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УДК 621.81.001.66 

 
Расчет валов редуктора: Методические указания к разделу курсового проекта 

по дисциплинам «Детали машин и основы конструирования» и «Прикладная ме-

ханика»/ Сост. В.И. Пахалюк– Севастополь: Изд-во СевГУ, 2015. – 32с. 

 

Целью методических указаний является оказание помощи студентам в выпол-

нении раздела курсового проекта по расчету валов редуктора. Излагаются в  адап-

тированной форме современные научные и технические достижения и рекомен-

дации последних стандартов в области расчета валов. Представлены примеры 

расчета валов ряда конструкций современных широко используемых редукторов в 

законченном числовом виде, даны рекомендации по конструированию валов. 

Наличие необходимого справочного материала позволяет практически без при-

влечения дополнительных источников выполнять все необходимые расчеты, и он 

может быть использован при подготовке исходных данных для расчета валов с 

помощью ЭВМ по разработанным на кафедре программам. Методические указа-

ния могут быть использованы в изучении дальнейших дисциплин при расчете, 

например, валов коробок скоростей станков и т.п. 
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Введение 

Валы предназначены для передачи крутящего момента, а также для поддер-

жания вращающихся деталей машин: зубчатых, червячных колес, шкивов ре-

менных передач, звездочек цепных передач и т.п. 

Валы работают: на изгиб и кручение (несущие на себе детали, через кото-

рые передается крутящий момент); дополнительно на растяжение   или сжатие 

(при действии на установленные детали осевых нагрузок). 

Так как валы передают крутящие моменты, то в их поперечных сече-

ниях возникают касательные напряжения. Кроме того, от усилий в зацепле-

ниях, силы натяжения ремней и цепей, веса деталей и собственного веса в 

валах возникают нормальные напряжения. 

По конструкции валы могут быть гладкими (одного диаметра), ступенчаты-

ми, сплошными и полыми, коленчатыми и гибкими. 

В настоящих методических указаниях приводятся рекомендации по 

расчету валов цилиндрических, конических и червячных редукторов с пред-

ставленными конкретными примерами. При расчете учитывается воздействие на 

быстроходный либо тихоходный вал консольных кривошипных сил муфт 

или сил от гибких передач (ременных, цепных).  

Целью курсового проекта является формирование у студентов навыков 

проектирования машин. 

1. Расчет валов 

1.1. Расчет валов на прочность  

Расчет на прочность представлен с учетом рекомендаций стандарта [1]. Так 

как невозможно учесть все виды нагружений в одном расчете, то расчет на 

прочность проводят в три этапа. 

1.1.1. Ориентировочный - с условием, что вал работает только на круче-

ние. 

1.1.2. Проверочный (расчет   вала   на   статическую   прочность) - с усло-

вием, что вал работает совместно на изгиб и кручение. 

1.1.3. Уточненный (расчет    на    сопротивление усталости) - с условием, 

что вал испытывает переменные напряжения. 

1.2. Расчет валов на жесткость 

Необходимая    жесткость    валов    при    изгибе в основном    определяется    

условиями правильной  работы  передач и   подшипников.  Этот расчет  выпол-

няется  вместе с расчетом валов на прочность только при использовании ЭВМ 

по программам, разработанным на кафедре согласно рекомендациям МГТУ им. 

Баумана [2, 3]. 

1.1. Расчет вала на прочность 

1.1.1. Ориентировочный расчет вала 

Расчет   вала   выполняется   как   проектный   на   стадии   разработки   

компоновочного чертежа из условия работы вала на кручение и служит для 

определения минимального диаметра вала. Действие     изгиба  и  прочих     фак-
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торов     учитывается     пониженными    допускаемыми напряжениями кручения 

(касательными). 

Диаметр вала определяется по формуле: 

                                                    3 ][17 Td  ,       (1.1) 

где Т – крутящий момент, передаваемый валом, Нм; 

[τ]= (0,025...0,030) B , МПа – допускаемые касательные напряжения; 

B – временное сопротивление разрыву материала вала, МПа. 

Здесь меньшие значения [τ] относятся к входным валам, а бóльшие – к вы-

ходным [4]. Механические характеристики вала берем из таблицы А.2. Получен-

ные значения диаметра d следует округлять до значений согласно ГОСТ 6639–

69 на нормальные линейные размеры, предпочтительнее по ряду 40aR  (таб-

лица А.1). 

По диаметру вала ориентировочно  определяются  подшипники, расстояние  

между ними и составляется эскиз вала, что дает возможность выполнить прове-

рочный расчет.  

1.1.2. Расчет вала на статическую прочность в рассматриваемом сечении 

Проверку   статической   прочности   производят в целях   предупреждения   

пластических деформаций в период действия кратковременных перегрузок 

(например, при пуске). 

Этим   расчетом   определяются   коэффициенты   запаса   прочности   по   теку-

чести в опасных сечениях вала и сравниваются с допускаемым коэффициентом 

запаса.  

Последовательность расчета [1].  

1. По чертежу вала, полученному из эскизной компоновки редуктора, состав-

ляют расчетную схему, на которой наносят в аксонометрии все внешние силы, 

нагружающие вал, приводя  плоскости их действия к двум взаимно перпендику-

лярным плоскостям (горизонтальной XOZ и вертикальной YOZ). 

2. Затем определяют реакции опор в горизонтальной и вертикальной плоско-

сти. В этих же плоскостях строят эпюры изгибающих моментов MX , MY и крутя-

щего момента T . 

Примечание – В случае наличия муфты строят отдельную эпюру изгибающе-

го момента MК от возникающей кривошипной силы муфты KF (таблица А.15), 

нагружающей вал консольно. Консольная   кривошипная   сила   от   муфты вра-

щается вместе с валом, и  такая схема расчета обеспечивает ее учет при са-

мом опасном случае воздействия. 

3. Предположительно устанавливают опасные сечения, исходя из эпюр мо-

ментов, размеров сечения и концентратора напряжений.  

4. Определяют суммарные изгибающие моменты в опасных сечениях по 

формуле 

                                                          
22
YX MMM    ,                                       (1.2) 

а при наличии муфты 

                                                    
22
YXK MMMM  .                         (1.3) 
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Консольную силу от действия гибкой передачи (ременной или цепной) рас-

кладывают на две составляющие по указанным плоскостям. 

5. Определяют нормальные и касательные напряжения в рассматриваемом се-

чении вала по формулам 

                               )/()/(
неттонетто

A
a

FWM  ,                             (1.4) 

                                                
нетто

WT
 

/


   ,                                        (1.5) 

где aF – осевая сила, действующая на вал (для промежуточного вала – алгебра-

ическая сумма осевых сил, действующих на вал); 
нетто

A , 
нетто

W , 
нетто

W
 

– 

площадь, осевой и полярный моменты сопротивления поперечного нетто – се-

чения вала в опасном его сечении, учитывая тип соединения (с посадкой, шпо-

ночное или шлицевое).  

                     

    Рисунок 1 – Формы поперечных сечений валов 

32/3dW
нетто

 – осевой момент сопротивления для сплошного круглого сечения 

диаметром d.           

32/3dW
wнетто
 – осевой момент сопротивления для полого круглого сечения, 

где 4)/(1 Dd
w

 – коэффициент пересчета (таблица А.3).   

)16/(2)2(32/3 dhdbhdW
нетто

 – осевой  момент  сопротивления  для  вала с 

одной призматической шпонкой. 

Примечание – Значения моментов сопротивления приведены в таблице А.5. 

)32/(]))(([ 24 DdDdDbzdW
нетто

  – осевой момент сопротивления для                            

шлицевого вала с прямобочными шлицами. 

Примечание – Значения моментов сопротивления приведены в таблице А.4. 

4/2dA
нетто

    –  площадь поперечного сечения  для сплошного круглого сече-

ния диаметром d.          

4/)( 22 dDA
нетто

 –  площадь поперечного сечения  для полого круглого се-

чения.                                       

2/4/2 bhdA
нетто

 –  площадь поперечного сечения  для вала с одной призма-

тической шпонкой. 
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2/)(4/2 dDbzdA
нетто

 –  площадь поперечного сечения  для шлицевого ва-

ла с прямобочными шлицами. 

16/3
 

dW
нетто




 – полярный момент сопротивления для сплошного круглого се-

чения диаметром d.                                                         

16/3
 

dW
wнетто



 – полярный момент сопротивления для полого круглого се-

чения.                                                         

)16/()2(16/ 23
 

dhdbhdW
нетто




–  полярный момент сопротивления для вала 

с одной призматической шпонкой. 

Примечание – Значения моментов сопротивления приведены в таблице А.5. 

 )16/(]))(([ 24
 

DdDdDbzdW
нетто

 


 – полярный момент сопротивления для 

шлицевого вала.  

Для   вала – шестерни в сечении по  зубьям   геометрические характеристики 

поперечного сечения определяют как для сплошного сечения по начальному диа-

метру dw, а для вала червяка – по диаметру впадин df . 

6. Определяют   частные   коэффициенты запасов   прочности   по   нормальным 

SТ  и касательным STτ напряжениям  

                                  SТ =  /
T

;  STτ =  /Т ,                                         (1.6) 

 T
,  Т  – пределы текучести    материала    вала    по    нормальным    и    касатель-

ным напряжениям, МПа (таблица А.2). 

7. Определяют    общий    коэффициент    запаса    прочности    по    пределу 

текучести  по  гипотезе  прочности максимальных  касательных напряжений в  

опасных сечениях вала 

                              ][) /(
22

ТТТПТТT SSSKSSS    ,                             (1.7) 

][ ТS 1,3...2,0  – допустимые    значения для коэффициента  запаса    прочности    

по текучести; TTKП /max – коэффициент перегрузки (из каталога на электро-

двигатель); maxT – максимальный   кратковременно   действующий    вращающий 

момент (момент перегрузки). 

1.1.3. Расчет вала на  сопротивление усталости в рассматриваемом сечении 

Уточненные расчеты на сопротивление усталости отражают влияние  

разновидности цикла напряжений, статических и усталостных характери-

стик материалов, размеров, формы и состояния поверхности. Расчет производят 

в форме проверки коэффициента запаса прочности. Для каждого из установ-

ленных предположительно опасных сечений определяют расчетный коэффициент 

запаса прочности S и сравнивают его с допускаемым значением, принимаемым 

обычно [S] = 1,5...2,5 (однако с учетом требуемой жесткости принимают [S]= 

2,5...3,0). 

Порядок расчета. 

1. Найти амплитуды нормальных a  и касательных a  напряжений цикла    
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                                             неттоa WM / , 

)2/(2/  неттоa WT    – при непрерывном вращении, 

нетто /  WTa   – при реверсивном вращении. 

2. Определить средние нормальные m  и касательные m напряжения цикла 

                                             неттоam AF / , 

)2/(2/  неттоm WT    – при непрерывном вращении, 

0m  – при реверсивном вращении. 

3. Найти эффективные коэффициенты концентрации при изгибе K  и круче-

нии K , учитывая тип соединения (с посадкой, шпоночное или шлицевое) (табли-

цы А.9, А.10, А.11) или концентратор напряжений в рассматриваемом сечении 

(для нарезки витков червяка – таблица А.12, для эвольвентных зубьев вала-

шестерни – таблица А.11 как для эвольвентных шлицев). 

4. Найти коэффициенты влияния абсолютных размеров поперечного сечения 

при изгибе dK и кручении dK  (таблица А.6). 

Примечание – При соединении с посадкой в таблице А.14 приведены уже го-

товые отношения  dKK /  и  dKK / . 

5. Определить коэффициенты влияния качества поверхности FK , FK  по 

таблице А.7 либо по зависимостям [1]: 

)4log(]1)20/[log(22,01 aBF RK    при 2,0aR  мкм и 1FK  при 

2,0aR мкм, 

425,0575,0   FF KK . 

Примечание – Шероховатость поверхностей ряда деталей редукторов пред-

ставлена в таблице А.16. 

6. Определить коэффициент влияния поверхностного упрочнения VK  (табли-

ца А.8). 

7. Найти суммарные коэффициенты, учитывающие влияние всех факторов на 

сопротивление усталости при изгибе DK  и кручении DK  по зависимостям:  

                                VFdD KKKKK /)1/1/(   ,                       (1.8) 

                                VFdD KKKKK /)1/1/(   .                         (1.9) 

В случае одновременного воздействия нескольких факторов в соединении, 

например, посадки и шпоночного паза, в (1.8) и  (1.9) подставляют отношения 

 dKK /  и  dKK / , имеющие большие значения, что соответствует наиболее 

опасному случаю.  

8. Найти коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напряжений [1].  

Для сталей 

B
410 · 202,0  ,    

  5,0 . 

Для цементованных образцов 6,0...5,0D . 

9. Определить частные коэффициенты запаса прочности по нормальным S и 

касательным S напряжениям 
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                                                )](/[1 maDKS     , 

                                                )](/[1 maDKS     , 

где 1 , 1  –пределы выносливости, соответственно при изгибе и кручении (таб-

лица А.2) или, в случае отсутствия указанных характеристик материала, найти по 

эмпирическим зависимостям 

                                                     B 43,01  , 

                                                      11 58,0    . 

10. Определить общий коэффициент запаса прочности 

                                   ][) /
22

SSSSSS   .                                     (1.10) 

Примечание – Выбор параметров по таблицам приложения А, а также в дру-

гих указанных источниках, осуществляется методом линейной интерполяции. 

2. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ СХЕМЫ РЕДУКТОРОВ 

На рисунках 2, 3 и 4 представлены в аксонометрии кинематические схемы ря-

да широко распространенных двухступенчатых редукторов различной конструк-

ции, имеющих также различный тип быстроходной передачи, звенья которой обо-

значены индексом «Б» (размещены ближе к электродвигателю), и тихоходную 

цилиндрическую косозубую передачу с индексом «Т». В качестве быстроходной 

ступени выступают следующие передачи: цилиндрическая косозубая, червячная и 

коническая (схема редуктора с ней не показана). В передачах индекс «1» относит-

ся к ведущему звену, а индекс «2» – к ведомому. На быстроходном валу на ри-

сунке 3 установлен ведомый шкив гибкой (ременной) передачи, обозначенный 

индексом «2Р», а на тихоходном валу на рисунке 4 установлена ведущая звездоч-

ка гибкой (цепной) передачи с индексом «1Ц». В точке зацепления передач ука-

заны относящиеся к соответствующим звеньям передачи силы, обозначенные 

совпадающими со звеньями индексами, а также силы на звеньях от действия гиб-

ких передач ( РF  и цF ). На рисунке 4 силы на промежуточном валу соответствуют 

кинематической схеме вала, представленной на странице 177 источника [5]. На 

рисунках 2 и 3 за счет выбора направления зубьев и вращения звеньев осевые си-

лы на быстроходных БaF 1  и тихоходных ТaF 2  валах направлены в сторону кон-

соли, что соответствует худшему случаю эксплуатации входного подшипника. 

3. ПРИМЕРЫ РАСЧЕТА ВАЛОВ 

3.1.  Ведущий вал одноступенчатого червячного редуктора либо двух-

ступенчатого с быстроходной червячной ступенью (рисунок 5) 

3.1.1.   Исходные данные  

Крутящий момент на ведущем валу T1 = 77,68 Нм; передаточное число пере-

дачи u = 8; коэффициент диаметра червяка q = 12,5; модуль зацепления m = 6,3 

мм; число витков червяка z1 = 4; число зубьев колеса z2 = 32; коэффициент сме-

щения червячного колеса x = – 0,03; угол трения между червяком и колесом 

34741  ; кпд передачи 902,0пер ; кпд пары подшипников качения 

99,0под .  
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Рисунок 2 – Кинематическая схема цилиндрического двухступенчатого со-

осного редуктора (входной 1Б и выходной 2Т валы находятся на одной оси) с 

силами в зацеплениях быстроходной (Б) и тихоходной (Т) передач на ведущих 

(1) и ведомых (2) звеньях 

 
Рисунок 3 – Кинематическая схема цилиндрического двухступенчатого ре-

дуктора по развернутой схеме с силами в зацеплениях быстроходной (Б) и тихо-

ходной (Т) передач на ведущих (1) и ведомых (2) звеньях, а также на ведомом 

шкиве (2Р) от действия ременной передачи 
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Рисунок 4 – Кинематическая схема червячно-цилиндрического редуктора с 

силами в зацеплениях быстроходной (Б) и тихоходной (Т) передач на ведущих 

(1) и ведомых (2) звеньях, а также на ведущей звездочке (1Ц) от действия цеп-

ной передачи 

Определим начальный диаметр червяка  

37,78)]03,0(25,12[3,6)2(1  xqmdw мм 

и начальный диаметр колеса 

       201,6·323,6222  mzddw мм. 

Определим силы в зацеплении: 

а) окружная сила на червяке (равная осевой силе на колесе 2aF ) 

НdTFF wподat 196137,78/9·10·77,68·0,92/2 3
1121   ; 

б) осевая сила на червяке (равная окружной силе на колесе 2tF ) 

;55066,201/10,902·0,99··8·77,68·02/2/2 3
212221 НduTdTFF wподперwta  

    в) радиальная сила на червяке (равная радиальной силе на колесе 2rF ) 

НtgtgFFF trr 200420·5506221   , 

2T – крутящий момент на колесе;  – угол исходного контура. 

Примечание – При выполнении расчета червячной передачи на прочность с 

применением пакета программ для ЭВМ, разработанным на кафедре, геометриче-

ские характеристики и усилия в зацеплении находятся в результате расчета пере-

дачи, и вычислять их по приведенным выше формулам не требуется.  
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Fp=1036 Н – консольная сила от действия гибкой передачи (ременной), кото-

рая также получается в результат расчета гибкой передачи. 

Направление силы 1aF принято в сторону консоли, что соответствует худшему 

случаю эксплуатации входного подшипника. Этот случай произойдет, если 

направление вращения ведущего звена 1Б (червяка) на рисунке 4 изменить на 

противоположное, при этом силы БtF 1  и БaF 1  также поменяют направление. Если 

теперь на это же звено поместить ведомый шкив ременной передачи аналогично 

рисунку 3 с соответствующим направлением силы PF , то получим расчетную 

схему вала на рисунке 5. 

Материал червяка – сталь 45 по ГОСТ 1950–88 улучшенная с механическими 

характеристиками (таблица А.2): 

800B МПа; 550T МПа; 3501  МПа; 300T МПа; 2101  МПа. 

3.1.2. Ориентировочный расчет вала 
Диаметр входного конца вала 

  7,26/2068,7717/17 33
11  Td мм; 

  20·800025,0·025,0  B МПа. 

Учитывая повышенные требования к жесткости редукторных валов, прини-

маем диаметр входного конца вала dк=30 мм согласно ГОСТ 6639–69 на нор-

мальные линейные размеры, предпочтительнее по ряду 40aR (таблица А.1). 

Остальные размеры вала, исходя из схемы компоновки, приведены на ри-

сунке 5. 

3.1.3. Расчет на статическую прочность 

Опорные реакции в плоскости YOZ от сил 1rF и 1aF : 

0/211213  warBYA dFlFlRM ,       

17324/2)/0,2755506·0,078·0,132004(/2)/( 31121  ldFlFR warBY Н,       

0/2)( 112313  warAYB dFllFlRM ,

2724/2]/0,2755506·0,0780,13)-·(0,2752004[/2)/)(( 311231  ldFllFR warAY Н. 

Опорные реакции в плоскости XOZ от сил 1tF и Fp: 

02134  lFlRlFM tBXpA , 

2317/0,2751961·0,13)·0,3691036(/)( 3214  llFlFR tpBX Н, 

0)()( 342313  llFllFlRM ptAXB ,

Н. 680

2750,275)]/0,-91036·(0,36-0,13)-·(0,2751961[/)]()([ 334231



 lllFllFR ptAX
 

Опасными  расчетными   сечениями  данной   схемы  вала  являются   сече-

ния  2, 3 и, например, сечение 5 как имеющее ступенчатый переход с галтелью 

около подшипника. 

Рассмотрим сечение 2. 

Изгибающий момент в плоскости YOZ от сил 1rF и 1aF в этом сечении (ин-

декс указывает на номер сечения) 

251,10,13)-·(0,2751732)( 232  llRM BYY  Нм,                  
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в плоскости XOZ от сил 1tF и Fp  

4,8813,0·68022  lRM AXX  Нм. 

Результирующий (суммарный) изгибающий момент 

2,2661,251)4,88( 222
2

2
22  YX MMM  Нм. 

   

Рисунок 5 – Схема к расчету вала червяка  

 



 

 

13 

Нормальные и касательные напряжения 

 -6-6-9-6
21222 ·103180/·105506·1025292/·102,266// неттоaнетто AFWM

      =12,3 МПа, 

5,1)·25292·102/(·109,76)·W2/(/ -9-6
22 2  неттонетто TWT  МПа, 

2529232/·63,6332/ 33
12   fнетто dW мм

3
 [8], 

31804/·63,634/ 22
12   fнетто dA мм

2
. 

Коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным напряжениям 

9,443,12/550/ 22   TTS , 

2005,1/300/ 22   TTS .                                 

Общий коэффициент запаса прочности 

0,2...3,19,19)20044,9·200/(2,29,44)/( 222
2

2
2222   TTПTTT SSKSSS , 

2,2ПK – коэффициент перегрузки из каталога на электродвигатели ( номTT /max ). 

3.1.4. Расчет на усталостную прочность (на выносливость) 
Амплитудные напряжения цикла 

5,10)·1025292/(·102,266/ -9-6
222  неттоa WM  МПа, 

8,0)·25292·104/(·109,76)·2W2/()W2/(2/ -9-6
222 222  неттонеттоa TT  МПа 

при нереверсивном вращении. 

Средние напряжения цикла 

7,1)·10·63,63/(·5506·104)/(4/ -62-62
11212   faнеттоam dFAF МПа, 

8,02/22 m МПа – при нереверсивном вращении. 

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для нарезки витков 

червяка (таблица А.12) 

37,22 K ;   77,12 K . 

Коэффициенты, учитывающие масштабный фактор (влияние абсолютных раз-

меров поперечного сечения) (таблица А.6) 

77,02 dK ;   68,02 dK . 

Коэффициенты влияния качества обработки поверхности при 800B МПа 

по таблице А.7 при 8,0...63,0aR мкм (таблица А.16) или по формулам [1] 

0,933·0,8)4log(]1)20/800[log(22,01)4log(]1)20/[log(22,01  aBF RK  , 

0,9610,425·0,933575,0425,0575,0   FF KK . 

Коэффициент влияния поверхностного упрочнения 12 VK  (поверхность без 

упрочнения – таблица А.8). 

Значения коэффициентов DK  и DK  

15,31/)1933,0/177,0/37,2(/)1/1/( 22222  VFdD KKKKK  , 

642,21/)1961,0/168,0/77,1(/)1/1/( 22222  VFdD KKKKK  . 

Коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напряжений 

0,18·800·10202,0··10202,0 -4
B

-4   ,             
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0,09·0,185,05,0    . 

Коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным напряжениям 

8,29·1,7)]18,01,13(15,3/[350)](/[ 22212   maDKS   , 

,1591·0,8)]09,08,0(642,2/[210)](/[ 22212   maDKS   . 

Общий коэффициент запаса прочности 

5,2...5,126,815,918,29·91,15/29,8/ 222
2

2
2222   SSSSS . 

Коэффициенты 2TS и 2S значительно превышают значения допускаемых ко-

эффициентов запаса. 

Остальные опасные сечения 3 и 5 проверяются аналогичным образом. 
При этом сечение 3 проверяется по аналогии с сечением 1 примера 2.3 с учетом 

посадки с натягом подшипника на вал. В сечении 5 в отличие от сечения 3 факто-

ром, влияющим на сопротивление усталости, является ступенчатый переход с 

галтелью около подшипника, влияние которого учитывается  эффективными ко-

эффициентами концентрации напряжений (таблица А.9). Расчетным диаметром 

является диаметр под подшипником Пd . 

3.2. Промежуточный вал двухступенчатого цилиндрического редуктора 

по развернутой схеме (рисунок 6) 

3.2.1. Исходные данные 
Крутящий момент на валу T2 = 318,0 Нм; число зубьев колеса быстроходной 

ступени z2Б = 110; число зубьев шестерни тихоходной ступени z1Т = 43; модули 

зубьев ступеней mБ = mТ = 2 мм; угол наклона зубьев быстроходной ступени βБ = 

9º41'47"; то же тихоходной ступени βТ = 8º32'57".  Расчетная схема вала на рисун-

ке 6 соответствует промежуточному валу редуктора по схеме на рисунке 3. 

Определим начальный диаметр колеса быстроходной передачи 

223,19"47'419 ·110/cos2cos/ o
22  ББББw zmd  мм       

и начальный диаметр шестерни тихоходной передачи 

,9786"57'328 ·43/cos2cos/ o
11  ТТТТw zmd  мм.  

Определим силы в зацеплениях: 

а) окружная сила на колесе 

28502319·318,0/0,22/2 222  БwБt dTF Н; 

б) радиальная сила на колесе 

1052"47'419 cos/20 ·tg2850cos/ oo
22  БwБtБr tgFF  Н;  

в) осевая сила на колесе 

487"47'419 ·tg2850 o
22  ББtБa tgFF  Н;  

г) окружная сила на шестерне 

69798697·318,0/0,02/2 121  ТwТt dTF Н; 

д) радиальная сила на шестерне 

2569"57'328 cos/20 ·tg6979cos/ oo
11  ТwТtТr tgFF  Н; 

е) осевая сила на шестерне 

1049"57'328 ·tg6979 o
11  ТТtТa tgFF  Н. 
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Рисунок 6 – Схема к расчету промежуточного вала цилиндрического двухсту-

пенчатого редуктора по развернутой схеме 
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Примечание – При выполнении расчетов цилиндрических передач на проч-

ность с применением пакета программ для ЭВМ, разработанным на кафедре, гео-

метрические характеристики и силы в зацеплении находятся в результате расчета 

передачи, и вычислять их по приведенным выше формулам не требуется.  

Материал вала–шестерни сталь 40Х по ГОСТ 4543–71 улучшенная с механи-

ческими характеристиками (таблица А.2): 

900B МПа; 750T МПа; 4101  МПа; 450T МПа; 2401  МПа. 

3.2.2. Ориентировочный расчет вала 
Диаметр вала под колесом 

  1,40/24,30,31817/17 33
22  Td мм;            

  3,24·900027,0·027,0  B МПа. 

С учетом внутреннего диаметра под подшипник, равного 40 мм, и для повы-

шения жесткости вала принимаем диаметр под колесом 452 d мм согласно 

ГОСТ 6639–69 на нормальные линейные размеры, предпочтительнее по ряду 

40aR (таблица А.1). 

Остальные размеры вала, исходя из схемы компоновки, приведены на ри-

сунке 6. 

3.2.3. Расчет на статическую прочность 

Опорные реакции в плоскости YOZ от сил БaF 2 , БrF 2 , ТaF 1 , ТrF 1 : 

  02/2/ 311412222 lRdFlFdFlFM BYТwТaТrБwБaБrA , 

2055Н,97/2)/0,171049·0,086·0,1225699/2487·0,2231

·0,0561052(/)2/2/( 311412222



 ldFlFdFlFR ТwТaТrБwБaБrBY
 

  02/)(2/)( 31143122232 lRdFllFdFllFM AYТwТaТrБwБaБrB , 

Н.53897/2)/0,171049·0,0860,12)-·(0,172569-9/2487·0,22310,056)-(0,17

·1052(/)2/)(2/)(( 31143122232



 ldFllFdFllFR ТwТaТrБwБaБrAY
 

Опорные реакции в плоскости XOZ от сил БtF 2  и ТtF 1 : 

  041223 lFlFlRM ТtБtBXA , 

5865/0,176979·0,12)·0,0562850(/)( 34122  llFlFR ТtБtBX Н, 

  0)()(( 4312323 llFllFlRM ТtБtAXB , 

Н.396470,12)]/0,1-6979·(0,17

0,056)-·(0,172850[/)]()([ 3431232



 lllFllFR ТtБtAX
 

Опасными сечениями данной схемы вала являются сечения 2 и 4.  

Рассмотрим сечение 2, имеющее существенно меньший диаметр по сравне-

нию с валом–шестерней в сечении 4.  

Результирующий суммарный изгибающий момент (индекс указывает на номер 

сечения) 

0,2241,300,222 222
2

2
22  YX MMM Нм.    

Нормальные напряжения 
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МПа, 1,29)·104,1527/(·10|1049487|

)·100,7798/(·100,224/||/

6-6-

-9-6
212222



 неттоТaБaнетто AFFWM
 

,мм 0,7798

/(16·45)9)-·9(2·451432/45·)16/()2(32/

3

22
2

2
2

3
22



  dhdbhdWнетто
 

1527,4·9/2144/45·2/4/ 22
22   bhdAнетто мм

2
, 

для диаметра вала 452 d мм выбираем (таблица А.10) шпонку с сечением 

b×h=14×9, глубиной паза вала t1=5,5 мм. 

2неттоW  и  2 неттоW  можно определить также из таблицы А.5. 

Касательные напряжения 

0,19)·102,16774/(·100,318/ -9-6
2 22  неттоWT  МПа, 

.мм 2,16744

/(16·45)9)-·9(2·451416/45·)16/()2(16/

3

22
2

2
2

3
22 



  dhdbhdW нетто
 

Коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным напряжениям 

,77,251,29/750/ 22   TTS  

.68,230,19/450/ 22   TTS  

Общий коэффициент запаса прочности 

,0,2...3,192,7)68,2325,772··23,68/(2,77,25)/( 222
2

2
2222   TTПTTT SSKSSS

 КП = 2,2 – коэффициент перегрузки из каталога на электродвигатели. 

3.2.4. Расчет на усталостную прочность (на выносливость)   
Амплитудные напряжения цикла 

7,28)·100,7798/(·100,224/ -9-6
222  неттоa WM МПа, 

5,92/0,192/22  a МПа при непрерывном вращении (нереверсивном). 

Средние напряжения цикла 

37,0)·104,1527/(·10|1049487|/|| -6-6
2122  неттоTaБam AFF МПа, 

5,922  am  МПа при нереверсивном вращении. 

В сечении 2 одновременно действуют два фактора, создающие концентрацию 

напряжений: шпоночный паз и посадка колеса на вал. Эффективные коэффициен-

ты концентрации напряжений для шпоночного паза, выполненного концевой фре-

зой, (таблица А.10) 

2,22 K ;               05,22 K . 

Коэффициенты, учитывающие масштабный фактор, т.е. влияние абсолютных 

размеров поперечного сечения (таблица А.6) для легированной стали 

715,02 dK ;          715,02 dK . 

Коэффициенты влияния качества обработки поверхности при 900B МПа 

по таблице А.7 при 6,1...25,1aR мкм (таблица А.16) или по формулам [1]: 

0,884·1,6)4log(]1)20/900[log(22,01)4log(]1)20/[log(22,012  aBF RK  , 

0,9330,425·0,884575,0425,0575,0 22   FF KK . 
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Для шпоночного паза определим отношения коэффициентов 

077,3715,0/2,2/ 22  dKK , 

867,2715,0/05,2/ 22  dKK . 

Кроме соединения колеса с валом при помощи шпонки колесо устанавливается 

на вал также по посадке, например, переходной H7/k6 или с натягом H7/r6. Для 

посадки H7/k6 по таблице А.14 линейной интерполяцией находим уже готовые 

отношения коэффициентов 05,3/ 22  dKK , 375,2/ 22  dKK , а для посадки 

H7/r6 – 1,4/ 22  dKK , 95,2/ 22  dKK . В дальнейшем в расчете производим 

учет одновременного воздействия двух факторов в соединении (посадки и шпоноч-

ного паза) путем выбора отношений 22 /  dKK  и 22 /  dKK , имеющих бóльшие 

значения. В случае наличия посадки с натягом H7/r6, посадка оказывается более 

опасным фактором, так как значения отношений коэффициентов являются бóль-

шими и именно их следует принять в дальнейшем расчете, т.е. 1,4/ 22  dKK , 

95,2/ 22  dKK .  

В техническом задании для данного вала указана посадка H7/k6, поэтому из 

двух опасных воздействий (посадки и шпоночного паза) максимальные значения 

для обоих отношений дает наличие шпоночного паза, что и учтем в дальнейшем. 

Значения коэффициентов DK  и DK  

21,31/)1884,0/1077,3(/)1/1/( 22222  VFdD KKKKK  , 

94,21/)1933,0/1867,2(/)1/1/( 22222  VFdD KKKKK  . 

Коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напряжений    

0,20·900·10202,010 · 202,0 -44
2  

B , 

0,1·0,205,05,0 22    . 

Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным S и касательным 

S напряжениям 

4,44·0,37)]2,07,28(21,3/[410)](/[ 222212   maDKS   , 

7,81·9,5)]1,05,9(94,2/[240)](/[ 222212   maDKS   . 

Общий коэффициент запаса прочности 

5,2...5,186,381,74,44·7,81/44,4/ 222
2

2
2222   SSSSS . 

При полученном коэффициенте запаса прочность вала несколько завышена, но  

благодаря этому он обладает достаточной жесткостью (S2>[S]= 2,5...3,0). 

Опасное сечение 4 проверяется аналогичным образом. Но  здесь шпоноч-

ный паз отсутствует, так как это вал–шестерня, расчетный диметр Twdd 14  как 

для сплошного сечения вала, а эффективные коэффициенты концентрации напря-

жений определяются как для эвольвентных шлицев по таблице А.11. 

3.3. Ведущий вал одноступенчатого конического редуктора или двухступен-

чатого с быстроходной конической передачей с круговым зубом (рисунок 7) 

3.3.1. Исходные данные 
Крутящий момент на валу Т1 = 323,6 Нм; z1 = 26 – число зубьев шестерни; 

59,3tem мм – внешний окружной модуль; "06'2618o
1  – угол делительного ко-
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нуса шестерни; o35m – угол наклона линии зуба на среднем делительном диа-

метре. 

Определим средний делительный диаметр шестерни 

79,99·3,59·26857,0857,0 11  zmd tem мм. 

Если на рисунке 3 быстроходную цилиндрическую передачу заменить соот-

ветствующей конической, то получим коническо–цилиндрический редуктор, у ко-

торого расчетная схема вала представлена на рисунке 7. При этом вместо ведомо-

го шкива ременной передачи на консоли вала установлена муфта упругая втулоч-

но-пальцевая (МУВП) по ГОСТ 21424–75. 

В передаче с круговым зубом во избежание заклинивания зубьев при значи-

тельных зазорах в подшипниках необходимо обеспечить направление осевой си-

лы 1aF на ведущей шестерне к основанию делительного конуса. Для этого направ-

ление вращения ведущей шестерни (если смотреть со стороны вершины дели-

тельного конуса) и направление наклона зубьев должны совпадать. В задании на 

данный вал направление вращения указано влево, т.е. против хода часовой стрел-

ки, и зуб шестерни левый.  

При соблюдении этого условия определим силы в зацеплении на среднем де-

лительном диаметре: 

а) окружная сила на шестерне  

809099,79/·323,6·102/2 3
111  mt dTF Н,  

б) радиальная сила на шестерне (равная осевой силе на колесе 2aF ) 

H,158635cos/)062618sin·35sin

062618 cos·20(8090cos/)sinsincos(

o"'oo

"'oo
1111



 tgtgFF mmwtr 
 

в) осевая сила на шестерне (равная радиальной силе на колесе 2rF ) 

H.649835cos/)062618 ·cos35sin

062618·sin 20(8090cos/)cossinsin(

o"'oo

"'oo
1111



 tgtgFF mmwta 
 

Примечание – При выполнении расчета конической передачи на прочность с 

применением пакета программ для ЭВМ, разработанным на кафедре, геометриче-

ские характеристики и силы в зацеплении находятся в результате расчета переда-

чи, и вычислять их по приведенным выше формулам не требуется.  

Материал конического вала–шестерни сталь 18ХН3А по ГОСТ 4543–71 це-

ментованная с механическими характеристиками (таблица А.2): 

950B МПа; 700T МПа; 4901  МПа; 420T МПа; 2101  МПа. 

3.3.2. Ориентировочный расчет вала 

Диаметр входного конца вала 

  6,40/23,756,32317/17 33
1  TdK мм,         

  75,23·950025,0·025,0  B МПа. 

Этот вал при помощи муфты соединяется с электродвигателем. Диаметр вход-

ного конца вала Kd согласовывают с диаметром вала электродвигателя и с внут-

ренним диаметром применяемой муфты МУВП по ГОСТ 21424–75. 
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Рисунок 7 – Схема к расчету вала конической шестерни 
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Исходя из этого, а также для повышения жесткости вала принимаем 

45Kd мм согласно ГОСТ 6639–69 на нормальные линейные размеры, пред-

почтительнее по ряду 40aR (таблица А.1), а резьбу под корончатую гайку для 

закрепления подшипникового узла М 48×1,5. 

Консольная сила KF (неуравновешенная составляющая окружной силы муф-

ты) вращается вместе с валом и определяется по формуле (таблица А.15) 

3319·130)3/(0·2·323,6·12/)·102(·3/2 33
1  мнtK dTFF Н, 

130мd мм – диаметр начальной окружности муфты (на котором расположены 

пальцы) [4, 5, 8]. 

Остальные размеры вала, исходя из схемы компоновки, приведены на рисунке 7. 

На валу установлены подшипники качения радиально–упорные роликовые 

7310 по ГОСТ 8338–85. Технические данные подшипника из каталога [6] следу-

ющие: внутренний 50Пd мм и наружный 110D мм диаметры, ширина под-

шипника Т=29,25 мм, коэффициент осевой нагрузки 31,0e . 

Расстояние между торцом подшипника и расчетной точкой опоры эквивалент-

ной схемы вала А или В 

22,9·0,207])11050(5,025,29[5,0])(5,0[5,0  tgDdTa мм, 

207,05,1/31,05,1/  etg –тангенс угла наклона контактной линии. 

3.3.3. Расчет на статическую прочность 

Опорные реакции в плоскости YOZ от сил 1rF и 1aF  

  02/ 31141 lRdFlFM AYmarA , 

2200)/0,091586·0,039-·0,07999/26498(/)2/( 32111  llFdFR rmaBY Н; 

  02/)( 311321 lRdFllFM AYmarB , 

H.61490,09)]/0,0

91586·(0,03·0,07999/26498[/)](2/[ 332111



 lllFdFR rmaAY
 

Опорные реакции в плоскости XOZ от силы 1tF  

  0321 lRlFM BXtA , 

35069·0,039/0,08090/ 321  llFR tBX Н; 

  0)( 3321 lRllFM AXtB , 

611590,09)/0,09·(0,0398090/)( 3321  lllFR tAX Н. 

Опорные реакции от консольной силы муфты определяем отдельно, так как 

она вращается вместе с валом 

  043 lFlRM KBKA , 

68229·0,185/0,03319/ 34  llFR KBK Н; 

  0)( 343 llFlRM KAKB , 

35030,09)/0,09-·(0,1853319/)( 334  lllFR KAK Н. 

Опасными расчетными сечениями данной схемы вала являются сечения 1 и 3. 

Рассмотрим самое опасное по возникающим внутренним усилиям сечение 1.  
Результирующий (суммарный) изгибающий момент (индекс указывает на но-

мер сечения) 
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5,3720,1985,3150 222
1

2
111  YXK MMMM Нм.    

Нормальные напряжения 

ÌÏà,7,33)·105,1963/(·106498

)·100,12272/(·105,372//

6-6-

-9-6
11111



 неттоaнетто AFWM
 

0,1227232/·5032/ 33
1   Пнетто dW мм

3
, 

5,19634/·504/ 22
1   Пнетто dA мм

2
. 

Касательные напряжения 

2,13)·107,24543/(·106,323/ -9-6
1 11  неттоWT   МПа,   

7,2454316/·5016/ 33
1   Пнетто dW мм

3
. 

Коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным напряжениям 

77,207,33/700/ 11   TTS , 

.16,372,13/490/ 11   TTS  

Общий коэффициент запаса прочности 

  ,0,2...3,124,8)16,3720,772··37,16/(2,77,20)/( 222
1

2
1111   TTПTTT SSKSSS  

КП = 2,2 – коэффициент перегрузки из каталога на электродвигатели. 

3.3.4. Расчет на усталостную прочность (на выносливость)   
Амплитудные напряжения цикла 

4,30)·100,12272/(·105,372/ -9-6
111  неттоa WM  МПа, 

6,6)0·24543,7·12/(·106,323)W2/(2/ -9-6
1 111  неттоa T  МПа – при нере-

версивном вращении. 

Средние напряжения цикла 

3,3·105,1963/·106498/ -6-6
111  неттоam AF МПа, 

6,62/11 m МПа – при нереверсивном вращении. 

Отношения коэффициентов 45,4/ 11  dKK  и 18,3/ 11  dKK определим для 

посадки под подшипником 6/7 rH (таблица А.14 с примечанием), создаваемой 

полями допусков внутреннего кольца подшипника L0 и вала k6. 

Коэффициенты влияния качества обработки поверхности при 950B МПа 

по таблице А.7 при 6,1...25,1aR мкм (таблица А.16) или по формулам [1]: 

0,880·1,6)4log(]1)20/950[log(22,01)4log(]1)20/[log(22,011  aBF RK  , 

0,9310,425·0,88575,0425,0575,0 11   FF KK . 

Коэффициент влияния поверхностного упрочнения 11 VK  (поверхность без 

упрочнения – А.8). 

Значения коэффициентов DK  и DK  

59,41/)1880,0/145,4(/)1/1/( 11111  VFdD KKKKK  , 

25,31/)1931,0/118,3(/)1/1/( 11111  VFdD KKKKK  . 

Коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напряжений    

0,21·950·10202,010 · 202,0 -44
1  

B , 
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0,105·0,215,05,0 11    . 

Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным S и касательным 

S напряжениям 

,942·3,3)]21,04,30(59,4/[420)](/[ 111111   maDKS   , 

,868·6,6)]105,06,6(25,3/[210)](/[ 111111   maDKS   . 

Общий коэффициент запаса прочности 

5,2...5,179,286,82,94·8,86/94,2/ 222
1

2
1111   SSSSS .       

Прочность вала достаточна при обеспечении также минимально необходи-

мой жесткости (S1>[S]= 2,5). 

Опасное сечение 3, где опасным фактором является прессовая посадка 

подшипника на вал, проверяется аналогичным образом. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ А 
(справочное) 

 

Таблица А.1 – Нормальные линейные размеры (диаметры, длины, высоты и др.)                                                                                                                          

по ГОСТ 6636–69, мм (с сокращениями) [9]                              

Ряды Дополн. 

 разм. 

Ряды Дополн. 

 разм.  5aR  10aR  20aR  40aR  5aR  10aR  20aR  40aR  

   5,3 5,5   36 36 37 

  5,6 5,6 5,8    38 39 

   6,0 6,2 40 40 40 40 41 

6,3 6,3 6,3 6,3 6,5    42 44 

   6,7 7,0   45 45 46 

  7,1 7,1 7,3    48 49 

   7,5 7,8  50 50 50 52 

 8,0 8,0 8,0 8,2    53 55 

   8,5 8,8   56 56 58 

  9,0 9,0 9,2    60 62 

   9,5 9,8 63 63 63 63 65 

10 10 10 10 10,2    67 70 

   10,5 10,8   71 71 73 

  11 11 11,2    75 78 

   11,5 11,8  80 80 80 82 

 12 12 12 12,5    85 88 

   13 13,5   90 90 92 

  14 14 14,5    95 98 

   15 15,5 100 100 100 100 102 

 16 16 16 16 16,5    105 108 

   17 17,5   110 110 112 

  18 18 18,5    120 115 

   19 19,5  125 125 125 118 

 20 20 20 20,5    130 135 

   21 21,5   140 140 145 

  22 22 23    150 155 

   24  160 160 160 160 165 

25 25 25 25     170 175 

   26 27   180 180 185 

  28 28 29    190 195 

   30 31  200 200 200 205 

 32 32 32 33    210 215 

   34 35   220 220 230 
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Таблица А.2 – Механические характеристики материалов [6] 

Марка 

стали 

Диаметр 

заготовки, 

мм 

Твердость 

HB, (не 

менее) 

Механические характеристики, МПа 

B  T  T  1  1  

Ст5 

45 

 

40Х 

 

40ХН 

20Х 

12ХН3А 

18ХГТ 

Любой 

≤120 

≤80 

≤200 

≤120 

≤200 

≤120 

≤120 

≤60 

190 

240 

270 

240 

270 

270 

197 

260 

330 

520 

800 

900 

800 

900 

920 

650 

950 

1150 

280 

550 

650 

650 

750 

750 

400 

700 

950 

150 

300 

390 

390 

450 

450 

240 

490 

665 

220 

350 

380 

360 

410 

420 

300 

420 

520 

130 

210 

230 

210 

240 

250 

160 

210 

280 

 

 

Таблица А.3 – Коэффициент пересчета для полого вала [6] 

 

 

Таблица А.4 – Значения моментов сопротивления для сечений с прямобочными       

шлицами по ГОСТ  1139–80 [6] 

 

d/D 0,4 0,4 0,45 0,48 0,5           0,53 0,56 0,6 0,63 0,67 0,71 

ξw 0,974 0,969 0,959 0,947 0,938 0,921 0,901 0,87 0,842 0,8 0,747 

 

d, 

мм 

                                                    Серия 

                легкая              средняя            тяжелая 

D, 

мм 

b, 

мм 

z неттоW , 

мм
3 

D, 

мм 

b, 

мм 

z неттоW , 

мм
3 

D, 

мм 

b, 

мм 

z неттоW , 

мм
3 

18 

21 

23 

26 

28 

32 

36 

42 

46 

52 

56 

62 

72 

82 

— 

— 

26 

30 

32 

36 

40 

46 

50 

58 

62 

68 

78 

88 

— 

— 

6 

6 

7 

6 

7 

8 

9 

10 

10 

12 

12 

12 

 

— 

— 

6 

6 

6 

8 

8 

8 

8 

8 

8 

8 

10 

10 

— 

— 

1367 

1966 

2480 

3630 

5130 

8000 

10460 

15540 

18940 

25800 

40300 

57800 

22 

25 

28 

32 

34 

38 

42 

48 

54 

60 

65 

72 

82 

92 

4 

5 

6 

6 

7 

6 

7 

8 

9 

10 

10 

12 

12 

12 

 

6 

6 

6 

6 

6 

8 

8 

8 

8 

8 

8 

8 

10 

10 

 

741 

1081 

1502 

2100 

2660 

3870 

5660 

8410 

11500 

16130 

19900 

27600 

43000 

60500 

23 

26 

29 

32 

35 

40 

45 

52 

56 

60 

65 

72 

82 

92 

2.5 

3 

4 

4 

4 

5 

5 

6 

7 

5 

5 

6 

7 

6 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

10 

16 

16 

16 

16 

20 

790 

1131 

1650 

2190 

2720 

4190 

5710 

8220 

11900 

16120 

19900 

27600 

42300 

60560 
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Таблица А.5 – Значения моментов сопротивления для сечений с пазом для приз-

матической шпонки по ГОСТ 23360–78 [6] 

d, 

мм 

b×h, 

мм 
неттоW , 

мм
3 

неттоW   , 

мм
3
 

d, 

мм 

b×h, 

мм 
неттоW , 

мм
3 

неттоW   , 

мм
3 

20 

21 

22 

 

6×6 

655 

770 

897 

1440 

1680 

1940 

45 

48 

50 

 

14×9 

7800 

9620 

10916 

16740 

20500 

23695 

24 

25 

26 

28 

30 

 

 

8×7 

1192 

1275 

1453 

1854 

2320 

2599 

2810 

3180 

4090 

4970 

53 

55 

56 

 

16×10 

12869 

14510 

15290 

28036 

30800 

33265 

 

60 

63 

18×11 18760 

21938 

40000 

47411 

32 

34 

36 

38 

 

 

10×8 

2730 

3330 

4010 

4775 

5940 

7190 

8590 

10366 

67 

70 

71 

75 

 

20×12 

26180 

30200 

31549 

37600 

56820 

63800 

68012 

79000 

80 22×14 45110 97271 

 

Таблица А.6 – Коэффициент влияния абсолютных размеров поперечного сечения 

[6, 7] 

Напряженное состояние и ма-

териал 
Значения )(  dd KK  при диаметре вала d, мм 

20 30 40 50 70 100 

Изгиб для углеродистой  стали 

(для индекса  ) 
0,92 0,88 0,85 0,81 0,76 0,71 

Изгиб для легированной стали 

(для индекса  )  
 

0,83 

 

0,77 

 

0,73 

 

0,70 

 

0,65 

 

0,59 

Кручение для всех сталей (для 

индекса  ) 

 

Таблица А.7 – Коэффициенты влияния  шероховатости поверхности [6] 

Вид механи-

ческой обра-

ботки 

Параметр 

шерохова-

тости  aR , 

мкм 

FK   при B , МПа  FK   при B , МПа 

≤ 700 >700 ≤ 700 >700 

Шлифование 

тонкое 

Обтачивание 

тонкое 

Шлифование 

чистовое 

Обтачивание 

чистовое 

До 0,2 

 

0,2…0,8 

 

0,8…1,6 

 

1,6…3,2 

1 

 

0,99…0,93 

 

0,93…0,89 

 

0,89…0,86 

1 

 

0,99…0,91 

 

0,91…0,86 

 

0,86…0,82 

1 

 

0,99…0,96 

 

0,96…0,94 

 

0,94…0,92 

1 

 

0,99…0,95 

 

0,95…0,92 

 

0,92…0,89 



 

 

27 

Таблица А.8 – Коэффициент влияния поверхностного упрочнения [6, 5] 

Вид упрочнения 

поверхности вала 
Значения VK  при: 

1K  (для гладких 

валов) 

 5,1...1,1K     8,1K  

Закалка ТВЧ 1,3…1,6 1,6…1,7 2,4…2,8 

Азотирование 1,15…1,25 1,3…1,9 2,0…3,0 

Накатка роликом 1,2…1,4 1,5…1,7 1,8…2,2 

Дробеструйный наклеп 1,1…1,3 1,4…1,5 1,6…2,5 

Цементация 1,4…1,5 — — 

Без упрочнения   1,0 1,0 1,0 

  

Таблица А.9 – Эффективные коэффициенты  концентрации напряжений в ступен-

чатом переходе с галтелью (рисунок А.1) [6, 7, 8] 

 

t / r 

 

r / d 
       K   при B , МПа         K   при B , МПа  

500  700 900 1200 500 700 900 1200 

2 0,01 

0,02 

0,03 

0,05 

1,55 

1,8 

1,8 

1,75 

1,6 

1,9 

1,95 

1,9 

1,65 

2,0 

2,05 

2,0 

1,7 

2,15 

2,25 

2,2 

1,4 

1,55 

1,55 

1,55 

1,4 

1,6 

1,6 

1,6 

1,45 

1,65 

1,65 

1,65 

1,45 

1,7 

1,7 

1,75 

3 0,01 

0,02 

0,03 

1,9 

1,95 

1,95 

2,0 

2,1 

2,1 

2,1 

2,2 

2,25 

2,2 

2,4 

2,45 

1,55 

1,6 

1,65 

1,6 

1,7 

1,7 

1,65 

1,75 

1,75 

1,75 

1,85 

1,9 

5 0,01 

0,02 

2,1 

2,15 

2,25 

2,3 

2,35 

2,45 

2,50 

2,65 

2,2 

2,1 

2,3 

2,15 

2,4 

2,25 

2,6 

2,4 

d, мм 

r, мм 

f (фаска), мм 

10…15 

1,0 

1,5 

15…40 

1,5 

2,0 

40…80 

2,0 

3,0 

80…100 

2,5 

4,0 

Высота заплечиков  t=(1,3…1,5)f  

   
                       а)                                          б)                                           в) 

Рисунок А.1– Вал со ступенчатым переходом с галтелью: а), б), в) – различные 

конструкции перехода 
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Таблица А.10 – Эффективные коэффициенты  концентрации напряжений в месте 

шпоночного паза [6, 7] 

 
      B  , МПа  

   K    при  выполнении паза фрезой       

            K  
концевой дисковой 

500 

700 

900 

1200 

1,8 

2,0 

2,2 

2,65 

1,5 

1,55 

1,7 

1,9 

1,4 

1,7 

2,05 

2,4 

 

Таблица А.11 – Эффективные коэффициенты  концентрации напряжений для 

шлицевых и резьбовых участков валов [6, 7] 

  

B ,МПа  

                K                                K    

 для шли-

цев 

 для резь-

бы 

              для шлицев    для    

резьбы прямобочных эвольвентных 

500 

700 

900 

1200 

1,45 

1,6 

1,7 

1,75 

1,8 

2,2 

2,45 

2,9 

2,25 

2,5 

2,65 

2,8 

1,43 

1,49 

1,55 

1,6 

1,35 

1,7 

2,1 

2,35 

 

Таблица А.12 – Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для 

нарезки витков червяка [8] 

Концентратор 
    K   при B , МПа    K   при B , МПа 

≤ 700 ≥1000 ≤ 700 ≥1000 

Нарезка витков червяка 2,30 2,50 1,70 1,90 

 

Таблица А.13 – Сечения шпонок и глубина пазов [6] 

Диаметр 

вала d, мм 

Сечение шпонки, мм Фаска у 

шпонки 

Глубина паза, мм Длина 

шпонки b h вала t1 ступицы  t3 

С 12 до 17 5 5 
0,25…0,4 

3 2,3 10…56 

С 17 до 22 6 6 3,5 2,8 14…70 

С 22 до 30 8 7 

0,4…0,6 

4 3,3 18…90 

С 30 до 38 10 
8 5 3,3 

22…110 

С 38 до 44 12 28…140 

С 44 до 50 14 9 5,5 3,8 36…160 

С 50 до 58 16 10 6 4,3 45…180 

С 58 до 65 18 11 7 4,4 50…200 

С 65 до 75 20 12 

0,6…0,8 

7,5 4,9 56…220 

С 75 до 85 22 
14 9 5,4 

63…250 

С 85 до 95 25 70…280 

Примечание – Если диаметр вала попадает в два диапазона, то шпонку сле-

дует принимать с меньшими размерами ширины и высоты (b×h).  
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Таблица А.14 – Отношения коэффициентов  dKK /  и  dKK / для учета посадки 

[5] 

Диаметр 

вала, мм 

 

Посадка      dKK /  при B , МПа       dKK /  при B , МПа  

500 700 900 1200 500 700 900 1200 

 

30 

 

6/7 rH  

6/7 kH  

6/7 hH  

2,5 

1,9 

1,6 

3,0 

2,25 

1,95 

3,5 

2,6 

2,3 

4,25 

3,2 

2,75 

1,9 

1,55 

1,4 

2,2 

1,75 

1,6 

2,5 

2,0 

1,8 

3,0 

2,3 

2,1 

 

50 
6/7 rH  

6/7 kH  

6/7 hH  

3,05 

2,3 

2,0 

3,65 

2,75 

2,4 

4,3 

3,2 

2,8 

5,2 

3,9 

3,4 

2,25 

1,9 

1,6 

2,6 

2,15 

1,85 

3,1 

2,5 

2,1 

3,6 

2,8 

2,4 

100 

и более 

6/7 rH  

6/7 kH  

6/7 hH  

3,3 

2,45 

2,15 

3,95 

2,95 

2,55 

4,6 

3,45 

3,0 

5,6 

4,2 

3,6 

2,4 

1,9 

1,7 

2,8 

2,2 

1,95 

3,2 

2,5 

2,2 

3,8 

2,9 

2,6 

 Примечание – Для посадки колец подшипников качения следует принимать 

 dKK /  и  dKK /  по графе, соответствующей прессовой посадке 6/7 rH . 

 

Таблица А.15 – Консольная сила KF (неуравновешенная составляющая нtF окруж-

ной силы м
tF на рабочих элементах муфт) [1] 

Тип муфты 
Сила нtF  Диаметр начальной окружности 

муфты мd , мм 

Кулачковая м
tнt FF    Средний диаметр расположения 

кулачков [8] 
 Пальцевая (МУВП) м

tнt FF 3/2  Диаметр окружности расположения 

пальцев [4, 5, 8] 

Цепная м
tнt FF 3/1  /цм pz , мz – число зубьев звез-

дочки; цp – шаг цепи, мм [5] 

Зубчатая м
tнt FF 2,0  ммzm , мm – модуль, мм; мz – число 

зубьев муфты [4, 5, 8] 

мн
м

t dTF /102 3 , где нT – номинальный передаваемый валом момент, Нм.   
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Таблица А.16 – Шероховатость поверхностей ряда деталей редукторов [9] 

Деталь, поверхность 

 aR , мкм 

  не более 

1 2 

Поверхность шестерни эвольвентного зуба боковая
 1)

: 

                                        при модуле  до 5 мм 

                                                       свыше 5 мм 

Поверхность витка цилиндрического червяка боковая 

Поверхности посадочные под внутреннее кольцо подшипни-

ка, под зубчатое колесо, под муфту: 

                          при диаметре          до 80 мм 

                                                   свыше  80 мм 

Переход галтельный, торец заплечика 

Шейка, трущаяся по резиновой манжете: 

            при скорости скольжения    до 1 м/с 

                                                          до 10 м/с 

Резьба крепежная на валу 

 

1,25 

2,5 

0,63 

 

 

1,25 

2,5 

2,5 

 

0,63 

0,32 

5,0 

 

1,6 

3,2 

0,8 

 

 

1,6 

3,2 

3,2 

 

0,8 

0,4 

6,3 
1)

 Для зубьев шестерен допускается увеличение шероховатости в два раза, 

если диаметр впадин меньше диаметра шеек, расположенных рядом. 

Примечание – Графа 1 соответствует стандартам на отдельные виды изде-

лий и практике работы многих организаций. В графе 2 произведена замена 

на предпочтительные значения шероховатости путем увеличения значений 

по графе 1 в 1,25 раза, как это делается на ряде предприятий для более лег-

кого и надежного контроля чистоты поверхности. 
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