ π 13,835 100
15033

4 4
р

р

d
F

         Н. 

 
Разложим силу F на горизонтальную Fx (сдвигает детали в стыке) и верти-

кальную Fy (раскрывает стык) составляющие и перенесем в центр тяжести сты-
ка, при этом возникнет момент M от горизонтальной составляющей (раскрыва-
ет стык):  

 
Fх = F ꞏ cosα = F ꞏ cos45° ≈ 0,707 F Н; 

Fy = F ꞏ sinα = F ꞏ sin45° ≈ 0,707 F Н; 

M = Fx ꞏ b = Fx ꞏ 0,55 ≈ 0,389 ꞏ F Нꞏм = 389 ꞏ F Нꞏмм. 

Задаемся размерами стыка, стремясь обеспечить минимальные размеры 
опорной поверхности кронштейна. В соответствии с нормами (места под гаеч-
ные ключи) расстояние между осями болтов в вертикальном ряду с = 48 мм. За-
дадимся расстоянием от края основания до оси отверстия под болт, приняв его 
равным 20 мм. Тогда длина основания А = 690 мм, ширина – Е = 88 мм, ширина 
выемки С = 610 мм. 
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Определяем силу затяжки по условию нераскрытия стыка. 
Напряжения в стыке от силы Fy 

 
0,707

σ 0,0001
7040y

y
F

ст

F F
F

A


     МПа, 

 
где Аcm – площадь стыка, Аcm = Е ∙ (А – С) = 88 ∙ (690 – 610) = 7040 мм2. 

Напряжения в стыке от действия изгибающего момента: 
 

389
σ 0,176

2210,6М
ст

М F
F

W


     МПа, 

 
где Wст – момент сопротивления стыка, 

 

   3 3 3 388 690 610
2210,6

6 6 690ст

Е A C
W

A

   
  

 
 мм3. 

 
Определяем напряжение в стыке от затяжки: 
 

   σ σ σ 1,5 0,0001 0,176 0,264зат Fy МK F F F           МПа, 

 
где К – коэффициент запаса по условию нераскрытия стыка, К = 1,5. 

Определяем силу затяжки по условию отсутствия сдвига по формуле 
 

   1 χ 1,5 0,707 1 0,25 0,707 0,1

4 0,1
x y

зат

K F F f F F
F

z f

            
  

   

 1,0605 0,053
1,114

0,4

F
F

 
    Н, 

 
где χ – коэффициент внешней нагрузки, χ = 0,25; 

f – коэффициент трения в стыке, f = 0,1; 
z – количество болтов в соединении, z = 4. 

В дальнейших расчетах будет участвовать, как наибольшая, сила затяжки 
болтов по условию отсутствия сдвига деталей. 

Определим внешнюю нагрузку, действующую на один болт, 
 

0,707 389
0,476

4 2 650y

y
в F M

F M F F
F F F F

z i a

 
       

 
 Н, 

 
где i – число болтов в поперечном ряду, i = 2. 
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Определяем расчетную нагрузку болта 
 

1,3 0,25 1,3 1,114 0,25 0,476 1,5672р зат вF F F F F F             Н. 

 
Из условия прочности болта  
 

2 2
1 1

4 4 1,5672
σ σ

π π
р

р

F F

d d

         
, 

 
где d1 – внутренний диаметр резьбы М16, d1 = 13,835 мм, 
найдем величину силы 

 
2 2

1π σ π 13,835 100
9592,32

4 1,5672 4 1,5672
рd

F
       

 
 Н. 

 
Задачи для самостоятельного решения 
 
1 Подобрать штифт грузовой скобы, рассчитанной на подъем груза массой 

m = 1000 кг (рисунок 2.6) толщина каждой из соединяемых штифтом деталей 
15 мм. Расчет штифта производить как для болта, поставленного без зазора. 

 

 
 

Рисунок 2.6 – Скоба грузовая 
 

2 Определить, при каком из двух случаев установки ручки ножниц по ме-
таллу (рисунок 2.7) болты будут иметь наименьший диаметр, если усилие рабо-
чего P = 100 Н. Определить диаметр болтов. Болты поставлены без зазора. 
Толщина деталей – 6 мм. Материалом болтов задаться самостоятельно. 

 

 
 

a, б – варианты установки болтов; в – сечение ручки ножниц 
 
Рисунок 2.7 – Варианты закрепления ручек ножниц по металлу 

a) б) 

в) 
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Контрольные вопросы 
 
1 Какое сечение резьбы используется для расчета на прочность резьбовых 

соединений при растяжении стержня болта? 
2 Как учитываются напряжения от момента завинчивания при расчете за-

тянутых резьбовых соединений? 
3 Что учитывает коэффициент внешней нагрузки? 
4 Какие условия необходимо учитывать при расчете соединений, выпол-

ненных группой болтов, в которых нагрузка раскрывает стык деталей? 
 
 
3 Расчет шпоночных и шлицевых соединений 
 
Цель занятия: получение практических навыков в расчете шпоночных и 

шлицевых соединений. 
 
Соединения «вал – ступица» предназначены для закрепления деталей на ва-

лах. Все соединения «вал – ступица» воспринимают и передают между соединяе-
мыми деталями вращающий момент. В машиностроении преимущественное рас-
пространение получили шпоночные и зубчатые (шлицевые) соединения. 

Шпоночные соединения образуются с помощью шпонок, устанавливаемых 
в пазы, выполненные на валу и в ступице. Различают соединения призматиче-
скими, сегментными, круглыми и тангенциальными шпонками. Соединения 
призматическими и сегментными шпонками стандартизированы. Основным 
критерием работоспособности соединения являются напряжения смятия, воз-
никающие на рабочих поверхностях шпонок. 

Зубчатые (шлицевые) соединения образуются за счет сопряжения зубьев, 
выполняемых на валах со впадинами соответствующей формы, выполняемых в 
ступицах. По форме профиля различают треугольные, прямобочные и эволь-
вентные зубья. Треугольные зубья используются в малонагруженных тихоход-
ных механизмах, эвольвентные – в ответственных соединениях и соединениях с 
большим диаметром валов. Прямобочные зубья используются наиболее часто. 
Зубчатые соединения стандартизированы. Основным критерием работоспособ-
ности соединения являются, как и у шпоночных соединений, напряжения смя-
тия, возникающие на боковых поверхностях зубьев. 

Рассмотрим примеры расчета шпоночного и шлицевого соединений. 
Пример 1 – Спроектировать соединение призматической шпонкой ше-

стерни с валом диаметром d = 35 мм. Передаваемый момент T = 150 Н∙м. Со-
единение неподвижное. Механизм работает с небольшими толчками. 

 

Решение 

По ГОСТ 23360–78 выбирается шпонка призматическая с размерами hb : 
10 × 8 мм. 
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Условие прочности по напряжениям смятия для соединения призматиче-
ской шпонкой имеет вид: 

 

 см

р

см dhl

T


4
,     (3.1) 

 
где рl  – рабочая длина шпонки, м; 

 см  – допускаемые напряжения смятия для шпоночных соединений. 
С учетом того, что по условию соединение неподвижное и зубчатые колеса 

устанавливаются на вал по посадке с натягом, принимают   200...110см  МПа. 
С учетом того, что по условию механизм, в котором установлен вал с колесом, 
работает с небольшими толчками, окончательно принимают   150см  МПа. 

Из условия (3.1) выражается рабочая длина шпонки 
 

  3 3 6

4 4 150
0,01428 мм.

σ 8 10 35 10 150 10р
см

T
l

h d  

 
  

         (3.2) 

 
Определяют полную длину шпонки 
 

14,3 10 24,3 ммрl l b     .   (3.3) 

 
Из стандартного ряда длин выбирают ближайшую большую стандартную 

длину шпонки 25l  мм. 
Пример 2 – Подобрать шлицевое соединение зубчатого колеса с валом. 

Соединение передает вращающий момент Т = 210 Н м. Условия эксплуатации 
средние. Диаметр вала d = 45 мм, материал – сталь 45 с термообработкой – 
улучшение, твердость 290 НВ. 

 
Решение 

Принимаем, как наиболее распространенное, прямобочное с центрирова-
нием по наружному диаметру (наружный диаметр втулки при твердости 
НВ ≤ 350 калибруется протяжкой). 

По ГОСТ 1139–58 находим размеры для легкой серии для d = 45 мм: 
z × d × D = 8 × 46 × 50 мм; фаска f = 0,4 мм. 

Определяем средний диаметр и высоту зуба: 
 

dср = 0,5 (D + d) = 0,5 (50 + 46) = 48 мм; 

h = 0,5 (D – d) – 2 f = 0,5 (50 – 46) – 2 ꞏ 0,4 = 1,2 мм. 
 
Для неподвижного соединения при средних условиях эксплуатации и 

твердости меньше 350 НВ принимаем [σсм] = 60 МПа. 
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Расчетную длину l зубьев определим из условия прочности на смятие  
при Кз = 0,75: 

 

 2
σ σсм см

з ср

Т

К z h d l


 

   
. 

 
Откуда 
 

 
32 2 210 10

20,25
σ 0,75 8 1,2 48 60з ср см

Т
l

К z h d

  
  

       
 мм. 

 
Задачи для самостоятельного решения 
 
1 Определить, на сколько увеличится длина шпонки, если нагрузка на со-

единение увеличится в 1,5 раза. 
2 Проверить, будет ли обеспечиваться прочность данного соединения, если 

его выполнить шлицами тяжелой серии. 
 
Контрольные вопросы 
 
1 Какие напряжения являются основным критерием работоспособности 

шпоночного соединения? 
2 В зависимости от чего подбирается сечение шпонки? 
3 Какие напряжения являются основным критерием работоспособности 

зубчатого (шлицевого) соединения? 
4 Как классифицируются шлицевые соединения по форме зубьев? 
 
 
4 Расчет ременных передач 
 
Цель занятия: получение практических навыков в расчете геометриче-

ских параметров клиноременной передачи, ее проверке на долговечность и по 
тяговой способности. 

 
Ременная передача – передача, использующая принцип трения.  
В зависимости от типа ремня передачи подразделяются на плоскоремен-

ные (широко используемые полвека назад), клиноременные (наиболее распро-
странены), поликлиновые и круглые. Ременные передачи передают мощность 
до 50 кВт на расстояния до 15 м и применяются в приводах станков, сельскохо-
зяйственной техники, пилорам, генераторов, вентиляторов и т. д. Как правило, 
они устанавливаются в качестве быстроходных ступеней приводов. 

Главными критериями работоспособности ременных передач выступают 
тяговая способность и долговечность ремня. В соответствии с этим основным 
расчетом ременных передач является расчет по тяговой способности. 
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Основные геометрические параметры ременных передач (рисунок 4.1): 
диаметры шкивов D1 и D2; межосевое расстояние а; длина ремня Lp; угол обхва-
та ремнем ведущего шкива . 

 

 
 
Рисунок 4.1 ‒ Основные параметры ременной передачи 
 
Пример – В качестве примера рассмотрим быстроходную клиноременную 

передачу в составе привода ленточного конвейера. Срок службы привода –  
5 лет. Режим работы пятидневный, двухсменный, средний равновероятный. 
Привод нереверсивный. Мощность на ведущем валу P1 = 1762,295 Вт; частоты 
вращения шкивов n1 = 700 мин-1 и n2 = 200,64 мин-1. Передаточное отношение 
равно 3,489. Вращающие моменты на валах шкивов T1 = 24,04 Нꞏм  
и T2 = 79,8 Нꞏм соответственно. 

 
Решение 

Принимаем сечение ремня ‒ О [2, таблица 6.1]: lp = 8,5 мм; W = 10 мм; 
Т0 = 6,0 мм; А = 1,38 см2; масса 1 м ремня m = 0,06 кг; расчетная длина в интер-
вале Lр = 400…2500 мм; ∆L = Lр ‒ Lвн = 25 мм; минимальный диаметр мень-
шего шкива D1min = 63 мм. 

Определяем диаметры шкивов. Для повышения ресурса работы передачи 
рекомендуется устанавливать меньший шкив с расчетным диаметром 
D1 > D1min. Из стандартного ряда принимаем ближайший больший диаметр 
D1 = 71 мм. 

Диаметр ведомого шкива D2 = i ꞏ D1 = 3,489 ꞏ 71 = 247,719 мм. Ближайшее 
значение из стандартного ряда D2 = 250 мм. 

Уточняем передаточное отношение с учетом относительного скольжения 
 

   
2

1

250
3,557

1 71 1 0,01

D
i

D
  

    
.   (4.1) 

 
Отклонение от заданного передаточного отношения 
 

3,557 3,489
100 % 1,94 %

3,489
i


    .    (4.2) 
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Отклонение является допустимым, т. к. не превышает 5 %. В случае пре-
вышения указанного значения необходимо корректировать диаметры шкивов. 

Рассчитаем межосевое расстояние. В некоторых случаях оно является за-
данным и определяется компоновкой привода. Если изначально не задано, вы-
числяем предельные значения межосевого расстояния:  

 
аmin = 0,55ꞏ(D1 + D2) + Т0 = 0,55ꞏ(71 + 250) + 6,0 = 182,55 мм;  (4.3) 

 
аmax = D1 + D2 = 71 + 250 = 321 мм.   (4.4) 

 
Принимаем промежуточное целое значение, близкое к минимальному пре-

делу, а = 200 мм. 
Определяем расчетную длину ремней по формуле 
 

   2

2 1 2 12
2 4p

D D D D
L a

a

   
    


 

   2
3,14 71 250 250 71

2 200 944,277
2 4 200

  
    


 мм.  (4.5) 

 
Из предпочтительного ряда выбираем ближайшее большее стандартное 

значение. Принимаем Lp = 1000 мм.  
Уточняем межосевое расстояние по формуле 
 

       2 2

2 1 2 1 2 1

1
2 2 8

8 p pa L D D L D D D D                   
 

= 
  

    2 2

2 1000 3,14 250 711

8 2 1000 3,14 250 71 8 250 71

     
  
         

230,512 мм. (4.6) 

 
Округляем до ближайшего большего целого значения: a = 231 мм. 
Проверяем нахождение полученного значения a в диапазоне amin...amax. 

Условие amin ≤ a ≤ amax выполняется. 
Определяем угол обхвата ремнями малого шкива D1: 
 

2 1 250 71
3,14 2,367

231

D D

a

 
        рад;   (4.7) 

180
2,367 135,602   


° ≥ 120°. 

 
Определяем коэффициенты для вычисления мощности, передаваемой од-

ним ремнем, и расчетную мощность: коэффициент угла обхвата Сα = 0,877; ко-
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эффициент длины ремня С l = 0,94; коэффициент режима работы Сp = 1,2. 
Определяем скорость движения ремня: 
 

1 1 3,14 71 700
2,602

60 1000 60 1000

D n    
   

 
 м/с.                      (4.8) 

 
Определяем номинальную мощность Р0. Для ремня c сечением О при 

D1 = 71 мм и   = 2,602 м/с имеем 
 

   
0
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Расчетная мощность 
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    кВт.  (4.10) 

 
Предварительно число параллельных потоков мощности 
 

1 1,762
12,068

0,146p

P
z

P
    .    (4.11) 

 
Коэффициент числа ремней Сz = 0,85. 
Определяем необходимое число ремней:  
 

1,762
14,198

0,146 0,85p z

P
z

P C
  

 
.    (4.12) 

 
Округляем в большую сторону до z   = 15.  
Далее необходимо выполнение условия:   8z z  .  

Это обусловлено тем, что при числе ремней больше восьми снижается рав-
номерность распределения нагрузки между ними, увеличиваются осевые габа-
риты передачи, что также ухудшает условия работы передачи при консольном 
закреплении шкивов. 

В данном случае условие не выполняется. Необходим перерасчет. При 
этом увеличивают диаметры шкивов либо изменяют сечение ремня (что также 
может привести к увеличению диаметров шкивов). 

Производим перерасчет параметров ременной передачи. 
Увеличиваем диаметр ведущего шкива: D1 = 100 мм.  
D2 = i ꞏ D1 = 3,489 ꞏ 100 = 348,9 мм. Ближайшее значение из стандартного 

ряда D2 = 355 мм. 
Фактическое передаточное отношение по формуле (4.1) i = 3,586. Откло-
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нение от заданного передаточного отношения, определенное по формуле (4.2), 
находится в заданных пределах:  2,776 % 5 %i i     . 

Пределы межосевого расстояния по формулам (4.3) и (4.4) составили: 
аmin = 256,25 мм; аmax = 455 мм. Принимаем a = 260 мм. 

Расчетная длина ремня по формуле (4.5) Lp = 1297 мм. Принимаем 
Lp = 1400 мм. 

По формуле (4.6) с округлением до ближайшего большего целого значе-
ния a = 318 мм. Условие amin ≤ a ≤ amax выполняется.  

По формуле (4.7) α = 2,34 рад; α = 134,055° ≥ 120°. 
Коэффициенты Сα = 0,872; С l = 1,01; Сp = 1,2. 
Скорость движения ремня по формуле (4.8) υ = 3,665 м/c. 
Номинальная мощность для ремня c сечением О P0 = 0,377 кВт. 
Расчетная мощность по формуле (4.10) Pp = 0,276 кВт. 
Число параллельных потоков мощности по формуле (4.11) z′ = 6,375. 
Необходимое число ремней по формуле (4.12) z = 7,5. Принимаем z = 8.  
Коэффициент, учитывающий влияние центробежных сил Θ = 0,06. 
Определяем силу предварительного натяжения одного ремня F0: 
 

1 2
0

2850 850 1,762 1,2 1,01
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Сила, действующая на валы, 
 

0
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2 sin 2 71,787 8 sin 1058

2 2пF F z
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Определяем нормативный ресурс (ГОСТ 1284.2‒80), т. е. число циклов, 

выдерживаемых ремнем N0ц = 4,6 ꞏ 106. 
Определяем рабочий ресурс рассчитанной клиноременной передачи: 
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Следует отметить, что средний ресурс ремней должен быть: при легком 

режиме работы ‒ не менее 5000 ч; среднем ‒ 2000 ч; тяжелом ‒ 1000 ч; очень 
тяжелом ‒ 500 ч. В случае рассматриваемого примера заданный ресурс работы 
составляет tΣ = 20400 ч с учетом пятидневной рабочей недели и двухсменной 
работы в течение 5 лет. Число предполагаемых замен ремня  
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В процессе пятилетней эксплуатации привода необходимо закупать 42 
комплекта ремней. Если нужно увеличить ресурс ремней, необходимо взять 
шкивы большего диаметра, заменить кордтканевые на кордшнуровые ремни.  

 
Задачи для самостоятельного решения 
 
1 Рассчитать клиноременную передачу при следующих параметрах: вра-

щающий момент на ведущем валу T1 = 50 Нꞏм; частота вращения ведущего 
шкива n1 = 1000 мин−1. Передаточное отношение i = 3. Нагрузка спокойная. 
Натяжение ремня периодическое. Диаметр малого шкива принять равным око-
ло 130 мм. 

2 Рассчитать клиноременную передачу при следующих параметрах: пере-
даваемая мощность на ведущем валу P1 = 4520 Вт; угловая скорость ведущего 
шкива ω1 = 94 с−1. Передаточное отношение i = 3,2. Нагрузка со значительными 
колебаниями. Натяжение ремня периодическое. Диаметр малого шкива принять 
равным около 160 мм. 

3 Рассчитать клиноременную передачу при следующих параметрах: вра-
щающий момент на ведущем валу T1 = 40 Нꞏм; частота вращения ведущего 
шкива n1 = 1000 мин-1; частота вращения ведомого шкива n2 = 250 мин-1. 
Нагрузка с умеренными колебаниями. Натяжение ремня периодическое. Диа-
метр малого шкива принять равным около 140 мм. 

 
Контрольные вопросы 
 
1 Назовите основные элементы, из которых состоит ременная передача. 
2 Назовите преимущества и недостатки ременных передач. 
3 Как классифицируются ременные передачи? 
4 Назовите основные параметры ременных передач. 
5 Назовите критерии работоспособности ременных передач. 
 
 
5 Расчет зубчатых цилиндрических передач 
 
Цель занятия: получение практических навыков в выборе материалов и 

определении допускаемых напряжений цилиндрической передачи, ее проект-
ном и проверочном расчетах. 

 
Под действием сил, возникающих в зацеплении зубчатой передачи, зуб 

находится в сложном напряженном состоянии. Решающее влияние на его рабо-
тоспособность оказывают два основных напряжения: контактные напряжения 
σH и напряжения изгиба σF.  

Для каждого зуба σH и σF не являются постоянно действующими. Они из-
меняются во времени по некоторому прерывистому циклу. Переменные напря-
жения являются причиной усталостного разрушения зубьев: поломки зубьев и 
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выкрашивания поверхности, поэтому σH и σF приняты за критерии работоспо-
собности и расчёта зубчатой передачи.  

В современной методике расчета из двух напряжений σH и σF за основные, 
относительно которых ведется проектный расчёт (в ходе которого определяют-
ся геометрические параметры передачи), в большинстве случаев приняты кон-
тактные напряжения σH, т. к. в пределах заданных габаритов зубчатых колес σH 
остаются постоянными, а σF можно уменьшать путем увеличения модуля.  

Расчёт передач можно условно разделить на три этапа. 
1 Выбор материалов и определение допускаемых напряжений. В рамках 

этого этапа назначаются материалы, из которых выполняются элементы 
передачи, термообработка элементов передач и рассчитываются допускаемые 
контактные напряжения [σH] и допускаемые напряжения изгиба [σF]. 

2 Проектный расчёт передачи. В рамках этого этапа определяются все 
геометрические параметры элементов передачи. 

3 Проверочный расчёт передачи. В рамках этого этапа определяются 
действительные напряжения в передаче (контактные σH и изгиба σF)  
и сравниваются с их допускаемыми значениями [σH] и [σF]. 

Исходными данными для расчета допускаемых напряжений зубчатых пе-
редач служат:  частоты вращения шестерни 1n , мин-1 и колеса 2n , мин-1; срок 
службы t , лет; режим работы. 

Порядок определения допускаемых напряжений для зубчатых передач 
представим в виде таблицы 5.1. 

 
Таблица 5.1 – Порядок определения допускаемых напряжений для зубчатых передач 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

1 2 3
Допускаемые контактные напряжения

Выбор материала и термооб-
работка зубьев зубчатых ко-
лес 

– Материал и термообработка зубьев зубчатых 
колес назначается в зависимости от вида зубча-
той передачи. Для прямозубых передач реко-
мендуется твердость колеса и шестерни 
меньше 350 НВ, причём твердость шестерни на 
20…40 ед. по шкале HB больше чем для колеса. 
Термообработка – улучшение, нормализация. 
Для косозубых передач рекомендуется твер-
дость колеса меньше 350 НВ, а шестерни боль-
ше 350 НВ, следовательно, для колеса термооб-
работка – улучшение, нормализация, для ше-
стерни – закалка, азотирование и т. д. 

Предел контактной выносли-
вости для шестерни и колеса 

,lim1H  

lim2H  

Рассчитываем по формулам [1, таблица 8.8] 
в зависимости от назначенной термообработки 

Циклическая долговечность 
для шестерни и колеса 

,1HGN  

2HGN
 

4,2HB30 HGN , 

где HB ‒ назначенная твёрдость поверхности 
зуба [1, рисунок 8.40]
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Окончание таблицы 5.1 
 

1 2 3
Расчётный срок службы, ч t  ,СМСМДННГ tNNNNt   

где ГN  – количество лет службы привода; 

НN  – количество недель в году; ДНN  – коли-

чество рабочих дней в неделю; СМN  – коли-

чество рабочих смен в день; СМt  – количество 

часов в смену
Эквивалентное число циклов 
напряжений для шестерни и 
колеса 

1,HЕN  

2HЕN
 

 tnсN iНiHЕ 60
 

Коэффициент долговечности 
для шестерни и колеса 

1NZ , 

2NZ  
6 .HG i

N
HЕ i

N
Z

N
  

Если NZ  < 1, то принимаем NZ  = 1; если 

NZ  > 1, то оставляем рассчитанное значение 

Допускаемое контактное 
напряжение для шестерни и 
колеса 

 1H , 

 2H  
  iN

iH

iH

iH Z
S

lim
  

Допускаемое контактное 
напряжение для передачи 

 H  Для прямозубых цилиндрических передач 
      ),min( 21 HHH  ; 

для косозубых цилиндрических передач  

          ),min(25,1
2 21

21
HH

HH
H 


  

Допускаемые напряжения изгиба
Предел изгибной выносливо-
сти для шестерни и колеса 

lim1F , 

lim2F  

Рассчитываем по формуле [1, таблица 8.8] в за-
висимости от термообработки 

Циклическая долговечность 
для шестерни и колеса 

1FGN ,  

2FGN  

Для всех сталей 6104 FGN  

Эквивалентное число циклов 
перемены напряжений изгиба  

1FЕN , 

2FЕN  
 tnсN iFiFЕ 60  

Коэффициент долговечности 
для шестерни и колеса 

1NY , 

2NY  
6 .FG i

N
FЕ i

N
Y

N
  

Если NY  < 1, то принимаем NY  = 1; если NY  > 1, 

то оставляем рассчитанное значение 
Допускаемое напряжение из-
гиба для шестерни и колеса 

 1F , 

 2F  
  iNA

iF

iF

iF YY
S

 limσ
σ  

 
Исходными данными для проектного расчета цилиндрических зубчатых 

передач служат: передаточное число u (равное передаточному отношению i 
рассчитываемой передачи); вращающий момент на валу шестерни 1Т , Нꞏм; до-
пускаемые контактные напряжения  H , МПа. 
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Порядок проектного расчета для цилиндрических зубчатых передач пред-
ставим в виде таблицы 5.2. 

 
Таблица 5.2 – Порядок проектного расчета для цилиндрических зубчатых передач 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

Коэффициент ширины относи-
тельно делительного диаметра 

bdψ  )1(5,0  ubаbd  

Коэффициент концентрации 
нагрузки 

HK
 

Выбираем по графикам, представленным в 
[1, рисунок 8.15]

Делительный диаметр ше-
стерни 

1d  Для прямозубой передачи  

 
3

2

1
1

1
35,1 






 




 

u

uKKTE
d

bdH

HHПР , 

для косозубой передачи 

 
3

2

1
1

1
2,1 






 





 

u

uKKTE
d

bdH

HHпр  

(«плюс» при внешнем зацеплении; а «минус» 
при внутреннем)

Ширина шестерни 1Wb  bdW db  11  

Ширина колеса 2Wb  5...312  WW bb  

Модуль передачи m  

m

Wb
m


 1 . 

После расчёта из ГОСТ 9563–80 выбираем бли-
жайший стандартный модуль 

Угол наклона зубьев (только 
для косозубой передачи) 

 

1

arcsin
Wb

m
  . 

8 <   < 22º, если значение   выходит из  пре-

делов изменяем   

Число зубьев шестерни 1z  
m

d
z




cos1
1  

Число зубьев колеса 2z  uzz  12  

Межосевое расстояние Wa  





cos2

)( 21 zzm
aW  

Делительные диаметры ше-
стерни и колеса 

1d , 

2d  



cos

i
i

zm
d  

Диаметры вершин зубьев ше-
стерни и колеса 

1аd , 

2аd  

mdd iiа  2  

Диаметры впадин зубьев ше-
стерни и колеса 

1fd , 

2fd  

mdd iif  5,2  

 
Порядок проверочного расчета цилиндрических зубчатых передач пред-

ставим в виде таблицы 5.3. 
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Таблица 5.3 – Порядок проверочного расчета цилиндрических зубчатых передач 
 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

1 2 3
По контактным напряжениям

Коэффициент торцового пере-
крытия (только для косозубой 
передачи) 

  

















 cos)cos1(

11
6,195,0

21 zz
 

Коэффициент повышения 
прочности косозубых передач 
по контактным напряжениям 
(только для косозубой переда-
чи) 

HZ  


 




2cos
HZ  

Окружная скорость v  

60
11 nd

v


  

Коэффициент расчётной 
нагрузки 

HK  HK  = HK ꞏ HK ꞏ HvK  

Контактные напряжения H  Для прямозубых передач  

 H
w

HПР
H u

u

bd

KTE







 





1

)2sin(
18,1

2
1

1 , 

для косозубых передач  

 H
w

HПР
HH u

u

bd

KTE
Z 






 




 
1

)2sin(
18,1

2
1

1  

Недогрузка (перегрузка) 
H

   
  %100





H

HH
H

. 

Если недогрузка больше 5 % или перегрузка 
больше 3 % то производим корректировку ши-

рины wb по формуле   w
Н

Н
w bb 












2

 и пере-

считываем H  

По напряжениям изгиба
Эквивалентное число зубьев 
для шестерни и колеса (толь-
ко для косозубой передачи) 

1vz , 

2vz  


3cos
i

iv

z
z  

Коэффициент формы зуба для 
шестерни и колеса  

1FSY , 

2FSY  

Выбираем по графику [1, рисунок 8.20] при ко-
эффициенте смещения x = 0 при числе зубьев z  
(для прямозубых передач) и vz  (для косозубых) 

Определяем отношение   11 / FSF Y
, 

  22 / FSF Y

В дальнейшем расчёт ведём при том FSY , для 

которого отношение получилось меньше 

Коэффициент расчётной 
нагрузки 

FK  FvFFF KKKK    

Окружное усилие tF  

1

12

d

T
Ft
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Окончание таблицы 5.3 
 

1 2 3
Напряжения изгиба F  Для прямозубых передач  

 F
w

FtFS
F mb

KFY





 ; 

для косозубых передач   

 F
W

tFFFS
F mb

FKYY





 

1

. 

Если условие не выполняется, то производим 
корректировку ширины шестерни по формуле 

  1w
F

F
w bb 











 , но таким образом, чтобы вы-

полнялось условие  HH   

 
Пример 1 – Для цилиндрической косозубой передачи определить угол 

наклона зубьев при следующих данных: модуль m = 3 мм; числа зубьев 
шестерни и колеса z1 = 18  и z2 = 58; межосевое расстояние передачи aw = 125 мм. 

 
Решение 

Межосевое расстояние косозубой цилиндрической передачи рассчитыва-
ется по формуле 

 

1 2( )

2 cosβw

m z z
a

 


 .     (5.1) 

 
Отсюда угол наклона зубьев 
 

o1 2( ) 3 (18 58)
β arccos arccos arccos 0,912 24, 2

2 2 125w

m z z

a

   
    

 
. 

 
Пример 2 – Определить делительные диаметры зубчатых колес d1 и d2  

в прямозубой цилиндрической передаче, если межосевое расстояние передачи 
aw = 200 мм, а передаточное число передачи u = 4. 

 
Решение 

Межосевое расстояние прямозубой цилиндрической передачи рассчитыва-
ется по формуле 

 

2
21 dd

aw


 .      (5.2) 

 
Диаметры колеса и шестерни связаны выражением 
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udd  12 .      (5.3) 
 

Подставив выражение (5.3) в (5.2), получим 
 

2

)1(

2
111 ududd

aw





 .    (5.4) 

 
Отсюда делительный диаметр шестерни 
 

1

2 2 200
80

(1 ) (1 4)
wa

d
u

 
  

 
 мм.    (5.5) 

 
Тогда делительный диаметр колеса определится по выражению (5.3): 
 

3204802 d  мм. 
 
Задачи для самостоятельного решения 
 
1 Для цилиндрической косозубой передачи определить угол наклона 

зубьев при следующих данных: модуль m; числа зубьев шестерни и колеса z1  
и z2; межосевое расстояние передачи aw. Варианты с исходными данными при-
ведены в таблице 5.4. 

 
Таблица 5.4 – Варианты заданий  

 

Вариант m, мм z1 z2 aw, мм 

1 4 24 87 230 

2 3 27 65 145 

3 2 56 176 240 

4 1,5 34 112 112 

5 1 32 59 46 

 
2 Определить делительные диаметры зубчатых колес d1 и d2 в прямозубой 

цилиндрической передаче, если межосевое расстояние передачи aw, а передаточ-
ное число передачи u. Варианты с исходными данными приведены в таблице 5.5. 

 
Таблица 5.5 – Варианты заданий 

 

Вариант u aw, мм 

1 2 54 

2 2,5 136,5 

3 3 48 

4 3,5 117 

5 4 75 
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Контрольные вопросы 
 
1 Перечислите геометрические характеристики зубчатого венца прямозу-

бой передачи. 
2 Какие силы возникают в зацеплении прямозубых передач? 
3 Какие силы возникают в зацеплении косозубых передач? 
4 От чего зависят допускаемые напряжения при прочностных расчетах ци-

линдрических передач? 
5 Как выполняется расчет зубьев цилиндрических передач на контактную 

прочность и прочность при изгибе? 
 
 
6 Расчет конических зубчатых передач 
 
Цель занятия: получение практических навыков в проектном и провероч-

ном расчетах конической прямозубой передачи. 
 
Допускаемые напряжения для конических передач определяются также, 

как и для цилиндрических передач.  
Исходными данными для проектного расчета прямозубых конических зуб-

чатых передач служат: передаточное число u; вращающий момент на валу ко-
леса 2Т , Нꞏм; допускаемые контактные напряжения  H , МПа. 

Порядок проектного расчета для прямозубых конических зубчатых пере-
дач представим в виде таблицы 6.1. 

 
Таблица 6.1 – Порядок проектного расчета для конических зубчатых передач 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

1 2 3
Коэффициент концентрации 
нагрузки 

HK  Выбираем по графикам в [1, рисунок 8.33] в за-
висимости от твердости поверхности зубьев, 
вида редуктора и отношения )2/()( bebe КuК   

Внешний делительный диа-
метр колеса 

2еd  

 
3

2

2
2

)1(
7,1

bebeHН

HПР
е

КК

KuTE
d




   

Внешнее конусное расстоя-
ние 

eR  

u

ud
R e

e

15,0 2
2 

  

Ширина колеса b  
ebe RKb   

Углы делительных конусов 1 , 

2  

)arctg(2 u ; 

21 90   

Внешний делительный диа-
метр шестерни 

1еd  
u

d
d е
е

2
1   

Среднее конусное расстояние mR  bRR em  5,0  

Число зубьев шестерни 1z  1z =1,6ꞏ 1z  
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Окончание таблицы 6.1 
 

1 2 3
Число зубьев колеса 2z  uzz  12  

Модуль во внешнем сечении еm  

1

1

z

d
m e
е  . 

После расчёта из ГОСТ 9563–80 выбираем бли-
жайший стандартный модуль 

Модуль в среднем сечении mm  

e

m
em R

R
mm   

Уточняем число зубьев ше-
стерни 

1z  
1z =

e

e

m

d 1  

Уточняем число зубьев коле-
са 

2z  uzz  12  

Делительные диаметры ше-
стерни и колеса в среднем 
сечении 

1md , 

2md  
miim mzd   

Делительные  диаметры ше-
стерни и колеса во внешнем 
сечении 

1ed , 

2ed  
eiie mzd   

 
Порядок проверочного расчета конических прямозубых передач предста-

вим в виде таблицы 6.2. 
 
Таблица 6.2 – Порядок проверочного расчета конических прямозубых передач 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

1 2 3
По контактным напряжениям

Окружная скорость v  

60
11 nd

v m 
  

Коэффициент расчётной 
нагрузки 

HK  HK  = HK ꞏ HvK  

Контактные напряжения H  
 H

mH

HПР
H u

u

bd

KTE










 





1

)2sin(
18,1

2

2
1

1  

Недогрузка (перегрузка) 
H

   
  %100





H

HH
H

. 

Если недогрузка больше 5 % или перегрузка 
больше 3 %, то производим корректировку ши-

рины шестерни по формуле   bb
Н

Н 











2

 и 

определяем H  

По напряжениям изгиба
Эквивалентное число зубьев 
для шестерни и колеса 

1vz , 

2vz  i

i
iv

z
z




cos
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Окончание таблицы 6.2 
 

1 2 3
Определяем отношение   11 / FSF Y ,

  22 / FSF Y

В дальнейшем расчёт ведём при том FSY , для 

которого отношение получилось меньше 
Коэффициент расчётной 
нагрузки 

FK  FvFF KKK    

Окружное усилие tF  

1

12

m
t d

T
F


  

Напряжения изгиба F   F
tmF

FtFS
F mb

KFY





 . 

Если условие не выполняется, то производим 
корректировку ширины шестерни по формуле 

  bb
F

F 










 , но таким образом, чтобы выпол-

нялось условие  HH   

 
Пример – Определить числа зубьев шестерни z1 и колеса z2, если суммарное 

число зубьев зубчатых колес конической прямозубой передачи zΣ =150, переда-
точное число u = 4. 

 

Решение 

Передаточное отношение определяется по формуле 
 

2 2

1 1

.e

e

d z
u

d z
        (6.1) 

 
Отсюда число зубьев шестерни 
 

1

150
30.

1 1 4

z
z

u
  
 

 

 
Число зубьев колеса 
 

2 1 30 4 120.z z u      
 
Задачи для самостоятельного решения 
 
Определить числа зубьев шестерни z1 и колеса z2, если суммарное число 

зубьев зубчатых колес конической прямозубой передачи zΣ, передаточное число u. 
Варианты с исходными данными приведены в таблице 6.3. 
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Таблица 6.3 – Варианты заданий 
 

Вариант u z  

1 2,75 90 

2 3,2 147 

3 4,6 140 

4 3,7 141 

5 4,2 208 

 
Контрольные вопросы 
 
1 Перечислите основные геометрические соотношения конических зубча-

тых передач. 
2 Как определяют модуль? 
3 Как определяется передаточное отношение конических передач? 
4 Какие возникают силы в зацеплении конической передачи? 
 
 
7 Расчет червячных передач 
 
Цель занятия: получение практических навыков в выборе материалов и 

определении допускаемых напряжений червячной передачи, ее проектном и 
проверочном расчетах. 

 
Червячные передачи, так же как и зубчатые, рассчитывают по напряжени-

ям изгиба σF и контактным напряжениям σH. В отличие от зубчатых, в червяч-
ных передачах чаще наблюдается износ и заедание, а не выкрашивание поверх-
ности зубьев. Интенсивность износа зависит от величины контактных напряже-
ний, поэтому расчет по контактным напряжениям для червячных передач явля-
ется основным. Расчет по напряжениям изгиба производится при этом как про-
верочный.  

Исходными данными для расчета допускаемых напряжений червячных пе-
редач являются: частота вращения червяка n1, мин-1, и червячного коле- 
са n2, мин-1; вращающий момент на валу червяка T1, Нꞏм, и червячного коле- 
са T2, Нꞏм; срок службы t , лет; режим работы. 

Порядок определения допускаемых напряжений для червячных передач 
представим в виде таблицы 7.1. 

 
Таблица 7.1 – Порядок определения допускаемых напряжений для червячных передач 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

1 2 3
Выбираем материал червяка Сталь 40Х, закалка до 54 HRC 
Скорость скольжения скv  3

21
4105,4 Tnvск    
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Окончание таблицы 7.1 
 

1 2 3
Выбираем материал червяч-
ного колеса 

 В зависимости от скорости скольжения матери-
ал делится на три группы:  при скv  > 5 м/с – 

оловянистые бронзы (первая); при 
2 < скv  < 5 м/с – безоловянистые бронзы (вто-

рая); при скv  < 2 м/c – чугуны (третья) 

Срок службы, ч t  СМСМДННГ tNNNNt  , 

где ГN  – количество лет службы привода; 

НN  – количество недель в году; ДНN  – коли-

чество рабочих дней в неделю; СМN  – коли-

чество рабочих смен в день; СМt  – количество 

часов в смену. 
Задаёмся по рекомендации преподавателя

Допускаемые контактные напряжения 
Допускаемые контактные напряжения для первой группы материалов 

Эквивалентное число циклов 
нагружения 

HEN  2μ 60HE НN n t     

Коэффициент долговечности HLK  
8

710

HE
HL N

K   

Допускаемые контактные 
напряжения 

 Н       max0 НHLНvН KС   

Допускаемые контактные напряжения для второй группы материалов 
Допускаемые контактные 
напряжения 

 Н       max0 25 НскНН v   

Допускаемые контактные напряжения для третьей группы материалов 
Допускаемые контактные 
напряжения 

 Н     max35175 НскН v   

Допускаемые напряжения изгиба 
Начальные допускаемые 
напряжения изгиба 

  0F  Для материалов первой и второй групп 
  ВTF  08,025,00 . 

Для материалов третьей группы 
  ВИF  225,00  

Максимальные допускаемые 
напряжения изгиба 

  maxF  Для материалов первой и второй групп 
  TF  8,0max . 

Для материалов третьей группы 
  ВИF  75,0max  

Эквивалентное число циклов 
нагружения 

FЕN   tnсN FFЕ 260  

Коэффициент долговечности  FLK  
8

710

FE
FL N

K   

Допускаемое напряжение из-
гиба 

AY        max0 FFLFF K   
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Исходными данными для проектного расчета червячных передач являются: 
передаточное отношение червячной передачи i; вращающий момент на валу чер-
вячного колеса 2Т , Нꞏм; допускаемые контактные напряжения  H , МПа. 

Порядок проектного расчета червячных передач представим в таблице 7.2. 
 
Таблица 7.2 – Порядок проектного расчета для червячных передач 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

1 2 3
Число заходов червяка 1z  Принимаем в зависимости от передаточного 

отношения i: если i = 8…15, то 1z  = 4; если 

i = 15…30, то  1z  = 2; если i > 30, то 1z  = 1 

Число зубьев червячного ко-
леса 

2z  izz  22  

Коэффициент диаметра чер-
вяка 

q Выбираем по ГОСТ 2144–93 таким образом, 

чтобы выполнялось условие 0,22 < 
2z

q
 < 0,4 

Приведенный модуль 
упругости 

прE  

21

212

EE

EE
Eпр 


  

Межосевое расстояние wa  

 3

2

2

2

2

)1(625,0

z

q

TE

z

q
a

Н

пр
w




  

Модуль m  

2

.
0,5( )

wa
m

q z



 

После расчёта из ГОСТ 2144–93 выбирается 
ближайший стандартный модуль 

Коэффициент смещения x  
)(5,0 2zq

m

a
x w  . 

Проверяем выполнение условия –1 < x  < 1. Ес-
ли оно не выполняется, то изменяем коэффици-
ент диаметра червяка q  и пересчитываем, 

начиная с межосевого расстояния wa  

Делительный диаметр 
червяка 

1d  mqd 1  

Делительный диаметр 
червячного колеса 

2d  mzd  22  

Диаметр вершин червяка 1ad  mdda  211  

Диаметр вершин червячного 
колеса 

2ad  mxzda  )22( 22  

Диаметр впадин червяка 1fd  mdd f  4,211  

Диаметр впадин червячного 
колеса 

2fd  mxzd f  )24,2( 22  

Диаметр внешнего цилиндра 
червячного колеса 

2ead  
2

6

1
22e 




z

m
dd aa  
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Окончание таблицы 7.2 
 

1 2 3
Длина нарезанной части чер-
вяка 

1b  











 







 








222
2

2

1

2

2
1

md
a

d
b a

w
ae  

Ширина червячного колеса 2b  а12 75,0 db   при 1z  = 1 или 2; 

а12 67,0 db   при 1z  = 4 

Угол подъёма винтовой ли-
нии червяка 



q

z1arctg  

 
Порядок проверочного расчета червячных передач представим в ви- 

де таблицы 7.3. 
 
Таблица 7.3 – Порядок проверочного расчета червячных передач 
 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

По контактным напряжениям
Коэффициент торцового пе-
рекрытия 

  

95,2

9,217,0103,0 22
2
2 


zzz

 

Контактные напряжения H  
 Н

Нпр
Н dd

КТЕ







 2sin

cos
18,1

1
2
2

2
2  

Недогрузка (перегрузка) 
H

   
  %100





H

HH
H

. 

Если недогрузка более 7 % или перегрузка более 
3 %, то выполняем проектный расчет при другом 
значении коэффициента диаметра червяка 

По напряжениям изгиба
Эквивалентное число зубьев  vz  




3
2

cos

z
zv  

Нормальный модуль nm   cosmmn  

Коэффициент расчётной 
нагрузки 

FK  1,1 НF KK  

Окружное усилие на червяч-
ном колесе 

2tF  

2

2
2

2

d

Т
Ft


  

Напряжение изгиба F   F
n

Ft
FF mb

KF
Y 





2

274,0  

 
Пример – Определить передаточное отношение и межосевое расстояние 

червячной передачи, а также диаметры червяка и червячного колеса, если осе-
вой модуль m = 5 мм, коэффициент диаметра червяка q = 10; число зубьев чер-
вячного колеса z2  = 40; число витков червяка z1 = 2. 
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Решение 

Межосевое расстояние червячной передачи рассчитывается по формуле 
 

2( ) 5 (10 40)
125

2 2w

m q z
a

   
    мм.  (7.1) 

 
Делительный диаметр червяка определяем по выражению 
 

1 5 10 50d m q      мм.   (7.2) 
 

Делительный диаметр червячного колеса находим по выражению 
 

2 2 5 40 200d m z      мм.   (7.3) 
 

Передаточное отношение червячной передачи вычисляется по формуле 
 

2

1

40
20

2

z
i

z
   .     (7.4) 

 
Задача для самостоятельного решения 
 
Определить передаточное отношение и межосевое расстояние червячной 

передачи, диаметры червяка и червячного колеса, если осевой модуль m, коэф-
фициент диаметра червяка q; число зубьев червячного колеса z2; число витков 
червяка z1. Варианты с исходными данными приведены в таблице 7.4. 

 
Таблица 7.4 – Варианты заданий 

 
Вариант m, мм q z2 z1 

1 2,5 10 36 1 

2 4 12,5 54 2 

3 5 8 40 4 

4 6,3 12,5 28 1 

5 8 10 62 2 
 

Контрольные вопросы 
 
1 Перечислите основные геометрические соотношения в червяч- 

ной передаче. 
2 Какие силы возникают в зацеплении червячной передачи? 
3 Каковы критерии работоспособности червячных передач? 
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4 Каковы критерии расчета червячных передач? 
5 Из каких материалов изготавливаются элементы червячных передач? 
6 Как определяют коэффициент диаметра червяка? 
 
 
8 Подбор и расчет подшипников качения 
 
Цель занятия: получение практических навыков в подборе и расчете 

подшипников качения по динамической и статической грузоподъемности. 
 
Динамическая грузоподъемность – это такая постоянная стационарная си-

ла, которую подшипник может теоретически воспринимать в течение 
1 млн оборотов без появления признаков выхода из строя не менее чем у 90 % 
из определенного числа подшипников, подвергающихся испытаниям. 

Статическая грузоподъемность – это такая статическая сила, которой 
соответствует общая остаточная деформация тел качения и колец в наиболее 
нагруженной точке контакта, равная 0,0001 диаметра тела качения.  

Исходными данными к расчету подшипников качения являются: частота 
вращения вала n , мин-1, реакции опор в вертикальной плоскости в

АR , Н, и в

BR , Н, 

реакции опор в горизонтальной плоскости г

АR , Н, и г

ВR , Н, осевая нагрузка в за-
цеплении передачи аF , Н (отсутствует в цилиндрической прямозубой пере- 
даче), срок службы механизма в часах hL , динамическая грузоподъём-
ность C , Н, и статическая грузоподъёмность 0C , Н, предварительно подобран-
ного подшипника.  

В начале расчёта определяются нагрузки на подшипники в порядке, пред-
ставленном в таблице 8.1. 

 
Таблица 8.1 – Порядок определения нагрузок на подшипники 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

Радиальные нагрузки на подшипники 

Нагрузка на левой опоре АR     22 г
А

в
АА RRR   

Нагрузка на правой опоре  BR     22 г
В

в
ВВ RRR   

Осевые нагрузки на подшипники (не определяются для радиальных подшипников) 
Внутреннее усилие в левом 
подшипнике 

AS  AA ReS   

Внутреннее усилие в пра-
вом подшипнике 

ВS  ВВ ReS   

Осевые нагрузки на под-
шипники 

аАF , 

аBF  

 

Если ВA SS   и 0аF , то AаА SF   и 

aaAаB FFF  ; если ВA SS   и AВа SSF  , то 

AаА SF   и aaAаB FFF  ; если ВA SS   и 

AВа SSF  , то BаB SF   и aaBаA FFF   
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После определения радиальных и осевых нагрузок, действующих на под-
шипники, производится расчет подшипников по динамической и статической 
грузоподъемности, которые являются критериями расчета для подшипников 
качения. Порядок расчета представлен в таблице 8.2. 

 
Таблица 8.2 – Порядок расчета подшипников по грузоподъемности 

 

Параметры 
Обозна-
чение

Определение параметра 

Расчет подшипников по динамической грузоподъемности 
Эквивалентная динамиче-
ская нагрузка для левого и 
правого подшипников 

АrP , 

ВrP  
ТБАаААААr ККFYRXVP  )( ; 

ТБВаВВВВr ККFYRXVP  )( . 

Дальнейший расчет ведется для подшипника с 
наибольшей эквивалентной динамической нагрузкой

Ресурс работы подшипника L  
hLnL  61060  

Действительная динамиче-
ская грузоподъёмность 

ДC
 p

rД aa

L
PC

231 


 
Условие выбора по дина-
мической грузоподъемно-
сти 

 ДC  < C . 

Если условие не выполняется, то подбираем под-
шипник с большей серией диаметра.  

Расчет подшипников по статической грузоподъемности 
Эквивалентная статическая 
нагрузка для левого и пра-
вого подшипников 

0P  АаАА FYRXP  000 ; 

BаBB FYRXP  000 . 

Дальнейший расчет ведется для подшипника с 
наибольшей эквивалентной статической нагрузкой

Условие выбора по стати-
ческой грузоподъемности  

0P  < 0C . 

Если условие не выполняется, то подбираем под-
шипник с большей серией диаметра 

 
Пример – Требуемая долговечность редуктора Lh ред = 10000 ч. Отработает 

ли этот срок радиальный шариковый подшипник, если динамическая грузо-
подъемность подшипника С = 3000 Н, эквивалентная динамическая нагруз- 
ка Р = 600 Н, а частота вращения внутреннего кольца n = 1250 мин-1. 

 

Решение 

Динамическая грузоподъемность подшипника качения рассчитывается по 
формуле 

 
p LPC  ,      (8.1) 

 
где L  – долговечность подшипника, млн об; 

р – показатель степени, зависящий от типа тела качения (для шариковых 
подшипников р = 3). 

Отсюда выражаем долговечность подшипника по формуле 
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3( / ) (3000 / 600) 125pL C P    млн об.   (8.2) 
 

Долговечность подшипника в часах определяется по выражению 
 

6 610 125 10
1666,6

60 60 1250h

L
L

n

 
  

 
 ч.   (8.3) 

 
Сравнивая долговечность подшипника в часах с долговечностью редуктора 

делаем вывод о том, что подшипник на отработает заданный срок службы. 
 
Задача для самостоятельного решения 
 
Требуемая долговечность редуктора Lh ред = 10000 ч. Отработает ли этот срок 

радиальный шариковый подшипник, если динамическая грузоподъемность под-
шипника С, эквивалентная динамическая нагрузка Р, а частота вращения внутрен-
него кольца n. Варианты с исходными данными приведены в таблице 8.3. 

 
Таблица 8.3 – Варианты заданий 
 

Вариант С, Н Р, Н n, мин-1 

1 23000 5400 250 

2 27000 3200 960 

3 32000 4900 1250 

4 48000 3600 2900 

5 52000 17000 80 

 
Контрольные вопросы 
 
1 Как определяются радиальные нагрузки на подшипники? 
2 Каково условие проверки подшипника по динамической грузоподъемности? 
3 Как учитывается угол контакта радиально-упорного подшипника при 

определении осевых нагрузок на подшипники? 
4 Как выглядит условие проверки подшипника по статической грузоподъ-

емности? 
5 Как учитывается температура, при которой работает подшипник при 

проверке по динамической грузоподъемности? 
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