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ПЕРЕДМОВА 

Створеннѐ нових машин і механізмів длѐ сільськогосподарського виробницт-
ва, ѐкі б відповідали сучасним вимогам, передбачаю підготовку висококваліфікова-
них інженерних кадрів машинобудівного профіля, здатних розв’ѐзувати питаннѐ ро-
зрахунків, конструяваннѐ, виготовленнѐ та експлуатації машин і механізмів високого 
технічного рівнѐ. 

Матеріал підручника відповідаю загальним тенденціѐм викладаннѐ дисциплі-
ни «Деталі машин і основи конструяваннѐ», укладений згідно чинної Програми длѐ 
сільськогосподарських вищих навчальних закладів із спеціальності «Механізаціѐ 
сільського господарства» і побудований на використанні сучасних методик розрахун-
ків, принципів конструяваннѐ та діячих стандартів. 

Підручник складаютьсѐ з 23 глав зміст ѐких охопляю питаннѐ конструяваннѐ 
деталей та вузлів загальномашинобудівного призначеннѐ, теоретичні основи і роз-
рахунки існуячих передач приводів машин, роз’юмних і нероз’юмних з’юднань, дета-
лей, що обслуговуять передачі тощо. Найбільш докладно розглѐнуті питаннѐ, ѐкі ю 
предметом наукової діѐльності авторів – конструяваннѐ та методи розрахунку гумо-
вих деталей ѐк конструкційних елементів машин. Длѐ більш глибокого розуміннѐ та 
засвоюннѐ теоретичних положень більшість глав маю типові приклади розрахунків і 
необхідний довідковий матеріал длѐ розв’ѐзуваннѐ певних практичних задач. 

Вивченнѐ курсу «Деталі машин і основи конструяваннѐ» завершуютьсѐ курсо-
вим проектуваннѐм. Підручник разом з іншими навчальними посібниками та довід-
никами може стати теоретичноя базоя длѐ виконаннѐ курсового проекту. 

Матеріал подано відповідно до сучасних науково-технічних досѐгнень, вико-
ристовуячи методики розрахунку і проектуваннѐ з позначеннѐми, прийнѐтими у 
чинних стандартах: Державні стандарти України (ДСТУ); Міждержавні стандарти 
(ГОСТ); Міжнародна система стандартів (ISO). 
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1. ВСТУП 

Більшість робочих процесів у сільському господарстві, матеріальному вироб-
ництві, будівництві та транспорті пов’ѐзана з використаннѐм машин, механізмів та 
малих засобів механізації, складовими ѐких ю деталі машин. 

Дисципліна «Деталі машин і основи конструяваннѐ» охопляю вивченнѐ і роз-
рахунки окремих деталей та їх комплексів – вузлів або складальних одиниць, 
об’юднаних спільним призначеннѐм *1-43]. 

Основними задачами курсу «Деталі машин і основи конструяваннѐ» ю ви-
вченнѐ конструкцій, критеріїв працездатності деталей і вузлів машин, основ теорії 
сумісної роботи сполучених машин і методів їх розрахунку; узагальненнѐ інженерно-
го досвіду створеннѐ машинобудівних конструкцій; розробка наукових основ розра-
хунку та проектуваннѐ надійних елементів і вузлів конструкцій; розвиток навиків 
конструяваннѐ та технічної творчості. 

Курс базуютьсѐ на загальнонаукових і загальноінженерних дисциплінах: мате-
матиці, фізиці, матеріалознавстві, кресленні, теоретичній механіці, опорі матеріалів 
тощо. 

Історіѐ використаннѐ деталей машин починаютьсѐ з глибокої давнини. Відомо 
застосуваннѐ лучкового зворотньо-обертового приводу длѐ добуваннѐ вогня; пружин, 
кривошипів і важелів у давньоримських алебардах, балістах і катапультах. Металеві 
цапфи, примітивні зубчасті колеса, гвинти, поліспасти були відомі ще до Архімеда. 

Епоха Відродженнѐ позначилась винаходами Леонардо да Вінчі. Це зубчасті 
колеса з вісѐми, що перехрещуятьсѐ, шарнірні ланцяги, підшипники коченнѐ, кана-
тні та пасові передачі, шарнірні муфти, вантажні гвинти тощо. 

Усередині XVIII ст. Л. Ейлер запропонував евольвентне зубчасте зачепленнѐ. 
Перші патенти на підшипники коченнѐ були видані в Англії у 1872 та 1878 рр., проте 
їх централізоване виробництво почалось в Німеччині (1883 р.) і США (1889 р.). 

Важливим внеском Росії у створеннѐ механічних конструкцій була розробка 
Бенардосом (1882 р.) та Слав’ѐновим (1888 р.) дугового електрозваряваннѐ. Значний 
вклад в розробку передач вніс Новіков, розробивши у 1954 р. зачепленнѐ з круговим 
профілем. 

Як самостійна наукова дисципліна курс «Деталі машин» сформувавсѐ близько 
80-х років XIX сторіччѐ. У нашій країні перший курс під назвоя «Деталі машин» напи-
саний в 1881 році проф. В.Л. Кірпічовим (1843-1913). У подальшому цей курс дістав 
свій розвиток у працѐх проф. П.К. Худѐкова (1857-1936), О.І. Сидорова (1866-1931), 
М.О. Саверіна (1891-1952) та ін. З курсів, написаних іноземними вченими та перек-
ладених на російську мову, відомі праці К. Баха та Ф. Ретшера. Із сучасних авторів ку-
рсів «Деталі машин» найбільш відомі: Д.Н. Решетов, М.Н. Іванов, П.Г. Гузенков, 
В.Н. Кудрѐвцев, Г.Б. Іосілевич, В.Т. Павлище та ін. Крім загальних курсів з деталей 
машин, написана значна кількість монографій і статей з окремих розділів курсу, на-
приклад, праці Г. Герца, М.Є. Жуковського, С.Д. Чаплигіна, Н.П. Петрова, Д.Н. Ре-
шетова, В.Н. Кудрѐвцева, М.Н. Іванова, П.Г. Гузенкова, В.І. Дирди та ін. 

Курс «Деталі машин і основи конструяваннѐ» безперервно розвиваютьсѐ за-
вдѐки прогресу науки й техніки, поѐві нових матеріалів і технологій. Із широким ви-
користаннѐм ЕОМ зросли точність і значимість розрахунків, змінивсѐ характер прое-
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ктуваннѐ. Процес проектуваннѐ доповняютьсѐ новим етапом, на ѐкому длѐ дослі-
дженнѐ деталей і вузлів використовуять математичні моделі оптимізації й  
економічне обґрунтуваннѐ, ѐкі зробилисѐ обов’ѐзковими елементами будь-ѐкого 
проектуваннѐ. 

1.1 Визначення об’єктів, що розглядаються в курсі «Деталі машин 
і основи конструювання» 

Машини та механізми складаятьсѐ з деталей і вузлів. 
Деталь – це частка машини, що виготовлѐютьсѐ без складальних операцій. Де-

талі можуть бути простими (гайка, шпонка тощо) або складними (колінчастий вал, 
корпус редуктора тощо). 

Серед великої різноманітності деталей машин розрізнѐять такі, що застосо-
вуять майже в усіх машинах (болти, вали, муфти, зубчасті колеса тощо). Ці деталі на-
зиваять деталѐми загального призначеннѐ і вивчаять в курсі «Деталі машин і основи 
конструяваннѐ». Усі інші деталі (поршні, лопатки турбін, колінчасті вали тощо) відно-
сѐть до деталей спеціального призначеннѐ і вивчаять у спеціальних курсах. Деталі 
об’юднуять у вузли. 

Вузол ѐвлѐю собоя складальну одиниця, що містить рѐд деталей загального 
функціонального призначеннѐ (підшипники коченнѐ, муфта, редуктор тощо). Складні 
вузли можуть містити в собі декілька простих вузлів (підвузлів): наприклад, редуктор 
містить підшипники, вали з насадженими на них зубчастими колесами тощо. Вузли, в 
своя чергу, об’юднуять в механізми. 

Механізмом називаять систему фізичних тіл (вузлів, підвузлів), з’юднаних кі-
нематичними парами і призначених длѐ перетвореннѐ руху одного або декількох тіл 
на потрібний рух інших тіл. 

За функціональним призначеннѐм механізми машин поділѐять на передатні, 
виконавчі, механізми керуваннѐ, контроля та регуляваннѐ, подачі, транспортуваннѐ, 
сортуваннѐ тощо. 

У структурному плані машина ѐвлѐю собоя юдиний комплекс механізмів, що 
забезпечую виконаннѐ притаманних їй функцій. 

Машиною називаять механічний пристрій, що складаютьсѐ з декількох меха-
нізмів і призначений длѐ перетвореннѐ енергії, матеріалів чи інформації з метоя за-
міни або полегшеннѐ фізичної або розумової праці лядини. Залежно від функціона-
льного призначеннѐ машини поділѐять на такі класи: 

 машини-двигуни – енергетичні машини, призначені длѐ перетвореннѐ енергії будь-
ѐкого виду на механічну (двигуни внутрішнього згорѐннѐ, електродвигуни тощо); 

 технологічні машини, призначені длѐ зміненнѐ розмірів, форми, властивостей чи ста-
ну предмета (метало-оброблявальні верстати, преси, машини харчової та хіміч-ної 
промисловості тощо); 

 транспортні машини, призначені длѐ переміщеннѐ лядей, вантажів, виробів (підйом-
ні крани, конвеюри тощо); 

 інформаційні машини. 
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Машинним агрегатом (рис. 1.1) назива-
ять сполученнѐ машини-двигуна (МД), 
тних механізмів (ПМ) і виконуячої робочої 
шини (РМ). Длѐ узгодженнѐ роботи двигуна та 
виконуячого органу вводѐть систему керуваннѐ 
(СК). 

1.2 Види навантажень, що діють 
на деталі машин 

У процесі роботи деталі машин знаходѐтьсѐ під діюя зовнішніх (робочих) на-
вантажень. Робочим називаять навантаженнѐ (силу, момент), що сприймаютьсѐ де-
талля чи вузлом під час експлуатації машини. У процесі експлуатації машин на їхні 
деталі та вузли частіше діять змінні навантаженнѐ, характер зміненнѐ ѐких може за-
лежати від систематичних або випадкових факторів. Длѐ машин, що виконуять у ви-
робничому процесі визначені технологічні функції, характер зміненнѐ навантаженнѐ 
длѐ одного технологічного циклу залишаютьсѐ приблизно постійним. У деѐких випад-
ках, наприклад, длѐ транспортних машин, навантаженнѐ залежать від рѐду випадко-
вих факторів (опору переміщеннѐ, що визначаютьсѐ рельюфом і станом шлѐху, діюя 
сил інерції та вітру тощо). 

Статичними називаятьсѐ навантаженнѐ, значеннѐ, напрѐм і місце прикладан-
нѐ ѐких залишаятьсѐ постійними чи зміняятьсѐ повільно від нулѐ до свого кінцевого 
значеннѐ. До цього виду навантаженнѐ відносѐть власну силу ваги виробу, тиск газу 
чи рідини в трубах, силу затѐгненнѐ болтів та ін. 

Динамічними називаятьсѐ навантаженнѐ, що характеризуятьсѐ швидким 
зміненнѐм у часі їх значень, напрѐмку чи місцѐ прикладаннѐ. Такі навантаженнѐ на 
робочі деталі ковальського молота, на зубці зубчастих коліс тощо. 

Через змінний характер робочих навантажень інколи в розрахунки вводѐть так 
звані номінальні навантаженнѐ, тобто ті, що вибираять з числа діячих у сталому 
режимі робочих навантажень. Найчастіше за номінальне приймаять максимальне 
чи найтриваліше навантаженнѐ. 

Змінні робочі навантаженнѐ звичайно задаять у виглѐді впорѐдкованих графі-
ків (рис. 1.2). На цих графіках 
по осі ординат відкладаять си-
лу F чи момент Т, а по осі абс-
цис – час t, число циклів наван-
тажень nц або безрозмірний 

параметр (ti/t )∙100. 
Еквівалентним назива-

ютьсѐ таке постійне наванта-
женнѐ, ѐким можна замінити 
фактично діяче змінне робоче 
навантаженнѐ, вважаячи, що у 
відношенні відповідних крите-
ріїв надійності (наприклад, дов-
говічності) вони еквівалентні. 

М Д ПМ

СК

РМ

 
Рис 1.1. Принципова схема машинного 

агрегату 

 
Рис. 1.2. Види навантажень: а – ступенева циклограма; 

б – криволінійна циклограма 
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Під розрахунковим розуміять умовне постійне навантаженнѐ, ѐке розрахова-
не за робочим навантаженнѐм з урахуваннѐм характеру його змінності та взаюмодії 
сполучених деталей і визначаю їхні розміри та форму згідно з критеріюм працездат-
ності, що розглѐдаютьсѐ. У попередніх (спрощених) розрахунках часто за рахункове 
приймаять номінальне навантаженнѐ. 

Циклограми навантажень елементів машин одержуять шлѐхом реюструваннѐ 
за допомогоя спеціальної апаратури, неперервного характеру зміни навантаженнѐ 
протѐгом визначеного періоду експлуатації машини. Наступна статистична обробка 
зареюстрованих навантажень даю змогу побудувати циклограму навантаженнѐ конк-
ретної деталі. 

Здійснено вивченнѐ навантажень *23, 36+ у функції часу стосовно технологіч-
них і транспортних машин (верстати, ав-
томобілі, трактори, сільськогосподарсь-
ка техніка, екскаватори, гірничі і під-
йомно-транспортні машини). Ці дослі-
дженнѐ дали змогу накопичити інфор-
мація про діячі навантаженнѐ і дістати 
типові режими навантаженнѐ машин. 

На рис. 1.3 наведені графіки типо-
вих режимів навантаженнѐ машин, що 
побудовані в системі відносних коорди-

нат Fi/F i nцi/n . 
До вказаних режимів відносѐть:  

П – постійний режим навантаженнѐ;  
В – важкий режим; СР – середній рів-
ноймовірний режим; СН – середній но-
рмальний режим; Л – легкий режим. 

Длѐ важкого режиму характерний 
високий рівень навантаженнѐ протѐгом значного періоду експлуатації машини, а длѐ 
легкого режиму – низький рівень навантаженнѐ за цей же період. 

Різні види сільськогосподарської техніки і підйомно-транспортного обладнан-
нѐ працяять у режимах навантаженнѐ від легкого до важкого. Гірничі машини екс-
плуатуятьсѐ при важкому (В) режимі; транспортні – при середньому рівноймовірно-
му (СР), або середньому нормальному (СН); металообробні верстати – у легкому (Л) 
режимі. 

Постійний режим (П) ю найнапруженішим, бо машина протѐгом всього періоду 
її експлуатації знаходитьсѐ під діюя постійного номінального навантаженнѐ. 

1.3 Критерії працездатності машин 

Працездатність – це стан машини, ѐкий оціняять за міцністя, жорсткістя, 
зносостійкістя, вібраційноя стійкістя тощо. 

Головним критеріюм працездатності длѐ більшості деталей ю міцність. 
Міцність – це здатність деталі чинити опір руйнування, ѐка оціняютьсѐ за но-

мінальними допустимими напруженнѐми, коефіціюнтами запасу міцності та ймовір-
ністя безвідмовної роботи (статистичним запасом міцності). 

 
Рис. 1.3. Графіки питомих режимів наванта-

женнѐ машин 
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Жорсткість – це здатність деталей зберігати форму та розміри під діюя зовніш-
ніх сил. У багатьох деталѐх машин напруженнѐ значно менші за граничні, наприклад 
у металорізальних верстатах вони складаять лише кілька мегапаскалів, і розміри та-
ких деталей визначаятьсѐ саме умовами жорсткості. 

Жорсткість деталей машин наближено визначаять власноя жорсткістя дета-
лей, ѐкі розглѐдаять ѐк бруски, пластини чи оболонки з ідеалізованими опорами і 
контактноя жорсткістя, або жорсткістя поверхневих шарів у місцѐх контакту. 

Розрахунок на жорсткість передбачаю обмеженнѐ пружних переміщень дета-
лей в межах, допустимих длѐ конкретних умов роботи. Такими умовами можуть бу-
ти, наприклад, умови роботи сполучених деталей (зубчастих коліс, валів тощо). 

Жорсткість оціняять порівнѐннѐм розрахункових деформацій деталей (про-

гинів f, кутів повороту перерізів , кутів закручуваннѐ  та ін.) з допустимими дефор-
маціѐми 

 ; ;f f . (1.1) 

Длѐ більшості деталей (валів, штоків, ходових гвинтів та ін.) основне значеннѐ 
маю власна жорсткість, ѐка, наприклад, при розтѐгуванні стержнѐ довжиноя l, силоя 
F, з площея поперечного перерізу A і модулем пружності матеріалу Е описуютьсѐ за-
коном Гука 

 
Fl

l
EA

; (1.2) 

 
F EA

C
l l

, (1.3) 

де C – жорсткість при розтѐгу стержнѐ, Н/мм. 
Норми жорсткості деталей встановляять на основі практики експлуатації та 

розрахунків. Значеннѐ розрахунків на жорсткість зростаю у зв’ѐзку з широким запро-
вадженнѐм високоміцних сталей, в ѐких підвищуятьсѐ характеристики міцності  

( мц та -1), а модуль пружності Е (характеристика жорсткості) залишаютьсѐ практично 
незмінним. У таких випадках виѐвлѐютьсѐ, що розміри отримані з розрахунку на міц-
ність не відповідаять умовам жорсткості. 

Зносостійкість. Зношуваннѐ – процес поступового зміненнѐ розмірів деталей в 
результаті тертѐ. При цьому збільшуятьсѐ зазори в зубчастих зчепленнѐх, підшипни-
ках в циліндрах поршневих машин, напрѐмних тощо. Збільшеннѐ зазорів знижую  
ѐкісні характеристики механізмів – потужність, ККД, надійність, міцність тощо. Дета-
лі, що зношені понад норми, бракуять і заміняять під час ремонту. Несвоючасний 
ремонт веде до поломки машин, а в деѐких випадках і до аварії. Встановлено, що за 
сучасного рівнѐ техніки до 90 % машин виходѐть з ладу в результаті зношуваннѐ і 
лише 10-15 % з інших причин. 

Показники зносу: лінійний знос (U, мкм) – зміненнѐ розмірів деталі, вимірѐне 
по нормалі до поверхні; швидкість зношуваннѐ Vзн = dU/dt (мкм/год), де t – час зно-
шуваннѐ; інтенсивність зношуваннѐ I = dU/dS, де S – шлѐх тертѐ при зношуванні. За-
лежність швидкості зношуваннѐ від контактного тиску Р та швидкості ковзаннѐ Vк 
встановлена експериментально 

 ,m n
зн кV КР V  (1.4) 
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де К – коефіціюнт зношуваннѐ. 
Лінійний знос відповідно 

 m n
зн кU V t KP V t , (1.5) 

де m, n – показники ступенѐ зносу, причому n  1, m  0,5 3,0. 

Якщо m  n  1, швидкість зношуваннѐ буде пропорційна деѐкій частці від по-
тужності тертѐ. 

Вібростійкість – опір виникнення в машинах шкідливих динамічних наванта-
жень у виглѐді вимушених коливань та автоколивань (самозбудні коливаннѐ), в ѐких 
збурявальні сили спричинѐятьсѐ самими коливаннѐми, наприклад, фрикційні авто-
коливаннѐ, що викликаятьсѐ силами тертѐ, різаннѐ та ін. 

Вібрації викликаять додаткові змінні напруженнѐ і ведуть до руйнуваннѐ від 
втоми; знижуять ѐкість роботи машин. Наприклад, у металорізальних верстатах вони 
знижуять точність обробки деталей й погіршуять ѐкість їх поверхонь. Особливо не-
безпечними ю резонансні коливаннѐ. Шкідливий вплив вібрацій проѐвлѐютьсѐ також і 
у підвищенні шумових характеристик механізмів. 

Теплостійкість – здатність деталей не втрачати своїх експлуатаційних показни-
ків при підвищених температурах (теплові та електричні машини, машини длѐ гарѐ-
чої обробки металів тощо). 

Нагріваннѐ деталей машин маю шкідливі наслідки: зниженнѐ міцності матеріа-
лу та поѐву повзучості, зниженнѐ захисної здатності мастильних плівок, а звідси й пі-
двищеннѐ зношуваннѐ деталей; зміненнѐ зазорів у з’юднаннѐх деталей, ѐке може 
призвести до заклиняваннѐ чи заїданнѐ; зниженнѐ точності роботи машини тощо. 

Щоб не допустити шкідливих наслідків перегріву на роботу машин, виконуять 
теплові розрахунки і при необхідності вносѐть необхідні конструктивні зміни (напри-
клад, штучне охолодженнѐ, збільшеннѐ поверхні тепловіддачі за допомогоя спеціа-
льних ребер та ін). 

1.4 Машинобудівні матеріали та їх основні механічні 
характеристики 

Длѐ виготовленнѐ деталей машин застосовуять сталі, чавуни, сплави кольо-
рових металів, порошкові матеріали, пластмаси, гуму та багато інших матеріалів. За-
лежно від хімічного складу та технології виробництва ѐкісні показники одного й того 
самого матеріалу значно різнѐтьсѐ. 

Сталь – сплав заліза з вуглецем та іншими елементами. Чим більше вуглеця у 
сталі, тим вища її твердість і статична міцність, але менша пластичність. Сталь маю ви-
сокі механічні властивості; ю змога одержувати заготовки з поковок, відливок, прока-
ту; вона добре піддаютьсѐ обробці на верстатах; деталі зі сталі можна зварявати й 
термічно оброблѐти. 

Усі сталі розрізнѐять за марками. Сталі звичайної ѐкості – марки від Ст 0 до 
Ст 6. Конструкційні ѐкісні сталі розрізнѐять за вмістом вуглеця та марганця, їхні по-
значеннѐ: сталь 40, 45, 30Г та ін. Літера Г післѐ цифри в наведеному позначенні мар-
ки вказую на підвищений вміст марганця. 

Леговані конструкційні сталі поділѐять на ѐкісні та високоѐкісні. Залежно від 
вмісту основних легуячих елементів сталі буваять хромисті (20Х, 40Х), хромо-
нікелеві (20 ХН, 12 ХНЗА) та ін. В марках цифри перед літерами вказуять на вміст вуг-
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леця в сотих частках відсотку, а цифри післѐ літер – приблизний процентний вміст 
легуячих елементів. Високоѐкісні сталі в кінці позначеннѐ марки маять літеру А. 

Легована сталь – матеріал, ѐкий дорого коштую, тому застосовуютьсѐ лише длѐ 
відповідальних деталей. 

Чавун ѐвлѐю собоя залізовуглецевий сплав з вмістом вуглеця понад 2 % і наѐ-
вністя незначної кількості інших елементів. За структуроя розрізнѐять сірі та білі ча-
вуни, за призначеннѐм – антифрикційні, високоміцні та ін. Найбільшого поширеннѐ в 
машинобудуванні набув сірий чавун. Він маю добрі ливарні властивості, добре обро-
блѐютьсѐ різаннѐм. Найбільш поширені марки СЧ 10, СЧ 15, СЧ 20, СЧ 25, СЧ 30, СЧ 35, 
СЧ 40, СЧ 45. Літери СЧ означаять сірий чавун, а цифри – границя міцності при роз-
тѐгуванні. 

Сплави кольорових металів. У машинобудуванні найчастіше використовуять 
сплави міді, легкі сплави та бабіти. 

Бронзи – сплави міді з оловом, свинцем, алямініюм, залізом, кремніюм, мар-
ганцем та іншими металами (крім цинку). Позначеннѐ марки бронзи починаять з лі-
тер Бр, за ѐкими йдуть великі літери легуячих елементів та їхній склад у відсотках. 
Наприклад, Бр.О10-Ф1 – бронза, що містить 10 % олова та 1 % фосфору, решта – мідь. 
Бронзи маять добрі антифрикційні, антикорозійні, ливарні та механічні властивості. 
Через високу вартість і дефіцитність олов’ѐних бронз часто застосовуять безолов’ѐні 
бронзи, наприклад Бр А9Ж4 (алямінійово-залізна длѐ вінців черв’ѐчних коліс, гайок 
ходових і вантажних гвинтів тощо). 

Латуні – сплави міді з цинком. За хімічним складом латуні поділѐять на прості 
та спеціальні, за технологічним призначеннѐм – на ливарні та деформівні. Позначен-
нѐ латуней аналогічне позначення бронз, де замість літер Бр ставлѐть літеру Л (на-
приклад, ЛЦ23А6ЖЗМц2, ЛЦ38Мц2О2). Латуні властиві високий опір корозії, достат-
нѐ міцність і пластичність. 

Легкими вважаятьсѐ конструкційні сплави з густиноя   4500 кг/м3 на основі 
алямінія, титану, магнія та присадок інших елементів. Завдѐки високій питомій міц-
ності (відношеннѐ границі міцності до густини матеріалу) їх застосовуять у хімічній, 
харчовій та інших галузѐх машинобудуваннѐ, де зниженнѐ маси особливо необхідне 
(наприклад, длѐ корпусних та інших деталей літаячих апаратів і транспортних ма-
шин). Длѐ виготовленнѐ деталей загального призначеннѐ широко застосовуять си-
луміни (АЛ2, АЛ3 та ін), що містѐть до 20 % кремнія і маять добрі ливарні властивос-
ті, та дяраляміни (марки Д16), що маять високу питому міцність. Ливарні магнійові 
сплави застосовуять длѐ виготовленнѐ деталей литтѐм. 

Бабіти – антифрикційні сплави на основі олова та свинця, ѐкі використовуять 
длѐ виготовленнѐ вкладишів підшипників ковзаннѐ. Кращими, але й найдорожчими 
ю олов’ѐні бабіти марок Б89, Б83. Бабіти маять найнижчий коефіціюнт тертѐ по сталі 
та чавуну, а також низьку твердість. Інколи, длѐ зниженнѐ вартості бабіти заміняять 
цинковими антифрикційними сплавами. 

Композиційні матеріали на основі металевої матриці одержуять просочуван-
нѐм високоміцних волокон (бору, вуглеця, вольфраму, молібдену тощо) розплавле-
ними металами (алямініюм, кобальтом тощо). 
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Зміняячи компоненти та їх об’юмне сполученнѐ, одержуять матеріали з висо-
кими механічними характеристиками, жароміцністя та іншими властивостѐми. За 
незначної маси такі матеріали маять міцність і зносостійкість значно вищі, ніж сталі 
та високоѐкісні сплави. 

Порошкові сплави одержуять методом порошкової металургії, суть ѐкої полѐ-
гаю в пресуванні та подальшому спіканні у прес-формах суміші металевих і немета-
левих порошків. Одержані таким способом деталі не потребуять обробки різаннѐм. 
Ці матеріали маять високі фрикційні та антифрикційні властивості, високу твердість, 
міцність тощо. Порошкові матеріали успішно застосовуять длѐ фрикційних дисків і 
гальмівних колодок, втулок, шайб, роликів та інших деталей. 

Пластмаси – це матеріали на основі синтетичних або природних високомоле-
кулѐрних смол – полімерів. Перевагоя пластмас ю мала густина, висока питома міц-
ність, хімічна стійкість, високі антикорозійні, антифрикційні та електроізолѐційні вла-
стивості, простота виготовленнѐ виробів при мінімальних відходах, добра обробля-
ваність різаннѐм. До недоліків виробів з пластмас можна віднести низьку порівнѐно 
з металами міцність, твердість, жорсткість і теплопровідність; невисоку теплостій-

кість (60-250 С), що спричинѐю їх повзучість. 
Длѐ підвищеннѐ механічних та інших властивостей сталі та деѐких металевих 

сплавів широко застосовуять термічну та хіміко-термічну обробку, а також механіч-
не зміцненнѐ. До основних видів термічної обробки відносѐть: відпал, нормалізація, 
гартуваннѐ, відпуск і поліпшеннѐ. 

Відпал і нормалізацію застосовуять, щоб уникнути внутрішніх напружень в 
деталѐх, одержаних відливкоя або обробкоя тиском, а також длѐ поліпшеннѐ їхніх 
механічних властивостей і обробляваності різаннѐм. 

Гартування застосовуять длѐ підвищеннѐ міцності, твердості та зносостійкості 
деталей машин. Гартуваннѐ може бути об’юмним і поверхневим. При об’юмному гар-
туванні термічна обробка проводитьсѐ по всьому об’юму деталі або на значну глиби-
ну, при поверхневому – обробці піддаять тільки поверхневий шар деталі на незнач-
ну глибину. Нагріваннѐ деталі виконуять струмами високої частоти (СВЧ). 

Гартуваннѐ надаю сталі високої твердості, але одночасно підвищую її крихкість. 
Щоб запобігти останній, знѐти внутрішні напруженнѐ, а також длѐ підвищеннѐ 
в’ѐзкості серцевини деталей застосовуять відпуск. 

Поліпшення складаютьсѐ з двох технологічних операцій – гартуваннѐ та висо-
котемпературного відпуску, і застосовуютьсѐ длѐ підвищеннѐ міцності деталей при 
збереженні чи підвищенні їхньої в’ѐзкості. 

Маловуглецеві сталі із вмістом вуглеця до 0,25 % маять більшу в’ѐзкість, але 
не сприймаять гартуваннѐ. 

Длѐ поліпшеннѐ механічних характеристик цих сталей їх піддаять хіміко-
термічній обробці. 

У сучасному машинобудуванні найпоширенішими ю цементаціѐ та азотуваннѐ. 
Цементаціѐ полѐгаю в насиченні поверхневого шару деталей вуглецем на глибину 
0,2 мм. Післѐ гартуваннѐ поверхневий шар цементованих деталей набуваю високої 
твердості, а серцевина залишаютьсѐ в’ѐзкоя. Азотуваннѐ полѐгаю у дифузійному на-
сиченні поверхневих шарів деталі азотом. Найпоширенішими ю газове та рідинне 
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азотуваннѐ у печах і ваннах. Останнім часом у промисловість впроваджуютьсѐ більш 
прогресивний та ефективний спосіб іонного азотуваннѐ. При цьому відбуваютьсѐ 
прискореннѐ процесу в 3-5 разів з одержаннѐм шару більшої пружності та міцності. 

Механічне зміцнення здійсняютьсѐ пластичним деформуваннѐм. Зміцненнѐ 
робочих поверхонь деталей зі сталі, чавуну та кольорових сплавів виконуять різни-
ми способами: дробоструминним, накаткоя гладкими роликами чи кульками, чека-
неннѐм, ротаційно-ударним наклепом кульками тощо. 

Механічне зміцненнѐ підвищую границя витривалості деталей, що маять кон-
центратори напружень. 

Поверхневому пластичному зміцнення піддаять осі, ресори, пружини тощо. 
Обкатуваннѐ колінчастих валів з високоміцного чавуну забезпечую підвищеннѐ зміц-

неннѐ в 1,8 1,9 рази. Обкатка вагонних осей підвищую опір їх втомі приблизно  
в 2-2,2 рази. 

Основні механічні характеристики машинобудівних матеріалів використову-
ять длѐ виконаннѐ проектних розрахунків працездатності деталей машин, а також 
длѐ призначеннѐ технології виготовленнѐ деталей. Ці характеристики визначаять 
лабораторними випробуваннѐми зразків матеріалів і наводѐть у відповідних довід-
никах *2+. 

До основних механічних характеристик машинобудівних матеріалів належать: 

 границѐ міцності в, МПа – напруженнѐ в зразку матеріалу при найбільшому наван-
таженні розтѐгу, ѐкому передую руйнуваннѐ зразка; 

 границѐ текучості т, МПа – найбільше напруженнѐ, при ѐкому зразок деформуютьсѐ 
без значного збільшеннѐ навантаженнѐ розтѐгу; 

 границѐ витривалості R, МПа – найбільше напруженнѐ, при ѐкому зразок витримую 
без руйнуваннѐ задану кількість циклів зміни напруженнѐ, що вибираять за базу ви-
пробувань; 

 відносне подовженнѐ , % – відношеннѐ приросту розрахункової довжини зразка піс-
лѐ розриву до його початкової розрахункової довжини; 

 модуль пружності длѐ розтѐгу Е, МПа, або зсуву G, МПа – відношеннѐ напруженнѐ до 
відповідної йому відносної деформації зразка в границѐх дії закону Гука; 

 коефіціюнт Пуассона  – відношеннѐ відносної поперечної деформації зразка до від-
носної його поздовжньої деформації (за абсолятним значеннѐм); 

 твердість (НВ – за Брінелем; НRА, НRВ, НRС – за Роквеллом; НV – за Віккерсом) – умо-
вна величина, вимірѐна відповідними приладами (твердомірами), ѐка характеризую 
опір заглибляваннѐ в поверхня матеріалу стандартного індентора (сталевої кульки, 
вершин алмазних конуса чи піраміди). 

Деѐкі механічні характеристики машинобудівних матеріалів наведені в 
табл. 1.1 – табл. 1.4 
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Таблицѐ 1.1. Механічні характеристики деѐких марок сталей 

Сталь в, МПа т, МПа , % НВ HRC 

Вуглецева звичайної ѐкості: 
 Ст2 
 Ст3 
 Ст4 
 Ст5 

Вуглецева ѐкісна: 
 30 
 35 
 40 
 45 
 50 
 55 

Легована термооброблена: 
 50Г 

 45Г2 
 40Х 

 40ХН 
 40ХС 

 35ХГСА 

 
320-410 
360-460 
400-510 
490-630 

 
490 
529 
568 
598 
627 
647 

 
648 
686 
980 
980 

1225 
1616 

 
215 
235 
255 
285 

 
294 
314 
321 
363 
373 
382 

 
392 
402 
786 
588 

1080 
1280 

 
33 
27 
25 
20 

 
21 
20 
19 
16 
14 
13 

 
13 
11 
10 
11 
12 
9 

 
– 
– 
– 
– 
 

175 
203 
183 
193 
203 
212 

 
230-250 
270-300 
210-230 
240-270 

– 
– 

 
– 
– 
– 
– 
 

– 
– 
– 
– 
– 
– 
 

– 
– 
– 
– 

40-45 
42-48 

 

Таблицѐ 1.2. Механічні характеристики деѐких марок чавуну 

Чавуни в, МПа 
НВ 

при розтѐгу при згині 

Сірий ливарний: 
 СЧ 15 
 СЧ 18 
 СЧ 20 
 СЧ 25 
 СЧ 30 
Високоміцний: 
 ВЧ 35 
 ВЧ 40 
 ВЧ 45 
 ВЧ 50 
 ВЧ 60 
Ковкий: 
 КЧ 35-10 
 КЧ 45-7 

 
150 
180 
200 
250 
300 

 
350 
400 
450 
500 
600 

 
350 
450 

 
314 
354 
397 
450 
490 

 
– 
– 
– 
– 
– 
 

– 
– 

 
160-224 
167-224 
167-236 
176-245 
177-250 

 
140-170  
140-202 
140-225 
153-245 
192-227 

 
160 
203 
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Таблицѐ 1.3. Механічні характеристики деѐких сплавів кольорових металів 

Сплав Марка сплаву НВ в, МПа 

Алямініювий: 
 деформівний 
 
 
 ливарний 
 
 
 
Латунь: 
 деформівна  
 
 
 ливарна 
 
 
Бронза: 
 деформівна 
 
 
 
 ливарна 
 
 

 
АД31 
АК6 
Д16 
АЛ2 
АЛ5 
АЛ8 

АЛ23 
 

Л63 
Л70 
Л90 

ЛЦ16К4 
ЛЦ30А3 
ЛЦ40С 

 
БрОФ7-0,2 

БрОФ6,5-0,15 
БрАЖ9-4 

БрА47 
БрО4Ц7С5 
БрО10Ф1 
БрО10С10 

 
50 
98 

103 
49 
64 
59 
59 

 
67 
64 
59 
98 
78 
68 

 
83-93 
54-68 

98-118 
64-73 

58 
88 
73 

 
235 
411 
441 
147 
157 
285 
216 

 
441 
343 
275 
294 
294 
215 

 
372-442 
295-372 
392-488 
432-490 

176 
245 
196 

Титановий: 
 деформівний 
 
 
 ливарний 
 
 

 
ВТ4 
ВТ5 

ВТ3-1 
ВТ5Л 
ВТ9Л 

ВТ21Л 

 
– 
– 
– 
– 
– 
– 

 
686 
935 

1130 
686 
935 
980 

 

Таблицѐ 1.4. Механічні характеристики деѐких пластмас 

Пластмаси Назва НВ 
в, МПа 

Е 10-3, 
МПа при згині 

при розтѐ-
гу 

при стиску 

Шаруваті 
Текстоліт 34 140-160 85-100 230-250 6-10 

Гетинакс 25-30 100-130 80-100 240-340 10-18 

Композитні 
Волокніт 25 50 30 20 8,5 

Скловолокніт 30 100 80 125-165 18 

Термопластичні 
ненаповнені 

Органічне скло (поліакрилат) 18 95 65 110 2,8 

Фторопласт-4 3-4 11-14 14-20 – – 

Поліамід С (капрон) 10-12 90 60-65 70-80 – 

Поліамід 12-10 8-10 – 45-55 – 12-15 

Епоксидний полімер – 150 56 130 – 

 

Рекомендації щодо вибору матеріалу деталі. При виборі матеріалу врахову-
ять такі фактори: відповідність властивостей матеріалу головному критерія працез-
датності деталі (міцність, жорсткість, зносостійкість); масу та розміри деталей; коро-
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зійну стійкість; фрикційні властивості, електроізолѐційні властивості тощо. Звичайно, 
важко підібрати такий матеріал, щоб одночасно відповідав переліченим вимогам. 
Частіше приймаять компромісне рішеннѐ – вибираять матеріал, ѐкий частково від-
повідаю всім вимогам. Але найбільш раціональне рішеннѐ одержуять у разі вико-
наннѐ принципу «місцевої ѐкості», суть, ѐкого полѐгаю в наступному. 

Ступицѐ та диск зубчастого колеса, на ѐкі витрачаютьсѐ основна маса металу, 
зазнаять порівнѐно невеликих напружень. Найбільш навантаженими елементами ю 
зубці. Від них вимагаютьсѐ висока зносостійкість і опір контактній втомі робочих по-
верхонь, висока границѐ витривалості при згині. Перше отримуять гартуваннѐм ро-
бочого профіля зубців з нагрівом струмами високої частоти; друге – зміцненнѐм по-
верхні в основі зуба зі створеннѐм в цьому місці залишкових напружень стиску шлѐ-
хом наклепу. 

Таким чином, необхідний ефект досѐгаютьсѐ шлѐхом «місцевої» зміни в  
потрібному напрѐмі властивостей і стану матеріалу деталі. 

Крупногабаритні зубчасті колеса (d > 600 мм), черв’ѐчні колеса, колеса рухо-
мого складу тощо маять збірну конструкція – зубчастий вінець (обід) – з високоѐкіс-
ної сталі, а ступиця й диск – із сталі звичайної ѐкості. Складеними з різних матеріалів 
можна виготовити шківи пасових передач, зірочки ланцягових передач, водила пла-
нетарних передач, вкладиші та корпусні деталі підшипників ковзаннѐ тощо. 

1.5 Основи розрахунку деталей машин на міцність 

Поломки деталей можуть призводити не тільки до простоя машин, але й до 
нещасних випадків. 

Розрізнѐять статичні поломки та поломки від втоми. Перші виникаять, коли 
величина робочих напружень перевищую межу статичної міцності матеріалу. Це 
пов’ѐзано з випадковими перевантаженнѐми, не врахованими при розрахунках або 
із прихованими дефектами деталей (вирізи, тріщини тощо). Поломки від втоми ви-
кликані тривалоя діюя змінних напружень, величина ѐких перевищую характеристи-
ки міцності від втоми матеріалу. Міцність від втоми значно знижуютьсѐ при наѐвності 
концентраторів напружень, пов’ѐзаних з конструктивноя формоя деталі (шпонкові 
пази, галтелі, канавки, нарізка тощо) або з дефектами виробництва (подрѐпини, трі-
щини тощо). 

Найпоширенішим методом оцінки міцності деталей машин ю порівнѐннѐ роз-
рахункових напружень, що виникаять у деталѐх при дії робочих навантажень, із до-
пустимими напруженнѐми матеріалу деталей. 

Тобто 

   [ ] або   [ ], (1.7) 

де , [ ] – відповідно розрахункове і допустиме нормальне напруженнѐ; 

, [ ] – те саме дотичне напруженнѐ. 
Умови міцності з урахуваннѐм виду деформації маять виглѐд: 

при осьовому розтѐгу або стиску 

 рр F A ; (1.8) 

при згині 

 oM W ; (1.9) 
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при крученні 

 T W ; (1.10) 

при зсуві або зрізі (длѐ клепки або циліндричного штифта) 
 [ ]з зF A ; (1.11) 

при поверхневому зминанні 
 [ ]зм змF A , (1.12) 

де F – сила, Н; 

М – згинальний момент, Н м; 

Т – крутний момент, Н м; 
А – площа перерізу (поверхні зминаннѐ), м2; 
Wо – осьовий момент опору перерізу, м3; 

W  – полѐрний момент опору перерізу деталі, м3. 
Длѐ круглого перерізу діаметром d 

 3 332 0,1oW d d ; 
3 316 0,2W d d . (1.13) 

Длѐ прѐмокутного перерізу із розмірами (b h), де сторона з розміром h пер-
пендикулѐрна до нейтральної осі (0-0) перерізу 

 
2 6oW bh . (1.14) 

При сумісній дії в перерізі деталі напружень згину, розтѐгу (стиску) і крученнѐ 
на основі гіпотези найбільших дотичних напружень, еквівалентне напруженнѐ маю 
виглѐд 

 2 2( ) 3E p . (1.15) 

Порѐд із звичайними видами руйнуваннѐ (поломками) деталей, відбуваютьсѐ 
руйнуваннѐ їхньої поверхні. Це пов’ѐзано з контактними напруженнѐми. 

Контактні напруженнѐ виникаять на поверхні сполучених деталей тоді, коли 
розміри площі дотику малі порівнѐно з розмірами деталей (стисненнѐ катків фрик-
ційних передач, зубців зубчастих передач тощо). 

Якщо контактні напруженнѐ більші за допустимі, то на поверхні деталей (на 
зубцѐх зубчастих передач, кільцѐх підшипників коченнѐ тощо) з’ѐвлѐятьсѐ вм’ѐтини, 
борозни, тріщини або мілкі раковини. 

Основоположником теорії контактних напружень ю німецький фізик Густав 

Герц (1887-1975). Длѐ випадку стисненнѐ двох циліндрів довжиноя k з паралельни-
ми вісѐми силоя FH і відповідним контактним тиском H H kq F  умову контактної  

міцності записуять у виглѐді 

 
2

H
HH M

зв

q
z , (1.16) 

де zM – коефіціюнт, що враховую механічні властивості контактуячих матеріалів; 

зв – зведений радіус кривизни поверхонь деталей у зоні контакту. 
Коефіціюнт 

 1 2

2 2
2 1 1 2

2

1 1
M

E E
z

E E
, (1.17) 



1.5 Основи розрахунку деталей машин на міцність 

 17 

де E1 і E2 – модулі пружності матеріалів деталей; 

1 і 2 – відповідно коефіціюнти Пуассона. 

Якщо деталі виготовлені з одного матеріалу (Е1 = Е2 = Е і 1 = 2 = ) коефіціюнт 
zM дорівняю 

 
21

M

E
z . (1.18) 

Зведений радіус кривизни поверхонь деталей визначаять за співвідношеннѐм 

 1 2

2 1

зв . (1.19) 

Знак «+» в попередній формулі приймаять длѐ зовнішнього контакту, а знак 
«-» – длѐ їх внутрішнього контакту. 

У поодинокому випадку контакту циліндра радіусом 1 з площиноя ( 2 = ), 

зв = 1. 
У випадку контакту деталей у точці (дві кулі, кулѐ і площина) при стисканні 

двох куль силоя FH умова контактної міцності маю виглѐд 

 2
2

H
HH M

зв

F
z  (1.20) 

Змінні контактні напруженнѐ викликаять втому поверхневих шарів, що веде 
до викришуваннѐ. Процес викришуваннѐ від втоми називаять pitting, від англ. pit – 
ѐма, заглибленнѐ. 

Неточний вибір запасу міцності може призвести до руйнуваннѐ деталей або 
до підвищеннѐ маси конструкції та надмірного витраченнѐ матеріалу. В умовах ма-
сового виробництва перевитрати матеріалу маять важливе значеннѐ. 

Розрахунки на міцність при постійних напруженнѐх деталей з пластичних ма-
теріалів виконуять згідно з умовоя відсутності загальних пластичних деформацій: 
при проектному розрахунку 

  т

s
; (1.21) 

при перевірному розрахунку 

 тs s , (1.22) 

де  – напруженнѐ в перетині деталі; 

[ ] – допустиме напруженнѐ; 

т – границѐ текучості; 
s, [s] – відповідно запас міцності та допустимий запас міцності. 

Длѐ крихких матеріалів у (1.21) та (1.22) замість т слід підставити в – границя 
міцності. 

Залежності (1.21), (1.22) не враховуять імовірної природи подій:  – величина 

випадкова, що залежить від навантаженнѐ чи моменту; т та в – випадкові величи-
ни, ѐкі залежать від марки руди, плавки тощо; *s] – нормативний коефіціюнт запасу 
міцності, що найчастіше ю величиноя суб’юктивноя; фактор часу (старіннѐ матеріалів, 
корозіѐ тощо). 
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Звичайно *s+ визначаять двома методами: табличним (нормативним) і дифе-
ренціальним. Табличний метод застосовуять длѐ конструкцій, руйнуваннѐ ѐких  
особливо небезпечне длѐ життѐ лядей (вантажопідйомні машини, парові котли то-
що). Длѐ цих конструкцій коефіціюнт запасу міцності та методи розрахунків регламе-
нтуятьсѐ нормами Держтехнаглѐду. 

Коефіціюнт запасу (загальний) у разі визначеннѐ диференціальним методом 
 1 2 3[ ]s s s s , (1.23) 

де s1 – коефіціюнт, що враховую надійність матеріалу (однорідність механічних 

властивостей, наѐвність дефектів s1  1,2 2,5); 

s2 – коефіціюнт, що враховую точність розрахункових схем (s2  1 1,5); 
s3 – коефіціюнт, що враховую специфічні вимоги безпеки (ступінь відповідаль-

ності деталі), s3  1 1,5. 
Загальний коефіціюнт запасу міцності розглѐдаять в імовірнісному аспекті. 
При сталому режимі змінних напружень забезпечуять потрібний запас міц-

ності відносно границі витривалості. Наприклад, при одновісному розтѐгненні – стис-
ку чи згині запас міцності 

 R

v m

s
K

; (1.24) 

те саме при крученні 

 R

v m

s
K

, (1.25) 

де т, т – постійні складові напружень; 

V, V – змінні складові напружень; 

R, R – границѐ витривалості матеріалу при знакозмінному симетричному  
циклі; 

K , K  – ефективні коефіціюнти концентрації напружень; 

 – масштабний фактор; 

,  – коефіціюнти, що характеризуять чутливість матеріалу до асиметрії  
циклу. 
При використанні наведених формул вважаять, що діѐ змінних напружень пе-

реважаю над діюя постійних і несуча здатність обмежуютьсѐ втомоя матеріалу, а не 
поѐвоя пластичних деформацій. 

Одніюя з найбільш загальних умов конструяваннѐ машин ю умова рівноміц-
ності. Адже немаю необхідності конструявати окремі елементи машин з надлишко-
вими запасами несучої здатності, ѐкі все одно не можуть бути реалізовані через ви-
хід конструкції з ладу в результаті руйнуваннѐ чи пошкодженнѐ інших елементів. 

1.6 Стандартизація та взаємозамінність в машинобудуванні 

Встановленнѐ та застосуваннѐ правил, норм, параметрів, технічних і ѐкісних 
характеристик, ѐким повинні відповідати вироби, називаютьсѐ стандартизацією. 
Майже всі найпоширеніші деталі машин стандартизуятьсѐ, тобто вони повинні від-
повідати певному державному стандарту. Стандартизаціѐ маю важливе загально-
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державне значеннѐ длѐ забезпеченнѐ випуску продукції потрібної ѐкості. Стандарти-
зовані болти, гвинти, гайки, шайби, шпонки, підшипники та інші деталі. 

Уніфікація – раціональне скороченнѐ різноманітних типів, видів і типорозмірів 
виробів однакового функціонального призначеннѐ. 

Стандартизаціѐ та уніфікаціѐ дозволѐять організувати масове виробництво 
деталей і складальних одиниць на спеціалізованих підприюмствах, ведуть до змен-
шеннѐ трудомісткості та вартості виготовленнѐ, підвищеннѐ ѐкості та збільшеннѐ 
довговічності деталей, скорочуять термін конструяваннѐ та освоюннѐ нових машин, 
забезпечуять взаюмозамінність деталей. 

Взаємозамінність – це властивість деталей і вузлів, ѐка дозволѐю замінявати їх 
іншими деталѐми без додаткової обробки із збереженнѐм усіх вимог до роботи да-
ної машини. Взаюмозамінними можуть бути не тільки окремі деталі, але й складальні 
одиниці. Так, у різних редукторах можуть бути взаюмозамінними зубчасті колеса, ва-
ли, підшипники, кришки підшипникових вузлів тощо. У різних машинах самі редук-
тори також можуть бути взаюмозамінними. 

Взаюмозамінність даю змогу значно підвищити продуктивність збираннѐ виро-
бів та знизити їхня вартість. Крім того, вона веде до підвищеннѐ культури ремонту 
машин, а також до спрощеннѐ і прискореннѐ ремонтних робіт, даю змогу забезпечи-
ти ремонтні підприюмства запасними частинами. Виробництво взаюмозамінних дета-
лей, вузлів і виробів можливе лише за умови додержаннѐ стандартів на матеріали, 
напівфабрикати та готові вироби. 

Використаннѐ стандартних деталей і вузлів машин (модульних блоків) дозво-
лѐю скоротити час на виготовленнѐ машин, і полегшити процес їх проектуваннѐ. 

3астосуваннѐ модульних блоків сприѐю створення систем автоматизованого 
проектуваннѐ (САПР). Останні сприѐять виконання всіх видів робіт з проектуваннѐ 
(розрахунок та конструяваннѐ) на ЕОМ з оптимізаціюя конструкцій по міцності,  
жорсткості, економічності тощо. 

Розрахункові лінійні розміри деталей необхідно заокруглявати до нормаль-
них. Нормальні лінійні розміри (рѐди нормальних чисел) регламентовані ГОСТ 6636-

69 і ѐвлѐять собоя геометричну прогресія із знаменниками: 55 10 1,6aR ; 
1010 10 1,25aR  та ін. 

Допуски та посадки. Взаюмозамінність деталей машин забезпечуютьсѐ системоя 
допусків і посадок. У нашій країні дію юдина система допусків і посадок СЕВ (ЄСДП СЕВ). 

Полѐ допусків і рекомендовані посадки гладких з’юднань наводѐтьсѐ у стан-
дартах СТ СЕВ 144-75 та СТ СЕВ 145-75, що базуятьсѐ на міжнародній системі допус-
ків і посадок ІSО. У цих стандартах наведені формули та числові значеннѐ допусків, 
встановлені в 10 квалітетах (квалітет – це сукупність допусків, що відповідаять одна-
ковому ступеня точності длѐ всіх номінальних розмірів). 

Найбільш поширені в машинобудуванні квалітети 5 14. Квалітети 5, 6 застосо-

вуять длѐ особливо точних деталей. Квалітети 7 8 використовуять длѐ відповідаль-
них деталей машин. Деталі, що працяять на середніх швидкостѐх, до точності ѐких 
не ставлѐтьсѐ високі вимоги, виконуять згідно квалітетів 9, 10. Длѐ деталей низької 

точності застосовуять квалітети 10 14. 
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Шорсткість поверхні. Одним з основних факторів, що визначаять експлуата-
ційні характеристики деталей машин, ю шорсткість поверхні, що ѐвлѐю собоя сукуп-

ність мікронерівностей поверхні у межах базової довжини . 
Згідно з ГОСТ 2789-73 основними параметрами длѐ оцінки шорсткості повер-

хонь ю Ra – середню арифметичне відхиленнѐ профіля на базовій довжині ; Rmax – 
найбільша висота нерівностей профіля; Rz – висота нерівностей профіля по десѐти 
точках ; S – середній крок нерівностей по вершинах. Номінальне числове значеннѐ 
параметра шорсткості на кресленнѐх вказуять згідно з вимогами ГОСТ 2.309-73.  
Шорсткість поверхонь сполучених деталей впливаю на вибір їх посадок, герметич-
ність і собівартість виготовленнѐ. 

Тому в кожному конкретному випадку параметри та характеристики шорстко-
сті слід вибирати відповідно до призначеннѐ цих деталей. Стан поверхні післѐ оброб-
ки значно впливаю на експлуатаційні властивості деталей. Виникаячі під час механіч-
ної обробки тріщини і задири з можливими залишковими напруженнѐми сприѐять 
розвитку тріщин втоми та корозії, знижуять контактну та об’юмну міцність деталей. 

Із збільшеннѐм параметрів шорсткості зменшуютьсѐ площа фактичного контак-
ту, підвищуятьсѐ місцеві тисненнѐ, зростаять інтенсивність зношуваннѐ та небезпе-
ка поѐви задирів. Таким чином, зменшеннѐ параметрів шорсткості поверхні сприѐю 
збільшення зносостійкості, корозійної стійкості, міцності та довговічності деталей. 

1.7 Основи оптимального та автоматизованого проектування 
(САПР) 

1.7.1. Принципи оптимізації конструкцій. Як відомо, усі конструкції машин, в 
тому числі і сільськогосподарських, багатоваріантні. Конструяваннѐ передбачаю ви-
значеннѐ кращого (оптимального) варіанта, ѐкий задовольнѐю поставленій задачі. 

Задачі визначеннѐ оптимального рішеннѐ поділѐятьсѐ на три типи. 
Перший тип – вибір найефективнішого фізичного принципу дії об’юкта длѐ ви-

значеннѐ умов роботи. 
Другий тип – вибір найкращого технічного рішеннѐ длѐ прийнѐтого фізичного 

принципу дії об’юкта. 
Третій тип – визначеннѐ оптимальних значень параметрів прийнѐтого техніч-

ного рішеннѐ. 
Вказані задачі розв’ѐзуятьсѐ відомими методами оптимізації. 
Оптимальне рішення – це такий варіант конструкції, ѐкий маю більші переваги 

при зведених до мінімуму недоліках. Наприклад, комбайн маю високу надійність та 
продуктивність при малій масі та малих витратах пального, оптимізаціѐ передбачаю 
порівнѐннѐ існуячих варіантів. Критерій порівнѐннѐ існуячих варіантів називаютьсѐ 
критерієм оптимізації. При декількох критеріѐх оптимізації маюмо багатокритеріаль-
ну задачу оптимального проектуваннѐ. 

Основний принцип оптимізації полѐгаю у тому, що оцінка доцільності об’юкта 
визначаютьсѐ ефективністя його функціонуваннѐ у більш складному виробі. Напри-
клад, гідропривод трансмісії сільськогосподарських машин необхідно оцінявати за 
його впливом на роботу всіюї трансмісії і т.д. 
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1.7.2. Загальна методика оптимального проектування. Оптимізаціѐ конструк-
ції об’юкта (деталі, вузла, механізму, машини) починаютьсѐ з формуляваннѐ задачі за 
наступним планом. 

1. Визначеннѐ критерія оптимізації об’юкта – g. Критеріѐми оптимізації можуть 
бути: надійність, довговічність, продуктивність, коефіціюнт корисної дії, точність, га-
барити, маса, затрати енергії тощо. 

2. Установленнѐ параметрів оптимізації незалежних змінних параметрів, що 
впливаять на критерії оптимізації (x1, x2, … xn). При комбінуванні цих параметрів оде-
ржуять варіанти об’юкта з довільним значеннѐм критерія оптимізації g. 

Взаюмозв’ѐзки параметрів оптимізації описуятьсѐ системоя із m рівнѐнь 
зв’ѐзку (наприклад, рівнѐнь рівноваги, кінематичних співвідношень, умов міцності 
тощо). Якщо число рівнѐнь зв’ѐзку дорівняю числу параметрів оптимізації (m = n), то 
задача оптимізації маю юдине рішеннѐ. У випадку, коли m < n – задача оптимізації 
об’юкта маю декілька рішень. 

У зв’ѐзку з тим, що із збільшеннѐм числа параметрів оптимізації n складність 
задачі зростаю, на останні накладаять обмеженнѐ. Конструктивними обмеженнѐми 
називаять такі, що накладаятьсѐ на параметри оптимізації об’юкта длѐ виконаннѐ 
ним заданих функцій. 

3. Розробка математичної моделі задачі тобто опису критерія оптимізації че-
рез параметри оптимізації за допомогоя математичної залежності, ѐка називаютьсѐ 

цільовоя функціюя 1 2, , , ng x x x x . 

При розв’ѐзанні задач оптимізації визначаять значеннѐ x01, x02, … x0n парамет-
рів оптимізації при ѐких виконуятьсѐ прийнѐті обмеженнѐ, а цільова функціѐ набу-

ваю екстремального значеннѐ ( extremumx ). 

Існуячі методи розв’ѐзуваннѐ задач оптимізації умовно поділѐять на дві  
групи. 

Перша група – класичні (метод диференціального численнѐ, множників  
Лагранжа тощо). 

Друга група – математичного програмуваннѐ, що передбачаю використаннѐ 
швидкодіячих ЕОМ. 

1.7.3. Загальні відомості про автоматизоване проектування. Із ускладненнѐм 
технічних об’юктів збільшуютьсѐ кількість параметрів і, ѐк наслідок, ускладняютьсѐ 
процес оптимізації конструкції. Це сприѐло поѐві нових методів опрацяваннѐ і засто-
суваннѐ технічної інформації що передбачаять автоматизоване проектуваннѐ. При 
цьому конструктор ставить задачу длѐ ЕОМ, ѐка оброблѐю, систематизую інформація 
і видаю конструктору варіанти оптимізації з ѐких він вибираю остаточне рішеннѐ. Длѐ 
спілкуваннѐ конструктора з ЕОМ створені системи автоматизованого проектуваннѐ 
(САПР). 

САПР маять блочну структуру, тобто складаятьсѐ з підсистем що виконуять 
окремі операції. До складу підсистем входѐть: математичне забезпеченнѐ (теоріѐ, 
методики розрахунків, математичні моделі тощо); програмне забезпеченнѐ (пакети 
прикладних програм, операційні системи тощо); технічне забезпеченнѐ (засоби об-
числявальної техніки, графопобудуваннѐ тощо); інформаційне забезпеченнѐ (інст-
рукції тощо). 
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У перспективі поюднаннѐ САПР з автоматизованим виробництвом дасть змогу 
перетворення ідей конструктора на готові вироби. 

1.8 Контрольні запитання 

1. Поѐсніть понѐттѐ: деталь, вузол, машина, машинний агрегат, механізм. 
2. Поѐсніть понѐттѐ: статичне, динамічне, номінальне, еквівалентне та розрахункове навантаженнѐ. 
3. Що таке циклограми навантажень і ѐк їх одержуять? 
4. Охарактеризуйте типові режими навантажень машин. 
5. Що таке працездатність машини? 
6. Поѐсніть понѐттѐ міцності ѐк головного критерія працездатності деталей. 
7. Поѐсніть понѐттѐ жорсткості ѐк критерія працездатності деталей. 
8. Чому зносостійкість відносѐть до головних критеріїв працездатності деталей машин? 
9. За ѐкими залежностѐми можна визначити швидкість зношуваннѐ і лінійний знос? 

10. Поѐсніть понѐттѐ вібростійкості та теплостійкості ѐк критеріїв працездатності деталей. 
11. Конструкційні матеріали. Фактори, ѐкі враховуять при доборі матеріалу. 
12. Чим відрізнѐятьсѐ сталі від чавунів, бронзи від латуней? 
13. Що таке бабіти, в ѐких конструкціѐх їх використовуять? 
14. Види термічної та хіміко-термічної обробки. 
15. Види механічного зміцненнѐ деталей. 
16. Що таке легкі сплави, композиційні матеріали, порошкові сплави; в ѐких конструкціѐх їх вико-

ристовуять? 
17. Назвіть основні механічні характеристики машинобудівних матеріалів. 
18. У чому полѐгаять рекомендації щодо вибору матеріалу деталей машин? 
19. Види руйнуваннѐ деталей машин. 
20. Формула Герца длѐ визначеннѐ контактних напружень. Поѐсніть значеннѐ величин, що входѐть 

до її складу. 
21. Запишіть умови міцності при розтѐгу або стиску, згині, кручені, зсуві або зрізі, зминанні. 
22. Як визначити допустимі напруженнѐ та коефіціюнт запасу міцності при проектному та перевір-

ному розрахунках? 
23. Поѐсніть понѐттѐ диференціального методу вибору коефіціюнта запасу міцності. 
24. За ѐкими залежностѐми визначаять коефіціюнт запасу міцності при дії на деталі змінних наван-

тажень? 
25. Поѐсніть понѐттѐ: стандартизаціѐ та взаюмозамінність, уніфікаціѐ. 
26. Якими параметрами оціняять шорсткість поверхонь деталей машин? 
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2. МЕХАНІЧНІ ПЕРЕДАЧІ 

2.1 Призначення механічних передач та їх класифікація 

Більшість сучасних машин і приладів маять схему: двигун – передача – робо-
чий орган машини (рис. 2.1). 

Передачея називаять механізм, ѐкий 
перетворяю параметри руху двигуна при пе-
редачі виконавчим органам машини. 

У машинобудуванні широко застосо-
вуятьсѐ механічні, електричні, пневматичні і 
гідравлічні передачі. В курсі «Деталі машин» 
розглѐдаятьсѐ тільки механічні передачі загального призначеннѐ *23, 25, 30, 36, 37+. 

Всі механічні передачі можна класифікувати за наступними принципами: 
а) за принципом дії передачі: 

 ѐкі засновані на використанні сил тертѐ (фрикційні (рис. 2.2, д), пасові (рис. 2.2, ж)); 

 що базуятьсѐ на зачепленні (зубчасті (рис. 2.2, а), черв’ѐчні (рис. 2.2, б), гвинтові 
(рис. 2.2, в), ланцягові (рис. 2.2, г)); 

б) за характером зміни швидкості: 

 зі зниженнѐм частоти обертаннѐ (редуктори); 

 з підвищеннѐм частоти обертаннѐ (мультиплікатори); 
в) за взаюмним розташуваннѐм у просторі розрізнѐять передачі з паралель-

ними, перетинаячими і перехрещуваними валами; 
г) за характером руху валів: 

 прості, у ѐких вали обертаятьсѐ навколо своїх осей; 

 
Рис. 2.1. Структурна схема машини 

 
Рис. 2.2. Основні види механічних передач 
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 планетарні, у ѐких осі і деталі, ѐкі на них розташовані, переміщуятьсѐ у просторі на-
вколо деѐких нерухомих осей, ѐк планети; 

д) за числом окремих передач, що одночасно беруть участь в передачі, ском-
понованих у виглѐді одного вузла: на одноступінчасті і багатоступінчасті; 

е) за конструктивним оформленнѐм: 

 відкриті, що не маять загального закритого корпусу; 

 напівзакриті, ѐкі маять легкий захисний кожух; 

 закриті, що знаходѐтьсѐ в загальному корпусі, вони застосовуятьсѐ длѐ найбільш на-
вантажених передач; 

 ж) крім того передачі розрізнѐятьсѐ за передатним відношеннѐм: 

 постійним; 

 що зміняятьсѐ ступенево (коробка передач в автомобілѐх, станках тощо); 

 що зміняятьсѐ плавно безступінчасто (варіатори), ѐкі застосовуять в основному длѐ 
малих потужностей (до 10 кВт). 

2.2 Характеристики механічних передач 

В усіх механічних передачах ю дві 
основні ланки: вхідна (ведуча) та вихідна 
(ведена). Між ними в багатоступінчастих 
передачах розташовані проміжні ланки. 
Параметри передачі, що відносѐтьсѐ до 
ведучих ланок, позначаять непарним 
індексом (1, 3, 5 і т.д.) а до ведених – па-
рним (2, 4, 6 і т.д.).  

Основними характеристиками 
передач ю: потужність P1 на ведучій лан-
ці і P2 – на веденій, Вт; швидкохідність, 
ѐка виражаютьсѐ частотами обертаннѐ n1 

та n2, хв-1 або кутовими швидкостѐми 1 та 2, рад/с. наѐвність вказаних характерис-
тик необхідна і достатнѐ длѐ розрахунку будь-ѐкої передачі. 

Похідними характеристиками передач ю: коефіцієнт корисної дії (ККД) 

  = P2/P1 або  = 1 - Pв/P1, (2.1) 
де Pв – потужність, що втрачена в передачі; 
передаточне відношення, ѐке визначаютьсѐ у напрѐмку потоку потужності 

 1 2 1 2i u n n . (2.2) 

Слід зауважити, що згідно ГОСТ 16532-70 параметр u називаять передаточ-
ним числом, відносѐть тільки до одніюї пари зубчастих коліс і визначаять ѐк відно-
шеннѐ більшої кількості зубців до меншої (u = z2/z1) незалежно від того, ѐк переда-
ютьсѐ рух (від z1 до z2 або від z2 до z1). Тому передаточне число завжди більше або 
дорівняю одиниці. Передаточне відношеннѐ (i) на відміну від передаточного числа 
може бути менше або більше одиниці, додатним або від’юмним. 

Використаннѐ u замість i пов’ѐзане тільки з прийнѐтоя формоя розрахункових 
залежностей длѐ контактних напружень *11, 12, 22, 23 та ін.]. 

Передаточне число не слід використовувати длѐ позначеннѐ передаточного 
відношеннѐ багатоступінчастих, планетарних, ланцягових, пасових та інших передач. 

 
Рис. 2.3. Кінематична схема механічної передачі 
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У подальшому приймаюмо більш розповсяджене позначеннѐ передаточного відно-
шеннѐ літероя u. 

В передачах, що знижуять кутові швидкості (редуктори) – u > 1, що підвищу-
ять (прискорявачі або мультиплікатори) – u < 1. 

Длѐ багатоступінчастої передачі з кількістя ступенів k передаточне відношен-
нѐ дорівняю добутку 
  1 2 ku u u u  (2.3) 

і відповідно ККД багатоступінчастої передачі 
  1 2 k . (2.4) 

Потужність, що витрачаютьсѐ на рух ланки передачі, визначаютьсѐ: 
 tР F V  або P T , (2.5) 

де Ft, V, Т і  – відповідно колова сила, швидкість, крутний момент і кутова швидкість 
на вказаній ланці передачі. 

Крутні моменти на валах передачі: 
на ведучому валу 
 1 1 1Т P ; (2.6) 

на веденому валу 
 2 2 2Т P , (2.7) 

де P1, 1, P2, 2 – відповідно потужність та кутова швидкість на ведучому та веде-
ному валах передачі. 
Крутний момент T1 ведучого вала ю моментом рушійних сил і його напрѐмок 

співпадаю з напрѐмком обертаннѐ вала. Момент T2 веденого вала – момент сил опо-
ру, тому його напрѐмок протилежний напрѐмку обертаннѐ вала. 

Співвідношеннѐ між крутними моментами на валах механічної передачі згідно 
(2.4) та (2.5) можна записати у виглѐді 
 2 1T T u  або 2 1T T u . (2.8) 

Таблицѐ 2.1. Оріюнтовні значеннѐ основних параметрів механічних передач 

Типи передач Передаточне відношеннѐ 
Потужність що передаютьсѐ, 

кВт 
ККД 

Зубчасті: 
 циліндричні 
 конічні 
 планетарні 
 хвильові 
 черв’ѐчні 
 ланцягові 

 
До 6,3 (10*) 

До 5 
До 15 

60 300 

8 80 
до 8 

 
Необмежена 

До 4000 
До 5000 
До 150 
До 60 

До 120 

 

0,95 0,98 (0,93*) 

0,92 0,95 (0,88*) 

0,95 0,99 

0,75 0,92 

0,70 0,92 

0,92 0,96 

Пасові До 6 До 50 0,94 0,96 

Фрикційні До 7 До 20 0,85 0,96 
* Значеннѐ належать до відкритих передач. 

2.3 Приклад розрахунку привода 

Привод стрічкового конвеюра (рис. 2.4) складаютьсѐ: 1 – електродвигун;  
2 – пасова передача; 3 – закрита зубчаста циліндрична передача; 4 – ланцягова пе-
редача; 5 – стрічковий конвеюр. 
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Колова сила на ведучому барабані конвеюра Ft = 3,55 кН, швидкість руху стріч-
ки V = 1,24 м/с. Діаметр ведучого барабана конвеюра Dб = 400 мм. 

Розв’язання. 1. Потужність на барабані конвеюра визначаять за формулоя (2.5) 
33,55 10 1,24 4,4б tP F V  кВт. 

2. Загальний ККД привода конвеюра буде розраховано згідно (2.4) 
3 30,95 0,97 0,95 0,99 0,845заг пас з л п , 

де з – ККД зубчастої передачі, за табл. 2.1 

з = 0,97; 

пас – ККД пасової передачі, за табл. 2.1 

пас = 0,95; 

л – ККД ланцягової передачі, за табл. 2.1 

л = 0,95; 

п – ККД підшипника коченнѐ, за табл. 2.1 

п = 0,99. 
3. Необхідна потужність електродвигуна 

розраховуютьсѐ за формулоя 
 4,4 0,845 5,2дв б загP P  кВт. 

4. По довіднику вибираюмо електродвигун 
4А 112 S6УЗ, у ѐкого 5,5двP  кВт, nдв = 1445 хв-1. 

5. Кутова швидкість двигуна та барабана 
 30 3,14 1445 30 151,24дв двn  рад/с; 

 2 2 1,24 0,4 6,2б V D  рад/с. 

6. Загальне передаточне відношеннѐ привода за формулоя (2.2) 
 151,24 6,2 24,4заг дв бu . 

7. Передаточне відношеннѐ пасової передачі та зубчатої передачі приймаюмо 
згідно рекомендацій табл. 2.1: uпас = 1,5 та uз = 6,3. 

8. Передаточне відношеннѐ ланцягової передачі за формулоя (2.3) 

 24,4 1,5 6,3 2,582л заг пас зu u u u . 

9. Кутова швидкість: 
швидкохідного вала зубчастої передачі 
 1 151,24 1,5 100,83дв пасu  рад/с; 

тихохідного вала зубчастої передачі 
 2 1 100,83 6,3 16зu  рад/с. 

10. Крутні моменти за формулоя (2.7) та (2.8): 
на валу двигуна 

 
3 310 5,2 10 151,24 34,4дв дв двT Р  Н м; 

на швидкохідному валу зубчастої передачі 

 1 34,4 1,5 0,95 0,99 76,6дв пас пас пT T u  Н м; 

на тихохідному валу зубчастої передачі 

 2 1 76,6 6,3 0,97 0,99 463,4з з пT T u  Н м. 

 
Рис. 2.4. Схема привода стрічково-

го конвеюра 
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2.4 Контрольні запитання 

1. Що таке механічна передача? З ѐкоя метоя застосовуять механічні передачі? 
2. Як класифікуятьсѐ механічні передачі? Наведіть приклади передач кожної групи. 
3. Як визначити передаточне відношеннѐ передачі? 
4. Що таке ККД механічної передачі і що він характеризую? 
5. Як визначаятьсѐ крутні моменти на валах механічної передачі? 
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3. ЗУБЧАСТІ ПЕРЕДАЧІ 

3.1 Загальні відомості 

Зубчасті передачі – це механізм, ѐкий використовуячи зачепленнѐ пари зуб-
частих коліс, передаю або перетворяю рух зі зміноя швидкостей і моментів *23, 25, 
30, 36, 37, 41]. 

Класифікація зубчастих передач. 1. За розташуваннѐм осей валів: 

 передачі з паралельними осѐми, ѐкі виконані з циліндричними колесами зовнішнього 
чи внутрішнього зачепленнѐ (рис. 3.1, а-г); 

 передачі з осѐми що перетинаятьсѐ, здійсняятьсѐ конічними колесами з прѐмими 
або з коловими зубцѐми (рис. 3.1, д-е); 

 передачі з осѐми що перехрещуятьсѐ, застосовуять зубчасто-гвинтові (рис. 3.1, ж), 
конічні гіпоїдні (рис. 3.1, е). 

2. За розташуваннѐм зубців на колесах: 

 прѐмозубі (рис. 3.1, а,б,д); 

 косозубі (рис. 3.1, в,г); 

 кругові (рис. 3.1, е,ж). 
3. За формоя профіля зубців: 

евольвентні і кругові. 
4. За перетвореннѐм руху – обер-

тального руху в поступальний і навпаки 
за допомогоя циліндричного колеса і 
рейки. (рис. 3.1, з). 

Оцінка застосування зубчастих 
передач. Переваги: висока навантажува-
льна здатність; малі габарити; висока до-

вговічність і надійність (  30000 годин); 

високий ККД (0,97 0,98); постійність пе-
редатного числа через відсутність проко-
взуваннѐ; широкий діапазон застосуван-
нѐ: по швидкості до 150 м/с, по міцності 
до десѐтків тисѐч кВт, по передатному 
числу до тисѐч. 

Недоліки: підвищені вимоги до 
високої точності виготовленнѐ; шум при 
роботі на великих швидкостѐх; велика 
металоюмність. 

Зубчаста передача складаютьсѐ з 
двох коліс: менше – шестірнѐ, більше – 
зубчасте колесо. Індекси параметрів і 
геометричних розмірів прийнѐто позна-
чати: шестірні «1», колеса «2». 

 

 

а 

 

б 

 

в 

 

г 
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з 

Рис. 3.1. Основні види зубчастих передач за-
чепленнѐм 
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Зубчасті передачі можуть бути понижуячими, 
коли ведучим ю шестірнѐ, а веденим – зубчасте коле-
со, такі передачі називаять редуктором. Підвищуячі 
зубчасті передачі називаять мультиплікаторами, в 
цьому разі ведучим буде зубчасте колесо, а веденим 
шестірнѐ. 

Контрольні запитання 

1. Чому зубчасті передачі найбільш поширені серед механіч-
них передач? 

2. Які недоліки зубчастих передач? 
3. Класифікаціѐ зубчастих передач. 

3.2 Циліндричні зубчасті передачі 

3.2.1. Короткі відомості з геометрії і кінематики. Профілі зубців коліс повинні 
задовольнѐти вимогам: 

 постійність передатного числа; 

 високий ККД. 
Цим вимогам відповідаять декілька профілів: евольвента, циклоїда, дуга ко-

ла. З них вигідно виділѐютьсѐ евольвентний профіль, ѐкий забезпечую високу міцність 
і довговічність зубців коліс, малі швидкості ковзаннѐ на поверхні зачеплених зубців, 
високий ККД, просту і дешеву технологія виготовленнѐ *30, 37+. 

Евольвентні зачепленнѐ мало чутливі до відхилень міжосьової відстані і дозво-
лѐять поліпшити параметри евольвентного зачепленнѐ застосуваннѐм корегуваннѐ. 

Евольвента кола – плоска крива змінної кривизни, ѐка окресляютьсѐ точкоя А 
відрізка АС при його коченні без ковзаннѐ по колу діаметра db (рис. 3.2). Це коло на-
зиваять основним. Довжина евольвенти ВА дорівняю довжині відрізку АС. У вихід-
ному положенні точка А збігаютьсѐ з точкоя В, а довжина відрізка АС дорівняю нуля. 
Відрізок АС ѐвлѐютьсѐ радіусом кривизни евольвенти в точці А.  

Основні параметри зубчастого зачепленнѐ циліндричних прѐмозубих коліс, 
нарізаних без зсуву ріжучого інструменту (некориговані) (рис. 3.3): 
 da1, da2 – діаметри кола виступів зубців; 

df1, df2 – діаметри кола западин зубців; 
d1, d2 – діаметри ділильного кола шестірні і колеса; 
dw1, dw2 –діаметри початкового кола шестірні і колеса (длѐ некоригованих  

передач 1 1 2 2,  w wd d d d ); 

db1, db2 –діаметри основного кола шестірні і колеса (рис. 3.6); 

f ah h h  – висота зубцѐ, f ah h m c m  – висота ніжки зубцѐ; 

a ah h m  – висота головки зубцѐ; 

ah  – коефіціюнт висоти головки зубцѐ (звичайно 1ah ); 

c* – коефіціюнт радіального зазору (звичайно c* = 0,25); 

w – кут зачепленнѐ; 
B1B2 – лініѐ зачепленнѐ (ділѐнка лінії, дотичної до основних кіл шестірні і  
колеса в точках N1 і N2); 
Pb – основний крок по основному колу; 

 
Рис. 3.2. Евольвента кола 



3. Зубчасті передачі 

 30 

c* = c*m – радіальний зазор між головкоя і западиноя зубців спрѐженого  
колеса; 
П – поляс зачепленнѐ; 
p – ділильний крок, ѐкий виміряютьсѐ на дузі ділильного кола зубчастого  
колеса. 
Довжина ділильного кола: 

 ; ,
p

d р z d z m z  (3.1) 

де m = p/  – модуль зачепленнѐ, модулі стандартизовані в діапазоні 0,05 100 мм 
(ГОСТ 9563-80); 
aw – міжосьова відстань зачепленнѐ (рис. 3.1, а, б), тоді 

 1 2 1 2 1 2 2 1 2 1 12; ; 2 1 .w wa d d u n n d d z z d a u  (3.2) 

Знак мінус – внутрішню зачепленнѐ зубчастих коліс. 
Нормаль до профілів зубців коліс в точці їх контакту повинна проходити через 

поляс зачепленнѐ П. 
З прѐмокутних трикутників О1N1П і О2N2П виходить 

 1 1 2 2cos cosb w b wd d d d . (3.3) 

Коли діаметр основного кола збільшуютьсѐ до нескінченності – кривизна ево-
львенти зменшуютьсѐ і колесо перетворяютьсѐ у рейку з трапецеїдальним профілем. 
Така рейка називаютьсѐ вихідноя, а контур рейки – вихідним контуром (рис. 3.4). 

 
Рис. 3.3. Евольвентне некориговане зачепленнѐ 

 
Рис. 3.4. Вихідний контур 
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При зміні параметрів вихідного контура, можна отримати будь-ѐке евольвентне 
зубчасте колесо. З метоя уніфікації прийнѐтий ГОСТ 13755-81, згідно ѐкому: кут профі-

ля –  = 20 ; коефіціюнт висоти – 1ah ; коефіціюнт радіального зазору – c* = 0,25. 

При роботі передачі, у зачепленні знаходѐтьсѐ одночасно одна або дві пари 
зубців. При двопарному зачепленні навантаженнѐ на зуб знижуютьсѐ вдвічі. Багато-
парність визначаютьсѐ коефіціюнтом торцевого перекриттѐ 
 вL p , (3.4) 

де L – довжина лінії зачепленнѐ (рис. 3.5). 
При обертанні прѐмозубих зубчастих коліс зубці торкаятьсѐ по прѐмій лінії 

ширини зубцѐ b. При цьому зачепленнѐ коліс буде в формі прѐмокутника з 
ми L і b – поле зачепленнѐ (рис. 3.5, а). При обертанні коліс лініѐ контакту зубців ру-
хаютьсѐ з точки B2 до точки B1 за стрілкоя (рис. 3.5, а). Якщо на ділѐнках B2q2 і q1B1 
чіплѐютьсѐ дві пари зубців коліс, то на дільниці q1q2 зачіплѐютьсѐ одна пара зубців. 

На рис. 3.5, б показано характер зміни сили Fn, що дію на зуб колеса. 
Із зменшеннѐм числа зубців зубчастого колеса збільшуютьсѐ кривизна еволь-

вентного профіля і відповідно зменшуютьсѐ товщина зубців в їх основі та на вершині. 
Щоб усунути ѐвище підрізаннѐ зубців нормального евольвентного зачепленнѐ, 

треба використати спеціальні способи виправленнѐ їхнього профіля, ѐкі називаятьсѐ 
коригуванням зубчастих зачеплень. 

Коригуваннѐ профіля зубцѐ забезпечую: 

 підвищеннѐ міцності зубцѐ; 

 зменшую знос; 

 зменшую мінімально допусти-
ме число зубців. 

При нарізанні зубців по-
чаткова прѐма С-С (рис. 3.6, а) 
нарізного інструмента (рейка) 
настрояютьсѐ так, щоб вона ко-
тиласѐ по ділильному колу ко-
леса, ѐке нарізуютьсѐ. В залеж-
ності від положеннѐ рейкового 
інструмента відносно заготовки 
зубчастого колеса початковоя 

прѐмоя може бути ділильна прѐма С-С або деѐка прѐма С -С , паралельна С-С і від-

далена від неї на xm, де x – коефіціюнт зміщеннѐ вихідного контура (рис. 3.6, б). До-
датним буде зміщеннѐ від центра колеса (+xm), від’юмним – до центра (-xm). 

З урахуваннѐм зміщеннѐ діаметр кола виступів зубців da і діаметр кола запа-
дин df дорівняять 

 
* * *2 ( ); 2 ( ).a a f ad d m h x d d m h c x  (3.5) 

При цьому діаметри ділильного і основного кола залишаятьсѐ без зміни. 
Товщина зубцѐ по ділильному колу завжди дорівняю ширині западини 

S = p/2 = m/2. При x > 0 товщина зубцѐ по ділильному колу збільшуютьсѐ на величи-

ну 2xmtg w (рис. 3.6, б) 

 
Рис. 3.5. До визначеннѐ коефіціюнта перекриттѐ та роз-

поділу навантаженнѐ по робочій поверхні зуб-
цѐ 
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 2 2 tg wS m x m . (3.6) 

Колеса з додатним зміщеннѐм маять більшу товщину основи зубців і більші 
радіуси кривизни евольвент. Однак товщина Sa по вершинах зубців зменшуютьсѐ 
(рис. 3.7), що може привести до неприпустимих загострень вершин зубцѐ (Sa < 0,25m 
– недопустимо). 

При від’юмному зміщенні (x < 0) і малому числі зубців можливе їх підрізаннѐ, 
тобто зрізаннѐ частини евольвенти поблизу основного кола (рис. 3.7). 

Застосовуять два види коригуваннѐ зубчастих передач. 
1. Передачі зі зміщеннѐм x1 = x2, x1 + x2 = 0 (рівнозміщені) застосовуять длѐ ви-

рівняваннѐ напружень згину зубців. 

2. Передач зі зміщеннѐм x1  0, x2  0, x1 + x2  0 зубці шестірні і колеса з додатним 
зміщеннѐм (x1 > 0, x2 > 0) застосовуять длѐ підвищеннѐ навантажувальної здатності. 

 

Таблицѐ 3.1. Рекомендації щодо вибору коефіціюнтів зміщеннѐ x 

Коефіціюнт зміщеннѐ Передачі 

шестірні x1 колеса x2 прѐмозубі косозубі та шевронні 

0 0 Z1  21 Z1  Zmin + 2* 

0,3 -0,3 
14  Z1  20 та 

u  3,5 

Z1  Zmin + 2**, але не менше 10 та u  3,5. Рекоменда-
ції не поширяятьсѐ на передачі, у ѐких твердість ко-

леса H2  320HB, а твердість шестірні H1  H2 + 70HB 

0,5 0,5 10  Z1  30***  
* Обмеженнѐ по підрізання: 

 < 12 12 17 17 21 21 24 24 28 28 30 

Zmin 17 16 15 14 13 12 
*** Обмеженнѐ по підрізання: 

 < 10 10 15 15 20 20 25 25 30 
Zmin 12 11 10 9 8 

*** Нижні граничні значеннѐ Z1, визначені при  = 1,2 в залежності від Z2: 

Z1 16 18 19 20 21 22 24 25 28 29 30 

Z2 16 14 13 12 11 10 

 

 
Рис. 3.6. Нарізаннѐ зубців без зміщеннѐ або зі зміщеннѐм 

(+xm) 

 
Рис. 3.7. Форма зубцѐ колеса в зале-

жності від зміщеннѐ x ін-
струмента 
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3.2.2. Особливості геометрії циліндричних косозубих і шевронних коліс. 

У косозубому колесі лініѐ контакту зубців розташована під кутом нахилу . 
Косозубі зубчасті передачі у порівнѐнні з прѐмозубими маять: 

 більшу навантажувальну здат-
ність і плавність ходу; 

 менший шум. 
Однак нахил зубців приз-

водить до виникненнѐ осьової си-
ли, ѐка додатково навантажую 
опори і вали. 

Ділильний кут нахилу зубцѐ 

 визначаютьсѐ на ділильному ци-
ліндрі. В торцевій площині коло-
вий крок, модуль, діаметри діли-
льного і основного кола визнача-
ятьсѐ за залежностѐми 

cos ;

cos ;

cos ;

cos .

t

t

t t

в t t

р р

m m

d m z mz

d d

  (3.7) 

У торцевій площині зуб ко-
созубого колеса, ѐк і прѐмозубого, 
маю евольвентний профіль, але з 
іншим модулем mt і кут зачеплен-
нѐ на ділильному колі 

           
arctg tg cost . 

                                                        (3.8) 
При розрахунках зубцѐ на міцність використовуять перетин, нормальний до 

напрѐмку зубу (рис. 3.8). Профіль зубцѐ косозубого колеса в перетині N-N відповідаю 
профіля еквівалентного прѐмозубого колеса з радіусом, рівним радіусу кривизни 

еліпса по малій осі dv/2. Більша піввісь еліпса a = dt/2cos , мала – b = dt/2, радіус кри-

визни 2 22 2cosv td a b d . 

Оскільки діаметр еквівалентного прѐмозубого колеса dv = mzv, то еквівалентне 
число зубців 

 
2 2 3 3cos cos cos cos

t tv
v

d m zd m z z
z

m m m m
, (3.9) 

де z – число зубців косозубого колеса; 
m – модуль нормального перетину зубцѐ; 
mt – модуль в торцевому перетині колеса. 
При розрахунку на міцність косозубі колеса замінѐять еквівалентними прѐмо-

зубими з числом зубців zv. 
 

 
Рис. 3.8. Косозубе зубчасте колесо 
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Міжосьова відстань косозубої передачі 

 2 1 2 10,5 0,5 cosw t ta d d m z z . (3.10) 

3.2.3. Основні параметри циліндричних косозубих зубчастих передач. 

Міжосьова відстань aw стандартизована у діапазоні 40 2500 мм. 
Максимальне значеннѐ передаточного відношеннѐ приймаять 

 2 1 5...8u z z . 

Число зубців шестірні рекомендуютьсѐ вибирати z1 = 20 24 при НВ  300; 

z1 = 17 20 при 35  НRС  52; z1 = 11 17 при НRС  52. 
Число зубців колеса 2 1z z u . Мінімальне число зубців шестірні при відсут-

ності підрізаннѐ 

 *2 cos sinaz h x . (3.11) 

Длѐ прѐмозубих коліс (без зміщеннѐ) zmin = 17, нарізаних зі зміщеннѐм 

zmin = 10 12, длѐ косозубих – zmin  17/cоs3 . 
Модуль зачепленнѐ в нормальному перетині зубцѐ колеса при твердості 

Н  350НВ приймаять m = (0,01 0,02)aw, при твердості Н  45НRС – 

m = (0,016 0,0315) aw, потім округлѐять до стандартного значеннѐ. 
Ширина зубчастих коліс визначаютьсѐ залежністя 

 ba wb а , (3.12) 

де ba – коефіціюнт ширини зубчатого вінцѐ, приймаютьсѐ з рекомендацій при 

Н < 350НВ – ba = 0,315 0,5, длѐ коліс з Н > 350НВ – ba = 0,2 0,315, пересувні 

прѐмозубі колеса (коробки швидкостей) – ba = 0,1 0,2, длѐ шевронних пере-

дач ba = 0,63 1,25. 

Стандартні значеннѐ ba длѐ серійних редукторів: 0,1; 0,125; 0,16; 0,2; 0,25; 
0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,8; 1; 1,25. 

Кут нахилу зубцѐ косозубих коліс вибираять з умови, при ѐкій осьовий коефі-
ціюнт перекриттѐ 
 1хb р >1, (3.13) 

де px – осьовий крок, px = m/sin . 

Тоді min = acrsin( m/b). 

Кут нахилу длѐ косозубих коліс складаю  = 8 20 , длѐ шевронних коліс 

 = 25 45  (опори валів не навантажені осьовими силами). 
Косозубі колеса використовуять длѐ відповідальних передач при середніх і 

високих колових швидкостѐх. При цьому шестірні виконані з лівим напрѐмом зубцѐ, 
колеса – з правим. 

Прѐмозубі колеса використовуять при низьких колових швидкостѐх, переваж-
но в планетарних редукторах, в відкритих передачах, в коробках передач, де необ-
хідно передбачити осьове переміщеннѐ зубчастих коліс. 

3.2.4. Виготовлення зубчастих коліс та їх точність. Зубчасті колеса, ѐк правило, 
виготовлѐять насадними. Якщо діаметр шестірні малий і мало відрізнѐютьсѐ від вала, 
то шестірня виготовлѐять із валом ѐк одну деталь, ѐка зветьсѐ вал-шестірнѐ. 

При діаметрі d  200 мм зубчасті колеса виготовлѐятьсѐ із круглого прокату, 
кованих або штампованих заготовок. 
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Колеса середніх діаметрів (d  600 мм) виготовлѐять із заготовок, ѐкі одержа-
ні куваннѐм, штампуваннѐм або литтѐм. 

Великогабаритні (d > 600 мм) зубчасті колеса виготовлѐять литтѐм або зваря-
ваннѐм. При використанні длѐ зубчастих вінців високоѐкісних сталей інколи застосо-
вуять бандажовані зубчасті 
колеса. 

Технологіѐ виготов-
леннѐ зубчастих коліс зале-
жить від комплексу еконо-
мічних, експлуатаційних, 
технологічних вимог, що 
ставлѐтьсѐ до їх конструк-
цій. 

Частіше застосовуять 
два методи нарізаннѐ  
зубців: копіяваннѐ та обко-
чуваннѐ. 

Метод копіювання 
(рис. 3.9, б,г) складаютьсѐ в 
копіяванні контуру робочої 
частини зуборізного інстру-
менту – дискової або паль-
цевої фрези – при нарізанні зубців. Головним недоліком цього методу ю низька про-
дуктивність, мала точність та потреба у широкій номенклатурі і великої  
кількості зубонарізного інструменту. 

Основний, найбільш продуктивний та точний метод нарізуваннѐ зубців – це 
метод обкочування (рис. 3.9, а,в). При цьому методі нарізуютьсѐ кілька зубців і про-
філь зубців утворяютьсѐ у виглѐді огинаячої лінії послідовних положень різальних 
кромок інструмента (довбач або інструментальна рейка). 

Післѐ нарізаннѐ зубців та термообробки проводитьсѐ остаточна або фінішна 
обробка зубців – шліфуваннѐ. Інколи длѐ згладжуваннѐ мікронерівностей на робочих 
поверхнѐх незагартованих зубців застосовуять обкочуваннѐ зубчастих коліс протѐ-
гом деѐкого часу під навантаженнѐм при зачепленні їх з еталонним колесом високої 
твердості. 

Зниженнѐ точності виготовленнѐ зубчастих коліс призводить до підвищеннѐ 
вібрації, шуму роботи передачі, до порушеннѐ постійності передачі обертаннѐ від 
шестірні до колеса, що викликаю ріст динамічних навантажень. 

Точність зубчастих коліс регламентуютьсѐ ГОСТом – від 1 до 12 (низька) ступе-
нів точності. 

В машинобудуванні сільськогосподарських машин використовуятьсѐ наступні 
ступені точності (табл. 3.2): 

 в швидкохідних передачах (при швидкості V > 10 м/с) – 5, 6, 7; 

 в тихохідних – 8, 9. 

 
Рис. 3.9. Нарізаннѐ зубців 
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При цьому необхідно враховувати, що із зростаннѐм точності зубчастих коліс 
суттюво зростаю вартість їх виготовленнѐ. 

Основні показники точності зубчастих передач. 
1. Кінематична точність – сумарна похибка кутів повороту зачепленнѐ коліс за 

один оберт колеса і шестірні. Вона ю основноя длѐ систем керуваннѐ і у швидко-
хідних силових передачах. 

Таблицѐ 3.2. Рекомендації щодо вибору ступенѐ точності зубчастих передач залежно від колової 
швидкості 

Ступінь кінема-
тичної точності 

Прѐмозубі передачі Косозубі передачі 
Область застосуваннѐ 

циліндричної конічної циліндричної конічної 

5 15 12 30 20 Швидкохідні передачі, 
ділильні механізми 6 До 15 До 12 До 30 До 20 

7 До 10 До 8  До 15 До 10 Передачі загального 
призначеннѐ 8 До 6 До 4  До 10 До 7 

9 До 2 До 1,5 До 3 До 2 
Тихохідні передачі  

сільськогосподарських 
машин  

 

2. Плавність роботи передачі – повторяваннѐ коливаннѐ швидкості за період 
роботи кожного зубцѐ. Це ю визначаячим показником длѐ швидкохідних передач. 

3. Пляма контакту зубців характеризую концентрація навантаженнѐ на зубцѐх. 
Суттюво впливаю на працездатність силових передач. 

4. Боковий зазор між непрацяячими поверхнѐми сусідніх зубців визначаютьсѐ 
видом спрѐженнѐ (в загальному машинобудуванні рекомендуютьсѐ вид спрѐженнѐ 
В). Він запобігаю заклинявання і забезпечую вільне обертаннѐ коліс. 

3.2.5. Сили в зачепленні цилі-
ндричних передач. При роботі зубча-
стих передач виникаять сили, ѐкі ви-
значаять при максимальному статич-
ному навантаженні зовнішніми нава-
нтаженнѐми. Динамічні навантажен-
нѐ, викликані похибками виготовлен-
нѐ і деформаціюя деталі, враховуять 
відповідними коефіціюнтами при ви-
значенні розрахункових навантажень. 
В косозубому зачепленні діять насту-
пні сили (рис. 3.10): колова Ft, радіа-
льна Fr і осьова Fa, ѐкі відповідно ви-
значаять 

          
3

1 1 12 10t wF T d d ;         (3.13) 

          tg cosr t wF F ;            (3.14) 

           tga tF F .                          (3.15) 

де T1 – крутний момент на валу 
шестірні;  

Рис. 3.10. Сили що діять в зачепленні циліндричної 
зубчастої передачі 
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d1(dw1) – діаметр ділильного (початкового) кола шестірні; 
Нормальна сила (рис. 3.10 б) 

cos cos cosn t w t wF F F ,   

                                                         (3.16) 

де w – кут зачепленнѐ. 

Длѐ евольвентних коліс w = 20 . У прѐмозубої передачі  = 0, осьова сила 
Fa = 0. У шевронній передачі (рис. 3.10, в) осьові сили урівноважуятьсѐ на колесі і не 
передаятьсѐ на підшипник. 

3.2.6. Види руйнування зубців. Критерії працездатності. В зубчастих переда-

чах від дії змінних сил виникаять змінні напруженнѐ: контактне напруженнѐ H і на-

пруженнѐ згину F. 
Змінні напруженнѐ ю причи-

ноя втомного руйнуваннѐ зубців: 
поломка, викришуваннѐ поверхне-
вого шару, абразивний знос, заї-
даннѐ. 

Втомне викришування зуб-
ців (рис. 3.11, а) – найбільш розпо-
всяджений вид руйнуваннѐ длѐ за-
критих передач. Втомні тріщини, ѐкі ю причиноя втомного викришуваннѐ, звичайно 
зароджуятьсѐ на поверхні в результаті концентрації напружень через мікронерівно-
сті. Длѐ запобіганнѐ втомного викришуваннѐ зубців параметри зубчастої передачі 
розраховуять на контактну витривалість робочих  
поверхонь. 

Поломка зубців ю найбільш небезпечним видом руйнувань, ѐкий може приз-
вести до виходу з ладу всіюї передачі. Поломки пов’ѐзані із втомоя матеріалу, зі зно-
сом і послабленнѐм небезпечного перетину, ю результатом великих перенаванта-
жень ударного характеру. 

Длѐ запобіганнѐ поломок зубців розрахунок параметрів зубчастої передачі 
проводѐть на згин. 

Абразивний знос (рис. 3.11, б) ю основноя причиноя виходу з ладу відкритих 
передач. Це пов’ѐзано з забрудненнѐм поверхні зубців і послідовним абразивним 
стираннѐм. 

Заїдання зубців (рис. 3.11, в) полѐгаю в місцевому молекулѐрному зчепленні 
контактуячих поверхонь в умовах руйнуваннѐ змащувальної плівки. Руйнуваннѐ ма-
слѐної плівки викликано зниженнѐм в’ѐзкості мастила через нагрів або підвищеннѐ 
контактного тиску. 

Основними критеріѐми працездатності закритих передач ю втомна контактна 
міцність робочих поверхонь зубців і міцність зубців при згині. ГОСТ 21354-87 перед-
бачаю наступні розрахунки. 

1. Розрахунок на контактну міцність робочих поверхонь зубців: 
а) розрахунок на опір втомі длѐ запобіганнѐ викришуваннѐ; 
б) розрахунок длѐ запобіганнѐ залишкових деформацій при дії короткочасних 

максимальних навантажень. 

 
Рис. 3.11. Види руйнуваннѐ зубців 
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2. Розрахунок зубців на міцність при згині: 
а) розрахунок зубців на опір втомі при згині; 
б) розрахунок зубців длѐ запобіганнѐ залишкових деформацій або поломки 

при дії короткочасних максимальних напружень. 
3.2.7. Матеріали і термообробка. При виборі матеріалів зубчастих коліс необ-

хідно забезпечити опір контактній втомі поверхневих шарів зубців, міцність зубців на 
згин, опір заїдання і зносу. Згідно з цих вимог, длѐ зубчастих коліс рекомендована 
термічна обробка сталі (табл. 3.3). 

 

Таблицѐ 3.3. Сталі, ѐкі рекомендуятьсѐ длѐ зубчастих коліс 

Марка 
сталі 

Розміри, мм НВ (сер-
цевини) 

НRСе НRС 
(поверхні) 

в, 
МПа т, МПа Термічна обробка 

D* S* 

35 будь-ѐкий будь-ѐкий 163-192 – 550 270 нормалізаціѐ 

45 будь-ѐкий будь-ѐкий 179-207 – 600 320 – « – 

45 125 80 235-262 – 780 540 поліпшеннѐ 

45 80 50 269-302 – 890 650 – « – 

40Х 200 125 235-262 – 790 640 – « – 

40Х 125 80 269-302 – 900 750 – « – 

40Х 125 80 269-302 45-50 900 750 
Поліпшеннѐ + гартуваннѐ 

СВЧ 

35ХМ 315 200 235-262 – 800 670 поліпшеннѐ 

35ХМ 200 125 269-302 – 920 790 – « – 

35ХМ 200 125 269-302 45-53 920 790 
Поліпшеннѐ + гартуваннѐ 

СВЧ 

40ХН 315 200 235-262 – 800 630 поліпшеннѐ 

40ХН 200 125 269-302 – 920 750 – « – 

40ХН 200 1215 269-302 48-53 920 750 
Поліпшеннѐ + гартуваннѐ 

СВЧ 

20ХНМ 200 125 300-400 56-63 1000 800 
поліпшеннѐ + цементаціѐ + 

гартуваннѐ 

18ХГТ 200 125 300-400 56-63 1000 800 теж 

12ХНЗА 200 125 300-400 56-63 1000 800 – « – 

25ГМ 200 125 300-400 56-63 1000 800 – « – 

40ХНМА 125 80 269-302 50-56 980 780 Поліпшеннѐ + азотуваннѐ 

35Л будь-ѐкий будь-ѐкий 163-207 – 550 270 нормалізаціѐ 

45Л 315 200 207-235 – 680 440 поліпшеннѐ 

 

При твердості (Н) пари зубчастих коліс Н  350НВ шестірнѐ маю міцність на 

20 30 одиниць НВ більше, ніж колесо. 
Термічну обробку заготовки (нормалізація або поліпшеннѐ) виконуять до на-

різаннѐ зубців і використовуять длѐ прѐмозубих передач. 
При твердості Н > 350НВ шестірнѐ маю твердість більшу на 100 одиниць, ніж 

колесо. Термічна обробка проводитьсѐ післѐ зубонарізаннѐ з послідуячоя механіч-
ноя обробкоя поверхні зубців. 

Длѐ зубчатих коліс рекомендовані наступні основні види поверхневого терміч-
ного і хіміко-термічного зміцненнѐ: поверхневе гартуваннѐ струмами високої частоти 
(СВЧ), цементаціѐ і нітроцементаціѐ з гартуваннѐм, азотуваннѐ. 
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Поверхневе гартування викликаю збільшеннѐ міцності поверхневого шару, 
при цьому серцевина зубцѐ зберігаютьсѐ в’ѐзкоя, це важливо при ударному наван-
таженні. Матеріали длѐ цього виду термообробки – середньовуглецеві леговані сталі 

40Х, 40ХН, 35ХМ. Твердість поверхні зубців досѐгаю 50 55 НRС. 
Цементація – поверхневе насиченнѐ вуглецем сталей, ѐкі містѐть вуглеця  

менше 0,3 %, з подальшим гартуваннѐм. Твердість поверхні зубцѐ досѐгаю Н = 56 63 
НRС, при цьому у зубцѐ збільшуютьсѐ несуча здатність і міцність на згин. Матеріал – 
хромовані сталі 20Х, 18ХГТ; хромонікелеві сталі 12ХНЗА, 20ХНМ. 

Азотування – насиченнѐ поверхневого шару азотом. Цей вид зміцненнѐ за-

безпечую твердість 58 65 НRС. Матеріали длѐ азотуваннѐ: молібденова сталь 
38Х2МЮА, безалямініюві сталі 40ХФА, 40ХНА, 40Х. Недолік азотованих зубчастих ко-

ліс – мала товщина зміцненого шару (0,2 0,5 мм), ѐка не дозволѐю використовувати 
їх при ударних навантаженнѐх і при роботі з інтенсивним зносом. 

Нітроцементація – насиченнѐ поверхневих шарів вуглецем і азотом з подаль-
шим гартуваннѐм. Це забезпечую високу міцність, зносостійкість і опір заїдання. 

Поліпшення – термообробка, при ѐкій твердість Н  350 НВ. Застосовуять при 
відсутності жорстких вимог до габаритів передачі. 

Нормалізація – термообробка застосовуютьсѐ длѐ середньовуглецевих сталей 
40, 45, 50. Зубчасті колеса встановляять в механізмах з ручним приводом. Твердість 
і механічні властивості – невисокі. 

Сталеве литво застосовуять длѐ виготовленнѐ коліс великих діаметрів. Основ-
ні матеріали – ливарні середньо вуглецеві сталі 35Л, 50Л. 

Чавуни – використовуять длѐ виготовленнѐ тихохідних, в основному крупно-
габаритних і відкритих передачах. Використовуять чавуни СЧ20, СЧ35, а також висо-
коміцні магніюві чавуни з шаровидним графітом. 

Пластмаси – використовуять у слабонавантажених передачах длѐ забезпе-
ченнѐ безшумності, самозмащуваннѐ або хімічної стійкості. 

3.2.8. Допустимі напруження. Вихідні дані длѐ визначеннѐ допустимих на-
пружень отримуять експериментально при випробуванні зразків-аналогів зубчастих 
коліс. Згідно навантажень, зафіксованих у випробуваннѐх, розраховуять напруженнѐ 
зубців і будуять криві втоми (рис. 3.12). Схилена ділѐнка кривої втоми описуютьсѐ 
степеневоя функціюя 

             
m
i iN C , (3.17) 

де m – експериментально визначений 
показник степенѐ рівнѐннѐ кривої вто-
ми; 
С – константа, ѐка залежить від ѐкос-
тей матеріалу; 
N – число циклів навантаженнѐ до 
руйнуваннѐ зразка. 

Напруженнѐ lim – межа витривалості. 

При навантаженнѐх з напруженнѐми   lim 
передача може працявати практично без об-

меженого часу, при  > lim – обмежений час. 

 
Рис. 3.12. Криві втоми 
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Длѐ точок L і О, враховуячи рівнѐннѐ (3.17), отримуять залежність 

                                      lim
m m
Е E ON N  або lim

m
E O EN N .                                              (3.18) 

Ці залежності використовуять длѐ визначеннѐ контактних напружень * ]H і 

напружень згину * ]F. Поділивши рівнѐннѐ (3.18) на коефіціюнт безпеки SH, отриму-
ять допустиме контактне напруженнѐ длѐ числа циклів NE 

 limН
H HL R V

H

K Z Z
S

, (3.19) 

де KHL – коефіціюнт довговічності, m
HL HO HEK N N ; 

ZR – коефіціюнт урахуваннѐ шорсткості поверхонь; 
ZV – коефіціюнт урахуваннѐ колової швидкості. 

Межа контактної витривалості Hlim відповідаю точці перетину кривої втоми 
NHO, залежить від середньої міцності поверхні зубцѐ (табл. 3.4) і визначаютьсѐ за  
формулоя 
 NHO = 30(НВ)2,4. 

Таблицѐ 3.4. Межі контактної витривалості Hlim 

Термічна або хіміко-термічна обробка Твердість поверхні Матеріал Hlim, МПа 

Поліпшеннѐ, нормалізаціѐ 350 НВ 
Вуглецеві і лего-

вані сталі 

2ННВ + 70 

Об’юмне гартуваннѐ 30 50 НRС 17ННRС + 100 

Поверхневе гартуваннѐ 40 56 НRС 17ННRС + 200 

Цементаціѐ, нітроцементаціѐ і гартуваннѐ 56 65 НRС 
Леговані сталі 

23 ННRС 

Азотуваннѐ 550 750 НV 1050 

Без термічної обробки  Чавун 2Ннв 

 

Коефіціюнт запасу міцності SH = 1,1 – длѐ зубчастих коліс з однорідноя структу-
роя (поліпшеннѐ, нормалізаціѐ), SH = 1,2 – длѐ коліс з поверхневим зміцненнѐм. Ко-

ефіціюнт довговічності знаходитьсѐ в межах 1  NZ  NZmax, а NZmax = 2,6 – длѐ матеріа-
лу коліс з однорідноя структуроя (нормалізаціѐ, поліпшеннѐ), NZmax = 1,8 – при по-
верхневому зміцненні. 

Сумарне число циклів навантаженнѐ 
 60 c hN n n L , (3.20) 

де  n – частота обертаннѐ (шестірні або колеса); 
nc – число зачеплень шестірні або колеса за один оберт; 
Lh – загальний час роботи передачі. 
При роботі передачі зі змінним навантаженнѐм еквівалентне число циклів  

визначаютьсѐ формулоя 
 E EN K N , (3.21) 

де KE – коефіціюнт приведеннѐ, ѐкий залежить від режиму роботи передачі і тер-
мообробки. 
При роботі передачі з заданим навантаженнѐм Ti на протѐзі заданого часу ti 

еквівалентне число циклів 

 160 .
m

E c i i iN n T T nt  (3.22) 

Коефіціюнт ZR враховую вплив шорсткості спрѐжених поверхонь зубців 

ZR = 1 длѐ Ra = 0,63 1,25 мкм (шліфуваннѐ), 
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ZR = 0,95 длѐ Ra = 1,25 2,5 мкм (чистове фрезеруваннѐ), 

ZR = 0,9 длѐ Ra = 2,5 10 мкм (грубе фрезеруваннѐ). 

Коефіціюнт ZV враховую вплив колової швидкості, длѐ Н  350НВ 

ZV = 0,85V0,1  1, длѐ Н > 350НВ ZV = 0,925V0,05  1. Підвищеннѐ швидкості поліпшую 
утвореннѐ мастильного шару між зубцѐми і зменшую сили тертѐ. 

Напруженнѐ розраховуять длѐ шестірні * ]H1 і колеса * ]H2. Допустимі напру-
женнѐ длѐ передачі приймаять длѐ прѐмозубих передач меншими з них: 
длѐ шестірні або колеса 

 1 2min ,Н H H ; (3.23) 

длѐ косозубих, шевронних і конічних передач з коловим зубом враховуять допусти-
мі напруженнѐ шестірні і колеса згідно формули 

 1 2 min0,45Н Н H Н , (3.24) 

при виконанні умов 

 min1,25Н Н  – длѐ циліндричних передач; 

 min1,15Н Н  – длѐ конічних передач. 

де [ ]Hmin – менше значеннѐ допустимого навантаженнѐ з двох можливих (шестір-
нѐ, колесо). 
Максимальні допустимі контактні напруженнѐ (при одноразовому наванта-

женні) длѐ зубців з поліпшених сталей * ]Hmax = 2,8 т, де т – межа текучості; длѐ зуб-

ців післѐ цементації або гартуваннѐ СВЧ, * ]Hmax = 44HRC. 
Допустимі напруженнѐ згину розраховуять окремо длѐ колеса і шестірні 

 limF
F FL FR FC FZ

F

K K K K
S

. (3.25) 

Межа витривалості зубців при згині Flim залежить від термічної і хіміко-
термічної обробки матеріалу, ѐку визначаять експериментальним шлѐхом 
(табл. 3.5). 

Таблицѐ 3.5. Межі витривалості Flim і коефіціюнти запасу міцності SF длѐ зубців сталевих зубчастих 
коліс при обробці одніюї сторони* 

Термічна обробка 
Твердість зубців 

Марка сталей Flim, МПа SF на поверхні у серцевині 

Нормалізаціѐ, поліпшеннѐ 180 350 НВ 40, 45, 40Х, 45ХЦ, 35ХМ 1,75 ННВ 1,7 

Об’юмне гартуваннѐ 45 55 НRС 40Х, 40ХН, 40ХФА  500 580* 1,7 

Гартуваннѐ СВЧ наскрізне з 
охопленнѐм западин 

48 52 НRС 40Х, 35ХМ, 40ХН 500 600 1,7 

Гартуваннѐ СВЧ по контуру 
западини 

56 62 НRС, 
27 35 НRС 

60Х, 60ХН, У6 700 
1,7 

48 52 НRС 40Х, 40ХН, 35ХМ 600 700 

Азотуваннѐ 
700 960 НV 

24 40 НRС 
38Х2Ю, 38Х2МЮА 

12
cерцевина
НRCН +90 1,7 

550 750НV 40Х, 40ХФА, 40Х2НМА 

Цементуваннѐ з автоматич-
ним регуляваннѐм процесу 

57 63 НRС 

30 40 НRС, 

18ХГТ, 20ХГР, 20ХН, 
12ХНЗА 

850 950 1,55 

Цементуваннѐ 57 62 НRС легуваннѐ 700 800 1,65 

Нітроцементуваннѐ з авто-
матичним регуляваннѐм 
процесу 

57 63 НRС 

25ХГМ 1000 
1,55 

25ХГТ, 30ХГТ, 35Х 750 

*Більш докладно у ГОСТ 21354-87, табл. 14 – табл. 17. 
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Коефіціюнт KFL враховую довговічність і визначаютьсѐ з виразу 

 m
FL FO FEК N N  при умові max1 FL FLK K , 

де m = 9, KFLmax = 2,5 – длѐ коліс азотованих, цементованих і нітроцементованих, 
m = 6, KFL = 4 – длѐ коліс з іншоя термообробкоя; 

NFO – базове число циклів, длѐ всіх сталей NFO = 4 106; 
NFE – еквівалентне число циклів, визначаютьсѐ за формулами (3.20)-(3.22). 
Коефіціюнт KFR – враховую вплив шорсткості поверхні зубцѐ. Приймаять KFR = 1 

при зубофрезеруванні і шліфуванні. Длѐ поліруваннѐ поверхні западини 

KFR = 1,05 1,2. 
Коефіціюнт KFC – враховую вплив двостороннього прикладеннѐ навантаженнѐ. 
При односторонньому прикладенні навантаженнѐ KFC = 1. При реверсивному 

навантаженні, цикл навантаженнѐ – знакозмінний і межа витривалості менша, ніж 
при нульовому (пульсуячому циклі). Тому KFC = 0,65 – длѐ поліпшеннѐ, нормалізації; 
KFC = 0,75 – длѐ цементації, гартуваннѐ СВЧ; KFC = 0,9 – длѐ азотуваннѐ. 

Коефіціюнт KFZ – ураховую спосіб отриманнѐ заготовки коліс. Відповідно: длѐ 
поковки та штамповки KFZ = 1, длѐ прокату KFZ = 0,9, длѐ литва KFZ = 0,8. 

Максимальне допустиме напруженнѐ згину при одноразовому перенаван-
таженні визначаять окремо длѐ колеса і шестірні 

 max limF F FL t FK K S , (3.26) 

де Kt – коефіціюнт, ѐкий ураховую підвищеннѐ граничних напружень при однора-
зовому ударі (Kt = 1,2 при m = 9; Kt = 1,3 при m = 6). 

3.2.9. Розрахункове навантаження. При розрахунку на контактну міцність не-
обхідно приймати навантаженнѐ, що діять у зоні, де виникаю викришуваннѐ поблизу 
полясної лінії. Через неминучі неточності виготовленнѐ, деформації зубчастих коліс, 
погрішності при складанні виникаять додаткові навантаженнѐ. Вони враховуятьсѐ 
коефіціюнтом навантаженнѐ: при розрахунку контактних напружень позначаять KH, 
при розрахунку напруженнѐ згину – KF. Їх визначаять згідно залежностей: 
 H HA H HV HK K K K K ; F FA F FV FK K K K K , (3.27) 

де KHA, KFA – коефіціюнти, що урахувуять зовнішню динамічне навантаженнѐ, і за-
лежать від характеру роботи механізму; 

KH , KF  – коефіціюнти концентрації навантаженнѐ, що ураховуять нерівномір-
ність розподілу навантаженнѐ по довжині контактних ліній; 
KHV, KFV – коефіціюнти, що урахувуять внутрішню динамічне навантаженнѐ  
передачі; 

KH , KF  – коефіціюнти, що урахувуять характер розподілу навантаженнѐ між 
зубцѐми (багатопарність) зачепленнѐ. 
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Концентраціѐ навантаженнѐ по довжині лінії контакту зубців виникаю внаслі-
док похибок напрѐмку зубців при виготовленні, пружних деформацій зубців, валів і 
їх опор. На рис. 3.13 е приведена характеристика розподілу навантаженнѐ по ширині 
зубчастого вінцѐ, викликаного прогинами валів. В результаті зубчасті колеса повер-

таятьсѐ на кут взаюмного повороту – . При 
абсолятно жорстких зубцѐх шестірні і колеса 
мало б місце торканнѐ в точках (рис. 3.13, г). 
Однак, в результаті пружних деформацій 
альних зубців під навантаженнѐм можливе їх 
торканнѐ по лінії (рис. 3.13, д). При цьому 
розподілене навантаженнѐ по лінії контакту 
зубців буде нерівномірним. 

Коефіціюнт концентрації навантаженнѐ 

визначаютьсѐ відношеннѐм max/ ср. Він за-
лежить від кута перекосу і ширини колеса b 
(або відношеннѐ bd = b/d1 длѐ шестірні), а 
також від розташуваннѐ коліс відносно опор. 

При проектному розрахунку передачі 

коефіціюнти KH  і KFA 
визначаять за графіками 

(рис. 3.14) в залежності від відносної ширини 

шестірні bd, міцності матеріалу і розташу-
ваннѐ коліс відносно опор. 

На величину коефіціюнта внутрішнього динамічного навантаженнѐ впливаять 
помилки виготовленнѐ зубців (ступінь точності), міцність поверхні зубців і колова 
швидкість. Длѐ приблизних розрахунків значеннѐ KHV і KFV наведені у табл. 3.6. 

 

Таблицѐ 3.6. Коефіціюнти динамічного навантаженнѐ (чисельник – прѐмозубі, знаменник – косозубі 
передачі) 

Ступінь точ-
ності по ГОСТ 

1643-81 

Твердість 
поверхні 

зубців 

KHV KFV 

V, м/с 

1 5 10 15 20 1 5 10 15 20 

7 

Н1 або Н2 

< 350НВ 
1,02 
1,01 

1,12 
1,05 

1,25 
1,10 

1,37 
1,15 

1,50 
1,20 

1,02 
1,01 

1,12 
1,05 

1,25 
1,10 

1,37 
1,15 

1,50 
1,20 

Н1 або Н2 

< 350НВ 
1,04 
1,02 

1,20 
1,08 

1,40 
1,16 

1,60 
1,24 

1,80 
1,32 

1,08 
1,03 

1,40 
1,16 

1,80 
1,32 

----- 
1,48 

---- 
1,64 

8 

Н1 або Н2 

>350НВ 
1,03 
1,01 

1,15 
1,06 

1,30 
1,12 

1,45 
1,18 

1,60 
1,24 

1,03 
1,01 

1,15 
1,06 

1,30 
1,12 

1,45 
1,18 

1,60 
1,24 

Н1 або Н2 

< 350НВ 
1,05 
1,02 

1,24 
1,10 

1,48 
1,19 

1,72 
1,29 

1,96 
1,38 

1,10 
1,04 

1,48 
1,19 

1,96 
1,38 

----- 
1,58 

----- 
1,77 

9 

Н1 або Н2 

>350НВ 
1,03 
1,01 

1,17 
1,07 

1,35 
1,14 

1,52 
1,21 

1,70 
1,28 

1,03 
1,01 

1,17 
1,07 

1,35 
1,14 

1,52 
1,21 

1,70 
1,28 

Н1 або Н2 

< 350НВ 
1,06 
1,02 

1,28 
1,11 

1,56 
1,22 

1,84 
1,34 

----- 
1,45 

1,11 
1,04 

1,56 
1,22 

----- 
1,45 

----- 
1,67 

---- 
---- 

 
 
 

 
Рис. 3.13. Вплив деформації валів на роз-

поділ навантаженнѐ по ширині 
зубчастого вінцѐ 
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Рис. 3.14. Графіки длѐ визначеннѐ коефіціюнтів KH  та KF  

 

Длѐ зменшеннѐ динамічних навантажень необхідно підвищувати точність ви-
готовленнѐ коліс (зменшити похибки кроку); виконувати зубці фланкірованими (з 
модифікованим профілем головки зубцѐ) длѐ зниженнѐ удару при вході зубців в за-
чепленнѐ; збільшувати коефіціюнт перекриттѐ. Це досѐгаютьсѐ використаннѐм спеціа-

льних зачеплень з вихідним контуром  < 20  і збільшеноя висотоя зубців. Викорис-
таннѐ косозубого зачепленнѐ також збільшую загальний коефіціюнт перекриттѐ. Кое-
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фіціюнт урахуваннѐ розподілу навантаженнѐ між парами зубців залежить від сумар-
ної податливості пари зачеплених зубців і їх схильності до припрацяваннѐ. 

Длѐ прѐмозубих передач 
 1H FK K , 

длѐ косозубих і шевронних передач 
 1 ( 5)H F стK K k n , 

де nст – число, що відповідаю ступеня точності; 
k = 0,06 – длѐ поліпшених сталей, k = 0,12 – длѐ загартованих коліс. 
Питоме розрахункове навантаженнѐ можна подати у виглѐді 

 nFq K
L

, (3.28) 

де L  – сумарна довжина лінії контакту. 
Длѐ косозубих і шевронних коліс 

 
2cos cos

b b
L K

Z
, (3.29) 

де Z  – коефіціюнт урахуваннѐ сумарної довжини контактних ліній, длѐ косозубих 

коліс, 1 0,8Z K ; 

K  – коефіціюнт середнього зменшеннѐ сумарної довжини контактних ліній, 

ѐкий залежить від коефіціюнту осьового  та торцевого  перекриттѐ, 

K   0,95; 

 – коефіціюнт торцевого перекриттѐ, ѐкий дорівняю відношення кроку на 
основному колі зубчатого колеса до довжини L на лінії зачепленнѐ (рис. 3.15). 

 
1 2

1 1
1,88 3,2 cos .

z z
 (3.30) 

Длѐ прѐмозубих коліс сумарна довжина контактних ліній K1K1 (рис. 3.15) змін-
на. У зоні однопарного зачепленнѐ вона дорівняю b, у зоні двопарного зачепленнѐ – 
2b, тому в розрахунку приймаять 

2L b Z ,  (3.31) 

де 4 3 0,9Z  – коефіціюнт урахуваннѐ сумарної довжини контактних 

ліній длѐ прѐмозубих коліс. 
3.2.10. Розрахунок зубців циліндричних передач на контактну міцність. Кон-

тактні напруженнѐ утворяятьсѐ в місці зіткненнѐ двох тіл у тих випадках, коли роз-
міри площадки торканнѐ малі у порівнѐнні з розмірами тіл (стиск двох шарів, двох 
циліндрів тощо). 

Розрахунок міцності зубців по контактним напруженнѐм складаютьсѐ з розра-
хунку на опір втомі і на запобіганнѐ руйнування робочих поверхонь зубців при мак-
симальному навантаженні. 

Установлено, що найбільші контактні напруженнѐ виникаять поблизу поляса 
зачепленнѐ. Длѐ визначеннѐ контактних напружень використовуютьсѐ формула  
Герца 
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1 2

2 2
1 2 2 11 1

H

зв

q E E

E E
,                                                      (3.32) 

де зв – зведений радіус кривизни, 
що визначаютьсѐ з 

            
1 2

1 1 1

зв

,                         (3.33) 

 знак мінус длѐ внутрішнього за-
чепленнѐ; 

1, 2 – радіуси кривизни еволь-
венти зубців в точці контакту 

      

1 1

2 2

cos tg 2;

cos tg 2,
tw

tw

d

d
                (3.34) 

 tw – торцевий кут зачепленнѐ 
корегованого колеса в перетині, 
нормальному до напрѐмку зуб-
цѐ.  
Длѐ передач, виготовлених без 

зміщеннѐ нарізного інструмента, 

tw =  = 20 . 

За умови d2 = d1 u і урахуваннѐм 
(3.33), (3.34), одержуять 

           
1

2 11

sinзв

u

d u
.                       (3.35) 

Коефіціюнт урахуваннѐ пружних 
ѐкостей матеріалу зубців визначитьсѐ 
за формулоя 

1 2

2 2
1 2 2 11 1

M

E E
Z

E E
,          

                                                                (3.36) 

де E1, E2 – модулі пружності (длѐ сталі E1 = E2 = 2,1 105 МПа); 

1, 2 – коефіціюнти Пуассона (длѐ сталі 1 = 2 = 0,3). 
Таким чином, длѐ сталевих коліс ZM = 275 МПа1/2. 
При підстановці формул (3.16), (3.28), (3.35), (3.36) в формулу Герца (3.32) 

отримуять 

 
2

2

1

2 1

cos sin
t H

Н M

F K Z u
Z

b d u
. (3.37) 

Коефіціюнт урахуваннѐ форми спрѐжених поверхонь зубців буде 

 
2

cos sin
HZ . (3.38) 

 

 
Рис. 3.15. Схема до розрахунку зубців  

на контактну міцність 
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Результатом виводу ю отриманнѐ наближеного розрахунку контактних напру-
жень длѐ зубчастих передач 

 
1

1Ht
HН M H

W u
Z Z Z

d u
, (3.39) 

де WHt – розрахункова питома колова сила, 

 t H
Ht

F K
W

b
. (3.40) 

В косозубих і шевронних передачах радіус кривизни евольвенти в полясі за-

чепленнѐ в нормальній площині 2
1 1 cosn  (рис. 3.15).  

По аналогії з прѐмозубоя передачея 

 1 2
1 22 2

sin sin
;

2 cos 2cos

d d
. (3.41) 

Тоді 

 
2

1

1 2 1 cos

sin

u

d u
. (3.42) 

При підстановці (3.16), (3.28), (3.29), (3.41) в формулу (3.32) отримуять пере-
вірний розрахунок на контактну міцність косозубої і шевронної зубчастих передач. 
Структура формули залишитьсѐ такоя ж, ѐк і длѐ прѐмозубої передачі (3.39), але ко-
ефіціюнт урахуваннѐ форми спрѐжених поверхонь визначаютьсѐ 

 
22cos

cos sin
HZ . (3.43) 

При заміні в формулі (3.39) 1 1 2 1w wd d a u , 1 2T T u , 431M HZ Z Z  – 

длѐ прѐмозубих коліс і 363M HZ Z Z  при середньому значенні  = 16 , 
3

1 12 10tF T d  отримуять вираз длѐ проектного розрахунку 

 2
3

22
1 H

w a

Hba

T K
a K u

u
, (3.44) 

де Ka = 495 длѐ прѐмозубих, Ka = 430 – длѐ косозубих передач і визначаютьсѐ за фор-
мулоя 

 
233 0,5 10а M H H HVK Z Z Z K K ; 

 ba – коефіціюнт відношеннѐ по міжосьовій відстані ( ba = b/aw). 

Коефіціюнт ba рекомендуютьсѐ приймати рівним: 

 длѐ зубчастих коліс з поліпшених сталей при несиметричному розташуванні відносно 

опор ba = 0,315 0,4; 

 длѐ зубчастих коліс з загартованих сталей ba = 0,25 0,315; 

 при симетричному розташуванні відносно опор ba = 0,4 0,5. 
Перевірка зубчастих коліс передачі при дії максимального одноразового на-

вантаженнѐ здійсняютьсѐ за умовоя 

 maxmax HH , (3.45) 
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де [ ]Hmax – максимальне допустиме напру-
женнѐ; 

Hmax – максимальне напруженнѐ, що 
никаю під діюя максимального наван-
женнѐ. 

             max 1max 1H H T T , (3.46) 

де H1, T1 – напруженнѐ і крутний момент на 
шестірні при розрахунку на опір втомі ро-
бочих поверхонь зубців; 
T1max – максимальний крутний момент на 
шестірні. 
При перевірному розрахунку на контактну 

міцність за формулами (3.39), (3.45) визначаять 
фактичне контактне напруженнѐ і зіставлѐять йо-
го з допустимим. 

З економічних міркувань недовантаженнѐ 
допускаютьсѐ не більше 15 % і з міркувань терміну 
служби перенавантаженнѐ допускаютьсѐ не біль-
ше 5 %. 

3.2.11. Розрахунок циліндричних передач на міцність при згині зубців. При 
розрахунку зубців на згин роблѐтьсѐ наступні припущеннѐ: 

 зуб прѐмозубої передачі ѐвлѐю собоя консольну балку навантажену з розподілом по 
лінії контакту зубців; 

 силами тертѐ зневажаять; 

 розподіл навантаженнѐ заміняять рівнодійноя силоя Fn. 
Нормальна сила Fn розкладаютьсѐ на колову Ft і радіальну Fr сили. 
Знаходимо напруженнѐ згину від дії цих сил 

 ,t r
F

x

F F

W A
 (3.47) 

де Ft – згинаячий момент; 

 – плече сили; 

21

6
xW b S  – момент опору перетину ніжки зубцѐ при згині; 

A = b S– площа ніжки зубцѐ. 

За умови геометричної подібності зубців різних розмірів, значеннѐ  i S замі-
няятьсѐ на безрозмірні величини згідно формул 

                                                                      
; ,

S
S

m m
                                          (3.48) 

де m – модуль. 

За умови залежності Fr = Ft tg  (рис. 3.16) і введеннѐ коефіціюнтів концентрації 

навантаженнѐ при згині KF  та динамічного навантаженнѐ при згині KFV, формула 
(3.47) перетворитьсѐ 

 
Рис. 3.16. Розрахункова схема зубців 

на згин 
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2

6 tg
.t F FV

F

F K K

m b SS
  (3.49) 

Безрозмірна величина, взѐта в квадратні дужки, називаютьсѐ коефіціюнтом  
форми зубцѐ YF. Він залежить від числа зубців z і зміщеннѐ різалього інструмента x 
при нарізанні зубців. 

Тоді умова міцності на згин зубців прѐмозубих циліндричних передач буде 

 t F FV
FF F

F K K
Y

m b
. (3.50) 

Коефіціюнт форми зубцѐ YF визначаютьсѐ за табл. 3.7 з урахуваннѐм еквівален-
тного числа зубців згідно формули 

 
3cosvz z , (3.51) 

де  – кут нахилу зубців косозубого колеса. 

Таблицѐ 3.7. Коефіціюнт YF форми зубців 

z 
Коефіціюнт зміщеннѐ інструмента x 

-0,5 -0,4 -0,25 -0,16 0 +0,16 +0,25 +0,4 +0,5 

12 – – – – – – – 3,68 3,46 

16 – – – – 4,28 4,02 3,78 3,54 3,40 

20 – – – 4,40 4,07 3,83 3,64 3,50 3,39 

25 – – 4,30 4,13 3,90 3,72 3,62 3,47 3,40 

32 4,50 4,27 4,05 3,94 3,78 3,65 3,59 3,46 3,40 

40 4,14 4,02 3,88 3,81 3,70 3,61 3,57 3,48 3,42 

50 3,96 3,88 3,78 3,73 3,66 3,58 3,54 3,49 3,44 

63 3,82 3,78 3,71 3,68 3,62 3,57 3,54 3,50 3,47 

71 3,79 3,74 3,68 3,66 3,61 3,56 3,55 3,50 3,48 

80 3,73 3,70 3,66 3,63 3,60 3,55 3,55 3,51 3,50 

90 3,70 3,68 3,64 3,62 3,60 3,55 3,55 3,53 3,51 

100 3,68 3,66 3,62 3,61 3,60 3,56 3,56 3,55 3,52 

160 3,64 3,62 3,62 3,62 3,62 3,59 3,58 3,56 3,56 

 3,63 3,63 3,63 3,63 3,63 3,63 3,63 3,63 3,63 

 

Длѐ косозубих і шевронних передач в формулу (3.50) вводѐтьсѐ додаткові ко-
ефіціюнти, що враховуять збільшеннѐ міцності зубців і збільшеннѐ коефіціюнта пере-
криттѐ за рахунок нахилу зубців за формулоя 

 t F FV F
FF F

F K K K
Y Y Y

m b
, (3.52) 

де Y  – коефіціюнт, що ураховую перекриттѐ зубців 

 
1

Y
K

; (3.53) 

 Y  – коефіціюнт урахуваннѐ впливу нахилу зубцѐ 
 1 140Y . 

Міцність зубців при одноразовому перенавантаженні визначитьсѐ 

 maxmax FF , (3.54) 

де [ ]Fmax – максимальне допустиме напруженнѐ при згині. 
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Максимальне розрахункове напруженнѐ визначаютьсѐ формулоя 

 1max
max

1

F F

T

T
, (3.55) 

де T1max – максимальний момент на шестірні. 
3.2.12. Приклад розрахунку циліндричної зубчастої передачі. Розрахувати 

косозубу циліндричну зубчасту передачу за такими даними: потужність на ведучому 
валу P1 = 4,5 кВт при його частоті обертаннѐ n1 = 960 хв-1; передаточне число передачі 
u = 4; передача нереверсивна; режим навантаженнѐ середній нормальний; строк 
служби передачі L = 2000 год. 

Розв’язання. 1. Параметри навантаженнѐ зубчастої передачі.  
Кутова швидкість ведучого вала 

 1
1 100,53

30

n
 рад/с. 

Номінальний крутний момент на ведучому валу буде 

 
3

1
1

1

4,5 10
44,8

100,53

P
T  Н м. 

Крутний момент на веденому вала 

 2 1 44,8 4 0,97 173,8T T u  Н м. 

Кутова швидкість веденого валу 

 1
2

100,53
25,13

4u
 рад/с.  

Сумарне число циклів навантаженнѐ зубців шестірні та колеса за строк служби 
передачі 

 8
1 1

20000
1800 1800 100,53 11,53 10 ;

3,14

L
N  

 8
2 2

20000
1800 1800 25,13 2,88 10 .

3,14

L
N  

2. Матеріали зубчастих коліс. 
Длѐ виготовленнѐ шестірні та колеса вибираюмо дешеву леговану сталь 40Х із 

термообробкоя (табл. 3.3.): длѐ колеса – поліпшеннѐ 230 260НВ, в = 850 МПа, 

т = 550 МПа; длѐ шестірні – азотуваннѐ поверхні до твердості 50 59HRC, 

в = 1000 МПа, т = 800 МПа. При цьому забезпечуютьсѐ припрацяваннѐ зубців. 
3. Допустимі напруженнѐ. 
Еквівалентні числа циклів навантаженнѐ зубців шестірні та колеса длѐ розра-

хунку на контактну міцність NHE і длѐ розрахунку на міцність при згині NFE із коефі-
ціюнтами приведеннѐ KHE = 0,18 і KFE = 0,06 (див. табл. 3.6 длѐ середнього нормально-
го режиму навантаженнѐ) будуть 

 
8 8

1 1 0,18 11,53 10 9,224 10 ;HE HEN K N  

 
8 8

2 2 0,18 2,88 10 2,304 10 ;HE HEN K N  

 
8 8

1 1 0,06 11,53 10 0,692 10 ;FE FEN K N  

 
8 8

2 2 0,06 2,88 10 0,173 10 .FE FEN K N  
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Межі контактної витривалості зубців шестірні та колеса (див. табл. 3.4.) будуть 

такими: Hlim1 = 1050 МПа; 
  lim2 2 70 2 240 70 550H HBH  МПа. 

Межі витривалості зубців при згині (див. табл. 3.5.): 

 lim1 12 90 12 28 90 426серцевина
F HRCH МПа; 

 lim2 1,75 1,75 240 420F HBH МПа. 

Базу випробувань длѐ матеріалу шестірні та колеса визначаюмо за формулоя: 

 2,4 2,4 8
1 130 30 550 1,13 10 ;HON H  

 2,4 2,4 8
2 230 30 240 0,155 10 ;HON H  

 84 10 .FON  

Якщо NHO1 < NHE1; NHO2 < NHE2; NFO1 < NFE1 і NFO2 < NFE2, то коефіціюнти довговіч-
ності длѐ зубців шестірні та колеса KHL = 1 та KFL = 1. 

Допустимі контактні напруженнѐ длѐ зубців шестірні та колеса при коефіціюн-

тах ZR = 1 (шорсткість поверхонь зубців Ra = 1,25 0,63), ZV = 1 (тому що 

ZV = 0,925V0,05 = 0,925 40,05 = 0,99), коефіціюнтах запасу міцності SH1 = 1,2 та SH2 = 1,1 
знаходимо за формулами (3.19) 

 lim1
1

1

1050
1 1 1 875

1,2
H

H HL R V

H

K Z Z
S

МПа; 

 lim2
2

2

550
1 1 1 500

1,1
H

H HL R V

H

K Z Z
S

МПа. 

Длѐ зубців косозубої передачі розрахункове допустиме контактне напруженнѐ 
за формулоя (3.24) буде 

 1 20,45 0,45 875 500 619H H H  МПа. 

Допустимі напруженнѐ на згин при коефіціюнтах KFR = 1 (фрезеруваннѐ зубців), 
KFC = 1 (нереверсивна передача), KFZ = 1 (згідно способу отриманнѐ заготовки коліс – 
штамповка) та коефіціюнті запасу SF = 1,7 (див. табл. 3.5.) визначаюмо за формулами 
(3.25): 

 1 lim1 426 1 1 1 1,7 251F F FL FR FZ FK K K S  МПа; 

 2 lim2 420 1 1 1 1,7 247F F FL FR FZ FK K K S  МПа. 

Длѐ зубців шестірні та колеса граничне допустиме напруженнѐ на згин (див. 
формулу (3.26)) буде 

 lim1 1
1max

426 1 1,2
301

1,7
F FL t

F

F

K K

S
 МПа; 

 lim2 2
2max

420 1 1,3
321

1,7
F FL t

F

F

K K

S
 МПа. 

4. Проектний розрахунок передачі. 
Длѐ проектного розрахунку попередньо беремо коефіціюнт ширини вінцѐ 

ba = 0,4 і відповідно bd = 0,5 ba(u + 1) = 0,5 0,4(4+1) = 1. 

За графіками на рис. 3.13 залежно від bd (симетричне розміщеннѐ зубчастих 
коліс відносно опор валів та твердість H < 350HB) визначаюмо коефіціюнт нерівномір-

ності навантаженнѐ по ширині зубчастих вінців, KH  = 1,05. 
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За формулоя (3.44) міжосьова відстань буде розрахована 

 2
33

2 2 22

173,8 1,05
1 430 4 1 90,4 мм.

0,4 4 619

H

w a

Hba

T K
a K u

u
 

Вибираюмо з стандартного рѐду фактичну міжосьову відстань aw = 90 мм. 
Ширина зубчастих вінців 

 2 0,4 90 36ba wb a  мм; 

 1 2 2b b 36 2 38  мм. 

Модуль зачепленнѐ зубців в нормальному перетині приймаюмо згідно реко-

мендації 0,01 0,02 0,01 0,02 90 0,9 1,8wm a  мм. 

Приймаюмо стандартний модуль зубців m = 1,5 мм. 
Кут нахилу лінії зубців визначаюмо за формулоя (3.13) 

 min

2

4 4 1,5
arcsin arcsin 9,59

36

m

b
. 

З рекомендацій приймаюмо  = 10 . 

Сумарне число зубців 
2 2 90

cos cos10 118,2
1,5

waz
m

. Приймаюмо z  = 118. 

Число зубців шестірні  

1 1 118 4 1 23,6z z u . 

Приймаюмо z1 = 24 > zmin = 17.  
Число зубців колеса 

 2 1 118 24 94z z z . 

Фактичне передаточне число 
 2 1 94 24 3,92u z z . 

Фактичний кут нахилу зубців 

 1 2cos 0,5 0,5 1,5 94 24 90 0,98333wm z z a ;  10,48 . 

Ділильні діаметри шестірні та колеса 
 1 1 cos 1,5 24 0,98333 36,61d m z  мм; 

 2 2 cos 1,5 94 0,98333 143,39d m z  мм. 

Перевірка: 

 1 20,5 0,5 36,61 143,39 90wa d d  мм. 

Колова швидкість зубчастих коліс 

 
3

1 10,5 0,5 100,53 36,61 10 1,84V d м/с. 

Коефіціюнт торцевого перекриттѐ визначаюмо за формулоя (3.30) 

 1 21,88 3,2 1 1 cos 1,88 3,2 1 24 1 94 0,98333 1,68.z z  

Колова сила у зачепленні зубчастих коліс  

 
3

1 12 2 44,8 (36,61 10 ) 2447tF T d Н.  

5. Перевірні розрахунки. 
Розрахунок зубців на контактну міцність. 
Длѐ розрахунку попередньо визначимо такі коефіціюнти: 
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 275MZ  МПа1/2 – коефіціюнт урахуваннѐ механічних властивостей матеріалів 

зубчастих коліс; 
2 2cos cos sin 0,98333 cos20 sin20 1,73HZ  – коефіціюнт фор-

ми спрѐжених поверхонь зубців; 

1 1 0,95 1,68 0,79Z K  – коефіціюнт сумарної довжини конта-

ктних ліній; 

 1 5 1 0,06 8 5 1,18H F стK K k n  – коефіціюнт урахуваннѐ розпо-

ділу навантаженнѐ між зубцѐми,  
де  nст – ступінь точності (приймаюмо 8 ступінь); 

k – коефіціюнт урахуваннѐ термообробки поверхонь зубців, k = 0,06 – длѐ по-
ліпшеннѐ, k = 0,12 – длѐ гартуваннѐ; 
 KHV = 1,03 – коефіціюнт динамічного навантаженнѐ (див. табл. 3.6.). 
За формулоя (3.40) питома розрахункова колова сила 

 
2

2447 1,05 1,18 1,02
85,9

36

Ht H H HV

Ht

F K K K
W

b
 Н/мм. 

За формулоя (3.39) розрахункове контактне напруженнѐ 

 
1

1 85,9 4 1
275 1,73 0,79 644 МПа.

36,61 4
Ht

H M H

W u
Z Z Z

d u
 

Зачепленнѐ передачі перевантажено 

 644 МПа 619 МПаHH , 

але стійкість зубців проти втомного викришуваннѐ їхніх активних поверхонь забезпе-
чуютьсѐ, бо лежить у допустимих межах, тому що 

 644 619 644 100% 3,9% 5% . 

Перевірка зубчастих коліс під час дії максимального навантаженнѐ виконують-
сѐ за формулоя (3.45), при цьому 

 max 1max 1 1 1 644 1,8 864H H HT T k T T  МПа, 

де 1max 1Т k T  – максимальний крутний момент при пуску електродвигуна і 

max. . 1,8дв н двk T Т . 

Допустиме граничне контактне напруженнѐ  

 max т22,8 2,8 550 1540H  МПа. 

Контактна міцність під час дії максимального навантаженнѐ також забезпечу-

ютьсѐ, оскільки Hmax = 864 МПа < [ ]Hmax = 1540 МПа. 
Розрахунок зубців на витривалість при згині. 
Розрахункові коефіціюнти будуть такими: 

 1 3,9;FY  2 3,6FY  – коефіціюнти форми зубців за табл. 3.7; 

відповідно числа зубців шестірні 

 
3 3

1 1 cos 24 0,98333 25,24VZ Z  

та колеса 

 
3 3

2 2 cos 94 0,98333 98,9VZ Z , 
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де 1 1 0,95 1,68 0,627Y k  – коефіціюнт перекриттѐ зубців; 

1 140 1 10,48 140 0,93Y  – коефіціюнт нахилу зубців; 

1,1FK  – коефіціюнт нерівномірності навантаженнѐ по ширині зубчастих він-

ців (див. рис. 3.14); 
KFV = 1,02 – коефіціюнт динамічного навантаженнѐ (за табл. 3.6). 
Питома розрахункова колова сила 

 2 2447 36 1,1 1,18 1,02 90Ft t F F FVW F b K K K Н/мм. 

Розрахункове напруженнѐ згину у зубцѐх шестірні та колеса визначаюмо за 
формулоя (3.52) 
 1 1 3,9 0,627 0,93 90 1,5 136F F FtY Y Y W m МПа; 

 2 2 3,6 0,627 0,93 90 1,5 126F F FtY Y Y W m МПа. 

Стійкість зубців проти втомного руйнуваннѐ при згині забезпечуютьсѐ, оскільки 

розрахункові напруженнѐ згину менші за відповідні допустимі: * ]F1 = 251 МПа та 

[ ]F2 = 247 МПа. 
Розрахунок зубців на міцність при згині максимальним навантаженням. 
За формулоя (3.55) 

 1max 1 1max 1 136 1,8 244,8F F T T МПа; 

 2max 2 1max 1 126 1,8 226,8F F T T МПа. 

Міцність зубців на згин при дії максимального навантаженнѐ також забезпе-
чуютьсѐ, бо максимальні розрахункові напруженнѐ менші за граничні допустимі: 

[ ]F1max = 301 МПа та * ]F2max = 321 МПа. 
6. Розрахунок параметрів зубчастої передачі. 
Розміри елементів зубців: 

 висота головки зубцѐ 1,5ah m  мм; 

 висота ніжки 
1,25 1,25 1,5 1,875fh m

мм; 

 висота зубцѐ 2,25 2,25 1,5 3,375h m мм; 

 радіальний зазор 0,25 0,25 1,5 0,375c m мм; 

 кут профіля зубців n = 20 . 
Розміри вінців зубчастих коліс: 

 ділильні діаметри d1 = 36,61 мм і d2 = 143,39 мм; 

 діаметри вершин зубців шестірні 
 1 1 2 36,61 2 1,5 39,61ad d m мм; 

 діаметри вершин зубців колеса 
 2 2 2 143,39 2 1,5 146,39ad d m мм; 

 діаметри западин 
 1 1 2,5 36,61 2,5 1,5 32,86fd d m мм; 

 2 2 2,5 143,39 2,5 1,5 139,64fd d m мм; 

 фактична міжосьова відстань передачі 

 1 20,5 cos 0,5 1,5 24 94 0,98333 90wa m z z мм. 
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7. Розрахунок сил у зачепленні зубців передачі. Колова сила 2447tF  Н  

(обчислена вище). 
Радіальну силу визначаюмо за формулоя (3.14) 

 tg cos 2447 0,36397 0,98333 906r tF F Н. 

Осьову силу дістаюмо з формули (3.15): 
 tg 2447 0,185 453a tF F Н. 

Контрольні запитання 

1. Запишіть формули длѐ визначеннѐ основних розмірів циліндричних прѐмо- та косозубих коліс. 
2. З ѐкоя метоя роблѐть заміну косозубих циліндричних коліс еквівалентними прѐмозубими? 
3. Чому у зачепленні мінѐютьсѐ довжина лінії контакту зубців? 
4. Як визначаятьсѐ сили у зачепленні косозубих коліс? 
5. Від ѐких факторів залежить розрахункове навантаженнѐ на зубці циліндричних зубчастих  

передач? 
6. Запишіть основну розрахункову залежність та проаналізуйте вплив окремих параметрів на  

розрахункове контактне напруженнѐ. 
7. В чому полѐгаю розрахунок зубців на контактну міцність? 
8. За ѐкоя залежністя ведетьсѐ розрахунок зубців на втому при згині? 
9. Запишіть основну розрахункову формулу та проаналізуйте вплив окремих параметрів передачі 

на її розміри. 
10. Як вибрати матеріал длѐ зубчастих коліс та визначити допустимі напруженнѐ? 

3.3 Конічні зубчасті передачі 

3.3.1. Короткі відомості. Конічні зубчасті передачі передаять крутний момент 

між валами, вісі ѐких перетинаятьсѐ під кутом . Частіше цей кут  = 90  [23, 25, 30, 
37]. 

Зачепленнѐ двох конічних коліс можна уѐвити ѐк коченнѐ без ковзаннѐ конусів 

з кутами 2 1 і 2 2. Конуси називаять початковими, лінія торканнѐ цих конусів нази-
ваять полясноя лініюя. Конічні передачі виготовлѐять без зміщеннѐ (x1 = x2 = 0) або 
рівнозміщеними (x2 = -x1), тому початкові конуси співпадаять з ділильними. 

Прѐмозубі конічні колеса використовуять при колових швидкостѐх до 3 м/с, 
понад цього використовуять передачі з коловими зубцѐми. Косозубі конічні колеса 
використовуять рідко через складності точного виготовленнѐ. 

3.3.2. Основні геометричні параметри. Згідно рис. 3.17 та рис. 3.18 

 1 1
1 2 1

2 2

1
tg ; 90 .e

e

d z

d z u
 (3.56) 

Величина модулѐ зміняютьсѐ по довжині зубцѐ. 
Прийнѐто за основний модуль брати коловий модуль на зовнішньому торці 

mte, ѐкий зручно замірѐти. 
Зовнішні ділильні діаметри коліс 

 1 1e ted m z ; 2 2e ted m z . (3.57) 

По теоремі Піфагора (рис. 3.18) можна записати: залежність зовнішньої конус-
ної відстані Rе від зовнішніх ділильних діаметрів 

 
2 2

2 1 2

2 2
e e

e

d d
R  або 2 2 2 2

1 2 1 20,5 0,5e e e teR d d m z z .       (3.58) 

Середнѐ конусна відстань (рис. 3.18) 
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, (3.59) 

де Kbe = b/Re – коефіціюнт ширини зубчастого вінцѐ, звичайно приймаять 
Kbe = 0,285. 
З пропорції (рис. 3.18) 

 m m

e e

d R

d R
 

знаходимо середній ділильний діаметр 

 
0,5

1 0,5em
m e e e be

e e

R bR
d d d d K

R R
. (3.60) 

З формули (3.60) виходить 

 1 0,5m te bem m K . (3.61) 

3.3.3. Сили, які діють в конічній передачі. Колова сила на середньому ділиль-
ному діаметрі шестірні (рис. 3.19) 
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d
 (3.62) 

Длѐ шестірні прѐмозубої передачі: 

 радіальна сила 
 1 1 1tg cosr tF F ; (3.63) 

 осьова сила 
 1 1 1tg sina tF F ; (3.64) 

 нормальна сила 
 1 1 cosn tF F . (3.65) 

Длѐ шестірні з коловими зубцѐми радіальну і осьову сили визначаять за  
залежностѐми 

 
1 1 1 1

1 1 1 1

tg cos sin sin cos ;

tg sin sin cos cos ,

r t

a t

F F

F F
 (3.66) 

де  – кут нахилу зубцѐ косозубої або з коловим зубом конічної передачі 
(рис. 3.20). 

 
Рис. 3.17. Геометріѐ (а) і розподіл питомого навантажен-

нѐ (б) в конічних передачах 
 

Рис. 3.18. Схема конічної зубчастої пе-
редачі 
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3.3.4. Розрахунок конічних зубчастих передач. Він виконуютьсѐ згідно розра-
хунку циліндричної зубчастої передачі з еквівалентними зубчастими колесами dv1, 
dv2 в середньому перетині по довжині зубцѐ (рис. 3.19) 

 
1 1 1

2 2 2

1 0,5 cos ;

1 0,5 cos .

v e be

v e bc

d d K

d d K
 (3.67) 

З урахуваннѐм (3.60) отримуять 

 1 2
1 2

1 2

; .
cos cos

m m
v v

d d
d d  (3.68) 

Зведений радіус кривизни 

 1 2 2
1

1 2 1 2 1

1 1 1 2cos 2cos 2 cos
.cos

sin sin sinзв m m md d d u
 

Згідно формули (3.56) та залежностей між тригонометричними функціѐми 
одержуять 

 2 12 2 2 2
2 1

1 1 1
cos ; cos .

tg 1 1 tg 1 1

u

u u
 

Тоді 

 
2

1

1 2 1

sinзв m

u

d u
. (3.69) 

Питоме навантаженнѐ в середньому перетині згідно рис. 3.21 буде 

 max min ,
2 cos

t H
ср m

H

q q F K
q q

b V K
 (3.70) 

де VH = 0,85 – експериментальний коефіціюнт урахуваннѐ зниженнѐ навантажува-
льної здатності прѐмозубих конічних передач. 

 
Рис. 3.19. Схема до розрахунку міцності і сил зачеп-

леннѐ конічних передач 

 
Рис. 3.20. Косозуба (а) та з круговим (б) зу-

бом конічна передача 

 
Рис. 3.21. Розподіл питомого навантаженнѐ 

в конічній передачі 
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Підставлѐячи формули (3.69) і (3.70) в (3.32), отримуюмо 

 
2

2
1

2 1

cos sin 1
t H зв

H

m

F K u E

b K d u
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По аналогії з циліндричними зубчастими передачами можна записати 

 
2

1

1Ht
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H m

W u
Z Z Z
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, (3.71) 

де 
21

зв
m

E
Z  – коефіціюнт урахуваннѐ матеріалу спрѐжених зубчастих ко-

ліс, длѐ сталевих зубчастих коліс ZM = 275МПа1/2; 

2 sin2HZ  – коефіціюнт урахуваннѐ форми спрѐжених поверхонь в прѐмо-

зубій конічній передачі, длѐ косозубої і з коловим зубом 2cos sin2HZ ; 

1
Z

K
 – коефіціюнт урахуваннѐ сумарної довжини контактних ліній; 

Ht t H HVW F K K b  – питома колова сила. 

Длѐ передач з коловими зубцѐми VH визначаять за емпіричними формулами: 
 VH = 1,22 + 0,21u – при твердості H1 < 350НВ, H2 < 350НВ; 
 VH = 1,13+0,13u – ѐкщо H1 > 45 НRС, H2 < 350НВ; 
 VH = 0,81+0,15u – при H1 = H2 > 45 НRС. 

При проектному розрахунку використовуять формулу длѐ визначеннѐ серед-
нього діаметра 
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1
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HH bd

T K u
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V u
, (3.72) 

де 2
1 0,166 1bd mb d u  – коефіціюнт ширини по середньому ділильному 

діаметру. 
Перевірка зубців конічного колеса на міцність згину аналогічна перевірці  

циліндричної зубчастої передачі на згин зубцѐ 

 Ft
FF F

F m

W
Y Y Y

V m
, (3.73) 

де YF – коефіціюнт форми зубцѐ, ѐкий залежить від еквівалентного числа зубців 

 
3cos cos

V

Z
Z ; 

 Y
 
 – коефіціюнт урахуваннѐ перекриттѐ зубців, 1Y K ; 

Y  – коефіціюнт урахуваннѐ нахилу зубців, 1 140Y ; 

WFt – питома колова сила, 
 Ft t F FVW F K K b ; 

 VF – коефіціюнт урахуваннѐ зниженнѐ міцності конічної передачі у порівнѐнні з 
циліндричноя, VF = 0,85 – длѐ прѐмозубої конічної передачі, длѐ передач з ко-
ловим зубцем: 
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 VF = 0,94+0,08u при H1 = H2 < 350 НВ; 
 VF = 0,85+0,043u при H1 = H2 > 45НRС, H2 < 350НВ; 

 VF = 0,65+0,11u при H1 = H2 > 45НRС. 
Якщо умови міцності (3.73) не виконуятьсѐ, то приймаять більш міцний мате-

ріал длѐ зубчастих коліс або збільшуять розміри передачі. 

Контрольні запитання 

1. Охарактеризуйте конічні зубчасті передачі з точки зору несучої здатності. 
2. Назвіть основні параметри конічних зубчастих коліс та запишіть формули їх визначеннѐ. 
3. З ѐкоя метоя роблѐть заміну конічної передачі еквівалентноя циліндричноя передачея? 
4. Визначте основні геометричні параметри конічної передачі. 
5. Назвіть чотири основні розрахунки на міцність конічних зубчастих передач та проаналізуйте 

вплив деѐких параметрів на розрахункові напруженнѐ. 
6. Яки сили діять в зачепленні конічної зубчастої передачі? 

3.4 Циліндричні передачі з зачепленням Новикова 

В зубчастій передачі Новикова профіль зубцѐ ѐвлѐю собоя циліндричну повер-
хня (рис. 3.22). Дана передача маю рѐд переваг *23, 29, 30, 36, 37+: 

 початковий контакт зубців в точці переміщуютьсѐ уздовж зубцѐ з постійноя швидкіс-
тя, кут тиску також постійний; 

 більший зведений радіус кривизни при дотику колових поверхонь і збільшеннѐ шви-
дкості коченнѐ профілів уздовж зубцѐ сприѐю утворення мастильного прошарку, що 
підвищую навантажену здатність в 1,3-1,5 рази у порівнѐнні з косозубоя евольвент-
ноя циліндричноя передачея. 

Недоліком передачі Новикова ю велика чутливість до зміни міжосьової відста-
ні, ѐка викликаю зменшеннѐ площа-
дки контакту. Тому виникаю потреба 
більш жорстких допусків на виготов-
леннѐ коліс, на міжосьову відстань 
та більш жорсткі вали і їх опори. 

Зубчаста передача Новикова 
буваю двох типів: з одніюя лініюя за-
чепленнѐ або з двома. 

У передачах з одніюя лініюя 
зачепленнѐ профілі різні, у шестірні 
– опуклий, у колеса увігнутий 
(рис. 3.22,б). Недолік – більш склад-
на технологіѐ виготовленнѐ. 

У передачах з двома лініѐми 
зачепленнѐ профілі зубців коліс од-
накові. Під навантаженнѐм одноча-
сно виникаять дві площадки кон-
такту, але на різних зубцѐх. 

Навантаженнѐ розподілѐютьсѐ 
між двома зубцѐми, що підвищую 
навантажувальну здатність (в 

 
а – зовнішній вид зубчастих коліс 

 
б – деѐкі геометричні параметри зачепленнѐ 

Рис. 3.22. Циліндрична передача з зачепленнѐм 
Новикова 
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1,5 1,7 рази у порівнѐнні з евольвентноя передачея). 
Розрахунок на міцність ведетьсѐ на контактну міцність за формулоя Герца 
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, (3.74) 

де T1 – крутний момент на шестірні; 
d1 і z1 – ділильний діаметр і число зубців шестірні; 

K  – коефіціюнт урахуваннѐ осьового перекриттѐ (К  = 2, 4, 6); 

K u – коефіціюнт урахуваннѐ кута нахилу  і передаточного відношеннѐ u,  
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 KH  – коефіціюнт концентрації напруженнѐ, приблизно визначаять, ѐк у еволь-
вентній передачі; 
KHV – коефіціюнт урахуваннѐ динамічного навантаженнѐ, ѐкий залежить від 
ступенѐ точності виготовленнѐ і швидкості обертаннѐ передачі; 

[ ]H – допустимі напруженнѐ на контактну міцність, визначаять по формулі 
длѐ евольвентної передачі. 
При проектному розрахунку визначаять діаметр ділильного кола шестірні з 

формули (3.74), а послідовність значень z1 згідно рекомендованого рѐду z1 = 14 22. 
Перевірний розрахунок зубців на згин виконуять за умовоя 
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де WFt – розрахункова питома колова сила, Ft t F FVW F K K b ; 

Ym – коефіціюнт урахуваннѐ впливу модулѐ зачепленнѐ, Ym = 0,68m0,2; 
Kp – коефіціюнт урахуваннѐ впливу геометрії місць дотику профілів зубців,  

залежить від відношеннѐ радіусу кривизни  та модулѐ; 
YF – коефіціюнт форми зубцѐ, ѐкий залежить від еквівалентного числа зубців 

3cosVz z ; 

[ ]F – допустиме напруженнѐ на згин зубців, вибираять по аналогії з еволь-
вентними передачами. 

Контрольні запитання 

1. Назвіть особливості контактуваннѐ зубців у передачах із зачепленнѐм Новикова. 
2. Як розміщена лініѐ зачепленнѐ зубців у передачі Новикова щодо площини зубчастих коліс? 
3. Чому ширина вінців зубчастих коліс передачі Новикова повинна бути більшоя від осьового  

кроку зубців? 
4. Чим поѐсняютьсѐ вища несуча здатність передачі Новикова у порівнѐнні з евольвентноя  

передачея? 
5. Як визначаятьсѐ основні геометричні параметри зубчастих коліс передачі Новикова? 
6. Які види розрахунків на міцність треба проводить длѐ зубців передачі Новикова?  
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3.5 Планетарні передачі 

3.5.1. Загальні відомості. Планетарноя передачея називаютьсѐ зубчасто-
важільний механізм із складним обертальним рухом зубчастих коліс, ѐкі маять ру-
хому вісь обертаннѐ і обкочуятьсѐ по так званим центральним колесам находѐчись у 
постійному внутрішньому або зовнішньому зачепленні *23, 32, 36+. 

Планетарна передача (рис. 3.23) містить: 

 za, zb – центральні колеса із зовнішніми і внутрішніми зубцѐми; 

 zg – сателіти, зубчасті колеса, ѐкі одноразово знаходѐтьсѐ в зачепленні з za, zb; 

 h – водило, на ѐкому розташовані осі сателітів. 

Принцип роботи планетарних передач: при закріпленому колесі zb ( b = 0) обер-

таннѐ колеса za ( b) викликаю обертаннѐ сателіта zg відносно власної осі зі швидкістя 

g. Коченнѐ сателіту по zb переміщую його вісь і обертаю водило зі швидкістя h. 

Сателіт здійсняю обертаннѐ відносно водила зі швидкістя h
g g h  і суміс-

но з водилом (переносний рух). 
Основними ланками планетарної передачі називаять ті, що сприймаять зов-

нішні моменти і обертаятьсѐ навколо осі водила. Довільна основна ланка може бути 
зупинена. 

Диференціальноя називаять передачу, в ѐкій всі основні ланки рухомі. При 
цьому можна підсумовувати рух двох ланок на одному або розкладати рух одніюї 
ланки на дві складові. 

Диференціальні передачі буваять: підсумовуячі, в ѐких здійсняютьсѐ підсуму-
ваннѐ руху ланки za і ланки zb на водилі h (рис. 3.23, в) і розкладаячі (рис. 3.23, г –
диференціал заднього моста автомобілѐ), обертаннѐ водила h розкладаютьсѐ між 
колесами za і zb. 

Планетарні передачі маять переваги у порівнѐнні зі звичайними: 

 менші габарити та маса; 

 більші передаточні відношеннѐ 
при малому числі коліс; 

 можливість використаннѐ в сис-
темах автоматичного керуваннѐ. 

Однак ю і недоліки: 

 підвищена точність виготовленнѐ; 

 більша кількість підшипників  
коченнѐ; 

 із збільшеннѐм передаточного 
відношеннѐ ККД зменшуютьсѐ. 

3.5.2. Кінематика планетар-
них передач. Передаточне відно-
шеннѐ позначаять літероя з індек-

сами – 
b
ahu . Нижні індекси – напрѐ-

мок передачі руху, верхні – неру-
хома ланка, відносно ѐкої розглѐ-
даютьсѐ рух. 

 
а) конструктивна схема; б) кінематична схема передачі; 

 
в) підсумовуяча диференціальна передача; г) розкладая-

ча швидкості обертаннѐ диференціальна передача; 
Рис. 3.23. Планетарні передачі 
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Кінематичний аналіз планетарних передач виконуять за методом Вілліса *32, 
37 тощо+. При цьому всій передачі умовно надаютьсѐ обертаннѐ з кутовоя швидкістя 

водила h. Тобто водило умовно зупинѐютьсѐ, а інші ланки звільняятьсѐ. Одержа-
ний механізм називаютьсѐ перетвореним, його ланки будуть мати кутові швидкості 
 ; ; 0a a h b b h h h h , 

а передаточне відношеннѐ визначаютьсѐ за формулоя Вілліса 

  .h a h a h
ab

b h b h

n n
u

n n
 (3.77) 

Передаточне відношеннѐ b
ahu  маю знак мінус длѐ зовнішнього зачепленнѐ  

(різний напрѐмок кутових швидкостей) і пляс – длѐ внутрішнього (рис. 3.23, а) 

 gb b b
ah

a g a

z z z
u

z z z
. (3.78) 

Якщо колесо b зупинено ( b = 0) або зупинено колесо a ( a = 0) тоді переда-
точне відношеннѐ буде 

 

1 1 при 0;

1
1 1 при 0.

b ha b
ah a b
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a b a
bh ah

h ah b

z
u u

z

z
u

u z

 (3.79) 

Формули длѐ визначеннѐ передаточних відношень длѐ передач, виконаних за 
іншими схемами, наведені у табл. 3.8. 

Таблицѐ 3.8. Передаточні відношеннѐ та ККД длѐ різних схем планетарних передач 

Схема передачі Передаточні відношеннѐ 
ККД зачепленнѐ та підшипників 

сателітів  

 

1 ;b a b
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n z
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n z
3 8.b
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1
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ah . 
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0,85 0,15.e
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Частоту обертаннѐ основних ланок знаходѐть за формулами (3.77). При розра-
хунку на міцність зачеплень і підшипників сателітів частоту обертаннѐ визначаять 

відносно водила, тобто h
g g hn n n . Відносну частоту обертаннѐ сателіта ng визнача-

юмо з формул 

 ; ,g h h a a
ga g h a h

a h g g

n n z z
u n n n n

n n z z
 (3.80) 

де na та nh – відомі величини (перше задане, друге знаходимо згідно наведених у 
табл. 3.8 формул). 
3.5.3. Крутні моменти на основних ланках. Будь-ѐку планетарну передачу 

можна уѐвити ѐк конструкція, що складаютьсѐ з трьох основних ланок. 
При усталеному русі система зубчастих коліс знаходитьсѐ у рівновазі. Длѐ неї 

можна написати два рівнѐннѐ рівноваги 

 
0;

0,
а h b

a a h h b b

Т Т T

T T T
 ( 3.81) 

або при b = 0 момент на водилі 

 
b b

h a ah ahT T u , 

де 
b
ah  – ККД. 

На ведучій ланці приймаять момент зі знаком пляс, а на веденій – зі знаком 
мінус. 

3.5.4. ККД планетарних передач. Втрати потужності складаятьсѐ з утрат на 

тертѐ у зачепленнѐх і підшипниках сателіту – з, на розмішуваннѐ мастила (гідравліч-

не) – г. При великих швидкостѐх водила враховуять аеродинамічні утрати – а 
 з г а . (3.82) 

Утрати потужності на тертѐ в зачепленні і опорах сателітів залежать тільки від 
швидкості відносно водила. Наприклад, длѐ схеми 1 (табл. 3.5) 

 
h

тp тp a h a a hР T T , 

де Pтр – потужність тертѐ; 
h – коефіціюнт утрат; 

Tтр = Ta
h – момент тертѐ. 

Повна потужність, що підводитьсѐ, на ведучій ланці Pa = Ta a. Тоді за умови, 

що а тр а тр аР Р Р Р Р , отримуять 

 
1

1
b

b hah
ah b

ah

u

u
, (3.83) 

де h – коефіціюнт утрат длѐ зверненого механізму 

 
h h h h

aq qb n ; 

 ,h h
aq qb  – коефіціюнти утрат в зачепленнѐх; 
h
n  – утрати в підшипниках сателітів 

 
1

i
h i i h
n

h h

T

T
, 
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 Ti, i – момент тертѐ і кутова 
швидкість і-го сателіта; 

Th, h – момент і кутова  
швидкість вихідної ланки 
(водила). 
При проектному розрахунку 

можна приймати h
n  = 0,005 0,01 

(більше значеннѐ длѐ схеми 3 в 
табл. 3.8). 

3.5.5. Сили в зачепленні. 
Особливості визначеннѐ сил в заче-
пленні планетарної передачі 
пов’ѐзані з розподілом наванта-
женнѐ між сателітами (рис. 3.24). У 
передачі з трьома сателітами мо-
мент Tа на центральному колесі  
урівноважуютьсѐ силами в зачеп-
леннѐх сателітів 

0,5а wa ta tb tgТ d F F F , 

де dwa – діаметр початкового кола центрального колеса; 
Fta, Ftb, Ftg – сили в зачепленнѐх сателітів. 
Значеннѐ колових та радіальних сил визначаять з формул 

2000
;a w

ta

wa w

T k
F

d n
 

2000
;b w

tb

wb w

T k
F

d n
 

2000
;e w

te

we w

T k
F

d n
 tg ;r t wF F  ,th ta tbF F F  (3.84) 

де Ta, Tb, Te – значеннѐ моментів на ланках а, в, е; 
Fta, Ftb, Fte – колові сили; 
Fr – радіальна сила; 
dw – діаметри початкових кіл коліс, ѐкі визначаятьсѐ залежністя 

 
cos

cos
w

w

m z
d , 

 , w – кути вихідного контуру та зачепленнѐ, длѐ коліс без зміщеннѐ вихідно-

го контуру w = w = 20 , dw = d = m z; 
nw – число сателітів; 
kw – коефіціюнт нерівномірності розподілу навантаженнѐ між сателітами, 

kw = 1,1 2. 
3.5.6. Розрахунок планетарної передачі. Розрахунок починаютьсѐ з вибору чи-

сла зубців коліс, при цьому необхідно, щоб зубчасті колеса задовольнѐли наступним 
вимогам складаннѐ: співвісності, симетричному розташування сателітів, сусідству. 

Число зубців za рекомендуять вибирати: za = 21 24 длѐ коліс з H  350HB; 

za = 18 21 длѐ коліс з H = (35 52)HRC; za < 18 длѐ коліс H > 52HRC. 
Умова співвісності пов’ѐзана з рівновагоя міжосьової відстані різних пар за-

чепленнѐ коліс. 
 

 
Рис. 3.24. Сили в зачепленні планетарної передачі 
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Длѐ прѐмозубої планетарної передачі умова буде визначена формулоя 

 
2 2

a g b gm z z m z z
; .

2
b a

g

z z
z  (3.85) 

Умова симетричного розта-
шування сателітів. Длѐ виконаннѐ 
ціюї умови необхідно, щоб число 
зубців центрального колеса було 
кратне числу сателітів. Таким чином 
необхідно, щоб відношеннѐ za/nw; 
zb/nw або (za + za)/nw були цілими 
числами (nw – число сателітів). 

Умова сусідства. Цѐ умова 
вимагаю, щоб сателіти не зачіплѐли 
один одного. Це буде виконуватисѐ за умови 

 2 sin ;wag w g a
a n d  

 sin 2.a g w gz z n z  

Розрахунок на міцність планетарних передач проводѐть за тими ж залежнос-
тѐми, що і длѐ циліндричних зубчастих передач. 

Контрольні запитання 

1. Чим відрізнѐютьсѐ планетарна зубчаста передача від звичайної зубчастої? 
2. У чому полѐгаю різницѐ між планетарноя та диференціальноя передачами? 
3. Переваги та недоліки планетарних передач. 
4. Які обмеженнѐ у виборі числа зубців планетарної передачі? У чому їх суть? 
5. Які сили діять в зачепленні зубчастих коліс планетарних передач? За ѐкими залежностѐми вони 

визначаятьсѐ? 
6. Втрати та ККД в планетарних передачах. 
7. Розрахунок планетарних передач на міцність. 

3.6 Хвильові передачі 

3.6.1. Загальні відомості. Хвильова механічна передача – це механізм, ѐкий 
перетворяю параметри обертального руху. При цьому рух між ланками передаютьсѐ 
переміщеннѐм хвилі деформації гнучкої ланки *7, 13, 14, 21, 36+. 

Кінематична схема хвильової передачі (рис. 3.25) містить 
z1 – гнучке колесо із зовнішніми зубцѐми; 
z2 – жорстке колесо із внутрішніми зубцѐми; 
h – генератор хвиль. 
На рис. 3.25, а гнучке колесо кріпитьсѐ до валу. На рис. 3.25, б наведена схема 

хвильової передачі з рухомим жорстким колесом, що з’юднане з валом та обертають-
сѐ сумісно з ним. Гнучке колесо виконуютьсѐ ѐк тонкостінний циліндр, що може легко 
деформуватисѐ.  

Генератор хвиль виконуютьсѐ більшим по довжині, ніж діаметр виступів зубців 
гнучкого колеса. При цьому ділильний діаметр зубців гнучкого колеса d1 менше діа-

метра жорсткого колеса d2 на величину 2 0 = d2 - d1. Параметр 0 – називаять роз-
міром деформування. 

 
Рис. 3.25. Кінематичні схеми хвильових передач 
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Мета деформуваннѐ – отримати більше число пар зубців зачепленнѐ, при 
цьому збільшуютьсѐ навантажувальна здатність передачі. Длѐ забезпеченнѐ багато-
парного зачепленнѐ вибираять кулачок визначеної форми (генератор хвиль), вели-

чину деформації 0 та геометрія профіля зубців. 
Переваги хвильової передачі: 

 передача дозволѐю отримувати великі передаточні відношеннѐ (від 70 до 300), при 
цьому ККД буде 85-80 %; 

 менші маса та габарити передачі, ніж у зубчастих передачах. 
Недоліки хвильової передачі: 

 складне виготовленнѐ коліс з дрібним модулем (0,15-2 мм);  

 складна технологіѐ виготовленнѐ гнучкого тонкостінного колеса;  

 обмежені частоти обертаннѐ генератора хвиль, бо виникаю вібраціѐ. 

Межові значеннѐ частоти обертаннѐ nh в залежності від d1 = m z1 при рідинно-
му змащенні будуть такими: 

 при d1  480 мм, nh = 550 + 4,82 105/d1; 

 при d1 > 480 мм, nh = 5,2 105/d1. 
При пластичному мащенні межову частоту обертаннѐ слід зменшувати в 4-5 

разів. 
Передаточне відношеннѐ хвильової передачі визначаютьсѐ формулоя Вілліса 

 1 2
1,2

2 1

,hh

h

n n z
u

n n z
 (3.86) 

де n1, n2, n3 – частоти обертаннѐ коліс гнучкого та жорсткого, генератора хвиль ві-
дповідно. 
При нерухомому жорсткому колесі (n2 = 0) передаточне відношеннѐ хвильової 

передачі буде 
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Знак мінус вказую на різний напрѐмок обертаннѐ ведучої та веденої ланки при 
закріпленому колесі z2. 

Розмір деформуваннѐ 0 та передаточне відношеннѐ знаходѐтьсѐ в наступній 
залежності 
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Мінімальне передаточне відношеннѐ обмежуютьсѐ міцністя на згин зубчасто-
го гнучкого колеса. 

Раціональні значеннѐ передаточних відношень знаходѐтьсѐ в межах 

70  u  320. 

Числа зубців коліс вибираятьсѐ з умови 2 1 w zz z n k , де nw – число хвиль 

(буваять дво- та трихвильові передачі); kz = 1; 2 коефіціюнт кратності. 

Длѐ двохвильових передач nw = 2; kz = 1; 2

1 ,12 hz u ; z1 = z2 + 2. 

Якщо збільшуютьсѐ kz, тоді збільшуютьсѐ число зубців коліс, при цьому 

d1 = mz1 = const та 0 = kzm = const. 
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Критерії працездатності. 
1. Втомне руйнуваннѐ гнучкого колеса. 
2. Руйнуваннѐ підшипників коченнѐ генератора хвиль. 
3. Спрацьованість зубців. 
3.6.2. Розрахунок хвильової зубчастої передачі. Попередньо визначаять 

діаметр гнучкого колеса по критерія опору втомі *7, 21 тощо+ 

 0
10 2

0

,
1 2,3 10

у

h

D
D

n D
 (3.87) 

де 
0 0,5

1

105 ;
0,16

T s k
D
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T – момент на тихохідній ланці передачі; 
nh – частота обертаннѐ генератора 
хвиль; 
u – передаточне відношеннѐ; 

-1 – межа витривалості матеріа-
лу; 
[s] – допустимий коефіціюнт без-

пеки, *s] = 1,6 1,7. 
Діаметр отвору гнучкого колеса 

по критерія динамічної вантажності пі-
дшипника визначаютьсѐ з формули 

            3

p

t
n h h

L

T B k
D L n

A k
,            (3.88) 

де B – коефіціюнт, ѐкий ураховую тип 

підшипника, B = 0,125 0,15; 
Lh – ресурс роботи передачі; 
kt – коефіціюнт урахуваннѐ температурного режиму роботи; 
kL – коефіціюнт імовірності безвідказної роботи підшипника; 
A, p – коефіціюнт та показник степенѐ, ѐкі залежать від розміру діаметрів Dn та Dy. 

Длѐ Dn і Dy  280 мм – A = 0,022, p = 0,357; а длѐ Dn і Dy > 280 мм – A = 0,021, 
p = 0,417. 

З визначених діаметрів Dn та Dy приймаять більший діаметр та округляять йо-
го до стандартних значень D. 

Визначаять модуль m = D/z1 та товщину обода зубчастого вінцѐ h1 

 2 4 431 65 2,5 10 70 0,5 10
h

u u
D

. (3.89) 

Товщину оболонки гнучкого колеса визначаять із співвідношеннѐ 

h0 = (0,7 0,8)h1, а довжину L1 = (0,8 0,6)D (рис. 3.26.). 
Розміри генератора хвиль (рис. 3.27) визначаять з урахуваннѐм деформації 

0. Розрахункова радіальна деформаціѐ генератора хвиль буде дорівнявати  

0 дг в с , 

 
Рис. 3.26. Конструкції (а, б) гнучких коліс 
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де в – імовірність відхилень, 0,005в D ; 

д – пружна деформаціѐ валу генератора та жорсткого колеса, 
3

1 2
д

2

30 0,03
T k r

E D h
; 

 k1 – коефіціюнт перевантаженнѐ, 1 1,8 2,2k ; 

r2/h2 – відношеннѐ середнього радіусу обода жорсткого колеса до товщини 
обода, r2/h2 = 3,8 - D/2000; 

c – спрацяваннѐ деталей при експлуатації, 
60,7 10с h hL n D ; 

 Lh – ресурс роботи передачі. 
Кулачковий генератор хвиль (рис. 3.27, а). Профіль кулачка визначаю радіус-

вектор кулачка 
0,5 n гd W , 

де  dn – діаметр отвору гнучкого підшипника; 

  – коефіціюнт форми кулачка, ѐкий зміняютьсѐ в інтервалі 0 <  <  = 30  по 
залежності *21+ 

 7,4817 1,4069cos 0,5 sin 4 , 

а в інтервалі  <  < /2 – 

 
4

7,4817 1,1278sin 0,86803 cos
2

. 

Далі за вибраними параметрами розраховуять опір втомі елементів  
конструкції. 

Дисковий генератор 
хвиль (рис. 3.27, б). Діаметр ди-
сків визначаять з формули 
 д 2 2 2г r к кD D W e h , 

де er – ексцентриситет роз-
ташуваннѐ дисків, 

03,6re ; 

hк – товщина підкладного 

кільцѐ, hк = (1,2 1,3)h1; 

к – сумарний допуск на 
товщину кільцѐ. 
Якщо бігова доріжка гнуч-

кого колеса під диски азотова-

на, то кільце можна не ставити, тоді hк = 0, к = 0. 

Контрольні запитання 

1. Дайте схему хвильової зубчастої передачі та поѐсніть принцип її роботи? 
2. Дайте приклади основних схем хвильових зубчастих передач. 
3. Які переваги та недоліки хвильових зубчастих передач у порівнѐнні з іншими механічними пе-

редачами? 

 
Рис. 3.27. Конструкції генераторів хвиль 
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4. Запишіть співвідношеннѐ длѐ визначеннѐ передатного числа хвильової зубчастої передачі длѐ 
випадків, коли гнучке колесо з’юднане з веденим валом та корпусом. 

5. Які види генераторів хвиль застосовуять у хвильових передачах? Охарактеризуйте їхня будову. 
6. За ѐкоя умовоя визначаять діаметр ділильного кола веденого зубчастого колеса хвильової  

зубчастої передачі? 

3.7 Гвинтові та гіпоїдні зубчасті передачі 

3.7.1. Загальні відомості. Гвинтові (рис. 3.28, а) та гіпоїдні (рис. 3.28, б) зубчасті 
передачі застосовуять при необхідності передавати обертальний рух між валами, осі 
ѐких мимобіжні у просторі. При такому положенні осей валів виникаю можливість 
передавати обертальний рух від одного ведучого вала кільком веденим *30, 36, 37, 
39]. Головним недоліком передачі ю значне ковзаннѐ у зачепленні зубців і тому їх 
підвищене спрацяваннѐ та здатність до заїданнѐ. 

Поверхні коліс у гвинтових та гіпоїдних зубчастих передачах утворяять 
окремими ділѐнками поверхонь гіперболоїдів обертаннѐ 1 і 2 (рис. 3.28), ѐкі до-
тикаятьсѐ між собоя. 

3.7.2. Гвинтова зубчаста передача. Гвинтові зубчасті передачі (рис. 3.29) 
нѐятьсѐ низькоя несучоя здатністя, тому що 
каннѐ зубців відбуваютьсѐ у точці з малими 
ними радіусами кривизни поверхонь. При цьому 
ви змащуваннѐ зачепленнѐ зубців при значних 
костѐх ковзаннѐ погіршені. Щоб підвищити опір заї-
дання зубчастих коліс гвинтових передач необхідно 
длѐ їх виготовленнѐ використовувати матеріали з 
сокими антифрикційними властивостѐми. Розрахунок 
зубчастих коліс гвинтових передач виконуютьсѐ так 
мо, ѐк розрахунок косозубих циліндричних коліс. 

Ділильні діаметри коліс і міжосьову відстань 
визначаять за формулами: 

1
1

1cos
n

z
d m ; 2

2

2cos
n

z
d m ;   (3.90) 

 1 2
1 2

1 2

0,5 0,5
cos cos

w n

z z
a d d m , (3.91) 

де 1 та 2 кути нахилу зубців коліс (у реверсив-

них передачах 1 = 2). 
Ширину зубчастих коліс гвинтової передачі 

визначаять за формулоя 
 1 13 sinnb m ; 2 23 sinnb m . (3.92) 

Передаточне відношеннѐ гвинтової передачі 

 1 2

2 1

z
u

z
; 1

1 1cos
n

d
z

m
; 1

2 2cos
n

d
z

m
. 

Якщо 1 + 2 = 90 , тоді u = (d2/d1)tg 1. При 
d2/d1 = const виникаю можливість змінявати переда-

тне число u зміноя 1. 

 
Рис. 3.28. Гвинтова та гіпоїдна 

зубчаста передача 

 
Рис. 3.29. Гвинтова зубчаста пе-

редача 
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Швидкість ковзаннѐ  
зубців у зачепленні гвинтової пе-
редачі визначаять за формулоя 

      1 1
1

1 1

0,5
sin sin

s

V d
V .        

                                                   (3.93) 
Розрахунок на стійкість 

проти спрацяваннѐ та заїданнѐ 
зубців гвинтової передачі ведуть 
за умовоя обмеженнѐ питомого 
тиску 

1
3
1 1

2

cos cosu s n

T
P P

d k k
, 

                                                 (3.94) 
де ku – коефіціюнт передаточ-

ного відношеннѐ, ѐкий визначаютьсѐ 
22

14 tguk u u ; 

 ks – коефіціюнт швидкості ковзаннѐ, ks = (1+0,5Vs)/(1+Vs); 

n – кут зачепленнѐ у нормальному перерізі зубців. 
Допустимий тиск вибираютьсѐ залежно від матеріалу зубчастих коліс: 

 сталь – бронза *P] = 0,035 0,085 МПа; 

 сталь – сталь *P] = 0,04 0,105 МПа; 

 чавун – чавун або бронза *P] = 0,055 0,140 МПа. 
Менші значеннѐ допустимого тиску беруть длѐ пари гвинтових коліс післѐ ко-

роткочасного притираннѐ, більші – длѐ добре притертих гвинтових коліс. 
3.7.3. Гіпоїдна зубчаста передача. Гіпоїдні передачі (рис. 3.30) маять суттюво 

більшу несучу здатність у порівнѐнні з гвинтовоя, оскільки контакт зубців тут здійс-
няютьсѐ не в точці, а по лінії. Швидкість ковзаннѐ у гіпоїдних передачах менша, ніж у 
гвинтових. 

Заїданнѐ зубців ю головноя причиноя виходу з ладу передачі. 
Розрахунок зубців на міцність у гіпоїдній передачі виконуять аналогічно роз-

рахунку конічних зубчастих передач з коловими зубцѐми. 
Кут нахилу зубців шестірні в гіпоїдній передачі вибираять залежно від числа її 

зубців: 1 = 50  при z1 = 6 13; 1 = 45  при z1 = 14 15; 1 = 40  при z1 = 16. Кут нахилу 

зубців колеса 2 = 30 35 . 
Передаточне відношеннѐ гіпоїдної передачі визначаять за формулоя 

          1 2 2 2

2 1 1 1

cos

cos

z d
u

z d
. (3.95) 

Щоб обмежити спрацяваннѐ зубців та зменшити можливості заїданнѐ, необ-
хідно провести розрахунок на стійкість проти спрацяваннѐ зубців. 

 
Рис. 3.30. Гіпоїдні передачі 
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Контрольні запитання 

1. У чому полѐгаю принцип утвореннѐ зубчастих передач із мимобіжними осѐми валів? 
2. У чому полѐгаю принцип розрахунку гвинтової зубчастої передачі на стійкість проти  

спрацяваннѐ? 
3. Чому гіпоїдна передача маю суттюво вищу несучу здатність у порівнѐнні з гвинтовоя? 
4. Які причини виходу з ладу гіпоїдних передач? 
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4. ЧЕРВ’ЯЧНІ ПЕРЕДАЧІ 

4.1 Загальні відомості та класифікація черв’ячних передач 

Черв’ѐчні передачі ѐвлѐять собоя сукупність зубчастої та гвинтової передач і 
зберігаять у своїй конструкції їх властивості. За допомогоя черв’ѐчної передачі  
здійсняютьсѐ передаваннѐ крутного моменту між перехресними валами, кут між 

ѐкими, ѐк правило, становить 90  [23, 25, 30, 36, 37]. 
Черв’ѐчна передача (рис. 4.1) складаютьсѐ з черв’ѐка 1, що маю форму гвинта 

(рис. 4.2), та черв’ѐчного колеса 2, ѐке схоже на зубчасте колесо з косими зубцѐми 
увігнутої форми. 

У процесі 
роботи у черв’ѐчній 
передачі відбува-
ютьсѐ ковзаннѐ вит-
ків черв’ѐка по зуб-
цѐх колеса, ѐк вит-
ків гвинта по витках 
гайки, і перекочу-
ваннѐ витків 
черв’ѐка по зубцѐх 
колеса, ѐк зубців 
рейки по зубцѐх 
зубчастого колеса. 

У черв’ѐч-
ному зачепленні у 
більшості випадків 
ведучим ю черв’ѐк і, 
отже, передача 
працяю на змен-
шеннѐ частоти  
обертаннѐ ведено-
го вала. 

Через значні 
утрати у зачепленні 
на тертѐ, черв’ѐчні 
передачі застосо-
вуять длѐ передаваннѐ малих та середніх потужностей (до 50 кВт, оскільки низький 
ККД веде до значного виділеннѐ теплоти при великих потужностѐх) і колових швид-
костѐх до 15 м/с. 

За допомогоя черв’ѐчної передачі можна одержати велике передаточне від-

ношеннѐ u = (7 100) і більше. Такі передачі, ѐк кінематичні, так і силові, використову-
ять у підйомно-транспортних машинах, транспортних машинах, металообробних 
верстатах, механізмах наводки гармат, телескопів, мікроскопів, перископів тощо. 

 

 
Рис. 4.1. Черв’ѐчне зачепленнѐ: а – з нижнім черв’ѐком (схематичне 

позначеннѐ); б – з верхнім черв’ѐком 

 
Рис. 4.2. Профілі черв’ѐків в осьовому перерізі: а – циліндричний;  

б – глобоїдний; в – прѐмолінійний; г – криволінійний;  
д – розгортка витка на площину 
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Переваги черв’ѐчних передач: 

 плавність та безшумність роботи при високих швидкостѐх; 

 висока надійність та простота експлуатації; 

 компактність, тобто малі габарити при великому передаточному відношенні; 

 можливість здійсненнѐ великих передаточних відношень (длѐ силових передач 

u = (8 80), длѐ несилових – u = (10 1000)); 

 можливість виконаннѐ самогальмівної передачі (неможлива передача обертального 
руху від колеса до черв’ѐка). 

Недоліки черв’ѐчних передач: 

 низький ККД, що не перевищую у деѐких випадках 0,70-0,85; 

 необхідність використаннѐ длѐ вінців черв’ѐчних коліс дефіцитних антифрикційних 
матеріалів (бронза); 

 інтенсивне зношуваннѐ та схильність до заїданнѐ; 

 низька несуча здатність у порівнѐнні з зубчастими передачами; 

 значне виділеннѐ теплоти, що потребую спеціальних пристроїв длѐ її відводу (ореб-
ріннѐ корпусу, вентилѐтори обдуву, циркулѐційні системи змащуваннѐ тощо). 

Черв’ѐчні передачі на зразок зубчастих можуть виконуватись зі зміщеннѐм і 
без нього. В останньому випадку початкові діаметри черв’ѐка dw1 і колеса dw2 співпа-
даять з ділильними діаметрами d1 i d2. 

Основні способи виготовленнѐ черв’ѐків: нарізаннѐ різцем (метод копіяваннѐ) 
на токарно-гвинторізному верстаті – спосіб малопродуктивний, але точний; нарізан-
нѐ модульноя фрезоя на різьбофрезерному верстаті – спосіб найбільш продуктив-
ний. Післѐ нарізаннѐ і термообробки черв’ѐки шліфуять і поліруять длѐ зменшеннѐ 
втрат на тертѐ. 

Черв’ѐчні колеса нарізуять черв’ѐчними фрезами (метод обкатки), ѐкі ю точ-
ноя копіюя черв’ѐка. Фрези маять різальні кромки, а їх зовнішній діаметр більше 
зовнішнього діаметра черв’ѐка da1 на подвійну величину радіального проміжку в за-
чепленні. 

Черв’ѐчні передачі класифікуять за наступними ознаками. 
1. За формоя початкової поверхні черв’ѐка – циліндричні (рис. 4.2, а) чи глобо-

їдні (рис. 4.2, б); глобоїдні передачі маять підвищений ККД, надійніші і довговічніші. 
2. За формоя профіля витків черв’ѐка у торцевій площині – архімедові (позна-

чаять ZA), конволятні (ZN), евольвентні (ZI). 
3. За формоя профіля бічних поверхонь витків черв’ѐка в осьовому перерізі – 

з прѐмолінійним (рис. 4.2, в) та криволінійним (рис. 4.2, г) профілем. 
4. Залежно від числа витків (заходів) нарізки черв’ѐка передачі буваять з од-

нозаходним або багатозаходним черв’ѐком (длѐ силових передач Z1 = 1,2,4). 
5. Залежно від напрѐмку лінії витка черв’ѐка передачі можуть бути з правим і 

лівим напрѐмом витка. 
6. За розміщеннѐм черв’ѐка щодо колеса – з нижнім (рис. 4.1, а), верхнім 

(рис. 4.1, б) та бічним черв’ѐком. 
7. За конструктивним оформленнѐм – відкриті та закриті, що працяять у  

спеціальному корпусі. 
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4.2 Основні геометричні співвідношення 

4.2.1. Циліндричний черв’як. Відстань між відповідними бічними сторонами 
двох суміжних профілів, вимірѐна паралельно осі черв’ѐка (рис. 4.2, в), називаютьсѐ 
осьовим кроком витків і позначаютьсѐ Px. Така ж відстань між суміжними профілѐми 
одного і того ж витка називаютьсѐ ходом гвинтової лінії витка Pz. Якщо z1 = 1, то 

Pz = Px, а в інших випадках Pz = z1 Px (рис. 4.2, д). 

Відношеннѐ Px/  = m називаютьсѐ модулем. Длѐ черв’ѐка він ю осьовим, а длѐ 
колеса – коловим. Стандартні значеннѐ модулів вибираять з наступних рѐдів чисел: 

 1-й рѐд: 1; 1,25; 1,6; 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; 8; 10; 12,5; 16; 20; 25 мм. 

 2-й рѐд: 1,5; 3; 3,5; 6; 7; 12; 14 мм. 
Щоб зменшити номенклатуру фрез длѐ нарізки черв’ѐків і уніфікації різального 

інструмента введено понѐттѐ коефіціюнта діаметра черв’ѐка (кількість модулів у  
ділильному діаметрі черв’ѐка) 
 1q d m . (4.1) 

Значеннѐ q при z1 = 1; 2; 4 залежить від модулѐ m і згідно з ГОСТ 2144-76 скла-
даю 

длѐ m = 1,6 мм:     q = 10; 12,5; 16; 20; 
длѐ m = 2; 2,5; 3,15; 4; 5; 6,3; (7); 8; 10; 12,5 мм: q = 8; (10); 12,5; 16; 20; 
длѐ m = 16 мм:     q = 8; 10; 12,5; 16; 
длѐ m = 20 мм:     q = 8; 10. 

З урахуваннѐм стандартного значеннѐ q ділильний діаметр черв’ѐка 
(рис. 4.2, в) дорівняю 
 1d mq . (4.2) 

Тонкі черв’ѐки при роботі дуже прогинаятьсѐ, що призводить до порушеннѐ 
правильності зачепленнѐ. Щоб уникнути цього, треба згідно (4.2) зменшувати мо-
дуль та збільшувати коефіціюнт діаметра черв’ѐка q. 

Ділильний кут підйому  витка черв’ѐка встановляютьсѐ шлѐхом розгортки ви-
тка на площину (рис. 4.2, д) 

 1 1 1tg /zP d z m mq z q . (4.3) 

Розміри елементів витків черв’ѐка при модулі 1  m  25 мм визначаятьсѐ па-
раметрами початкового черв’ѐка згідно ГОСТ 19036-81, ѐкий передбачаю: 

 кут профіля витків  = 20 ; 

 коефіціюнт висоти головки витка 
* 1ah ; 

 коефіціюнт радіального зазору C* = 0,2; 

 коефіціюнт висоти ніжки витка 
* * * 1,2f ah h C ; 

 коефіціюнт радіуса кривизни перехідної кривої витка 
* 0,3f ; 

 коефіціюнт розрахункової товщини витка S* = 0,5 . 
Згідно з цим параметри черв’ѐка (рис. 4.2, в) визначаять за формулами: 

 висота головки витка 

 
*

1a ah h m m ; (4.4) 

 висота ніжки витка 

 
*

1 1,2f fh h m m ; (4.5) 
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 радіус кривизни перехідної кривої витка 

 * 0,3f fm m ; (4.6) 

 розрахункова товщина витка 

 * 0,5S S m m ; (4.7) 

 діаметр вершин 
 1 1 1 12 2a ad d h d m ; (4.8) 

 діаметр западин 
 1 1 1 12 2,4f fd d h d m ; (4.9) 

 довжина нарізаної частини черв’ѐка b1 згідно з ГОСТ 19650-74 
 1 2(11 0,06 )b z m  при z1 = 1; 2; (4.10) 

 1 2(12,5 0,09 )b z m  при z1 = 4. (4.11) 

Длѐ черв’ѐків, робочі поверхні ѐких шліфуять, знайдене за (4.10) та (4.11) b1 

збільшуять на 25 мм при m  10 мм і на (35 40) мм при m = (10 16) мм. 
4.2.2. Черв’ячне колесо. Длѐ черв’ѐчного колеса розміри вінцѐ та зубців зада-

ятьсѐ у його середньому перерізі площиноя, що проходить через вісь черв’ѐка пер-
пендикулѐрно до осі черв’ѐчного колеса. Тому модуль зубців колеса рівний модуля 
черв’ѐка в осьовому перерізі, а кут нахилу зубців колеса дорівняю ділильному куту 

підйому  витків черв’ѐка. При нарізанні без зміщеннѐ розміри параметрів колеса з 
числом зубців z2 визначаять за формулами (рис. 4.1, б): 

 ділильний діаметр 
 2 2d mz ; (4.12) 

 діаметр вершин зубців 
 2 2 2ad d m ; 

 діаметр западин 
 2 2 2,4fd d m ; 

 найбільший діаметр колеса 

 2 2

1

6

2
am a

m
d d

z
; (4.15) 

 умовний кут обхвату черв’ѐка колесом 

 2

1

sin
0,5a

b

d m
; (4.16) 

 розміри b2 і dam1, що відповідаять куту обхвату 2   100  (силові передачі) 

z1 1 2 4 

(4.17) dam1  da2 + 2m  da2 + 1,5m  da2 + m 

b2  0,75da1  0,67da1 

4.2.3. Коригування черв’ячної передачі. Інколи черв’ѐчну передачу виготов-
лѐять із зміщеннѐм (коригованоя) з метоя вписати її у задану або стандартну міжо-
сьову відстань 

 1 2 20,5 0,5wa a d d m q z . (4.18) 
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Длѐ виготовленнѐ коліс зі зміщеннѐм і без нього використовуять той же са-
мий інструмент – черв’ѐчні фрези. Тому черв’ѐк, що ю аналогом різального інструме-
нту, завжди нарізаять без зміщеннѐ. 

При заданій міжосьовій відстані aw коефіціюнт зміщеннѐ 

 20,5w wx a a m a m q z . (4.19) 

Звідси міжосьова відстань передачі зі зміщеннѐм  

 20,5 2wa m q z x  (4.20) 

а діаметри вершин та западин колеса 

 2 2 2 1 ;ad d m x  (4.21) 

 2 2 2 1,2 .fd d m x  (4.22) 

За умовоя непідрізаннѐ зубців коефіціюнт зміщеннѐ приймаять -1 < x < +1. 

4.3 Кінематично-силові співвідношення 

4.3.1. Передаточне відношення 

 1 1 2

2 2 1

n z
u

n z
. (4.23) 

ГОСТ 2144-76 встановляю такі значеннѐ передаточних відношень: 
1-й рѐд: 8; 10; 12,5; 16; 20; 25; 31,5; 40; 50; 63; 80. 
2-й рѐд: 9; 11,2; 14; 18; 22,4; 28; 35,5; 45; 56; 71. 
4.3.2. Ковзання в 

зачепленні і ступені 
точності черв’ячних 
передач. На відміну від 
зубчастої, в черв’ѐчній 
передачі колові швид-
кості V1 та V2 не збіга-
ятьсѐ між собоя за 
модулем, а їх напрѐмки 
взаюмно перпендику-
лѐрні (рис. 4.1, а, 
рис. 4.3, а). Тому у від-
носному русі початкові 
циліндри черв’ѐчної передачі не котѐтьсѐ один по одному, а ковзаять, ѐк у гвинтовій 
парі. 

Колова швидкість точки А контакту витка черв’ѐка 
 1 1 10,5V d . (4.24) 

Колова швидкість точки А контакту зубцѐ колеса 
 2 2 20,5V d . (4.25) 

Длѐ черв’ѐчних передач притаманні велика швидкість ковзаннѐ витків 
черв’ѐка по зубцѐх колеса Vк (рис. 4.3, а) і несприѐтливий напрѐмок її відносно ліній 
контакту (рис. 4.3, б). Цѐ швидкість ю відносноя, напрѐмлена уздовж дотичної до 
витка черв’ѐка і визначаютьсѐ за формулоя  
 1 cosкV V . (4.26) 

 
Рис. 4.3. Схема длѐ визначеннѐ швидкості ковзаннѐ (а) і розташу-

ваннѐ контактних ліній і швидкостей ковзаннѐ на зубі ко-
леса (б) 
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Умовоя відсутності заїданнѐ і спрацяваннѐ ю наѐвність рідинного тертѐ між 
витками черв’ѐка і зубцѐми колеса. Цѐ умова виконуютьсѐ при існуванні в зоні конта-
кту клинового зазору в напрѐмку вектора швидкості ковзаннѐ. При ковзанні повер-
хонь уздовж лінії контакту мастильний шар не утворяютьсѐ. 

На рис. 4.3, б цифрами 1-3 позначені послідовні положеннѐ контактних ліній у 
процесі зачепленнѐ і напрѐмки швидкості ковзаннѐ Vк в обраних точках. Зона, в ѐкій 
напрѐмок Vк майже співпадаю з напрѐмком контактних ліній, заштрихована. Тому 
при великих навантаженнѐх у цій зоні починаютьсѐ заїданнѐ, ѐке розповсяджуютьсѐ 
на уся робочу поверхня зуба колеса. 

Оскільки кут підйому витків черв’ѐка  практично менший ніж 30 , у черв’ѐчній 
передачі колова швидкість колеса V2 значно менша від колової швидкості черв’ѐка 
V1, а швидкість ковзаннѐ Vк у зачепленні більша ніж V1. 

Значне ковзаннѐ у зачепленні передачі ю причиноя низького ККД, здатності до 
заїданнѐ та підвищеного спрацяваннѐ зубців. 

ГОСТ 3675-81 встановляю 12 ступенів точності черв’ѐчних передач. Ступені 3, 
4, 5 і 6 застосовуять длѐ передач високої кінематичної точності, а ступені 6, 7, 8, 9 – 
длѐ силових передач. 

Точність виготовленнѐ черв’ѐчних передач вибираять залежно від швидкості 
ковзаннѐ Vк: 
Швидкість ковзаннѐ, Vк, м/с 10 5 2 

Ступінь точності 7 8 9 

4.3.3. ККД черв’ячної передачі та її тепловий розрахунок. Загальний ККД 
черв’ѐчної передачі визначаютьсѐ за залежністя 
 2 1 1 2 3P P , (4.27) 

де P2, P1 – потужності на веденому і ведучому валах передачі відповідно; 

1, 2, 3 – ККД, що відображаять утрати потужності у зачепленні, підшипни-
ках та на переміщуванні мастила у корпусі передачі відповідно. 
Практично ККД черв’ѐчної передачі визначаять за формулоя, одержаноя длѐ 

гвинтової пари. За умови, що 2 3 = (0,95 0,96) маюмо 

 0,95 096 tg tg , (4.28) 

де  – зведений кут тертѐ, значеннѐ, ѐкого одержані експериментально в залеж-
ності від швидкості ковзаннѐ Vк [23, 36]. 

З формули (4.28) виходить, що зі збільшеннѐм кута підйому лінії витка  збіль-

шуютьсѐ ККД передачі. За умови, що tg  = z1/q, виводимо, що збільшеннѐ z1 і змен-
шеннѐ q в допустимих межах забезпечую підвищеннѐ ККД черв’ѐчної передачі. 

Через значні утрати потужності за рахунок низького ККД відбуваютьсѐ нагріван-
нѐ корпусу передачі і мастила, ѐке втрачаю свої властивості. Це може призвести до 
виходу передачі з ладу. Тому длѐ черв’ѐчної передачі слід виконувати тепловий роз-
рахунок, ѐкий передбачаю забезпеченнѐ умови 

 ммt t , (4.29) 

де tм – температура мастила при усталеному режимі роботи передачі; 

[t]м – допустима температура мастила, що становить (75 85) С, а длѐ спеціа-

льних марок мастил – (100 110) С. 
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Потужність, що втрачаютьсѐ в передачі, 

 1 2 1 1P P P P . (4.30) 

Тепловий потік, що виділѐютьсѐ поверхнея площі А корпусу передачі 
 ( )м aKA t t . 

Усталений режим роботи передачі маю тепловий баланс P =  або 

 1 1 м aP KA t t , 

звідки одержуюмо температуру мастила 

 1 1м at t P KA , (4.31) 

де P1 – потужність, що підводитьсѐ до передачі, Вт; 

 K = (9 17) Вт/(м2 С) – коефіціюнт теплопередачі; 
 А – площа охолоджувальної поверхні корпусу, м2; 

 ta – температура навколишнього середовища, С. 
Щоб задовольнити умову (4.29) збільшуять поверхня корпусу передачі       

(ребристі форми корпусів), застосовуятьсѐ обдуваннѐ корпусу вентилѐтором тощо. 
4.3.4. Сили в зачепленні (рис. 4.4). Колова сила черв’ѐка Ft1 дорівняю і проти-

лежна осьовій силі на колесі: 
 1 2 1 1

2t aF F T d . (4.32) 

Колова сила на колесі Ft2 дорівняю і протилежна осьовій силі на черв’ѐку Fa1: 
 2 1 2 22t aF F T d . (4.33) 

Радіальні сили 
 2 1 2 tgr r tF F F . (4.34) 

При визначенні моментів слід ураховувати значеннѐ ККД, визначеного за  
формулоя (4.28): 

                             1 2T T u .                                (4.35) 

4.4 Матеріали черв’ячних передач. 
Критерії працездатності та 
розрахунків 

Черв’ѐки здебільшого виготовляятьсѐ із ѐкіс-
них вуглецевих (45, 50, 40Г2) та легованих (40Х, 
40ХН, 35ХГСА та ін.) сталей. Термообробка до твер-

дості Н1  (45 55) HRC і подальше шліфуваннѐ та по-
ліруваннѐ робочих поверхонь витків суттюво підви-
щуять несучу здатність та довговічність передачі. 

Вінці черв’ѐчних коліс виготовлѐять переваж-
но із бронзи, іноді із латуні або чавуну. 

Олов’ѐні бронзи БрО10Н1Ф1, БрО10Ф1 та інші 
ю кращими матеріалами при швидкостѐх ковзаннѐ Vк 

 5 м/с, але вони дефіцитні і дорогі. 
Менш дефіцитні і дешевші безолов’ѐні бронзи 

БрА10Ж4Н4, БрА9ЖЗЛ та ін. маять дещо гірші анти-
фрикційні властивості і меншу здатність до прироб-
ки. Вони вимагаять високої твердості і чистоти ро-

 
Рис. 4.4. Сили в зачепленні 

черв’ѐчної передачі 
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бочих поверхонь витків черв’ѐка і застосовуятьсѐ при швидкостѐх ковзаннѐ 

Vк = (2 5) м/с. 
Длѐ малонавантажених і тихохідних передач (Vк < 2 м/с) використовуять 

черв’ѐчні колеса із чавуну (СЧ15, СЧ18) або пластмас (текстолітів, поліаміду та ін.). 
Конструктивно черв’ѐки виготовлѐять разом із валом ѐк одну деталь (рис. 4.2, в). З 
метоя економії кольорових металів черв’ѐчні колеса виготовлѐять складеними з 
двох частин (рис. 4.1, б): бронзового вінцѐ, ѐкий з’юднуютьсѐ з чавунним або стале-
вим колісним центром по відповідній посадці з додатковим кріпленнѐм гвинтами 
або болтами. 

Основні критерії працездатності і розрахунку. Основні види руйнуваннѐ най-
слабкішого елемента черв’ѐчних передач – зубців черв’ѐчного колеса – це спраця-
ваннѐ та заїданнѐ, ѐкі в першу чергу залежать від величини контактних напружень. 

Якщо матеріал зубців колеса «м’ѐкий» (олов’ѐні бронзи), то заїданнѐ проѐвлѐ-
ютьсѐ в так званому поступовому «намазуванні» бронзи на витки черв’ѐка. За таких 
умов передача може працявати ще тривалий час. Коли матеріал твердий (алямінію-
во-залізисті бронзи, чавуни тощо), то заїданнѐ переходить у задир поверхні і насту-
паю руйнуваннѐ зубців колеса. 

Циклічна діѐ напружень згину може спричинити поломку зубців колеса. 
Отже, длѐ черв’ѐчних передач виконуять такі розрахунки: 

 розрахунок поверхонь зубців черв’ѐчного колеса на контактну втому та контактну 
міцність при дії максимального навантаженнѐ; 

 розрахунок зубців колеса на втому та міцність при згині максимальним наванта-
женнѐм. 

Зазначимо, що розрахунок за контактними напруженнѐми ю основним, а роз-
рахунок за напруженнѐми згину виконуятьсѐ при цьому ѐк перевірний. 

4.5 Допустимі напруження у розрахунках черв’ячних передач 

4.5.1. Допустимі контактні напруження для коліс із олов’яних бронз. Вони 
визначаятьсѐ з умови зносостійкості і опору втомі робочих поверхонь зубців 

 2H HO V HLС K , (4.36) 

де [ ]HO = 0,9 в – допустиме контактне напруженнѐ при числі циклів напружень 
NHO = 107 *30, с. 359+; 

 в – границѐ міцності бронзи на розтѐг (табл. 4.1); 
 CV – коефіціюнт інтенсивності спрацяваннѐ зубців колеса, ѐкий залежить від 
швидкості ковзаннѐ: 

Vк, м/с 2 3 4 5 6 7 8 

CV 1,21 1,11 1,02 0,95 0,88 0,83 0,80 

Таблицѐ 4.1. Механічні характеристики матеріалів черв’ѐчних коліс 

Матеріал колеса Спосіб відливаннѐ* 
Механічні характеристики, МПа 

в т 

БрО10Н1Ф1 1 285 165 

БрО10Ф1 2 275 200 

 3 230 140 

БрА9Ж3Л 1 530 245 

 2 500 230 

 3 425 195 
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БрА10Ж4Н4 1 700 460 

 2 650 430 

Ц23А6Ж3М 1 500 330 

 2 450 295 

СЧ15 3 взг = 315 – 

СЧ18 3 взг = 355 – 

* 1 – відцентровий; 2 – у кокіль; 3 – у земля. 
 

При виконанні проектного розрахунку, коли розміри передачі ще невідомі, 
оріюнтовне значеннѐ швидкості ковзаннѐ Vк м/с, визначаять за формулоя  

 3 3
1 24 10кV T , (4.37) 

де 1 – кутова швидкість черв’ѐка, рад/с; 

T2 – крутний момент на веденому валу передачі, Н м; 
KHL – коефіціюнт довговічності. 

 78 10HL HEK N , (4.38) 

де 260HE HEN n t K  – число циклів навантаженнѐ зубців колеса (циклічна дов-

говічність) за весь термін служби (t ) передачі при постійному режимі наван-
таженнѐ; 
KHE – коефіціюнт приведеннѐ змінного контактного навантаженнѐ до постійно-
го, еквівалентного по дії від втоми 

 

4

max max max

i i i
HE

T

T t n
K

T t n
. 

Рекомендуютьсѐ 0,67  KHL  1,15. 
Допустимі контактні напруженнѐ длѐ коліс із безолов’ѐних бронз і латуней ви-

значаять з умови опору заїдання: 
 2[ ] (250 300) 25H кV  (4.39) 

Допустимі контактні напруженнѐ длѐ коліс з чавунів визначаять з умови опору 
заїдання 

 2 175 35H кV . (4.40) 

4.5.2. Допустимі напруження згину. При нереверсивній передачі длѐ всіх 
бронз і латуней допустимі напруженнѐ згину визначаять згідно 

 2 т0,25 0,08F в FLK ; (4.41) 

длѐ чавунів 

 2 0,12F взг FLK , (4.42) 

де взг – границѐ міцності чавуну при згині; 
KFL – коефіціюнт довговічності. 

 69 10FL FEK N , (4.43) 

де 260FE FEN n t K  – число циклів згинаячого навантаженнѐ зубців колеса (ци-

клічна довговічність) за весь термін служби (t ) передачі при постійному ре-
жимі навантаженнѐ; 
KFE – коефіціюнт приведеннѐ змінного згинаячого навантаженнѐ до потрібного, 
еквівалентного по дії від втоми 
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9

max max

i i i
FE

T

T t n
K

T t n
; 

 Ti, ti, ni – відповідно крутні моменти, довготривалість та частота обертаннѐ при 
режимі i; 
Tmax – максимальний довготривалий момент. 

При NFE  25 107, KFL = 0,543; при NFE  106, KFL = 1,0. Длѐ реверсивних пере-

дач значеннѐ * ]F2 перемножуять на 0,8. 

4.6 Розрахунок зубців колеса на витривалість і міцність 

4.6.1. Проектний розрахунок на контактну витривалість. Цим розрахунком 
визначаютьсѐ міжосьова відстань 

 
2

3
2 2 21 5400 Hw Ha z q q z T K , (4.44) 

де KH = KH KHV – коефіціюнт навантаженнѐ, приймаютьсѐ KH = (1,1 1,15). 
4.6.2. Перевірний розрахунок на контактну витривалість. Длѐ робочих повер-

хонь зубців черв’ѐчного колеса з метоя перевірки уточнених параметрів передачі 
визначаять напруженнѐ 

 
3

2 2 25400 1 HH w H HVz q z q a T K K ; (4.45) 

коефіціюнт концентрації навантаженнѐ 

 
2

21 1H навK z K , (4.46) 

де  – коефіціюнт деформації черв’ѐка (табл. 4.2); 
Kнав – коефіціюнт урахуваннѐ характеру навантаженнѐ: при незначних коливан-

нѐх Kнав = 0,6 1, при значних – Kнав = 0,3 0,6. 
Коефіціюнт динамічного навантаженнѐ KHV приймаютьсѐ за табл. 4.3. 

Таблицѐ 4.2. Коефіціюнт деформації черв’ѐка 

Число витків 
черв’ѐка, z1 

Коефіціюнт деформації  при коефіціюнті діаметра q 
7,1 8 9 10 11,2 12,5 14 16 18 20 

1 57 72 89 108 129 147 179 194 225 248 

2 45 57 71 86 105 117 149 163 190 197 

4 38 47 58 70 84 94 120 131 152 157 

Таблицѐ 4.3. Значеннѐ коефіціюнтів динамічного навантаженнѐ KHV 

Ступінь точності 
передачі 

Коефіціюнт KHV при швидкості ковзаннѐ Vк, м/с 

1,5 1,5 3,0 3,0 7,5 7,5 12 

6 – – 1,0 1,1 

7 1,0 1,0 1,1 1,2 

8 1,15 1,25 1,4 – 

9 1,25 – – – 

Таблицѐ 4.4. Коефіціюнт форми зубців черв’ѐчного колеса YF 

zV YF zV YF zV YF 

28 1,80 37 1,61 60 1,40 

30 1,76 40 1,55 80 1,34 

32 1,71 45 1,48 100 1,30 

35 1,64 50 1,45 150 1,27 
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4.6.3. Перевірний розрахунок на витривалість при згині зубців черв’ячного 
колеса. Длѐ цього визначаять 

 22 2 20,7 FF F t F FVY F K K b m , (4.47) 

де YF – коефіціюнт форми зубців колеса, вибираютьсѐ з табл. 4.4 в залежності від 

еквівалентного числа зубців 3
2 2 cosVz z . 

Длѐ черв’ѐчної передачі приймаять KF  = KH  і KFV = KHV. 
4.6.4. Перевірний розрахунок на контакту міцність зубців колеса при дії макси-

мального навантаження. При цьому визначаять максимальне контактне напруженнѐ 

 maxmax max HH H номT T , (4.48) 

де Hmax – розрахункове контактне напруженнѐ при дії максимального наванта-
женнѐ; 

 [ ]Hmax – допустиме граничне контактне напруженнѐ: длѐ олов’ѐних бронз – 

[ ]Hmax = 4 т, длѐ безолов’ѐних бронз і латуней – [ ]Hmax = 2 т; 

 т – границѐ текучості матеріалу колеса (табл. 4.1). 
4.6.5. Перевірний розрахунок на згин зубців колеса при дії максимального 

навантаження. Такий розрахунок зводитьсѐ до визначеннѐ максимальних напру-
жень згину 

 maxmax max FF F номT T , (4.49) 

де [ ]Fmax – допустиме граничне напруженнѐ згину (длѐ всіх бронз * ]Fmax = 0,8 т). 

4.7 Перевірний розрахунок черв’яка на жорсткість 

Умова достатньої жорсткості черв’ѐка 

 
3

048y F EI y , (4.50) 

де y – розрахункова стріла прогину черв’ѐка; 
2 2
1 1t rF F F  – рівнодійна сила на черв’ѐку; 

 = (0,8 1,0)d2 – оріюнтовна відстань між опорами; 

E = 2,1 105 МПа – модуль пружності матеріалу черв’ѐка; 
4

0 1 64fI d  – осьовий момент інерції небезпечного перерізу черв’ѐка; 

[y] = (0,001 0,005)m – допустима стріла прогину нормальної роботи  
зачепленнѐ. 
Якщо при розрахунку виѐвитьсѐ, що жорсткість черв’ѐка недостатнѐ, то потріб-

но збільшити коефіціюнт діаметру черв’ѐка q (див. формули (4.2)) або зменшити 

відстань  між опорами. 

4.8 Приклад розрахунку черв’ячної передачі 

Розрахувати закриту черв’ѐчну передачу з архімедовим черв’ѐком за такими 
вихідними даними: 

 потужність на валу черв’ѐка P1 = 5,3 кВт; 

 крутний момент на валу черв’ѐчного колеса T2 = 2220 Н м; 

 частота обертаннѐ вала колеса n2 = 19,2 об/хв; 

 передаточне відношеннѐ u = 25; 

 режим навантаженнѐ постійний, незначні коливаннѐ навантаженнѐ; 
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 передача нереверсивна; 

 термін служби передачі Lh = 20000 годин; 

 коефіціюнт перевантаженнѐ Tmax/Tном = 2,5. 
1. Вибір матеріалів. 
Длѐ виготовленнѐ черв’ѐка приймаютьсѐ сталь 45, термообробка - гартуваннѐ з 

відпусканнѐм, твердістя (45 55) НRСE, робочі поверхні витків шліфовані. 
Длѐ вибору матеріалу вінцѐ колеса попередньо визначаять швидкість  

ковзаннѐ 

 4 4 33
2 24,5 10 4,5 10 19,2 25 2220 2,8 м/скV n u T . 

При цій швидкості приймаютьсѐ безолов’ѐна бронза БрА9ЖЗЛ, відливаннѐ в 

кокіль, границѐ міцності в = 500 МПа, границѐ текучості т = 230 МПа. 
2. Допустимі напруженнѐ. 
Допустимі контактні напруженнѐ длѐ коліс із безолов’ѐних бронз 

 2[ ] 300 25 300 25 2,8 230H кV  МПа. 

Допустимі напруженнѐ згину 
 2 т[ ] (0,25 0,08 )F в FLK , 

де KFL – коефіціюнт довговічності; 
NFE2 – еквівалентне число циклів зміни напружень згину, при постійному ре-
жимі навантаженнѐ 

 6
2 260 60 19,2 20000 23,04 10FE hN n L ; 

 6 69 1 10 23 10 0,706FLK ; 2 0,25 230 0,08 500 0,706 68,8 МПаF . 

3. Число витків черв’ѐка при u = 25 приймаютьсѐ z1 = 2. 
Число зубців колеса 2 1 2 25 50z z u . 

4. Коефіціюнт діаметра черв’ѐка 
 20,25 0,25 50 12,5q z . 

Приймаютьсѐ q = 12,5. 
5. Проектний розрахунок на контактну витривалість.  
Розрахункове значеннѐ міжосьової відстані визначаять згідно (4.44) 

 

2 2

33
2 2

2

5400 5400 12,5
1 50 12,5 1 2220 1,1 219 мм,

50 230
w H

H

q
a z q T K

z
 

де KH = KH KHV – коефіціюнт навантаженнѐ, попередньо приймаютьсѐ KH = 1,1. 
6. Модуль зачепленнѐ 

 22 2 219 50 12,5 7,01 ммwm a z q . 

Округлѐютьсѐ до стандартного значеннѐ m = 8,0 мм. 
Уточнена міжосьова відстань 

 20,5 ( ) 0,5 8(50 12,5) 250wa m z q  мм. 

7. Основні геометричні розміри. 
Розміри черв’ѐка. 
Ділильний діаметр: 1 8 12,5 100d mq  мм.  

Діаметр вершин витків: 1 1 2 100 2 8 116ad d m  мм.  
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Діаметр западин витків: 1 1 2,4 100 2,4 8 80,8fd d m  мм. 

Довжина нарізаної частини: 1 2(11 0,06 ) (11 0,06 50) 8 91b z m  мм.  

Приймаютьсѐ 1 91 25 116b  мм.  

Ділильний кут підйому витка: 1arctg( / ) arctg(2/12,5)=9,09 =9 5 25z q . 

Розміри черв’ѐчного колеса. 
Ділильний діаметр: 2 2 8 50 400d m z  мм. 

Діаметр вершин зубців: 2 2 2 400 2 8 416ad d m  мм. 

Діаметр западин зубців: 2 2 2,4 400 2,4 8 380,8fd d m  мм. 

Найбільший діаметр колеса: max2 2 1,5 416 1,5 8 428a ad d m  мм. 

Ширина вінцѐ колеса: 2 10,75 0,75 116 87ab d  мм. 

8. Колові швидкості черв’ѐка і колеса 

 1 1 1 60 1000 3,14 100 19,2 25 60 1000 2,51 м/сV d n ; 

 2 2 2 60 1000 3,14 100 19,2 25 60 1000 0,4 м/сV d n . 

9. Фактична швидкість ковзаннѐ 
 1 cos 2,51 cos9,09 2,54кV V  м/с. 

За ціюя швидкістя встановляютьсѐ 8 ступінь точності передачі. 
10. Коефіціюнт корисної дії черв’ѐчної пари 

  tg tg tg9,09 tg 9,09 +1,67 =0,84 ,  

де  – приведений кут тертѐ при Vк = 2,54 м/с;  = 1 40  = 1,67  
11. Сили в зачепленні. 
Колова сила на колесі і осьова на черв’ѐку 

 
3 3

2 1 2 22 10 2 2220 10 400 11100t aF F T d  Н.  

Радіальні сили на колесі і черв’ѐку  
 1 2 2 tg 11100 tg20 =4040r r t wF F F  H.  

Осьова сила на колесі і колова на черв’ѐку 

 
3 3

2 1 2 12 10 2 2220 10 25 0,84 100 2124a tF F T u d  Н. 

12. Перевірний розрахунок на контактну витривалість 

 
3

2 2 25400 1 HH w H HVz q z q a T K K , 

де KH  – коефіціюнт концентрації навантаженнѐ, 

 
2 2

21 1 1 50 117 1 0,8 1,04H навK z K , 

  – коефіціюнт деформації черв’ѐка,  = 117; 
Kнав – коефіціюнт урахуваннѐ характеру навантаженнѐ, при незначних коливан-
нѐх навантаженнѐ Kнав = 0,8; 
KHV – коефіціюнт динамічного навантаженнѐ, при 8-му ступені точності 
Vк = 2,54 м/с KHV = 1,2; 

 
3

5400 50 12,5 50 12,5 1 250 2220 1,04 1,2 201МПа 230 МПа.HH

 
Умова виконана. 
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13. Перевірний розрахунок на витривалість при згині 

 2 2 2 2 20,7 / ( ) [ ]F F t F FV FY F K K b m , 

де YF2 – коефіціюнт форми зубців, при еквівалентному числі зубців  

 3 3
2 2 cos 50 cos 9,09 52Vz z ; 2 1,43FY ; 1,04F HK K ; 1,2FV HVK K ; 

 2 20,7 1,43 11100 1,04 1,2 /(87 8) 20 МПа < * + 68,8F F  МПа. 

14. Перевірний розрахунок на контактну міцність 

 max max тmax
201 2,5 318 МПа 4 4 230 920 МПа.H H ном HT T  

Умова міцності виконана. 
15. Перевірний розрахунок на міцність зубців колеса при згині 

 max 2 max max2 т20 2,5 50 МПа * + 0,8 0,8 230 184 МПа.F F ном FT T  

Умова міцності виконана. 
16. Перевірний розрахунок черв’ѐка на жорсткість 
Умова 

 y = FI3/(48EI0)  [y], 
де F – сила, що дію на черв’ѐк, 

 2 2 2 2
1 1 2114 4040 4560 Ht rF F F ; 

 2(0,8 1,0) (0,8 1,0) 400 320 400l d  мм, 

приймаютьсѐ l = 400 мм; E = 2,1 105 МПа; 

 
4 4 4

0 1 64 3,14 80,8 64 2091198 ммfI d ; 

 0,001 0,005 0,001 0,005 8 0,008 0,04 ммy m ; 

 
3 5 54560 400 48 2,1 10 20,91198 10 0,014 ммy y . 

Умова виконана. 
17. Тепловий розрахунок 
Розрахункова температура мастила 

 
3

1 1 10 70 C 90 Cмм n Tt t P tK A , 

де tn – температура навколишнього середовища, tn = 20 С; 

KT – коефіціюнт теплопередачі, KT = 15 Вт/(м2 С); 
А – площа поверхні охолодженнѐ корпуса  

 
2 2 220 20 0,252 1,25 мwA a ; 

 
320 5,3(1 0,84) 10 / (15 1,25) 65  < [ ]м мt С t . 

Умова виконана. 

4.9 Контрольні запитання 

1. Дайте загальну характеристику черв’ѐчних передач. Вкажіть їх основні переваги та недоліки у 
порівнѐнні з іншими передачами. 

2. Які буваять види циліндричних черв’ѐків? Чим вони різнѐтьсѐ між собоя? 
3. Назвіть основні параметри черв’ѐка та запишіть формули длѐ їхнього визначеннѐ. 
4. Запишіть формули длѐ визначеннѐ основних параметрів черв’ѐчного колеса. 
5. З ѐкоя метоя виготовлѐять черв’ѐчні передачі зі зміщеннѐм? 
6. Чому у черв’ѐчній передачі ю ковзаннѐ витків черв’ѐка по зубцѐх колеса? Запишіть та проаналі-

зуйте вираз длѐ визначеннѐ швидкості ковзаннѐ. 
7. Назвіть основні матеріали длѐ виготовленнѐ елементів черв’ѐчної передачі. 
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8. Які причини виходу з ладу черв’ѐчних передач? Які види розрахунків виконуять длѐ забезпе-
ченнѐ працездатності черв’ѐчної передачі? 

9. Які сили діять у зачепленні черв’ѐчної передачі. Запишіть формули длѐ їх визначеннѐ. 
10. Запишіть та проаналізуйте вирази длѐ визначеннѐ ККД черв’ѐчної передачі у разі передаваннѐ 

обертального руху від черв’ѐка до колеса і навпаки. 
11. Чому длѐ черв’ѐчних передач передбачаять тепловий розрахунок? У чому полѐгаю суть цього 

розрахунку? 
12. У чому полѐгаю суть розрахунку черв’ѐка на жорсткість? 
13. У чому полѐгаю суть розрахунків зубців черв’ѐчного колеса на контактну втому, контактну  

міцність та за напруженнѐми згину? 
14. Чим відрізнѐютьсѐ глобоїдна черв’ѐчна передача від циліндричної? Чому вона маю більшу несучу 

здатність? 
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5. ПАСОВІ ПЕРЕДАЧІ 

5.1 Загальні відомості 

Пасова передача (рис. 5.1) складаютьсѐ з ведучого 1 і веденого 2 шківів і при-
водного паса 3 замкнутої форми, ѐкий охопляю шківи. Навантаженнѐ передаютьсѐ 
силами тертѐ, ѐкі виникаять між шківами і пасом. Основне призначеннѐ – передача 
механічної енергії від двигуна до виконуячого механізму, ѐк правило, з пониженнѐм 
частоти обертаннѐ. 

Пасові передачі застосовуятьсѐ в машинобудуванні уже давно і їх використо-
вуять в основному в тих випадках, коли вали розташовані на значній відстані *23, 30, 
35-37]. 

Переваги: 

 можливість передачі енергії на значні відстані; 

 простота конструкції; 

 низька вартість; 

 відсутність системи змащуваннѐ; 

 плавність і безшумність роботи; 

 можливість працявати з великими швидкостѐми; 

 захист механізмів від різких коливань навантаженнѐ і ударів; 

 захист від перевантаженнѐ внаслідок проковзуваннѐ паса по шківу. 
Недоліки: 

 великі габарити; 

 низька довговічність при значних швидкостѐх передачі; 

 необхідність захисту паса від попаданнѐ активних речовин (мастила, кислот тощо); 

 старіннѐ паса в період експлуатації передачі; 

 передаточне відношеннѐ не ю сталим. 

5.2 Класифікація пасових передач 

Сучасні конструкції пасових передач можна класифікувати за наступними 
ознаками: за формоя поперечного перерізу паса; за принципом роботи; за розмі-
щеннѐм валів у просторі. 

За формоя поперечного перерізу паса розрізнѐять: плоскопасову, клинопасо-
ву, поліклинову, круглопасову, зубчасту пере-
дачі (рис. 5.1). 

За принципом роботи розрізнѐять пе-
редачі тертѐм (найбільш поширені) і зчеплен-
нѐм (зубчасті пасові передачі) (рис. 5.1, 
рис. 5.10). 

За розміщеннѐм валів у просторі розріз-
нѐять: відкриті, багатошківні, із натѐжним ро-
ликом, перехресні, напівперехресні (рис. 5.9). 

5.3 Особливості застосування 

В сучасному машинобудуванні найпоши-
ренішими ю клинопасові передачі. Плоскопа-

 
а – плоскопасова; б – поліклинова;  

в – круглопасова 
Рис. 5.1. Схеми пасових передач 
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сові передачі застосовуятьсѐ рідко; плоскі паси з нових пластмасових матеріалів ви-
користовуятьсѐ длѐ швидкохідних механізмів. Круглопасові передачі використову-
ятьсѐ длѐ машин з незначними потужностѐми (прилади, побутові машини). Зубчасті 
передачі застосовуятьсѐ в машинах і механізмах з великими швидкостѐми і при 
умові відсутності проковзуваннѐ. 

Способи натягування пасових передач. Одніюя з важливих умов стійкої робо-
ти пасових передач ю необхідність натѐгу паса. На практиці натѐг виконуютьсѐ наступ-
ними засобами: пружним розтѐгом паса; спеціальним роликом; автоматичним при-
строюм; переміщеннѐм одного шківа відносно другого. 

Способи з’єднування пасів. Клинові, зубчасті, поліклинові і швидкохідні плоскі 
паси виготовлѐять замкнутими. Плоскі паси, ѐк правило, виготовлѐять у виглѐді 
стрічок; їх кінці з’юднуять за допомогоя клея, зшиваять або з’юднуять металевими 
скобами; руйнуваннѐ таких пасів проходить звичайно по контактному шву. 

5.4 Конструкції і матеріали пасів 

Приводні паси повинні мати високу тѐгову здатність, значну міцність, особливо 
при динамічних навантаженнѐх; стійкість проти спрацяваннѐ та довговічність; знач-
ний коефіціюнт тертѐ; мінімальну жорсткість на згин; невеликий модуль пружності 
матеріалу паса; низьку вартість. В сучасних конструкціѐх пасів міцність забезпечую 
прошарок зі спеціального матеріалу високої міцності, а коефіціюнт тертѐ забезпечу-
ютьсѐ наѐвністя спеціальних накладок. 

Плоскі паси (рис. 5.1, а) відрізнѐятьсѐ значноя гнучкістя внаслідок малого ві-
дношеннѐ товщини паса до його ширини. Буваять гумотканинні, бавовнѐні суцільно-
тканні, шкірѐні, шерстѐні та паси із спеціальних синтетичних матеріалів. Шкірѐні і ше-
рстѐні паси використовуятьсѐ обмежено через велику вартість. Гумотканинні паси 
виготовляятьсѐ із кількох шарів прогумованої тканини і потім вулканізовані; бавов-
нѐні паси складаятьсѐ із декількох шарів тканини (бельтінга), між ѐкими розміщені 
гумові прошарки. 

Найбільш перспективні паси виготовлѐять із нових синтетичних матеріалів; 
носійний прошарок виконуютьсѐ із поліаміду або поліефіру, фрикційний шар – із по-
ліаміду або гуми. Такі паси виготовлѐять замкнутими і використовуять при швидко-
стѐх 30 м/с і більше. 

Клинові паси (рис. 5.1, б) маять, ѐк правило, трапеціювидний переріз і завдѐки 
клиновому ефекту відрізнѐятьсѐ значним зчепленнѐм зі шківами (втрою більше ніж 
плоскі паси). Завдѐки великій висоті перерізу у них виникаять значні напруженнѐ 
при згині паса на шківі. Ці напруженнѐ викликаять утомне руйнуваннѐ пасів. 

Клинові паси виготовлѐять трьох типів: нормального перерізу, вузькі та широ-
кі (длѐ варіаторів). Найпоширенішими ю вузькі паси, ѐкі звичайно використовуять по 
декілька у одному комплекті (рис. 5.1, б); це дозволѐю зменшити діаметральні розмі-
ри передачі (кількість пасів в комплекті може бути від двох до восьми в залежності 
від навантаженнѐ). 

Клинові паси виготовлѐять кордтканинні (складаятьсѐ з кількох шарів прогу-
мованої кордтканини і шару обгорткової прогумованої тканини) і кордшнурові 
(складаятьсѐ з кількох шарів гумованої кордтканини і шару кордшнура). 
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Круглі паси (рис. 5.1, в) маять низьку тримкість і застосовуять длѐ передачі 
невеликих потужностей (прилади, побутова техніка). Вони виготовлѐятьсѐ шкірѐни-
ми, гумотканинними, бавовнѐними, але найчастіше гумовими (з діаметром від 3 до 
12 мм) або поліамідними. 

Поліклинові паси (рис. 5.2) виконуять-
сѐ замкнутими з робочими ребрами на ниж-
ньому боці. Вони маять гнучкість плоских 
пасів і підвищене зчепленнѐ зі шківами ѐк у 
клинових пасів. Виготовлѐятьсѐ кордтканин-
ними (маять незначний модуль пружності і 
стійко працяять при ударних навантажен-
нѐх) і кордтканинними з поліефірним кор-
дом 1 і гумовим шаром розтѐгуваннѐ 2 
(рис. 5.2). 

5.5 Основи розрахунку пасових передач 

Теоретичні основи розрахунку загальні длѐ всіх типів пасових передач. Основ-
ними критеріѐми працездатності пасових передач ю такі: тягова здатність, ѐка визна-
чаютьсѐ силоя тертѐ між пасом і шківом; довговічність паса, ѐка визначаютьсѐ за 
умови знаходженнѐ часу до руйнуваннѐ паса від втоми. 

Основним розрахунком пасових передач ю розрахунок по тѐговій здатності. 
Довговічність паса ураховуютьсѐ при визначенні основних параметрів передачі від-
повідно до рекомендацій інже-
нерної практики. 

5.5.1. Геометрія і кінема-
тика пасових передач. Основ-
ними геометричними парамет-
рами пасової передачі ю довжи-

на паса  (рис. 5.3), відстань між 
осѐми а, кути обхвату пасом ве-

дучого 1 і веденого 2 шківів, 

кут  між дотичними до кіл D1 и 
D2., ведуча S1 та S2 ведена вітки 
паса. 

Кут обхвату пасом ведучого шківа 

 1 = 180  – ; 

 2 1sin 2 2D D a . 

На практиці /2 не перевищую 15 , тому можна прийнѐти значеннѐ синуса рів-
ним аргументу 

 2 1 2 157,3D D a рад D D a ; (5.1) 

 1 2 1180 57,3 D D a . (5.2) 

Довжина паса 

 
2

2 1 2 12 0,5 4a D D D D a . (5.3) 

1 2
 

Рис. 5.2. Переріз поліклинового паса 

 
Рис. 5.3. Геометріѐ пасової передачі 
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Якщо довжина паса задана, то міжцентрова відстань 

 
2 2

2 1 2 1 2 1

1
2 2 8

8
a D D D D D D . (5.4) 

Кінематичні параметри. Колові швидкості на шківах 
 1 1 1 60V D n ; 2 2 2 60V D n , (5.5) 

де n1 і n1 – кількість обертів на шківах. 
За умови пружного проковзуваннѐ паса при V2 < V1, можна записати 

 2 1 1V V , 

де  – відносне пружне ковзаннѐ, ѐке за умови неперервності руху паса дорівняю 

різниці відносного подовженнѐ ведучої 1 і скороченнѐ веденої 2 віток паса. 
Згідно з законом Гука вказані деформації паса виражаятьсѐ через зусиллѐ у 

вітках S1 та S2, площину перерізу паса A то модуль пружності матеріалу паса E, тобто 

1 = S1/(EA), 2 = S2/(EA). Виходѐчи з цього відносне ковзаннѐ дорівняю 

 = 1- 2 = (S1-S2)/(EA). 
В цьому разі передаточне відношеннѐ 

 1 1 2 2

2 2 1 1 1

n V D D
u

n V D D
. (5.6) 

На практиці  = 0,01 0,2, тому звичайно приймаять 
 2 1u D D . (5.7) 

Визначення діаметра шківів. Діаметр D1 меншого (ведучого) шківа клинопа-
сової передачі узгоджуять з державним стандартом ГОСТ20889 залежно від параме-
трів вибраного паса. Діаметр веденого шківа D2 длѐ плоских і клинових пасів згідно 
(5.7) визначаять за формулоя 
 2 1D D u . 

Остаточні розміри шківів узгоджуять із стандартом. 
5.5.2. Теорія роботи пасової передачі. Силові чинники в пасі. Попередній на-

тѐг паса забезпечую контактні тиски між пасом і шківом, тому його величина маю ва-
жливе значеннѐ длѐ стабільної 
роботи передачі. 

На рис. 5.4 показано на-
вантаженнѐ паса у двох випад-
ках. У першому випадку 
(рис. 5.4, а) передача без наван-
таженнѐ (T1 = 0), а ведуча і ве-
дена вітки навантажені тільки 
зусиллѐм попереднього натѐгу 
S0. У другому випадку (рис. 5.4, 
б) післѐ докладаннѐ робочого 
навантаженнѐ (T1 > 0) зусиллѐ у 
вітках паса буде: на ведучій вітці 
зусиллѐ збільшуютьсѐ і стаю S1, а на веденій зменшуютьсѐ і стаю S2. На рис. 5.4 T1 – кру-
тний момент на ведучому шківі. 

 

 
Рис. 5.4. Навантаженнѐ у витках паса 
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За умовоя рівноваги шківа маюмо 

 1 1 1 20,5T D S S ; (5.8) 

 1 2 tS S S , 

де St = 2T1/D1 – колова сила на шківі, або корисне навантаженнѐ паса. 
Між величинами S0, S1 i S2 існуять наступні залежності. 

 1 0 0,5 tS S S ; 2 0 0,5 tS S S . (5.9) 

Співвідношеннѐ сил натѐгів S1 ведучої та S2 веденої віток (без урахуваннѐ дії 
відцентрових сил) визначаять за рівнѐннѐм Ейлера *30, 35, 37 тощо+. 

На рис. 5.5 показана схема 
навантаженнѐ відрізка паса, 
ѐкий знаходитьсѐ на шківі і об-

межений центральним кутом d . 
Позначеннѐ наступні: S – зна-
ченнѐ натѐгу паса в перерізі, по-

ложеннѐ ѐкого визначаю кут ; 
dR – нормальна реакціѐ шківа на 
елемент паса, обмежений кутом 

d ; fdR – елементарна сила тертѐ 
(f – коефіціюнт тертѐ між пасом 

та шківом); S + dS – натѐг паса в перерізі з координатоя  + d . 
За умовоя рівноваги даного відрізка паса сума моментів буде 

 0rS rfdR r S dS . (5.10) 

При fdR = dS сума проекцій буде 

 sin 2 sin 2 0dR S d S dS d . (5.11) 

За умови sin( /2) 0dS d  та sin( /2) /2d d , отримуять 

 dR Sd . (5.12) 

Підстановка (5.12) у (5.11) даю 
 dS S fd , (5.13) 

післѐ інтегруваннѐ ѐкого 

 
1

2 0

S

S

dS
fd

S
 (5.14) 

отримуять 

 1 2e
fS S , (5.15) 

де е – основа натурального логарифма; 

 – дуга обхвату пасом ведучого шківа. 
Співвідношеннѐ (5.15) відоме ѐк формула Ейлера. 
Рівнѐннѐ (5.9) та (5.15) даять сумісний розв’ѐзок 

 
Рис. 5.5. До визначеннѐ співвідношеннѐ між зусиллѐми 

у вітках паса 
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1

2

0

e e 1 ;

e 1 ;

e 1
0,5 .

e 1

f f
t

f
t

f

t f

S S

S S

S S

 (5.16) 

Співвідношеннѐ (5.16) визначаять зв’ѐзок сил натѐгу віток передачі з наванта-

женнѐм S і чинниками тертѐ f і . Вони також дозволѐять знайти мінімально необ-
хідний попередній натѐг паса S0, при ѐкому можлива передача навантаженнѐ St. 

Якщо 

 0

e 1
0,5

e 1

f

t f
S S , 

то маюмо пробуксовку паса. 
Формула (5.16) дозволѐю зробити висно-

вок, що збільшеннѐ чинників f і  позитивно 
впливаю на стійкість роботи пасової передачі. Та-
ке положеннѐ використовуютьсѐ в конструкціѐх 
клинопасової передачі (за рахунок підвищеннѐ 
коефіціюнта тертѐ шлѐхом притисканнѐ паса в ка-
навках шківа) і в передачах з роликом натѐгу (за 
рахунок збільшеннѐ кута обхвату шківа). 

Рух паса на шківі обумовляю поѐву відцен-
трових сил, ѐкі додатково навантажуять пас, 
ослабляять притиск паса до шківа і негативно 
впливаять на тѐгову здатність передачі. 

Величина натѐгу паса від дії відцентрових сил буде 

 
2

VS AV , 

де  – густина матеріалу паса; 
А – площа поперечного перерізу паса; 
V – швидкість паса. 
Як показуять розрахунки і багаторічна практика *30, 35, 37 тощо+, вплив від-

центрових сил на працездатність пасових передач позначаютьсѐ тільки при швид-
костѐх V > 20 м/с. 

Навантаження на вали та опори. Сили натѐгу віток паса (за винѐтком SV) пере-
даятьсѐ на вали і опори (рис. 5.6). Рівнодійне навантаженнѐ на вал 

 2 2
1 2 1 2 02 cos 2 cos 2rS S S S S S . (5.17) 

Зазвичай Sr в 2 3 рази більше колової сили St; це один із недоліків пасової пе-

редачі (в зубчастій передачі Sr  S1). 
Напруження в пасах. Якщо вітки паса навантажені тільки зусиллѐм поперед-

нього натѐгу S0, то в поперечному перерізі площея А напруженнѐ буде 0 = S0/A. 
Найбільше напруженнѐ буде у перерізі ведучої вітки паса. Враховуячи форму-

лу (5.9), напруженнѐ у поперечних перерізах ведучої та веденої віток можна подати у 
виглѐді. 

 
Рис. 5.6. До розрахунку навантаженнѐ 

на вал 
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0
1 0

0
2 0

0,5
0,5 ;

0,5
0,5 ,

t
t

t
t

S S

A A
S S

A A

 (5.18) 

де t = St/A – напруженнѐ у пасі від робочого навантаженнѐ (воно ще називаютьсѐ 
корисним напруженнѐм у пасі). 

Згідно з формулоя (5.8) корисне напруженнѐ можна подати ѐк 
 1 2t , 

тобто ѐк різниця напружень ведучої і веденої віток. 
В тій частині паса, ѐка огинаю шків, виникаять напруженнѐ згину 

 зг E D , (5.19) 

де  – товщина паса; 
D – діаметр шківа. 
З формули (5.19) видно, що 

основним чинником, ѐкий визна-
чаю напруженнѐ згину ю відно-
шеннѐ товщини паса до діаметра 
шківа; чим більше це відношеннѐ, 
тим більше напруженнѐ в перерізі 
паса. 

На рис. 5.7 показана епяра 
розподілу напружень по довжині 
паса, з епяри видно, що макси-
мальне напруженнѐ маю місце у 
ведучій вітці в тому перерізі, ѐкий 
набігаю на менший ведучий шків 
 max 1 V зг , (5.20) 

де V – напруженнѐ від дії відцентрових сил. 
Мінімальне напруженнѐ виникаю у перерізах веденої вітки паса 

 min 2 V . 

5.5.3. Тягова здатність передачі. Коефіцієнт тяги. Криві ковзання. Тѐгову 
здатність передачі (міцність зчепленнѐ паса зі шківом) звичайно оціняять кое-
фіцієнтом тяги, тобто відношеннѐм корисного навантаженнѐ паса до суми сил натѐгу 
віток  передачі 

 
1 2 0 0

; .
2 2

t t tS S

S S S
 (5.21) 

Коефіціюнт тѐги  дозволѐю знайти ту частину попереднього натѐгу паса S0, ѐка 
використовуютьсѐ длѐ передачі навантаженнѐ St; тобто він характеризую ступінь зава-
нтаженості передачі. Навантажувальну здатність можна підвищити використовуван-
нѐм більш міцних пасів (капронові, поліефірні тощо) або збільшеннѐм коефіціюнта 
тертѐ між пасом і шківом меншого діаметру. 

Длѐ збільшеннѐ високої тѐгової здатності пасових передач рекомендуять ве-

ликі кути обхвату (   150 ). 

 
Рис. 5.7. Епяра розподілу напружень по довжині паса 
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Відносне ковзаннѐ паса і ККД 

(коефіціюнт корисної дії ) тісно 
пов’ѐзані зі ступенем 
ті передачі. На рис. 5.8 показана 
крива ковзаннѐ та залежність ККД 
від коефіціюнта тѐги в координатах: 

відносне ковзаннѐ  – коефіціюнт 

тѐги . 
На початковому відрізку кри-

вої ковзаннѐ від 0 до 

0 спостерігаютьсѐ зона пружного 
ковзаннѐ паса, що супроводжуютьсѐ 
ростом ККД. Подальше збільшеннѐ 
навантаженнѐ приводить до част-
кового буксуваннѐ паса; на відрізку 

0 - max спостерігаютьсѐ пружне ко-
взаннѐ і буксуваннѐ паса; при 

0 > max – повне буксуваннѐ паса на 
шківах. 

Робоче навантаженнѐ рекомендуять вибирати на початковому відрізку кривої 

ковзаннѐ близьким до критичного значеннѐ коефіціюнта тѐги 0; в цьому випадку 
спостерігаютьсѐ також максимальне значеннѐ ККД пасової передачі.  

При оптимальних умовах експлуатації длѐ клинопасової передачі 

 = 0,92 0,97; длѐ плоскопасової –  = 0,97 0,98. 
Розрахунок пасових передач за корисним напруженням. Із співвідношеннѐ 

(5.21) знаходѐть допустиме значеннѐ корисного напруженнѐ (коефіціюнт тѐги  зна-
ходѐть по кривій ковзаннѐ (рис. 5.8)) у виглѐді 

 0 0 02t S , (5.22) 

де S  – запас тѐгової здатності по буксування, S  = 1,2 1,4. 
Співвідношеннѐ (5.22) загальне длѐ всіх типів пасів; на практиці воно викорис-

товуютьсѐ звичайно длѐ плоскопасових передач. 
Визначення довговічності паса. Практика експлуатації пасових передач свід-

чить, що паси найчастіше виходѐть з ладу через втомне руйнуваннѐ. Длѐ всіх типів 
пасів справедливе відоме рівнѐннѐ кривої втоми *30, 35, 37 тощо+ 

 max
m

EN C , 

де max
m

 – максимальне напруженнѐ у пасі; 

m і C – постійні, ѐкі знаходѐтьсѐ експериментально; 
NE – загальне число циклів до руйнуваннѐ паса. 

 
3600 h

E

VzL
N , 

де z – число шківів у передачі; 
V – швидкість руху паса; 
Lh – ресурс паса; 

 
Рис. 5.8. Крива ковзаннѐ та залежність ККД від коефіці-

юнта тѐги 
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 – коефіціюнт, що враховую різну міру впливу напружень згину в пасі на мен-
шому та більшому шківах; 

 – довжина паса. 
На довговічність паса, крім швидкості, довжини паса та напруженнѐ від попе-

реднього навантаженнѐ, впливаю також діаметр ведучого шківа. При зменшенні діа-
метра шківа напруженнѐ згину зростаю, зростаю температура від дисипації енергії і 
зменшуютьсѐ ресурс роботи. Тому на практиці, ѐк правило, використовуять шківи бі-
льших розмірів (шківи малого діаметра маять обмежене використаннѐ). 

Длѐ розрахунку довговічності пасів використовуять експериментальну інфор-
мація у виглѐді кривих ковзаннѐ (рис. 5.8), длѐ одержаннѐ ѐких потрібні довготрива-
лі випробуваннѐ. Тому такий розрахунок виконуять не длѐ всіх типів передач. 

5.6 Плоскопасові передачі 

До поѐви клинопасової переда-
чі найпоширенішоя була плоскопасо-
ва передача. Основні її переваги: про-
ста конструкціѐ; значна гнучкість паса; 
висока довговічність особливо длѐ но-
вих типів пасів на основі синтетичних 
матеріалів. В практиці відома значна 
кількість плоскопасових передач. На 
рис. 5.9 показані найбільш типові  
схеми: 

 відкрита передача (рис. 5.9, а), вико-
ристовуютьсѐ при паралельному роз-
міщенні валів; 

 перехресна передача (рис. 5.9, б), в 
ѐкій вітки паса перехрещуятьсѐ; 

 напівперехресна передача 
(рис. 5.9, в); 

 кутова передача (рис. 5.9, г), в ѐкій вісі 
валів пересікаятьсѐ під деѐким ку-
том; 

 регульована передача (рис. 5.9, д) зі шківами різного діаметра; 

 передача з натѐжним роликом (рис. 5.9, ю), ѐка використовуютьсѐ при малих міжцент-
рових відстанѐх. 

Плоскопасові передачі розраховуять по тѐговій здатності паса з використан-
нѐм кривих ковзаннѐ. Допустима колова питома сила 

 0 1 2

3

p C C
p

C
, 

де p0 – колова сила, ѐку передаю одиницѐ ширини паса, p0 = S0/b (b – ширина па-
са); 
C1, C2, C3 – коефіціюнти, що враховуять вплив обхвату на малому шківі, від-
центрові сили, режим роботи. 

 
Рис. 5.9. Плоскопасові передачі 
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5.7 Зубчасті пасові передачі 

Зубчасті паси виконуять замкнутої форми з ви-
ступами на внутрішній поверхні, ѐкі входѐть в зачеп-
леннѐ із зубцѐми на шківі (рис. 5.10). Переваги переда-
чі: незначні габарити; передача без ковзаннѐ (синхрон-
не обертаннѐ валів); незначні сили, ѐкі передаятьсѐ на 
вали; забезпечую великі (до того ж постійні) передаточні 
відношеннѐ. 

Паси виготовлѐять із армованого металокордом 
або склокордом неопрену, а також поліуретану. 

Основний геометричний параметр передачі – 
модуль 

m t , 

де t – крок зубців паса. 
Рекомендуять такі модулі пасів: 2, 3, 4, 5, 7, 10 мм. 
Число зубців меншого шківа – від 10 до 26. Між пасом і шківом рекоменду-

ятьсѐ проміжки: бічний f = (0,25 0,4)m і радіальний e = (0,25 0,35)m. 
Основний критерій розрахунку передачі – втомна міцність зубців паса. 

5.8 Клинопасові передачі 

Клинопасова передача – найпоширеніша передача в машинобудуванні і особ-
ливо в сільськогосподарських машинах і устаткуванні. На рис. 5.11, а показана розра-

хункова схема клинопасової передачі. Основні розміри ( , H, t, DH, Dp, b) стандарти-
зовані (ѐк і розміри клинового паса) і їх визначаять з таблиць (дивись методику роз-
рахунку). 

Завдѐки клиновому ефекту тѐгова здатність клинопасової передачі підвищу-
ютьсѐ втричі. Елементарна сила тертѐ dS (рис. 5.11, б) буде 

 sin 2ndS dS f dRf , 

де sin 2f f  – називаять при-

веденим коефіціюнтом тертѐ. 

Длѐ стандартних пасів (  = 40 ) 

 sin20 3 .f f f  

При згині на шківі профіль паса 
деформуютьсѐ. Ширина паса в зоні роз-
тѐгу зменшуютьсѐ, а в зоні стиску збіль-
шуютьсѐ. При цьому кут профіля паса 
зменшуютьсѐ, а тиск p на його бокові 
сторони розподілѐютьсѐ нерівномірно 
(рис. 5.11, в); ресурс паса зменшуютьсѐ. 

Форму канавки шківа виконуять 
такоя, щоб між її основоя і пасом був 

зазор  (рис. 5.11, а). При цьому робо-
чими ю бокові поверхні паса, а його верх-
нѐ обкладка не повинна виступати за 

 
Рис. 5.10. Схема передачі із 

зубчастим пасом 

 
Рис. 5.11. Розрахункова схема пасової передачі 
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границі діаметра DH. Якщо пас буде виступати за границі діаметра, то кінці канавок 
будуть руйнувати пас. 

Клинопасові передачі рекомендуять застосовувати при передаточних числах 
u < 7, малих міжосьових відстанѐх, не тільки при горизонтальному, але і при верти-
кальному розташуванні осей валів. Промисловість випускаю клинові паси трьох типів: 
нормального, вузького і широкого перерізу. Паси нормального перерізу найбільш 
поширені в машинобудуванні, їх виготовлѐять семи різноманітних по розмірах про-

філів: О; А; Б; У (V до 25 м/с) і Г; Д; Е (V до 30 м/с). Кут профіля  = 40 . У порѐдку по-
значеннѐ перерізів тѐгова спроможність пасів зростаю при однаковій кутовій швидко-
сті обертаннѐ малого шківа. 

Конструкціѐ клинового паса (рис. 5.12) повинна мати достатня гнучкість і в той 
же час значну поздовжня і поперечну жорсткість.  

Позначеннѐ окремих елементів клинопасових передач: 
D1 – діаметр ведучого (малого) шківа; 
D2 – діаметр веденого шківа; 

1 – кут обхвату пасом ведучого шківа; 

2 – кут обхвату пасом веденого шківа; 

 – кут між вітками паса; 
a – міжосьова відстань; 
u – передаточне відношеннѐ; 

 – коефіціюнт проковзуваннѐ; 
St – колова сила; 
S0 – попередню навантаженнѐ; 
S1 – сила на ведучій вітці; 
S2 – сила на веденій вітці; 
T – крутний момент; 
f – коефіціюнт тертѐ; 
V – швидкість паса; 

=40°

h

 
Рис. 5.12. До розрахунку клинопа-

сової передачі 
 

Рис. 5.13. Номограма длѐ вибору клинових пасів 
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A – площа поперечного перерізу паса; 
b – ширина паса; 
h – висота перерізу паса; 
H – висота канавки шківа; 
Z – число шківів. 
5.8.1. Методика розрахунку клинопасової передачі. 
1. Вибираюмо переріз паса. Переріз паса вибираять за графіком рис. 5.13. При 

цьому клинові паси нормального перерізу О застосовуять тільки длѐ передач потуж-
ністя до 2 кВт. 

2. Визначаюмо мінімально допустимий діаметр ведучого шківа D1min по табл. 5.2 
у залежності від крутного моменту на валу двигуна T і обраного перерізу паса. 

3. Задаюмосѐ розрахунковим діаметром ведучого шківа D1. З метоя підвищен-
нѐ терміну служби пасів рекомендуютьсѐ застосовувати ведучі шківи з діаметром D1 

на 1 2 порѐдки вище D1min із стандартного рѐду табл. 5.1. 
4. Визначаюмо діаметр веденого шківа D2: 

 2 1 1D D u , 

де  – коефіціюнт ковзаннѐ. 
Отримане значеннѐ D2 округляюмо до найближчого стандартного значеннѐ. 
5. Визначаюмо фактичне передаточне відношеннѐ uф і перевірѐюмо його відхи-

леннѐ u від заданого u:  

 2

1

; 100 % 3 %
1

ф

ф

u uD
u u

D u
. 

6. Визначаюмо попередню значеннѐ міжосьової відстані: 

 1 20,55a D D h , 

де h – висота перерізу клинового паса (табл. 5.5). 
7. Визначаюмо розрахункову довжину паса: 

 

2

2 1
2 12

2 4

D D
a D D

a
. 

Значеннѐ  округляюмо до найближчого стандартного значеннѐ за табл. 5.5. 
8. Уточняюмо значеннѐ міжосьової відстані по стандартній довжині паса 

 
2 2

2 1 2 1 2 1

1
2 2 8

8
a D D D D D D . 

При монтажі передачі необхідно забезпечити можливість зменшеннѐ міжо-

сьової відстані на 0,01 длѐ того, щоб полегшити натѐг паса на шків; длѐ збільшеннѐ 

натѐгу паса необхідно передбачити збільшеннѐ міжосьової відстані на 0,025. 
9. Визначаюмо кут обхвату пасом ведучого шківа: 

 1 2 1180 57 D D a . 

Кут 1 повинен бути >120 . 

10. Визначаюмо швидкість паса 1 1
360 10

D n
V V , 

де D1 і n1 – відповідно діаметр ведучого шківа і його частота обертаннѐ; 
[V] – допустима швидкість, длѐ клинових пасів *V] = 25 м/с. 
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11. Визначаюмо частоту пробігів паса 

 
V

U U , 

де [U] = 30 с-1 – допустима частота пробігів. 
Умова U < [U+ виражаю довговічність паса, і її дотриманнѐ гарантую термін  

служби – 1000 5000 годин. 
12. Визначаюмо допустиму потужність, ѐка передаютьсѐ одним пасом 

 0 p l zP P C C C C , 

де [P]0 – допустима приведена потужність, ѐка передаютьсѐ одним пасом, що  
вибираютьсѐ по табл. 5.6; 
Cp – коефіціюнт динамічності навантаженнѐ і тривалості роботи, табл. 5.4; 

C  – коефіціюнт кута обхвату 1 на ведучому шківі, табл. 5.3; 

C – коефіціюнт впливу відношеннѐ розрахункової довжини паса p до базового 

значеннѐ 0, табл. 5.7; 
CZ – коефіціюнт числа пасів у передачі, табл. 5.8. 
13. Визначаюмо кількість клинових пасів  

 номz P Р , 

де Pном – номінальна потужність двигуна. 
При проектуванні передач рекомендуютьсѐ приймати число пасів z < 5 через 

їхня неоднакову довжину і нерівномірність навантаженнѐ. Якщо кількість пасів за 
розрахунком перевищую допустиме число, тоді варто збільшити діаметр ведучого 
шківа або прийнѐти більший переріз паса. 

14. Визначаюмо сили: 

 попереднього натѐгу одного клинового паса 1
0

850 ном

p

P C
S

z V C C
; 

 колової сили St = Pном/V; 

 натѐг ведучої вітки одного клинового паса 1 0 2tS S S z ; 

 натѐг веденої вітки одного клинового паса 2 0 2tS S S z ; 

 сили тиску на вал 0 12 sin 2опS S z
. 

15. Перевірний розрахунок. Перевірѐюмо міцність паса за максимальними  
напруженнѐми у перерізі ведучої вітки згідно формули 

 max 1 pзг V , 

де 1 – напруженнѐ розтѐгу 

 0
1

2
tS S

A z A
; 

 зг – напруженнѐ згину 

 
1

зг

h
Е
D

; 

 E = 80 100 МПа – модуль повздовжньої пружності при згині длѐ прогумованих 
пасів; 
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h – висота поперечного перерізу паса, табл. 5.5; 

V – напруженнѐ від відцентрових сил 

 2
V V ; 

  – густина матеріалу клинового паса (1250 1400 кг/м3); 

[ ]p = 10 МПа – допустиме напруженнѐ розтѐгу длѐ клинових пасів. 

Якщо max > [ ]p, тоді варто збільшити діаметр D1 ведучого шківа або прийнѐти 
більший переріз паса і повторити розрахунок передачі. 

5.8.2. Приклад розрахунку. Розрахувати передачу клиновим пасом, ѐкий 
встановлено в системі приводу від двигуна до стрічкового конвеюра: потужність, ѐка 
передаютьсѐ P1 = 8 кВт, частота обертаннѐ ведучого шківа n1 = 1240 хв.-1, передаточне 
відношеннѐ u = 3,5. 

Розв’ѐзаннѐ. 
1. За графіком рис. 5.13 вибираюмо переріз паса типу Б. 
2. Визначаюмо крутний момент на ведучому шківі 

 1 1
1

1

30 30 8000
61,6 H м.

1240

P P
T

n
 

3. Визначаюмо мінімально допустимий діаметр ведучого шківа D1min = 125 мм 
за табл. 5.1 у залежності від крутного моменту на валі двигуна Т і обраного перерізу 
паса Б. 

Таблицѐ 5.1. Вибір перерізу пасів і мінімально допустимого діаметра ведучого шківа 

Позначеннѐ перерізу паса 
Нормального перерізу Вузького перерізу 

О А Б УО УА УБ 

Крутний момент, Н м <30 15 60 50 150 <150 90 400 300 2000 

D1min, мм 63 90 125 63 90 140 

4. Відповідно до рекомендацій, задаюмосѐ розрахунковим діаметром ведучо-
го шківа D1 = 160 мм (табл. 5.2). 

Таблицѐ 5.2. Стандартний рѐд діаметра D шківів 

 Стандартний рѐд діаметра D шківів, мм: 

40, 45, 50, 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224, 250, 280, 

315, 355,400, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000. 

5. Визначаюмо діаметр веденого шківа D2 

 2 1 1 160 3,5 1 0,015 552 ммD D u . 

Отримане значеннѐ D2 округляюмо до найближчого стандартного значеннѐ. 
Діаметр веденого шківа D2 = 560 мм (табл. 5.2). 

6. Визначаюмо фактичне передаточне відношеннѐ uф і перевірѐюмо його відхи-

леннѐ u від заданого u 

 2

1

560
3,55

1 160 1 0,015
ф

D
u

D
; 

 
3,55 3,5

1,4% 3%
3,5

фu u
u

u
. 

7. Визначаюмо попередню значеннѐ міжосьової відстані 

 1 20,55 0,55(160 560) 10,5 406,5 ммa D D h . 
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8. Визначаюмо розрахункову довжину паса 

 

2 2

2 1
2 1

560 160
2 2 406,5 560 160 2042 мм.

2 4 2 4 406,5

D D
a D D

a
 

Значеннѐ  округляюмо до найближчого стандартного значеннѐ за табл. 5.5 і 
табл. 5.6. 

Приймаюмо  = 2000 мм.  
9. Уточняюмо значеннѐ міжосьової відстані 

 

2 2

2 1 2 1 2 1

2 2

1 8 2 2 8

1 8 2 2000 560 160 2 2000 560 160 8 560 160 383 мм.

a D D D D D D
 

Приймаюмо a = 385 мм. 
10. Визначаюмо кут обхвату пасом ведучого шківа 

 2 1
1

560 160
180 57 180 57 121

385

D D

a
; 

кут знаходитьсѐ у межах допустимого значеннѐ. 
11. Визначаюмо швидкість паса 

 1
1

1240
0,160 10,4 м/с 25 м/с

60 60

n
V D V . 

12. Визначаюмо частоту пробігів паса 

 -1 -110,4 2 5,2 с 30 сU V U . 

Умова U < [U+ виражаю довговічність паса. 
13. Визначаюмо допустиму потужність, ѐка передаютьсѐ одним пасом 

 0 3,6 0,9 0,83 0,97 0,95 2,5кВтp zP P C C C C , 

де коефіціюнти вибираятьсѐ за табл. 5.3, табл. 5.4, табл. 5.7, табл. 5.8 відповідно, а 
[P]0 – за табл. 5.6. 

14. Визначаюмо кількість клинових пасів: 1 8 2,5 3z P P . 

Приймаюмо z = 3. 

Таблицѐ 5.3. Коефіціюнт кута обхвату 1 на ведучому шківі, C . 

Кут обхвату 1, град 180 170 160 150 140 130 120 

C  

Длѐ плоских пасів 1 0,97 0,94 0,91 – – – 

Длѐ клинових па-
сів 

1 0,98 0,95 0,92 0,89 0,86 0,83 

Таблицѐ 5.4. Коефіціюнт динамічності навантаженнѐ і тривалості роботи, CP. 

Характер наванта-
женнѐ 

Спокійне 
З помірними ко-

ливаннѐми 
зі значними коли-

ваннѐми 
ударне і різко 
нерівномірне 

Cp 1 0,9 0,8 0,7 
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Таблицѐ 5.5. Основні параметри клинових пасів 

 

Основні розміри, мм 
 Позначеннѐ перерізу паса 

О А Б В Г Д 

a 8,5 11 14 19 27 32 

b 10 13 17 22 32 38 

h 6 8 10,5 13,5 19,0 23,5 

y 2,1 2,8 4,0 4,1 6,9 8,2 

Площа перерізу A, мм2 47 81 138 231 472 692 

Граничне значеннѐ , мм 400 2500 560 4000 800 6300 1800 10000 3150 14500 4550 18000 

Маса 1 м довжини q, 
кг/м  

0,06 0,105 0,18 0,30 0,60 0,90 

Примітка: 

1.  – розрахункова довжина паса на рівні нейтральної лінії. 
2. Стандартний рѐд довжини паса: 400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 
1800, 2000, 2240, 2500, 2800, 3150, 3550, 4000, 4500, 5000, 5600, 6300, 7100, 8000, 9000, 10000, 
11200, 12500, 14000, 16000, 18000. 

 

Таблицѐ 5.6. Допустима приведена потужність, ѐка передаютьсѐ одним пасом, *P]0. 
Переріз паса 

(довжина , мм) 

D1, 
мм 

Передато-
чне число u 

Частота обертаннѐ n1, об/хв 

400 800 950 1200 1450 1600 2000 

О 
(1320) 

71 
1,2 0,22 0,39 0,45 0,54 0,63 0,69 0,82 
1,5 0,23 0,40 0/46 0,56 0,66 0,71 0,84 

3 0,23 0,42 0,48 0,58 0,68 0,73 0,87 

80 
1,2 0,26 0,47 0,55 0,66 0,77 0,84 1,0 
1,5 0,27 0,49 0,56 0,68 0,80 0,86 1,03 

3 0,28 0,50 0,58 0,71 0,82 0,89 1,06 

100 
1,2 0,36 0,65 0,75 0,92 1,07 1,16 1,39 
1,5 0,37 0,67 0,78 0,95 1,11 1,20 1,43 

3 0,38 0,70 0,80 0,98 1,14 1,24 1,48 

112 
1,2 0,42 0,76 0,88 1,07 1,25 1,35 1,61 
1,5 0,43 0,78 0,91 1,10 1,29 1,40 1,66 

3 0,44 0,81 0,94 1,14 1,33 1,44 1,72 

A 
(1700) 

100 
1,2 0,50 0,88 1,01 1,22 1,41 1.52 1,65 
1,5 0,52 0,91 1,05 1,25 1,45 1,57 1,71 

3 0,53 0,94 1,08 1,30 1,50 1,62 1,76 

125 
1,2 0,71 1,28 1,47 1,77 2,06 2,22 2,42 
1,5 0,74 1,32 1,52 1,83 2,13 2,29 2,50 

3 0,76 1,36 1,57 1,89 2,19 2,36 2,58 

160 
1,2 1,00 1,81 2,09 2,52 2,92 3,14 3,61 
1,5 1,03 1,87 2,15 2,60 3,02 3,24 3,53 

3 1,07 1,93 2,22 2,69 3,11 3,35 3,64 

180 
1,2 1,16 2,10 2,43 2,93 3,38 3,63 3,94 
1,5 1,20 2,17 2,51 3,03 3,50 3,75 4,07 

3 1,24 2,24 2,59 3,12 3,61 3,87 4,19 
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Б 
(2240) 

140 
1,2 1,12 1,95 2,22 2,64 3,01 3,21 3,66 
1,5 1,16 2,01 2,30 2,72 3,10 3,32 3,78 

3 1,20 2,08 2,37 2,282 3,21 3,42 3,90 

180 
1,2 1,70 3,01 3,45 4,11 4,70 5,01 5,67 
1,5 1.76 3,11 3,56 4,25 4,85 5,17 5,86 

3 1,81 3,21 3,67 4,38 5,01 5,34 6,05 

224 
1,2 2,32 4,13 4,73 5,63 6,39 6,77 7,55 
1,5 2,40 4,27 4,89 5,81 6,60 7,00 7,80 

3 2,47 4,40 5,04 6,00 6,81 7,22 8,05 

280 
1,2 3,09 5,49 6,26 7,42 8,30 8,69 9,20 
1,5 3,19 5,67 6,47 7,66 8,57 8,97 9,50 

3 3,29 5,85 6,67 7,91 8,84 9,26 9,80 

В 
(3750) 

224 
1,2 3,20 5,47 6,18 7,18 7,97 – – 
1,5 3,31 5,65 6,38 7,45 8,23 – – 

3 3,41 5,83 6,58 7,69 8,49 – – 

280 
1,2 4,63 8,04 9,08 10,49 11,47 – – 
1,5 4,78 8,30 9,37 10,83 11,84 – – 

3 4,93 8,57 9,67 11,17 12,22 – – 

355 
1,2 6,47 11,19 12,55 14,23 15,10 – – 
1,5 6,69 11,56 12,95 14,70 15,59 – – 

3 6,90 11,92 13,36 15,16 16,09 – – 

450 
1,2 8,77 14,76 16,29 17,75 – – – 
1,5 9,05 15,24 16,82 18,33 – – – 

3 9,34 15,72 17,35 18,91 – – – 

Г 
(6000) 

400 
1,2 12,25 19,75 21,46 22,68 – – – 
1,5 12,64 20,40 22,16 23,42 – – – 

3 13,04 21,04 22,86 24,16 – – – 

560 
1,2 20,27 31,62 33,21 – – – – 
1,5 20,93 32,65 34,30 – – – – 

3 21,59 33,68 35,38 – – – – 

710 
1,2 27,23 39,44 38,90 – – – – 
1,5 28,12 40,73 40,17 – – – – 

3 29,01 42,02 41,44 – – – – 

Д 
(7100) 

560 
1,2 24,07 31,62 33,21 – – – – 
1,5 24,85 32,65 34,30 – – – – 

3 25,64 33,68 35,38 – – – – 

710 
1,2 34,05 39,44 38,90 – – – – 
1,5 35,17 40,73 40,17 – – – – 

3 36,28 42,02 41,44 – – – – 

Таблицѐ 5.7. Коефіціюнт C впливу відношеннѐ розрахункової довжини паса p до базового 0. 

Довжина , мм 
Позначеннѐ перерізу паса 

О А Б В Г Д 

400 0,79 – – – – – 

500 0,81 – – – – – 

560 0,82 0,79 – – – – 

710 0,86 0,83 – – – – 

900 0,92 0,87 0,82 – – – 

1000 0,95 0,90 0,85 – – – 

1250 0,98 0,93 0,88 – – – 

1500 1,03 0,98 0,92 – – – 

1800 1,06 1,01 0,95 0,86 – – 

2000 1,08 1,03 0,98 0,88 – – 

2240 1,10 1,06 1,00 0,91 – – 

2500 1,30 1,09 1,03 0,93 – – 

2800 – 1,11 1,05 0,95 – – 

3150 – 1,13 1,07 0,97 0,86 – 

4000 – 1,17 1,13 1,02 0,91 – 

4750 – – 1,17 1,06 0,95 0,91 

5300 – – 1,19 1,08 0,97 0,94 

6300 – – 1,23 1,12 1,01 0,97 

7500 – – – 1,16 1,05 1,01 

9000 – – – 1,21 1,09 1,05 

10000 – – – 1,23 1,11 1,07 



5. Пасові передачі 

 104 

Таблицѐ 5.8. Коефіціюнт числа пасів у передачі, CZ. 

Число пасів 2 – 3 4 – 6 більше 6 

CZ 0,95 0,90 0,85 

Таблицѐ 5.9. Розміри канавок шківів клинопасових передач (по ГОСТ 20889-80). 

 
Пас Розміри канавок Кути профіля канавок 

Переріз tp, мм h, мм h0, мм f, мм e, мм 
34  36  38  

Dp, мм 

O 8,5 7,0 2,5 8,0 12,0 63-71 80-100 112-160 

A 11,0 8,7 3,3 10,0 15,0 90-112 125-160 180-400 

Б 14,0 10,8 4,2 12,5 19,0 125-160 180-224 250-500 

В 19,0 14,3 5,7 17,0 25,5 200-315 200-315 355-630 

Г 27,0 19,9 8,1 24,0 37,0 – 315-450 500-900 

Д 32,0 23,4 9,6 29,0 41,5 – 500-560 630-1120 

УО 8,5 10,0 2,5 8,0 12,0 63-80 – 80 

УА 11 13,0 3,0 10,0 15,0 90-118 – 118 

УБ 14 17,0 4,0 12,5 19,0 140-190 – 190 

 
15. Визначаюмо сили: 

  попереднього натѐгу одного клинового паса 

 1 1
0

850 850 8 0,97
283

3 10,4 0,83 0,9a p

P C
S

z V C C
; 

 колові 
 1 8000 10,4 769tS P V ; 

 натѐгу ведучої вітки одного клинового паса 
 1 0 2 283 769 2 3 411tS S S z ; 

 натѐгу веденої вітки одного клинового паса 
 2 0 2 283 769 2 3 155tS S S z ; 

 тиску на вал 

 0 12 sin 2 2 283 3 sin 121 2 1471 onS S z . 

16. Перевірний розрахунок. 
Перевірѐюмо міцність одного клинового паса за максимальними напруженнѐ-

ми у перерізі ведучої вітки max: 

 напруженнѐ розтѐгу 

 1 0 2 283 138 769 2 3 138 3 МПаtS A S z A ; 
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 напруженнѐ згину 
 1 90 10,5 160 6,1 МПазг uE h D ; 

 напруженнѐ від відцентрових сил 

 2 2 61300 10,4 10 0,14 МПаV V ; 

 максимальне напруженнѐ у перерізі ведучої вітки 
 max 1 3 6,1 0,14 9,24 МПа * + 10 МПазг V p . 

Умова міцності виконуютьсѐ. 
17. Конструктивний розрахунок. 

 Шківи виконуюмо з чавуна СЧ15. 

 Ширина вінцѐ шківа 1 2 3 1 19 2 12,5 63 ммB z e f . 

Товщина ободу:  = 8 мм. 

Товщина диска a = (1,2 1,3)  = (1,2 1,3)8 = 10 мм. 
Канавки шківів клинопасових передач беруть згідно табл. 5.9. 

5.9 Контрольні запитання 

1. Наведіть переваги і недоліки пасових передач порівнѐно з іншими типами передач. 
2. Переваги і недоліки окремих типів пасів. 
3. Наведіть класифікація пасових передач. 
4. Які матеріали використовуятьсѐ длѐ виготовленнѐ пасів? 
5. Длѐ чого роблѐть попередній натѐг пасів? 
6. Поѐсніть механізм пружного ковзаннѐ пасів. 
7. Які напруженнѐ виникаять у пасі при його роботі? 
8. Поѐсність побудову кривих ковзаннѐ. 
9. Що таке тѐгова здатність паса? 

10. Як визначити тиск пасів на вали? 
11. Як розрахувати паси на довговічність? 
12. Який порѐдок розрахунку пасів? 
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6. ФРИКЦІЙНІ ПЕРЕДАЧІ 

6.1 Загальні відомості та класифікація 

Фрикційноя передачея називаять таку, робота ѐкої основана на використанні 
сил тертѐ Fs, що виникаять в місті контакту двох тіл обертаннѐ (котків, роликів та ін.) 
під діюя відповідної сили притисканнѐ Fn, напрѐмленої в циліндричних передачах по 
радіусу уздовж лінії центрів (рис. 6.1, а,б), а в конічних – уздовж вісей ведучого та 
веденого валів *23, 30, 35-37]. 

Умовоя працездатності фрикційної передачі ю переважаннѐ сил тертѐ між  
котками над коловоя силоя Ft 

 
 s tF F , (6.1) 

де Fs = Fn f; 
Fn – сила притисканнѐ котків; 
f – коефіціюнт тертѐ, значеннѐ його залежать від контактуячих матеріалів та 
змащуваннѐ котків, наведені в табл. 6.1. 
Якщо сила притисканнѐ котків недостатнѐ і не виконуютьсѐ умова (6.1), то між  

котками виникаю проковзуваннѐ – буксування, що порушую нормальну роботу передачі. 

Таблицѐ 6.1. Допустимі контактні напруженнѐ * ]H, питомі навантаженнѐ *q+ та коефіціюнти тертѐ длѐ 
деѐких фрикційних пар. 

Матеріал котків Умови роботи Коефіціюнт тертѐ f [ ]H, МПа [q+, Н/мм 

Сталь-сталь Із мастилом 0,05* (2,5-3,0)НВ – 

Чавун-чавун -«- 0,05 1,5 в** – 

Сталь-сталь Без мастила 0,12-0,15 (1,2-1,5)НВ – 

Текстоліт-сталь, чавун -«- 0,20-0,25 50-100 50-80 

Фібра-сталь, чавун -«- 0,15-0,20 70 35-40 

Шкіра-чавун -«- 0,25-0,35 – 15-25 

Гума-сталь, чавун -«- 0,45-0,60 – 10-30 

 При швидкості V < 5 м/с вказані значеннѐ при роботі з мастилом потрібно збільшувати в 1,3-2 рази 

 Длѐ чавунних котків в – границѐ міцності при згині 

Застосування: фрикційні передачі широко використовуять длѐ передаваннѐ 

 
Рис. 6.1. Параметри та навантаженнѐ циліндричних фрикційних передач 
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обертового руху, а також длѐ перетвореннѐ обертового руху в поступальний. Остан-
ню застосовуять у всіх наземних транспортних машинах (колесо-рейка, колесо-
дорога), а також у металургії (прокатні стани, рольганги та ін.), де передача руху за 
допомогоя тертѐ ю основоя технологічного процесу. Силові фрикційні передачі за 
навантаженнѐм, ѐке передаютьсѐ, поступаятьсѐ іншим видам механічних передач. 
Крім того, вони не забезпечуять постійного передаточного відношеннѐ через мож-
ливе буксуваннѐ і тому не застосовуятьсѐ у точних передаточних механізмах. Фрик-
ційні передачі застосовуять у ковальсько-пресовому обладнанні, верстатах, фрик-
ційних лебідках, швидкохідних редукторах невеликої потужності (до 20 кВт) тощо. 

Більш широко фрикційні передачі застосовуять у несилових передаточних ме-
ханізмах різних приладів, а також у варіаторах – механізмах длѐ безступеневого ре-
гуляваннѐ кутової швидкості. 

За допомогоя фрикційної передачі можна забезпечити велике передаточне 
відношеннѐ, але через обмеженнѐ габаритних розмірів передачі рекомендуютьсѐ 

приймати и  10. Щодо ККД передачі, то воно залежить від втрат на тертѐ в опорах та 
від ковзаннѐ. Втрати на тертѐ в опорах залежать від навантаженнѐ на вали, що, в 
своя чергу, визначаютьсѐ значеннѐм сили притисканнѐ Fn. При постійній Fn втрати в 
опорах постійні, і відповідно ККД зменшуютьсѐ при роботі з неповним навантажен-
нѐм. З оглѐду на складність розрахунків, значеннѐ ККД частіше оціняять експери-

ментально, і воно коливаютьсѐ в межах  = 0,90 0,95. 
Переваги фрикційних передач: 

 простота та дешевизна виготовленнѐ; 

 плавність та безшумність роботи при високих швидкостѐх (V  25 м/с); 

 запобіганнѐ руйнування деталей привода при перевантаженнѐх за рахунок буксу-
ваннѐ; 

 змога плавного регуляваннѐ кутових швидкостей без зупинки передачі. 
Недоліки фрикційних передач: 

 несталість передаточного відношеннѐ через можливе проковзуваннѐ котків; 

 потреба застосуваннѐ спеціальних натискних пристроїв; 

 високі навантаженнѐ на вали та опори валів передачі через необхідність притисканнѐ 
котків один до одного; 

 небезпека пошкодженнѐ котків при буксуванні. 
Класифікація. Залежно від призначеннѐ фрикційні передачі поділѐять на дві 

основні групи. 
1. Нерегульовані, або з умовно постійним передаточним відношеннѐм. 
2. Передачі з мінливим передаточним відношеннѐм – варіатори. 
Вказані передачі класифікуять згідно наведених на рис. 6.2 ознак. 
В залежності від умов роботи фрикційні передачі поділѐять на: 

 відкриті (працяять без мастила); 

 закриті (працяять у маслѐній ванні). 
У відкритих передачах коефіціюнт тертѐ f вище, а сила притисканнѐ котків Fn 

менша. У закритих передачах маслѐна ванна забезпечую добре відведеннѐ тепла, 
робить ковзаннѐ більш безпечним і збільшую довговічність передачі. 



6. Фрикційні передачі 

 108 

 
Рис. 6.2. Класифікаціѐ фрикційних передач 

 

6.2 Основні фактори, що визначають якість фрикційної передачі 

Ковзання. Ковзаннѐ ю причиноя спрацяваннѐ котків, зменшеннѐ ККД та  
несталості передаточного числа. Зв’ѐзок між коловими швидкостѐми ведучого V1 та 
веденого V2 котків виражаютьсѐ ѐк 

 2 1(1 )V V ; 2 2 1 11d n d n , (6.2) 

де 1 2 1( ) /V V V  – коефіціюнт пружного ковзаннѐ (відносне ковзаннѐ). 

Ковзаннѐ призводить до зменшеннѐ кутової швидкості веденого вала. 
Розрізнѐять три види ковзаннѐ: буксуваннѐ, пружне ковзаннѐ та геометричне 

ковзаннѐ. 
Буксування виникаю під час перевантажень передачі, коли порушуютьсѐ умова 

(6.1). При буксуванні ведений коток зупинѐютьсѐ, а ведучий ковзаю по ньому, спричи-
нѐячи його місцеве спрацяваннѐ та вихід з ладу. Тому при проектуванні фрикційних 
передач необхідно передбачити достатній запас зчепленнѐ котків і не допускати ви-
користаннѐ фрикційної передачі в ѐкості запобіжного пристроя від перевантаженнѐ. 

Пружне ковзання пов’ѐзане з пружними деформаціѐми котків у зоні їхнього 
контакту (рис. 6.1, а). Під діюя сили Fn притисканнѐ котків лінійний контакт перетво-
ряютьсѐ в контакт на площині, обмеженій точками a і b. У межах площинки контакту 
котків ab відбуваютьсѐ пружне видовженнѐ поверхні ведучого котка 1 і пружне стис-
каннѐ поверхні веденого котка 2. Це спричинѐю пружне ковзаннѐ і відставаннѐ веде-
ного котка від ведучого. 

Величина 
 2 11 V V  (6.3) 

називаютьсѐ коефіцієнтом пружного ковзання. 

Фрикційні передачі 

Нерегульовані – з умовно постійним передат-
ним числом 

Регульовані – варіатори 

Між валами з рівно-
біжними осѐми – 

циліндричні 

Між валами, 
вісі ѐких пере-

тинаятьсѐ 

Конічні 
(табл. 6.2, б) 

З безпосереднім 
дотиканнѐм ве-
дучої і веденої 

ланок (табл. 6.2, 
а,б,в) 

З проміжними 
ланками 

(табл. 6.2, г,д,ю) 

З клинчас-
тим обо-

дом (табл. 
6.2 е) 

З цилінд-
ричним 
ободом 

Планетарні Зовнішнього дотиканнѐ 
(рис. 6.1, а) 

Внутрішнього дотиканнѐ 
(рис. 6.1, б) 
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Длѐ зменшеннѐ пружного ковзаннѐ слід застосовувати матеріали з великими 
модулѐми пружності E. Величина пружного ковзаннѐ ю незначна, визначаютьсѐ  
дослідним шлѐхом і становить длѐ фрикційних пар: 

 длѐ сталі та чавуну  = (0,002 0,05); 

 длѐ сталі та сталі  = 0,002; 

 длѐ текстоліту та сталі  = 0,01; 

 длѐ гуми та сталі  = 0,03. 
Геометричне ковзання виникаю внаслідок нерівності швидкостей ведучого та 

веденого котків на площині контакту. Воно ю вирішальним длѐ фрикційних передач. 
Критеріюм пошуку нових форм тіл коченнѐ ю намаганнѐ зменшити геометричне ков-
заннѐ *30, 35, 37 тощо+. 

6.3 Матеріали, конструкція, натискні пристрої фрикційних 
передач 

До матеріалів котків фрикційних передач ставлѐтьсѐ такі вимоги: 

 високий модуль пружності длѐ зменшеннѐ пружного ковзаннѐ та втрат потужності на 
перекочуваннѐ котків; 

 високий коефіціюнт тертѐ длѐ зменшеннѐ потрібної сили притисканнѐ котків; 

 висока контактна міцність та стійкість проти спрацяваннѐ длѐ забезпеченнѐ потрібної 
довговічності передачі. 

Найчастіше длѐ виготовленнѐ ведучого і веденого котків використовуять такі 
поюднаннѐ матеріалів. 

1. Загартована сталь – загартована сталь, що забезпечую найбільшу контактну 
міцність. Використовуять сталі типу ШХ15 із термообробкоя поверхні до твердості 
50-55 HRC. Длѐ тихохідних передач використовуять леговані сталі 40Х, 40ХН та ін. із 
гартуваннѐм та середнім відпуском. 

2. Чавун – чавун (або сталь). Фрикційні передачі з металевими котками проек-
туять длѐ роботи із мастилом або без нього. 

3. Текстоліт, фібра – сталь, чавун. Застосовуять в середньо- та малонаванта-
жених передачах. 

4. Шкіра, деревина, гума – сталь, чавун. Використовуять в малонавантажених 
передачах та кінематичних передачах приладів.  

Конструкціѐ котків фрикційних передач визначаютьсѐ матеріалами, з ѐких ці 
котки виготовлені. 

Металеві котки виготовлѐять дискової форми, а котки малих діаметрів – су-
цільними разом із валом. Робочі поверхні металевих котків повинні мати малі пара-

метри шорсткості (Ra = 0,63 0,32). Котки з неметалевих матеріалів завжди працяять 
без змащеннѐ і виготовлѐять збірними – на маточині з чавуну або сталі закріпляять 
диски або кільцѐ із гуми, текстоліту, деревини, шкіри тощо. 

Натискні пристрої. Притисканнѐ котків здійсняютьсѐ двома способами: 

 з постійноя силоя притисканнѐ (в передачах с постійним робочим навантаженнѐм), 
ѐку визначаять з максимального навантаженнѐ передачі. Воно створяютьсѐ за допо-
могоя попередньої деформації пружних елементів конструкції при складанні (напри-
клад, деформаціѐ податливих котків); встановленнѐм спеціальних стиснутих пружин; 
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використаннѐ власної ваги елементів системи; встановленнѐ спеціального вантажу на 
важелі тощо; 

 із змінноя (регульованоя) силоя притисканнѐ, ѐка автоматично зміняютьсѐ зі зміноя 
навантаженнѐ *30, 35, 37 тощо+. 

6.4 Види руйнування котків, критерії розрахунку, допустимі 
контактні напруження та тиски 

Під час роботи фрикційних пар виникаять наступні види руйнувань робочих 
поверхонь. 

1. Втомне викришування зустрічаютьсѐ в закритих передачах, що працяять із 
змащеннѐм. Циклічна діѐ контактних напружень сприѐю розвитку мікротріщин на ро-
бочих поверхнѐх. Сили тертѐ зрушуять метал, а мастило під високим тиском запов-
няю розкриті тріщини. При закритті тріщин тиск мастила різко зростаю і частки металу 
відокремляятьсѐ, що призводить до утвореннѐ раковин. Багаторазове повтореннѐ 
цих процесів розширяю утворені раковини. Підвищеннѐ твердості поверхонь котків 
забезпечуять матеріали, що маять більш високі допустимі контактні напруженнѐ. 

2. Спрацювання виникаю в передачах, що працяять без мастила або при від-
сутності умов длѐ утвореннѐ режиму рідинного тертѐ. 

3. Задир поверхні пов’ѐзаний з буксуваннѐм або з перегрівом передачі при 
великих швидкостѐх і навантаженнѐх в умовах недостатнього змащуваннѐ. 

Основними критеріями працездатності фрикційних передач ю: длѐ передач з 
металевими котками, ѐкі працяять зі змащеннѐм – втомне викришуваннѐ, без зма-
щеннѐ – нагріваннѐ; длѐ передач, у ѐких один із котків маю неметалеву робочу пове-
рхня – спрацяваннѐ. 

Зменшити спрацяваннѐ робочих поверхонь котків можна обмеженнѐм пито-
мого навантаженнѐ q – навантаженнѐ віднесеного до одиниці довжини лінії контак-
ту. Цѐ характеристика умовно називаютьсѐ тиском і маю розмірність Н/мм. 

Дослідним шлѐхом отримані допустимі контактні напруженнѐ, допустимі тис-
ки та коефіціюнти тертѐ длѐ певних матеріалів фрикційних пар, ѐкі наведені в 
табл. 6.1. Перелічені види руйнувань робочих поверхонь котків залежать від напру-
жень у місці контакту. Тому міцність і довговічність фрикційних пар оціняять за кон-
тактними напруженнѐми, розрахунок ѐких уперше виконав німецький учений-
механік Г. Герц. 

Розрахункові контактні напруженнѐ при початковому дотику по лінії (тіла ко-
ченнѐ – циліндри, конуси, тори і ролики із твірноя одного радіусу) визначаять по 
формулі 

 0,418 HH n зв звF E b , (6.4) 

при початковому дотику в точці (усі інші випадки) 

 2 23
HH n зв звm F E , (6.5) 

де Fn – сила притисканнѐ; 
Eзв – зведений модуль пружності; 

зв – зведений радіус кривизни поверхонь у зоні їх контакту; 
b – довжина лінії контакту; 
m – коефіціюнт, що залежить від форми тіл коченнѐ. 



6.5 Розрахунок циліндричних фрикційних передач 

 111 

Індекс H при  позначаютьсѐ на честь Г. Герца першоя літероя його прізвища 
німецькоя мовоя. Формули (6.4) та (6.5) зручні длѐ перевірних розрахунків, ѐкщо 
відомі розміри тіл коченнѐ. 

Длѐ проектних розрахунків ці формули можна перетворити прийнѐв за шукане 
розміри котків. 

Урахуваннѐ терміну служби передачі і міцності роботи виконуютьсѐ аналогічно 
із зубчастими передачами. 

6.5 Розрахунок циліндричних фрикційних передач 

Геометрія та кінематика передачі. Основними розмірами циліндричної фри-
кційної передачі (рис. 6.1, а,б) ю діаметри котків d1 та d2, міжосьова відстань a і ши-
рина котків b. Зв’ѐзок між осьовоя відстання та діаметром котків виражаять  
залежністя 

 1 20,5a d d . (6.6) 

Тут і надалі знак «пляс» належить до передачі із зовнішнім дотиканнѐм кот-
ків, а знак «мінус» – до передачі із внутрішнім дотиканнѐм котків. 

Ширину котків b вибираять залежно від міжосьової відстані, длѐ чого беруть 
 ab a , (6.7) 

де a = 0,20 0,40 – коефіціюнт ширини котків.  

Більші значеннѐ a беруть длѐ точно виготовлених і закритих передач, а менші 
– длѐ менш точних відкритих передач.  

Основними кінематичними параметрами передачі ю кутові швидкості котків 1 

і 2, а також передаточне число 
 1 2u . (6.8) 

Передаточне число u можна виразити через діаметри котків з урахуваннѐм 
пружного ковзаннѐ. На основі формул (6.2) та (6.3) дістанемо 

 
1 2 1 1 2 2

1 2 2 1

1 ; 1 2 2;

1 .

V V d d

u d d
 (6.9) 

Оскільки коефіціюнт пружного ковзаннѐ малий (   0,03), то у розрахунках си-
лових фрикційних передач можна брати 
 2 1u d d . (6.10) 

Інші співвідношеннѐ між параметрами циліндричної фрикційної передачі, ѐкі 
будемо використовувати у розрахунках, такі 

 
2 1 1

1 2

0,5 0,5 1 ;

2 1 ; 2 1 .

a d d d u

d a u d au u
 (6.11) 

Зусилля у циліндричній фрикційній передачі. Щоб запобігти буксування кот-
ків при передаванні зовнішнього навантаженнѐ, у фрикційній передачі слід забезпе-
чити вищевказану умову (6.1). 

За умови, що s nF F f  i 1 12tF T d  та згідно коефіціюнту запасу зчепленнѐ котків 

K маюмо 
 1 12nF f T K d , (6.12) 

де T1 – крутний момент на ведучому валу передачі. 
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Цѐ рівність дозволѐю визначити необхідну силу притисканнѐ котків Fn, ѐка за-
безпечую відсутність їх проковзуваннѐ 

 1 12nF T K d f . (6.13) 

Коефіціюнт тертѐ ковзаннѐ f можна вибрати за таблицея 6.1 залежно від мате-
ріалів котків та умов їхньої роботи. Коефіціюнт запасу зчепленнѐ рекомендуять бра-

ти: K = 1,3 1,5 – длѐ силових фрикційних передач і K = 2,5 3,0 – длѐ кінематичних 
фрикційних передач. 

Сила, що передаютьсѐ на вали фрикційної передачі, дорівняю сумі сил притис-
ку котків Fn та колової сили Ft (див. рис. 6.1, a) 

 2 2
n tF F F . 

Сила F ураховуютьсѐ у розрахунку валів, а сила Fn – у розрахунку котків на міц-
ність та розрахунку натискного пристроя передачі. 

Розрахунок котків на міцність. Розрахунок металевих котків виконуять за 
умови контактної міцності робочих поверхонь 

 н  [ ]н, (6.14) 
а неметалевих котків – за умови обмеженнѐ питомого навантаженнѐ у контакті длѐ 
забезпеченнѐ стійкості проти прискореного спрацьовуваннѐ 

 q  [q]. (6.15) 
Згідно цих умов, можна дістати основні розрахункові залежності. За формулоя 

Герца при лінійному дотиканні деталей максимальне контактне напруженнѐ 

 2H M звZ q . (6.16) 

Розрахункове питоме навантаженнѐ 

 1 12nq F K b T KK d fb , (6.17) 

де K  = 1,1 1,3 – коефіціюнт, що враховую нерівномірність розподілу навантажен-
нѐ по ширині котків. 

Менші значеннѐ K  беруть длѐ точно виготовлених та змонтованих передач 

при відносно невеликій ширині котків (малому значенні a). 
Зведена кривизна робочих поверхонь котків 

 
1 2 1 2 1 1

1 1 1 2 2 2 1 2 1
1

зв

u

d d d u d u
. (6.18) 

Запишемо остаточні умови міцності, що використовуятьсѐ длѐ перевірного 
розрахунку: 

 длѐ металевих котків 

 1 1 HH M nZ F K bd u u ; (6.19) 

 длѐ неметалевих котків 

 nq F K b q . (6.20) 

Умови (6.19) та (6.20) використовуять у перевірних розрахунках котків із відо-
мими розмірами. При цьому коефіціюнт ZM, що враховую властивості матеріалів кот-
ків, приймаять: ZM = (275 МПа)1/2 – длѐ сталевих котків; ZM = (210 МПа)1/2 длѐ чавун-
них котків і ZM = (235 МПа)1/2 – длѐ поюднаннѐ чавун – сталь. При невиконанні умов 
(6.19) і (6.20) необхідно збільшити ширину котків b. 
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Формули длѐ проектного розрахунку циліндричних фрикційних передач оде-
ржуять з умов (6.19) і (6.20) підстановкоя в них сили Fn із виразу (6.13) та заміноя 
розмірів b і d1 через міжосьову відстань a за формулами (6.7) та (6.11). У результаті 
одержуять формули длѐ проектного розрахунку: 

 передачі з металевими котками 

 
23

11 HM aa K u T K u f ; (6.21) 

 передачі з неметалевими котками 

 1 1H aa K T K u f q . (6.22) 

Тут 3 23 0,5 10M MK KZ  – допоміжний коефіціюнт длѐ металевих котків, що бе-

руть рівним (при К = 1,3): 
КМ = (370 МПа)1/3 – длѐ сталевих котків; 
КМ = (300 МПа)1/3 – длѐ чавунних котків; 
КМ = (330 МПа)1/3 – длѐ поюднаннѐ чавун – сталь; 

310HK K  – допоміжний коефіціюнт длѐ неметалевих котків, ѐкий беруть рів-

ним КH = 36 – длѐ силових фрикційних передач (К = 1,3); 
КH = 50 – длѐ кінематичних передач (К = 2,5). 
За вказаним значеннѐм a знаходѐть діаметри котків d1 і d2 (6.11), ширину кот-

ків b (6.7), та потрібну силу притисканнѐ котків Fn (6.13). Остаточна перевірка міцності 
котків за прийнѐтими розмірами виконуютьсѐ за умовами (6.14) та (6.15). 

Допустимі контактні напруженнѐ * ]H та допустимі питомі навантаженнѐ *q] 
вибираять з табл. 6.1. 

6.6 Фрикційні варіатори 

Фрикційні варіатори – механічні передачі, що забезпечуять плавне безступе-
неве регуляваннѐ швидкості обертаннѐ веденого вала при постійній швидкості обер-
таннѐ ведучого вала. Варіатори виготовлѐять длѐ передаваннѐ невеликих потужнос-
тей (не більше 20-30 кВт), хоча відомі конструкції длѐ потужностей 100 кВт і більше. 
Фрикційні варіатори маять застосуваннѐ у приводах сільськогосподарських машин, 
метало- та деревообробних верстатів, пресів, конвеюрів, у машинах хімічної, тексти-
льної та паперової промисловості, а також у приладобудуванні. 

Класифікація фрикційних варіаторів. Умовно всі варіатори можна поділити на 
дві групи: варіатори з безпосереднім контактом ведучої та веденої ланки та варіато-
ри з проміжними ланками (табл. 6.2). 

Діапазон регулювання варіаторів (D) ю їх основноя регулявальноя характе-

ристикоя і визначаютьсѐ ѐк відношеннѐ максимальної кутової швидкості 2max веде-

ного вала до його мінімальної кутової швидкості 2min при постійній швидкості 1 
обертаннѐ ведучого вала 
 2max 2minD . (6.23) 

Враховуячи, що 2max = 1/umin та 2min = 1/umax, діапазон регуляваннѐ варіа-
тора можна виразити і через його максимальне та мінімальне передаточне  
відношеннѐ 
 max minD u u . (6.24) 
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Розрахунок фрикційних варіаторів виконуять за аналогіюя з фрикційними 
передачами. Якщо один із елементів варіатора (коток або проміжна ланка) виготов-
лені із неметалевих матеріалів, то длѐ забезпеченнѐ стійкості проти спрацяваннѐ ро-
зрахунок виконуять за умови обмеженнѐ тиску у контакті елементів варіатора. 

Длѐ прикладу розглѐнемо принцип розрахунку лобового варіатора 
(табл. 6.2 а). 

Якщо крутний момент Т1 на ведучому валу постійний, то на веденому валу 
крутний момент Т2 зміняютьсѐ в межах Т2min…T2max 
 2min 1 min 2max 1 max;T T u T T u . 

За умови відсутності проковзуваннѐ потрібна сила притисканнѐ котка до диску 

 1 12nF T K d f . 

 

Таблицѐ 6.2. Класифікаціѐ і основні параметри фрикційних варіаторів 

Варіатори з безпосереднім дотиканнѐм ведучої та веденої 
ланок 

Варіатори з проміжними ланками 

Лобовий 

 

Конусний із проміжним диском 

 

Конусний 

 

Торовий 

 

Дисковий 

 

Клинопасовий із розсувними конусами 

 
 

Умова обмеженнѐ тиску у контакті котка та диска 

 1 12nq F K b T KK d fb q . (6.25) 

Якщо співвідношеннѐ між шириноя котка b та його діаметром d1 взѐти 

bd = b/d1 = 0,15…0,20, то з умови (6.25) можна визначити потрібний мінімально до-
пустимий діаметр котка. 
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6.7 Приклад розрахунку фрикційної передачі 

Задача. Розрахувати циліндричну фрикційну передачу (рис. 6.1, a) длѐ приво-
да стрічкового конвеюра за умови, що ведучий коток передаю потужність P1 = 2 кВт 

при кутовій швидкості 1 = 100 рад/с, а потрібна швидкість обертаннѐ веденого кот-

ка 2 = 34 рад/с. 
Розв'язання. Длѐ виготовленнѐ котків назначаюмо матеріали: ведучий коток із 

текстоліту, а ведений зі сталі 40. При такому поюднанні матеріалів розрахунок пере-
дачі ведетьсѐ за умови стійкості ведучого котка проти прискореного спрацяваннѐ 
шлѐхом обмеженнѐ питомого навантаженнѐ у контакті котків. 

Длѐ поюднаннѐ матеріалів текстоліт – сталь згідно з табл. 6.1 маюмо: коефіціюнт 
тертѐ f = 0,20; допустиме питоме навантаженнѐ *q] = 50 Н/мм. 

Потрібне передаточне відношеннѐ передачі 
 1 2 100 / 34 2,94u . 

Крутний момент на ведучому валу передачі 

 3
1 1 1 2 10 /100 20 H мT P . 

Длѐ визначеннѐ потрібної міжосьової відстані передачі беремо такі значеннѐ 

розрахункових коефіціюнтів: коефіціюнт ширини котків a = 0,3; коефіціюнт запасу 
зчепленнѐ K = 1,3; коефіціюнт, що враховую нерівномірність розподілу навантаженнѐ 

по ширині котків, K  = 1,2; допоміжний коефіціюнт KH = 36. 
Потрібна міжосьова відстань передачі буде 

 1 1 36 20 1,2 2,94 1 0,2 0,3 50 202,1 ммH aa K T K u f q . 

За формулами (6.11) діаметри ведучого та веденого котків такі 
 1 2 ( 1) 2 202,1/(2,94 1) 102,6 ммd a u ; 

 2 1 102,6 2,94 301,6 ммd d u . 

Беремо d1 = 102 мм; d2 = 302 мм. 
Тоді фактичне передаточне відношеннѐ 2 1/ 302 /102 2,96u d d . 

Фактична міжосьова відстань 
 1 20,5( ) 0,5(102 302) 202 ммa d d . 

Потрібна ширина котків 
 0,3 202 60,6 ммab a . 

Приймаюмо b = 62 мм. 
За формулоя (6.13) необхідна сила притисканнѐ котків 

 
3

1 12 ( ) 2 20 10 1,3 (102 0,2) 2549 HnF T K d f . 

Колова сила на котках 

 
3

1 12 2 20 10 102 392HtF T d . 

Сила, що передаютьсѐ на вали фрикційної передачі 

 2 2 2 22549 392 2579 Hn tF F F . 

Остаточну перевірку стійкості котків проти прискореного спрацяваннѐ вико-
нуюмо за умовоя (6.20) 

 2549 1,2 / 62 49,3Н/мм 50 Н/ммnq F K b q . 

Отже, отримані розміри котків можна приймати за остаточні. 
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6.8 Контрольні запитання 

1. Розкажіть про принцип роботи фрикційної передачі та назвіть області їх застосуваннѐ. 
2. Яка умова працездатності фрикційної передачі? 
3. Які основні переваги та недоліки фрикційних передач? 
4. Які види ковзаннѐ розрізнѐять у фрикційних передачах? 
5. В ѐкому випадку виникаю буксуваннѐ котків у фрикційних передачах? 
6. Поѐсніть сутність пружного ковзаннѐ. Що таке коефіціюнт пружного ковзаннѐ? 
7. Назвіть основні групи матеріалів длѐ виготовленнѐ котків фрикційних передач. 
8. Назвіть основні види руйнуваннѐ металевих та неметалевих котків. Що ю причиноя цього 

руйнуваннѐ? 
9. Назвіть основні критерії розрахунку фрикційних передач. 

10. Запишіть основні співвідношеннѐ між параметрами циліндричної фрикційної передачі. 
11. Запишіть та проаналізуйте умову міцності металевих котків циліндричної передачі. 
12. Наведіть приклади основних схем фрикційних варіаторів. 
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7. ЛАНЦЮГОВІ ПЕРЕДАЧІ 

7.1 Загальні відомості 

Ланцягова передача – це механізм, ѐкий складаютьсѐ з ведучої 1 і веденої 2 
зірочок, ѐкі охопляятьсѐ ланцягом 3 (рис. 7.1). Ланцяг складаютьсѐ з шарнірно 
з’юднаних ланок (рис. 7.3), за рахунок ѐких забезпечуютьсѐ його гнучкість *10, 23, 30, 
36, 37]. 

Ланцягові переда-
чі широко використову-
ятьсѐ в сільськогоспо-
дарських та підйомно-
транспортних машинах. 

Переваги ланцяго-
вих передач: 

 можливість передачі 
крутного моменту на 
значну відстань (до 8 м); 

 менші габарити (міжо-
сьова відстань а), ніж у пасових передачах; 

 більші передаточні відношеннѐ ніж у пасових передач; 

 відсутність проковзуваннѐ; 

 високий ККД; 

 принцип зачепленнѐ не потребую попереднього натѐгу ланцяга, тому сили, що діять 
на вали, відносно малі. 

Недоліки ланцягових передач: 

 підвищений знос шарнірів ланцяга; 

 непостійність швидкості руху ланцяга, особливо при малій кількості зубців зірочок; 

 значні динамічні навантаженнѐ; 

 необхідність організації системи мащеннѐ; 

 підвищений шум. 

7.2 Типи ланцюгів 

Ланцяги за призначеннѐм поділѐять на кілька типів. 
1. Вантажні – длѐ підйому вантажів; 
2. Тѐгові – длѐ переміщеннѐ вантажів в машинах безперервного транспорту 

(конвеюри, підйомники та ін.) 
3. Приводні – длѐ передачі і перетвореннѐ крутного моменту. 
Основні типи ланцягів наведені на рис. 7.2: 

 вантажні – круглокільцеві (а); пластинчасті шарнірні (б); 

 тѐгові – пластинчасті (в); 

 приводні – роликові однорѐдні (г), роликові дворѐдні (д), роликові з зігнутими плас-
тинами (е), втулкові (ж), зубчасті з внутрішніми направлѐячими пластинами (з),  
зубчасті з боковими направлѐячими пластинами (и), фасонокільцеві гакові (к), фасо-
нокільцеві втулочно-штирьові (л). 

 
Рис. 7.1. Ланцягова передача 
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Вантажні та тѐгові ланцяги 
сѐтьсѐ до курсу «Підйомно-транспортні 
машини», а привідні ланцяги – до курсу 
«Деталі машин». 

Найбільш широко застосовуютьсѐ 
роликовий ланцяг (рис. 7.3). Він склада-
ютьсѐ з ланок внутрішніх і зовнішніх, ѐкі 
послідовно чергуятьсѐ. Внутрішні ланки 
складаятьсѐ з пластин 1 і запресованих в 
їх отвори гладких втулок 4, на ѐких віль-
но обертаятьсѐ ролики 5, ѐкі входѐть у 
зачепленнѐ з зубцѐми зірочки 6. Зовніш-
ні ланки складаятьсѐ з пластин 2 і за-
пресованих в їх отвори валиків 3. Кінці 
валиків післѐ складаннѐ розклепуять. 
Втулка на валику і ролик на втулці мо-
жуть вільно обертатисѐ. 

Зачепленнѐ ланцяга з зубцем зі-
рочки проходить через ролик 5. Застосу-
ваннѐ втулки дозволѐю розподілити навантаженнѐ по всій довжині валика і цим зме-
ншити знос шарнірів. Перекочуваннѐ ролика по зубу частково заміняю тертѐ ковзан-
нѐ тертѐм коченнѐ, що знижую знос зубців. Крім цього, ролик вирівняю зосередже-
ний тиск зуба на втулку і цим зменшую її знос. Роликові ланцяги застосовуять при 
колових швидкостѐх до 20 м/с. Порѐд з однорѐдними виготовлѐять багаторѐдні ла-
нцяги, з кількістя рѐдів від двох до восьми. Навантажувальна здатність ланцягів 
прѐмо пропорційна числу рѐдів, що дозволѐю в передачах з багаторѐдними ланця-
гами зменшити габарити передачі і динамічні навантаженнѐ. 

При більших динамічних і ударних навантаженнѐх застосовуять роликові лан-
цяги з зігнутими пластинами (рис. 7.2, е), ѐкі 
працяять на згин і тому маять підвищену 
податливість. 

Втулкові ланцяги (рис. 7.2, ж) за конс-
трукціюя аналогічні роликовим, але в них не-
ма ролика 5. Через це знос ланцяга і зірочки 
збільшуютьсѐ, при цьому знижуютьсѐ маса  
ланцягу і його вартість. 

Зубчасті ланцяги складаятьсѐ з набору 
пластин з двома зубоподібними виступами, 
ѐкі дозволѐять передавати більші крутні мо-
менти. Вони працяять плавно з меншим 
шумом. Їх рекомендуять застосовувати при 
високих швидкостѐх, до 35 м/с. 

У позначенні приводних ланцягів вказуять число рѐдів (ѐкщо воно більш од-
ного), тип, крок і руйнівну силу. 

 
Рис. 7.2. Основні типи ланцягів 

 
Рис. 7.3. Роликовий ланцяг 
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Приклад позначеннѐ згідно з ГОСТ 13568-75 – 
2ПР-25,4-114000 – дворѐдний привідний роликовий 
ланцяг з кроком pл = 25,4 мм і руйнівноя силоя 
Fp = 114000 Н. 

7.3 Критерії працездатності 
ланцюгових передач 

Вихід з ладу ланцягових передач викликаять 
наступні причини. 

1. Знос шарнірів, ѐкий призводить до подов-
женнѐ ланцяга, бо збільшую крок ланцяга. 

2. Втомне руйнуваннѐ пластин, ѐке властиве 
длѐ закритих швидкохідних навантажених передач 
при доброму мащенні. 

3. Прокручуваннѐ валиків і втулок у пластинах в місцѐх запресовуваннѐ через 
низьку ѐкість виготовленнѐ. 

4. Втомне викришуваннѐ і руйнуваннѐ роликів. 
5. Недопустиме провисаннѐ ланцяга, характерне длѐ передач з нерегульова-

ноя міжосьовоя відстання при відсутності натѐжних пристроїв. 
6. Знос зубців зірочок. 

7.4 Матеріали ланцюгів 

Пластини ланцягів виготовлѐять зі сталей: 40, 45, 50, 40Х, 40ХН, 30ХНЗА,  

з термообробкоя – об’юмним загартуваннѐм, твердість 40 50 НRС. 
Основна вимога до деталей шарнірів (валиків і втулок) – зносостійкість робо-

чих поверхонь. Матеріал їх виготовленнѐ – цементовані сталі 15, 20, 15Х, 12ХНЗ, 

18ХГТ. Післѐ цементації проводѐть загартуваннѐ до твердості поверхні 56 65 НRС. 
Твердість поверхні роликів повинна бути не нижче 43,5 НRС. 

7.5 Основні параметри ланцюгових передач 

Частота обертаннѐ зірочок і швидкість ланцяга обмежуятьсѐ силоя удару в 
зачепленні, зносом шарнірів і шумом передачі. 

Середнѐ швидкість ланцяга визначаютьсѐ залежністя 

 1 1

60 1000
лz n р

V , (7.1) 

де z1 – число зубців ведучої зірочки; 
n1 – частота обертаннѐ ведучої зірочки; 
pл – крок ланцяга. 
Передаточне відношеннѐ ланцягової передачі буде 

 1 2 2 1u n n z z , (7.2) 

де z2 – число зубців веденої зірочки; 
n2 – частота її обертаннѐ. 
Передаточне відношеннѐ обмежуютьсѐ габаритами веденої зірочки і невели-

ким кутом охопленнѐ ланцягом ведучої зірочки, тому u  4. 

 
Рис. 7.4. Параметри ведучої 

зірочки 
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Число зубців зірочок обмежуютьсѐ зносом шарнірів, динамічними наванта-
женнѐми і шумом передачі. Чим менше число зубців зірочки, тим більше знос, бо кут 

повороту ланки при набіганні ланцяга на зірочку і збіганні з неї дорівняю 360 /z. 
Мінімальне число зубців ведучої зірочки визначаять за формулоя 

 1min 29 2z u . (7.3) 

Число зубців веденої зірочки 
 2 1z z u . (7.4) 

При спрацяванні ланцяга збільшуютьсѐ його крок. При цьому гранично допус-
тиме збільшеннѐ кроку ланцяга тим менше, чим більше число зубців зірочки. Тому 
максимальне число зубців більшої зірочки 
 2max 120z . (7.5) 

Переважно приймаять непарне число зубців зірочки (особливо ведучої), що 
сприѐю рівномірному зносу шарнірів ланцяга і зубців зірочки. Згідно рис. 7.4 маюмо 

 11 2
sin .

2 2 2
лр zd

 

Тоді ділильні діаметри ведучої і веденої зірочок 

 1 1 2 2sin 180 , sin 180 .л лd р z d р z  (7.6) 

Оптимальна міжосьова відстань визначаютьсѐ ѐк 

 30 50 лa p . (7.7) 

Якщо a < 30pл, то відбуваютьсѐ швидкий знос шарнірів ланцяга. При a > 50pл 
майже невеликий знос кожного шарніру викликаю значне подовженнѐ ланцяга, що 
веде до порушеннѐ її зачепленнѐ з зубцѐми зірочок. На практиці міжосьова відстань 
обмежена величиноя 
 max 80 ла p . (7.8) 

Довжина ланцяга визначаютьсѐ формулоя 

 
2

1 2 2 12

2 2
л

л

рz z a z z
L

р а
, (7.9) 

ѐка виводитьсѐ аналогічно формулі длѐ довжини пасу. Отримане значеннѐ L округ-
ляять до ближчого більшого числа. Парне число ланок ланцяга дозволѐю запобігти 
застосування перехідних ланок при з’юднанні кінців ланцяга. 

Міжосьову відстань (без урахуваннѐ провисаннѐ ланцяга) визначаять з фор-
мули (7.9) 

 
2 2

1 2 1 2 2 18
4 2 2 2
лp z z z z z z

а L L . (7.10) 

Передача працяю краще при невеликому провисанні холостої вітки ланцяга. 

Длѐ цього міжосьову відстань зменшуять на (0,002 0,004)a. 

7.6 Розрахунок ланцюгових передач 

Основним критеріюм працездатності ланцягових передач ю знос шарнірів лан-
цяга. Тиск в шарнірах не повинен перевищувати допустимий тиск в даних умовах 
експлуатації 

 е tР K F Bd P , (7.11) 
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де Ke – коефіціюнт експлуатації; 
Ft – колова сила; 
d і B – діаметр валика і ширина ланцяга, ѐка дорівняю довжині втулки (рис. 
7.3); 
[P] – допустимий тиск длѐ середніх експлуатаційних умов, при ѐких Ke = 1. 
Коефіціюнт експлуатації визначаютьсѐ так 

 д тe a н рег м змK K K K K K K K . (7.12) 

Коефіціюнт Kд враховую динамічність навантаженнѐ: при спокійному наванта-

женні Kд = 1; при навантаженні з поштовхами – (1,2 1,5); при сильних ударах – 1,8. 

Коефіціюнт Ka враховую вплив міжосьової відстані: при a = (30 50)pл коефіціюнт 

Ka = 1, в інших випадках 3
0aK L L , де L0 – довжина ланцяга при a = 40pл; L – довжи-

на ланцяга, що розраховуютьсѐ. 
Коефіціюнт Kн враховую вплив нахилу лінії центрів зірочок передачі до горизон-

ту. Чим більше нахил передачі, тим менше допустимий сумарний знос ланцяга; при 

куті нахилу   45  коефіціюнт Kн = 1, при  > 45  коефіціюнт 0,15нК . 

Коефіціюнт Kрег враховую вплив регуляваннѐ ланцяга: длѐ передач з регуля-
ваннѐм положеннѐ вісі одніюї з зірочок Kрег = 1; длѐ передач з нерегульованим поло-
женнѐм зірочок Kрег = 1,25; з відтѐгненими зірочками або натискними роликами 
Kрег = 1,1. 

Коефіціюнт Kм враховую вплив характеру мащеннѐ: при безперервному ма-
щенні в маслѐній ванні або від насосу Kм = 0,8; при крапельному або внутрішньо-
шарнірному мащенні Kм = 1; при нерегулѐрному мащенні Kм = 1,5. 

Коефіціюнт Kзм враховую вплив режиму роботи передачі i, визначаютьсѐ залеж-

ністя 3
зм змК N , де Nзм – число змін роботи ланцягової передачі на добу. 

Коефіціюнт Kт враховую вплив температури навколишнього середовища: при 
25 C 150 Ct  приймаять Kт = 1; при екстремальних умовах Kт > 1. 

Якщо за розрахунком значеннѐ Ke > 3, то можливості передачі використову-
ятьсѐ недостатньо і треба прийнѐти заходи длѐ поліпшеннѐ умов роботи. 

Стандарти на ланцяги виконані так, що зі збільшеннѐм кроку ланцяга збіль-
шуютьсѐ його статична міцність. На підставі формули (7.11): 

 0t eF P Bd P Bd K , 

де [P]0 – допустимий тиск в шарнірах роликових ланцягів згідно табл. 7.1. 

За умови, що потужність, ѐка передаютьсѐ ланцяговоя передачея, P = Ft V та 
враховуячи формулу (7.1), отримаюмо 

 01 1 1 60л еР Р В d z n р K . 

Введемо коефіціюнти: 

01 1zК z z  – коефіціюнт числа зубців; 

01 1nК n n  – коефіціюнт частоти обертаннѐ. 

Тоді 01 01 01 60л е z nP P В d z n p K K K , або розрахункова потужність 

 01 01 01 60p e z n лP P K K K P B d z n p . (7.13) 
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Длѐ практичних розрахунків за формулоя (7.13) складена табл. 7.2 допусти-
мих значень розрахункової потужності *P]p в залежності від кроку ланцяга. 

При визначенні *P]p використані значеннѐ *P]0 (табл. 7.1), z01 = 25 – число зубців 
еталонної зірочки, n01 – частота обертаннѐ еталонної зірочки (табл. 7.1). 

Розрахунок зводитьсѐ до визначеннѐ розрахункової потужності длѐ проекто-
ваної передачі за умови 

 1 pр е z nР Р K K K P  (7.14) 

і згідно табл. 7.2 призначаять ланцяг. Якщо однорѐдний ланцяг недостатній або 
маю занадто великий крок, то використовуять багаторѐдний ланцяг. При цьому 

 рp р рядP Р K Р , (7.15) 

де Kряд – коефіціюнт числа рѐдів, ураховуячий нерівномірність розподілу наван-
таженнѐ, згідно табл. 7.3 

Таблицѐ 7.1. Допустимий тиск в шарнірах роликових ланцягів 

Крок ланцяга, 
мм 

Допустимий тиск в шарнірах роликових ланцягів *P]0, МПа при частоті обертаннѐ 
малої зірочки n01, хв-1 

50 200 400 600 800 1000 1200 1600 

12,7 15,875 35 31,5 28,5 26 24 22,5 21 18,5 

19,05 25,4 35 30 26 23,5 21 19 17,5 15 

31,75 38,1 35 29 24 21 18,5 16,5 15 – 

44,45 50,8 35 26 21 17,5 15 – – – 

 

Таблицѐ 7.2. Параметри приводних роликових ланцягів 

Приводні роликові лан-
цяги, тип ПР за ГОСТ 

13568-75 

Крок 
pл, мм 

Діаметр 
валика 
d, мм 

Ширина 
ланцяга 

В, мм 

[P]p, кВт, при частоті обертаннѐ малої зірочки n01, 
хв-1 і z01 = 25 

50 200 400 600 800 1000 1200 1600 
ПР-12-900-2 12,7 3,66 5,80 0,19 0,68 1,23 1,68 2,06 2,42 2,72 3,20 

ПР-12,7-18000-1 12,7 4,45 8,90 0,35 1,27 2,29 3,13 3,86 4,52 5,06 5,95 

ПР-12,7-18000-2* 12,7 4,45 11,30 0,45 1,61 2,91 3,98 4,90 5,74 6,43 7,55 

ПР-15,875-23000-1 15,875 5,08 10,11 0,57 2,06 3,72 5,08 6,26 7,34 8,22 9,65 

ПР-15,875-23000-2* 15,875 5,08 13,28 0,75 2,7 4,88 6,67 8,22 9,63 10,8 12,7 

ПР-19,05-32000* 19,05 5,96 17,75 1,41 4,8 8,38 11,4 13,5 15,3 16,9 19,3 

ПР-25,4-56700* 25,4 7,95 22,61 3,20 11,0 19,0 25,7 30,7 34,7 38,3 43,8 

ПР-31,75-88500* 31,75 9,55 27,46 5,83 19,3 32,0 42,0 49,3 54,9 60,0 – 

ПР-38,1-127000 38,1 11,12 35,46 10,5 34,8 57,7 75,7 88,9 99,2 108 – 

ПР-44,45-172400* 44,45 12,72 37,19 14,7 43,7 70,6 88,3 101 – – – 

ПР-50,8-226800* 50,8 14,29 45,21 22,9 68,1 110 138 157 – – – 

* Такі ланцяги виготовлѐятьсѐ також дворѐдні і трирѐдні 

 

Таблицѐ 7.3. Значеннѐ коефіціюнта числа рѐдів ланцяга Kряд 

Число рѐдів 1 2 3 4 

Коефіціюнт, Kряд 1 1,7 2,5 3 

7.7 Сили, що діють у вітках ланцюгової передачі 

У ведучій вітці ланцяга дію сила F1 (рис. 7.1), ѐка складаютьсѐ з колової сили Ft і 
сили натѐгу веденої вітки F2 
 1 2tF F F . (7.16) 

 



7.8 Особливості швидкості руху ланцюга 

 123 

Сила натѐгу веденої вітки 
 2 0 VF F F , (7.17) 

де F0 – натѐг ланцяга від сили тѐжіннѐ; 
FV – натѐг вітки від відцентрових сил. 
Длѐ ланцягової передачі значеннѐ F0 визначаютьсѐ 

 0 fF K a g q , (7.18) 

де a – міжосьова відстань, м; 
g – прискореннѐ сили тѐжіннѐ, м/с2; 
q – погонна маса ланцяга (за каталогом), кг/м; 
Kf – коефіціюнт провисаннѐ: при горизонтальному розташуванні Kf = 6, під ку-

том 40  до горизонту Kf = 3, при вертикальному розташуванні ланцяга Kf = 1. 
Натѐг ланцяга від відцентрових сил визначаять по аналогії з пасовоя  

передачея 

 
2

VF q V , (7.19) 

де V – швидкість руху ланцяга, м/с. 
Якщо вітки ланцягової передачі паралельні, тоді сила, що дію на вал 

 1 2вF F F . (7.20) 

У загальному випадку, коли вітки ланцяга не паралельні, вказану силу визна-
чаять так 
 в в tF K F , (7.21) 

де Kв – коефіціюнт, що ураховую масу ланцяга: длѐ горизонтальної передачі 
Kв = 1,15, длѐ вертикальної Kв = 1,05. 

7.8 Особливості швидкості руху ланцюга 

При роботі ланцягової передачі рух ланцяга визначаютьсѐ рухом шарніра лан-
ки, ѐкий входить останнім у зачепленнѐ з ведучоя зірочкоя (рис. 7.5). В даний мо-
мент шарнір А знаходитьсѐ в зачепленні, а шарнір В наближаютьсѐ до зачепленнѐ з 
зубом С. Швидкість шарніра А дорівняю коловій швидкості зірочки V в точці, ѐка 
співпадаю з центром шарніра. Ця швидкість можна розкласти на складові: V2 – спрѐ-
мована уздовж вітки ланцяга; V1 – перпендикулѐрна ланцягу. 

В залежності від положеннѐ ведучого шарніра складові швидкості зміняятьсѐ 
згідно виразів 
 2 1cos ; sin .V V V V  (7.22) 

Величина кута  зміняютьсѐ в межах від (- /2) до (+ /2). При цьому кут (- /2) 

відповідаю моменту входу в зачепленнѐ шарніра А, кут (+ /2) – шарніра В, а його 
значеннѐ відповідно буде 12 z . 

На рис. 7.6 подано графік зміни швидкостей V2 і V1 від часу t, період дорівняю 

/ . 
Миттюва кутова швидкість ведучої зірочки буде 

 1 1cos 500V d , (7.23) 

а веденої 

 2 2500 cosV d , (7.24) 
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де  – кут повороту шарніра на веденій зірочці, 20 z . 

Тоді миттюве передаточне відношеннѐ ланцягової передачі буде 

 1 2

2 1

cos

cos

d
u

d
. (7.25) 

Із залежності (7.25) виходить, що: 

 передаточне відношеннѐ (миттюве) не постійне; 

 рівномірність руху тим вище, чим більше число зубців зірочок, оскільки cos  і cos  
прѐмую до 1, тоді основний вплив створяю збільшеннѐ числа зубців малої зірочки. 

Непостійність швидкості ланцяга викликаю динамічні навантаженнѐ і удари, 
що не дозволѐю використовувати ланцягові передачі на швидкохідних ступенѐх і в 
приводах з високими вимогами до кінематичної точності обертаннѐ валів. 

7.9 Приклад розрахунку ланцюгової передачі 

Розрахувати ланцягову передачу у приводі конвеюра. Потужність на ведучій 
зірочці P1 = 2,8 кВт, передаточне відношеннѐ ланцягової передачі u = 3, частота  
обертаннѐ ведучої зірочки n1 = 150 хв-1, розташуваннѐ лінії центрів передачі під ку-

том 30  до горизонту. Передача відкрита, працяю у запиленому приміщенні в одну 
зміну і регуляютьсѐ пересуваннѐм ведучої зірочки. 

Розв’ѐзаннѐ. 
1. Визначаюмо за формулоя (7.3) мінімальне число зубців ведучої зірочки 

 1min 29 2 29 2 3 23z u . 

З метоя зменшеннѐ зносу шарніру ланцяга, приймаюмо z1 = 25. 
2. Визначаюмо число зубців веденої зірочки 

 2 1 2max3 25 75 120z u z z . 

3. Згідно формули (7.7) приймаюмо міжосьову відстань a = 40pл. 
4. Визначаюмо коефіціюнт експлуатації за формулоя (7.12) 

 те q а н рег м змК К К К К К К К , 

з відповідними коефіціюнтами: Kq = 1 (навантаженнѐ близьке до рівномірного); Ka = 1, 

так ѐк a = 40pл; Kн = 1 при куті нахилу лінії центрів до 45 ; Kрег = 1 – регуляваннѐ пе-
реміщеннѐм ведучої зірочки; Kм = 1,5 – передача відкрита і працяю в запиленому 

приміщенні; Kзм = 1 – працяю в одну зміну; Kт = 1 – температура роботи до 100 С. 

 
Рис. 7.5. Схема швидкості шарніра лан-

цяга і зірочки 
 

Рис. 7.6. Графік зміни швидкостей шарніра ланцяга 
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Тоді 
 1,0 1,0 1,0 1,0 1,5 1,0 1,0 1,5eK . 

5. Визначаюмо коефіціюнти 

 01

1

25
1,0

25
Z

z
К

Z
, 01

1

200
1,33

150
n

n
К

n
, 

де z01 = 25 – число зубців еталонної зірочки; 
 n01 = 200 хв-1 – найближча частота обертаннѐ до n1 = 150 хв-1 (беретьсѐ з 

табл. 7.2). 
6. Розрахункова потужність на ведучій зірочці 

 1 2,8 1,5 1,0 1,33 5,59p e Z nP P K K K  кВт. 

7. За табл. 7.2 длѐ визначених n01 = 200 хв-1 та Pp = 5,59 кВт вибираюмо привод-
ний ланцяг – ПР-25,4-56700 згідно ГОСТ 13568-75 з кроком pл = 25,4 мм. 

8. Попередню значеннѐ міжосьової відстані 
 40 25,4 1016a  мм. 

9. Число ланок ланцяга або довжина в кроках, за формулоя (7.9) 

 
2 2

1 2 2 12 25 75 2 1016 75 25 25,4
131,6.

2 2 2 25,4 2 3,14 1016
л

л

рz z a z z
L

р а
 

Приймаюмо ціле парне число ланок ланцяга 132L . 
10. Уточняюмо міжосьову відстань за формулоя (7.10) 

 

2 2

1 2 1 2 1 2

2 2

4 2 2 8 2

25,4 4 132 25 75 2 132 25 75 2 8 25 75 2 3,14 1021,4 мм.

ла р L z z L z z z z
 

Згідно рекомендацій щодо зменшеннѐ міжосьової відстані на 0,003 3a a  

мм, остаточно призначаюмо a = 1018 мм. 
11. Швидкість ланцяга згідно формули (7.1) буде 

 1 1 1,59 м/с
60 1000

лz n р
V . 

12. Діаметр зірочок визначаюмо за формулоя (7.6) 

 
1

1

25,4
202,66 мм

sin 180 sin 180 25
лрd

z
; 

2

2

25,4
606,56 мм

sin 180 sin 180 75
лрd

z
. 

13. Колова сила визначаютьсѐ за формулоя 

 
32,8 10

1761Н
1,59

t

P
F

V
. 

14. Натѐг ланцяга від відцентрової сили буде 

 
22 2,6 1,59 7 НVF q V , 

де q = 2,6 кг/м – погонна маса ланцяга ПР-25,4-56700 згідно ГОСТ 13568-75. 
15. Розраховуюмо натѐг ланцяга від його маси за формулоя (7.18) 

 0 3 1,018 9,81 2,6 78fF K a g q  Н. 

16. Сила, що дію на вали передачі, з (7.21) буде 
 1,15 1761 2025Нв в tF K F . 
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17. Визначаюмо діаметри кіл виступів зірочок 

 
1 1

2 2

0,5 ctg 180 25,4 0,5 ctg 180 25 231,76 мм;

0,5 ctg 180 25,4 0,5 ctg 180 75 618,73 мм.

a л

a л

d р z

d р z
 

18. Визначаюмо ширину зубців зірочок 
 1 0,9 0,15 0,9 22,61 0,15 20,2b B  мм. 

7.10 Контрольні запитання 

1. Назвіть переваги та недоліки ланцягових передач у порівнѐнні їх з іншими механічними  
передачами. 

2. Які типи приводних ланцягів застосовуять у передачах? 
3. Охарактеризуйте будову роликових та зубчастих ланцягів. 
4. Чому обмежуять кутову швидкість меншої зірочки залежно від її числа зубців та кроку ланцяга? 
5. Чому доцільно використовувати ланцяги з малим кроком? 
6. Із ѐких міркувань рекомендуять вибирати непарні числа зубців зірочок у передачах з ролико-

вими ланцягами? 
7. Назвіть основні причини виходу з ладу ланцягових передач. 
8. Назвіть основний розрахунковий параметр, за ѐким ведетьсѐ розрахунок ланцяга на стійкість 

проти спрацяваннѐ та розрахунок пластин на витривалість. 
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8. ПЕРЕДАЧА ГВИНТ-ГАЙКА 

8.1 Загальні відомості та класифікація 

Передачі гвинт-гайка призначені длѐ перетвореннѐ обертального руху у пос-
тупальний і навпаки. Такі передачі маять велике передаточне відношеннѐ, створя-
ять значні зусиллѐ, забезпечуять точні переміщеннѐ робочих органів верстатів та 
приладів, виконуять функції регулявальних пристроїв *21, 30, 36+. 

Передача складаютьсѐ з гвинта 1 і гайки 2 (рис. 8.1, а,б,в,г,д,е). Існую декілька 
схем передачі гвинт-гайка. За схемоя на рис. 8.1, а, в гайка 2 закріплена у корпусі 
механізму і гвинт одночасно здійсняю обертальний і поступальний рух. За схемоя на 
рис. 8.1, б,д обертальний рух гайки 2 перетворяютьсѐ у поступальний рух гвинта 1, а 
на рис. 8.1, г – навпаки, обертальний рух гвинта 1 перетворяютьсѐ у поступальний 
рух гайки 2. На схемі рис. 8.1, е показана передача длѐ здійсненнѐ надзвичайно по-
вільного поступального руху гайки 2. Тут гвинт 1 маю дві різьбові ділѐнки з різними 
кроками p1 та p2 і при повороті гвинта на один оберт, гайка переміщуютьсѐ на вели-
чину (p1-p2), ѐка може бути дуже малоя. Взагалі вибір кінематичної схеми передачі 
визначаютьсѐ вимогами її застосуваннѐ і компоновки. 

Переваги передачі гвинт-гайка: 

 простота конструкції і виготовленнѐ; 

 великий виграш у силі; 

 повільність переміщеннѐ і 
безшумність; 

 висока несуча здатність 
при малих габаритах; 

 висока точність перемі-
щень; 

 висока надійність. 
Недоліки: 

 наѐвність великих витрат 
на тертѐ у гвинтовій парі, 
що спричинѐю її спраця-
ваннѐ; 

 низький ККД. 
Передача гвинт-гайка 

широко використовуютьсѐ 
ѐк силова в ручних домкра-
тах (рис. 8.1, а), гвинтових 
пресах (рис. 8.1, в), підійма-
чах з електромеханічним 
приводом (рис. 8.1, б), ме-
ханізмах переміщеннѐ сто-
лів та супортів верстатів 
(рис. 8.1, г,д), а також в кі-
нематичних механізмах на-  

Рис. 8.1. Схеми гвинтових механізмів 
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ладки (наводка гармат, 
телескопів, перископів 
тощо) і вимірявальних 
приладах (рис. 8.1, е). 

Передачі гвинт-
гайка за призначеннѐм 
поділѐять на силові 
(вантажні, ходові) і кі-
нематичні (установні), 
а за видом тертѐ – на 
передачі з тертѐм ков-
заннѐ (рис. 8.1) і пере-
дачі з тертѐм коченнѐ. 
Останні маять високий 
ККД, але складні за конструкціюя і дорогі у виготовленні *25, 30, 37 тощо+. 

У гвинтових механізмах застосовуять ходові різьби (рис. 8.2). 
Трикутна різьба за ГОСТ 9150-81 (рис. 8.2, а) використовуютьсѐ у несилових кі-

нематичних передачах приладів через низький ККД. 
Трапецеїдальна різьба за ГОСТ 9484-81 (рис. 8.2, б) більш розповсяджена, 

оскільки вона технологічна і маю достатньо високу міцність. Використовуютьсѐ длѐ 
силової передачі реверсивного руху під навантаженнѐм. 

Упорна різьба за ГОСТ 10177-82 (рис. 8.2, в) використовуютьсѐ длѐ силових пе-
редач з однобічним силовим навантаженнѐм (домкрати, преси тощо). Малий кут на-

хилу (3 ) упорного боку профіля різьби дозволѐю зменшити втрати на тертѐ і збіль-
шити ККД передачі. 

Прямокутна різьба (рис. 8.2, г) нестандартизована через нетехнологічність її 

виготовленнѐ, однак завдѐки високому ККД (  = 0 ) така різьба інколи використову-
ютьсѐ у передачах. 

Основні параметри різьб (рис. 8.2) такі: зовнішній діаметр різьби d; внутрішній 
– d1; середній – d2; крок різьби P; P1 – хід різьби (поступальне переміщеннѐ утворя-
ячого профіля за один оберт або відносне осьове переміщеннѐ гайки за один 
оберт). Длѐ однозахідної різьби P1 = P; длѐ багатозахідної – P1 = nP, де n – кількість 

заходів; робоча висота профіля різьби H; кут профіля . Вказані параметри різьб за-
даятьсѐ у відповідних стандартах *2, 15, 31 тощо+. 

У розрахунках гвинтових механізмів використовуютьсѐ і такий параметр, ѐк кут 

підйому витків різьби по її середньому діаметру  (рис. 22.1). 
Вибір профілю різьби обумовляютьсѐ багатьма факторами, головним з ѐких ю 

міцність, технологічність та сили тертѐ у різьбі. 
Різьби гвинтових механізмів повинні бути з малими силами тертѐ, щоб підви-

щити ККД і зменшити спрацяваннѐ. Міцність в багатьох випадках не ю длѐ них осно-
вним критеріюм, що визначаю розміри гвинтової пари. 

Порівнѐюмо вказані профілі різьб за цими показниками. Осьова сила F, що дію 
по стержня гвинта, врівноважуютьсѐ реакціюя гайки, розподіленоя по виткам різьби. 

 
Рис. 8.2. Типи різьб гвинтових механізмів (а-г) та їх геометричні і 

силові параметри (д) 
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На рис. 8.2, д цѐ реакціѐ умовно замінена скупченоя силоя Fn нормальної до  
поверхні витка, ѐка дорівняю 

 
cos

n

F
F , (8.1) 

де  – кут нахилу робочої грані витка різьби. 
При цьому сила тертѐ 

 
cos

s n зв

Ff
F F f Ff , (8.2) 

де f – дійсний коефіціюнт тертѐ; 
fзв – зведений коефіціюнт тертѐ в різьбі: 

 
cos

зв

f
f  або 

cos 2
зв

f
f . (8.3) 

Маюмо длѐ трикутної різьби  = /2 = 30  і fзв = 1,15; длѐ трапецеїдальної – 

 = /2 = 15  і fзв = 1,03; длѐ упорної –  = 3  і fзв  f; длѐ прѐмокутної –  = 0  і fзв = f. 
Таким чином длѐ трикутної різьби сили тертѐ на (12…15) % більші ніж длѐ інших  
ходових різьб. 

Передаточне відношення гвинтових механізмів. У гвинтових механізмах обе-
ртаннѐ гвинта або гайки здійсняютьсѐ зазвичай за допомогоя рукоѐтки, маховика, 
шестірні тощо. При цьому передаточне відношеннѐ визначаютьсѐ відношеннѐм ко-
лового переміщеннѐ маховика Sм до осьового переміщеннѐ гайки (гвинта) Sг за один 
оберт 

 
1

м

г

S D
u

S P
, (8.4) 

де D – діаметр маховика (рис. 8.1, в). 
При малому ході різьби і відносно великому діаметрі маховика можна одер-

жати дуже велике передаточне відношеннѐ. Наприклад при p1 = 3 мм і D = 300 мм, 
u = 314. 

Залежність між коловоя силоя Ft на маховику і осьовоя Fa на гайці (гвинті) за-
пишемо у виглѐді 

 a
t

F
F

u
, (8.5) 

де  – ККД передачі гвинт-гайка. 

Длѐ u = 314 і  = 0,4 маюмо Fa  126Ft. Отже, проста і компактна конструкціѐ 
гвинтового механізму дозволѐю одержувати значний виграш у силі. 

Коефіцієнт корисної дії (ККД) гвинтової пари  становить інтерес головним 
чином длѐ гвинтових механізмів і обчисляютьсѐ ѐк відношеннѐ робіт, витрачених на 
загвинчуваннѐ гайки, без урахуваннѐ та з урахуваннѐм сил тертѐ. 

Робота загвинчуваннѐ дорівняю добутку моменту загвинчуваннѐ на кут пово-
роту гайки. Через те що кути повороту в обох випадках рівні, то відношеннѐ робіт 
дорівняю відношення моментів загв загвT T , де Tзагв визначаютьсѐ за формулоя (22.9), 

а загвT  – за тіюя ж формулоя, але при f = 0 і  = 0: 
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2

tg

tg
загв загв

m

T T
D

f
d

. (8.6) 

Ураховуячи втрати тільки у різьбі (Tт = 0), знайдемо ККД власно гвинтової 
пари: 

 
tg

tg
. (8.7) 

У самогальмівній парі, коли  < ,  < 0,5. Так ѐк більшість гвинтових механіз-
мів самогальмівні, то їх ККД менше 0,5. 

Зі сказаного виходить, що  зростаю зі збільшеннѐм кута підйому  і зменшен-

нѐм кута тертѐ . Длѐ збільшеннѐ  застосовуять багатозахідну різьбу, а длѐ змен-

шеннѐ  – змащеннѐ та антифрикційні матеріали. Значно підвищую ККД заміна тертѐ 
ковзаннѐ (рис. 8.1) на тертѐ коченнѐ *25, 30, 31 тощо+. 

8.2 Конструкції та матеріали деталей передач гвинт-гайка 

Гвинт у передачі гвинт-гайка ѐвлѐю собоя циліндричну деталь значної довжи-
ни у порівнѐнні з діаметром, на визначеній ділѐнці ѐкої нарізана різьба. Гвинти виго-
товлѐять суцільними (рис. 8.3, а), або складеними (рис. 8.3, б). Найчастіше викорис-
товуять трапецеїдальну стандартну різьбу. При великих зусиллѐх постійного напрѐ-
мку використовуять стандартну упорну різьбу. Длѐ гвинтів кінематичних передач 
приладів використовуять трикутну різьбу. 

Матеріал гвинтів повинен ма-
ти високу стійкість проти спраця-
ваннѐ. Гвинти, длѐ ѐких не передба-
чаютьсѐ гартуваннѐ, виготовляять зі 
сталей 45, 50 тощо або А45, А50 зі 

вмістом (0,15 0,5) % свинця. Гвин-
ти, призначені длѐ гартуваннѐ, виго-
товлѐять із сталей 65Г, 45Х та ін. Ви-
соку стійкість проти спрацяваннѐ 
забезпечую азотуваннѐ, ѐке здійс-
няять длѐ сталей 8ХВ, 40ХФА, 18ХТТ 
тощо. 

Гайки найчастіше маять фор-
му втулки (рис. 8.4, а,б) з відповід-
ними опорними поверхнѐми длѐ за-
побіганнѐ переміщення або прове-
ртання. У передачах, в ѐких став-
лѐтьсѐ вимоги компенсації спраця-
ваннѐ і зменшеннѐ зазорів, застосо-
вуять гайки регульованої конструк-
ції (рис. 8.4, б,в,г). 

Основноя причиноя виходу з 
ладу гвинтових механізмів ю спра-

 
Рис. 8.3. Конструкції гвинтів длѐ передач гвинт-гайка 

 
1 – набір металевих прокладок; 2, 3 – напівгайки 

Рис. 8.4. Конструкції гайок длѐ передач гвинт-гайка 
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цяваннѐ гайки (гвинт спрацьовуютьсѐ рідше). Щоб зменшити втрати на тертѐ при 
швидкостѐх ковзаннѐ Vs > 6 м/c, гайки виготовлѐять з олов’ѐних бронз БрЩ10Ф1, 
БрЩ6Ц6С3 та ін., а при малих швидкостѐх та незначних навантаженнѐх – із антифри-
кційного чавуну марок АЧВ-1, АЧС-1 або сірого чавуну СЧ-15, СЧ20. 

8.3 Розрахунок передачі гвинт-гайка 

Розрахунок на стійкість проти спрацювання. Передачі гвинт-гайка здебільшо-
го виходѐть із ладу через спрацяваннѐ різьби. Стійкість проти спрацяваннѐ забезпе-
чуютьсѐ обмеженнѐм тиску у контакті витків різьби за умовоя 

 спрспрP P .  

Розрахунковий тиск у гвинтовій парі за умови, що навантаженнѐ по витках ро-
зподілѐютьсѐ рівномірно, визначаять за формулоя 

 
2 1

a a
спрспр

B B

F F
P P

Az d H z
,  

де Fa – осьова сила; 
А – площа робочої поверхні витка; 
d2 і H1 – середній діаметр і висота профіля різьби (рис. 8.2); 
zB – число витків різьби у гайці висотоя H 

  B

H
z

p
,  

 p – крок різьби. 
Розрахунок гайки та гвинта на міцність. Міцність витків гайки перевірѐять за 

напруженнѐми зрізуваннѐ 

 a
зрзр

зр

F

kA
,  

де k – коефіціюнт повноти різьби (k = 0,87 длѐ трикутної, 0,65 – длѐ трапецеїдаль-
ної, 0,5 – длѐ прѐмокутної); 

 Aзр – площа зрізу; 

[ ]зр – допустиме напруженнѐ зрізу ([ ]зр = (25 30) МПа длѐ бронзових і 

(45 50) МПа длѐ чавунних гайок). 
Стиснуті гвинти перевірѐять на стійкість за умовоя стійкості 

 кр
ccs s ,  

де sC – розрахунковий коефіціюнт запасу стійкості; 
[s]C – допустимий коефіціюнт запасу стійкості (длѐ вантажних і ходових гвинтів 

приймаять [s]C = 4 5); 

 – розрахункове напруженнѐ у небезпечному перерізі гвинта; 

кр – критичне напруженнѐ, що виникаю у поперечному перерізі гвинта і зале-
жить від його гнучкості *3, 4, 30 та ін.+. 
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8.4 Контрольні запитання 

1. В ѐких випадках використовуять передачі типу гвинт-гайка? 
2. Назвіть переваги та недоліки передач гвинт-гайка. 
3. Які типи різьб застосовуять у передачах гвинт – гайка? Охарактеризуйте ці різьби з точки зору 

доцільності використаннѐ. 
4. Яка залежність визначаю умову самогальмуваннѐ у гвинтовій парі? 
5. Як визначаютьсѐ передаточне число гвинтових механізмів? 
6. Залежність між осьовим і коловим навантаженнѐм у гвинтовій парі. 
7. Як визначаютьсѐ ККД передачі гвинт-гайка? 
8. У чому полѐгаю розрахунок передачі гвинт – гайка на стійкість проти спрацяваннѐ? 
9. Як визначити момент загвинчуваннѐ? 

10. З ѐких матеріалів виготовлѐять гвинти та гайки гвинтових механізмів? 
11. Наведіть приклади деѐких конструкцій гвинтів та гайок. 
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9. ВАЛИ ТА ОСІ 

9.1 Загальні відомості 

Вали та осі призначені длѐ розміщеннѐ деталей, що обертаятьсѐ. Наприклад: 
зубчасті колеса, шківи, муфти, зірочки тощо. 

Вали та осі у більшості випадків маять форму тіл обертаннѐ. 
Вали завжди обертаятьсѐ, при цьому вони передаять крутний момент. 
Осі не передаять крутний момент і можуть бути рухомими – рис. 9.1, б, або 

нерухомими – рис. 9.1, а,д *5, 23, 34, 36, 37+. 

Класифікація 

1. За призначеннѐм: 

 корінні вали, несучі основні робочі органи машин (ротор турбіни, колінчастий вал 
двигуна внутрішнього згорѐннѐ тощо); 

 передавальні (вали передач), вони використовуятьсѐ длѐ передачі і розподілу руху; 

 трансмісійні вали, ѐкі використовуять длѐ передачі крутного моменту до виконуячих 
органів машин (рѐд сільськогосподарських, дорожніх машин тощо); 

 торсійні вали (торсіони), ѐкі лише передаять крутні моменти. 
2. За формоя геометричної осі: 

 прѐмі (рис. 9.1, а, б, в, г, д, е); 

 колінчасті (рис. 9.1, ж), ѐкі перет-
воряять зворотно поступальний 
рух у обертальний і навпаки; 

 гнучкі зі змінноя формоя геомет-
ричної осі, ѐку застосовуять длѐ 
привода механізмів (будівельні 
машини, бормашина зуболікарсь-
ка тощо). 

3. За формоя поперечного 
перерізу: 

 суцільні (рис. 9.1, г,д); 

 порожнисті, використовуятьсѐ з 
метоя зменшеннѐ маси 
(рис. 9.1, е); 

 гладкі циліндричні; 

 профільні (прѐмокутні, трикутні  
тощо). 

Опорні частини валів та осей 
звутьсѐ цапфами. Проміжні цапфи 
(рис. 9.1, ж, поз. 1) називаятьсѐ 
шийками, а кінцеві (рис. 9.1, ж, поз 
2) – шипами (звідки – підшипники). 

Цапфи можуть бути цилінд-
ричними, конічними або сферич-
ними. Найбільш розповсяджені  

 
Рис. 9.1. Основні типи валів і осей 
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циліндричні – ѐк найбільш технологічні. Конічні цапфи використовуять длѐ регуля-
ваннѐ зазорів у підшипниках. 

Перехідні ділѐнки валів між двома ступенѐми різних діаметрів виконуять: 

 із рівцем длѐ виходу шліфувального круга (табл. 9.4), що збільшую концентрація  
напружень; 

 із перехідноя поверхнея – галтелля (табл. 9.3) відповідного радіуса r, сприѐю зни-
ження концентрації напружень і тому застосовуютьсѐ длѐ дуже навантажених ділѐнок 
валів та осей. 

Матеріалами длѐ валів і осей в основному служать вуглецеві і леговані сталі. 
Длѐ валів і осей, у ѐких основний критерій працездатності – жорсткість, застосовуять 
конструкційні сталі Ст4, Ст5 без термообробки. У відповідальних і важко навантаже-
них конструкціѐх (коли критеріюм працездатності ю міцність) використовуять терміч-
но оброблені середньовуглецеві і леговані сталі 40, 40Х, 40ХН, 40ХН2МА, 30ХГСА то-
що. Вали з цих сталей піддаятьсѐ нормалізації, поліпшення, гартування з нагрівом 
СВЧ і низьким відпуском (вали, що працяять у підшипниках ковзаннѐ, шліцові вали 
тощо). 

Вали, ѐкі працяять в агресивному середовищі, виготовлѐять з нержавіячих 
сталей, титанових сплавів. 

Прѐмі сталеві вали та осі діаметром до 150 мм зазвичай виготовлѐять з прока-
ту великого діаметра, а складних форм – з поковок. 

9.2 Розрахунки валів 

Конструяваннѐ і розрахунки валів складаятьсѐ з наступних етапів. 
Ескізний проект – попередню визначеннѐ значень діаметрів і розробка першо-

го варіанта конструкцій (компоновка). 
Розрахунок на статистичну міцність – уточняять діаметри валів у небезпечних 

перерізах і проводѐть коректуваннѐ їх конструкції. 
Перевірні розрахунки вала: на втомну міцність, на жорсткість та на вібро-

стійкість. 
Навантаження і розрахункові схеми. На вали при експлуатації діять наванта-

женнѐ у виглѐді зосереджених і розподілених сил радіального і осьового напрѐмків, 
згинаячі і крутні моменти. Ці навантаженнѐ можуть діѐти в двох площинах, а також 
можуть бути постійними або змінними. 

По креслення (ескізу) вала (рис. 9.2) складаять розрахункову схему, в ѐкій ва-
ли розглѐдаять ѐк балки, розташовані на шарнірних опорах, до ѐких прикладаять 
зовнішні сили і моменти. 

9.2.1. Ескізний проект. На даному етапі проводитьсѐ розрахунок за умови, що 
на вал дію крутний момент і знижені допустимі напруженнѐ 

 
3

33
10

(6 7)
0,2

T
d T , (9.1) 

де T – крутний момент на валу; 

[ ] = 15 30 МПа, допустимі напруженнѐ при крученні. 
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Оцінити діаметр вала можна оріюнтуячись на діаметр вала, з ѐким він 
з’юднуютьсѐ. При з’юднанні через муфту з валом електродвигуна (dдв) можна прийнѐ-

ти діаметр d  (0,8 1,2)d1. 
Післѐ попереднього визначеннѐ діаметра вала розроблѐять в першому на-

ближенні його конструкція і складаять розрахункову схему (рис. 9.2). 

 
1 – вал; 2 – зубчасте колесо; 3 – напівмуфта 

Рис. 9.2. Розрахункова схема валу 
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9.2.2. Основний розрахунок валів на статичну міцність. На статичну міцність 
вали розраховуять по найбільшому короткочасному навантаження, ѐк правило в 
період пуску машини. 

По розрахунковій схемі визначаять реакції опор в горизонтальній і вертикаль-
ній площинах. В цих площинах будуять епяри згинаячих моментів, а також епяру 
крутного моменту. 

Оскільки вали працяять в умовах згину і крученнѐ, то еквівалентне напру-
женнѐ визначаять за формулоя: 

 2 23екв з к ,  (9.2) 

де з = Mз/Wз і к = T/W  – відповідно навантаженнѐ згинаячого моменту Mз і кру-
тного моменту T в небезпечному перерізі, там, де діять максимальний мо-
мент Mз і крутний момент T; 

Wз и W  відповідно момент опору і полѐрний момент небезпечного перерізу 
вала (табл. 9.1); 
Mз – сумарний згинаячий момент 

 2 2
з г вM М М , (9.3) 

 Mг і Mв – відповідно згинаячий момент в горизонтальній і вертикальній  
площинах. 

 

Таблицѐ 9.1. Моменти опору поперечних перерізів валів 

Форма перерізу Ескіз Момент опору 

Кругле 

 

3
3

3

0,1 ;
32

2 0,2 .

з

з

d
W d

W W d

 

Кільцеве 

 

43
01 ;

32

2 .

з

з

dd
W

d

W W

 

Зі шпонковоя 
канавкоя 

 

23

23

2
;

32 16

2
.

16 16

з

d bh d h
W

d

d bh d h
W

d

 

Зі шліцами 

 

241
;

32
2 .

з

з

W d bz D d D d
D

W W
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Ураховуячи момент опору длѐ круглого перерізу, можна записати: 

 2 2

3

32
0,75 зекв зM T

d
. (9.3) 

Звідси розрахунковий діаметр у небезпечному перерізі буде визначений за 
формулоя 

 3

1

10
0,1

звM
d , (9.4) 

де 2 20,75зв зM М Т  – зведений момент; 

[ ]-1 – допустиме напруженнѐ згину, що залежить від матеріалу вала і прийма-
ютьсѐ згідно табл. 9.2. 

Таблицѐ 9.2. Механічні характеристики основних матеріалів  

Сталь 
Діаметр заготов-
ки, мм, не більше 

Твердість НВ, 
не менше 

в т -1 -1 
  

[ ]-1, 
МПа МПа 

Ст5 Не обмежений 190 520 280 220 130 0 0 40 

45 
Не обмежений 

120 
80 

200 
240 
270 

560 
800 
900 

280 
550 
650 

250 
350 
380 

150 
210 
230 

0 
0,1 
0,1 

0 
0 

0,05 

45 
55 
65 

40Х 
Не обмежений 

200 
120 

200 
240 
270 

730 
800 
900 

500 
650 
750 

320 
360 
410 

200 
210 
240 

0,1 
0,1 
0,1 

0,05 
0,05 
0,05 

55 
65 
75 

20 60 145 400 240 170 100 0 0 40 

20Х 120 197 650 400 300 160 0,05 0 50 

12ХН3А 120 260 950 700 420 210 0,1 0,05 90 

12Х2Н4А 120 300 1100 850 500 250 0,15 0,1 95 

18ХГТ 60 330 1150 950 520 280 0,15 0.1 100 

 

9.2.3. Розрахунок вала на втомну міцність. Основним видом руйнуваннѐ вала 
ю втома, тому длѐ валів розрахунок на опір втомі ю дуже важливим. 

Розрахунок полѐгаю у визначенні коефіціюнта запасу міцності і порівнѐнні його 
з допустимим. При сумісній дії напружень крученнѐ і згину, коефіціюнт запасу опору 
втомі визначаять за формулоя 

 
2 2

1,5
S S

S S
S S

, (9.5) 

де S  і S  – відповідно коефіціюнти запасу опору втомі при згині і при крученні, ѐкі 
визначаять за формулами 

 1

D a m

S
K

, (9.6) 

 1

D a m

S
K

; (9.7) 

 -1 і -1 – межі витривалості матеріалу при згині і при крученні з симетричним 
знакозмінним стаціонарним циклом, коли амплітуда напружень постійна і се-
редню напруженнѐ дорівняю нуля; 

K D і K D – сумарні коефіціюнти урахуваннѐ впливу всіх факторів на опір втомі 
відповідно при згині та крученні 



9. Вали та осі 

 138 

 1 , 1 ;D F V D F V

d d

K K
K K K K K K

K K
 (9.8) 

 K  і K  – ефективні коефіціюнти концентрації напружень (відношеннѐ межі вто-
ми, отримане в результаті випробувань гладких зразків, до межі втоми , отри-
мане на зразках з концентратором напружень) відповідно при згині і при кру-
ченні, табл. 9.3 – табл. 9.6; 

Kd  і Kd  – коефіціюнти впливу абсолятних розмірів поперечного перерізу –  
масштабний фактор (відношеннѐ межі втоми зразків і деталей реальних роз-
мірів до межі втоми, отриманої при випробуваннѐх зразків малих діаметрів), 
табл. 9.7; 
KF – коефіціюнт впливу шорсткості поверхні, табл. 9.8; 
KV – коефіціюнт впливу зміцненнѐ, ѐкий вводитьсѐ длѐ валів і осей з поверхне-
вим зміцненнѐм (гартуваннѐ СВЧ, цементаціѐ, азотуваннѐ), KV = 0,95; 

,  – коефіціюнти чутливості матеріалу до асиметрії циклу напружень відпо-
відно при згині і крученні, табл. 9.2; 

a – циклічні (змінні) напруженнѐ згину, ѐкі зміняятьсѐ по симетричному  
циклу 

 з
а з

з

М

W
; (9.9) 

 Wз – момент опору перерізу вала; 

m, m – постійні складові напружень при згині та крученні: m = 0, m = a; 

a – амплітуда змінних напружень при крученні 

 
3

0,5 0,5
0,2

а

Т T

W d
. (9.10) 

Таблицѐ 9.3. Значеннѐ коефіціюнтів K  і K  длѐ валів з галтелѐми 

 

D

d
 

r

d
 

Матеріал вала – сталь з в, МПа 

600 700 800 900 600 700 800 900 

K  K  

До 1,1 

0,02 
0,04 
0,06 
0,08 
0,1 

0,15 
0,2 

1,96 
1,66 
1,51 
1,40 
1,34 
1,25 
1,19 

2,08 
1,69 
1,52 
1,41 
1,36 
1,26 
1,21 

2,20 
1,75 
1,54 
1,42 
1,37 
1,27 
1,22 

2,35 
1,81 
1,57 
1,44 
1,38 
1,29 
1,23 

1,30 
1,20 
1,16 
1,12 
1,09 
1,06 
1,04 

1,35 
1,24 
1,18 
1,14 
1,11 
1,07 
1,05 

1,41 
1,27 
1,20 
1,16 
1,13 
1,08 
1,06 

1,45 
1,29 
1,23 
1,18 
1,15 
1,09 
1,07 
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Понад 
1,1 до 

1,2 

0,02 
0,04 
0,06 
0,08 
0,1 

0,15 
0,2 

2,34 
1,92 
1,71 
1,56 
1,48 
1,35 
1,27 

2,51 
1,97 
1,74 
1,58 
1,50 
1,37 
1,29 

2,68 
2,05 
1,76 
1,59 
1,51 
1,38 
1,30 

2,89 
2,13 
1,80 
1,62 
1,53 
1,40 
1,32 

1,50 
1,33 
1,26 
1,18 
1,16 
1,10 
1,06 

1,59 
1,39 
1,30 
1,22 
1,19 
1,11 
1,08 

1,67 
1,45 
1,33 
1,26 
1,21 
1,14 
1,10 

1,74 
1,48 
1,37 
1,30 
1,24 
1,16 
1,13 

Понад 
1,2 до 2 

0,02 
0,04 
0,06 
0,08 
0,1 

0,15 
0,2 

2,40 
2,00 
1,85 
1,66 
1,57 
1,41 
1,32 

2,60 
2,10 
1,88 
1,68 
1,59 
1,43 
1,34 

2,80 
2,15 
1,90 
1,70 
1,61 
1,45 
1,36 

3,00 
2,25 
1,96 
1,73 
1,63 
1,47 
1,38 

1,70 
1,46 
1,35 
1,25 
1,21 
1,12 
1,07 

1,80 
1,53 
1,40 
1,30 
1,25 
1,15 
1,10 

1,90 
1,60 
1,45 
1,35 
1,28 
1,18 
1,14 

2,00 
1,65 
1,50 
1,40 
1,32 
1,20 
1,16 

 

Таблицѐ 9.4. Значеннѐ коефіціюнтів K  і K  длѐ валів з проточкоя 

 

D

d
 

r

d
 

Матеріал вала – сталь з в, МПа 

600 700 800 900 600 700 800 900 

K  K  

До 1,1 

0,02 
0,04 
0,06 
0,08 
0,1 

0,15 

1,85 
1,80 
1,75 
1,70 
1,65 
1,55 

1,95 
1,85 
1,80 
1,75 
1,70 
1,57 

2,10 
2,00 
1,90 
1,80 
1,75 
1,60 

2,25 
2,10 
1,95 
1,90 
1,80 
1,65 

1,29 
1,27 
1,25 
1,21 
1,18 
1,14 

1,32 
1,30 
1,29 
1,25 
1,21 
1,18 

1,39 
1,37 
1,36 
1,32 
1,29 
1,21 

1,46 
1,43 
1,41 
1,39 
1,32 
1,25 

Понад 
1,1 до 

1,2 

0,02 
0,04 
0,06 
0,08 
0,1 

0,15 

1,89 
1,84 
1,78 
1,73 
1,68 
1,58 

1,99 
1,89 
1,84 
1,78 
1,73 
1,60 

2,15 
2,05 
1,94 
1,84 
1,78 
1,63 

2,31 
2,15 
1,99 
1,94 
1,84 
1,68 

1,37 
1,35 
1,32 
1,27 
1,23 
1,18 

1,41 
1,37 
1,36 
1,32 
1,27 
1,23 

1,50 
1,47 
1,46 
1,41 
1,37 
1,27 

1,62 
1,59 
1,52 
1,50 
1,41 
1,37 

Понад 
1,2 до 2 

0,02 
0,04 
0,06 
0,08 
0,1 

0,15 

1,93 
1,87 
1,82 
1,76 
1,71 
1,60 

2,04 
1,93 
1,87 
1,82 
1,76 
1,62 

2,20 
2,09 
1,98 
1,87 
1,82 
1,66 

2,37 
2,20 
2,04 
1,98 
1,87 
1,71 

1,40 
1,38 
1,35 
1,30 
1,25 
1,20 

1,45 
1,42 
1,40 
1,35 
1,30 
1,25 

1,55 
1,52 
1,50 
1,45 
1,40 
1,30 

1,65 
1,60 
1,57 
1,55 
1,45 
1,35 



9. Вали та осі 

 140 

Таблицѐ 9.5 – Значеннѐ коефіціюнтів K  і K длѐ валів з радіальними отворами 

 

а

d
 

Матеріал вала – сталь з в, МПа 

700 800 900 700 800 900 

K  K  

Понад 0,05до 0,15 
Понад 0,15до 0,25 

2,0 
1,8 

2,02 
1,82 

2,12 
1,90 

1,75 1,83 1,90 

Таблицѐ 9.6. Значеннѐ коефіціюнтів K  і K  длѐ валів з шпонковоя канавкоя 

 
Матеріал вала – сталь з в, МПа 

600 700 800 900 600 700 800 900 

K  K  

1,6 1,75 1,8 1,9 1,5 1,6 1,7 1,9 

Таблицѐ 9.7. Значеннѐ коефіціюнтів масштабного фактора Kd  і Kd  

сталь 
Діаметр вала d, мм 

20 30 40 50 70 100 200 

вуглецева 
Kd  0,92 0,88 0,85 0,82 0,76 0,70 0,61 

Kd  0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 

легована 
Kd  

0,83 0,77 0,73 0,70 0,65 0,59 0,52 
Kd  

Таблицѐ 9.8. Значеннѐ коефіціюнта KF в залежності від шорсткості поверхні 

Клас шорсткості 
Приблизна обробка повер-

хонь 
в, МПа 

500 700 900 1200 

3, 4, 5 
6, 7, 8 
9, 10 

Обдирна 
Обточеннѐ 

Шліфуваннѐ 

1,2 
1,05 
1,00 

1,25 
1,10 
1,00 

1,35 
1,15 
1,00 

1,50 
1,25 
1,00 

 

9.2.4. Розрахунок на жорсткість. Деформаціѐ вала негативно впливаю на робо-
ту конструкції в цілому, збільшую концентрація напружень, знос і при великих пере-
міщеннѐх може призвести до виходу з ладу усього механізму. 

При проектуванні валів треба виконати розрахунок прогинів і кутів нахилу ха-
рактерних перерізів, наприклад, в опорах вала, місцѐх установки зубчастих коліс, і 
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порівнѐти їх з допустимими. Прогини і кути нахилу обчисляять, використовуячи ін-
теграл Мора або правило Верещагіна *2, 5, 15, 16 тощо+. Формули длѐ визначеннѐ 
кутів нахилу перерізів і прогинів двохопорного вала постійного перерізу від сил в 

зубчастому зачепленні (Ft, F , Fa) і від консольного навантаженнѐ (Fк) приведені у 
табл. 9.9. 

Сумарний кут нахилу перерізу вала на опорі А від сил зачепленнѐ дорівняю 

 
22

А At Ar Aa . (9.11) 

Сумарний прогин точки В осі валу від тих же сил визначаять за формулоя 

 
22

В Вt Вr Ва , (9.12) 

де At, Ar, Aa – кути нахилу перерізу вала на опорі А відповідно від сил Ft, Fr, Fa; 

Ba, Ba, Ba – прогини (радіальні зміщеннѐ) точки В осі вала відповідно від сил 
Ft, Fr, Fa. 
Аналогічно визначаять кут нахилу перерізу вала на опорі С. 

 

Таблицѐ 9.9. Формули длѐ визначеннѐ кутів нахилу перерізів і прогинів осі двохопорного вала 

 

Величина 
Діяча сила 

Ft Fa Fк 

A 
6
tFab b
EI

 
2 22 6 3

12
aF d a a
EI

 
6
кF c

EI
 

B 
3
tFab b a
EI

 
2 22 6 6

12
aF d a a
EI

 
2 23

6
кF c a
EI

 

C 
6
tFab a
EI

 
2 23

12
aF d a
EI

 
3
кF c

EI
 

B 
2 2

3
tF a b

EI
 

2 22 6 4
12

aF da a a
EI

 
2 2

6
кF ac a
EI
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Величина 
Діяча сила 

Ft Fa Fк 

A 
3
tF a

EI
 

6
aF d

EI
 

6
кF с

EI
 

B 3 2
6
tFa a
EI

 3
6
aF d a
EI

 
6
кF с

EI
 

C 
6
tFd

EI
 

12
aF d

EI
 

3
кF с

EI
 

B 
2

6
tFa a
EI

 3 2
12
aF a d

a
EI

 
6
кF а с

EI
 

Примітка: 1. Кут нахилу  перерізу і прогин  від сили Fr визначаять ѐк від сили Ft, зміняячи Ft на Fr. 

2. (E I) – жорсткість перерізу вала при згині. 
 

Таблицѐ 9.10. Допустимі значеннѐ кутів нахилу перерізу вала в опорах (в радіанах) 

Підшипники коченнѐ Допустимий кут нахилу * ] 

Шарикові однорѐдні 0,005 

Шарикові сферичні 0,05 

З циліндричними роликами 0,0025 

З конічними роликами 0,0016 

Підшипники ковзаннѐ 0,001 

Знайдені за формулами (9.11) і (9.12) прогини і кути нахилу не повинні пере-
вищувати допустимих значень. 

Допустимі переміщеннѐ (прогини і кути нахилу) перерізу вала залежать від 
вимог, що ставлѐть до конструкції. 

Допустимі прогини валів в місці посадки циліндричних зубчастих коліс 0,01m 
(m – модуль зачепленнѐ) і 0,005m – длѐ конічних гіпоїдних і глобоїдних передач. 

Розрахунок валів змінного перерізу (ступінчасті вали) виконуютьсѐ інтегруван-
нѐм диференційного рівнѐннѐ увігнутої осі балки. При цьому жорсткість реального 
вала довжиноя l оціняютьсѐ по умовному валу постійного перетину з еквівалентним 
діаметром 

 

4
4

1

1
екв

i

i

d
l

l d

, (9.13) 

де i – номер ділѐнки вала довжиноя li і діаметром di. 
Переміщеннѐ при крученні валів постійного діаметра визначаютьсѐ формулоя 

 
Т l

G I
, (9.14) 

де  – кут закручуваннѐ вала, рад; 
T – крутний момент; 
G – модуль пружності при зсуві; 
l – довжина ділѐнки вала, що скручуютьсѐ; 

4 32I d  – полѐрний момент інерції перерізу вала. 
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Значеннѐ допустимих кутів закручуваннѐ валів коливаютьсѐ в широких межах і 
залежить від вимог роботи механізму. В точних металорізальних верстатах і  

пристроѐх допустимі кути закручуваннѐ повинні бути порѐдку 5  на метр довжини, а 
в карданних валах автомобілів і трансмісійних валах механізмів пересуваннѐ мосто-
вих кранів допускаять декілька градусів на метр. 

9.2.5. Розрахунок валів на вібростійкість. Коливаннѐ валів, на ѐких розташо-
вані деталі у формі диску, виникаять під діюя зовнішніх періодичних навантажень, 
що зміняятьсѐ. 

Коливаннѐ системи визначаютьсѐ частотоя власних коливань згину 

 
1

1
с

g

m
, (9.14) 

де 1 mg  – прогин одиничної сили; 

 – статистичний прогин вала від дії сили тѐжіннѐ (mg) диску. 
Вимушені коливаннѐ системи з одним ступенем вільності описуять рівнѐннѐм 

 
2 2

sin b

c b

F
Y t

m
, (9.15) 

де Y – амплітуда вимушених коливань маси m; 
F – амплітуда збурявальної сили; 

b – частота вимушених коливань системи. 

Аналізуячи формулу (9.15) можна відзначити, що при b  c отримаюмо 

Y  , тобто при b = c виникаю резонанс. В умовах резонансу можна очікувати 
руйнуваннѐ машини. 

Частоту обертаннѐ вала, за ѐкої виникаю резонанс, називаять критичноя 

 
30 30 30кр с

к

g
n . (9.16) 

Якщо кутова швидкість b більше кр = c, то система при розгоні перейде зо-
ну резонансу і знову стабілізуютьсѐ. Щоб уникнути поломок, зону резонансу треба 
проходити швидко. Затримка в цій зоні приводить до руйнуваннѐ системи. 

Частота обертаннѐ звичайно приймаютьсѐ длѐ жорстких валів n  0,7nкр, длѐ 

гнучких валів n  1,3nкр. 
Розрахунок частот власних коливань більш складних систем (багатомасових) 

наведений *23, 36+. 

9.3 Приклад розрахунку вала 

Розрахувати вал за схемоя навантаженнѐ рис. 9.2, ѐкщо: крутний момент на 

валу T = 595 Н м; частота обертаннѐ вала n = 154 хв-1; діаметр ділильного кола цилін-
дричного косозубого колеса d2 = 259,47 мм; ширина колеса b2 = 50 мм; 
навантаженнѐ на вал: колова сила Ft = 4590 Н; радіальна сила Fr = 1670 Н; осьова 
сила Fa = 776 Н. Розв’язання. 1. Визначаюмо середній діаметр вала за формулоя (9.1) 

 3 36 7 6 7 595 50,5 58,9 ммd T . 

Приймаюмо середній діаметр вала 58 мм, діаметр вала в місці установленнѐ 
підшипника 50 мм. 

Вибираюмо підшипник середньої серії № 310, ширина ѐкого B = 27 мм. 
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Длѐ визначеннѐ відстані 
між зубчастими колесами та 
дшипниками використовуюмо 
схему вала (рис. 9.3). 

Наступні значеннѐ прий-
маюмо згідно рекомендацій *30, 

37 та ін.+:  = 15 мм;  = 10 мм; 

 = 20 мм;  = 15 мм;  = 15 мм. 
По крутному моменту ви-

бираюмо муфту МПВП 700-45 
ГОСТ 21424-75, що маю допус-
тимий крутний момент 

T = 710 Н м та розміри 
l = 110 мм; Dn = 130 мм. 

Розраховуюмо розміри вала 

 22 2 27 2 10 15 50 2 64 ммa b B b ; 

 2 2 27 2 15 20 15 110 2 120 мм.c B l  

2. Сила від дії муфти 

 
2 2 595

0,2 0,2 1831Н
0,13

м

п

T
F

D
. 

3. Визначаюмо реакції в опорах у вертикальній площині 

 2

4590 0,064 1831 0,12
4012 Н

0,064 0,064
t мF b F с

A
a b

; 

 2

4590 0,064 1831 0,064 0,064 0,12
1253Н.

0,064 0,064
t мF a F a b c

B
a b

 

4. Згинаячі моменти у вертикальній площині у перерізах вала I та II (рис. 9.2) 

 1 2 4590 0,064 256,8 Н мвМ А а ; 

 2 2 4012 0,064 0,064 4590 0,064 219,8 Н м.в
tМ А а b Fb  

5. Визначаюмо реакції в опорах у горизонтальній площині 

 2
1

2 1670 0,064 776 0,25947 2
1621,5Н м;

0,064 0,064
r aF b F d

A
a b

 

 2
1

2 1670 0,064 776 0,25947 2
48,5Н м

0,064 0,064
r aF a F d

B
a b

 

6. Згинаячі моменти у горизонтальній площині в перерізах вала I та II 

 1 1 1621,5 0,064 103,8 Н мгМ А а ; 

 1 1 2 2 1621,5 0,064 776 0,25947 2 3,1Н мг
aM А а F d . 

7. Сумарний згинаячий момент в перерізах вала I та II  

 
2 2 2 2

1 1 1 103,8 256,8 277Н мг в
зМ М М ; 

 
2 2 22

2 2 2 0 219,8 219,8Н мг в
зМ М М . 

 

 
Рис. 9.3. Компонувальна схема вала 
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8. Приведений момент 

 2 2 2 2
1 1 0,75 277 0,75 595 585Н мпр зМ М Т ; 

 2 2 2 2
2 2 0,75 219,8 0,75 595 560,2 Н мпр зМ М Т . 

9. Діаметри вала у перерізах I та II 

 1
3 3

1
1

585
10 10 47,4 мм

0,1 0,1 55

пр

в

М
d ; 

 2
332

1

560,2
10 10 46,7 мм

0,1 0,1 55

пр

в

М
d , 

де [ ]-1 – допустиме напруженнѐ згину, длѐ сталі 45 згідно табл. 9.2 [ ]-1 = 55 МПа. 
Отримані значеннѐ округляюмо до стандартних значень (ГОСТ 6636-68): 

 1 55 ммвd ; 2 50 ммвd . 

10. На основі визначених розмірів розроблѐюмо конструкція вала, де його  
діаметр у місці встановленнѐ муфти буде 3 45 ммвd . 

11. Перевірні розрахунки. 
Розрахунок вала на втомну міцність. 
Розрахунок проводимо длѐ небезпечного перерізу вала I-I, у ѐкого ю шпонко-

вий паз, що зменшую площу перерізу вала. 
Шпонковий паз маю наступні розміри (ГОСТ 23360-78): 

 16 10 50 ммb h l . 

Ефективний коефіціюнт концентрації напружень буде 

 
1,6

1 1,1 1 0,95 2,5
0,82

D F V

d

K
K K K

K
; 

 
1,54

1 1,1 1 0,95 2,42
0,7

D F V

d

K
K K K

K
, 

де коефіціюнти концентрації напружень K , K  длѐ валів із шпонковим пазом вибира-

юмо з табл. 9.6 , K  = 1,6, K  = 1,54; ефективні коефіціюнти концентрації напружень в 
залежності від шорсткості поверхонь KF = 1,1 (табл. 9.8); коефіціюнти впливу абсолят-

них розмірів поперечного перетину Kd 0,82; Kd  = 0,7 (табл. 9.7); коефіціюнт зміцнен-
нѐ, KV = 0,95. 

Номінальне напруженнѐ згину у перерізі I-I 

 

1 1
2

3

23 3 6
33

3

0,1
2

277
21,1Н м.

16 10 10 10 55 6 10
0,1 55 10

2 55 10

з з
а з

М M

W bt d t
d

d
 

Запас міцності при згині у перерізі I-I 

 1 250
4,7

2,5 21,1 0,1 0D a m

S
K

, 
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де -1 – межа витривалості матеріалу при згині, за табл. 9.2 складаю -1 = 250 МПа; 

 – коефіціюнт чутливості матеріалу до асиметрії циклу напружень, відповідно 

при згині за табл. 9.2 буде  = 0,1; 

m – постійна складова при згині, при симетричному циклі m = 0. 
Номінальне напруженнѐ крученнѐ у перерізі I-I 

 
33 3

595
0,5 0,5 0,5 8,94 МПа

0,2 0,2 55 10
а m

T T

W d
. 

Запас міцності при згині у перерізі I-I 

 1 150
6,9

2,42 8,94 0 8,94D a m

S
K

, 

де -1 – межа витривалості матеріалу при кручені, за табл. 9.2 складаю 

-1 = 150 МПа; 

 – коефіціюнт чутливості матеріалу до асиметрії циклу напружень, відповідно 

при крученні за табл. 9.2 буде  = 0. 
Загальний запас міцності у перерізі I-I 

 
2 2 2 2

4,7 6,9
3,88 1,6.

4,7 6,9

S S
S S

S S
 

Запас міцності більше допустимого. Таким чином, вал що проектуютьсѐ задо-
вольнѐю вимогам міцності.  

Розрахунок вала на жорсткість. 
Визначаюмо довжину ділѐнок вала (рис. 9.3): 

 64 64 120 248 ммL a b c ; 

 64 64 128 ммзгL a b ; 

 1 4 2 27 2 10 15 38,5 ммl l B , 

приймаюмо 1 4 40 ммl l ; 

 2 3 2 2 50 2 25 ммl l b ; 

 5 2 5 27 2 5 18,5 ммl B , приймаюмо 5 20 ммl ; 

 6 5 20 5 15 15 45 ммl ; 7 2 110 2 55 ммl l . 

Визначаюмо значеннѐ зведе-
ного діаметра з урахуваннѐм даних 
рис. 9.4. 

Діаметр вала в місці встано-
вленнѐ зубчастого колеса визнача-
ютьсѐ ѐк діаметр маточини зубчас-
того колеса – 

2 11,6 1,6 55 88 ммвd d , при-

ймаюмо d2 = 90 мм. 
Діаметр вала в місці встано-

вленнѐ муфти визначаюмо  

згідно d7 = 1,6dв3 = 1,6 45 мм. 
 

 
Рис. 9.4. Схема зведеної конструкції вала з установ-

леними деталѐми на валу з натѐгом 
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Визначаюмо значеннѐ коефіціюнтів i il L  та i id L  і результати розрахун-

ків заносимо у табл. 9.11. 

Таблицѐ 9.11. Значеннѐ розрахункових коефіціюнтів 

№ li, мм di, мм i i 
4
i  

4
i i  

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

40 
25 
25 
40 
20 
45 
55 

50 
90 
55 
50 
50 
45 
72 

0,161 
0,101 
0,101 
0,161 
0,081 
0,181 
0,222 

0,202 
0,363 
0,222 
0,202 
0,202 
0,181 
0,29 

0,001665 
0,01736 

0,002429 
0,001665 
0,001665 
0,001073 
0,007073 

96,697 
5,818 

41,581 
96,697 
48,649 

168,686 
31,387 

 

Зведений діаметр вала 

 

3 4 344 4

1

4

1 248 128

1 96,697 5,818 41,581 96,697 48,649 168,686 31,387 44,7 мм.

n

зв зг i i
i

d L L
 

Момент інерції 

 
44

5 43,14 44,7
1,96 10 мм

64 64

прd
I . 

Модуль пружності E = 2,1 105 Н/мм2. 
Визначаюмо прогин та кут нахилу перерізу I-I, при цьому використовуюмо  

формули табл. 9.3. 
Вертикальна площина. Визначаюмо прогини від дії сили Fr 

 
2 2 2 2

3

5 5

1670 64 64
1,77 10 мм

3 3 2,1 10 128 1,96 10
в r
B

зг

F b a

E I L
; 

 
5 5

1670 64 64 64
0

3 3 2,1 10 1,96 10 128
в r
B

зг

F a b b a

E I L
. 

Від дії сили Fa прогини будуть 

 
2 2 2 2

2

5 5

2 6 4 776 259,47 64 2 128 6 64 128 4 64
0;

12 12 2,1 10 128 1,96 10
в а зг зг
B

зг

F d a L a L a

E I L
 

 
2 2 2 2

52

5 5

2 6 6 776 259,47 2 128 6 64 128 6 64
2,61 10 рад.

12 12 2,1 10 1,96 10 128
в a зг зг
B

зг

F d L aL a

E I L
 

Горизонтальна площина. Прогини від дії сили Ft 

 
2 2 2 2

3

5 5

4590 64 64
4,87 10 мм

3 3 2,1 10 128 1,96 10
г t
B

зг

F b a

E I L
; 

 
5 5

1670 64 64 64
0

3 3 2,1 10 1,96 10 128
г t
B

зг

F a b b a

E I L
. 

Прогини від дії сили Fм 

 
2 2 2 2

3

5 5

1831 64 120 128 64
5,47 10 мм;

6 6 2,1 10 128 1,96 10
г м зг
B

зг

F a с L a

E I L
; 
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2 2 2 2

4

5 5

3 1831 120 3 64 128
0,29 10 мм

6 6 2,1 10 1,96 10 128
г м зг
B

зг

F с а L

E I L
. 

Загальні прогини та кути нахилу у вертикальній площині  

 3 31,77 10 0 1,77 10 ммв
B ; 

 52,61 10 радв
B . 

У горизонтальній площині  

 3 3 34,87 10 5,47 10 10,34 10 ммг
B . 

 52,9 10 радг
В  

Повний прогин та кут нахилу 

 
2 22 2 3 3 31,77 10 10,34 10 10,49 10 мм;в г

В B B
 

 
2 22 2 3 3 32,61 10 2,9 10 3,91 10 рад.в г

B B B
 

Оскільки допустимий прогин в місці посадки зубчастого колеса 
30,01 0,01 2 20 10 ммm  та допустимий кут нахилу 35 10 рад , то мож-

на зробити висновок, що деформаціѐ вала не перевищую допустимі значеннѐ. Таким 
чином, вал ю достатньо жорстким. 

9.4 Контрольні запитання 

1. Чому розрахунок вала поділѐять на два етапи: проектний та перевірний? 
2. Які перевірні розрахунки треба виконувати длѐ валів? 
3. Чому вал розраховуять на витривалість, навіть коли дію постійне навантаженнѐ? 
4. Навіщо потрібна перевірка статичної міцності вала і за ѐкими напруженнѐми її виконуять? 
5. Які фактори враховуятьсѐ при визначенні запасу опору витривалості вала і за ѐкими напружен-

нѐми його розраховуять?  
6. Навіщо перевірѐти жорсткість вала і ѐкі параметри при цьому визначаять? 
7. Що може бути причиноя коливаннѐ валів? 
8. У чому полѐгаю перевірка вала на коливаннѐ? 
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10.  ПІДШИПНИКИ КОВЗАННЯ 

10.1 Загальні відомості 

Підшипник – це опора або направлѐяча, ѐка сприймаю навантаженнѐ і допус-
каю відносне переміщеннѐ частин механізму в потрібному напрѐмку. Основне приз-
наченнѐ підшипників – підтримувати деталі, ѐкі обертаятьсѐ в просторі, сприймаячи 
діячі на них навантаженнѐ *8, 9, 16, 23, 30, 36, 37+. 

В залежності від виду тертѐ, підшипники поділѐять на два типи: ковзаннѐ та 
коченнѐ. 

Підшипник ковзаннѐ складаютьсѐ з корпусу 1 (рис. 10.1), вала (цапфи) 2, вклад-
ки 3 і мастильного отвору 4. Длѐ зменшеннѐ сил 
тертѐ і зносу зазор між валом і вкладкоя запов-
няютьсѐ мастилом. Підшипники поділѐятьсѐ на 
радіальні і опорні (осьові). По напрѐмку наван-
таженнѐ вони поділѐятьсѐ на гідродинамічні та 
гідростатичні: в гідродинамічних підшипниках 
надлишковий тиск мастила виникаю при віднос-
ному русі поверхонь тертѐ завдѐки ефекту затѐ-
гуваннѐ мастила в клиновий зазор; в гідростатич-
них підшипниках тиск створяютьсѐ спеціальним 
насосом *23, 30, 36, 37, 40+. 

Переваги. 

 підшипники ковзаннѐ більш легкі і прості ніж підшипники коченнѐ; 

 безшумність; 

 маять незначний знос при рідинному змащенні; 

 добре демпфуять коливаннѐ. 
Недоліки. 

 великі розміри в осьовому напрѐмку; 

 при змащенні рідинними і пластичними мастилами температура підшипника не  

повинна перебільшувати 150 С; 

 необхідність використовувати кольорові метали; 

 складність системи змащеннѐ. 
Підшипники ковзаннѐ використовуятьсѐ в машинах і вузлах тертѐ, в ѐких за-

стосуваннѐ підшипників коченнѐ недоцільне або недопустиме: при високих частотах 
обертаннѐ вала; при ударних і вібраційних навантаженнѐх; при екстремальних умо-
вах (високі температури, абразивні і агресивні середовища); длѐ рознімних опор; длѐ 
особливо крупних і малогабаритних опор. 

Підшипники ковзаннѐ широко застосовуятьсѐ у важких редукторах, двигунах 
внут-рішнього згорѐннѐ, в насосах, турбінах, центрифугах, малогабаритних верстатах 
тощо. 

10.2 Конструкції підшипників ковзання 

Конструкції підшипників ковзаннѐ різноманітні і залежать в основному від 
конструкції машини або вузла тертѐ. Підшипник складаютьсѐ з корпусу (рис. 10.2), 
вкладки, вала і мастильних пристроїв. Деѐкі конструкції підшипників не маять спеці-

 
1 – корпус; 2 – вал; 3 – вкладка; 4 – 

мастильний отвір 
Рис. 10.1. Конструкціѐ підшипника 

ковзаннѐ 
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ального корпусу (рис. 10.1) і 
вкладки розміщуять у 
нині або рамі машини. Так, 
наприклад, підшипники ко-
взаннѐ у редукторах, верс-
татах, двигунах розміщені 
безпосередньо у корпусах. 
Підшипники з корпусами 
(рис. 10.2) встановляять у 
таких машинах ѐк сільсько-
господарські комбайни, 
конвеюри тощо; корпус під-
шипника приюднуютьсѐ до 
рами машини. 

Корпуси підшипників і вкладки можуть бути суцільними або рознімними. Су-
цільні корпуси застосовуять длѐ валів незначних розмірів, іноді їх виготовлѐять із 
фланцѐми (рис. 10.1). Такі підшипники прості і значно дешевші; вкладки в них виго-
товлѐять у виглѐді втулок ѐкі запресовуять у корпус. 

В рознімних підшипниках (рис. 10.2) вкладки виготовляять з двох половин, 
наприклад, вкладки колінчастих валів двигунів. Рознім таких підшипників рекомен-
дуютьсѐ виконувати перпендикулѐрно навантаження Fr (рис. 10.2) длѐ того, щоб не 
порушити цілісність мастильного прошарку. Вкладки ѐк правило застосовуять длѐ 
того, щоб не виготовлѐти корпуси підшипників з дорогих антифрикційних матеріалів, 
а також длѐ можливості їх ремонту або заміни. 

Підп’ятники. Призначеннѐ підп’ѐтників – сприймати осьові навантаженнѐ. У 
сучасній інженерній практиці підп’ѐтники застосовуятьсѐ рідко; замість них звичай-
но використовуять підшипники коченнѐ. 

Гідростатичні підшипники. В конструкціѐх таких підшипників тиск мастила 
створяютьсѐ спеціальним насосом. Вони застосовуятьсѐ длѐ важких тихохідних ва-
лів, у спеціальних верстатах, у випробувальних машинах тощо. 

Підшипники з газовим змащенням. Конструкції таких підшипників викорис-
товуятьсѐ у точних верстатах, турбокомпресорах, центрифугах з великоя частотоя 
обертаннѐ. Мастилом в таких підшипниках слугую газ, що дозволѐю значно зменшити 
коефіціюнт тертѐ. Такі газові підшипники вимагаять великої точності виготовленнѐ і 
витримуять незначні навантаженнѐ; в них часто виникаять автоколиваннѐ. 

Магнітні підшипники. Використовуятьсѐ у спеціальних шліфувальних і фрезе-
рних верстатах і інших машинах з великими частотами обертаннѐ валів (до 

106 108 хв-1). Підіймальна сила в них створяютьсѐ за рахунок взаюмодії магнітних по-
лів. Коефіціюнт тертѐ низький і підшипники здатні працявати практично без зносу. 

10.3 Матеріали для підшипників ковзання 

Вкладки підшипників ковзаннѐ виготовлѐятьсѐ з антифрикційних матеріалів з 
незначним коефіціюнтом тертѐ. Вали і осі звичайно виконуятьсѐ зі сталі або чавуну; 
цапфи повинні мати значну твердість, шліфовану або не шліфовану поверхня, щоб 
витримати декілька замін більш дешевих вкладок. 

 
1 – корпус; 2 – мастильний отвір; 3 – прокладка; 4 – вкладка; 5 – 

вал (цапфа)  
Рис. 10.2. Підшипник ковзаннѐ з рознімним корпусом 
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До матеріалів підшипників ставитьсѐ низка комплексних вимог: незначний ко-
ефіціюнт тертѐ (антифрикційність); втомний опір; стійкість проти спрацяваннѐ; добра 
змочуваність мастилом і здатність утворявати на поверхні стійкі мастильні плівки; 
добра теплопровідність; стійкість проти корозії; добре припрацяваннѐ у парі з мета-
левими цапфами. 

Матеріали вкладок можна поділити на наступні групи: металеві (бабіти, анти-
фрикційні чавуни, бронзи, сплави на цинковій та алямініювій основі); металокера-
мічні; неметалеві матеріали (пластмаси, тверді породи дерев, гума, текстоліт, графі-
тові матеріали). 

Металеві матеріали. Сплави на основі олова, свинця, сурми, міді та деѐких 
других елементів називаять бабітами (по імені американського винахідника Баббі-
та). Вони маять добрі антифрикційні ѐкості, добре припрацяваннѐ до металевих ва-
лів, але малий втомний опір і низьку стійкість при ударних навантаженнѐх. У двигу-
нах автомобілів застосовуять вкладки з робочим шаром із бабіту СОС6-6 (88 % оло-
ва, 6 % цинку, 6 % сурми) і металокерамічним підшаром. Цей сплав маю підвищений 
опір втомним навантаженнѐм, забезпечую незначне спрацяваннѐ валів і маю високу 
технологічність – дозволѐю виготовленнѐ вкладок методом штамповки зі стрічок. 

Значного поширеннѐ набули бронзи і латуні (сплави на основі міді), ѐкі маять 
низький коефіціюнт тертѐ, а також сплави на основі алямінія і цинку. Длѐ тихохідних 
підшипників при задовільному змащенні використовуять антифрикційні чавуни. 

Металокерамічні матеріали. Виготовлѐятьсѐ методом порошкової металургії 
шлѐхом пресуваннѐ і подальшого спіканнѐ при високій температурі суміші порошків 
різних матеріалів. Найбільше поширеннѐ набули бронзографітові (10 % цинку, 4 % 
графіту, все інше мідь) і залізографітові (1-3 % графіту, решта – залізо) вкладки. Мета-
локерамічні вкладки звичайно використовуять при невеликих тисках і швидкостѐх. 
Матеріали маять пористу структуру (об’юм пор 15-40 %), ѐкі заповняятьсѐ мастилом 
і при легких режимах роботи можуть працявати при недостатньому рідинному  
змащенні. 

Неметалеві матеріали. Длѐ виготовленнѐ вкладок підшипників застосовуять 
наступні неметалеві матеріали: пресовану деревину, тверді породи дерев, пластма-
си, гуму, графітові матеріали, текстоліт, композитні матеріали. 

Основні області застосуваннѐ неметалевих вкладок: підшипники, в ѐких зма-
щуваннѐ здійсняютьсѐ робочим середовищем (вода – дейдвудні підшипники атомо-
ходів, крупних кораблів; харчові машини); підшипники сільськогосподарських ма-
шин (зернозбиральні комбайни, деѐкі конвеюри), в ѐких проблематично використати 
рідке мастило і тому повинно бути самозмащеннѐ; підшипники важких машин з ма-
лим числом обертів вала. 

Тверді породи дерев, пресована деревина, текстоліт, композитні матеріали – 
вже багато років використовуять длѐ виготовленнѐ самозмащувальних або змащу-
вальних рідинним мастилом підшипників длѐ важкого машинобудуваннѐ, машин 
сільського господарства, харчової промисловості. Звичайно длѐ вузлів тертѐ цих ма-
шин не потрібна висока точність; вони добре припрацьовуятьсѐ в парі з металевими 
цапфами і демпфуять шкідливі динамічні навантаженнѐ. 
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Пластмасові самозмащувальні матеріали на основі поліамідів (капрон, капро-
лон), політетрафтору, етилену, фторопласту і інших смол маять велику технологіч-
ність і високі антифрикційні властивості. У деѐких випадках вони використовуятьсѐ 
разом з металевими вкладками. 

Гумові матеріали широко використовуятьсѐ у підшипниках з водѐним масти-
лом. Звичайно їх виготовлѐять двошаровими з металевоя арматуроя і поздовжніми 
канавками длѐ кращого охолодженнѐ і виносу абразивних часток. Верхній фрикцій-
ний шар виконуять твердим, а внутрішній роблѐть із демфуячого матеріалу. При за-
довільному змащені водоя такі підшипники працяять з валами діаметром 800-
1200 мм (атомоходи). 

Графітові матеріали використовуять у підшипниках з газовим змащеннѐм;  
вони маять високу теплопровідність, корозійну стійкість, низький коефіціюнт сухого  

тертѐ (f = 0,04 0,05) і можуть працявати в діапазоні робочих температур – 

(200 1000) С. 

10.4 Системи змащування підшипників ковзання 

Існую багато способів змащуваннѐ підшипників ковзаннѐ. В загальному маши-
нобудуванні найбільш поширеним ю періодичне змащеннѐ цапфи і вкладки через 
мастильні отвори мастилом (солідолом); спеціальними оливницѐми з кульковим 
клапаном. Длѐ періодичного змащеннѐ рідким мастилом використовуятьсѐ гнотові 
або ковпачкові оливниці. 

Застосовуять також інші способи: мастильні ванни; примусове змащеннѐ під 
тиском; краплинне змащуваннѐ; змащуваннѐ розбризкуваннѐм, оливним туманом 
тощо. 

10.5 Критерії працездатності підшипників 

Основними критеріѐми працездатності підшипників ковзаннѐ ю такі фактори: 
стійкість проти спрацяваннѐ, зносостійкість, втомне руйнуваннѐ антифрикційного 
прошарку, теплостійкість і вібростійкість. В інженерній практиці підшипники ковзан-
нѐ повинні працявати з мастильними матеріалами у режимі рідинного або напіврі-
динного тертѐ. Вкладки виходѐть з ладу у результаті абразивного спрацяваннѐ, заї-
даннѐ, втомного руйнуваннѐ тощо. 

Основні розрахунки підшипників ковзаннѐ: розрахунок мінімальної товщини 
мастильного прошарку; розрахунок температурного режиму. У деѐких випадках ви-
конуять перевірку підшипника на вібростійкість. 

10.6 Види тертя у підшипниках 
ковзання 

У залежності від режиму роботи підшипника в 
ньому може бути напіврідинне або рідинне тертѐ. 
Схема взаюмодії вала і вкладки показана на рис. 10.3. 

При рідинному терті поверхні вала і вкладки 
розділенні шаром мастила, товщина ѐкого більше су-
ми шорсткостей поверхонь. При цьому мастило роз-
ділѐю вал і вкладку і приймаю на себе зовнішню наван-
таженнѐ. Коефіціюнт тертѐ і знос деталей мінімальні. 

 
1 – роздільний мастильний шар; 2 

– вкладка; 3 – мастило 
Рис. 10.3.      Розміщеннѐ вкладки 
і вала при рідинному терті 
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При напіврідинному терті у підшипнику буде одночасно присутню рідинне  
тертѐ і граничне тертѐ. 

Граничним називаять тертѐ, при ѐкому поверхні деталей покриті тонкоя плів-
коя мастила. Цѐ плівка не ю суцільноя і в деѐких місцѐх вона руйнуютьсѐ. Тому гра-
ничне тертѐ супроводжуютьсѐ підвищеним зносом деталей. Коефіціюнт на-

піврідинного тертѐ f = 0,08 0,1. 

10.7 Розрахунок підшипників ковзання напіврідинного тертя 

Такі підшипники розраховуять за середнім тиском між вкладкоя і цапфоя. 
Режим роботи вважаять допустимим, ѐкщо виконуятьсѐ умови, що обмежуять 
спрацяваннѐ та тепловиділеннѐ у вузлі тертѐ, а також ступінь небезпеки заїданнѐ 
цапфи 

 ; ; ; ,mm s m s s s m r цP V P V V V t t P F d P  (10.1) 

де Fr – радіальне навантаженнѐ на підшипник, Н; 
dц – діаметр цапфи, м; 

 – довжина підшипника, м; 
Pm – середній тиск що характеризую тримкість підшипника, Па; 

PmVs – критерій що характеризую ступінь спрацяваннѐ підшипника, Па м/с; 

t – температура підшипника, С; 
Vs – колова швидкість цапфи, м/с. 
У табл. 10.1 наводѐтьсѐ значеннѐ *P]m і *PmVs] длѐ деѐких підшипників ковзаннѐ 

[23, 30, 36, 40]. 

Таблицѐ 10.1. Допустимі тиски  *P]m і критерії *PmVs+ длѐ деѐких підшипників ковзаннѐ 

Матеріали пари цапфа-вкладка [P]m, МПа [PmVs+, МПа (м/с) 

Сталь-чавун 20 40 1 3 

Сталь-бронза Бр05Ц5С7 40 60 4 6 

Сталь загартована-бронза БрА9Ж4 15 20 8 12 

Сталь-антифрикційний чавун при АЧС-1 при коловій швидкості, м/с:   

 до 0,2 9 1,8 

 до 2 0,05 0,1 

Сталь-антифрикційний чавун АЧК-1, АЧК-2 при коловій швидкості, 
м/с: 

  

 до 1 12 12 

 до 5 0,5 2,5 

Сталь загартована-баббіт 6 10 15 25 

10.8 Розрахунок підшипників ковзання рідинного тертя 

Основи теорії рідинного тертя. Теоріѐ рідинного тертѐ у підшипниках основа-
на на працѐх М.П. Петрова, О. Рейнольдса, М.Є. Жуковського та інших вчених *40 та 
ін.+. Вона базуютьсѐ на розв’ѐзанні диференціальних рівнѐнь, що пов’ѐзуять тиск, 
швидкість і опір в’ѐзкого зсуву. 

Відомо, що нормальна робота підшипників ковзаннѐ забезпечуютьсѐ лише при 
розділенні поверхонь деталей шаром мастила, ѐкий утворяютьсѐ тільки при надлиш-
ковому тиску. Такий тиск одержуять гідродинамічним способом (рис. 10.4) завдѐки 
клиновому зазору або гідростатичним при подачі мастила насосом у проміжок між 
робочими поверхнѐми контактуячих деталей. 
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У радіальних 
дшипниках клинова 
форма зазору 
ютьсѐ завдѐки змі-
ня центрів цапфи і 
вкладки (рис. 10.4, а). 

При кутовій шви-

дкості  > кр цапфа 
«спливаю» в мастилі і 
зміщуютьсѐ у бік обер-
таннѐ по деѐкій траюк-
торії (рис. 10.4, б). На 
рис. 10.4, а, б: Fr – раді-
альне навантаженнѐ; O, 
O0, O1 – центри цапфи і 

вкладки;  – кутова 
швидкість; hmin – товщина мастильного шару; dц – діаметр цапфи; S – діаметральний 
зазор у підшипнику. 

При збільшенні кутової швидкості збільшуютьсѐ і товщина мастильного шару 
hmin, а центр цапфи наближаютьсѐ до центра вкладки. При малій частоті обертаннѐ 
вала мастило витискуютьсѐ із зони контакту (рис. 10.4, а), встановляютьсѐ режим на-
піврідинного тертѐ і ексцентриситет досѐгаю максимуму 

 0,5 0,5цe d d S , 

де e – ексцентриситет підшипника; 
d, dц – діаметр вкладки і цапфи; 
S = dц-dц. 
Найменший зазор між цапфоя і вкладкоя 

 min 2 0,5 1 ,h S e S  

де  = 2e/S – відносний ексцентриситет, ѐкий визначаю положеннѐ цапфи у під-
шипнику при режимі рідинного тертѐ. 
Розрахунок підшипників при рідинному терті проводѐть ѐк перевірний. Розмі-

ри цапфи вибираять із розрахунку вала на міцність: длѐ стаціонарних машин 

/dц = 0,6 0,9 ( – довжина підшипника); длѐ швидкохідних підшипників автомобілів, 

тракторів і інших сільськогосподарських машин /dц = 0,3 0,4. 
Гідродинамічні розрахунки виконуять длѐ знаходженнѐ мінімальної товщини 

мастильного шару, ѐкий може забезпечити режим рідинного тертѐ 

 minmin 2 1h S h . (10.2) 

Такий розрахунок базуютьсѐ на тому, що шар мастила у вузлі тертѐ повинен 
сприймати все радіальне навантаженнѐ Fr, а мінімальна товщина мастильного шару 
повинна бути більшоя за суму висот мікронерівностей цапфи Rz1 і вкладки Rz2 

 min 1 22 z zh R R . (10.3) 

 
 

 
1 – клиновий зазор; 2 – шлѐх центра цапфи при збільшенні швид-

кості обертаннѐ; 3 – епяра тиску в мастильному шарі; 4 – лініѐ 
центрів 

Рис. 10.4. Схема роботи радіального підшипника ковзаннѐ при 
рідинному терті 
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Радіальне навантаженнѐ на під-
шипник визначаютьсѐ залежністя 

                    
2r ц FF d C ,                    (10.4) 

де  = S/d – відносний зазор у  
підшипнику 

 – динамічна в’ѐзкість мастила; 

 – кутова швидкість вала; 
CF – коефіціюнт навантаженнѐ. 
Із (10.4) знаходѐть коефіціюнт  

навантаженнѐ 

                   
2

F mC P ,                (10.5) 

де Pm = Fr/dц середній тиск. 
За знайденим коефіціюнтом нава-

нтаженнѐ CF, користуячись графіками 
рис. 10.5 знаходѐть відносний ексцент-

риситет . За формулоя. (10.2) обчис-
ляять товщину h шару мастила, ѐку по-
рівняять з мінімальноя товщиноя hmin 
відповідно до умови (10.3). 

Температуру мастила знаходѐть із 
розв’ѐзаннѐ рівнѐннѐ теплового балансу, післѐ чого визначаять в’ѐзкість мастила і 

користуячись (10.5) знаходѐть відносний зазор  

F mC P .   (10.6) 

Далі знаходѐть мінімальну товщину мастильного шару 

min 0,5 1цh d . 

Коефіціюнт тертѐ визначаять за формулоя 

mp

r m

F
f

F P
; r

mp

m

F
F

P
, (10.7) 

де Fтр – сила тертѐ. 
Формулу (10.7) називаять формулоя М.П. Петрова *37+; вона справедлива при 

  0 і   d. 
Отже, товщина мастильного шару зростаю з підвищеннѐм в’ѐзкості мастила і 

кутової швидкості цапфи; збільшеннѐ навантаженнѐ веде до зменшеннѐ товщини 
мастильного шару. 

Таким чином, длѐ утвореннѐ режиму рідинного тертѐ необхідно: наѐвність між 
контактуячими поверхнѐми зазору клинової форми; мастило повинно бути заданої 
в’ѐзкості і весь час заповнявати зазор; кутова швидкість цапфи повинна бути достат-
ньоя длѐ того, щоб в мастильному шарі виник тиск, ѐкий здатний урівноважити зов-
нішню навантаженнѐ. 

 
Рис. 10.5. Залежність навантаженнѐ підшипни-

ка від відносного ексцентриситету 
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10.9 Тепловий розрахунок підшипників ковзання 

Мета розрахунку – знайти середня температуру підшипника, динамічну 
в’ѐзкість мастила і тримкість мастильного шару. 

Тепловиділеннѐ у підшипниках, (Вт) 

 1
2

r r

d
W F fV F f . (10.8) 

Теплота, ѐка відводитьсѐ корпусом підшипника у зовнішню середовище, (Вт) 

 2 0nW KA t t . (10.9) 

Теплота, ѐка переноситьсѐ мастилом 

 3 вих вхW CV t t , (10.10) 

де f – коефіціюнт тертѐ; 
V – об’юм мастила, ѐке протікаю через підшипник за одну секунду, м3/с; 

K – коефіціюнт теплопередачі, Вт/(м2 С), K = 12 18 Вт/(м2 С). 
A – площа поверхні підшипника, ѐка контактую з повітрѐм, м2; 

 – густина мастила, кг/м3; 

C – теплоюмкість мастила, Дж/(м3 С); 

tn – температура корпусу, С; 

t0 – температура зовнішнього середовища, С; 

tвих, tвх – температура мастила на виході і вході в підшипник, С. 
Тепловий баланс 

 1 2 3W W W , (10.11) 

або 

 0
2

ц
r n вих вх

d
F f KA t t CV t t  (10.12) 

 ,r
вх

FVf
t t t

CV KA
 (10.13) 

де t, [t] – середнѐ і допустима температура підшипника, С. 
При режимі t > [t+ потрібно змінити параметри підшипника або марку мастила. 

10.10 Приклад розрахунку 

Підшипник маю наступні параметри: радіальне навантаженнѐ Fr = 6,0 кН; час-

тота обертів вала n = 1500 хв-1; діаметр цапфи 60 мм; довжина підшипника  = 50 мм. 
Потрібно підібрати матеріал вкладки, наприклад, з бронзи БрА9Ж4 (табл. 10.1). 

1. Знаходимо середній тиск на вкладку 

 
6000

2,0 МПа
0,50 0,60

r
m

ц

F
P

d
. 

2. Знаходимо колову швидкість цапфи 

 
3,14 0,06 1500

4,71 м/с
60 60

s

dn
V . 

3. Знаходимо величину PmVs 
 2,0 4,7 9,42МПа м/сm sP V . 
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4. Виконаюмо перевірку допустимості режимів роботи вкладки з бронзи 
БрА9Ж4 (табл. 10.1). 

 2,0 МПа 15МПаmmP P ; 9,42МПа м/с 12МПа м/сm s m sP V P V . 

Таким чином, матеріал бронза БрА9Ж4 задовольнѐю поставленим вимогам. 

10.11 Контрольні запитання 

1. Наведіть приклади конструкцій підшипників ковзаннѐ, їх переваги і недоліки. 
2. Які матеріали використовуятьсѐ в підшипниках ковзаннѐ? 
3. Системи змащуваннѐ підшипників ковзаннѐ, наведіть приклад. 
4. Які властивості мастил, що використовуятьсѐ в підшипниках ковзаннѐ? Назвіть основні групи 

мастил. 
5. Назвіть основні критерії працездатності підшипників ковзаннѐ. 
6. За ѐкими умовами ведуть розрахунок підшипників ковзаннѐ в режимі напіврідинного тертѐ? 
7. Що таке критична товщина мастила у підшипнику ковзаннѐ? 
8. За ѐкими умовами ведуть розрахунок підшипників ковзаннѐ в режимі рідинного тертѐ? 
9. Що таке коефіціюнт навантаженості підшипника ковзаннѐ? Від ѐких факторів він залежить? 
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11.  ПІДШИПНИКИ КОЧЕННЯ 

11.1 Загальні відомості 

Підшипники коченнѐ (рис. 11.1) складаятьсѐ із зовнішнього 1 і внутрішнього 2 
кілець, тіл коченнѐ 3 (шариків або роликів) і сепаратора 4, ѐкий утримую тіла коченнѐ 
на певній відстані одне від одного. 

Підшипники коченнѐ ю основним видом опор валів і осей у машинах. Вони  
стандартизовані *8, 9 тощо+. 

Основні переваги підшипників коченнѐ у порівнѐнні з підшипниками ковзаннѐ: 

 менші моменти тертѐ при пуску; 

 менші осьові габаритні розміри; 

 простота обслуговуваннѐ; 

 менші вимоги до мащеннѐ підшипника; 

 повна взаюмозамінність; 

 менша вартість у зв’ѐзку з масовим виробництвом. 
До недоліків можна віднести:  

 великі радіальні габаритні розміри; 

 значні контактні напруженнѐ, ѐкі обмежуять ресурс; 

 змінну радіальну жорсткість по куту звороту і підвищений шум через циклічне  
перекочуваннѐ тіл коченнѐ через навантажену зону; 

 меншу здатність демпфувати коливаннѐ і ударні навантаженнѐ; 

 обмежену швидкохідність; 

 високу вартість при підвищенні класу точності. 

11.2 Класифікація підшипників кочення 

Відповідно до сприйманнѐ навантажень розрізнѐять наступні типи підшипни-
ків: радіальні (рис. 11.1, а,б,г,ж), упорні (рис. 11.1, з) що сприймаять осьові наванта-
женнѐ, радіальноупорні (рис. 11.1, в,д,е) ѐкі спиймаять радіальні і осьові  
навантаженнѐ. 

По формі тіл коченнѐ підшипники буваять шарикові (рис. 11.1, а,б,в,з), роли-
кові (рис. 11.1, г,д,е) та голчасті (рис. 11.1, ж). За числом рѐдів тіл коченнѐ підшипни-
ки поділѐять на однорѐдні (рис. 11.1, а,в,г,д), дворѐдні (рис. 11.1, б,е) та багаторѐдні. 

За ознакоя самоустановляваності підшипники поділѐять на самоустановля-
вальні (рис. 11.1, е) та несамоустановлявальні. 

Залежно від точності виготовленнѐ підшипники поділѐять на класи точності 0, 
6, 5, 4, 2 в порѐдку підвищеннѐ точності (0 – нормальний клас точності). 

Підшипники коченнѐ згідно ГОСТ 3189-75 маять умовне позначеннѐ, що скла-
даютьсѐ з рѐду цифр і літер, ѐкі умовно позначаять внутрішній діаметр, серія тип, 
конструктивні особливості, клас точності тощо. 

Перші дві цифри справа визначаять внутрішній діаметр d підшипника. Длѐ 
підшипників з d = (20…495) мм розмір внутрішнього діаметра визначаютьсѐ помно-
женнѐм вказаних двох цифр на 5. 

Длѐ підшипників із внутрішнім діаметром до 9 мм перша цифра справа пока-
зую фактичний розмір внутрішнього діаметра у мм. 
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Внутрішні діаметри 10; 12; 15 і 17 мм позначаятьсѐ 00; 01; 02 і 03 відповідно. 
Третя цифра справа означаю серія діаметрів, серед ѐких найбільш поширені 

легка-2, середнѐ-3, важка-4, легка широка-5 та ін. 
Четверта цифра справа означаю тип підшипника: 

радіальний шариковий однорѐдний .......................................................................... 0; 
радіальний шариковий дворѐдний сферичний ........................................................ 1; 
радіальний з короткими циліндричними роликами ................................................ 2; 
радіальний роликовий дворѐдний сферичний ......................................................... 3; 
роликовий з довгими циліндричними роликами (голками) ................................... 4; 
роликовий з витими роликами ................................................................................... 5; 
радіально-упорний шариковий .................................................................................. 6; 
радіально-упорний роликовий конічний ................................................................... 7; 
упорний шариковий ..................................................................................................... 8; 
упорний роликовий ..................................................................................................... 9. 

П’ята та шоста цифри вказуять на конструктивні особливості підшипника  
(наприклад, наѐвність стопорної канавки на зовнішньому кільці, наѐвність вбудова-
них ущільнень тощо). 

Цифри 6, 5, 4, 2, що відокремлені дефісом від головних цифр, означаять клас 
точності підшипника. Клас точності 0 не проставлѐять. 

Приклади умовного позначеннѐ: 
212 – підшипник шариковий однорѐдний радіальний, легкої серії діаметрів, з 

внутрішнім діаметром 60 мм, нормального класу точності; 
5-7311 – підшипник 5-го класу точності, радіально-упорний конічний ролико-

вий, середньої серії діаметрів, з внутрішнім діаметром 55мм.  
Матеріали, що застосовуять длѐ виготовленнѐ підшипників коченнѐ, - це спе-

ціальні сталі ШХ15, ШХ15СГ з приблизно 1 1,1 % вуглеця та 0,15 % хрому. Сталь 
ШХ15СГ додатково маю у складі кремній і марганець. Широко застосовуять також 

сталі 18ХГТ та 20Х2Н4А. Твердість кілець і роликів (крім витих) звичайно 60 65 HRC. 
Сепаратори виготовлѐять із м’ѐкої сталі штампуваннѐм або з бронз, металокераміки, 
текстоліту, поліамідів та інших пластмас. 

11.3 Основні типи підшипників кочення 

Підшипники шарикові радіальні однорѐдні (рис.11.1, а) можуть передавати 
радіальні і осьові навантаженнѐ. За рахунок внутрішніх зазорів вони дозволѐять пе-
рекоси до ¼ град, хоча термін роботи підшипника від перекосу зменшуютьсѐ. Ці під-
шипники маять невисоку вартість і надійні в роботі. Бажано використовувати їх вся-
ди, де немаю протипоказань. Обмеженість їхнього використаннѐ – порівнѐно невисо-
ке допустиме навантаженнѐ. Ці підшипники в порівнѐнні з іншими працяять з міні-
мальними втратами на тертѐ, тому вони допускаять найбільші частоти обертаннѐ. 

Підшипники шарикові радіальні дворѐдні сферичні (рис. 11.1, б) типу 1000 
призначені длѐ сприйнѐттѐ радіальних навантажень, але можуть одночасно сприй-
мати і двосторонню осьове навантаженнѐ, що складаю до 20 % невикористаного до-
пустимого радіального навантаженнѐ. Внутрішнѐ поверхнѐ зовнішніх кілець викона-
на сферичноя, що забезпечую нормальну роботу підшипників при перекосі внутріш-

нього кільцѐ до 3  відносно зовнішнього. 
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Підшипники 
ликові радіальні з 
роткими 
ми роликами типу 2000 
(рис. 11.1, г) не маять 
бортів на зовнішньому 
кільці, підшипники типу 
32000 не маять бортів 
на внутрішньому кільці. 
Вони призначені длѐ 
сприйнѐттѐ значних ра-
діальних навантажень; 
їх вантажність вища, 
ніж в однорѐдних ша-
рикових підшипників 
таких самих розмірів в 
середньому на 

60 70 %. Підшипники 
роз’юмної конструкції 
не сприймаять осьово-
го навантаженнѐ і не 
допускаять перекосу 
вала. 

Підшипники шарикові радіально-упорні типу 6000 (рис. 11.1, в) призначені длѐ 
сприйнѐттѐ радіального та одностороннього осьового навантаженнѐ. Вони можуть 
також сприймати осьове навантаженнѐ. Здатність підшипника сприймати осьове на-

вантаженнѐ визначаютьсѐ кутом контакту . Зі збільшеннѐм кута  осьова вантажо-
підйомність зростаю за рахунок зменшеннѐ радіального навантаженнѐ. 

Підшипники роликові радіально-упорні конічні типу 7000 (рис. 11.1, д) приз-
начені длѐ сприйнѐттѐ одночасно діячих радіальних і осьових навантажень. Швидкі-
сні характеристики цих підшипників нижчі, ніж у підшипників з короткими циліндри-
чними роликами. Їх здатність до сприйнѐттѐ осьового навантаженнѐ визначаютьсѐ 
кутом конічності зовнішнього кільцѐ. Зі збільшеннѐм кута конічності осьова вантажо-
підйомність зростаю за рахунок зменшеннѐ радіальної. 

Голчастий роликопідшипник (рис. 11.1, ж) використовуять при обмежених 
радіальних розмірах. Длѐ підвищеннѐ навантажувальної здатності підшипника голки 
часто встановляять без сепаратора, що дозволѐю збільшити число голок. 

Роликовий радіальний сферичний дворѐдний підшипник (рис. 11.1, e) маю бі-
льшу вантажопідйомність, ніж радіальний сферичний шариковий, але меншу швид-

кохідність. Допустимий кут взаюмного перекосу кілець – до 4 . 
Роликопідшипники з витими роликами застосовуять при ударних наванта-

женнѐх і в забрудненому середовищі, їм притаманна низька навантажувальна  
здатність. 

 
Рис. 11.1. Основні типи підшипників коченнѐ 
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11.4 Критерії працездатності 

Основноя причиноя виходу з ладу 
пників коченнѐ при змащуванні ю втомне викри-
шуваннѐ робочих поверхонь кілець і тіл  
коченнѐ. 

Длѐ підшипників, ѐкі працяять в абразив-
ному середовищі, основноя причиноя руйну-
ваннѐ ю знос. 

При ударних навантаженнѐх і переванта-
женнѐх відбуваютьсѐ пластична деформаціѐ  
кілець і тіл коченнѐ. 

Длѐ швидкохідних підшипників, особливо тих, що працяять з осьовими нава-
нтаженнѐми або з перекосом кілець, характерне руйнуваннѐ сепараторів. 

Іноді відмова підшипників коченнѐ пов’ѐзана з підвищеннѐм температури, що 
викликаю втрату властивостей мастильного матеріалу, структурні зміни у матеріалі 
кілець і тіл коченнѐ. 

Критеріѐми працездатності ю критерій втомного викришування (розрахунок 
підшипників здійсняютьсѐ по динамічній вантажності) і критерій максимальних кон-
тактних напружень (розрахунок по статичній вантажності). Перевірѐять підшипники 
по граничній частоті обертаннѐ. 

Розрахунок по критерія зносостійкості через складності не знайшов застосу-
ваннѐ *8, 9, 33+. 

11.5 Розподіл навантаження між тілами кочення (задача 
Штрибека) 

Длѐ визначеннѐ контактних напружень у підшипнику коченнѐ необхідно знати 
закон розподілу сил між тілами коченнѐ. При розв’ѐзанні ціюї статично невизначеної 
задачі роблѐть рѐд припущень: 

 зневажаять силами тертѐ; 

 деформаціѐ кілець і тіл коченнѐ відсутнѐ. 
За умови рівноваги сил маюмо (рис. 11.2) 

 0 1 22 cos 2 cos 2 ... 2 cos ,r nF F F F F n   (11.1) 

де F0 – сила, діяча на більш навантажене тіло коченнѐ; 

 – кут між суміжними тілами коченнѐ,  = 360 /Z, Z – число тіл коченнѐ. 

У рівнѐннѐ (11.1) входѐть ті тіла коченнѐ, длѐ ѐких кут n  < 90 , тому що верхнѐ 
частина підшипника не навантажена. 

Установлено, що 
3/2 3/2

1 0 0cos , , cos .nF F F F n . 

Підставлѐячи ці значеннѐ в формулу (11.1), отримуять 

 5/2
0

1

1 2 cos .
n

rF F i  (11.2) 

За умови позначеннѐ 

 
Рис. 11.2. Схема розподілу сил між 

тілами коченнѐ 
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5/2

1

1 2 cos
n

Z
k

i

, (11.3) 

знаходѐть 
 0 rF kF Z . (11.4) 

Розрахунки показуять, що значеннѐ k мало залежить від Z. Наприклад, длѐ 

радіального шарикопідшипника k  4,37, а длѐ роликопідшипника k  4,06. З ураху-
ваннѐм впливу зазорів при Z > 8 приймаять длѐ шарико- і роликопідшипників k = 5. 

11.6 Кінематика підшипників кочення 

З кінематичної точки зору підшипник можна розглѐдати ѐк планетарний меха-
нізм (рис. 11.3), в ѐкому роль водила 
виконую сепаратор, а тіла коченнѐ ви-
ступаять сателітами. У відповідності з 
теоремоя Вілліса 

в c н

н c в

n n D

n n D
,   (11.5) 

де nв, nн, nc – частоти обертаннѐ від-
повідно внутрішнього кільцѐ, зо-
внішнього кільцѐ і сепаратора; 
Dн, Dв – відповідно діаметри кіл 
розташуваннѐ контактів тіл ко-
ченнѐ на зовнішньому і внутріш-
ньому кільцѐх. 
Оскільки 

 
cos ;

cos ,
н m ш

в m ш

D D D

D D D
 

знаходимо частоту обертаннѐ сепаратора 

 д д1 2 1 2c в нn f n f n , (11.6) 

де fд – коефіціюнт геометричного параметра, 

 д cosш

m

D
f

D
; (11.7) 

 Dm – діаметр кола, що проходить через центри тіл коченнѐ; 
Dш – діаметр тіл коченнѐ. 
Якщо зовнішню кільце нерухоме (nн = 0), то частота обертаннѐ сепаратора буде 

 д1 2c вn f n . (11.8) 

Таким чином, можна зробити висновки: 

 сепаратор обертаютьсѐ в ту ж сторону, що і внутрішню кільце з частотоя обертаннѐ, що 
дорівняю приблизно половині частоти обертаннѐ вала; 

 частота обертаннѐ сепаратора зменшуютьсѐ зі збільшеннѐм діаметра тіл коченнѐ Dш 
при постійному Dm. 

 
Рис. 11.3. Кінематична схема підшипника 
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11.7 Динаміка підшипників кочення 

На тіла коченнѐ при обертанні дію відцентрова сила (рис. 11.4) 

 2 2вц c mF m D , (11.9) 

де m – маса тіла коченнѐ; 

c – кутова швидкість сепаратора. 
Вплив на роботу підшипника збільшуютьсѐ зі збільшеннѐм частоти обертаннѐ. 

Відцентрові сили особливо небезпечні длѐ упорних підшипників. 
Крім відцентрових сил, на шарики упорного підшипника дію гіроскопічний мо-

мент, ѐкий пов’ѐзаний зі зміноя напрѐмку осі обертаннѐ шарика у просторі 
(рис. 11.5): 

 г ш cМ I , (11.10) 

де І – момент інерції шарика відносно своюї осі. 
Обертаннѐ шариків під діюя Mг супроводжуютьсѐ додатковими втратами і зно-

сом. 
Шкідливий вплив динамічних факторів більш за все виѐвлѐютьсѐ в упорних пі-

дшипниках. Тому допустимі частоти обертаннѐ длѐ упорних підшипників значно ни-
жчі, ніж длѐ радіальних і радіально-упорних. При високих частотах обертаннѐ упорні 
підшипники рекомендуять замінити на упорно-радіальні. 

11.8 Вибір типу підшипника 

Підшипники коченнѐ у редукторах ѐвлѐять собоя основний тип опор. 
У редукторах використовуять переважно декілька типів підшипників 

(табл. 11.1).  
При розробці компонованої схеми редуктора приблизно визначаять діаметр 

посадочного місцѐ вала длѐ встановленнѐ підшипника. При виборі типу підшипника 
беруть до уваги величину і напрѐмок навантаженнѐ на опорі, розміри посадочних 
місць вала та корпуса, жорсткість підшипника, його вартість. Рекомендації при вибо-
рі типу підшипника в залежності від відношеннѐ осьового до радіального наванта-
женнѐ Fa/Fr наведені у табл. 11.2. 

 
Рис. 11.4. Схема сил та моментів, що 

діять на підшипник кочен-
нѐ 

 
Рис. 11.5. Схема сил та моментів, що діять на шарики 

упорного підшипника 
 



11.  Підшипники кочення 

 164 

 

Таблицѐ 11.1. Підшипники, що використовуять у редукторах 

Підшипники Використаннѐ у % 

Шарикові радіальні, однорѐдні серій 200, 300, 400 14 

Роликові конічні, однорѐдні серій 7100, 7200, 7500, 7600 72,5 

Роликові радіальні, однорѐдні, з короткими циліндричними роликами серії 
2300 

4 

Шарикові радіально-упорні, однорѐдні серій 46300, 46400, 66300 4 

Роликові радіальні сферичні дворѐдні серій 3500, 3600 4 

Інші  1,5 

11.9 Порядок вибору підшипників кочення за динамічною 
вантажністю 

При проектуванні машин підшипники коченнѐ не конструяять і не розрахо-
вуять, а вибираять із числа стандартних за відомими формулами. Метод вибору 
стандартних підшипників стандартизований ГОСТ 18854-73, ГОСТ 18855-73. 

Вибір підшипників за динамічноя вантажністя (по заданому ресурсу роботи) 
виконуять при n > 1 об./хв. 

Таблицѐ 11.2. Рекомендації по вибору типу підшипника 

Відношеннѐ Fa/Fr 
Конструктивне позна-
ченнѐ і кут контакту 

Осьова складова радіаль-
ного навантаженнѐ S (час-

тина від Fr) 
Примітки 

0,35 
Однорѐдні радіальні 

шарикові підшипники 
 

При можливості використаннѐ 
легкої серії одержуятьсѐ кращі 
результати по швидкохідності 

Від 0,35 до 0,7 3600,  = 12  0,3Fr 
Дозволено використовувати 
легку і надлегку серії 

Від 0,71 до 1 4600,  = 26  0,8Fr 
При дуже високих швидкостѐх 
переважно легка серіѐ 

Від 1 до 1,5 6600,  = 36  0,9Fr 
Длѐ високих швидкостей під-
шипник з цим кутом контакту 
не підходить 

При Fa/Fr > 1,5 рекомендуютьсѐ використовувати конусні радіально-упорні підшипники, або здвоюні 
радіально-упорні шарикові. 

 

Правило підбору: 
 С(розрахункова) < С(номінально-каталогова), 
де С – номінальна динамічна вантажність длѐ радіальних і радіально-упорних 

підшипників ю така радіальна вантажність, ѐку підшипник (з нерухомим зов-
нішнім кільцем) може витримати за період номінального терміну служби, ро-
зрахованого в один мільйон обертів внутрішнього кільцѐ без поѐви утоми ма-
теріалу будь-ѐкого кільцѐ або тіла коченнѐ не менш, ѐк у 90 % із визначених  
кілець підшипника, ѐкі випробувались. 
Длѐ упорних і упорно-радіальних підшипників розрахунковим параметром ю 

статична вантажність C0.  
Номінальна динамічна вантажність С і номінальний період роботи пов’ѐзані 

емпіричноя залежністя 

 1 2

m
L a a C P  або 1 2

mC P L a a , (11.11) 
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де L – номінальний термін служби, млн. обертів; 
C – номінальна динамічна вантажність, Н; 
P – еквівалентне навантаженнѐ, Н; 
m – показник степенѐ, длѐ шарикових підшипників m = 3, длѐ роликових – 
m = 10/3 = 3,33; 
a1 – коефіціюнт надійності, табл. 11.3; 
a2 – коефіціюнт спільного впливу ѐкості металу і умови експлуатації, його зна-

ченнѐ лежить у межах 0,7 1,4. 

Таблицѐ 11.3. Коефіціюнт надійності a1 

Надійність, або частка підшипників, 
на ѐкі поширяютьсѐ гарантійний 

ресурс 
0,9 0,95 0,96 0,97 0,98 0,99 

Коефіціюнт надійності, a1 1,0 0,62 0,53 0,44 0,33 0,21 

 

Номінальний час роботи у годинах (довговічність) 

 
610 60hL L n , 

де n – частота обертаннѐ, хв-1. 
Розрахункове значеннѐ динамічної вантажності визначаять у відповідності з 

даноя довговічністя Lh. 
Еквівалентне навантаженнѐ P длѐ радіально-упорних підшипників ю умовне 

постійне навантаженнѐ, ѐке при дії на підшипник з рухомим внутрішнім кільцем та 
нерухомим зовнішнім, забезпечую таку ж довговічність, ѐку підшипник буде мати при 
діячих умовах навантаженнѐ. Длѐ упорних та радіально-упорних підшипників відпо-
відно буде постійне центральне, осьове навантаженнѐ при рухомому кільці, закріп-
леному на валу та нерухомому кільці у корпусі 

 r a tP XVF Y F k k , (11.12) 

де Fr, Fa – радіальне та осьове навантаженнѐ, Н; 
X, Y – коефіціюнти радіального та осьового навантаженнѐ, вибираюмо по 
табл. 11.4.; 
V – коефіціюнт обертаннѐ, він залежить від того, ѐке кільце підшипника обер-
таютьсѐ (при обертанні внутрішнього кільцѐ V = 1, зовнішнього V = 1,2); 

k  – коефіціюнт безпеки, що ураховую характер навантаженнѐ, табл. 11.5; 
kt – коефіціюнт температури, табл. 11.6. 

Таблицѐ 11.4. Коефіціюнти X і Y радіального та осьового навантаженнѐ 

Підшипники шарикові радіальні та радіально-упорні однорѐдні 

Тип підшипника F0/C0 ,  
Fa/VFr  e Fa/VFr > e 

e 
X Y X Y 

Радіальний під-
шипник 

0,014 
0,028 
0,056 
0,084 
0,11 
0,17 
0,28 
0,42 
0,56 

0 1 0 0,56 

2,30 
1,99 
1,71 
1,55 
1,45 
1,31 
1,15 
1,04 
1,00 

0,19 
0,22 
0,26 
0,28 
0,30 
0,34 
0,38 
0,42 
0,44 
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Радіально-
упорний підшип-

ник 

0,014 
0,029 
0,057 
0,086 
0,11 
0,17 
0,29 
0,43 
0,57 

12 1 0 0,45 

1,81 
1,62 
1,46 
1,34 
1,22 
1,13 
1,04 
1,01 
1,00 

0,30 
0,34 
0,37 
0,41 
0,45 
0,48 
0,52 
0,54 
0,54 

0,015 
0,029 
0,058 

15 1 0 0,44 
1,47 
1,40 
1,30 

0,38 
0,40 
0,43 

Радіально-
упорний підшип-

ник 

0,087 
0,12 
0,17 
0,29 
0,44 
0,58 

15 1 0 0,44 

1,23 
1,19 
1,12 
1,02 
1,00 
1,00 

0,46 
0,47 
0,50 
0,55 
0,56 
0,56 

 30 1 0 0,39 0,76 0,80 
 35, 36 1 0 0,37 0,66 0,95 
 40 1 0 0,35 0,57 1,14 

Підшипники радіально-упорні роликові конічні, однорѐдні 
   1 0 0,4 0,4ctg  1,5tg  

Таблицѐ 11.5. Значеннѐ коефіціюнта безпеки k  

Характер навантаженнѐ k  Приклади 

Спокійне (без поштовхів) 1 Ролики стрічкових транспортерів 

Легкі ривки. Короткочасні перевантаженнѐ до 
125 % від розрахункового навантаженнѐ 

1 – 1,2 
Прецезіонні зубчасті передачі, блоки, 
легкі вентилѐтори та повітрѐнодувки 

Помірні ривки та вібрації. Короткотривалі пере-
вантаженнѐ до 150 % від розрахункового нава-
нтаженнѐ 

1,3 – 1,5 Редуктори усіх конструкцій 

Те ж в умовах підвищеної надійності 1,5 – 1,8 
Центрифуги та розсіявачі, енергетич-
не обладнаннѐ 

Значні ривки та вібрації. Короткотривалі пере-
вантаженнѐ до 200 % від розрахункового нава-
нтаженнѐ 

1,9 – 2,2 

Валики середньосортних прокатних 
станів, подрібнявачі длѐ руди та ка-
міннѐ, зубчасті передачі 9-го ступенѐ 
точності 

Таблицѐ 11.6. Значеннѐ температурного коефіціюнта kt 

Робоча температура підшипника, С До 100 125 150 175 200 225 250 300 

kt 1.0 1,05 1,1 1,15 1,25 1,35 1,4 1,6 

 

При змінному режимі, коли навантаженнѐ та частота обертаннѐ зміняятьсѐ 
ступінчасто, розрахунок проводѐть за умовним еквівалентним навантаженнѐм 

 
3

3

1 1

n n

i i iP P L L , (11.13) 

де Pi – еквівалентні навантаженнѐ, що діять протѐгом Li млн. обертів відповідно. 
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11.10 Особливості вибору радіально-упорних підшипників 

Длѐ нормальної роботи радіаль-
но-упорного підшипника необхідно, 
щоб осьове навантаженнѐ у підшипнику 
Fa було більше або дорівнявало S, де S 
– мінімальна осьова сила длѐ регульо-
ваного радіально-упорного підшипника, 
що дорівняю осьовій складовій від ра-
діального навантаженнѐ (рис. 11.6). У 
радіально-упорному шарикопідшипни-
ку радіальна реакціѐ Fr викликаю осьову 
реакція S = eFr, а в конічному роли-
ковому підшипнику S = 0,83eFr. Відно-
шеннѐ S/Fr таким чином не перевищую 
e. Тому, коли на підшипник не діять ін-
ші осьові сили, потрібно приймати X = 1, 
Y = 0. При наѐвності зовнішнього осьо-
вого навантаженнѐ Fa необхідно вихо-
дити з того, що осьове навантаженнѐ 
підшипника не може бути меншим S і 
що діячі на вал осьові сили взаюмно врівноважуятьсѐ. 

Осьові навантаженнѐ отримуять з рівнѐннѐ рівноваги ( X = 0) та умови прави-
льності регуляваннѐ 

 

1 2

1 1

2 2

0;

;

.

a a a

a

a

F F F

F S

F S

   (11.14) 

Розв’ѐзуюмо одержану систему методом проб (табл. 11.7.) за умови Fa1 = S1, 
знаходимо Fa2 = S1 + Fa. Якщо одержане значеннѐ Fa2 > S2, то приймаюмо Fa1 = S1, 
Fa2 = S1 + Fa. 

Якщо Fa2 < S2, то Fa2 = S2 і знаходимо Fa2 = S2 - FA. 
Еквівалентне навантаженнѐ P визначаютьсѐ длѐ кожної опори 1 та 2 з ураху-

ваннѐм Fa1 та Fa2. 
Длѐ опор зі спареними 

конічними радіально-
упорними підшипниками 
(рис. 11.7) еквівалентне наван-
таженнѐ длѐ опори 1 може бу-
ти визначене із відношеннѐ 

                1 0,5 .r aP F Y F
            

                                            
(11.15) 

Радіальна реакціѐ раді-
ально-упорного підшипника 
вважаютьсѐ прикладеноя до 

 
Рис. 11.6. Навантаженнѐ радіально-упорних пі-

дшипників 

 
Рис. 11.7. Вал зі здвоюними радіально-упорними підшип-

никами 
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вала в точці перетину нормалей, приведених до середини контактних площадок. Цѐ 
точка може бути визначена графічно або по відстані a від зовнішнього кільцѐ 
(рис. 11.6). 

Длѐ однорѐдних шарикових підшипників 

 0,5 tg
2

d D
a B . (11.16) 

Длѐ роликових конічних 

 
2 6

T d D e
a , (11.17) 

де d та D – внутрішній та зовнішній діаметри підшипників; 
B – ширина шарикового підшипника (рис. 11.1, а); 
T – відстань між протилежними торцѐми кілець роликопідшипника (рис. 11.6). 

Таблицѐ 11.7. Формули длѐ розрахунку осьової сили, Fa. 

Схема навантаженнѐ підшипника Відношеннѐ сил Осьове навантаженнѐ 

в розпір 

 
в розтѐжку 

 

 

S1  S2 

Fa  0 
 

Fa1 = S1 
 

Fa2 = S1 + Fa 
 

S1 < S2 

Fa  S1 – S2 
 

S1 < S2 

Fa  S2 – S1 
Fa1 = S2 – Fa 

Fa2 = S2 

 

11.11 Швидкохідність підшипників 

Оріюнтовні значеннѐ граничних частот обертаннѐ длѐ кожного підшипника 
класу точності «0» зі звичайними сепараторами вказані в каталозі залежно від мас-
тильного матеріалу: рідкого або пластичного. Швидкохідність підшипника  
обмежена: 

 підвищеннѐм температури, при ѐкій мастильний матеріал втрачаю свої мастильні  
ѐкості, а матеріали кілець і тіл коченнѐ можуть зазнавати структурних змін у результаті 
відпуску; 

 міцністя і довговічністя сепараторів у зв’ѐзку зі зносом;  

 швидким руйнуваннѐм кілець і тіл коченнѐ при великому числі циклів навантаженнѐ в 
одиниця часу. 

Найбільш швидкохідні підшипники – шарикові і роликові з короткими цилінд-
ричними роликами. 

11.12 Змащення підшипників 

Длѐ змащеннѐ підшипників використовуять пластичні, рідкі і тверді мастильні 
матеріали. 
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Пластичні мастильні матеріали більш економічні, добре захищаять підшипник 
від корозії, не потребуять складних ущільнень і можуть працявати довгий час без 
заміни. Длѐ підшипників загального призначеннѐ рекомендуять використовувати 
пластичні мастильні матеріали ЦИАТИМ-201, Літол-24, ЛЗ-31 або солідол. 

Рідкі мастильні матеріали маять меншу в’ѐзкість, отже маять менший кое-
фіціюнт тертѐ. Змащеннѐ суттюво підвищую навантажувальну здатність і ресурс  під-
шипників. 

У ѐкості рідинних мастильних матеріалів звичайно використовуять мінеральні 
мастила різних марок: індустріальні, трансмісійні, авіаційні та ін. Вибір сорту мастила 
(в’ѐзкість) залежить від розмірів підшипників, частоти обертаннѐ, навантаженнѐ, ро-
бочої температури і стану навколишнього середовища. 

При колових швидкостѐх кілець до 15 м/с застосовуять ѐк пластичні, так і рідкі 
мастильні матеріали. Рекомендуютьсѐ застосовувати рідкі. 

Длѐ підшипників, що працяять в екстремальних умовах (вакуум, високі тем-
ператури, агресивні середовища) застосовуять тверді мастильні матеріали. Найбі-
льше розповсядженнѐ отримали дисульфід молібдену, графіт, фторопласт. 

11.13 Основні напрямки у конструюванні та розрахунках опор 
кочення 

У конструяванні підшипників коченнѐ спостерігаютьсѐ постійна тенденціѐ до 
поширеннѐ номенклатури надлегких серій, голчастих підшипників з сепараторами, 
високошвидкісних, з вбудованими ущільненнѐми та з роз’юмними кільцѐми тощо. 

Отримуять геометрія доріжок коченнѐ і форму роликів з метоя зниженнѐ ко-
нтактних напружень. У зв’ѐзку з ростом вимог до рідини і точності обертаннѐ опор 
розширяютьсѐ область застосуваннѐ роликових підшипників. Зараз велику увагу 
приділѐять ѐкості металу длѐ підшипників коченнѐ. 

Длѐ уточненнѐ розрахунків ресурсу підшипників фірма SKF ввела комплексний 
коефіціюнт 1 2 3скфa а а а , що враховую в’ѐзкість і чистоту мастильного матеріалу, а 

також величину недавно встановленої межі контактної витривалості. 

11.14 Приклад вибору підшипників кочення 

Підібрати підшипник коченнѐ длѐ вала редуктора з цапфоя d = 40 мм і переві-

рити його довговічність, ѐкщо частота обертаннѐ 
11000 хвn , навантаженнѐ радіа-

льне 2500 HrF , осьове навантаженнѐ відсутню, 0aF . Час роботи 10000 год. 

Розв’язання. У даних умовах підходить підшипник шариковий радіальний од-
норѐдний. Перевіримо підшипник легкої серії № 208, длѐ ѐкого статична вантажність 

0 18100 HC , динамічна вантажність 25600 HC . Візьмемо з табл. 11.5 і табл. 11.6 

1,4k , 1tk . Оскільки 0aF  та 0 0aF C , то згідно табл. 11.4 маюмо 1X , 0Y . 

Приведене навантаженнѐ 

 1 1 2500 1,4 1 3500 Hr a t r tP XVF YF k k XVF k k  

Розрахунковий ресурс у мільйонах обертів 

 
3

25600 390 млн.об.
3500

m
CL
P
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Розрахункова довговічність у годинах 

 
6 610 10 390

6500 год.
60 60 1000

h

L
L

n
 

Оскільки довговічність виѐвиласѐ меншоя за мінімальну норму (10000), то 
призначаюмо підшипник середньої серії № 308, длѐ ѐкого C0 = 22700 Н, C = 31900 Н. 
Тоді довговічність длѐ цього підшипника буде 

 
3

31900 760 млн.об.
3500

L  

 
610 760

12700 год.
60 1000

hL  

Тому вибраний підшипник №308 задовольнѐю умовам довговічності. 
Длѐ того ж прикладу перевіримо підшипник роликовий легкої серії № 32208, 

що маю C = 33700 Н. Отримаюмо 

 
3,33

33700 1910 млн.об.
3500

m
CL
P

 

 
6 610 10 1910

32000 год.
60 60 1000

h

L
L

n
 

Вибраний підшипник № 32208 також задовольнѐю умовам довговічності. 

11.15 Контрольні запитання 
1. Назвіть переваги та недоліки підшипників коченнѐ. 
2. Як класифікуятьсѐ підшипники коченнѐ? 
3. Як умовно позначаятьсѐ підшипники коченнѐ? 
4. Які критерії працездатності підшипників коченнѐ? 
5. Кінематичні співвідношеннѐ підшипників коченнѐ. 
6. Які сили виникаять в підшипниках коченнѐ? 
7. Назвіть основні причини виходу з ладу підшипників коченнѐ. 
8. Як вибираютьсѐ тип підшипника? 
9. Вибір підшипників коченнѐ за динамічноя вантажністя. 
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12.  ПРУЖНІ ЕЛЕМЕНТИ МАШИН 

12.1 Основні поняття 

Пружні елементи машин – пружини та ресори – призначені длѐ віддачі і пог-
линаннѐ механічної енергії. Вони маять широке застосуваннѐ в машинобудуванні: в 
машинах, верстатах, приладах *25, 30 тощо+. Пружні елементи застосовуять: 

 длѐ віброізолѐції в машинах, приладах, вагонах, віброізолѐційних опорах; 

 длѐ прийнѐттѐ енергії ударів, наприклад, в вагонах, гарматах, молотах; буферні пру-
жини поглинаять енергія удару і зменшуять силу удару; 

 длѐ створеннѐ заданих постійних сил в передачах тертѐм, гальмах, клапанах, фрик-
ційних муфтах; 

 длѐ силового замиканнѐ кінематичних пар, в основному кулачкових, щоб запобігти 
впливу зазорів на точність переміщеннѐ; 

 длѐ виконаннѐ функцій двигуна, наприклад, пружини годинників; 

 длѐ виміру сил, температур, переміщень у вимірявальних приладах. 

12.2  Класифікація пружних елементів 

Будемо розглѐдати мета-
леві пружні елементи, ѐкі пра-
цяять в основному на розтѐг і 
стиск; гумові пружні елементи 
будуть розглѐнуті окремо. 

Пружні елементи в ма-
шинах накопичуять енергія і 
потім передаять її потрібним 
деталѐм і механізмам. 

За видом навантаженнѐ 
розрізнѐять пружини розтѐгу, 
стиску, крученнѐ та згину. За 
конструктивними формами во-
ни поділѐятьсѐ на пружини 
гвинтові, тарілчасті, кільцеві, 
листові (ресори), торсійні (вали), 
спіральні тощо (рис. 12.1). 

Найбільш поширеними ю 
виті циліндричні гвинтові пру-
жини розтѐгу і стиску. 

12.3 Конструктивні виконання пружин 

Пружини розтѐгу (рис. 12.1, а) виконуять, ѐк правило, без просвітів між витка-
ми; кінцеві витки відігнуті у виглѐді зачіпок длѐ закріпленнѐ на деталѐх машин. 

Пружини стиску (рис. 12.1, б) виконуять з просвітом між витками, а кінцеві ви-
тки зашліфовуять перпендикулѐрно осі. 

 
Рис. 12.1. Основні типи пружних елементів 
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Пружини крученнѐ конструктивно аналогічні витим пружинам розтѐгу і стиску 
(рис. 12.1, в); кінцеві витки їх маять особливі причепи длѐ передачі закручувального 
моменту. 

Пружини згину, відомі ѐк листові ресори, (рис. 12.1, з) широко застосовуятьсѐ 
в автомобілѐх і інших транспортних засобах. 

Тарілчасті пружини (рис. 12.1, д) застосовуять в тих випадках, коли при малих 
переміщеннѐх потрібно витримувати великі навантаженнѐ. 

Кільцеві пружини (рис. 12.1, е) призначені длѐ розсіяваннѐ великої кількості 
енергії; при навантаженні зовнішні кільцѐ розтѐгуятьсѐ, а внутрішні – стискуятьсѐ. 

Торсійні вали (рис. 12.1, ж) застосовуять при великих закручувальних момен-
тах і при малих переміщеннѐх. 

Спіральні пружини (рис. 12.1, г) використовуятьсѐ в годинниках, приладах  
(барометри, манометри); вони передаять, ѐк правило, незначні закручувальні мо-
менти. 

Найпоширенішими в машинобудуванні ю пружини, виготовлені з дроту кругло-
го перерізу; пружини з витками квадратного перерізу використовуятьсѐ рідко і зви-
чайно при великих навантаженнѐх. 

Основні геометричні параметри пружин. На рис. 12.2 показані основні пара-
метри пружини: 

 діаметр дроту або прутка – d; 

 середній діаметр пружини – D0; 

 зовнішній діаметр пружини – D = D0 + d; 

 внутрішній діаметр пружини – (D0 - d); 

 довжина пружини без навантаженнѐ – H0; 

 крок витків пружини – h; 

 кут підйому витків , tg  = h/ D0; 

 індекс пружини C = D0/d. 
Всі геометричні параметри маять зв’ѐзок 

між собоя. Чим більша податливість пружини, 
тим більше її індекс і кількість витків. Як правило, 
найпоширенішими ю пружини з індексом 

C = 4 12. 
Збільшуячи індекс пружини, можна зме-

ншити її габарити по довжині за рахунок збіль-
шеннѐ діаметру. У практиці індекс пружини ви-
бираять залежно від діаметра дроту 

 
d, мм … 2,5 3  5 6  12 

C … 5  12 4  10 4  9 

12.4 Матеріали пружин 

Матеріали длѐ виготовленнѐ пружин повинні мати високі і стабільні у часі 
пружні властивості, високу корозійну стійкість, стійкість проти втомного руйнуваннѐ, 
достатня міцність, термостійкість тощо. 

 

 
Рис. 12.2. Основні параметри пружин 
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Основними матеріалами длѐ пружин ю: 

 високовуглецеві (інструментально-пружинні) 
сталі У8А, У9А, У10А, У11А, У12А; 

 високовуглецеві та марганцеві сталі 65, 70, 
75, 65Г, 55 ГС; 

 ресорно-пружинні кремніюві 55С2, 60С2, 
70С3, 70С3А; 

 хромомарганцеві 50ХГ, хромованадіюві 
50ХФА, хромовольфрамові 50ХВА, кремнію-
вольфрамові 65С2ВА, кремніюхромові 
60С2ХА, кремніюнікелеві 60С2Н2А; 

 бронзи: бериліюві БрБ-2, кремніюмарганцеві 
БрКМЗЦ-1. 

Заготовками длѐ пружин маять бути 
дріт, пруток, стрічка та штаба. Найчастіше за-
стосовуять дріт діаметром до 8 мм, ѐкий ви-
пускаять трьох основних класів: нормальної міцності III, підвищеної міцності II та ви-
сокої міцності I. Механічні характеристики пружинних сталей наведені у табл. 12.1. 

Таблицѐ 12.1. Механічні характеристики пружинних сталей (МПа) 

Група сталі 
Розтѐг Крученнѐ 

пл мц пл мц -1 

Середньо-вуглецева 1000 1200 1500 1600 600 800 850 1000 300 400 

Високо-вуглецева 950 1350 1450 1700 650 900 1100 1400 350 400 

Хромо-ванадіюва 1500 1600 1600 1750 950 1000 1200 1300 500 550 

Кремнію-марганцева 1400 1500 1600 1700 950 1000 1350 – 

Кремнію-ванадіюва 950 1050 1400 1500 900 1200 1250 – 

 

Пружини із дроту діаметром 8 10 мм виготовлѐять холодноя навивкоя і під-
даять відпускання; пружини більших перерізів навиваять у гарѐчому стані, а потім 
загартовуять. Пружини статичної дії потрібно попередньо пружно-пластично дефо-
рмувати – заневолявати. 

12.5 Розрахунок циліндричних гвинтових пружин розтягу та 
стиску 

Схема навантаженнѐ витків пружини показана на рис. 12.3. При навантаженні 
пружини у поперечному перерізі витка виникаю сила F і момент T = FD0/2. Момент T 
розкладаютьсѐ на момент крученнѐ і момент згину 

 0 0cos ; sin
2 2

z x

FD FD
T T . (12.1) 

Длѐ більшості пружин кут  < 12 , тому їх розрахунок можна вести тільки на 
крученнѐ. 

Максимальне напруженнѐ на внутрішніх волокнах витків 

 3
max 08 кKT W KFD d , (12.2) 

 
Рис. 12.3. Схема навантаженнѐ витків пру-

жин 
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де W  = d3/16  – полѐрний момент опору круглого перерізу крученнѐ; 
 K – коефіціюнт урахуваннѐ кривизни витків, ѐкий залежить від індексу пружини 
таким чином: 
C 4  5  6  8  10  12 
K 1,37  1,29  1,24  1,17  1,14  1,11 

 [ ]к – допустиме напруженнѐ крученнѐ длѐ пружин при статичному наванта-
женні (див. табл. 12.2). 

Таблицѐ 12.2. Допустимі напруженнѐ длѐ витих циліндричних пружин розтѐгу і стиску 

Марка матеріалу 
Діаметр 

дроту, мм 

Твердість післѐ 
термообробки, 

HRCe 

[ ]к, МПа, длѐ класу пружин 

I II III 

60С2А, 65С2ВА, 70СЗА, 50ХФА, 3  12 46  52 560 960 1350 

60С2ВА, 65 14  50 – 480 800 1050 

Дріт класу I 
0,2  5 – 0,3 мц 0,5 мц 

0,6 мц 

Дріт класів II, IIa, III – 

БрО4ЦЗ 
0,3  10 – 

0,2 мц 
0,5 мц 0,6 мц 

БрКЗМцI 0,3 мц 

 

Із (12.2) при D0 = Cd одержуюмо формулу длѐ визначеннѐ діаметра дроту 

 max1,6 кd KCF , (12.3) 

де Fmax – максимальне навантаженнѐ пружини. 
Осьова податливість одного витка (осіданнѐ у мм при дії сили F = 1 Н) 

 
38C

Gd
, (12.4) 

де G – модуль зсуву. 
Потрібна кількість робочих витків пружини 

 max
3

max min max8

G d
i

F F C F
, (12.5) 

де  – задане пружне переміщеннѐ (деформаціѐ) пружини, 

 = (Fmax - Fmin) max/Fmax; 

max – максимальна деформаціѐ пружини; 
Fmin – початкове навантаженнѐ пружини, вибираютьсѐ у відсотках від Fmax, або 
визначаютьсѐ режимом роботи. 
Кількість робочих витків вибираять цілим числом. 
Довжина пружини розтѐгу при відсутності навантаженнѐ 

 0 2 прH id h , 

де hпр = (0,5  1,0)d – висота останнього витка пружини. 
Максимальна довжина пружини при дії навантаженнѐ розтѐгу 

 max 0 max1,1 1,2H H . (12.6) 

Длѐ пружин стиску повна висота пружини при відсутності навантаженнѐ 

 0 стH H i h d , (12.7) 

де Hст = (i1-0,5)d – довжина пружини, стиснутої до дотиканнѐ сусідніх витків; 
h – крок витків пружини, max1,2h d i ; 
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i1 – повна кількість витків, i1 = i + (1,5 2,0); 

max – максимальна деформаціѐ пружини. 

Додаткові 1,5 2,0 витки потрібні длѐ створеннѐ опорних поверхонь у пружині. 
Потрібно також враховувати, що 0,5 витка з кожного кінцѐ пружини зашліфовуютьсѐ 
длѐ утвореннѐ плоского опорного торцѐ. 

Довжина дроту длѐ навивки пружини 
 0 13,2D i . (12.8) 

Щоб запобігти випинання пружини від втрати стійкості, при умові H0/D0  3, її 
розміщуять у спеціальних оправках. 

12.6 Приклад розрахунку пружних елементів 

Розрахувати пружину стиску (рис. 12.2) при наступних режимах роботи: 

Fmax = 2500 Н; Fmin = 600 Н,  = 5 мм. 
1. Вибираюмо матеріал пружини і допустиме навантаженнѐ. З табл. 12.2 виби-

раюмо сталь 60С2А з допустимим напруженнѐм длѐ I групи * ]к = 560 МПа. 
2. Граничне навантаженнѐ F = 1,2Fmax = 3000 Н, при цьому допустиме  

напруженнѐ 

 1,2 560 1,2 466,7МПак . 

3. Індекс пружини вибираюмо C = D0/d = 5 і коефіціюнт кривизни витків K = 1,29. 
4. Знаходимо діаметр дроту 

 max1,6 1,6 1,29 5 2500 466,7 9,4 ммd KCF . 

5. Середній діаметр пружини D0 = dC = 9,4 5 = 47,0 мм. 
6. Знаходимо максимальну деформація пружини 

 max
max

max min

2500
5 6,57 мм

2500 600

F

F F
. 

7. Визначимо кількість робочих витків пружини при G = 80 103 Н/м2 

 
3

max
3 3

max

80 10 9,4 6,57
1,97

8 8 5 2500

Gd
i

C F
. 

8. Знаходимо повну кількість витків (на зашліфовку добавлѐюмо 2,03 витка) 
 1 2,03 4i i . 

9. Визначаюмо граничну висоту пружини, стиснутої до дотику сусідніх витків 

 1 0,5 4 0,5 9,4 32,9 ммстH i d . 

10. Знаходимо крок витків 
 max1,2 9,4 1,2 6,57 1,97 13,4 ммh d i . 

11. Повна висота пружини при відсутності навантаженнѐ 

 0 32,9 13,4 9,4 36,9 ммстH H h d . 

12. Стійкість пружини 
 0 0 36,9 47 0,79 3H D . 

Стійкість забезпечена. 
13. Визначаюмо довжину дроту длѐ навивки пружини 

 0 13,2 3,2 47 4 602 ммD i . 
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14. Знаходимо дійсне напруженнѐ крученнѐ 

 0 max 0
33 3 3

8 8 8 1,29 2500 47
465,2 МПа

9,4 10
к

KFD KF D

d d
. 

12.7  Контрольні запитання 

1. Де застосовуятьсѐ пружини? 
2. Класифікаціѐ пружин за видом навантаженнѐ. 
3. Класифікаціѐ пружин за конструктивними формами. 
4. Які матеріали використовуятьсѐ длѐ виготовленнѐ пружин? 
5. Як розраховуять виті циліндричні пружини розтѐгу і стиску? 
6. Як визначаять допустимі напруженнѐ при розрахунку пружин? 
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13.  ГУМА ЯК КОНСТРУКЦІЙНИЙ МАТЕРІАЛ 

13.1 Вступ 

Сучасний стан і тенденції розвитку гумових деталей машин. Економічні й со-
ціальні проблеми сучасності поставили перед загальним машинобудуваннѐм рѐд 
вимог, серед ѐких найбільш важливими ю: сучасні машини порѐд з виконаннѐм тех-
нологічних процесів повинні мати малу вагу, високу надійність і довговічність; по-
винні дозволѐти проведеннѐ автоматизації й не вимагати постійної присутності опе-
раторів; повинні бути зручні в обслуговуванні; не передавати вібрацій і звукового ти-
ску; не створявати умов длѐ травматизму оператора; не забруднявати навколишню 
середовище тощо. Такі вимоги змусили конструкторів звернути серйозну увагу на 
принципи конструяваннѐ й розрахунку, і, насамперед, на тривалу міцність і надій-
ність машин, і здійснявати їхню проектуваннѐ з урахуваннѐм динамічних і втомлява-
льних характеристик. Цѐ тенденціѐ особливо помітна в агропромисловому машино-
будуванні, де в останні роки впроваджені прогресивні конструкції машин і механіз-
мів *18+. 

Не досліджуячи розвиток машинобудуваннѐ в цілому, бо це ю предметом са-
мостійного вивченнѐ, розглѐнемо один з важливих аспектів ціюї проблеми – ство-
реннѐ нових і вдосконаляваннѐ відомих конструкцій машин за рахунок введеннѐ в 
структурну схему еластомерних конструкцій у виглѐді пружних елементів, віброізо-
лѐторів, демпферів, захисних футеровок тощо. Пружні елементи в машинах, особли-
во при постійних знакозмінних навантаженнѐх, маять досить важливе значеннѐ, що 
полѐгаю в їх технічному призначенні. 

Вони: 

 виконуять функціональні властивості: у вібромашинах, наприклад, визначаять  
режим роботи; 

 зменшуять шкідливі коливаннѐ й звуковий тиск; 

 захищаять лядину-оператора, електроустаткуваннѐ, прилади управліннѐ та прилеглі 
машини, елементи будівель, тощо від динамічних навантажень і звукового тиску;  

 запобігаять втомлявальному руйнування конструкцій за рахунок дисипації енергії; 

 зменшуять знос і ударні навантаженнѐ, наприклад, у машинах, робочі органи ѐких 
маять гумові покриттѐ; 

 зменшуять перекоси конструкцій, неточності монтажу, служать компенсаторами  
недоліків збираннѐ, усуваять зазори, тощо. 

Досить навести приклади еволяції системи пружних підвісок автомобілів, гу-
сеничних машин, вібраційних машин і будівельно-дорожніх машин, щоб перекона-
тисѐ, що розвиток сучасного машинобудуваннѐ нерозривно пов’ѐзаний з розвитком і 
постійним удосконаляваннѐм пружних елементів, оптимізаціюя їх конструкцій і ви-
бором відповідних типів матеріалів. 

Останнім часом загальна механіка машин розглѐдаю машини й механізми в 
сукупності з навколишнім середовищем, лядиноя-оператором і обробляваним се-
редовищем. Такому комплексному розглѐду проблеми сприѐли фундаментальні ро-
боти вітчизнѐних і закордонних дослідників. Якщо розглѐдати машину з позицій вза-
юмозв’ѐзку лядина-машина-обробляване середовище, то її структурна блок-схема 
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може бути зображена у виглѐді, показаному на рис. 13.1. Схема містить у собі насту-
пні елементи: машину – у загальному випадку система з кінцевим числом ступенів 
свободи; обробляване середовище – суцільне або сипуче тіло, що маю масу і пруж-
но-в’ѐзкопластичні властивості; джерело енергії – длѐ вібраційних машин, напри-
клад, це віброзбудник, що маю масу, функція внутрішніх сил і момент опору; робо-
чий орган – у загальному випадку, жорстка конструкціѐ, що маю масу і пружні влас-
тивості; лядина-оператор – здійсняю управліннѐ машиноя на підставі отриманої  
інформації. 

 
Рис. 13.1. Структурна схема машини 

 
Згідно наведеної структурної схеми, розглѐнемо конкретний приклад однома-

сної вібромашини з одним ступенем свободи. У цьому випадку рівнѐннѐ руху буде 
мати виглѐд 

 ( ) ( ) ( ) ( ) 0
zi c g e

x x x x xF F F F F , 

де 
( )i
xF mx  – сила інерції коливних частин машини масоя m; 
( )c
xF cx  – пружна сила; 
( )g
xF kx  – дисипативна сила пружних елементів, у загальному випадку про-

порційна з деѐким коефіціюнтом k швидкості руху; 
( ) , ,e
xF F x x x – сила взаюмодії робочого органу машини з обробляваним  

середовищем; 
( )z
xF  – сила приводу. 

Як видно, у загальному рівнѐнні руху розглѐнутої коливальної системи роль 
пружних елементів виражаютьсѐ другим і третім членами і зводитьсѐ до визначеннѐ 
функціонального закону руху й величини дисипативних сил.  

Варто підкреслити, що дисипативні сили ю малими в порівнѐнні з величинами 
пружних сил і сил інерції. Проте, за певних умов, вплив цих малих сил надзвичайно 
великий. Дисипаціѐ ю одним з основних факторів, що визначаять амплітуди сталих 
змушених коливань при резонансі й при стаціонарному випадковому збудженні. Во-
на маю також основний вплив на положеннѐ меж, що поділѐять області стійкості й 
нестійкості багатьох коливальних систем. Крім цього, дисипаціѐ значноя міроя від-
повідальна за втомлявальне руйнуваннѐ системи, за зниженнѐ шкідливих коливань, 
зменшеннѐ звукового тиску, тощо. 

Все перераховане визначаю роль пружних елементів у загальній структурній 
схемі машини, обумовляю його силову та дисипативну характеристики, і, ѐк наслі-
док, їх конструктивне оформленнѐ й вибір матеріалу. 

Машина Лядина-оператор 
Обробляване се-

редовище 

Робочий орган, 
i

xF  Привод, 
z

xF  
Пружнов’ѐзкий еле-

мент, 
c

xF , 
g

xF  
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На першому етапі розвитку машинобудуваннѐ роль пружних елементів вико-
нували металеві ресори й пружини, а в останні роки значне поширеннѐ одержали 
еластомерні конструкції, так звані гумовотехнічні вироби (ГТВ). Еволяціѐ викорис-
таннѐ гуми в загальному машинобудуванні почаласѐ з автомобільних шин, сантехніч-
них виробів, а також різного роду ущільнень, трубопроводів, шлангів, тощо. Згодом 
гума стала широко використовуватисѐ длѐ деталей, що несуть значні силові наван-
таженнѐ, таких, ѐк віброізолѐтори, демпфери, захисні футеровки, тощо. Цьому спри-
ѐли ѐк конструкційні властивості гуми, так і безсумнівні успіхи хімії, що створила ма-
теріали з найрізноманітнішими фізико-механічними властивостѐми. На сьогоднішній 
день важко назвати галузі промисловості у ѐких не використовуваласѐ б гума ѐк 
конструкційний матеріал, і у ѐких гумові деталі не дозволѐли б поліпшити існуячі 
машини або створити машини з новими властивостѐми. 

Помітно зросло використаннѐ гуми в агропромисловій, будівельній і гірничо-
металургійній галузѐх промисловості. Гумові ущільненнѐ, рукави високого тиску, по-
вітроводи, паси, різні мембрани й сильфони, елементи муфт, конвеюрні стрічки, за-
хисні покриттѐ насосів, сита, підшипники ковзаннѐ, електроізолѐційні вироби, віброі-
золѐтори тощо. 

Особливо помітна позитивна роль гуми ѐк конструкційного матеріалу у вібра-
ційному машинобудуванні й машинах, що працяять при стаціонарних циклічних на-
вантаженнѐх. Використаннѐ гумових елементів (віброізолѐторів і захисних футеро-
вок) дозволило не тільки значно підвищити ефективність і ѐкість існуячих віброма-
шин, але й створити принципово нові конструкції, що дозволѐять здійснявати нові 
технологічні процеси. В останні роки роль вібраційних машин з гумовими елемента-
ми помітно зросла, і це пов’ѐзано, насамперед, зі створеннѐм високоефективних і 
надійних конструкцій. 

Як відомо, гума ѐк конструкційний матеріал одержала широке поширеннѐ в 
загальному машинобудуванні завдѐки наѐвності цілого рѐду властивостей, що вигід-
но відрізнѐять її від традиційних конструкційних матеріалів, таких, ѐк метали й твер-
ді пластики. Це, у першу чергу, спроможність до великих зворотних деформацій і ви-
сокі дисипативні властивості. До позитивних ѐкостей гуми варто віднести: велику 
енергоюмність, великі зворотні деформації, до 1000 % і більше; гарну перероблява-
льність і легкість виготовленнѐ деталей особливо при серійному методі; надзвичайну 
гнучкість – зміна структури гуми може змінити її властивості від рідкого стану до 
ебонітоподібного; високу надійність – гумові деталі не маять раптової відмови; ви-
соку довговічність – по цих властивостѐх гума практично не маю конкурентоспромо-
жних матеріалів; задовільну хімічну стійкість до впливу агресивного середовища. 

До негативних ѐкостей гуми ѐк конструкційного матеріалу варто віднести: ви-
соку повзучість і релаксація; залежність механічних властивостей від режиму наван-
таженнѐ – частоти, амплітуди, величини статичної деформації; зміна механічних  
властивостей у часі експлуатації (старіннѐ) і від дії агресивного середовища (мастил, 
кислот, сонѐчної радіації, випромінявань високих енергій, озону тощо); порівнѐно 
вузький температурний діапазон експлуатації длѐ елементів пружної підвіски машин 
– від 220 до 360 К. 
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Комплекс перелічених фізико-механічних і технологічних властивостей дозво-
лив гумі зайнѐти особливе місце серед сучасних конструкційних матеріалів. Вібропо-
глинаячі пристрої й демпфери, пружні елементи і захисні футерівки, гумовані повер-
хні й ущільнявальна арматура – це вироби, у ѐких гума не маю на сьогоднішній день 
конкурентів і не може бути замінена жодним з існуячих матеріалів. 

Особливе місце серед перерахованих виробів займаять елементи пружної пі-
двіски машин. Під системоя підвіски машин звичайно розуміять комплекс пружних 
елементів, що функціонуять при русі ѐк юдине ціле та забезпечуять заданий режим 
навантаженнѐ. До системи підвіски належать віброізолѐтори підвіски різних вузлів і 
агрегатів машин (наприклад, двигунів внутрішнього згорѐннѐ, кабін дорожніх, транс-
портних і видобувних машин, металорізального й ковальсько-пресового обладнан-
нѐ, вібраційних машин, тощо). При цьому досконалість пружних елементів визнача-
ютьсѐ наступним: оптимальноя силовоя характеристикоя; заданим терміном служ-
би; простотоя обслуговуваннѐ; чутливістя до змінного навантаженнѐ (наприклад, 
длѐ підвіски екіпажів); відношеннѐм власної ваги до несучої здатності (по цій харак-
теристиці гідропневмоамортизатори й металеві ресори не маять ѐвної переваги пе-
ред гумоя). 

Застосовувані елементи пружної підвіски відрізнѐятьсѐ великоя розмаїтістя 
ѐк за формоя, так і за своїм функціональним призначеннѐм. 

На рис. 13.2 показані основні типи гумових елементів що використовуятьсѐ у 
загальному машинобудуванні. Елементи розбиті на групи залежно від виду наван-
тажень. Варто підкреслити умовність такої розбивки, бо елемент може одночасно 
зазнавати різних видів напруженого стану й працявати на стиск, зсув, зсув зі стиском 
тощо. 
Види навантажень Типи гумових елементів 

Стиск 

1 

 

2 

 

3 

 

4 

 

5 

 

Ударні наванта-
женнѐ 

6 

 

7 

 

8 

 

9 

 

10 

 

Скручуваннѐ 

11 

 

12 

 

13 

 

14 

 

15 

 

Зсув 

16 

 

17 

 

18 

 

19 

 

20 

 

Складний напруже-
ний стан 

21 

 

22 

 

23 

 

24 

 

25 
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Зсув зі стиском 

26 

 

27 

 

28 

 

29 

 

30 

 

Розтѐг 
31 

 

32 

 

33 

 

34 

 

35 

 

Ударні наванта-
женнѐ з зносом 

36 

 

37 

 

38 

 

39 

 

Рис. 13.2. Конструкції найпоширеніших гумових деталей 

 
Показані на рис. 13.2 еластомерні конструкції ю найпоширенішими, однак їх 

конструктивне оформленнѐ не ю остаточним. Залежно від призначеннѐ і вимог до 
силової характеристики, довговічності, тощо, розміри й форма гумових елементів 
можуть бути всілѐкими. Існую багато конструктивних прийомів, що дозволѐять досѐ-
гти цього: так, наприклад, длѐ зміни силової характеристики виробу вільній поверхні 
гуми надаять відповідну форму (увігнуту або опуклу) або сам гумовий елемент роз-
ташовуять під кутом до діячої сили, розділѐять металевими пластинами, тощо. У 
роботах *44-46+ докладно розглѐнуті методи конструяваннѐ гумових елементів ма-
шин і наведені конкретні приклади їхнього застосуваннѐ. 

13.2 Методи розрахунку гумових деталей 

Загальний алгоритм розрахунку гумових деталей. Екстремальні умови наван-
таженнѐ та особливості технології виготовленнѐ силових ГТВ обумовляять простоту 
їхніх форм. Вони ѐвлѐять собоя в основному різні конструктивні варіанти призмати-
чних і циліндричних елементів (див. рис. 13.3). Нижче наводитьсѐ загальний алго-
ритм розрахунку таких елементів. 

Загальний алгоритм розрахунку ѐвлѐю собоя послідовність операцій, спрѐмо-
ваних на визначеннѐ коефіціюнтів жорсткості, температури дисипативного розігріву й 
довговічності, бо саме ці параметри впливаять на ефективність і надійність машин 
при екстремальних умовах навантаженнѐ. Реалізаціѐ алгоритму здійсняютьсѐ за на-
ступноя схемоя. 

Визначення напружено-деформованого стану (НДС). Малі деформації 

ij  10-20 %. Завданнѐ длѐ визначеннѐ НДС формуляютьсѐ в рамках лінійної теорії 
в’ѐзкопружності; при відсутності масових сил і в припущенні нестисливості матеріалу 
рівнѐннѐ маять виглѐд: 
квазістатичні рівнѐннѐ рівноваги 

 
1

graddiv 0
1 2

U U ; (13.1) 

співвідношеннѐ Коші 

 
1

;
2

ij ij jiu u   (13.2) 
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рівнѐннѐ, що визначаять закон стану тіла 

 2
1 2

ij

ij ij kkG , (13.3) 

де  – оператор Лапласа; 

U  – вектор переміщень; 

 – коефіціюнт Пуассона; 
G – модуль зсуву; 

uij, ij, ij – компоненти вектора перемі-
щень, тензорів деформації й напружень 
відповідно; 

ij – символ Кронекера; 
i,j,k = x,y,z; 

ij i ju u x . 

Умова нестисливості запишетьсѐ у 

виглѐді  ij = uij. 
Граничні умови, що описуять на-

вантаженнѐ ГТВ у процесі їхньої експлу-
атації, маять виглѐд 

 
0

0

( , ) на , 1,2,3;

( , ) на , ,
ij j i

ij i u v u

n t x t F i

u u x t F F F F
 (13.4) 

де Fu і F  – частини поверхні Fv, що 
обмежуять об’юм ГТВ, до ѐких 
прикладені відповідно перемі-
щеннѐ і напруженнѐ; 
t0i – вектор навантаженнѐ. 
Длѐ розрахунку НДС силових гу-

мових деталей при малих деформаціѐх 
використовуятьсѐ відомі методи ліній-
ної теорії пружності *47-51]. 

В’ѐзкопружні властивості ГТВ ураховуятьсѐ шлѐхом заміни модулѐ зсуву G в 
(13.3) інтегральним оператором G*, що визначаютьсѐ через реологічні характеристи-
ки гуми. 

При цьому використовуятьсѐ співвідношеннѐ лінійної спадкоюмної теорії 
в’ѐзкопружності 

 0 0 0

00 0

1
; ,

t t

E t d K t d
E

  (13.5) 

де   – напруженнѐ і деформації; 
E0 – миттювий модуль пружності; 

0, 0 – значеннѐ деформації й напружень у початковий момент часу; 

(t - ) і K(t - ) – ѐдра релаксації й повзучості; 
t – час. 

 
а – суцільний гумометалевий циліндр; б – по-

рожнистий гумометалевий циліндр; в – призма-
тичний гумометалевий елемент; г – гумомета-
левий шарнір; д – шаруватий елемент; е – еле-

мент зі складноя формоя вільної поверхні 
Рис. 13.3. Схеми силових гумових деталей 
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Як ѐдро релаксації звичайно використовуютьсѐ дробово-експоненційна  
функціѐ Ю.Н. Работнова *52+ 

 

(1 )

0

0
1 1
0 0 0

, ,
1 1

1
; ; ; 1 0,

n n

n

t
Э t t

n

G G

t t G

 (13.6) 

де    – параметри ѐдра, реологічні параметри матеріалу; 
t – час спостереженнѐ; 

 – час, що передую моменту спостереженнѐ; 

 – Гамма-функціѐ; 
t0 – узагальнений час релаксації; 

 – дефект модулѐ; 

G0, G  – миттювий і умовно-рівноважний модулі зсуву; 
і ѐдро Ржаніцина T(t) [53,54] 

 1tT t Ae t , 

де A    – параметри ѐдра; 
t – час спостереженнѐ. 
При гармонійному навантаженні зручно користуватисѐ комплексним зобра-

женнѐм модулів 

 *G G iG ; *E E iE , 

де G , E  – динамічні модулі, що характеризуять пружні властивості гуми; G , E  – 
модулі втрат, що характеризуять дисипативні властивості гуми. 
Результати експериментальних вимірявань реакції гуми на механічний вплив 

можуть бути виражені через будь-ѐкі складові цих функцій і перераховані згідно *55+  

 * * * 2 2tg ; cos ; sin ; .
G

G G G G G G G
G

 

Длѐ інших в’ѐзкопружних функцій вирази аналогічні. 
Розрахунок НДС силових ГТВ дозволѐю визначити коефіціюнти жорсткості від-

повідно до наступних співвідношень: 

 
* *

, .n n

G F G F
C C

h h
  (13.7) 

Тут C , Cn – коефіціюнти жорсткості в напрѐмках дії дотичних та нормальних на-

вантажень; F – площа прикладаннѐ навантаженнѐ; h – висота ГТВ; , n – параметри 
жорсткості, що залежать від геометрії ГТВ та визначаятьсѐ згідно виразів: 
длѐ призматичних ГТВ зсуву й стиску 

 
1 1

0 0 0 0 0 0 0 0, , , ;xy x x x n yy y y y

F F

F dF G u h F dF G u h   (13.8) 

длѐ кругових циліндричних ГТВ зсуву і стиску 

 

1
0 0

1 0
0 0 0

, cos sin ,

, .

x x x zr z

F

z
n zz z z

F

F t dF G u t

u
F dF E

h

 (13.9) 
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Вище позначено: u0y, u0z, u0x – амплітуди нормальних і дотичних переміщень 
на торцѐх ГТВ; G0, E0 – деѐкі відлікові модулі матеріалу, що відповідаять частоті на-

вантаженнѐ  і температурі 0; x, y, z,  – поточні координати; xy, , yy, zz, z  та інше 
– компоненти тензорів напружень у декартовій і циліндричній системі координат. 

Середні й великі деформації. Такі деформації маять місце при статичному 
навантаженні ГТВ. 

Длѐ середніх деформацій ( ij  0,4) розрахунок НДС використовую сформульо-
вану вище постановку задачі й покрокову процедуру розв’ѐзаннѐ, оскільки зберіга-
ютьсѐ справедливість застосуваннѐ апарату малих деформацій усередині кожного 
кроку *62+. 

Длѐ великих деформацій ( ij > 0,4) рівнѐннѐ рівноваги зберігаять той же ви-
глѐд, що й у лінійній теорії, але з урахуваннѐм деформованого стану; у співвідно-
шеннѐх типу Коші враховуятьсѐ нелінійні (квадратичні) члени *56+, а фізичні спів-
відношеннѐ звичайно виражаять за допомогоя пружного потенціалу W (питома по-
тенційна енергіѐ деформації) через інваріанти тензора деформації Ii, i = 1, 2, 3  

 1 2 3,  ,  W W I I I . 

Конкретизаціѐ потенціалу W проводитьсѐ відповідно до різноманітних видів 
пружних потенціалів *57-59+, що використовуятьсѐ при розрахунках ГТВ. 

Длѐ більшості гум при деформаціѐх ij до 40-50 % гарні результати даять прос-
ті однопараметричні потенціали: 
«неогуківський потенціал» *57+ 

 2 2 2
1 1 2 30,5 3W G , 

потенціал Бартенюва-Хазановича *58+ 

 
0

2 1 2 32 3W G , 

де i – головні ступені подовжень; 
а також потенціал дельта-методу *47+. 

Узагальнену форму маю пружний потенціал, запропонований Огденом *206+ 

 2 1 2 3
1

3n n n

N

n
n

W , 

де n, n – експериментальні коефіціюнти.  
Цей потенціал містить у собі ѐк окремі випадки відомі одноконстантні потен-

ціали, методика визначеннѐ вхідних його констант наведена в *60+. 
При розв’ѐзанні нелінійних задач, ѐк правило, використовуятьсѐ три групи 

методів *47+: 
1) що приводѐть до системи нелінійних алгебраїчних рівнѐнь; 
2) що використовуять різні процедури пошуку екстремуму функціоналу; 
3) що засновані на крокових процедурах, де на кожному кроці вирішуютьсѐ  

лінійна задача. 
Істотні спрощеннѐ в розв’ѐзанні нелінійних задач при цьому досѐгаятьсѐ за 

рахунок можливості лінеаризації основних співвідношень нелінійної теорії *50, 61+. 
На ідеї лінеаризації розроблена теоріѐ накладеннѐ малих пружних деформа-

цій на кінцеві деформації *50, 56, 62-64]. 
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Вказана теоріѐ дозволѐю сформулявати поправки до коефіціюнтів жорсткості, 
отриманих у рамках лінійної теорії в’ѐзкопружності *49+.  

Відзначимо також, що всі приведені вище постановки задач і методи їхнього 
розв’ѐзаннѐ істотно використовуять допущеннѐ про нестисливість гуми. 

Визначення полів температур дисипативного розігріву. У загальному випадку 
необхідно розглѐдати задачу термов’ѐзкопружності, що містить порѐд з розрахунком 
НДС і розв’ѐзаннѐ рівнѐннѐ теплопровідності *65+. 

В області малих деформацій в інженерних розрахунках використовуютьсѐ сис-
тема допущень (зокрема, про неістотність впливу теплових напружень і деформацій 
на температуру розігріву та ін.), що дозволѐю визначати стаціонарне поле температур 
шлѐхом розв’ѐзаннѐ рівнѐннѐ енергії з джерелом внутрішнього теплотвореннѐ, осе-
реднені за цикл навантаженнѐ 
 ' 0T D , (13.10) 

 
2 2 2 2 22

2 2
2 3

xx yy zz xy xx yy zz

K G
D G ,  (13.11) 

із граничними та початковими умовами, що відображаять вільний теплообмін на 
поверхні ГТВ з навколишнім середовищем 

 0 00 на , при 0,p v

T
T T F T T x t

n
   (13.12) 

де  – частота навантаженнѐ; 

p – коефіціюнт теплопровідності гуми; 

 – коефіціюнт тепловіддачі; 
T0 – температура навколишнього середовища. 
Розглѐнута задача (13.10)-(13.12) може бути вирішена одним із наступних ме-

тодів: точним і надто громіздким методом Фур’ю; досить ефективним методом кін-
цевих різниць з реалізаціюя за ѐвноя схемоя або одним з наближених методів – 
Бубнова-Гальоркіна, Рітцѐ або МСЕ, що використовуять прѐмі варіаційні принципи. 

У рѐді випадків використовуятьсѐ спрощені постановки задачі (13.10) – 
(13.12), що маять досить прості і точні аналітичні вирази длѐ оцінки максимальної 
температури дисипативного розігріву в ГТВ. 

Попередню статичне навантаженнѐ ГТВ у межах ij  5-10 % не маю істотного 
впливу на температуру дисипативного розігріву. В інших випадках її можна врахува-
ти шлѐхом використаннѐ розв’ѐзків пружної статичної задачі про накладеннѐ малих 
пружних деформацій на попередньо деформований стан, використовуятьсѐ потен-
ціали неогуківського тіла та дельта-методу. 

Оцінка довговічності ГТВ. Длѐ визначеннѐ довговічності ГТВ вирішуятьсѐ кри-
теріальні рівнѐннѐ руйнуваннѐ. До теперішнього часу стосовно до ГТВ в екстремаль-
них умовах напрацьовані два критерії: 
критерій по допустимій пошкодженості, що розвиваютьсѐ в процесі циклічного нава-
нтаженнѐ гуми *66, 67+ 

 
*

0

t

крР Р t dt , 

де Pкр – критичне значеннѐ пошкодженнѐ, що розвиваютьсѐ в матеріалі; 
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енергетичний критерій дисипативного типу, що допускаю дві форми критеріального 
рівнѐннѐ *68+ 

 

* *

0 0

, , , ,
1; 1,

t t

кр кр
р g

D T t D T t

U Т U Т
   (13.13)  

де t* – час локального руйнуваннѐ ГТВ; 

D  – дисипативна функціѐ, визначена згідно (13.11); 
кр
рU Т  і кр

gU Т  – критичні значеннѐ енергії руйнуваннѐ та енергії дисипації. 

Урахуваннѐ попереднього навантаженнѐ провадитьсѐ або параметрично, на 
підставі експериментальних даних, або на базі математичних моделей попередньо 
деформованих тіл. При цьому загальний вид рівнѐнь (13.13) зберігаютьсѐ. 

Длѐ оріюнтовної оцінки довговічності на практиці широко використовуять од-
нобічні оцінки довговічності за кількома параметрами, що найбільш повно характе-
ризуять роботу гумових елементів. Длѐ гуми в ѐкості таких параметрів використову-
ятьсѐ допустимі значеннѐ температур, напружень і деформацій *44, 66-68]. 

13.2.1. Методи розрахунку силових гумових деталей. Блоки гумометалеві. 
Гумометалеві блоки (БГМ) та їхній різновид – гумові блоки (БГ) призначені длѐ засто-
суваннѐ ѐк пружні елементи у вібраційних машинах, конвеюрах, живильниках, техно-
логічних апаратах, там, де необхідне використаннѐ елементів, що працяять в умо-
вах знакозмінних навантажень. 

Конструктивно гумометалевий блок ѐвлѐю собоя (рис. 13.3, в) гумовий пара-

лелепіпед (a b h) із привулканізованими до нього двома металевими пластинами, 
що маять отвори длѐ кріпленнѐ до різних частин машини. 

Гумовий блок БГ ѐвлѐю собоя гумовий паралелепіпед, що кріпитьсѐ до колив-
них частин вібромашин винѐтково внаслідок сил тертѐ. Він ю різновидом гумомета-
левого блоку і відрізнѐютьсѐ від нього відсутністя металевих пластин. 

Блоки гумові та гумометалеві залежно від компонуваннѐ їх у вузлах віброма-
шин можуть зазнавати деформацій зсуву, стиску або зсуву зі стиском. Відповідно до 
цих видів навантаженнѐ проводитьсѐ їх силовий розрахунок. 

Статичні розрахунки. Розрахунок деталей при статичному навантаженні зви-
чайно зводитьсѐ до визначеннѐ параметрів жорсткості при заданих геометричних 
розмірах гумового елементу та відомій величині умовно-рівноважного модулѐ зсуву. 
Длѐ цього використовуятьсѐ аналітичні залежності, що характеризуять зв’ѐзок між 
силоя і переміщеннѐми та враховуять в більшості випадків в’ѐзкопружні властивості 
матеріалу за допомогоя введеннѐ модулѐ зсуву, величина ѐкого визначаютьсѐ екс-
периментально. 

Нижче приводѐтьсѐ формули розрахунку жорсткостей гумометалевих пружних 
елементів при різних видах деформацій. 

Стиск. Розрахункові модулі длѐ параметрів жорсткості при стиску паралелепі-
педа дані в табл. 13.1 [69, 70]. 

У випадку плоскої задачі про стиск призматичних елементів можуть бути ви-
користані точні розв’ѐзки відповідних граничних задач, наведені в *49+. Значеннѐ ко-

ефіціюнтів жорсткості n, отримані згідно з *49+, наведені в табл. 13.2 і табл. 13.3. 
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Ці дані можуть бути використані ѐк безпосередньо в інженерній практиці, так і 
длѐ оцінки ѐкості наближених методів розрахунку елементів даного типу. 

Длѐ плоских БГМ стиску використовуятьсѐ апроксимаційні формули *71+ 

 
2 2

2 1 2
1 1 11 0,992 0,304 0,200

6 48
n , (13.14) 

залежно від коефіціюнту Пуассона *49+ 

 
2
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1 1 2 5,882 1
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y
 (13.15) 

де 1 0; .a h y h a  

Формула (13.14) застосовна при h  a  20h, її точність становить 1 %. 

Точність формули (13.15) не нижче 12 % відповідно при 0  y0  1 і 1/3    1,3. 

При попередньому стиску на величину z 
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Таблицѐ 13.1. Формули длѐ розрахунку БГМ стиску 
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Примітка: 1 ; 1 ; 1 0,015z z zb h h K K h K . 
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Таблицѐ 13.2. Коефіціюнти жорсткості призматичних гумових елементів (плоска задача) 

Коефіціюнт 
жорсткості 

Співвідношеннѐ розмірів, y = h/a 

0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 5,0 

n 33,8 9,37 4,91 3,37 2,67 2,29 2,07 1,92 1,82 1,75 1,40 

 0,98 0,95 0,93 0,91 0,88 0,86 0,84 0,81 0,79 0,76 – 

Таблицѐ 13.3. Температура розігріву гумометалевого елемента за циклічного розтѐгу-стиску 

Розмір, см 
Температу-

ра 
Координати точки макси-

мальної температури 
Максимальна температура, С 

a b h в центрі, С x/a y/b z/h 
згідно фор-

мули (13.18) 
згідно фор-

мули (13.19) 
похибка, % 

10 10 10 61,48 0 0 0 61,48 77,82 26,6 

10 10 5 25,93 0 0,293 0 25,99 26,27 1,1 

10 10 2 5,08 0,849 0 0,226 10,76 12,14 12,8 

10 10 1 1,40 0,916 0 0,309 11,70 10,34 -11,6 

10 5 5 21,65 0 0 0 21,65 21,90 1,2 

10 3 3 9,50 0 0 0 9,50 8,79 -7,5 

10 2 2 4,74 0 0 0 4,74 4,19 -9,5 

10 1 1 1,31 0 0 0 1,31 1,14 -13,0 

16 9 3 12,48 0,511 0,123 0 17,20 18,06 5,0 

10 5 2 5,71 0 0,617 0 6,80 6,82 0,3 

4 4 2 4,37 0,350 0,350 0 4,41 4,30 -2,5 

де  визначаютьсѐ з рівнѐннѐ 

 
sin2

1 .
2

z

h
 (13.16) 

Зсув. При деформаціѐх зсуву паралелепіпеда коефіціюнти жорсткості визнача-
ятьсѐ за виразами *49, 71+ 
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 (13.17) 

де 1 0,234
h

a
 . 

Формула (13.17) при h  a з точністя не нижче 3 % може бути використана длѐ 
обчисленнѐ жорсткості при зсуві у випадку тривимірної та плоскої задач, бо при зсуві 
паралелепіпед деформуютьсѐ практично плоско *49, 71]. 

Якщо елемент працяю на зсув зі стиском, а стискаяча сила P спрѐмована під 

кутом , то переміщеннѐ  та жорсткість C можуть бути визначені за формулами *46+ 

 2 2

2 2

2
; sin cos ,

2 sin cos
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де F = ab – площа поперечного перерізу БГМ у площині зсуву. 

При згині відповідно моменту My щодо осі y при y  0,2 кутова жорсткість  
визначитьсѐ *69+ 
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При крученні відповідно моменту Mz щодо осі z при 1 z  0,2 кутова жорст-
кість буде *69+ 

 2 2 .
12

y z
z

z

M Gab
C a b

h
 

Динамічна жорсткість при циклічному навантаженні визначаютьсѐ на підставі 
приведених вище формул, у ѐких замість значень статичного модулѐ G використову-

ютьсѐ динамічний модуль Gд( ). 
Методика його розрахунку приведена в *18+, формула розрахунку Gд маю  

виглѐд 

 д

0

1 ,
G

A
G

 

де A( )– синус-перетвореннѐ ѐдра, що використовуютьсѐ при описі в’ѐзкопружних 
властивостей гуми. 

Значеннѐ Gд( ) длѐ конкретних гум у випадку використаннѐ ѐдра Работнова 
наведені в табл. 13.4 і на рис. 13.4. 

Длѐ гумових блоків при відсутності змащеннѐ, що відповідаю реальним умо-
вам експлуатації БГ у машинах, справедливі всі наведені вище формули длѐ жорст-
кості з прийнѐтноя длѐ практики точністя *72, 73+. 

Теплотвореннѐ в призматичних гумометалевих елементах типу БГМ, що за-
знаять деформацій зсуву та стиску, вивчені досить добре *44-46, 49, 68, 74-77+. Як 
правило, визначеннѐ повних полів температури длѐ таких елементів зводитьсѐ до 
розв’ѐзаннѐ рівнѐннѐ теплопровідності (13.10) з відповідними граничними умовами 
(13.12) одним із зазначених у підрозділі 13.2 методів. 

Таблицѐ 13.4. Реологічні параметри гум (  – фіксоване) 

Шифр гуми G0, МПа Gд, МПа G , МПа     
2959 1,76 1,59 0,74 0,31 -0,60 1,06 0,58 

1378 1,30 0,94 0,73 0,13 -0,60 0,503 0,44 

1224 1,30 1,16 0,93 0,11 -0,60 0,692 0,28 

4з 1,60 1,24 0,90 0,40 -0,60 2,86 0,44 

67Л 1,50 0,88 0,78 0,35 -0,60 1,73 0,48 

59Л 1,50 0,88 0,72 0,32 -0,60 1,31 0,52 

28Э 1,70 1,23 1,12 0,30 -0,60 2,57 0,34 

169 1,50 1,23 0,93 0,30 -0,60 2,01 0,38 

310 1,40 0,91 0,90 0,25 -0,60 1,61 0,36 

51-1562 0,78 0,72 0,51 0,17 -0,60 0,91 0,35 

51-1714 1,30 1,02 0,71 0,50 -0,60 5,405 0,454 

51-1714 2,00 1,40 1,10 0,90 -0,60 2,082 0,45 
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1 – 2959; 2 – 1847; 3 – 30Э; 4 – 169; 5 – 67Л; 6 – 1378; 7 – 1562; 8 – 1224; 9 – 3311 

Рис. 13.4. Частотні залежності G( )/G0 (а) и ( ) (б) длѐ елементів з різних гум 

 
У загальному випадку розв’ѐзок температурної задачі (13.10)-(13.12) длѐ БГ 

маю виглѐд *44-46] 

  
22 2

, , 1

2 2 2

cos cos cos
, , ,

ji k
ijk

i j k ji k
p

yx z
A

a b hT x y z

a b h

  (13.18) 

де i, j, k – корені рівнѐнь 

 1 1 2tg ; tg ; tg ;aH bH hH  

 

64 , , cos cos cos

,
2 sin2 2 sin2 2 sin2

ji k
i j k

V
ijk

i i j j k k

yx z
W x y z dV

a b h
A

V
 

 V – об’юм паралелепіпеда; 
W – поле питомої потенційної енергії, що визначаютьсѐ з розв’ѐзаннѐ задачі 
теорії пружності. 
Вірогідність розв’ѐзаннѐ (13.18) підтверджуютьсѐ експериментальними дани-

ми та іншими чисельними і аналітичними розв’ѐзками. 
Результати експериментальних досліджень теплотвореннѐ в елементах типу 

БГМ наведені на рис. 13.5 – рис. 13.7. 
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Рис. 13.5. Частотні і амплітудні залежності температури нагріву длѐ центральної точки гумових 

елементів зсуву типу БГМ102 (а) і БГМ101 (б) з гуми 51-1562 
 

 
Рис. 13.6. Розподіл температури в елементі зсуву типу БГМ102; суцільні лінії – розрахунок; точки – 

експериментальні дані 
 

На рис. 13.5 наведені частотні та амплітудні залежності сталої температури на-
гріву длѐ центральних точок елементів БГМ101 і БГМ102 з гуми 51-1562. Частотні за-
лежності маять практично лінійний характер, амплітудні криві – нелінійний, що до-
сить добре апроксимуятьсѐ квадратичноя залежністя. Розподіли температури у ма-
сиві елементів по координатах (рис. 13.6, рис. 13.7) носѐть параболічний характер з 
максимумом у центральній точці гумового масиву. На рис. 13.6 наведений розподіл 
температури в елементі БГМ102 з гуми 2959, умови навантаженнѐ і теплофізичні ха-

рактеристики наступні: G0 = 1,76 МПа; відносна деформаціѐ 0,12; T0 = 21 С;  = 0,33; 

p = 0,294 Вт/(м К);  = 10,8 Гц; H1 = H2 = 40 м-1; H3 = 120 м-1. Крива 1 отримана при  
точному розв’ѐзанні методом Фур’ю (13.18), крива 2 – способом наближеного 
розв’ѐзаннѐ з використаннѐм варіаційних методів. 

Длѐ елементів зсуву БГМ102 з гуми 51-1562 розподіл температури по коорди-
натах наведений на рис. 13.7, параметри навантаженнѐ і фізико-механічні характе-

ристики мали наступні значеннѐ: G0 = 0,83 МПа; A = 10,5 10-3 м;  = 0,16; 
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p = 0,155 Вт/(м К);  = 10,8 Гц. Аналогічні розподіли виходѐть і при деформаціѐх сти-
ску призматичних гумометалевих елементів. 

 
а – уздовж осі Х; б – уздовж осі Z; в – уздовж осі Y; г – зростаннѐ температури згідно часу  

в центральній точці гумового масиву 
Рис. 13.7. Розподіл температури згідно координат у БГМ102 з гуми 51-1562 
 

В інженерній практиці длѐ оцінки 
працездатності гумових елементів у бі-
льшості випадків можна обмежитисѐ 
максимальноя температуроя нагріву 
(рис. 13.8). Тому в практичних розрахун-
ках необхідно користуватисѐ наближе-
ними методами розрахунку *77+ або но-
мограмами *44, 46+.  

Такі наближені оцінки температу-
ри, отримані при розв’ѐзанні рівнѐннѐ 
(13.4) у припущенні, що тепловідвод че-

рез вільні поверхні (x = a, y = b) незна-
чний у порівнѐнні з тепловідводом через 
поверхня гума-метал, маять виглѐд *77+ 
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H
 

з максимальним значеннѐм температури в центрі пружного елемента 
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p
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hH
 (13.19) 

де 
23

, 1 4
ij ij

i j

C
W

V
 – усереднена по всьому об’юму пружного елемента  

функціѐ розсіяваннѐ енергії в одиниці об’юму за одиниця часу, що незворотно 
переходить в тепло; 
H1 і H2 – коефіціюнти теплообміну гума-повітрѐ і гума-метал, відповідно;  

 
Рис. 13.8. Довговічність гумових елементів 

БГМ102 з гуми 51-1562 залежно від 
температури дисипативного розігрі-
ву 
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 C – жорсткість елемента на стиск або зсув, розрахована по наведених вище 
формулах; 

 – амплітудне значеннѐ динамічного складового осадки або зсуву елемента. 
У практичних розрахунках длѐ гум можна прийнѐти H1 = 40 м-1 і H2 = 5240 м-1. 
У табл. 13.3, запозиченій з роботи *77+, наведені оціночні значеннѐ максима-

льної температури, отримані відповідно формул (13.18) і (13.19) длѐ гумометалевих 
елементів різних розмірів. Умови навантаженнѐ й теплофізичні характеристики були 

наступними: G = 1 МПа;  = 1 Гц;  = 1; p = 0,294 Вт/(м К); H1 = 40 м-1; H2 = 5240 м-1; 
відносна деформаціѐ 0,1. 

Невелика похибка формули (13.19) (у межах точності визначеннѐ теплофізич-
них характеристик гуми) дозволѐю рекомендувати її до застосуваннѐ в інженерних 
розрахунках *77+. 

Точність отриманих результатів перевірѐли *77+ при вирішенні задачі про цик-
лічний розтѐг-стиск довгого гумометалевого елементу, отриманого іншим способом 
у плоскій постановці *49+, при цьому максимальна розбіжність рішень, віднесена до 
максимальної температури, становить не більше 5 %. 

Довговічність. Найбільш перспективним у цей час ю критерій, що сполучаю те-
оретичні можливості термодинаміки процесів руйнуваннѐ і механіки суцільного се-
редовища – енергетичний критерій дисипативного типу. Він передбачаю наступне: 
руйнуваннѐ системи відбуваютьсѐ в той момент, коли щільність енергії руйнуваннѐ 
досѐгне деѐкої критичної величини, що ю постійноя характеристикоя матеріалу. З 
використаннѐм відомих розв’ѐзків рівнѐнь теорії пружності й в’ѐзкопружності длѐ 
визначеннѐ полів напружень і деформацій, а також рівнѐнь теплопровідності з внут-
рішніми джерелами тепла, длѐ елементів зсуву типу БГ було отримане критеріальне 
рівнѐннѐ *66+ 
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 (13.20) 

де 
*
pU  – критичне значеннѐ щільності енергії руйнуваннѐ; 0– відносна деформа-

ціѐ зсуву; 
H1, H2 – коефіціюнти теплообміну гума-повітрѐ і гума-метал відповідно; 
H1 = 40 м-1 і H2 = 5240 м-1; 
x, y, z – просторові координати; 

(x, y, z) – приріст полѐ температур у масиві деталі; 

N* – число циклів до руйнуваннѐ, * *2
N t ; 

t* – час локального руйнуваннѐ; 
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     * 0 0 0 0' ; x y zG G iG  – 

напруженнѐ, рівні пружним 
при G* = G0. 
Згідно залежності (13.20) 

жна прогнозувати довговічність у 
визначеному діапазоні умов наван-
таженнѐ, межі застосуваннѐ крите-

рія пов’ѐзані з інваріантністя *
pU  

щодо параметрів навантаженнѐ. У 
табл. 13.5 і на рис. 13.9 наведені 
значеннѐ приросту щільності енергії 
руйнуваннѐ залежно від максима-
льної температури дисипативного розігріву блоків з гуми 51-1562 при частоті 10,8 Гц і 
різних значеннѐх відносного зсуву. 

Таблицѐ 13.5. Значеннѐ приросту щільності енергії руйнуваннѐ 

Блок Відносний зсув , С *N 910 , цикли 
*
pU

1210 ,  Дж/м3 

БГМ101 0,30 40 1,15 1,20 

БГМ102 0,21 32 1,17 1,25 

БГМ102 0,30 60 0,39 1,03 

БГМ102 0,36 90 0,02 0,06 

Таблицѐ 13.6. Температура розігріву гумометалевого амортизатора при циклічному зсуві в напрѐмку 
осі Z 

Розмір, см 
Температу-

ра 
Координати точки мак-
симальної температури 

Максимальна температура, С 

a b h в центрі, С x/a y/b 
згідно формули 

(13.18) 
згідно формули 

(13.19) 
похибка, % 

10 10 10 11,850 0 0 11,850 16,080 35,7 

10 10 5 5,070 0,157 0 5,080 4,670 -8,1 

10 10 2 0,861 0 0,300 0,877 0,825 -5,9 

10 10 1 0,223 0,717 0,769 0,233 0,219 -6,0 

16 9 3 0,910 0,511 0,123 1,930 1,840 -4,7 

9 16 3 1,900 0,334 0,290 1,990 1,770 -11,1 

10 5 2 0,857 0,494 0 0,869 0,825 -5,1 

5 10 2 0,864 0,277 0,295 0,877 0,784 -11,6 

10 2 2 0,781 0,451 0 0,797 0,825 3,5 

2 10 2 0,687 0 0,347 0,700 0,663 -5,3 

10 100 10 13,90 0 0,753 16,220 16,080 -0,9 

 

Приріст температури дисипативного розігріву , розрахований відповідно до 
(13.20), довговічність t* і lgN* елементів зсуву типу БГМ102, що руйнуятьсѐ при амп-

літуді A = 10,5 мм (  = 0,21) і частоті  = 11,6 Гц, наведені в табл. 13.7. 
При деформаціѐх стиску критеріальне рівнѐннѐ аналогічне (13.20). У рѐді ви-

падків зручно користуватисѐ модифікованим критеріюм *66+ у виглѐді 

 
* *

gt U D , (13.21) 

 
Рис. 13.9. Залежність щільності енергії руйнуваннѐ 

від температури дисипативного розігріву 
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де *
gU  – критичне значеннѐ дисипованої у матеріалі енергії; 

t* – час до руйнуваннѐ локального об’юму, визначеного значеннѐм усередне-

ної за цикл дисипативної функції D  (13.11). 

Таблицѐ 13.7. Стала температура й довговічність длѐ гуми різних марок 

Марка гуми , С t*, тис. год. lgN* 

2959 160 0,01 5,6 

1378 70 0,4-0,6 7,2-7,4 

1224 40-45 0,6-1,1 7,4-7,5 

43 74-76 1,45-1,9 7,8-7,86 

67Л 64-66 7,0-8,0 8,4-8,5 

59Л 60-62 7,5-8,5 8,38-8,6 

28Е 54-62 9,6-11,4 8,57-8,65 

169 58-61 10-12 8,58-8,66 

310 45-50 10-12 8,58-8,66 

1562 32-36 35-40 9,06-9,2 

 

Слід зазначити, що критеріальне рівнѐннѐ (13.21) справедливе при застосу-
ванні до опису процесів втомлявального руйнуваннѐ, що відбуваютьсѐ у діапазоні 

температур 0 < T < Tдоп, амплітуд деформацій (2  10) % і частот (5  50) Гц. 

У випадку залежності критеріальної величини *
gU  від температури вираз 

(13.21) приймаю виглѐд 

 
*

* g

T

U
t

D
, (13.22) 

де Т – длѐ середньонаповнених гум типу 2959 визначаютьсѐ згідно *68, 78+, 

Т = exp(k1/T - k2); 
k1 = 1894 К; k2 = 6,47; 
T – максимальна температура дисипативного розігріву, К. 
Длѐ визначеннѐ довговічності гумових елементів, що працяять у режимі по-

переднього статичного стиску  = ст + дин (  – навантаженнѐ – сила, напруженнѐ, 

деформаціѐ), причому статична складова ст значно більша дин – динамічної скла-
дової, залежність (13.21) буде мати виглѐд *78+ 
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 (13.23) 

де 0
ст дин
ij ijW ; 

 – коефіціюнт дисипації; 
f – частота; 

3, E1 – параметри реологічної моделі, що описую в’ѐзкопружні властивості ма-
теріалу. 
Визначення довговічності гумометалевих елементів за умови пошкодження, 

що розвивається в матеріалі. 
Локальний час до руйнуваннѐ пружних елементів типу БГМ при циклічному 

навантаженні може бути визначений згідно рівнѐннѐ *66+ 
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 * 0
0

,
ln exp

кр

U Tp
t

p p RT
, (13.24) 

де 0 – константа матеріалу, 0 = 10-13 с; 

p  – концентраціѐ перенапружених зв’ѐзків, ѐкі здатні порватисѐ під діюя  
теплових флуктуацій; 

pкр – критична концентраціѐ ушкоджень в об’юмі гуми, що ю длѐ кожної конк-

ретної її марки постійноя (гума 51-1562 – p  = 7,05, pкр = 5,6); 

U0 – енергіѐ активації, U0 = 133,9 106 Дж/кмоль; 

 – структурно-чутливий коефіціюнт, що визначаютьсѐ експериментально *66+, 
длѐ гуми 51-1562 можна визначити за емпіричноя залежністя 

 = 103,9 - 8,3  - 0,23T; 

, T – напруженнѐ й температура, що характеризуять умови навантаженнѐ; 

R – газова постійна, R = 8,32 103 Дж/(кмоль К). 
При розрахунках натурних елементів величина 

 ln
kp

р

р р
 

приймаютьсѐ рівноя 3,5 длѐ елементів з температуроя дисипативного розігріву до 
323 К и 4,5 – з температуроя понад 323 K. 

Длѐ ілястрації наведені два приклади прогнозуваннѐ довговічності згідно роз-
глѐнутих залежностей. 

Приклад 1. Визначимо час до локального руйнуваннѐ гумового елемента типу 
БГМ102 з гуми 51-1562 при наступних параметрах навантаженнѐ і значеннѐх фізико-
механічних величин: температура в центрі гумового масиву (x = y = z = 0) длѐ партії 

виробів T = (323 329) К; 0 = 0,21;  = 0,15 МПа;   залежно від температури становить 

29,60 30,93. Час до руйнуваннѐ визначаюмо згідно формули 

 

* 0
0

6 6
13 8

3

,
ln exp

133,9 10 29,6 0,16 10
10 3,5exp 1,12 10 c.

8,32 10 323

kp

U Tp
t

p p RT
 

Якщо прийнѐти Т = 329 К;   = 30,93; ln kpp p p  = 4,5, то час до руй-

нуваннѐ t* = 1,33 108 с. Експериментально длѐ партії БГМ102 нижнѐ межа напраця-

ваннѐ до поѐви магістральної тріщини становить (1,01 1,08) 108 с. 
Приклад 2. Визначимо довговічність гумового елемента типу БГМ102 з гуми 

51-1562 длѐ умов навантаженнѐ попереднього прикладу. Довговічність центральної 
точки визначимо відповідно до (13.20). 

Якщо прийнѐти 
*
pU  = 1,2 1012 Дж/м3, то длѐ наведеного вище прикладу дов-

говічність центральної точки 
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Тут функціѐ координат f1(x = 0, y = 0, z = 0) = 8,05; значеннѐ (x, y, z) = 35 К ви-
значене експериментально. Знайдена експериментально нижнѐ межа довговічності, 

тобто часу до поѐви тріщини, Nексп = (1,12 1,26) 109 циклів. 
Збіг розрахункових даних з даними промислових експериментів, ѐк виходить з 

обох прикладів, задовільний. 
Циліндричні гумові елементи. Найпоширенішим типом гумових пружних 

елементів, що працяять при деформаціѐх стиску або комбінованих деформацій сти-
ску зі зсувом, ю елементи з осьовоя симетріюя циліндричної форми. Конструктивно 
такі елементи ѐвлѐять собоя суцільні або порожнисті циліндри із привулканізова-
ноя металевоя арматуроя або без неї. 

На рис. 13.3 а,б,в наведені основні види циліндричних пружних елементів. На-
ѐвність центрального отвору знижую жорсткість елемента, сприѐю його рівномірному 
навантаження, значно поліпшую тепловий режим (рис. 13.3 б,в). Збільшуячи діаметр 
внутрішнього отвору і зовнішній діаметр, можна підвищити його поздовжня стій-
кість, зберігаячи постійноя поздовжня жорсткість. Підвищену стійкість маю збірний 
елемент (шаруватий), що складаютьсѐ з рѐду циліндричних з металевими дисками, 
що служать длѐ їхнього з’юднаннѐ. Це дозволѐю конструявати елементи, пружна ха-
рактеристика ѐких може легко зміняватисѐ шлѐхом приюднаннѐ нових елементів. 

Суцільний гумометалевий циліндр. Стиск. У випадку малих деформацій 

(   20 %) жорсткість при стиску суцільного циліндра радіусом R і висотоя h з закріп-
леними торцѐми визначитьсѐ залежностѐми (13.7), (13.9), що маять виглѐд 

 
2

,n n

R E
С

h
 

а длѐ визначеннѐ коефіціюнта жорсткості n користуятьсѐ співвідношеннѐми, отри-
маними різними авторами: 
Бідерманом В.Л. *72+  

 
1

;
6

1 tg
6

n  (13.25) 

Пейном *79+ 

 
21 0,413n ; (13.26) 

Лавенделлом Е.Е. *80+ 

 
20,92 0,5n ; (13.27) 
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або Димніковим С.І. *81+ 

 
2

21
24

n , (13.28) 

де  = R/h. 
Точність наведених залежностей може бути оцінена при рішенні плоскої зада-

чі про стиск циліндра точними методами *49+, табл. 13.8. Відповідна апроксимаційна 
формула при деформації стиску длѐ z0 = h/R < 0,1 маю виглѐд 

 
2
0

1
,

1 1 2 15,42 1
n

z
 (13.29) 

або при  = 0,5 

 
2

2

1
1,05 ,

8
n

D

h
 (13.30) 

де D – діаметр циліндра. 

Таблицѐ 13.8. Коефіціюнт жорсткості n суцільних циліндричних гумових елементів при стиску 

 
Співвідношеннѐ розмірів z0 

0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 5,0 

0,5 13,10 4,03 2,37 1,81 1,54 1,40 1,32 1,26 1,23 1,20 1,04 

0,3 7,01 3,36 2,20 1,73 1,50 1,58 1,30 1,25 1,21 1,19 1,02 

Таблицѐ 13.9. Значеннѐ коефіціюнту n длѐ порожнистого циліндричного віброізолѐтора при стиску в 
залежності від співвідношеннѐ розмірів 

1 = R2/R1 

z0 = h/R1 

0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

0,1 9,219 3,488 2,239 1,757 1,523 1,392 1,311 1,258 1,220 1,192 

0,2 7,020 2,912 2,038 1,675 1,484 1,370 1,297 1,247 1,211 1,184 

0,3 5,526 2,495 1,865 1,594 1,442 1,345 1,279 1,233 1,200 1,175 

0,4 4,361 2,180 1,727 1,524 1,401 1,319 1,261 1,219 1,187 1,164 

0,5 3,427 1,934 1,615 1,463 1,363 1,292 1,240 1,202 1,174 1,152 

0,6 2,691 1,743 1,526 1,409 1,326 1.264 1.218 1,183 1,158 1,138 

0,7 2,135 1,596 1,450 1,358 1,288 1,233 1,191 1,160 1,138 1,121 

0,8 1,747 1,482 1.381 1,304 1,239 1,190 1,155 1,131 1,113 1,100 

0,9 1,492 1,374 1,291 1,215 1,160 1,126 1,104 1,090 1,080 1,073 

 

Залежність (13.29) даю похибку не вище 15 % при z0 < 0,1 і 0    0,5. 
В *69+ виконано порівнѐльний аналіз цих залежностей і встановлено, що у ви-

падку середніх деформацій (   50 %) найбільш близькі результати при аналітичному 
розрахунку жорсткості розглѐнутих циліндричних ГТВ даять формули 

 
2

2

1
,n n z

z z

G R
С  

де 1 1 z
z z

h
 – ступінь стиску циліндра. 

Длѐ коефіціюнта n в цьому випадку рекомендуютьсѐ апроксимаційна залеж-
ність Пейна 

 
21 0,413 1 1,65 ,n  

де  – фактор форми циліндра 2R h . 
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Розрахункові формули длѐ визначеннѐ жорсткості циліндра при стиску наве-
дені залежно від фактора форми в табл. 13.10 [69]. 

Розтяг. Необхідно користуватисѐ формулами длѐ стиску, за умови підстановки 
1z z h  і модулѐ об’юмного розтѐганнѐ K. 

Таблицѐ 13.10. Формули розрахунку циліндричного віброізолѐтора на стиск 

/h  < 5 5 <  < 100 
 > 100 або викля-

чені бічні перемі-
щеннѐ 

0,1 
2

3 ;

0,92 0,5

n n

n

C G R
 

2

12

0,92 0,5

0,92 0,5 0,33

nC K R
 0

zC R K  

Примітка: 1 ; ; 1 0,015 .z z
z

K
K K K

h G h
 

 

Зсув. Коефіціюнти жорсткості при зсуві суцільного гумометалевого циліндра 
визначаятьсѐ співвідношеннѐми (13.7) 

 
2R G

C
h

, 

а коефіціюнти  визначатьсѐ згідно апроксимаційної формули *82+. 

Цей вираз справедливий з точністя не вище 15 % при D  h.  

Залежно від фактора форми  = D/4h формула длѐ  маю виглѐд *83+ 

 
1

2

1
1 .

36
 

Зсув зі стиском. Якщо стискаяча сила P спрѐмована під кутом  до елемента і 
останній зазнаю одночасно деформація стиску і зсуву, то переміщеннѐ та жорсткість 
можна знайти згідно формул *46, 51+ 

 
2 2

2 2

sin cos
; ,

sin cos

Ph E G GEF
C

FGE h E G
 

де P – прикладене навантаженнѐ; 

F = R2. 

Зсув попередньо стиснутого на z віброізолѐтора *45, 70+ 

 ; 1 0,15 ,
tg

z
rC G R G G K

h
 

 знаходитьсѐ з рівнѐннѐ (13.16). 

Кручення. Дію момент Mz. Длѐ всіх  [45, 70] 

 
3

.
2

z

GR
C  

При z = 0 з’ѐвлѐютьсѐ стискаяча сила 

 .
2
z z

z

M
P

h
 

При крученні попередньо стиснутого циліндра 
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 3 23 .
2

y z
z z

z

M
C G R  

Кручення і стиск. Стискаячу силу Pz, крутний момент Mz, z і z визначаять за 
формулами *45, 70+ 

 
2

2 2 3 3/2

3
1 2 ; .

4 2
z

z z z z z z z

z

P GR M GR  

Згин. Дію момент Mr. При   5; r   0,1 [45, 70] 

 
3

1 1

7
.

3 th 3

y r
r

r

M GR
C  

Порожнистий гумометалевий циліндр. Стиск. Коефіціюнти жорсткості при 
стиску порожнистого гумометалевого циліндра визначаятьсѐ за аналогіюя з суціль-
ним циліндром залежностѐми (13.7), (13.9) 

 
2 2
1 2 ,n n

G R R
C

h
 

де R1, R2 – зовнішній і внутрішній радіуси циліндру відповідно. 

Розраховані точними методами *49+ параметри жорсткості n длѐ  = 0,5 наве-
дені в табл. 13.9. 

Длѐ окремого випадку порожнистих циліндричних ГТВ – шайб – маять місце 
дані, наведені в табл. 13.11, коефіціюнт жорсткості апроксимуютьсѐ формулоя Пейна 
[70]. 

Таблицѐ 13.11. Формули розрахунку циліндричної шайби на стиск 

/h (1 - 1)  < 6 6< (1- 1)150 (1- 1)>150 

<0,1 

2 2 2
1 1 1

2 2 2
2 1 1 1

2 2
1 1

22
1 1 1

3
1 1 1

4

1 3 6 ln
1,5

1 6ln

1 1 0,413 1

nC R G

R G

 

0

0
n z

z

n z

C C
C

C C
 

0
1

2
1(1 )

z zС R

K
 

<0,5 

2
21
1

2
2 2

2 2 21 1
1

1 1 1

1
2 2

2 2 2 21 1
1 12 2

1 1

2
22 2 21

1 1

9 16
1 ln

8 5

1 12 2
1 1

3 ln 15 ln

1 1
ln ln ln

5 5

1 1 0,413 1

n z

z

z

z z

z z

z

R
C G

R
G

 

0

0
n z

z

n z

C C
С

C C
  

Примітка: 1 ; 1R h h . 
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Зсув. Коефіціюнти жорсткості при зсуві порожнистого циліндру визначаятьсѐ 
відповідно до співвідношень (13.7), (13.9) *84+  

 2
1 11C G R , 

де 
1

1,72 1,16 2
1 0 0 1

1 1

1 0,336 1,15 ; ;
h R

z z
R R

. 

При зсуві попередньо стиснутого на z циліндру *45, 70+ 

 2
1 11 ,

tg
rC G R  

де  визначаютьсѐ за формулоя (13.16). 
Кручення. Дію момент Mz [2, 215] 

 3 4
11 .

2
y z
z

z

М
C GR  

Згин. Дію момент Mr. При   5, 0,1r  [45, 70] 

 

4 3 4
1 1 1

61 1
1

2,35 1 1
; 3 .

1th

y r
r

r

NGRM
C N

N N
 

Зсув зі стиском. Сумарна жорсткість C, осадка  визначаятьсѐ із співвідношень *44+ 

 

2 22 2
1 2

2 2 2 2
1 2

sin cos
; .

sin cos

GEF R RPh E G
C

EG R R h E G
 

Теплотворення. Основними рівнѐннѐми при визначенні температурних полів 
циліндричних елементів ю рівнѐннѐ рівноваги (13.1) і теплопровідності (13.10) з дже-
релом внутрішнього теплотвореннѐ. 

Методи розв’ѐзаннѐ задач теплопровідності викладені в розділі 13.1. 
В інженерній практиці длѐ оцінки працездатності ГТВ можна обмежитисѐ мак-

симальноя температуроя нагріваннѐ, що визначаютьсѐ, ѐк правило, спрощеними 
методами розрахунку *45, 70+ або номограмами *44, 46+. 

Значно спрощуютьсѐ визначеннѐ максимальної температури в суцільному ци-
ліндрі при використанні ланцягової номограми *44, 46+, складеної відповідно до  
рівнѐнь *44, 46] 

 
2 2

0
1 2 1

2
, , ;

p

G R
Bi Bi

J
 

 1 2 2 2 22 2 2
1 1 2 1 11

4 2 2 2 24 3 3
1,125 1 1 1 ,m n

m n m n n nm n

p Q

Bi Bi Bi
 (13.31) 

де  – відносна деформаціѐ; 

1 = 2R/h, R і h – радіус і висота циліндра; 
Bi1, Bi2– критерії Біо, що визначаятьсѐ ѐк Bi1 = H1h/2, Bi2 = H2h/2; 
J – механічний еквівалент теплоти; 
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2
32 2
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; ;
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 I0, I1 – функції Беcселѐ нульового та першого порѐдку першого роду дійсного 
аргументу; 

m і m – корені трансцендентних рівнѐнь 

 1 2 0 10; tg /2 0I Bi I H h . 

Розрахунок теплового полѐ суцільного циліндричного елементу при стиску 
може бути здійснений методом Бубнова-Гальоркіна *45, 70+ з апроксимаціюя темпе-
ратури у виглѐді 

 2 2
1 1,r z c r z , 

де 

 

2 2 3 2 3 4 2 2

1 1 1 12

2 2 4 3 5 2 3 2 3 4

1 1

1
3 3

2 2 2 2
1 1 1 1 1 1 1 1

9

4 280 80 140 18 10 12 5

80 36 40 12 6 3

2 ;
3 12

p

G R h R h h R R h R h
c

h h h

R h R h h R h R h R h

h h
R h h R h

 

 2 2
1 1 1 22 ; 4.R H R h H h  

Точка з найбільшоя температуроя знаходитьсѐ в середині гумового масиву, 
тобто при r = 0 і z = 0. 

Температура в циліндрі визначитьсѐ ѐк 

 2 2
0 0 1 1, ,T r z T r z T c r z . 

Розподіл температури в суцільному гумовому циліндрі може бути визначений 
з крайової задачі теплопровідності з використаннѐм точних розв’ѐзків ізотермічної 
задачі термов’ѐзкопружності *49+ і служити оцінкоя точності наведених вище на-
ближених методів. 

Длѐ порожнистого циліндра функціѐ  у (13.31) залежить від п’ѐти параметрів, 
маю досить громіздкий вид *44, 46+. Розподіл температури в порожнистому цилінд-
ричному елементі може бути визначений методом середньоквадратичної помилки 
*44+ або методами *45, 49+. 

Вірогідність і фізична обґрунтованість застосуваннѐ зазначених методів розра-
хунку температурних полів у суцільному і порожнистому циліндричних елементах 
підтверджуютьсѐ багатьма експериментальними даними *46, 66, 67+. 

На рис. 13.10 показано розподіл сталої температури в порожнистому цилінд-
ричному елементі, виконаному з гуми 2959, деформаціѐ циклічного стиску з амплі-
тудоя 0,010 м (попередній стиск 0,012 м), частота 13 Гц. Суцільні лінії – розрахункові 
дані; точки – експериментальні дані.  

За аналогіюя з елементами зсуву, розподіл температури нагріваннѐ по довжи-
ні l і радіусу r порожнистого циліндра маю параболічний характер, а максимальна 
температура встановляютьсѐ в центрі гумового масиву. 

На рис. 13.11 дані порівнѐннѐ розподілів стаціонарних надлишкових темпера-
тур длѐ порожнистого (суцільні криві) і суцільного – штрихові криві) циліндрів у ви-
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падку теплоізольованої внутрішньої поверхні (B3 = 0), що отримані в *49+ з викорис-
таннѐм точних розв’ѐзків ізотермічної задачі термов’ѐзкопружності  

 *2 1
0 1

1 1 1 1 1

; ; ; ; .
1

z r h R

R R R R
 

Видно, що в обох випадках максимальні температури встановляятьсѐ в сере-

дньому перетині (  = 0), причому длѐ суцільного циліндра вони виѐвлѐятьсѐ трохи 
вище. Це поѐсняютьсѐ тим, що осьова жорсткість суцільного циліндра вище, ніж по-
рожнистого, тому потужність зовнішніх сил (а отже, і розсіяваннѐ) у першому випад-
ку більше при однакових коливальних швидкостѐх переміщеннѐ торців. Якщо на вну-
трішній поверхні відбуваютьсѐ теплообмін з навколишнім середовищем, то 
максимальне по об’юму значеннѐ температури зменшуютьсѐ, а точка його досѐгненнѐ 
зміщуютьсѐ з внутрішньої поверхні тіла. Залежність максимальної температури від 

параметра 1 длѐ двох значень B3 показана на рис. 13.12. Відзначаютьсѐ зниженнѐ 
температури при зменшенні товщини стінки. У початковий момент нестаціонарного 
процесу відбуваютьсѐ розігрів, близький до адіабатичного. 

Потім за рахунок теплопровідності й теплообміну характер розподілу темпе-
ратури зміняютьсѐ і її максимальне значеннѐ з околиці кутової точки зміщаютьсѐ усе-
редину тіла. 

У наведених результатах розбіжність теоретичних і експериментальних даних не 
перевищую сукупної похибки експерименту. 

Довговічність. Визначеннѐ довговічності циліндричних елементів може бути 
здійснене по викладеному вище загальному алгоритму розрахунку з використаннѐм 
енергетичного критерія руйну-
ваннѐ, конкретизаціѐ застосуваннѐ 
ѐкого длѐ розрахунку довговічнос-
ті елементів типу БГМ і шарнірів 
наведена в *66, 68+ і розглѐнута в 
попередніх розділах. Істотним при 
цьому ю наѐвність розв’ѐзків задачі 
(13.10)-(13.12) у замкнутому ви-
глѐді длѐ таких елементів. 

Длѐ циліндричних (суціль-
них і порожнистих) елементів такі 
розв’ѐзки побудувати неможли-
во, длѐ розрахунку полів темпе-
ратур, ѐк правило, використову-
ятьсѐ чисельні методи. У цьому 
зв’ѐзку длѐ визначеннѐ довговіч-
ності циліндричних елементів до-
цільно використовувати модифі-
коване критеріальне рівнѐннѐ у 
виглѐді (13.31). 

 
Рис. 13.10. Температурне поле в гумовому циліндрі (r – 

радіус циліндра) 
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У табл. 13.12 наведені розрахункові дані довговічності длѐ циліндричних еле-
ментів трьох типорозмірів. 

Таблицѐ 13.12. Довговічність циліндричних елементів 

Висота h, м Діаметр 2R, м maxD , Дж/(м3 с) *
1t , год max , С *

2t , год 

0,100 0,180 15800 23400 25,0 62000 

0,065 0,200 32470 11400 18,0 40000 

0,040 0,195 58750  6300 10,5 27000 

Максимальне значеннѐ дисипативної фу-
нкції maxD  (відповідаю границі гума-метал), мак-

симальний приріст температури дисипативного 

розігріву max (відповідаю середньому перетину 
гумового масиву), їм відповідаю значеннѐ часу 

локального руйнуваннѐ 
*
1t  і *

2t . Отримані резуль-

тати підтверджуять висновок про локальні місцѐ 
руйнуваннѐ, що провокуять початок руйнуваннѐ 
елементів на границі гума-метал. 

Гумометалеві шарніри. Конструкції шар-
нірів різноманітні, але в більшості випадків роз-
різнѐять конструкції основних двох типів – зварні і збірні. У зварних шарнірах гумо-
вий елемент приюднуютьсѐ до металевих арматур клеѐми та привулканізовуютьсѐ. 
Збірні гумометалеві шарніри виготовлѐятьсѐ запресовуваннѐм гумового елемента в 
металеву втулку з натѐгом. Конструктивно ж шарнір ѐвлѐю собоя гумовий порожнис-
тий циліндр, поміщений у внутрішні та зовнішня металеві обойми. Загальний виглѐд 
і схема найпоширенішої конструкції гумометалевого шарніру першого типу показана 
на рис. 13.3, г. 

При експлуатації гумові елементи шарнірів зазнаять деформації коаксіального 
скручуваннѐ, осьового зсуву і радіального стиску. Послідовність розрахунку шарніра 
адекватна викладеній вище. Длѐ розрахунку шарніра (розрахункова схема на 

  
Рис. 13.11. Розподіл сталих температур у порож-

нистому (суцільні криві) і суцільному 
(штрихові криві) циліндрах 

Рис. 13.12. Залежність максимальної температу-
ри у порожнистому циліндрі від умов 
теплообміну на внутрішній поверхні 

 

 
Рис. 13.13. Схема розрахунку шарніра 



13.2 Методи розрахунку гумових деталей 

 205 

рис. 13.13) необхідно знати величину прикладеного зовнішнього крутного моменту 
M, величини осьового Pz і радіального Pr навантажень. 

Статичний розрахунок шарнірів. При малих і середніх деформаціѐх формули 
длѐ визначеннѐ переміщеннѐ і жорсткості будуть мати виглѐд *45, 70, 72+. При осьо-

вому зсуві у випадку 
1 1

0,5
1

z

R
 

 1

1

2
; ln ,

ln 2
z

z z

Gl p
C

Gl
 

де  = R2/R1; 
R1, R2 – відповідно внутрішній і зовнішній радіуси гумового елементу шарніра; 
l – довжина шарніра. 

При коаксіальному крученні відповідно моменту Mz при z  0,3(1- 1) кутова 
жорсткість 

 
2
2

2
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1
y z
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C , 2 ;l h  
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Дотичні напруженнѐ визначаятьсѐ за формулоя 

 
22
zM

r l
 

і досѐгаять максимального значеннѐ на поверхні при r = R1 

 max 2
1

.
2

zM

R l
 

Кут закручуваннѐ шарніра визначитьсѐ з виразу 
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.

4
zM
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При радіальному стиску у випадку, коли довжина шарніра велика в порівнѐнні 
з діаметром 2R2, радіальний зсув визначитьсѐ за формулоя 

 2 ,
4

r
r

P

Gl
 

де 2 – коефіціюнт, що залежить від величини відношеннѐ R2/R1. 
У загальному випадку *45, 72+ 
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Радіальне навантаженнѐ Pr викликаю розтѐг та стиск шару гуми між внутріш-
ньоя та зовнішньоя обоймами. При цьому длѐ найбільш поширених співвідношень 
геометричних розмірів, коли величини l і 2R2 порівнѐльні, а R2/R1 > 2, радіальне пе-

реміщеннѐ осі шарніра r і радіальна жорсткість C  *72+ визначатьсѐ співвідно-
шеннѐми 

 

22 3 32 2
1 2 2 1 2 1 2 1

2 222
1 2 1 2 2 12 1

2 3 3 6( )
, .

2 3( )3 6

r

r r

P l R R R R Gl l R R R R
C

R R l R R R RGl l R R
 

Ці формули справедливі при 1 2/ ( ) 6l R R . 

При 
1 1

0,2
(1 )

r

R
 радіальна жорсткість шарніру може бути визначена відпо-

відно до *45, 70+ 
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1

1

1 1
1,94 3 ,

1 4 0,821
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n
C Gl n

n
 

де 
2
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2

1 2 1

1
; 1,57 3 .

1

l
n

R R
 

Цѐ формула справедлива при 1 > 0,5. 
Збірний гумометалевий шарнір відрізнѐютьсѐ від зварного тим, що гума пресу-

ютьсѐ з попереднім натѐгом 1 і 2 в напрѐмі радіусів R1 і R2 відповідно. При дефор-
маціѐх крученнѐ і аксіального зсуву такого шарніра кутова жорсткість визначитьсѐ за 
формулами *45, 71, 85+. 

При крученні з моментом Mz відносно осі z 

 2 1 2 1

1 1 2 2

4
,y z

z

z

M GlR r r R
C

r R r R
 

де r1 і r2 – радіуси до монтажу, тобто R = r + r. 
При аксіальному зсуві 

 
2

1 1 2
2 2

1

2 1 6
,

1 6 2
ln 0,5ln

1 6 2

z

A
С Gl

A B

A B

 

де 
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Теплотворення в шарнірах. При сталому процесі теплотвореннѐ рівнѐннѐ  
теплопровідності длѐ шарніра можна подати у виглѐді *44, 86+ 
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1 10; ;r R  (13.32) 
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2 1 20; ;
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R r R  (13.33) 
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де 

2

1
4

0
2

W
W d

r
 – усереднене за період деформації значеннѐ джерела 

теплотвореннѐ 

 
4

0 0 1
1 1 222

4
; ;

1p

G R
W R R  

 0 – амплітудне значеннѐ кута закручуваннѐ; 

1, 2, 3 – приріст температури у внутрішній металевій обоймі, гумовому еле-
менті шарніру і зовнішній металевій обоймі відповідно. 
Граничні умови, що характеризуять теплообмін між гумоя, металом і навко-

лишнім середовищем, маять виглѐд 

 1
1 1 10 при , ;H z h r R

z
 (13.35) 

 2
2 2 1 20 при , ;H z h R r R

z
 (13.36) 

 3
1 3 2 30 при , ;H z h R r R

z
 (13.37) 

 3
1 3 30 при ,H r R

z
  (13.38) 

де r – поточне значеннѐ радіусу. 
Загальний розв’ѐзок рівнѐннѐ (13.32), що задовольнѐю граничній умові (13.35) і 

обмежений при r = 0, записуютьсѐ у виглѐді 

 1
1 1 0

1 1

cos ,n n
n

n

b r z
C I

R h
 

де I0 – функціѐ Бесселѐ уѐвного аргументу першого роду нульового порѐдку; 

n – корені трансцендентного рівнѐннѐ 

 1
1 1tg , .n n

R
H h b

h
 

Загальний розв’ѐзок рівнѐннѐ (13.34), що задовольнѐю граничні умови (13.37), 
(13.38), маю виглѐд: 

 3
3 3 0

1 3

cos ,n n
n

n

b r z
C S

R h
 

де функціѐ S0 виражаютьсѐ через функції Бесселѐ уѐвного аргументу першого (I0, I1) і 
другого (K0, K1) роду нульового і першого порѐдків згідно формул 

 3 3 3 3 3
0 0 3 1 3 0 0 3 1 3 0

3 1 3 3 1 3 3

;n n n n n
n n n n

b r b b r b b r
S I b I b K K b K b I
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 3 3b R h . 

Розв’ѐзок неоднорідного рівнѐннѐ (13.33), що задовольнѐю граничній умові 
(13.36), запишетьсѐ у виглѐді суми загального розв’ѐзку відповідного однорідного 
рівнѐннѐ та частинного розв’ѐзку неоднорідного рівнѐннѐ, причому частинний 
розв’ѐзок може бути визначений методом середньоквадратичної помилки 
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 (13.39) 

де b2 = R2/h; 

n – корені рівнѐннѐ 
 2tgn n H h . 

Невідомі постійні C5n визначаятьсѐ з умови 
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Звідки післѐ підстановки рівнѐннѐ (13.39), мінімізації та інтегруваннѐ  
отримуять 
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Решта (4-n) невідомих постійних визначаятьсѐ із чотирьох умов рівності тем-
ператури й теплових потоків на циліндричних поверхнѐх з r = R1 і r = R2 (тобто на сти-
ку гума-метал), ѐкі задовольнѐять по висоті шарніра лише в інтегральному смислі. 
Післѐ інтегруваннѐ цих виразів отримуять систему лінійних алгебраїчних рівнѐнь, 
розв’ѐзки ѐкої визначаять невідомі постійні, підстановка ѐких в рівнѐннѐ (13.39) даю 
остаточний вираз длѐ обчисленнѐ температурного полѐ шарніра, більш докладно 
цей метод розв’ѐзаннѐ викладено в *44, 46+. 

Длѐ шарнірів типу ШГМ розподіл температури згідно координат показано на 
рис. 13.14: суцільні лінії – розрахунок, точки – експеримент, частотні й амплітудні за-
лежності сталої температури наведені на рис. 13.15. Отримані залежності ѐкісно ана-
логічні залежностѐм длѐ БГМ. 

 
а) – ШГМ102:  = 13,5 Гц,  = 0,18, r – радіус; б) ШГМ 103:  = 13,5 Гц,  = 0,21 (б), r – радіус 

Рис. 13.14. Температурне поле в гумових елементах шарнірів 
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Температура нагріваннѐ 
мових елементів шарнірів маю 
нійну залежність від частоти і 
туди навантаженнѐ, максимальна 
температура встановляютьсѐ на 
ниці кріпленнѐ гуми до 
го металевого циліндру (рис. 13.14), 
при цьому длѐ більшої товщини гу-
мового елементу (ШГМ103) спосте-
рігаютьсѐ значна різницѐ (до 20-22 %) 
між температурами нагріваннѐ вну-
трішніх і зовнішніх шарів гуми. 

Трохи інша картина спостері-
гаютьсѐ при дослідженні температури 
нагріву гумового елементу шарніра 
по його довжині. На рис. 13.14, а по-
казані значеннѐ температури нагріву 
длѐ різних точок по довжині гумово-
го елементу l шарніра типу ШГМ103. 
Точки розташовані на колі окру-
жності шарніра з радіусом 0,041 м. 
Як видно, залежність маю приблизно 
параболічну форму, однак різницѐ між максимальноя та мінімальноя температурами 
незначна, що поѐсняютьсѐ малоя теплопровідністя гуми. Длѐ шарніра типу ШГМ103 
(див. рис. 13.14) розподіл температури по довжині гумового елементу аналогічний. 

Довговічність. При циклічному навантаженні шарнірів найбільша деформаціѐ 
шарніра спостерігаютьсѐ при коаксіальному скручуванні, і цей вид деформації най-
частіше зустрічаютьсѐ в практиці експлуатації вібромашин, тому доцільно визначити і 
довговічність шарнірів при тому ж виді навантаженнѐ. При цьому ѐк критерій виходу 
шарнірів з ладу приймаютьсѐ час поѐви на поверхні гуми видимих втомлявальних 
тріщин. Експериментально встановлено, що длѐ частот і амплітуд, при ѐких працяю 
більшість вібраційних машин, теплотвореннѐ в гумових шарнірах не перевищую до-
пустимих норм. Приріст температури в центральній точці гумового масиву дорівняю 

приблизно (303 313) K, що значно менше допустимих значень – (350 360) K. 
За аналогіюя з елементами зсуву кількість циклів до локального руйнуваннѐ 

центральної області гумового елементу шарнірів можна подати у виглѐді *66, 67+ 
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(13.40) 

де c – коефіціюнт теплопровідності сталі; 
r – поточне значеннѐ радіусу шарніра; 
R1, R2, R3 – радіуси гумового елементу й металевої арматури; 

 
а) ШГМ102; б) ШГМ103 

Рис. 13.15. Залежності температури нагріву гумових 
елементів від режиму навантаженнѐ длѐ 
шарнірів ШГМ102 і ШГМ103 
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H – коефіціюнт тепловіддачі 
метал-повітрѐ; 

 – енергіѐ немеханічного 

впливу. 
Длѐ урахуваннѐ змін у часі 

фізико-механічних характеристик G 

і  необхідно скористатисѐ 
ностѐми, отриманими з 
нѐм апроксимації експеримента-

них даних. Залежність   t, отри-
мана длѐ партії з 56 шарнірів типу 
ШГМ102, показана на рис. 13.16. 

Длѐ розглѐнутих шарнірів 

енергіѐ руйнуваннѐ *
pU , ѐк і длѐ 

елементів зсуву, не ю постійноя ве-
личиноя, а до деѐкої міри зале-
жить від температури. На рис. 13.17 
приведені результати обчислених 

за формулоя (13.40) значень *
pU  

при різних величинах 0 і, отже, різних значеннѐх температур дисипативного розігріву 
(табл. 13.13). Як видно, зі збільшеннѐм відносного зсуву й температури розігріву вели-

чина 
*
pU  лінійно зменшуютьсѐ. 

Длѐ інженерних розрахунків величину 
*
pU  можна приймати постійноя, на-

приклад, длѐ гуми 2959 рівноя 0,6 1012Дж/м3. Знайдені при цьому значеннѐ довго-
вічності до локального руйнуваннѐ шарнірів приведені в табл. 13.13 і, ѐк видно, за-
довільно збігаятьсѐ з нижніми рівнѐми довговічності, отриманими при експеримен-
тальному дослідженні партії (300 зразків) натурних елементів. 

Таблицѐ 13.13. Довговічність шарнірів 

 , С 
Експериментальна довговічність Розрахунок за формулоя 

(13.40), год 
mint  maxt  

0,03 2 70000  – 60000 

0,06 5 12200  17100 13100 

0,12 15 3500  6900 3100 

0,18 36 870  2200 1400 

0,24 70 400  900 800 

0,30 120 250 500 550 

Таблицѐ 13.14. Гумові віброізолѐтори типу ВГ 

Тип віброізолѐтора 
Номінальні розміри 

Жорсткість на стиск, кН/м 
Зовнішній діаметр, Dн, мм Висота h, мм 

ВГ201 100 80 25-100 

ВГ202 100 127 75-150 

ВГ203 200 180 200-400 

ВГ204 230 200 250-600 

ВГ205 160 150  

ВГ103 120 148 150-350 

 
Рис. 13.16. Часові залежності коефіціюнта дисипації 

 

Рис. 13.17. Залежність 
*
pU   0 длѐ шарнірів типу 

ШГМ102 з гуми 2959 
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Гумові елементи зі 
ною формою вільної поверхні. 
Елементи зі складноя формоя 
вільної поверхні ВГ *44, 66, 68+ ю 
конструктивним розвитком 
рожнистих циліндрів. З метоя пі-
двищеннѐ стійкості останніх роз-
роблено параметричний рѐд та-
ких віброізолѐторів *66+, основні 
технічні характеристики, загаль-
ний вид і конструктивна схема 
ѐких наведені в табл. 13.14 і на 
рис. 13.18 відповідно. 

Статичні розрахунки еле-
ментів типу ВР. Длѐ визначеннѐ 
НДС і параметрів жорсткості елементів зі складноя формоя вільної поверхні точні 
аналітичні методи не застосовувались через значні труднощі у розв’ѐзанні неліній-
них систем диференціальних рівнѐнь у частинних похідних при розв’ѐзанні крайових 
задач термов’ѐзкопружності. Використовуятьсѐ чисельні методи, основним з ѐких ю 
метод скінченних елементів (МСЕ) *87, 88+. Конкретну постановку та розв’ѐзаннѐ за-
дач термов’ѐзкопружності з їх використаннѐм дано в *18, 47, 49, 89-91+. Результати 
розрахунку НДС дозволѐять визначити жорсткість на стиск елементів типу ВГ відпо-
відно до формул (13.7), (13.9), ѐкі в цьому випадку маять виглѐд 

 
2 2
0 0

n

E R r
C

h
, (13.41) 

де 
0

0

2 2
0 0 02 , ;

R

n z

r

r r h dr R r h E  

 R0 і r0 – зовнішній і внутрішній радіуси 
перерізу віброізолѐтора, прийнѐтого за 
відлікове (площа прикладеннѐ наван-
таженнѐ, середній перетин або довіль-
не інше); 

0 – заданий зсув торцѐ віброізолѐтора;  
 h – висота віброізолѐтора; 

r, z – радіальна і осьова координати; 

z – нормальне напруженнѐ. 

Розрахункові значеннѐ параметра n при 
малих деформаціѐх стиску (до 10 %, рис. 13.19) 
ю постійними величинами. У табл. 13.15 наве-
дені віднесені до середнього перетину значен-

нѐ коефіціюнта жорсткості n і значеннѐ жорст-
кості C длѐ кожного з досліджуваних елементів, 
визначені за формулоя (13.41).  

 
а) ВГ100;   б) ВГ200 

Рис. 13.18. Схеми віброізолѐторів 

 
1 – ВГ103; 2 – ВГ201 

Рис. 13.19. Залежність сили від перемі-
щеннѐ длѐ елементів з гуми 51-
1714 
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Значеннѐ C1 відповідаять слабонаповненій гумі на основі синтетичного каучу-
ку СКІ-3 типу 51-1562 (E1 = 1,5 МПа); C2 – середньонаповненій гумі на основі натура-
льного каучуку типу 2959 (E2 = 3,6 МПа). Розрахункові дані добре узгоджуятьсѐ з до-
слідними. 

Теплотворення. Визначеннѐ температур дисипативного розігріву в гумових 
елементах типу ВГ виконуютьсѐ відповідно до методики, що викладена в розділі 13.2. 

При цьому усереднена за цикл дисипативна функціѐ D  визначаютьсѐ залежністя 
(13.11). 

Алгоритм чисельного розв’ѐзаннѐ задачі теплопровідності длѐ елементів зі 
складноя формоя вільної поверхні типу ВГ будуютьсѐ на основі розв’ѐзків *49+, що 
використовуять ѐк основний метод – метод кінцевих елементів у сполученні з мето-
дом покрокового інтегруваннѐ. 

Таблицѐ 13.15. Значеннѐ жорсткістних параметрів 

Тип ВГ R0, м r0, м h, м n C1, кН/м C2, кН/м 

ВГ201 0,050 0,038 0,080 0,47 29,2 79,1 

ВГ203 1,100 0,065 0,180 0,91 137,5 330,0 

ВГ204 0,115 0,076 0,200 0,86 150,9 362,1 

ВГ205 0,080 0,055 0,150 0,83 88,0 211,0 

ВГ101 0,060 0,036 0,148 0,87 63,8 153,2 

 

Результати виконаних розрахунків полѐ температур длѐ елементів ВГ201 на-
ведені на рис. 13.20. Експериментальний розподіл полів температур показано на 
рис. 13.21. 

Дослідженнѐ розподілу полів температур дисипативного розігріву у віброізо-
лѐторах показую, що максимальні значеннѐ встановляятьсѐ в центральних областѐх і 
можуть бути описані наступноя формулоя 

 
* 2

max 0 0T T k G a , (13.42) 

де T0 – температура навколишнього середовища; 

k  – коефіціюнт, що залежить від типу гуми і умов теплообміну з навколишнім 
середовищем (табл. 13.16); 

 – коефіціюнт дисипації енергії; 

 – частота циклічного навантаженнѐ; 

a0 – амплітуда коливань (a(t) = a0sin t). 

Таблицѐ 13.16. Значеннѐ коефіціюнта k  

Тип ВГ 
k , С/(Па м c-1) 

Гума 51-1562 Гума 2959 

ВГ201 0,02670 0,02160 

ВГ203 0,04818 0,03614 

ВГ204 0,04510 0,03350 

ВГ205 0,03880 0,03014 

ВГ101 0,03670 0,02860 

У таблиці 13.17 приводѐтьсѐ значеннѐ максимальних температур, що встано-
вилисѐ у віброізолѐторах, при наступному режимі експлуатації: частота навантажен-

нѐ  = 94 с-1, амплітуда навантаженнѐ a0 = 0,003 м; температура навколишнього се-

редовища T0 = 20 С. 
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Таблицѐ 13.17. Значеннѐ максимальних температур 

Тип ВГ 
*

maxT , С 
**

maxT , С 

Гума 51-1562 Гума 2959 Гума 51-1562 Гума 2959 

ВГ201 22,8 29,0 22,846 29,035 

ВГ203 25,1 35,1 25,142 35,110 

ВГ204 24,8 34,0 24,814 34,023 

ВГ205 24,1 32,6 24,144 32,603 

Значеннѐ *
maxT  отримані за формулоя (13.42), значеннѐ **

maxT  розраховані мето-

дом кінцевих елементів. 
Аналіз сталих температур у розглѐнутих типах віброізолѐторів показую, що длѐ 

них виконуютьсѐ умова *92+ 

 
*

max допT T , 

де Tдоп – допустиме значеннѐ робочих температур, воно відповідно до *66, 68+ 

становить Tдоп  60-70 С. 
Цѐ умова виклячаю можливість термомеханічного руйнуваннѐ віброізолѐторів 

і забезпечую їх тривалу 
роботу в припущенні, 
що попередній стиск не 
перевищую 10-15 %. 

Довговічність ВГ. 
Оцінка локальної дов-
говічності гумових віб-
роізолѐторів типу ВГ 
проводитьсѐ відповід-
но до загального алго-
ритму розрахунку, при 
цьому використовують-

сѐ енергетичний -
критерій дисипативно-
го типу *68+, конкрети-
заціѐ ѐкого длѐ розра-
хунку довговічності па-
раметричного рѐду 
елементів типу ВГ ви-
конана в *69+. Відповід-
но до *69+ час до руй-
нуваннѐ будь-ѐкого ло-
кального об’юму гумо-
вого масиву t* визна-
читьсѐ за формулоя 
(13.21). 

 

 
1 – t = 500 c; 2 – t = 1000 c; 3 – 

t = 1500 c 
Рис. 13.20. Розподіл полѐ темпе-

ратур у віброізолѐторі 
ВГ201 

 
1, 7 – А = 3 мм,  = 3,3 Гц; 2, 8 – 

А = 3 мм,  = 20 Гц; 3, 9 – А = 5 мм, 

 = 13,3 Гц; 4 – А = 10 мм, 

 = 13,3 Гц; 5 – А = 1,5 мм, 

 = 13,3 Гц; 6 – А = 1,5 мм, 

 = 20 Гц 
Рис. 13.21. Розподіл полів темпе-

ратур в елементах 
ВГ103 (а) і ВГ201 (б) з 
гуми 51-1714 
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Значеннѐ критеріальної величини *
gU  отримані в результаті експерименталь-

них досліджень длѐ гум 2959 і 51-1562 *67+ і відповідно дорівняять *
gU  – 1,15 1012 і 

4,48 1012 Дж/м3. 

У випадку температурної залежності *
gU  необхідно використовувати співвід-

ношеннѐ (13.32). 
Довговічність гумових елементів типу ВГ можна визначати в точках з максима-

льноя температуроя дисипативного розігріву, попередньо обчисливши в цих же то-

чках значеннѐ дисипативної функції D . 
У табл. 13.18 наведені значеннѐ довговічності віброізолѐторів типу ВГ з ураху-

ваннѐм значень максимальних сталих температур *
maxT  при режимі навантаженнѐ: 

a0 = 0,003 м;  = 94 с-1. 

Таблицѐ 13.18. Значеннѐ t* віброізолѐторів типу ВГ із врахуваннѐм температур 

Тип ВР D , Дж/м3 
*

maxT , С t*, год 

ВГ201 13859 29,035 19722 

ВГ204  4120 34,023 59872 

ВГ205  6281 32,603 40415 

 

13.2.3. Рекомендації для інженерних розрахунків. Параметричні ряди реко-
мендованих силових ГТВ. Блоки 
гумометалеві (БГМ) і гумові (БГ). 
Конструктивне оформленнѐ ро-
зроблених гумометалевих бло-
ків типу БГМ і гумових типу БГ 
приведене на рис. 13.22 і 
рис. 13.23 відповідно. Блоки ти-
пу БГМ стандартизовані і длѐ 
параметричного рѐду із шести 
типорозмірів розроблений 
ГОСТ 95.609-86 «Блоки гумоме-
талеві. Конструкціѐ і розміри» *93+. У табл. 13.19 і табл. 13.20 приведені основні па-
раметри елементів БГМ. Характеристики блоків БГ зведені в табл. 13.21. 

Таблицѐ 13.19. Основні параметри блоків типу БГМ 

Параметри 
елемента, м 

Умовне найменуваннѐ елемента 

БГМ101 БГМ102 БГМ103 БГМ104 БГМ202 БГМ203 

L 0,180 0,280 0,400 0,420 0,280 0,400 

B 0,060 0,100 0,100 0,120 0,100 0,100 

H 0,045 0,060 0,060 0,060 0,040 0,040 

l 0,100 0,200 0,320 0,400 0,200 0,320 

h 0,035 0,050 0,050 0,050 0,030 0,030 

b 0,035 0,050 0,050 0,050 0,050 0,050 

l1 0,140 0,240 0,360 0,440 0,240 0,360 

1 0,005 0,005 0,005 0,005 0,005 0,005 

 
Рис. 13.22. Гумометалевий блок 

БГМ 

 
Рис. 13.23. Гумовий 

блок БГ 
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Таблицѐ 13.20. Жорсткість БГМ і допустимі параметри вібрації 

Тип блоку 
Номінальна жорст-

кість при зсуві, кН/м 
Номінальна жорсткість 

при стиску, кН/м 
Частота коливань, Гц 
(кол/хв), не більше 

Амплітуда при зсуві, 
мм, не більше 

БГМ-101 110 600 

11,7 (770) 

10 

БГМ-102 250 1500 

12 БГМ-103 420 2500 

БГМ-104 640 3800 

БГМ-202 445 2670 
25 (1500) 7 

БГМ-203 710 4250 

 

Таблицѐ 13.21. Характеристики блоків типу БГ 

Параметри блоків 
Типорозміри блоків 

БГ-202 БГ-203 

Розміри, м: 
 L 
 B 
 H 

 
0,200 
0,100 
0,030 

 
0,320 
0,100 
0,030 

Жорсткість, кН/м 450 710 

Маса, кг 0,600 1,00 

 

Виготовленнѐ БГ рекомендуютьсѐ робити згідно ТУ 105 1325-79 з гуми 51-1562. 
Серійне виробництво таких елементів освоюне Свердловським заводом ГТВ відповід-
но до технологічного регламенту ТР № 51-300130, розробленому НДІГП (Москва). 

90 % ресурс наробітку блоків типу БГМ із гуми 51-1562 при параметрах наван-
таженнѐ (длѐ БГМ-101 відносний зсув 0,15-0,30; частота 10-25 Гц; длѐ інших блоків 
параметричного рѐду табл. 13.21 – відносний зсув 0,15-0,24 і частота 10-25 Гц) згідно 
*68+ становить 15000 год. На практиці напрацяваннѐ блоків значно більше, напри-
клад, блоки з гуми 51-1562 при відносному зсуві 0,33 і частоті навантаженнѐ 10-12 Гц 
мали напрацяваннѐ до відмови понад 25-40 тис. год. 

У табл. 13.22 наведені значеннѐ допустимих напружень і деформацій, отри-
мані експериментально з умов руйнуваннѐ елементів типу БГМ при найбільш харак-
терних длѐ практики режимах експлуатації вібромашин: амплітуді 10-12 мм, частоті 

12-13 Гц, температурі навколишнього середовища 20 С. 

Таблицѐ 13.22. Значеннѐ допустимих деформацій і напружень 

Гума 
Твердість 
по ТМ-2 

Модуль зсу-
ву, МПа 

Допустимі 

 напруженнѐ 
зсуву, МПа 

 деформаціѐ 
зсуву, % 

 напруженнѐ 
стиску, МПа 

деформаціѐ 
стиску, % 

2959 45-60 1, 5-1,7 0,25 15 0,4 5-10 

1224 45-60 1, 0-1,3 0,25 15 0,3 5-10 

51-1562 40-45 0, 6-0,85 0,20 35 0,3 10-15 

 
При збільшенні частоти коливань допустиме значеннѐ амплітуди деформації 

елемента відповідно знижуютьсѐ. Так, при частоті 25 Гц блоки з гуми 51-1562 збері-
гаять тривалу працездатність тільки при амплітуді до 5-6 мм. Наведені в табл. 13.22 
дані рекомендуютьсѐ використовувати при розрахунках БГМ і прогнозуванні довго-
вічності аналогічних елементів, що працяять при ідентичних режимах навантажен-
нѐ. При цьому необхідно враховувати не тільки режим навантаженнѐ, але й темпе-
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ратуру навколишнього середовища, тривалість експлуатації, масивність виробів,  
температуру їх дисипативного розігріву. 

Практично важливими в цьому випадку ю режими інтенсивного і помірно  
інтенсивного навантаженнѐ гумових елементів (табл. 13.23, табл. 13.24). 

Таблицѐ 13.23. Значеннѐ допустимих напружень і деформацій длѐ гумових елементів вібромашин 
при стиску 

Тип гуми 
При статичному навантаженні 

Режим тривалого циклічного наванта-
женнѐ t* > 5000 год, T < Tкр 

, МПа , % , МПа , % 

2959 0, 9-1,1 15-20 0,4 5-10 

1224 0, 7-0,8 15-20 0,3 5-10 

67Л, 59Л, 289, 169, 310 0,9 25-30 0,4 10-15 

51-1562 0,8 30-40 0,3 10-15 

Таблицѐ 13.24. Значеннѐ допустимих напружень і деформацій длѐ гумових деталей вібромашин при 
циклічному зсуві 

Тип гуми 

Інтенсивний режим 
t* = (1-10) год; 

T  (380-400) К 

Помірно-інтенсивний режим 
t* = (500-1000) год.; 

Т  (353-363) К 

Режим тривалої експлуа-

тації t* = (10-40) 103 год; 

Т  353 К 

, МПа  , МПа  , МПа  
2959 0,35 0,20 0,25 0,15 0,15 0,10 

1224 0,30 0,25 0,25 0,20 0,20 0,15 

4з 0,45 0,30 0,35 0,25 0,30 0,20 

67Л, 59Л, 28Е, 
169, 310 

0,45 0,30 0,40  0,25 0,20 

51-1562 0,30 0,40 0,25 0,35 0,20 0,25-0,35 

 

У випадку інтенсивного режиму навантаженнѐ при короткочасній роботі ма-
шин температура розігріву в найнебезпечніших областѐх елементів перевищую кри-

тичну температуру длѐ розглѐнутих гум Tкр  (353-363) К і може досѐгати (380-400) К. 
У такому режимі працяять деѐкі типи живильників длѐ випуску руди; тривалість їх-
ньої роботи може становити (2-3) хв., а перерва між вкляченнѐми (10-15) хв. У цьому 
випадку можна допускати короткочасний перегрів гумових елементів. Як результат 
цього, можна призначати і більш високі значеннѐ напружень і деформацій. Варто пі-
дкреслити, що при інтенсивних стаціонарних режимах навантаженнѐ (див. 
табл. 13.24) довговічність до відмови гумового елемента становить (10-14) год. 

При епізодичному нетривалому навантаженні і наступному охолодженні дов-
говічність елементів істотно зростаю і досѐгаю (1000-3000) год і більше. 

При помірно інтенсивному режимі гумові деталі машин зазнаять розігріву, 
близького або незначно вищого за критичне значеннѐ Tкр. Ці режими характерні длѐ 
вібромашин, що працяять у стаціонарному режимі навантаженнѐ нетривалий час 
(500-1000) год. Так, наприклад, у вібраційних живильників длѐ випуску руди при 
установці їх у блоки з невеликим запасом руди длѐ підвищеннѐ продуктивності в де-
ѐких випадках збільшуять амплітуду коливань. У результаті цього довговічність гу-
мових деталей різко зменшуютьсѐ. Звичайно, підбираятьсѐ такі параметри наванта-
женнѐ, щоб термін служби до відмови збігавсѐ із закінченнѐм технологічної операції. 
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При втомлявальному руйнуванні елементів, най-
більш характерному длѐ гумових елементів при режимі 
тривалого циклічного навантаженнѐ, температура розі-
ву T значно нижче критичного рівнѐ Tкр (Tкр < Tкр). Допус-

тимі значеннѐ напруженнѐ  і деформацій при такому ре-
жимі навантаженнѐ наведені в табл. 13.24, довговічність 

елементів при цьому становить (10-40) 103 год. 
Шарніри гумометалеві типу ШГМ. Конструкціѐ ша-

рнірів типу ШГМ показана на рис. 13.24. Шарніри такого 
типу стандартизовані і длѐ трьох типорозмірів розроблені 
ОСТ 95.465-84 «Шарніри гумометалеві. Конструкціѐ і роз-
міри. Технічні вимоги» *94+. Параметричний рѐд реко-
мендованих шарнірів наведений у табл. 13.25, а їх основні 
експлуатаційні параметри в табл. 13.26. 

Таблицѐ 13.25. Параметричний рѐд шарнірів 

Параметр 
(рис. 13.24) 

Умовна позначка шарніра 

ШГМ101 ШГМ102 ШГМ103 

R1 0,0200 0,0325 0,0525 

R2 0,0340 0,0510 0,0770 

l 0,0500 0,0700 0,0900 

1 0,0025 0,0025 0,0025 

2 0,0030 0,0030 0,0030 

Таблицѐ 13.26. Основні експлуатаційні параметри шарнірів 

Умовна позначка 
шарніра 

Крутильна жорс-
ткість, кНм/рад 

Допустимий кут 
закручуваннѐ, рад 

Допустиме радіальне 
статичне навантаженнѐ, 

кН 
Маса, кг 

ШГМ101 0,4 0,056 1,5 0,45 

ШГМ102 2,0 0,044 4,0 1,00 

ШГМ103 8,0 0,032 10,0 2,90 

 

У вібраційних машинах шарніри, ѐк правило, виконуять функції елементів мі-
жсекційних пружних сполучень, дозволѐять створявати компактні вузли підвісок, а 
також усуваять шуми і вібрація, дозволѐять компенсувати перекоси деталей і нето-
чності їхнього збираннѐ. 

При роботі ШГМ зазнаять деформації стиску від ваги робочого органу вібро-
машини і коаксіального скручуваннѐ. Вони можуть використовуватисѐ ѐк пружні 
елементи привідних пристроїв, при цьому необхідно враховувати ще й радіальну 
жорсткість гумового елементу. 

При використанні гумометалевих шарнірів в ѐкості віброізолѐторів і елементів 
зсуву осьова жорсткість становить длѐ шарніра ШГМ101 – 1000 кН/м; длѐ ШГМ102 – 
1550 кН/м; длѐ ШГМ103 – 2200 кН/м. 

До останнього часу шарніри виготовлѐлисѐ промисловістя з гуми 2959, вико-
наної на основі натурального каучуку. У зв’ѐзку з тенденціюя, що маю місце у цей час, 
заміни натурального каучуку на штучний, длѐ виготовленнѐ шарнірів рекомендують-
сѐ гума марки 51-1714 на основі СКІ-3. Серійне виготовленнѐ параметричного рѐду 

 
Рис. 13.24. Гумометалевий 

шарнір ШГМ 
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ШГМ освоюне Ярославським заводом ГТВ. 90 %-вий ресурс ШГМ становить 60000 год. 
Гарантійний термін зберіганнѐ – 12 місѐців з моменту виготовленнѐ. 

Віброізолятори гумові зі складною формою вільної поверхні типу ВГ. Вібро-
ізолѐтори такої форми призначені длѐ використаннѐ у вібраційній техніці длѐ вібро-
ізолѐції машин, а також ѐк пружні ланки зарезонансних вібромашин. Особливістя 
таких елементів ю мала поперечна жорсткість, що даю істотну перевагу при безфун-
даментній установці обладнаннѐ. Конструкції розроблених елементів типу ВГ пока-
зані на рис. 13.18. Елементи такого типу стандартизовані і длѐ двох типорозмірів віб-
роізолѐторів ВГ100 і ВГ200 розроблений ОСТ 95.10196-86 «Віброізолѐтори гумові. 
Конструкції й розміри» *95+. Параметричний рѐд таких віброізолѐторів, що рекомен-
дуютьсѐ, приведено у табл. 13.14. 

Длѐ виготовленнѐ елементів типу ВГ *10+ рекомендуютьсѐ використовувати гу-
му марки 51-1562 ТУ 1051325-79. Зараз використовуятьсѐ також гуми 51-1711 і 51-
1714, а також середньонаповнені гуми, аналогічні за властивостѐми гум 2959. 

Наближені формули, що рекомендуються для визначення теплотворення 
силових ГТВ. Длѐ оцінки максимальної температури дисипативного розігріву розглѐ-
нутих силових ГТВ рекомендуятьсѐ наступні прості аналітичні вирази: длѐ суцільних 
елементів типу БГМ і циліндричних ГТВ (зсув і стиск) 
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длѐ елементів типу ВГ (13.42) 

 2
max 0k a , 

де k  наведені в табл. 13.16; 

 
*

max max 0T T . 
Длѐ елементів типу БГМ і циліндрів при незмінних коефіціюнтах теплообміну 

H1 і H2, але в різних умовах навантаженнѐ (G1, 1, 1, 1) і марках гум ( 1) максималь-
не значеннѐ приросту температур можна отримувати перерахуваннѐм по формулі 
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де 1 – приріст температури дисипативного розігріву в шуканому варіанті; 

 – приріст температури у відомому варіанті; 

1 = 1/h – відносна деформаціѐ; 

 і 1 – коефіціюнти теплопровідності гум у вихідному і шуканому варіантах 
відповідно. 
Длѐ зазначених елементів, крім наближених формул, рекомендуютьсѐ викори-

стовувати і номограми *44, 46+. 
Прогнозування довговічності силових ГТВ за інженерними критеріями руй-

нування. Длѐ прогнозуваннѐ довговічності натурних гумових елементів рекоменду-
ютьсѐ використовувати однобічні оцінки довговічності за допустимими значеннѐми 
температур, напружень і деформацій, ѐкі краще характеризуять роботу ГТВ при за-
даних умовах навантаженнѐ. 
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Прогнозування довговічності ГТВ за допустимими значеннями температури 
дисипативного розігріву. При використанні цього критерія температура дисипатив-
ного розігріву в найнебезпечнішій точці елементу порівняютьсѐ з допустимим зна-
ченнѐм температури нагріваннѐ, характерним длѐ розглѐнутого типу гуми і визначе-
ним експериментально. Тривалим експериментуваннѐм встановлено, що при 
T < Tmax довговічність гумових елементів буде більше деѐкого значеннѐ, ѐке у рѐді 
випадків задовольнѐю інженерну практику. 

У цьому випадку прогнозуваннѐ довговічності елементів можна робити на  
підставі умови 

 max допT T , 

де Tmax – максимальне значеннѐ температури розігріву ГТВ; 
[T]доп – деѐка допустима температура, визначена експериментально. 
Длѐ розглѐнутих БГМ із досліджуваних марок гум на основі НК і СКІ-3 

[T]доп = (80-90) С. Вище температур Tкр  140 С довговічність деталі незначна. 
Таким чином, маячи у своюму розпорѐдженні певну експериментальну інфо-

рмація про терміни служби натурних ГТВ, можна призначати такі допустимі значен-
нѐ температур саморозігріву, при ѐких конструкціѐ буде працявати не менше деѐко-
го, зумовленого практикоя часу, тобто можна задавати такі фізико-механічні власти-
вості гуми, геометричні параметри елементів і режим навантаженнѐ, ѐкі в сукупності 

забезпечували б виконаннѐ умови Tmax  [T]доп. 
У цьому випадку задача зводитьсѐ до дослідженнѐ стаціонарного рівнѐннѐ те-

плопровідності при незалежності реологічних параметрів гуми від температури. Длѐ 
елемента зсуву, зокрема, можна розглѐдати рівнѐннѐ типу 
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де (x, y, z) – координатна частина дисипативної функції; 

1 – коефіціюнт, що показую, ѐка частина енергії переходить у теплову (у цьому 

випадку приймаюмо 1 = 1); 

 – параметр, що характеризую інтенсивність тепловиділеннѐ. 

Результати розв’ѐзаннѐ дозволѐять визначати залежність параметра  від те-
мператури. Дослідженнѐ показали, що в межах похибки експерименту длѐ дослі-
джуваних елементів зсуву типу БГМ (БГМ101, БГМ102, БГМ103) з гуми 51-1562 цѐ за-
лежність та сама. 

Використовуячи цей прийом длѐ певного класу еластомерних конструкцій, що 
характеризуютьсѐ загальними ознаками геометрії, розмірів і вільним теплообміном з 
зовнішнім середовищем, визначеннѐ допустимої температури можна звести до роз-

рахунку деѐкого допустимого значеннѐ параметру . У цьому випадку умову можна 
записати у виглѐді *92+ 
 кр , 

де кр – допустиме або критичне значеннѐ параметру, що відповідаю критичній 
температурі. 
Розглѐнутий метод прогнозуваннѐ довговічності дозволѐю вибирати наванта-

женнѐ гумових елементів і значеннѐ реологічних та теплофізичних характеристик гу-
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ми, що відповідаять заданій довговічності (у цьому випадку використовуять умову 

 = кр і вираз длѐ ), а також визначати допустимі значеннѐ напружень і деформацій, 

ѐкі при фіксованих параметрах навантаженнѐ забезпечуять виконаннѐ умов   кр 
 

або T = Tкр. 
Раніше була розглѐнута залежність між довговічністя до відмови елементів 

зсуву типу БГМ і сталими значеннѐми температури їх дисипативного розігріву 
(рис. 13.8). При наѐвності таких експериментальних кривих температурне прогнозу-
ваннѐ довговічності не маю особливих труднощів. Однак у випадку зміни режиму на-
вантаженнѐ, наприклад, частоти, ці залежності вже непридатні. Одержаннѐ їх 
пов’ѐзане з великим обсѐгом експериментальних робіт і з багаторічними трудоміст-
кими дослідженнѐми. Теоретично розрахувати довговічність гумових елементів тіль-
ки по температурі їх дисипативного саморозігріву не ю можливим. 

Прогнозування довговічності за допустимими значеннями напружень і де-
формацій. Прогнозуваннѐ довговічності за допустимими значеннѐми напружень і 

деформацій зводитьсѐ до визначеннѐ згідно відомих формул напружень   і дефо-

рмацій   длѐ елементів із загальними ознаками геометрії, розмірів і вільним теп-
лообміном, порівнѐння з допустимими значеннѐми напружень і деформацій, отри-
маними експериментально з умов руйнуваннѐ даного типу елементів і забезпеченнѐ 
зазначеного рівнѐ довговічності. Длѐ елементів типу БГ допустимі значеннѐ напру-
жень і деформацій приведені в табл. 13.24, 13.26 длѐ рекомендованих марок гум. 

У випадку перевищеннѐ величин допустимих напружень і деформацій необ-
хідно змінити марку гуми або геометричні розміри елементу. 

Дозволѐячи просто й наочно призначати режими експлуатації гумових еле-
ментів і прогнозувати їх довговічність, цей метод придатний у вузькому діапазоні 
зміни режиму навантаженнѐ і температури (при інших режимах навантаженнѐ й ро-
зробці нових конструкцій, особливо з нових марок гум допустимі значеннѐ напру-
жень і деформацій варто визначати заново). Тому даний метод рекомендуютьсѐ ви-
користовувати в поюднанні з аналітичними розрахунками довговічності. 

Перерахуваннѐ значень довговічності від будь-ѐкого відомого варіанту до шу-
каного виконуютьсѐ за формулами типу 
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*
1t  – шукана величина локальної довговічності елементу, виконаного з гуми з 

відомими параметрами 
*

1 ,gU 1, G1 при заданих значеннѐх частоти і відносної 

деформації 1  1/h; 
*
2t , 

*
2gU , 2 2 2, ,  – параметри, що відповідаять вихідному варіанту. 
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14.  МУФТИ 

14.1 Призначення і класифікація 

Муфти призначені длѐ з’юднаннѐ валів різних агрегатів і длѐ передачі оберта-
льного (крутного) моменту *23, 25, 30, 36, 37+. Саме по цим ознакам і класифікуять 
муфти. Узагальнена класифікаціѐ подана у виглѐді структурної схеми (рис. 14.1). 
Найбільш поширені конструкції муфт стандартизовані *2, 15, 42 тощо+. Крім 
з’юднаннѐ валів і передачі крутного моменту муфти можуть виконувати і інші функції: 

 компенсуять похибки монтажу агрегатів; 

 знижуять рівень вібрацій та ударних навантажень; 

 регуляять параметри, наприклад, обмежуять частоту обертаннѐ вала; 

 керуять роботоя агрегатів – вмикаять і вимикаять виконавчий механізм двигуна, 
полегшуять запуск машини тощо. 

Основною характеристикою муфт при виборі їх за стандартом ю розрахунко-
вий крутний момент. Він визначаютьсѐ за формулоя 
 р п нT K T , (14.1) 

де Tн – номінальний крутний момент, ѐкий передаютьсѐ муфтоя при сталому 

режимі роботи, Tн = P/ ; 
 P – потужність, 

  – кутова швидкість; 
Kп – коефіціюнт режиму роботи, ѐкий враховую короткочасні динамічні перева-
нтаженнѐ і залежить від характеру навантаженнѐ, умов роботи тощо: 

Kп = 1,0 1,5 – длѐ машин з невеликими масами і незначним навантаженнѐм 
(конвейюри, верстати); 

Kп = 1,5 2,0 – длѐ машин з середніми масами і середнім навантаженнѐм (ком-
пресори, помпи, деревообробні верстати); 

Kп = 2,0 3,0 – длѐ машин з великими масами і значним навантаженнѐм (моло-
ти, дробарки, прокатні стани, крани). 

Муфти механічні

Некеровані Керовані Самокеровані

Глухі Компенс ніова

Жорсткі

Пружні Фрикційні

Кулачкові Відцентрові

Запобіжні

Обгінні

Пруж

запобіжні

ні

Глухі

запобіжні

Комбіновані

 
Рис. 14.1. Структурна схема класифікації муфт 
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14.2 Некеровані (нерозчіпні) муфти 

До класу некерованих муфт відносѐтьсѐ глухі і компенсовані. Останні можуть 
бути жорсткі і пружні. Всі вони нерозчіпні, тобто муфти, ѐкі постійно діять під час 
експлуатації агрегатів. 

14.2.1. Глухі муфти. До конструкції глухих 
муфт відносѐтьсѐ втулкові і фланцеві муфти. Вони 
широко використовуятьсѐ у валопроводах тур-
бін, у трансмісіѐх суднових двигунів тощо. Як 
правило, їх використовуять у тих випадках, коли 
потрібно з’юднати співвісні вали і передати крут-
ний і згинальний моменти та осьове наванта-
женнѐ. 

Втулкові муфти. Найбільш поширені конс-
трукції показані на рис. 14.2. Муфта ѐвлѐю собоя 
суцільну втулку, ѐка насаджуютьсѐ на кінці валів і 
закріпляютьсѐ штифтами (рис. 14.2, а) або шпон-
ками (рис. 14.2, б). Муфти стандартизовані, мате-
ріал втулок – сталь 35, 40, 45; матеріал штифтів – 
сталь 40, 45. Недолік – необхідність точного су-
міщеннѐ осей валів. Як правило, використовуять длѐ з’юднаннѐ валів діаметром до 
70 мм. 

Фланцеві муфти. Поширені у загальному та сільськогосподарському машино-
будуванні. Зручні підчас монтажу та демонтажу, допускаять вібрація та ударне нава-
нтаженнѐ, добре балансуятьсѐ, забезпечуять жорстке з’юднаннѐ валів діаметром 

(12 220) мм. Фланцеві муфти складаятьсѐ з двох напівмуфт з фланцѐми, ѐкі стѐгуять-
сѐ спеціальними болтами із зазором 
(рис. 14.3, I варіант), або без нього – 
II варіант. 

Фланцеві муфти виконуять, 
ѐк правило, без захисного ободу 
(рис. 14.3, II варіант). Захисний обод 
(рис. 14.3, I варіант) використовуять 
длѐ шківів або гальмівних бараба-
нів. Напівмуфти виготовлѐять з ча-
вуну або сталі 40, 45; болти – зі сталі 
4, 45, 40Х, 45Х тощо. Муфти маять 
просту конструкція і малі габарити. 

Недоліком ю необхідність точної перпендикулѐрності торцевих поверхонь напівмуфт, 
а також неспроможність компенсувати похибки взаюмного розміщеннѐ валів. 

Напівмуфти з валами з’юднуять за допомогоя шпонок або шліців. 
Розрахунок фланцевих муфт.  
1. Болти установлено у отвори напівмуфт із зазором. При цьому необхідно пе-

редбачити центруваннѐ напівмуфт. Крутний момент з одніюї напівмуфти на іншу пе-
редаютьсѐ силами тертѐ. Болти розраховуять за силоя затѐгуваннѐ 

 
Рис. 14.2. Втулкові муфти: а – зі 

штифтами; б – із сегмент-
ними шпонками 

 
Рис. 14.3. Фланцева муфта 
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, (14.2) 

де Tтр – момент сили тертѐ на фланцѐх; 
f – коефіціюнт тертѐ (длѐ сухих металевих поверхонь фланців f = 0,15-0,20); 
D1 – діаметр кола центрів розміщеннѐ болтів напівмуфт; 
Z – кількість болтів (їх кількість, ѐк правило, 4-8); 
S – коефіціюнт зчепленнѐ напівмуфт при випадковому перевантаженні, 

S = 1,2 1,5. 
Діаметр болта (внутрішній діаметр різьби болта), ѐкий знаходитьсѐ під діюя 

розтѐгу 

 1

4 1,3зат

p

F
d , (14.3) 

де [ ]p – допустиме напруженнѐ розтѐгу болта. 
2. Болти установлено у отвори напівмуфт без зазору. У цьому випадку розра-

хунок ведетьсѐ за умови, що весь крутний момент сприймаютьсѐ болтами. Болти ро-
зраховуять за умовоя міцності на зріз 

 1 1
12

1

4 4
;

F F
d

d
, (14.4) 

де F1 – сила, ѐка дію на один болт, 1 12 рF T ZD ; 

Z – кількість болтів; 
d1 – внутрішній діаметр різьби болта; 

[ ] – допустиме напруженнѐ на зріз болта. 
В деѐких випадках виконуять також розрахунок болтів на зминаннѐ. 
14.2.2. Компенсовані муфти. В інженерній практиці внаслідок низької точності 

виготовленнѐ валів, а також монтажно-демонтажних робіт, у машинах і механізмах 

завжди існуять наступні типи неспіввісності валів (рис. 14.4): поздовжню зміщеннѐ a 

(рис. 14.4, б), радіальне зміщеннѐ r (рис. 14.4, в), кутове зміщеннѐ  (рис. 14.4, г) і 
комбіноване зміщеннѐ (рис. 14.4, д). Длѐ зменшеннѐ шкідливих навантажень внаслі-
док таких неспіввісностей і використовуятьсѐ компенсовані муфти. 

Жорсткі компенсовані муфти. Найбільш відомі конструкції таких муфт: кулач-
ково-дискові, ланцягові, зубчасті, шарнірні тощо. 

Муфти кулачково-дискові. Конструктивно такі муфти (рис. 14.5, а) складаять-
сѐ з двох напівмуфт 1 і 
2 і проміжного диска 3. 
На внутрішніх торцѐх 
напівмуфт розміщені 
спеціальні пази, а про-
міжний диск на обох 
торцѐх маю взаюмно 
перпендикулѐрні ви-
ступи. У процесі екс-
плуатації спостерігають-
сѐ ковзаннѐ виступів у 

 
Рис. 14.4. Можливі випадки неспіввісності валів відносно їх норма-

льного (а) розташуваннѐ 
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пазах, що призводить до їх спрацяван-
нѐ. Длѐ зменшеннѐ спрацяваннѐ повер-
хонь тертѐ муфти періодично змащуять 
через отвір 4 твердими мастилами на 
основі графіту або дисульфіду молібде-

ну. Осьовий зазор  між диском і напів-
муфтами дозволѐю компенсувати по-
вздовжні зміщеннѐ валів. Конструкціѐ 
муфти дозволѐю також компенсувати ра-
діальні і кутові неспіввісності. Напівмуф-
ти виготовлѐять зі сталей марок 45, 45Л, 
15Х, 20Х тощо. 

При розрахунках на працездат-
ність кулачково-дискових муфт, ѐк пра-
вило, приймаять, що натѐг і зазор поса-
дки виступів у пази рівні нуля. У цьому 
разі розподіл напружень зминаннѐ на виступах проміжного диску буде таким, ѐк по-
казано на епярі (рис. 14.5, б). Слід зауважити, що на цій схемі епяри зминаннѐ умо-
вно перенесені з бокових граней паза на діаметр. 

Умови рівноваги напівмуфти запишемо у виглѐді 

 
2 2

2 2 3 2 2 3
зм зм

р

D d
T h D h d ; (14.5) 

 зм

зм

D

d
; на практиці 2,5 3

D

d
; 

умова стійкості проти спрацяваннѐ 

 3 36 змзм рT D h D d ; (14.6) 

 15 20 МПазм , 

де D, d – геометричні розміри муфт (рис. 14.5); 

[ ]зм – допустиме напруженнѐ зминаннѐ; 
h – робоча висота 
виступів. 
ККД кулачково-

дискових муфт 

0,985 0,995. 
Ланцюгові муфти 

складаятьсѐ з двох напі-
вмуфт у формі зірочок, ѐкі 
охоплені роликовим лан-
цягом. Конструктивно 
вони прості, дозволѐять 
компенсувати перекоси 
валів та радіальні неспів-
вісності, маять невеликі 

 
Рис. 14.5. Муфта кулачково-дискова 

 
Рис. 14.6. Муфта зубчаста 
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габарити. Такі муфти не рекомендуять застосувати длѐ реверсивних приводів при 
динамічних навантаженнѐх. 

Зубчасті муфти. Конструктивно складаятьсѐ з двох напівмуфт із зовнішніми 
зубчастими вінцѐми і роз’юмної обойми з двома внутрішніми зубчастими вінцѐми 
(рис. 14.6, а); обойма з’юднуютьсѐ гвинтами. Основним критеріюм працездатності та-
ких муфт ю знос, тому в обойму заливаять рідке мастило. Профіль зубців, ѐк прави-
ло, евольвентний. Муфта дозволѐю компенсувати всі види неспіввісності валів. Длѐ 
цього виконуять бокові і торцеві зазори в зубчатих парах (рис. 14.6, б), а зубчаті вінці 
виконуять з радіусами r (рис. 14.6, а). 

Деталі зубчатих муфт виконуять із вуглецевих сталей типів 45, 40Х, 45Л з тер-
мічноя обробкоя. Муфти широко застосовуятьсѐ у важкому машинобудуванні че-
рез велику надійність та несучу здатність при малих габаритах. 

За умови, що навантаженнѐ розподілѐютьсѐ між зубцѐми рівномірно, длѐ умо-
ви рівноваги напівмуфти можна записати 

 0

2
р зм

D
T Az , (14.7) 

де z – кількість зубців напівмуфти; 
D0 = zm – діаметр ділильного кола зубців; 
m – модуль зубців муфти; 
A = bh – проекціѐ робочої поверхні зуба на його середня діаметральну пло-
щину; 
b – довжина зуба; 

h – робоча висота зуба, h  1,8m. 

При h  1,8m, формулу длѐ умови стійкості проти спрацяваннѐ можна записа-
ти у виглѐді 

 
2
0 0,9

р
змзм

T

D b
. (14.8) 

Длѐ стандартних муфт допустиме напруженнѐ зминаннѐ * ]зм = 12 15 МПа. 
14.2.3. Пружні компенсовані муфти. Конструктивно такі муфти складаятьсѐ з 

двох напівмуфт та пружних елементів. Останні буваять металеві у виглѐді пружин, 
але частіше з гуми або поліуретану. Пружні муфти універсальні і здатні компенсувати 
практично всі види неспіввісностей валів. Вони малогабаритні, маять невисоку вар-
тість, ефективні у реверсних приводах з ляфтами, підвищуять ресурс механізмів 
особливо при динамічних навантаженнѐх і можуть мати діелектричні властивості. У 
машинах і механізмах пружні муфти порѐд зі з’юднувальними виконуять одночасно і 
інші функції, а саме: 

 з’юднуять вали, ѐкі маять неспіввісність; у цьому разі деформуютьсѐ пружний елемент 
і муфта функціоную ѐк компенсована; 

 захищаять приводи машин від шкідливих крутних коливань; запобігаять можливості 
поѐви резонансних коливань; 

 при дії динамічного навантаженнѐ акумуляять і частково розсіяять енергія; 

 зменшуять ударні навантаженнѐ. 
У залежності від конструкції пружних елементів жорсткість муфти може бути 

лінійноя або нелінійноя. 
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Шарнірні муфти. У конструкціѐх 
таких муфт використовуютьсѐ принцип 
шарніра Гука. Найбільш відома 
кціѐ – карданний вал автомобілѐ. Шарні-
рні муфти широко застосовуятьсѐ у сіль-
ськогосподарських машинах: тракторах, 
зернозбиральних комбайнах, силосних 
комбайнах тощо. Вони служать длѐ пе-
редачі крутного моменту між валами із 

взаюмним нахилом осей до 45 . Муфта 
складаютьсѐ з двох шарнірів 1 і 2 
(рис. 14.7); за допомогоя телескопічного 
валу 3 можна змінявати зміщеннѐ валів 
в процесі експлуатації агрегату. 

Шарнірні муфти застосовуять длѐ 
компенсації неточностей взаюмного по-
ложеннѐ вузлів в транспортних машинах, 
передачі крутного моменту вузлами, ѐкі 
маять складний рух під час роботи (фре-
зерні і свердлильні верстати тощо). 

В останній час широко використо-
вуятьсѐ конструкції шарнірних муфт, в 
ѐких шарнір Гука поюднуютьсѐ з пружним 
гумовим елементом 4 (рис. 14.7). У де-
ѐких конструкціѐх муфт (рис. 14.8) засто-
совуятьсѐ пружні гумові елементи без 
шарніра Гука. Всі ці конструкції, ѐк пра-
вило, використовуять при динамічних 
навантаженнѐх і значній неспіввісності 
валів. 

Найпоширенішими конструкціѐми 
пружних муфт ю втулково-пальцеві, з 
пружноя тороподібноя оболонкоя, а 
також з пружними елементами різної ге-
ометричної форми. 

Втулково-пальцеві муфти (МПВП) 
*2, 15, 30, 37+. Такі пружні муфти склада-
ятьсѐ з двох напівмуфт, а крутний мо-
мент передаютьсѐ через пальці і наса-
джені на них пружні (гумові) втулки 

(рис. 14.9). Кількість пальців 4 10. Мате-
ріал напівмуфт, звичайно, чавун або 
сталь 30, 35Л; пальців – сталь 45; втулок – гума з тимчасовим опором при розтѐгу не 
менше 8 МПа. 

 
Рис. 14.7. Шарнірна муфта 

 
Рис. 14.8. Конструкції шарнірних муфт з пруж-

ними гумовими елементами 

 
Рис. 14.9. Втулково-пальцева муфта 
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Такі пружні муфти маять невеликі габарити, невелику вартість, прості в обслу-
говуванні, зменшуять динамічні навантаженнѐ, допускаять радіальне, повздовжню і 
кутове зміщеннѐ валів. Вони широко застосовуятьсѐ в приводах електродвигунів длѐ 

валів діаметрами (9 160) мм. 
Працездатність муфт визначаютьсѐ міцністя гумових втулок та пальців. Муфти 

розраховуять за допустимим тиском між пальцѐми і пружними елементами, при-
пускаячи, що крутний момент розподілѐютьсѐ між пальцѐми рівномірно: 

 
3

1 1 1

2 10 рTp p
zD d

, (14.9) 

де [p] – допустимий тиск, длѐ гумових втулок *p] = 3 МПа; 
z – кількість пальців; 
d1 – діаметр пальців (під пружним елементом); 
D1 – діаметр кола розміщеннѐ пальців; 

1 – довжина пружного елемента. 
Пальці муфт розраховуять на згин 

 (0,4 0,5)зг пл  

де пл – границѐ текучості матеріалу пальців. 
Приклад перевірного розрахунку МПВП. 

Вихідні параметри: крутний момент на валу T = 80 Н м; діаметр вала 
d = 25 мм, коефіціюнт перевантаженнѐ Kп = 1,5. 

Розв’язання. 1. Розрахунковий крутний момент 
 1,5 80 120Н мp пT K Т . 

2. Основні розміри муфти. За розрахунковим моментом Tр = 120 Н м і діамет-

ром вала d = 25 мм вибираюмо муфту МПВП 1-25, що маю Tmax = 130 Н м; 

max = 497 рад/с; D = 120 мм; L = 125 мм; D1 = 84 мм; lb = 5 мм; l1 = 33 мм; d1 = 14 мм; 
z = 4. 

3. Перевірка міцності гумових втулок. 
Згідно з ескізом вибраної муфти розроблѐюмо розрахункову схему (рис. 14.9). 
Із умови міцності гумових втулок маюмо 

 tp F A p , 

де 
1

2 p

t

T
F

D z
 – колова сила, з ѐкоя палець тисне на поверхня втулки; 

1 1A d  – зведена площа робочої поверхні втулки; 

[p] = (2 2,5) МПа – допустимий тиск длѐ гуми втулок. Приймаюмо *p] = 2 МПа. 
Тоді 

 
3

1 1 1

2 2 120 10
1,54МПа

84 4 14 33

pTp
D zd

. 

Міцність втулки забезпечено, оскільки 

 p = 1,54 МПа  [p] = 2 МПа. 
4. Перевірка міцності пальцѐ. 
Згідно з конструктивними особливостѐми палець, що зображено пунктирними 

лініѐми, можна розглѐдати ѐк консольну балку (рис. 14,9, б) 
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Максимальний згинаячий момент 
 max 1( 0,5 )зг t bМ F . 

Осьовий момент опору перерізу пальцѐ 

 
3
1

0
32

d
W . 

Умова міцності на згин пальців 

 
3

1max
3 3

0 1 1

64 0,5 64 120 5 0,5 33 10
57МПа.

84 4 3,14 14

p bзг
зг

TМ

W D z d
 

Міцність пальців забезпечено, оскільки 

 57МПа (60 70)МПазгзг . 

Муфти з пружною тороподібною оболонкою. Такі муфти (рис. 14.10) склада-
ятьсѐ з двох напівмуфт 1 і 4, пружної (гумової або гумовокордної) тороподібної обо-
лонки 2, ѐка прикріпляютьсѐ до напівмуфт гвинтами 5 і 6 і притискними кільцѐми 3. 
При незначних навантаженнѐх оболонку ви-
конуять із гуми; при значних – з гуми і спеці-
ального корду, ѐкий розміщуютьсѐ прошар-
ками. У залежності від кількості прошарків 
корду і кута його нахилу зміняютьсѐ крутна 
жорсткість оболонки. Муфта маю високі дем-
пфуячі властивості, може стійко працявати 
при динамічних та ударних навантаженнѐх, 
може компенсувати поздовжні зміщеннѐ 

(1 11 мм), радіальні (1 5 мм) і кутові (до 

30 ). 
До недоліків муфт відноситьсѐ: вели-

кий діаметр тороподібної оболонки і наѐв-
ність осьових сил, ѐкі наближаять напівмуф-
ти у процесі експлуатації. 

На конструкції муфт ю державний ста-
ндарт, в ѐкому наведені основні розміри муфт у залежності від крутного моменту. 

Длѐ муфт з гумовоя тороподібноя оболонкоя навантажувальна здатність об-
межуютьсѐ втратоя стійкості і втомним опором пружної оболонки, ѐка працяю на 
крученнѐ. Розрахунок муфт проводѐть у наступній послідовності. 

1. Згідно з ДСТУ 2124-93 вибираять габаритні розміри муфти. 
2. Уточняять товщину h пружного елемента за умови обмеженнѐ напруженнѐ 

зсуву у перерізі А-А (рис. 14.10) білѐ затиску оболонки 

 
2
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де [ ]  0,9 МПа – допустиме напруженнѐ, ѐке залежить від марки гуми та кіль-
кості прошарків корду; 
D1, h – геометричні розміри пружної оболонки. 
3. Знаходѐть необхідну силу притисненнѐ пружного елемента до напівмуфти із 

умови 

 
Рис. 14.10. Муфта з пружноя гумовоя то-

роподібноя оболонкоя 
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 max 2тр зат срT T F f z D , 

звідки сила затѐжки одного гвинта 
 max2зат срF T f z D , 

де Tтр – момент сил тертѐ; 
Tmax = TрS – максимальний крутний момент; 

1,2 1,5S  – коефіціюнт запасу зчепленнѐ; 

Dср = (D1 + D2)/2 – середній діаметр кільцѐ тертѐ; 
f – коефіціюнт тертѐ гуми по металу; 
z – кількість гвинтів (болтів). 
4. Знаходѐть розрахунковий діаметр болта (гвинта) 

 1

4 1,3зат

р

F
d , 

де [ ]р – допустиме напруженнѐ розтѐгу болта. 
5. Знаходѐть напруженнѐ зминаннѐ на коловій площині контакту пружного 

елемента з напівмуфтоя 

 
2 2
1 2

4 зат
змзм

F z

D D
. 

Величину * ]зм вибираять у залежності від конструкції пружного елемента  
(наѐвності корду) і марки гуми. 

Муфти пружні з гумовою зірочкою. Такі муфти складаятьсѐ з двох напівмуфт 
1 і 2 (рис. 14.11) і гумової зіроч-
ки 3. Напівмуфти маять торцеві 
кулачки (їх звичайно два або 
три), ѐкі входѐть у відповідні 
западини пружного елемента. 
При цьому крутний момент пе-
редаютьсѐ через гумову зірочку. 
Матеріал напівмуфт – сталь 35, 
зірочки – гума або поліуретан. 

Муфти із зірочкоя маять 
малі габарити, зміщеннѐ осей 
валів радіальне в межах 

0,1 0,4 мм, кутове – 1,5 1,0 . 
Зубці зірочки працяять на стиск. Перевірний розрахунок муфт виконуять за 

умовоя обмеженнѐ напруженнѐ зминаннѐ на робочих поверхнѐх пружного елемен-
та 

 
1

2 р
змзм

T

D zhb
, (14.10) 

де D1, h, b – геометричні розміри зірочки; 
z – кількість кулачків одніюї напівмуфти; 

[ ]зм – допустиме напруженнѐ зминаннѐ, * ]зм = 2 7 МПа. 

 
Рис. 14.11 Муфта з гумовим пружним елементом 
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Муфти з гумовою конічною 
шайбою. Конструкції таких муфт 
казані на рис. 14.12: гумова конічна 
шайба 3 може бути привулканізована 
до двох напівмуфт 1 і 2 або 
ляватись до них притискними 
цѐми і гвинтами. 

Муфта компенсую усі види 
співвісностей валів, демпфую дина-
мічні навантаженнѐ, маю просту і на-
дійну конструкція. 

На рис. 14.13, рис. 14.14 пока-
зані конструкції муфт з пружними гумовими елементами, ѐкі компенсуять неспів-
вісності валів, знижуять ударні і динамічні навантаженнѐ і широко застосовуятьсѐ у 
різних галузѐх господарства. 

14.3 Керовані (розчіпні) муфти 

Керовані муфти застосовуять длѐ з’юднаннѐ і роз’юднаннѐ валів при їх обер-
танні або при зупинці приводу. Найпоширеніші конструкції муфт: кулачкові, зубчасті і 
фрикційні. 

 
Рис. 14.12. Муфта з гумовоя конічноя шайбоя 

 
Рис. 14.13. Конструкції пружних муфт з гу-

мовими елементами: а – гумо-
вий елемент у виглѐді сферичної 
оболонки; б – гумовий елемент 
привулканізовано до двох напів-
муфт 

 
Рис. 14.14. Конструкції пружних муфт з гумовими 

елементами: а – у виглѐді зірочки; б – у 
виглѐді штифтів 
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Фрикційні муфти застосовуять длѐ плавного з’юднаннѐ та роз’юднаннѐ валів 
без зупинки приводу; кулачкові та зубчасті – длѐ передачі значних крутних моментів 
при обмежених габаритах. 

Кулачкові муфти. Конструктивно вони складаятьсѐ (рис. 14.15) з двох напів-
муфт 1 і 2, ѐкі на торцевих поверхнѐх маять кулачки. Профілі кулачків, що застосо-
вуять у муфтах показані на рис. 14.16. Длѐ вмиканнѐ і вимиканнѐ муфти одна із напі-
вмуфт встановляютьсѐ на валу рухомо, а її переміщеннѐ в осьовому напрѐмку здійс-
няютьсѐ за допомогоя спеціального механізму керуваннѐ. У робочому положенні 
кулачки одніюї напівмуфти входѐть у западини між кулачками сполученої напівмуф-
ти. При цьому вмиканнѐ, ѐк правило, відбуваютьсѐ з ударним навантаженнѐм, що 
може призвести до руйнуваннѐ кулачків. Саме тому кулачкові муфти рекомендуять-
сѐ вмикати на вільному ходу. 

Основні переваги кулачкових муфт: малі габарити, легкість вмиканнѐ, робота 
без проковзуваннѐ, можливість передачі значних моментів. 

Матеріал напівмуфт звичайно сталь 20Х, 12ХН3А, 15Х. 
У процесі експлуатації відбуваютьсѐ спрацяваннѐ кулачків, що може призвести 

до самовимиканнѐ муфт. У деѐких випадках при значних навантаженнѐх і великих 
швидкостѐх обертаннѐ валів спостерігаятьсѐ пошкодженнѐ кулачків. Тому критеріѐ-
ми працездатності кулачкових муфт ю міцність кулачків за напруженнѐми зминаннѐ і 
згину. 

При умові рівномірності розподілу навантаженнѐ між усіма кулачками, умова 
міцності на зминаннѐ буде 

 3

0

2 10 р
змзм

T

D zbh
, (14.11) 

де D0 – діаметр середнього кола розміщеннѐ кулачків; 
b – ширина кулачка; 
h – висота кулачка; 
z – кількість кулачків; 

[ ]зм – допустиме напруженнѐ зминаннѐ: длѐ муфт, ѐкі вмикаятьсѐ при зупи-

неному приводі * ]зм = 80 120 МПа; длѐ муфт, що вмикаятьсѐ на ходу 

[ ]зм = 30 40 МПа. 
За умови, що сила прикладена до вершини кулачка, напруженнѐ згину буде 

  

Рис. 14.15. Кулачкова муфта Рис. 14.16. Профілі кулачків,  = (30 45)  
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де Wz – момент опору згину перерізу основи кулачка; 
k – коефіціюнт нерівномірності розподілу навантаженнѐ між кулачками 

(k = 2 5), менші значеннѐ при підвищенні точності виготовленнѐ кулачків і ма-
лій їх кількості і навпаки; 

[ ]зг  0,8 m; 
Зубчасті муфти. Їх конструкції аналогічні кулачковим муфтам: одна напівмуфта 

ѐвлѐю собоя зубчасту обойму з внутрішніми зубцѐми, а друга – із зовнішніми зубцѐ-
ми. Одна з напівмуфт переміщуютьсѐ в осьовому напрѐмку і вмикаю чи розмикаю му-
фту. Зубці, ѐк правило, маять евольвентний профіль. В автомобілѐх, де такі муфти 
широко використовуятьсѐ длѐ зменшеннѐ ударів та шуму, застосовуять спеціальні 
синхронізатори, тобто невеликі фрикційні муфти, ѐкі вирівняять швидкості ведучих і 
ведених елементів. 

Розрахунок зубчастих муфт ведуть аналогічно розрахунку кулачкових. За кри-
терій працездатності приймаять умову міцності зубців на зминаннѐ. 

Фрикційні муфти. Призначені длѐ передачі крутного моменту між напівмуф-
тами за рахунок сил тертѐ на робочих поверхнѐх. У процесі експлуатації фрикційні 
поверхні плавно стикуятьсѐ між собоя і пробуксовуять одна відносно другої. Про-
буксуваннѐ муфти при вмиканні привода забезпечую плавний розгін веденого валу. 

Необхідна осьова сила F притисканнѐ робочих поверхонь длѐ передачі певно-
го крутного моменту Tр визначаютьсѐ із умови 
 max 2тр срT T F f z D , 

звідки 
 max2 срF T f z D , 

де Tтр – момент сил тертѐ; 
Tmax = TрS – максимальний крутний момент; 

S = (1,2 1,5) – коефіціюнт запасу зчепленнѐ; 
f – коефіціюнт тертѐ гуми по металу; 
Dср = (D1 + D2)/2 – середній діаметр кільцѐ тертѐ; 
z – кількість пар поверхонь тертѐ. 
Фрикційні муфти класифікуять за такими ознаками: 

 в залежності від умов експлуатації на сухі та змащуванні (тобто працяять з масти-
лом); останні передаять незначний крутний момент, але маять малу інтенсивність 
зносу робочих поверхонь; 

 за формоя робочих поверхонь муфти поділѐятьсѐ на: конусні (робочі поверхні маять 
конічну форму); дискові або багатодискові (робочі поверхні ю плоскі поверхні дисків); 
циліндричні колодкові і кільцеві (робочі поверхні маять циліндричну форму); 

 в залежності від кінематики механізму керуваннѐ, муфти поділѐятьсѐ на: нормально 
розімкнені (при неробочому механізмі керуваннѐ розчеплені); нормально замкнені 
(при неробочому механізмі керуваннѐ зчеплені під діюя пружин); в практиці більш 
поширені нормально розімкнуті муфти. 
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Матеріали длѐ фрикційних муфт – конструкційні сталі і чавун. Длѐ сухих муфт 
тертьові пари: загартована сталь – порошковий металокерамічний матеріал або 
фрикційний матеріал на азбестовій основі. Длѐ муфт, ѐкі працяять у мастилі: сталь – 
металокераміка; сталь-сталь; бронза – сталь або чавун. 

До фрикційний муфт ставлѐть такі вимоги: стійкість проти спрацяваннѐ повер-
хонь тертѐ; теплостійкість поверхонь тертѐ; висока надійність зчепленнѐ і здатність 
передавати потрібний момент; здатність витримувати підвищені температури без 
руйнуваннѐ робочих поверхонь. 

Основним критеріюм працездатності муфт ю стійкість проти спрацяваннѐ по-
верхонь тертѐ, ѐка зумовляютьсѐ обмеженнѐм тиску на поверхня, тобто 

 2 2
1 24p F D D p ; 

де [p] – допустимий тиск; длѐ пари феродо (пресований азбест) – сталь (без зма-

щуваннѐ) *p] = 0,2 0,3 МПа; длѐ пари сталь – сталь (при змащуванні) 

[p] = 0,4 0,6 МПа. 

14.4 Самокеровані розчіпні муфти 

Такі муфти призначені длѐ автоматичного з’юднаннѐ або роз’юднаннѐ валів в 
тому випадку, коли виникаять особливі умови в роботі машини. В залежності від ви-
конуваних функцій муфти поділѐять на: запобіжні, обгінні, відцентрові, комбіновані. 

Запобіжні муфти. В машинах (млини, дробарки тощо) з випадковоя формоя 
динамічних навантажень і особливостѐми робочих процесів (обмеженим змащуван-
нѐм деталей, поѐвоя перевантаженнѐ тощо)запобіжні муфти розмикаять кінематич-
ний ланцяг і захищаять важливі деталі (вали, зубчаті колеса) від руйнуваннѐ. Такі 
муфти буваять з елементом що руйнуютьсѐ (зрізний штифт) і з елементами що не 
руйнуятьсѐ (кулачкові, кулькові та фрикційні). 

Запобіжні муфти з елементом що руйнується. В конструкціѐх цих муфт дві 
напівмуфти з’юднуютьсѐ спеціальними штифтами, ѐкі при критичних крутних момен-
тах руйнуятьсѐ. Муфти малогабаритні; недоліком ю необхідність заміни зруйнованих 
штифтів. Напівмуфти виготовлѐять із конструкційних сталей і чавуну; штифти – із ста-
лі 45, втулки, в ѐкі вставлѐятьсѐ штифти, – із сталі 40Х, 45Х. 

Запобіжні муфти з елементами що не руйнуються. Такі муфти розмикаятьсѐ 
в тому випадку, коли крутний момент перевищую встановлену наперед величину. 

Кулачкові муфти (їх називаять ще пружинно-кулачковими) конструктивно по-
дібні до кулачкових муфт зчепленнѐ; в них відсутній механізм керуваннѐ, а напів-
муфти замикаятьсѐ пружиноя, стисненнѐм ѐкої регуляять крутний момент. 
З’юднаннѐ валів відбуваютьсѐ за допомогоя шпонок або шліців. 

Кулькові муфти за принципом дії подібні до пружинно-кулачкових. При пере-
вантаженнѐх під діюя осьових сил кульки зміщуятьсѐ в осьовому напрѐмку і розми-
каять муфту. 

Фрикційні муфти конструктивно аналогічні фрикційним муфтам зчепленнѐ; в 
них відсутній механізм керуваннѐ, а стиск фрикційних елементів здійсняютьсѐ 
пружинами. 

Муфти вільного ходу (обгінні муфти). Такі муфти призначені длѐ передачі 
крутного моменту тільки в одному напрѐмку в випадку, коли кутові швидкості напів-
муфт однакові. Якщо кутова швидкість веденої напівмуфти перевищую кутову швид-
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кість ведучої, муфта ав-
томатично роз’юдную 
вали. Муфта допускаю 
вільне відносне 
таннѐ в протилежному 
напрѐмку. 

За принципом дії 
обгінні муфти поділѐ-
ятьсѐ на фрикційні та 
храпові. Найпоширені-
шими ю фрикційні муф-
ти, в ѐких крутний мо-
мент передаютьсѐ за 
рахунок заклиняваннѐ 
між напівмуфтами 
проміжних тіл. На 
рис. 14.17 показана 
конструкціѐ роликової обгінної муфти, ѐка складаютьсѐ із зовнішнього кільцѐ 1, зіроч-
ки 2, роликів 3 та притискних устроїв з пружинами 6. Ролики тримаятьсѐ кришками 
4, а зовнішню кільце від обертаннѐ утримаю шпонка 5. На рис. 14.17 ведучоя ю зіроч-

ка, тобто 2 > 1; ѐкщо зовнішню кільце почне випереджувати зірочку ( 1 > 2), ролик 
за рахунок сил тертѐ зміщуютьсѐ в більш широку частину клинового зазору і напівму-
фти роз’юднуятьсѐ.  

Муфти безшумні, малогабаритні, можуть працявати при великих частотах 
обертаннѐ; вони широко використовуятьсѐ в автомобілѐх, велосипедах, верстатах 
тощо. 

Відцентрові муфти. Призначені длѐ автоматичного з’юднаннѐ і роз’юднаннѐ 
валів при досѐгненні ведучоя напівмуфтоя заданої кутової швидкості. За типом ро-
бочого елементу підрозділѐятьсѐ на колодочні (робочий елемент – колодка з фрик-
ційноя поверхнея) з наповнявачем (кульки, металевий шрот, густа рідина тощо). 
Крутний момент передаютьсѐ силами тертѐ. 

Муфти маять просту конструкція, можуть виконувати функції запобіжних при-
строїв длѐ запобіганнѐ переванта-
женнѐ приводу. Вони застосовуятьсѐ 
длѐ розгону машин, що маять значні 
махові моменти (центрифуги, венти-
лѐтори тощо); длѐ підвищеннѐ плав-
ності пуску; длѐ керуваннѐ приводом. 

Комбіновані муфти. У конс-
трукціѐх цих муфт поюднуятьсѐ ком-
пенсовані, керовані та запобіжні фун-
кції. У машинобудуванні комбіновані 
муфти широко використовуятьсѐ при 
динамічних і ударних навантаженнѐх. 

 
Рис. 14.17. Муфта вільного ходу 

 
Рис. 14.18. Комбінована муфта з пружними гумо-

вими циліндрами 
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На рис. 14.18 показана пружна компенсована муфта з гумовими циліндрами. Муфта 
компенсую неспіввісність валів, захищаю привод від перевантажень, зменшую дина-
мічні навантаженнѐ. 

У літературі *2, 15, 25, 30, 37 тощо+ муфти розглѐдаятьсѐ більш докладніше. 

14.5 Контрольні запитання 

1. Яке призначеннѐ муфт? Які функції вони виконуять в приводах машин? 
2. Назвіть основні види некерованих муфт. Які функції вони виконуять? 
3. Яке призначеннѐ муфт з пружноя тороподібноя оболонкоя? Де найбільш доцільно використо-

вувати такі муфти? 
4. Наведіть приклади керованих муфт. 
5. Яке призначеннѐ фрикційних муфт? Наведіть приклади їх використаннѐ у сільському  

господарстві. 
6. Наведіть приклади самокерованих муфт у сільськогосподарському машинобудуванні. 
7. Наведіть приклади обгінних муфт. 
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15.  ОСНОВИ ТРИБОТЕХНІКИ 

15.1 Тертя 

У машинобудуванні велику групу деталей складаять рухомі з’юднаннѐ: вали, 
осі, вузли, підшипники, передачі. Їх працездатність зумовляю ресурс та надійність 
машин. Відомо, що втрати енергії на тертѐ складаять, наприклад, в автомобілѐх до 

50 %, а 80 90 % відмов деталей вузлів тертѐ відбуваютьсѐ внаслідок зношуваннѐ по-
верхонь тертѐ. Тому від правильного вибору мастильних матеріалів суттюво залежить 
ресурс деталей машин *6, 30, 37, 40+. 

Стан поверхонь у зоні контакту. У реальних твердих тілах контакт поверхонь 
носить дискретний характер (рис. 15.1). Це обумовлено нерівностѐми поверхонь ко-
нтакту: хвилѐстістя, шорсткістя, відхиленнѐм форми. Внаслідок цього реальна пло-

ща контакту в 10 10000 разів менше номінальної. 
На практиці поверхні контакту покриті різними плівками (рис. 15.2), ѐкі вини-

каять внаслідок окислявальних процесів. Ці плівки знижуять силу тертѐ. 
Види тертя. Сучасна триботехніка базуютьсѐ на молекулѐрно-механічній теорії 

Ф.П. Боудена і І.В. Крагельського. У залежності від режиму змащеннѐ розрізнѐять 
наступні види тертѐ:  

 тертѐ без мастильного матеріалу: явенільне і сухе тертѐ, ѐкі рідко зустрічаятьсѐ в за-
гальному машинобудуванні; 

 тертѐ з мастильними матеріалами.  
Розрізнѐять наступні види змащеннѐ: напіврідинне, граничне і рідинне. 
Граничне змащування. Таке змащуваннѐ спостерігаютьсѐ при незначному 

змащенні мастилом поверхонь тертѐ, а також при великому тиску у зоні контакту. У 
цих випадках внаслідок адсорбції або хемосорбції створяютьсѐ дуже тонка 
(<0,1 мкм) мастильна плівка. Її тримкість невелика. Вона швидко руйнуютьсѐ від ме-
ханічних і  

термічних (при 100 150 С) дій і тоді може настати сухе тертѐ. За таких умов гранич-
ного змащеннѐ длѐ зменшеннѐ тертѐ потрібні 
мастила, ѐкі здатні утворявати міцні мастильні 
плівки. 

Рідинне змащування. Таке змащуваннѐ 
забезпечую найбільш оптимальний режим тертѐ і 
характеризуютьсѐ мінімальним зношеннѐм дета-
лей і незначними втратами енергії. Воно маю міс-
це тоді, коли між поверхнѐми тертѐ внаслідок  
гідростатичного або гідродинамічного ефекту 
утворяятьсѐ стабільні прошарки мастильного 
матеріалу. 

Напіврідинне змащування. Змішане зма-
щеннѐ, коли прошарок мастила між поверхнѐми 
тертѐ не завжди маю стабільну товщину і в проце-
сі експлуатації вузла тертѐ відбуваютьсѐ контакт 
окремих мікронерівностей. 

 
1- шорсткість; 2 – хвилѐстість; 3 – від-

хиленнѐ форми 
Рис. 15.1. Схема нерівностей поверхні 

 
1 – адсорбований шар; 2 – оксиди; 3 – 

гранична зона; 4 – зона матеріалу із 
зміненими фізико-хімічними власти-

востѐми; 5 – основний матеріал 
Рис. 15.2. Схема будови поверхні 

твердого тіла 
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Види зношування. Тертѐ деталей машин 
супроводжуютьсѐ зношуваннѐм, тобто руйнуван-
нѐм поверхонь контакту. Зносостійкість (тобто 
здатність поверхонь протистоѐти руйнування) 
можна характеризувати наступними оцінками: 

швидкістя зношуваннѐ J  = h/  (h – зношуваннѐ;  

– час); інтенсивністя зношуваннѐ hJ h S  (S – 

шлѐх тертѐ). 
Вид зношуваннѐ залежить від типу змащеннѐ, стану поверхонь тертѐ і величи-

ни навантаженнѐ. 
В умовах граничного змащеннѐ, коли мастильна плівка не зруйнована, а нава-

нтаженнѐ, швидкість і температура незначні, звичайно маюмо механічне зношуваннѐ 
типу стираннѐ поверхонь контакту. 

В умовах рідинного або напіврідинного змащуваннѐ спостерігаютьсѐ зношу-
ваннѐ типу викришуваннѐ (пітінг), внаслідок накопиченнѐ пошкоджень у поверхне-
вому прошарку деталі. Закрита тріщина (рис. 15.3, а) з часом експлуатації може роз-
критисѐ під діюя мастила. При досѐгненні критичного розміру тріщин частина металу 
обламуютьсѐ (рис. 15.3, б) і виникаю ѐмка викришуваннѐ. 

У деталѐх машин можуть відбуватисѐ і інші види зношуваннѐ у залежності від 
стану поверхонь контакту, швидкості, тиску та виду змащеннѐ *37, 40 тощо+. 

15.2 Мастильні матеріали 

Мастильні матеріали розділѐятьсѐ на змащувальні мастила (оливи), пластичні, 
тверді та газоподібні (мастильний туман). 

Змащувальні мастила. На практиці найбільш поширені такі мастила: нафтові 
(мінеральні), синтетичні і жирові. 

Нафтові мастила ю продуктом перегонки нафти; жирові мастила – суміш склад-
них ефірів природного походженнѐ: рослинні мастила (ріпакове, касторове) і тва-
ринні (спермацетове, кістне). 

Основноя характеристикоя мастил ю в’ѐзкість, ѐка зумовляютьсѐ внутрішнім 
тертѐм між шарами рідини під діюя сили зсуву. 

Якість мастила характеризуютьсѐ стабільністя до термоокиляваннѐ, проти-
зносними та протизадирними характеристиками. 

Основні присадки для змащувальних мастил. Присадки поліпшуять ѐкість 
мастил. За хімічним складом вони ю вуглеводневими сполуками, до ѐких входѐть ме-
тали (олово, свинець, магній), або неметалеві елементи (хлор, сірка, йод, фосфор). 
Відомі такі присадки: в’ѐзкісні, протизадирні, протизносові, антиокислявальні, анти-
корозійні, антипінні тощо *37+. 

Види змащувальних мастил. 
По призначення оливи поділѐять на наступні основні групи: моторні, трансмі-

сійні, індустріальні,  спеціальні та гідравлічні. Умовні позначеннѐ марок мастил скла-
даятьсѐ з трьох або чотирьох груп знаків, розділених дефісом. 

Моторні мастила. Використовуятьсѐ в основному длѐ змащеннѐ деталей дви-
гунів внутрішнього згорѐннѐ. Приклад позначеннѐ мастила марки М-5з/12-Г1 – мас-
тило длѐ двигунів в’ѐзкості 5з/12 з присадкоя длѐ роботи з бензином АИ-93. Перша 

 
Рис. 15.3. Схема виникненнѐ ѐмок 

викришуваннѐ 
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буква М – мастило длѐ двигунів; 5з/12 характеризую клас в’ѐзкості (індекс «з» позна-
чаю присутність присадки); третѐ Г1 позначаю експлуатаційні ѐкості: А – нефорсовані 
двигуни; Б – малофорсовані двигуни; В – середньофорсовані двигуни (бензин А-76, 
А-80); Г – високофорсовані двигуни (бензин АИ-92, АИ-93); індекс «1» позначаю, що 
мастило призначено длѐ карбяраторних двигунів, «2» – длѐ дизелів. 

Трансмісійні мастила. Призначені длѐ змащеннѐ агрегатів трансмісій машин. 
Приклад позначеннѐ мастил: ТМ-5-18 – мастило длѐ трансмісій 5-ї групи, маю  

присадки, в’ѐзкість 100 = 18 мм2/с; призначено длѐ змащуваннѐ коробок передач ав-
томобілів. Товарне позначеннѐ ТАД-17І. 

Перші дві букви ТМ – трансмісійне мастило; друга цифра – група мастил з різ-
ними експлуатаційними ѐкостѐми (1 – мастило без присадки; 2,3,4,5 – з різними при-

садками); третѐ цифра – клас в’ѐзкості при температурі 100 С.  
Індустріальні мастила. Призначені длѐ змащеннѐ промислового устаткуваннѐ і 

різних технологічних машин. Приклад позначеннѐ мастила: І-Г-А-46 – індустріальне 
мастило длѐ гідравлічних систем підгрупи А (мінеральне мастило без присадок), 

в’ѐзкість 40 = 46 мм2/с. Перша буква І – індустріальне мастило; друга – група мастил 
(Л – легконавантажені, Г – гідравлічні системи, В – важконавантажені, Н – длѐ напра-
влѐячих ковзаннѐ); третѐ – підгрупа по складу мастил (А – мінеральна олива без 

присадок; В,С,Д,Е – з різними присадками); четверта в’ѐзкість при температурі 40 С. 
Спеціальні мастила. Використовуятьсѐ длѐ змащеннѐ деталей та вузлів в ене-

ргетичних машинах, авіації, в різних приладах. 
Гідравлічні мастила. Призначені длѐ змащеннѐ деталей гідросистем. Приклад 

позначеннѐ: МГ-32-А – гідравлічне мастило з малоя в’ѐзкістя, без присадок, 

в’ѐзкість 40 = 32 мм2/с, призначена длѐ малонавантажених гідросистем. Перші дві 

букви МГ – мінеральне гідравлічне; цифри – в’ѐзкість при температурі 40 С; третѐ бу-
ква – група мастил з різними параметрами експлуатаційної ѐкості (А – без присадок; 
Б,В – з різними присадками). 

Пластичні мастильні матеріали. Використовуятьсѐ длѐ змащеннѐ відкритих 
зубчатих передач, підшипників, різьбових з’юднань, арматури трубопроводів, ущіль-
нявачів насосів. Пластичні мастила при незначних навантаженнѐх ведуть себе ѐк 
тверді тіла; при підвищених температурах вони розтікаятьсѐ по поверхні тертѐ. По 
призначення їх можна розділити на антифрикційні, що консервуять та ущільняячі. 

15.3 Змащувальні пристрої 

Основними вимогами до змащувальних пристроїв ю простота конструкцій і на-
дійність. Від типу пристроя залежить в цілому конструкціѐ і розміри вузла тертѐ. У 
практиці загального машинобудуваннѐ вузли тертѐ маять різноманітні конструкції, 
длѐ ѐких основними вимогами ю: контроль подачі мастила; герметичність ущільня-
вачів; вибір оптимальних мастильних матеріалів. 

Система змащуваннѐ з використаннѐм рідких мастил полѐгаю у тому, що дета-
лі, ѐкі рухаятьсѐ, зануряятьсѐ у мастильну ванну (картерна система змащуваннѐ). 
Длѐ цього, наприклад, у корпус редуктора заливаять стільки мастила, щоб деталі за-
нурявались у неї на визначену глибину, ѐка б забезпечувала незначні втрати на роз-
бризкуваннѐ (барботажні втрати). 
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Якщо у вузлах тертѐ спостерігаютьсѐ заїданнѐ деталей, ѐк то нерідко буваю у 
черв’ѐчних передачах, то рівень мастила потрібно довести до зони тертѐ. При коло-

вих швидкостѐх V  2 4 м/с виникаять бризки, ѐкі змащуять у корпусі усі деталі, у 

тому числі і підшипники. При V  12,5 15,0 м/с відцентрові сили скидаять з деталей 
мастило і воно не поступаю у зону тертѐ. У цьому разі використовуять циркулѐційне 
змащеннѐ: мастило під тиском підводитьсѐ до зони тертѐ за допомогоя спеціально-
го насосу і трубопроводу. 

Швидкохідні вузли тертѐ звичайно змащуять мастилом з низькоя в’ѐзкістя, 
або мастильним туманом. 

Періодичність зміни мастила встановляять залежно від інтенсивності руху де-
талей і конкретних умов експлуатації машин. 

15.4 Ущільнювачі 

Ущільненнѐ деталей вузлів тертѐ – ефективний спосіб підвищеннѐ надійності 
машин. Ущільнявачі призначені длѐ захисту вузлів тертѐ від пилу та вологи і длѐ за-
побіганнѐ витіканнѐ мастильних матеріалів. Основ-
ним показником ефективності ущільняваннѐ вузлів 
тертѐ ю їх герметичність, вона характеризуютьсѐ ве-
личиноя питомого витіканнѐ мастила. 

Герметизація нерухомих з’єднань. Звичайно 
длѐ герметизації таких з’юднань використовуютьсѐ 
різні конструкції прокладок, виготовлених з картону, 
пароніту, гуми, а також з металів (мідь, аляміній). В 
останній час широкого вжитку набули герметики у 
виглѐді паст. 

Герметизація рухомих з’єднань. Длѐ герме-
тизації обертових деталей застосовуятьсѐ гумові 
армовані манжети. На рис. 15.4 показані конструкції 
таких манжет з одним ребром (рис. 15.4, а) і пиль-
ником (рис. 15.4, б). Металевий каркас 1 надаю ма-
нжеті жорсткості і забезпечую щільну посадку в кор-
пусі; за рахунок пружності гуми і браслетної пружи-
ни 2 робоче ребро 3 притискуютьсѐ до валу. Надли-
шковий тиск ущільнявального середовища не біль-

ше 0,05 0,1 МПа; при більшому тиску використову-
ять манжети з опорноя конічноя поверхнея 
(рис. 15.5). Длѐ герметизації вузлів тертѐ від пилу 
використовуять здвоюні манжети (рис. 15.6); простір 
між ними заповняять мастилом. Длѐ ущільненнѐ 
вузлів тертѐ невеликих габаритів (рис. 15.7) вико-
ристовуять ущільненнѐ торцеве з пружноя шайбоя 1, або щілинне 2 з канавками 
різної форми. Длѐ герметизації обертових деталей використовуять також чавунні кі-
льцѐ (рис. 15.8) з спеціальними монтажними розрізами. 

 
 1 – металевий каркас; 2 – браслетна пру-

жина; 3 – робоче ребро 
а – з одним ребром б – з одним ребром і 

пильником 

Рис. 15.4. Гумові армовані манжети 

 
Рис. 15.5. Манжета з 
опорноя конічноя 

поверхнея 

Рис. 15.6. Установ-
ка двох манжет 

 
1 – торцеве; 2 – щі-

линне 

Рис. 15.7. Ущільнен-
нѐ малого габариту 

Рис. 15.8. Порш-
неві кільцѐ длѐ 

герметизації обе-
ртових деталей 
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Герметизація зворотньо-поступальних механізмів. Шатунно-поршневу групу 
деталей звичайно герметизуять за допомогоя поршневих кілець. В гідравлічних ву-
злах поршні і штоки герметизуять гумовими манжетами. 

 

15.5 Контрольні запитання 
1. Які ю види тертѐ? 
2. Які ю види змащеннѐ? 

3. Наведіть найменуваннѐ найбільш поширених у практиці мастил. 

4. Наведіть приклади змащувальних пристроїв. 
5. Які вимоги ставлѐть до ущільнявачів? 
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16.  КОРПУСНІ ДЕТАЛІ 

До корпусних деталей відносѐтьсѐ станини, плити, корпуси та інше. Вони 
складаять 70-90 % від всіюї маси машини, тому вага машини в значній мірі залежить 
від конструяваннѐ корпусних деталей *13, 14, 17, 19, 22, 30+. 

16.1 Класифікація 

Корпусні деталі підрозділѐять на наступні групи (табл. 16.1).  

Таблицѐ 16.1. Корпусні деталі 

Станини го-
ризонталь-
них машин  

Ферми кра-
нів  

Станини ве-
ртикальних 

машин 
 

Основи, фу-
ндаментні 

плити  

Портальні 
станини 

 

Коробки, 
корпуси 

 

Кільцеві ста-
нини, корпу-

си 
 

Стійки, 
кронштейни 

 

Столи, сан-
ки, супорти 

 

Станини по-
ршневих 
машин 

 

Поперечини, 
повзуни  

Рами транс-
портних ма-

шин  

Кришки, ко-
жухи 

 
 

За призначеннѐм: станини, рами, кузови, основи, фундаментні плити, корпусні 
деталі вузлів тощо. 

За наѐвністя роз’юму: суцільні; роз’юмні. 
За умовоя роботи: рухомі; нерухомі. 
За способом виготовленнѐ: ливарні; зварні; комбіновані. 

16.2 Вибір матеріалу 

Корпусні деталі працяять в умовах складного напруженого стану, при цьому 
вони зазнаять одночасно деформацій згину, крученнѐ та розтѐгу. Враховуячи ці 
умови та вимоги, пов’ѐзані з жорсткістя конструкції, длѐ корпусних деталей призна-
чаять матеріали, ѐкі маять високий модуль пружності. До таких матеріалів належать 
чавуни та сталі без термообробки. 

16.3 Вибір оптимальних форм та визначення параметрів 

Вигідним ю поперечний переріз з формоя пустотілого прѐмокутника 
(табл. 16.2). За міцністя на згин він не значно поступаютьсѐ двотавровому профіля, а 
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при крученні – кільцевому. Але цѐ форма маю конструктивні переваги, тому що дуже 
зручно спрѐгаятьсѐ поверхні ціюї деталі з поверхнѐми інших деталей цього профіля. 

Міцність і особливо жорсткість пустотілих корпусних деталей збільшуять за 
допомогоя ребер або перегородок. Тому ці деталі доцільно виконувати з мінімаль-
ноя товщиноя стінок, визначеноя технологічними умовами виготовленнѐ. 

Оптимальна товщина ребер та внутрішніх стінок складаю 0,6 0,8 від товщини 
зовнішньої стінки. 

Приведена товщина стінок (відношеннѐ площі поперечного перерізу до його 
периметру) повинна бути по можливості однаковоя у всіх частинах деталі. Ці відно-

шеннѐ не повинні перевищувати 2 2,5 разів. За цих вимог та вимог, ѐкі визначені ли-

варним виробництвом, виникаять рекомендації вибору товщини стінок деталей  з 
чавуну: 

N, м  0,05 0,15 0,3 0,7 1,0 1,5 2 3 

, мм  4 5 6 8 10 12 15 20 
Приведений габаритний розмір деталей N визначаютьсѐ за формулоя 

 
2

,
3

L B H
N  (16.1) 

де L, B, H  – габаритні розміри деталі. 

Таблицѐ 16.2. Найбільші згинаячі та крутні моменти длѐ поперечних перерізів різних форм 

Поперечний переріз 

П
о

го
н

н
а 

ва
га

, к
г/

м
 

Допустимий згинаячий момент 
Допустимий крутний 

момент, 

Форма перерізу 

П
л

о
щ

а,
 с

м
2
 

За напруженнѐм 

З 
п

р
о

ги
н

у,
 

ві
д

н
о

сн
е 

зн
ач

е
н

н
ѐ За напруженнѐм 

Н∙м 

В
ід

н
о

сн
е 

зн
ач

е
н

-

н
ѐ Н∙м 

В
ід

н
о

сн
е 

зн
ач

е
н

-
н

ѐ 

 

29,0 22 4,83[ ]зг 1,0 1,0 0,27[ ]к 1,0 

 

29,5 22 6,63[ ]зг 1,4 1,6 10,4[ ]к 38,5 

 
28,3 22 5,82[ ]зг 1,2 1,15 11,6[ ]к 43 

 

29,5 22 9,0[ ]зг 1,8 1,8 1,2[ ]к 4,5 

 

16.4 Конструювання корпусних деталей 

Корпус редукторів. В корпусі редуктора розташовуять деталі зубчастих та 
черв’ѐчних передач. Корпус звичайно виконуять роз’юмним. Площина роз’юму про-
ходить через вісі валів. Матеріал корпусу – чавун СЧ10 або СЧ15. Оріюнтовні розміри 
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елементів ливарних корпусів (рис. 16.1) наведені в табл. 16.3. При конструяванні  
необхідно виконувати вимоги ливарного виробництва. 

Корпус та кришку редуктора фіксуять відносно один одного конічними штифтами. 

Таблицѐ 16.3. Основні елементи ливарного корпусу редуктора 

Параметри Оріюнтовні відношеннѐ (розміри, мм) 

Товщина стінки корпусу та кришки редуктора: У всіх випадках   8 мм та 1  8 мм 

 одноступеневого циліндричного  = 0,025a + 1; 1 = 0,02a + 1 

 одноступеневого конічного  = 0,05Re + 1; 1 = 0,04Re + 1 

 одноступеневого черв’ѐчного  = 0,04a + 2; 1 = 0,032a + 2 

 двоступеневого  = 0,025am + 3; 1 = 0,02am + 3 

Товщина верхнього поѐсу корпусу b = 1,5  

Товщина нижнього поѐсу корпусу b1 = 1,5 1 

Товщина ребер корпусу та кришки m = (0,85…1) ; m1 = (0,85…1) 1 

Діаметр фундаментних болтів d1 = (0,03…0,036)am + 12; d1 = 0,072Re + 12; 

Діаметр болтів: 
 у підшипників 
 що з’юднуять корпус з кришкоя 

 
d2 = (0,7…0,75)d1; 
d3 = (0,5…0,6)d1 

Розміри, що визначаять положеннѐ болтів d2 e  (1…1,2)d2; q  0,5d2 + d4 

Висота бобишки hб під болт d2 
hб вибираять конструктивно так, щоб утворявалась 

опорна поверхнѐ під болт та гайку 
  

 
Рис. 16.1. Корпус редуктора 
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17.  ЗАКЛЕПКОВІ З’ЄДНАННЯ 

17.1 Загальні відомості та класифікація 

Заклепкові з’юднаннѐ відносѐтьсѐ до нероз’юмних з’юднань деталей машин 
[2, 22, 23, 30]. 

Основним елементом, за допомогоя ѐкого здійсняять заклепкове з’юднаннѐ 
ю спеціальна деталь – заклепка, ѐку вставлѐять у отвори з’юднуваних деталей 
(рис. 17.1) 

Найбільше поширеннѐ одержали сталеві заклепки (табл. 17.1) з напівкруглоя 
головкоя. Основним параметром заклепки ю діаметр стержнѐ d; розміри інших еле-
ментів заклепки визначені в залежності від його величини за нормами ГОСТ 
(табл. 17.2). 

Таблицѐ 17.1. Стандарти на заклепки длѐ міцних швів 

Ескізи клепок Типи клепок ГОСТ 

 

Заклепки сталеві з напівкруглоя головкоя 10299-62 

 

Заклепки сталеві з плоско-конічноя головкоя 10303-62 

 

Заклепки сталеві з потайноя головкоя 10300-62 

 

Заклепки сталеві з напівпотайноя головкоя 10301-62 

Таблицѐ 17.2. Заклепки з напівкруглоя головкоя длѐ міцних швів (витѐг з ГОСТ 10299-62). Розміри в 
мм (рисунки табл. 17.1) 

d, мм D, мм h, мм R , мм 
r2 не більше, 

мм 
Довжина, мм 

від до 

6 11 3,6 6 0,4 10 42 

7 12,8 4,2 7 0,4 14 50 

8 14 4,8 7,5 0,4 16 60 

10 16 6 9 0,5 16 85 

13 21 8 11 0,5 22 100 

16 25 9,5 13 1 26 110 

19 30 11 16 1 32 150 

22 35 13 18 1 38 180 

25 40 15 21 1 52 180 

28 45 17 23,5 1,5 55 180 

 

Заклепка маю циліндричний стержень і закладну головку 1 (рис. 17.1) на од-
ному кінці. Післѐ пластичного деформуваннѐ другого кінцѐ утворяютьсѐ замикаюча 
головка 2, і таким чином здійсняютьсѐ з’юднаннѐ деталей. Під час клепаннѐ стержень 
заклепки збільшую свій діаметр (осаджуютьсѐ) і щільно заповняю отвір. У готовому 
з’юднанні діаметр заклепки d дорівняю діаметру отвору d0 під заклепку. Заклепки 
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щільно стѐгуять з’юднувані деталі, 
вдѐки чому частина навантаженнѐ пере-
даютьсѐ за рахунок сил тертѐ у площині 
стику, а частина сприймаютьсѐ стержнем 
заклепки. 

Отвори у деталѐх під заклепки от-
римуять свердліннѐм або продавляван-
нѐм. Свердліннѐ менш продуктивне, але 
підвищую міцність заклепкового з’юднаннѐ. 

Клепаннѐ виконуять ручним або 
машинним способом. Останній даю з’юднаннѐ кращої ѐкості, оскільки забезпечую  
однорідність посадки заклепок і збільшую сили стиску деталей. 

Довжина заклепки  післѐ утвореннѐ замикаячої головки (рис. 17.1) дорівняю 
 1,12 1,4d . (17.1) 

На рис. 17.2 показані деѐкі конструкції заклепкових з’юднань. Відстань між за-
клепками (t) по довжині шва називаютьсѐ кроком заклепкового шва. Приймаютьсѐ 

t = (3 4)d. Відстань між рѐдами m = (2,5 3)d; відстань заклепок до края 

з’юднувальних елементів a = (1,5 2)d і b  2d. 
Заклепкові шви розрізнѐять за формоя розташуваннѐ заклепок, типом стиску, 

кількістя площинок зрізу заклепок та призначеннѐм. 
За формоя розташуваннѐ заклепок шви поділѐять на однорядні (рис. 17.2, а), 

дворядні (рис. 17.2, б) і багаторѐдні. До того ж останні можуть бути з паралельним 
розташуваннѐ заклепок (рис. 17.2, б) або з шаховим. 

За типом стику шви буваять внапусток (рис. 17.2, в) і в стик з одніюя (рис. 17.2, 
г) або двома (рис. 17.2, д) накладками. 

За кількістя площин зрізу шви буваять однозрізні (рис. 17.2, в,г), двозрізні 
(рис. 17.2, д) і багатозрізні. 

За призначеннѐм заклепкові шви поділѐять на міцні, щільноміцні та щільні. 
Щільноміцні та щільні шви застосовуять длѐ з’юднаннѐ елементів котлів, резервуарів 
та трубопроводів високого тиску. Міцні або силові шви використовуять головним 
чином у різних металевих конструкціѐх, 
що сприймаять інтенсивні вібрації або 
ударні навантаженнѐ (ферми мостів, 
обшивки літаків тощо). 

Переваги заклепкових з’юднань: 

 висока надійність з’юднаннѐ; 

 підвищена опірність ударним та вібра-
ційним навантаженнѐм; 

 можливість з’юднаннѐ деталей із мате-
ріалів, що не допускаять зваряваннѐ; 
різнорідних матеріалів і таких, що не 
допускаять нагріваннѐ через небезпеку 
викривленнѐ або відпусканнѐ загарто-
ваних деталей. 

 
1 – закладна головка; 2 – замикаяча головка 

Рис. 17.1. Схема заклепкового з’юднаннѐ 

 
Рис. 17.2. Конструкції заклепкових з’юднань 
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Недоліки: 

 висока вартість і трудомісткість одержати з’юднаннѐ; 

 неможливість з’юднуваннѐ деталей складної конфігурації; 

 підвищена витрата матеріалу (накладки, збільшеннѐ тов-
щини через ослабленнѐ деталей отворами під заклепки). 

Область застосуваннѐ заклепкових з’юднань в тех-
ніці скорочуютьсѐ, бо вони витіснѐятьсѐ більш економіч-
ним і прогресивним видом з’юднань за допомогоя зва-
рявальних швів. 

Заклепкові з’юднаннѐ застосовуять длѐ деталей, 
матеріал ѐких погано зваряютьсѐ, а також у конструкціѐх, 
що сприймаять дія значних змінних, ударних та вібра-
ційних навантажень. 

17.2 Розрахунок заклепкових з’єднань 

Заклепкові з’юднаннѐ необхідно конструявати так, щоб лініѐ дії зовнішнього 
навантаженнѐ проходила через центр ваги поперечних перерізів заклепок у площині 
стику з’юднаних деталей. У такому разі можна припустити, що всі заклепки наванта-
жуятьсѐ рівномірно. 

На рис. 17.3 зображений заклепковий шов з одним рѐдом заклепок при напу-
стковому з’юднанні деталей, ѐкі навантажені зовнішньоя силоя F, що лежить у пло-
щині стику і проходить через центр ваги перерізів заклепок. Длѐ визначеності припу-

стимо, що 1 < 2, а розміри d, , a і b попередньо вибрані. 
Длѐ заданої схеми навантажень виконуять такі види розрахунків на міцність 

заклепкового з’юднаннѐ. 
1. Перевірка міцності заклепок на зрізуваннѐ 

 24 зрзр F z d i , (17.2) 

де z – число заклепок у шві; 
i  – кількість площин зрізу. 
2. Перевірка міцності заклепок та з’юднуваних листів на зминаннѐ 

 1 змзм F zd . (17.3) 

Тут записана умова міцності на зминаннѐ длѐ меншої поверхні навантаженого 

контакту заклепок i листа, бо 1 < 2. 
3. Перевірка міцності листа на розтѐг в ослабленому перерізі А-А 

 1 рр F zd . (17.4) 

4. Перевірка міцності на зріз листа одночасно в двох площинах 1-1 за умови, 
що зріз відбуваютьсѐ на довжині a - 0,5d, 

 12 0,5 зрзр F z a d . (17.5) 

За умовами міцності (17.2)-(17.5) можна виконати перевірний розрахунок за-
клепкового з’юднаннѐ з відомими розмірами. Якщо не виконуятьсѐ умови (17.2) і 
(17.3), то треба збільшити число заклепок або їхній діаметр d. Якщо умова (17.4) не 
виконуютьсѐ, то треба збільшити розмір  i відповідно крок t заклепок при числі їх z, 
ѐке задовольнѐю умови (17.2) і (17.3). Перевірка міцності за умовоя (17.5) потрібна 
длѐ підтвердженнѐ правильності вибору розміру a. 

 
Рис. 17.3. До розрахунку 

заклепкового 
з’юднаннѐ 
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Значеннѐ допустимих напружень приймаять по табл. 17.3 та табл. 17.4. 

Таблицѐ 17.3. Допустимі напруженнѐ, у з’юднуваних деталѐх при розрахунку сталевих конструкцій за 
статичними навантаженнѐми 

Вид напруженнѐ 
Матеріал конструкції 

Ст. 0, Ст. 2 Ст. 3 

[ ]р, МПа 140 160 

[ ]зр, МПа 90 100 

[ ]зм, МПа 210 240 

Таблицѐ 17.4. Допустимі напруженнѐ * ]зр і * ]зм при статичних навантаженнѐх 

Напруженнѐ Обробка отвору Ст. 2 Ст. 3 Ст. 5 

[ ]зр, МПа Свердлуваннѐ 140 140 140-160 

[ ]зр, МПа Продавляваннѐ 100 100 – 

[ ]зм, МПа Свердлуваннѐ 280 320 350-240 

[ ]зм, МПа Продавляваннѐ 240 280 – 

17.3 Приклад розрахунку заклепкового з’єднання 

Задача. Визначити основні розміри заклепкового з’юднаннѐ кронштейна з ба-

лкоя (рис. 17.4) за такими даними: F = 21 кН; 1 = 6 мм; 2 = 8 мм; число заклепок 
z = 3; матеріал деталей та заклепок сталь Ст3; навантаженнѐ постійне. 

Розв’язання. Діаметр заклепок визначаять за умовоя їхньої міцності на зріз 

*див. вираз 17.2+ при допустимому напруженні * ]зр = 140 МПа (табл. 17.4). 
34 4 21 10 3 3.14 140 7,8зрd F z  мм. 

Візьмемо діаметр заклепок d = 8 мм. Розміщеннѐ 
заклепок показане на рис. 17.4. Відстань між заклепками 

згідно з рекомендаціѐми 17.1 t = 3d = 3 8 = 24 мм; 
m = 3d = 24 мм. Ширина кронштейна 

c = t+3d = 24+3 8 = 48 мм. Розмір a = 2d = 2 8 = 16 мм. 
Перевірка міцності з’юднаннѐ на зминаннѐ за умо-

воя (17.3) маю виглѐд 
3

1 21 10 3 8 6 146 МПазм F zd . 

Якщо допустиме напруженнѐ на зминаннѐ 

[ ]зм = 280 МПа, то міцність забезпечуютьсѐ. 
Перевірка міцності кронштейна на розтѐг виконуютьсѐ длѐ перерізу, де розмі-

щені дві заклепки (найбільш ослаблений переріз). У ньому дію сила 

F1 = F - F/3 = 21 - 21/3 = 14 кН. Допустиме напруженнѐ на розтѐг * ]р = 160 МПа. Роз-
рахункове напруженнѐ 

3
1 2 14 10 48 2 8 8 54,7 МПар F c zd . 

Якщо р = 54,7 МПа < [ ]р = 160 МПа, то міцність на розтѐг забезпечуютьсѐ. 

 
Рис. 17.4. Конструкціѐ за-

клепкового 
з’юднаннѐ крон-
штейна з балкоя 
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17.4 Контрольні запитання 

1. Опишіть процес утвореннѐ заклепкового з’юднаннѐ. Яку форму маять заклепки та з ѐких  
матеріалів їх виготовлѐять? 

2. Охарактеризуйте основні переваги та недоліки заклепкових з’юднань. 
3. Наведіть характерні приклади заклепкових з’юднань та дайте співвідношеннѐ длѐ їх основних 

розмірів. 
4. Які види розрахунків на міцність виконуять длѐ заклепок та деталей, що з’юднуятьсѐ  

заклепками? 
5. Від ѐких факторів залежать допустимі напруженнѐ длѐ деталей заклепкового з’юднаннѐ? 
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18.  З’ЄДНАННЯ ДЕТАЛЕЙ З НАТЯГОМ 

18.1 Загальні відомості та класифікація 

З’юднаннѐ з натѐгом (пресові з’юднаннѐ) здійсняять підбором відповідних на-
садок, у ѐких натѐг утворяютьсѐ різницея посадочних розмірів в з’юднуваних дета-
лей. З’юднаннѐ деталей за допомогоя насадок із гарантованим натѐгом називаять 
пресовими *22, 23, 30, 37]. 

З’юднаннѐ деталей з натѐгом умовно відносѐть до нероз’юмних. Однак цилінд-
ричні з’юднаннѐ, особливо при загартованих поверхнѐх, допускаять розбираннѐ (ро-
зпресуваннѐ) і нове збираннѐ (запресуваннѐ) деталей. Але при цьому дещо зменшу-
ютьсѐ несуча здатність з’юднаннѐ. 

Пресові з’юднаннѐ поділѐять на дві групи. 
З’юднаннѐ типу «вал-маточина» (рис. 18.1, а-д), в ѐких з’юднувані поверхні де-

талей маять циліндричну (рис. 18.1, а,б,в,г) або конічну (рис. 18.1, д) форми. В 
останньому випадку потрібний натѐг створяютьсѐ відповідноя затѐжкоя гайки на 
валу. Пресові з’юднаннѐ такого типу застосовуять длѐ з’юднуваннѐ вінців зубчастих 
коліс та бандажів коліс з колесом; колеса з валом; підшипників коченнѐ та роторів 
електродвигунів з валом та ін. (рис. 18.1, а-д). 

Взаюмна нерухомість з’юд-
нуваних деталей забезпечуютьсѐ 
силами тертѐ, що виникаять на 
поверхні контакту деталі.  

Стѐжні з’юднаннѐ двох або 
більшої кількості деталей за до-
помогоя спеціальних стѐгуваль-
них планок – анкерів (рис. 18.1, е) 
або кілець (рис. 18.1, ж). Контакт 
деталей у цих випадках здійсня-
ютьсѐ по площинах. 

Циліндричні з’юднаннѐ з 
натѐгом за способом збираннѐ 
поділѐятьсѐ на з’юднаннѐ, що 
збираятьсѐ запресуваннѐм і з’юд-
наннѐ, що збираятьсѐ з поперед-
нім нагріваннѐм або охолоджен-
нѐм охопляячої деталі. В остан-
ньому випадку міцність 
з’юднаннѐ вище. 

Запресовку деталей вико-
нуять на гідравлічних, гвинтових 
і важільних пресах. Швидкість 

запресуваннѐ V  5 мм/с. 
При складанні з’юднаннѐ 

за допомогоя нагріваннѐ необ-
хідну різниця температур деталей визначаять за формулоя 

 
Рис. 18.1. Конструкції з’юднань деталей з натѐгом 
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 max d , (18.1) 

де max – максимальний натѐг у з’юднанні, мм; 

 = (0,10 0,08) мм – зазор длѐ зручності складаннѐ; 
d – номінальний діаметр поверхонь з’юднаннѐ, мм; 

 – коефіціюнт лінійного розширеннѐ матеріалу деталей при нагріванні (длѐ 

сталей  = 12 10-6 мм/ С). 
Длѐ збираннѐ за допомогоя нагріваннѐ температура нагріваннѐ деталей по-

винна бути нижча температури низького відпусканнѐ, щоб у кристалічній решітці ме-
талу не відбулосѐ структурних змін. Длѐ сталей допустима температура нагріву 

t  = (230...240) С, длѐ бронз t  = (150...200) С. У залежності від потрібної темпера-

тури охопляячу деталь нагріваять у воді (до 100 С), у маслі до (130 С), в електро- 

або газовій печі до (200...240 С).  
Охоплявану деталь охолоджуять сухоя вуглекислотоя (температура випаро-

вуваннѐ – (-80 С) або рідким киснем (температура випаровуваннѐ – (-190 С). В 
останньому випадку длѐ дотриманнѐ норм безпеки деталі повинні бути ретельно 
знежирені. 

Переваги з’юднань з натѐгом: 

 простота і технологічність конструкції; 

 висока точність центруваннѐ деталей і рівномірний розподіл навантаженнѐ; 

 велика навантажувальна здатність. 
Недоліки: 

 складність збираннѐ і особливо розбираннѐ; 

 розсіяваннѐ міцності з’юднаннѐ у випадку недотриманнѐ геометричної точності спо-
лучених поверхонь. 

Длѐ з’юднань деталей з натѐгом найбільш прийнѐтні наступні посадки: Н7/n6; 

Н7/р6; Н7/r6; H7/s6; N7/h6; P7/h6 тощо 2, 15 тощо . 

18.2 Розрахунок на міцність 

Міцність з’юднаннѐ визначаютьсѐ натѐгом. Значеннѐ натѐгу визначаютьсѐ  
потрібним контактним тиском р на посадочній поверхні спрѐжених деталей. Цей 
тиск повинен бути таким, щоб сили тертѐ, ѐкі виникаять на посадочній поверхні 
з’юднаннѐ, були більшими зовнішніх зрушуячих сил. Водночас слід перевірити міц-
ність спрѐжених деталей, бо потрібний натѐг може спричинити їх руйнуваннѐ або 
недопустимі деформації. Отже, розрахунок виконуять за двома умовами: міцності 
(нерухомості) з’юднаннѐ; міцності деталей з’юднаннѐ. 

Розрахунок на міцність з’єднання з натягом. З’юднаннѐ може бути наванта-
женим осьовоя силоя Fa, крутним моментом Т або осьовоя силоя і крутним моме-
нтом одночасно (рис. 18.2). Контактний тиск по довжині деталей зміняютьсѐ за кри-
волінійним законом (рис. 18.2, а). 

Концентраціѐ тиску білѐ країв отвору обумовлена витисненнѐм стиснутого ма-
теріалу від середини в обидві сторони. Розрахунок на міцність деталей з’юднаннѐ за-
снований на припущенні, що контактний тиск розподілѐютьсѐ рівномірно по поверхні 
контакту. Взаюмна нерухомість деталей забезпечуютьсѐ при дотриманні умов:  
1) при навантаженні з’юднаннѐ осьовоя силоя Fa 
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aKF d p f , (18.2) 

звідки 

 ap KF d f , (18.3) 

де p – середній контактний тиск; 
К = 1...4 – коефіціюнт запасу зачепленнѐ деталей; 

d,  – діаметр і довжина посадочної поверхні; 
f – коефіціюнт зчепленнѐ (тертѐ) – (табл. 18.1.); 

2) при навантаженні з’юднаннѐ крутним моментом Т 

 2KT d p d f , (18.4) 

звідки 

 22p KT d f ; (18.5) 

3) при навантаженні з’юднанні одночасно осьовоя силоя Fa і крутним моментом Т 

 
22 2aK F T d d p f , (18.6) 

або 2 2
a tK F F d p f , (18.7) 

 
Рис. 18.2. До розрахунку на міцність пресового з’юднаннѐ та його деталей 

Таблицѐ 18.1. Коефіціюнти зчепленнѐ (тертѐ) f у з’юднаннѐх з натѐгом, ѐкщо охоплявана деталь (вал) 
виконана із сталі 

Матеріал втулки (маточини, 
охопляячої деталі) 

Стан поверхонь Спосіб збираннѐ f 

Сталь Без покриттѐ 
Температурна 

Гідрозапресуваннѐ 
Запресуваннѐ (під пресом) 

0,14 
0,12 
0,08 

Сталь Цементаціѐ бо азотуваннѐ вала 
Температурна 

Гідрозапресуваннѐ 
0,28 
0,25 

Сталь З порошком корунду Температурна 0,45 

Чавун Без покриттѐ 
Під пресом із змащеннѐ 

Під пресом без змащеннѐ 
Температурна 

0,08 
0,09 
0,13 

Латунь, бронза  Без покриттѐ 
Під пресом 

Температурна 
0,05 
0,05 

Алямініюві сплави Без покриттѐ 
Під пресом без змащеннѐ 

Температурна 
0,03 

0,045 
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де Ft = 2T/d – колова (тангенціальна) сила від дії крутного моменту Т, віднесена до 
спрѐжених поверхонь; 

звідки 

 2 2
a tp K F F d f . (18.8) 

Розрахунковий натѐг p, пов’ѐзаний з тиском p залежністя Лѐме, що виводить-
сѐ в курсі опру матеріалу длѐ рахунку товстостінних порожнистих циліндрів 

 1 1 2 2р p d C E C E , (18.9) 

де Е1 і Е2 – модулі пружності при розтѐгу матеріалів охопляваної та охопляячої 
деталей відповідно (табл. 18.2); 
С1 і С2 – коефіціюнти Лѐме, ѐкі визначаятьсѐ за формулами 

 

2

1
1 12

1

1
;

1

d d
C

d d
 

2

2
2 22

2

1
,

1

d d
C

d d
 (18.10) 

 1 та 2 – коефіціюнти Пуассона матеріалів охопляваної та охопляячої деталей 
відповідно (табл. 18.2). 

Таблицѐ 18.2. Значеннѐ модулів пружності (Е) та коефіціюнтів Пуассона ( ) 

Матеріал Е, МПа  
Сталь 2,1·105 0,3 

Сірий чавун 1,4·105 0,25 

Бронза 1,1·105 0,33 

Алямініюві сплави 0,78·105 0,32 

Титанові сплави 1,0·105 0,33 

 

Дійсний натѐг  повинен бути більше від розрахункового p через те, що вимі-
ряваннѐ діаметрів поверхонь з’юднаннѐ виконуютьсѐ по вершинах мікро нерівнос-
тей, ѐкі зрізуятьсѐ та згладжуятьсѐ при запресуванні деталей. Отже 

 1 21,2д р z zR R , (18,11) 

де Rz1 i Rz2 – висоти мікронерівностей поверхонь деталей з’юднаннѐ, ѐкі назнача-
ять у межах (8…2) мкм. 
Якщо складаннѐ пресового з’юднаннѐ виконуять за допомогоя нагріваннѐ або 

охолодженнѐ одніюї з деталей, то дійсний натѐг приймаять рівним розрахунковому, 

тобто д = p. 

За д підбираять відповідну стандартну посадку *2, 15 тощо+, длѐ ѐкої най-

менший натѐг min  д. 
Розрахунок а міцність деталей пресового з’єднання. 
При перевірці міцності деталей з’юднаннѐ в розрахунках використовуять най-

більший можливий натѐг max вибраної посадки і відповідний йому найбільший роз-

рахунковий натѐг pmax, ѐкий визначаять: 

 при запресуванні 

 max max 1 21,2р z zR R ; (18.12) 

 при температурному збиранні 
 max maxр . (18.13) 
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Найбільший розрахунковий натѐг спричинѐю поѐву на сполучених поверхнѐх 
відповідного максимального тиску, ѐкий на основі формули (18.9) дорівняю 

 max max 1 1 2 2рp d C E C E . (18.13) 

Епяри напруженнѐ у деталей 1 і 2 пресового з’юднаннѐ показані на рисунку 

18.2, в, де r напруженнѐ тиску у радіальному напрѐмі; t1, t2 – відповідно напру-
женнѐ тиску і розтѐгу у тангенціальному напрѐмі. 

Длѐ охопляячої деталі 2 ю небезпечні точки її внутрішньої поверхні длѐ цих то-

чок радіальне r і тангенціальне t2 нормальні напруженнѐ визначаять за формулами: 
 

maxr p ; (18.14) 

  2 2 2 2
2 max 2 2t p d d d d . (18.15) 

У точках внутрішньої поверхні деталі 2 виникаю плоский напружений стан, при 

ѐкому головні напруженнѐ 1 = t2; 2 = 0 i 3 = r. Умова міцності длѐ охопляячої деталі 
2 із пластичного матеріалу за гіпотезоя найбільших дотичних напружень виглѐдаю так 

 
2 2 2 2

22 1 3 max 2 2 maxE p d d d d p . 

Післѐ перетвореннѐ одержимо 

 2 2 2
22 2 max 22E d p d d , (18.16) 

де [ ]2 – допустиме напруженнѐ розтѐгу длѐ матеріалу охопляячої деталі. 
Длѐ охопляваної деталі 1 (рис. 18.2, б) кінцевого поперечного перерізу небез-

печними ю також точки внутрішньої поверхні. У цих точках виникаю небезпечний 
стиск, при ѐкому головні напруженнѐ такі 

 2 2 2
1 2 3 1 max 10; 0; 2t d p d d . 

Умова міцності длѐ охопляваної деталі  

 2 2 2
11 3 max 12E d p d d  (18.17) 

де [ ]1 – допустиме напруженнѐ длѐ матеріалу охопляваної деталі. 
Якщо охоплявана деталь маю суцільний переріз, тобто d1 = 0, то в довільній її 

точці виникаю довільний стиск. Тоді головні напруженнѐ 1 = 0; 2 = 3 = -pmax. Умова 
міцності в цьому випадку матиме виглѐд 

 11 maxE p . (18.18) 

Допустимі напруженнѐ * ]1 і * ]2 можна брати близькими до границі текучості 

T матеріалу деталей пресового з’юднаннѐ. 

18.3 Приклад розрахунку пресового з’єднання 

Задача. На рис. 18.2 зображене пресове з’юднаннѐ сталевого вала із сталевим 
шківом. Розрахувати на міцність з’юднаннѐ та його деталі за такими даними: крутний 
момент, що передаю пресове з’юднаннѐ, Т = 40 Н∙м; розміри деталей з’юднаннѐ – 

d = 40 мм; d1 = 12 мм; d2 = 112 мм;  = 50 мм; матеріал вала – сталь 45 ( t1 = 360 МПа; 

Е1 = 2,1∙105 МПа; 1 = 0,3); матеріал шківа – сталь 30 ( t2 = 290 МПа; Е2 = 2,1∙105 МПа; 

2 = 0,3); передбачаютьсѐ складаннѐ з’юднаннѐ за допомогоя нагріваннѐ шківа; кое-
фіціюнт запасу зчепленнѐ К = 1. 

Розв’язання. 
1. Розрахунок на міцність пресового з’юднаннѐ. Оскільки з’юднаннѐ передаю 

тільки крутний момент, потрібний тиск на сполучених поверхнѐх вала та шківа слід  
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визначити за формулоя (18.5) 

 3 2

2

2
2 40 10 3,14 40 50 0,12 2,65

KT
p

d f
 МПа, 

де f = 0,12 – коефіціюнт тертѐ ковзаннѐ при складанні з’юднаннѐ за допомогоя на-
гріваннѐ шківа. 
Розрахунковий натѐг у з’юднанні дістанемо за формулоя (18.9). Длѐ деталей 

з’юднаннѐ коефіціюнти Лѐме 

 
2 2 2 2

1
1 12 2 2 2

1

40 12
0,3 0,90;

40 12

d d
C

d d
 

2 2 2 2
2

2 22 2 2 2
2

112 40
0,3 1,60.

112 40

d d
C

d d
 

Тоді 

 5 5
1 1 2 2 2,65 40 0,90 2,1 10 1,6 2,1 10 0,0013 мм.р p d C E C E  

За цим натѐгом підбираюмо потрібну стандартну посадку, що забезпечую 

такий натѐг. У даному випадку можна вибрати посадку 40Н7/p6 0,042
0,0260,025  із 

гарантованим мінімальним натѐгом min = 0,001 мм (найбільш імовірний значно бі-

льший), а її можливий найбільший натѐг max = 0,042 мм, *2, 15 тощо+. 

При коефіціюнті лінійного розширеннѐ сталі  = 12∙106 мм/ С потрібна різницѐ 
температур вала та шківа длѐ складаннѐ з’юднаннѐ за формулоя (18 .1) 

 6
max 0,08 0,042 0,08 12 10 40 254 Сt d . 

2. Розрахунок на міцність деталей пресового з’юднаннѐ. За формулоя (18.13) 
можливий максимальний тиск на сполучених поверхнѐх з’юднаннѐ  

5 5
max max 1 1 2 2 0,042 40 0,90 2,1 10 1,6 2,1 10 88,2 МПа.p d C E C E  

Еквівалентне напруженнѐ у точках на поверхні отвору шківа дістанемо за фо-
рмулоя (18.16) 

 
2

2 2 22 max
2 2 2

2

2
2 112 88,2 112 40 202,2 МПа.E

d p

d d
 

Еквівалентне напруженнѐ у точках на поверхні отвору вала визначимо за фор-

мулоя (18.17) 2 2 2 2 2 2
1 max 12 2 40 88,2 40 12 193,8 МПа.E d p d d  

Максимальні еквівалентні напруженнѐ у шківі E2 та у валу E1 не переви-
щуять границь текучості матеріалів цих деталей, що забезпечую достатня міцність 
шківа та вала. 

18.4 Контрольні запитання 

1. За рахунок чого здійсняютьсѐ з’юднаннѐ деталей з натѐгом? 
2. Які з’юднаннѐ називаять пресовими? Назвіть основні групи пресових з’юднань. 
3. Назвіть переваги та недоліки пресових з’юднань. 
4. Назвіть та охарактеризуйте основні технологічні методи складаннѐ пресових з’юднань. 
5. За ѐкими умовами розраховуять пресові з’юднаннѐ? 
6. У чому полѐгаю розрахунок на міцність пресового з’юднаннѐ? Запишіть умови міцності пре-

сового з’юднаннѐ длѐ характерних випадків навантаженнѐ. 
7. Як визначаютьсѐ розрахунковий та дійсний натѐг пресового з’юднаннѐ?  
8. У чому полѐгаю розрахунок на міцність деталей пресового з’юднаннѐ?  
9. Запишіть та проаналізуйте умови міцності деталей пресового з’юднаннѐ.  
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19. КОНІЧНІ ТА КЛЕМОВІ З’ЄДНАННЯ 

19.1 Конічні з’єднання 

В конічних з’юднаннѐх (рис. 19.1) вал 1 і маточина 2 маять контакт між собоя 
по конічній поверхні; з’юднаннѐ затѐгуютьсѐ гайкоя 3. Момент T на валу передаютьсѐ 
маточині за допомогоя тертѐ, ѐке виникаю на посадочній конічній поверхні внаслі-
док застосуваннѐ осьової сили затѐгненнѐ. 

Конічні з’юднаннѐ застосовуятьсѐ длѐ передачі крутного моменту і осьової си-
ли між валами та іншими деталѐми: зубчастими колесами, шківами, маховиками *23, 
30, 36, 37]. 

Конусність визначаютьсѐ відношеннѐм 

 1 2 2tg
d d

K , 

де d1 і d2 – великий і малий діаметри вала на посадочній поверхні (рис. 19.1); 

 – довжина конічної поверхні; 

 – кут нахилу твірної конічної поверхні до осі. 
На практиці длѐ з’юднань, ѐкі розбираятьсѐ рідко, рекомендуять конусність 

K = 1:50 1:30; длѐ інших K = 1:20 1:10. 
Переваги конічних з’юднань: 

 простота конструкції; 

 відсутність шпонкових пазів, ѐкі зменшуять міцність з’юднаннѐ; 

 можливість змінявати щільність посадки маточини на вал затѐганнѐм гайки. 
Недоліки конічних з’юднань: 

 конічні посадочні поверхні вимагаять високої точності виготовленнѐ; 

 у процесі експлуатації осьова затѐжка зменшуютьсѐ і це призводить до зменшеннѐ 
тримкості (несучої здатності) з’юднаннѐ. 

Розрахунок конічних з’юднань проводитьсѐ за умови, що післѐ затѐгуваннѐ на 
конічній поверхні контактні сили тертѐ pf (p – тиск, f – коефіціюнт тертѐ) розподілені 
рівномірно (рис. 19.1). У цьому випадку на конусній поверхні з’юднаннѐ виникаю тиск 

  
Рис. 19.1. Конічне з’юднаннѐ (а) і його розрахункова схема (б) 
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sin cos

заm

m

F
p

d f
, (19.1) 

де Fзат – осьова сила затѐжки маточини; 
dm = (d1 + d2)/2 – середній діаметр з’юднаннѐ. 
Згідно рис. 19.1 

 2m mkT p d fd . 

З урахуваннѐм (19.1) крутний момент визначаютьсѐ за формулоя 

 
2 sin cos

заm mF d f
T

k f
. (19.2) 

Длѐ передачі з’юднаннѐм заданого крутного моменту на поверхні контакту 
вал-маточина необхідно створити тиск 

 
2

2

m

kT
p

d f
, (19.3) 

длѐ чого необхідно прикласти до маточини осьову силу затѐжки 

 
2 sin cos

заm

m

kT f
F

d f
. (19.4) 

У практиці величини T, Fзат, p приймаять з запасом міцності k = 1,3 1,5. 

19.2 Клемові з’єднання 

Клемові з’юднаннѐ називаять також фрикційно-гвинтовими; їх застосовуять 
длѐ закріпленнѐ на валах і осѐх таких деталей ѐк важелі, шківи, кривошипи. 

Переваги клемових з’юднань: 

 простота монтажних і демонтажних 
операцій; 

 можливість перестановки і регуля-
ваннѐ з’юднаннѐ вал-клема ѐк в 
осьовому, так і в коловому напрѐм-
ках. 

Недоліки клемових з’юднань: 

 недостатнѐ тримкість; 

 нестабільність коефіціюнту тертѐ; 

 значний дисбаланс; 

 великі габаритні розміри. 
У практиці застосовуять два 

типа клемових з’юднань: із прорізноя 
маточиноя (рис. 19.2, а) і з рознім-
ноя маточиноя (рис. 19.2, б). Післѐ 
затѐжки гвинтів 1 і 2 маточина 4 буде 
щільно притиснута до валу 3. Завдѐки 
цьому у з’юднані виникаю тиск p, що 
дозволѐю навантажувати клемове 
з’юднаннѐ ѐк крутним моментом так і 
осьовоя силоя. 

 
Рис. 19.2. Клемові з’юднаннѐ 

 
Рис. 19.3. Розрахункова схема клемового з’юднаннѐ 



19.3 Контрольні запитання 

 257 

При розрахунку клемових з’юднань знаходѐть силу затѐжки болтів і їх розмір. У 
наближених розрахунках приймаять наступні припущеннѐ: деталі клеми 1, 2 
(рис. 19.3) маять незначну згинальну жорсткість; тиск p рівномірно розподілѐютьсѐ 
по поверхнѐм контакту валу 3 з маточиноя. В цьому разі рівнодійна тиску на кожну 
півматочину буде визначатись за формулоя  

 
1

2

2 cos
2

N

d
F p d p d , (19.5) 

де  – довжина клеми. 
Сумарну нормальну до поверхні контакту вал-клема силу, що визначаю вели-

чину сили тертѐ длѐ кожної півматочини, знайдемо за формулоя 

 
2 2

N NF p d F . (19.6) 

При дії крутного моменту T умова міцності зчіпляваннѐ клеми з валом буде 

 2 2NF f d T  або 2 2pf d T , (19.7) 

а при дії осьової сили 
 2 N aF f F  або apf d F , (19.8) 

де f – коефіціюнт тертѐ; 
Fa – осьова сила; 
d – діаметр валу. 
З рівноваги сил, діячих на одну напівматочину (рис. 19.3) маюмо FN = 2zFзат. 
Післѐ деѐких перетворень і скорочень необхідна сила затѐгуваннѐ Fзат буде 

визначатись за формулоя 

 заmF T fzd  (19.9) 

і при дії осьової сили 

 2заm aF F fz , (19.10) 

де z – половина кількості гвинтів, що стѐгуять півматочину. 
При одночасному навантажені клемового з’юднаннѐ крутним моментом T і 

осьовоя силоя Fa силу затѐгуваннѐ гвинтів визначаять за формулами 

 
2 22 ; 2 .a заmF T d F F F fz  (19.11) 

Розрахунок клемових з’юднань з прорізноя маточиноя виконуять за аналогіч-
ними формулами. 

19.3 Контрольні запитання 
1. Опишіть будову та призначеннѐ конічних з’юднань. Вкажіть їх переваги та недоліки. 
2. Опишіть будову та призначеннѐ клемових з’юднань. Наведіть приклади їх застосуваннѐ в  

сільському машинобудуванні. 
3. Запишіть вираз длѐ сили затѐгуваннѐ гвинтів напівматочини. 
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20.  ЗВАРНІ З’ЄДНАННЯ 

20.1 Загальні відомості та класифікація 

Зваряваннѐм називаютьсѐ технологічний процес отриманнѐ нероз’юмних 
з’юднань деталей шлѐхом місцевого нагріваннѐ ділѐнок зварявальної зони до плас-
тичного або рідкого стану з подальшим взаюмним деформуваннѐм. У результаті у за-
стиглому і затверділому матеріалі стику деталей використовуятьсѐ сили молекулѐр-
ного зчепленнѐ *2, 23, 30, 36, 37 тощо+. 

Нагрів здійсняять у струмені газового полум’ѐ, електродугоя, струмами корот-
кого замиканнѐ, електронним променем, ультразвуком, тертѐм тощо. Залежно від спо-
собу нагріву розрізнѐять зваряваннѐ газове, електродугове, контактне, тертѐм тощо. 

Газове зварювання. Найбільш розповсяджене киснево-ацетиленове зваря-
ваннѐ, ѐке в основному застосовуютьсѐ длѐ зваряваннѐ стальних виробів невеликої 
товщини, а також виробів з кольорових металів і сплавів. Зварявальний дріт, ѐкий 
подаютьсѐ у факел горіннѐ, розплавлѐютьсѐ і заповняю шов (рис. 20.1, а). Цей спосіб 
менш продуктивний, ніж електродугове зваряваннѐ. 

Електродугове зварювання. Явище електричної дуги було відкрите академі-
ком В.А. Петровим в 1802 р., а практичне застосуваннѐ її длѐ зваряваннѐ металів 
здійснено вперше російським винахідником М.М. Бенардсом у 1882 р. Подальшому 
розвитку електродугове зваряваннѐ завдѐчую українському академіку Є.О. Патону і 
його школі (Київський інститут електрозваряваннѐ ім. Є.О. Патона НАН України). 

Спосіб електродугового зваряваннѐ полѐгаю у тому, що до зваряваних дета-
лей 1 і 2 (рис. 20.1, б) наближаютьсѐ металевий електрод 3, приюднаний до одного з 
полясів джерела струму. Зварявані деталі при приюднанні до другого полясу утво-
ряять електричну дугу, що розплавлѐю електрод і краї зваряваних деталей. 

Ручне дугове зваряваннѐ використовуютьсѐ переважно длѐ з’юднань зі склад-
ними за конфігураціюя зварними швами, а також в індивідуальному та малосерій-
ному виробництві длѐ з’юднаннѐ деталей товщиноя 1-60 мм і більше. 

Автоматичне дугове зваряваннѐ металевим електродом під флясом відріз-
нѐютьсѐ від ручного тим, що воно виконуютьсѐ зварявальноя машиноя автоматично 
під шаром флясу. До складу флясу входѐть шлакоутворяячі наповнявачі (длѐ захи-
сту шва від впливу зовніш-
нього середовища). Таке 
зваряваннѐ забезпечую ви-
соку продуктивність та 
ѐкість зварних швів. Цей 
метод економічно найдоці-
льніший длѐ неперервних 
прѐмолінійних та кільцевих 
швів значної довжини, осо-
бливо у крупносерійному та 
масовому виробництві длѐ 
зваряваннѐ деталей за-
втовшки 2-130 мм і більше.  

Рис. 20.1. Деѐкі схеми технологій зваряваннѐ 
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Електрошлакове зваряваннѐ металевим електродом відрізнѐютьсѐ від дугово-
го зваряваннѐ тим, що в ньому джерелом нагріваннѐ ю теплота, ѐка виділѐютьсѐ при 
проходженні струму від електроду до деталі через шлакову ванну. Цей спосіб дуже 
продуктивний при зваряванні сталевих листів завтовшки 40-50 мм. На сьогодні та-
ким способом зваряять сталеві та чавунні вироби завтовшки до 1 м, наприклад, 
станини прокатних станів, корпуси пресів. 

Контактне зваряваннѐ (рис. 20.1, в) основане на нагріванні стику з’юднуваних 
деталей 1 і 2 теплотоя, ѐка виділѐютьсѐ при проходженні через стик електричного 
струму. Нагріваннѐ стику деталей здійсняютьсѐ до температури пластичного стану 
матеріалу з подальшим стисканнѐм деталей. Контактне шовне зваряваннѐ викорис-
товуять длѐ утвореннѐ герметичних швів, а контактне точкове – длѐ виготовленнѐ 
конструкцій, у ѐких герметичність швів не обов’ѐзкова. Контактним зваряваннѐм 
з’юднуять деталі, виготовлені із тонколистових елементів. 

Крім розглѐнутих вище, широко використовуять спеціальні способи зваря-
ваннѐ. Длѐ з’юднаннѐ деталей із високолегованих сталей, різних сплавів та кольоро-
вих металів застосовуять зваряваннѐ у середовищі інертних газів (аргону, гелія). Ту-
гоплавкі метали і неметалеві матеріали (наприклад кераміка тощо) з’юднуять у ваку-
умних камерах електронним променем або дифузійним зваряваннѐм (длѐ різнорід-
них матеріалів). Використовуять також лазери, ультразвукове, вибухове зваряваннѐ. 
Велику перспективу маю застосуваннѐ плазмового процесу. 

Переваги зварних з’юднань: 

 відсутність додаткових з’юднуячих елементів; 

 рівноміцність шва щодо з’юднуваних елементів деталей; 

 економіѐ матеріалу та зменшеннѐ маси виробів; 

 висока продуктивність та простота технологічного процесу зваряваннѐ. 
Недоліки зварних з’юднань: 

 поѐва температурних напружень, що може призвести до викривленнѐ деталей післѐ 
зваряваннѐ; 

 значна концентраціѐ напружень в області зварних швів; 

 зниженнѐ стійкості проти корозії. 
Зварні з’юднаннѐ ю найдосконалішими з нероз’юмних з’юднань, оскільки вони у 

значній мірі наближаять з’юднані деталі до цілісних. Зваряваннѐ використовуять не 
тільки ѐк спосіб з’юднаннѐ деталей, а й ѐк технологічний метод виготовленнѐ самих 
деталей. Зварені деталі у багатьох випадках успішно заміняять деталі ковані, штам-
повані або виготовлені литтѐм. Зваряваннѐм виготовлѐять станини, рами і основи 
машин, корпуси редукторів, зубчасті колеса, шківи, зірочки, маховики, барабани, 
ферми, колони, різні резервуари, труби, корпуси річкових та морських суден тощо. 

20.2 Види зварних з’єднань і типи зварних швів 

Залежно від взаюмного розміщеннѐ з’юднуваних елементів деталей розрізнѐ-
ять такі основні види зварних з’юднань: стикові, напускові, таврові та кутові. 

Стикові з’єднання. Вони ю найраціональнішим видом зварних з’юднань і утво-
ряятьсѐ за допомогоя дугового або контактного зваряваннѐ. Таке з’юднаннѐ вико-
нуять стиковим зварним швом, і його рекомендуять длѐ конструкцій, що сприйма-
ять вібронавантаженнѐ. 
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Зварні стикові з’юднаннѐ 
(рис. 20.2) буваять з прямим (а), 
косим (б) та кільцевим (в) 
ми. Деталі поблизу стику по-

винні мати рівну товщину  длѐ 
забезпеченнѐ однакового нагрі-

ваннѐ. Залежно від товщини  
зварявані елементи деталей 
виготовлѐять з непідготовле-
ними (рис. 20.2, г) або підготов-
леними (рис. 20.2, д,е,ж) кром-
ками. Залежно від підготовки 
кромок деталей стиковий шов буваю: 

 односторонній без скосу кромок (рис. 20.2, г); 

 односторонній зі скосом кромок – V-подібний (рис. 20.2, д); 

 двосторонній з двома симетричними скосами одніюї кромки – K-подібний 
(рис. 20.2, е); 

 двосторонній з двома симетричними скосами двох кромок – X-подібний 
(рис. 20.2, ж). 

З’єднання внапусток. Його виконуять за допомогоя кутових (валикових) швів 
(рис. 20.3). Залежно від розміщеннѐ шва щодо лінії дії сили F кутові шви (рис. 20.3) 
називаятьсѐ лобовими (а), фланговими (б), комбінованими (в) і кільцевими (г). 

Форма поперечного перерізу кутових швів (рис. 20.3) може бути нормальноя 
(д), опуклоя (е) або поліпшеноя (ж, з). Нормальна та поліпшена форми зварних швів 
досѐгаятьсѐ механічноя оброб-
коя їх післѐ зваряваннѐ. Опукла 
форма швів сприѐю підвищення 
концентрації напружень. Міні-
мальна концентраціѐ напру-
жень маю місце у швах поліпше-
ної форми при відношенні кате-
тів 1:1,5 або 1:2. Катет зварного 

шва k треба брати за умови k   
(див. рис. 20.2, а), але не менш 
ніж 3 мм при товщині 
з’юднуваних елементів деталей 

  3 мм. Розрахункову висоту m 
кутового шва (рис. 20.3, д,е,ж) 
беруть рівноя висоті перерізу 
по бісектрисі А-А, ѐка длѐ всіх 
форм швів приймаютьсѐ 

m = ksin45   0,7k. 

Довжина лобових швів л 
у напускових з’юднаннѐх не об-

 
Рис. 20.3. Зварні напусткові з’юднаннѐ та форми кутових 

швів 

 
Рис. 20.2. Стикові зварні з’юднаннѐ деталей та форми 

стикових швів 
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межуютьсѐ, а довжина флангових швів ф 
не повинна бути більш ніж 50k, оскільки 

зі збільшеннѐм довжини ф підвищуютьсѐ 
нерівномірність розподіленнѐ напру-
жень у шві. 

Таврове з’юднаннѐ використову-
ять при розміщенні з’юднуваних деталей 
у взаюмно перпендикулѐрних площинах 
(рис. 20.4). Це з’юднаннѐ виконуять без 
підготовки кромок деталі (рис. 20.4, а) 
або з підготовкоя кромок 
(рис. 20.4, б,в). При статичному навантаженні з’юднаннѐ підготовку кромок можна не 

робити. Тоді катет k кутових швів не повинен бути більш ніж 1,2  (  – найменша тов-
щина зваряваних деталей). 

Кутове з’юднаннѐ відповідно з рис. 20.5 здійсняять без попередньої підготов-
ки кромок (а, б) і з підготов-
коя кромок (в, г). У більшо-
сті випадків такі з’юднаннѐ ю 
малонавантажуваними і 
використовуятьсѐ длѐ за-
безпеченнѐ щільності. 

У деѐких випадках, 
коли міцність напускових 
з’юднань, виконаних лобо-
вими та фланговими куто-
вими швами, не забезпечу-
ютьсѐ, додатково здійсня-
ятьсѐ коркові (рис. 20.6, а), 
прорізні (рис. 20.6, б) або 
проплавні (рис. 20.6, в) зварні шви. Корковий шов отримуять шлѐхом заповненнѐ 
розплавленим металом отворів круглої форми в одній (або в двох) із з’юднуваних де-
талей (так зване з’юднаннѐ електрозаклепками). Проріз длѐ прорізного шва викону-
ять уздовж лінії дії сили F. Проплавний шов здійсняютьсѐ проплавленнѐм одніюї де-
талі з’юднаннѐ, що маю меншу товщину. 

З’юднаннѐ точковим контактним зваряваннѐм (рис. 20.7, а, б) застосовуять 
длѐ плоских деталей, сумарна товщина ѐких не перевищую 8-10 мм. 

При товщині   2 мм найтоншого із з’юднуваних сталевих елементів діаметр 

зварної точки d повинен задовольнѐти умові 1,2  + 4 < d < 1,5  + 5.  
Крок t зварних точок не повинен перевищувати 3d, а відстань зварних точок 

від країв деталей t1  2d і t2 = 1,5d. 
З’юднаннѐ шовним контактним зваряваннѐм (рис. 20.7, в) використовуять длѐ 

тонколистових деталей (   2 3 мм). 
Найбільш поширена класифікаціѐ зварних з’юднань подана на рис. 20.8. 

 
Рис. 20.4. Таврові зварні з’юднаннѐ 

 
Рис. 20.5. Кутові зварні з’юднаннѐ 

 
Рис. 20.6. Коркові, прорізні та проплавні зварні шви 

 
Рис. 20.7. З’юднаннѐ деталей контактним зваряваннѐм 
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20.3 Розрахунок зварних з’єднань 

У залежності від прикладеного навантаженнѐ різні типи швів сприймаять різні 
види напружень. У з’юднаннѐх встик шви можуть сприймати напруженнѐ розтѐгу, 
стиску чи згину. У з’юднаннѐх, виконаних валиковими швами (з’юднаннѐ внапусток, 
накладками, таврові і кутові), незалежно від напрѐмку сили, завжди виникаять  
напруженнѐ зрізу. 

На практиці розміри та типи зварних швів визначаять за формоя та конструк-
ціюя деталей. Тому розрахунок зварних з’юднань в основному виконуять ѐк  
перевірний. 

При розрахунку зварних швів роблѐть наступні припущеннѐ. 
1. Зусиллѐ розподілѐютьсѐ рівномірно по довжині шва. 
2. Напруженнѐ поширяютьсѐ рівномірно по його робочому перетину. 
При розрахунку зварного з’юднаннѐ дуже важливо встановити спочатку, до 

ѐкого типу відноситьсѐ дане з’юднаннѐ і ѐкі сили діять на шов, їхню взаюмне розташу-
ваннѐ стосовно шва. 

Розрахунок зварних з’юднань ведетьсѐ з урахуваннѐм типу шва. 
Стикові шви ю найбільш доскона-

лими у порівнѐнні з іншими швами, бо 
вони майже повноцінно відтворяять 
цілі деталі. 

Стикові шви розраховуятьсѐ на 
розрив чи на розтѐг, при цьому за розра-
хункову висоту приймаять товщину са-
мої тонкої зі з’юднуваних деталей. Розра-
хунок стикових швів найчастіше зводить-
сѐ до визначеннѐ довжини шва з умови 
міцності на розрив (рис. 20.9). 

Якщо навантаженнѐ P невідоме, 
то вихідноя умовоя длѐ розрахунку ю рівноміцність основного металу і зварного 
шва: 

  p pb h , (20.1) 

де [ ]p – допустиме напруженнѐ на розрив длѐ основного матеріалу (табл. 20.1, 
табл. 20.2); 

[ ] p – допустиме напруженнѐ длѐ наплавленого металу, що залежить від  
ѐкості і способів зваряваннѐ (табл. 20.1); 

 – товщина найтоншої деталі, що зваряютьсѐ; 
h – висота шва (її приймаять таку, що дорівняю товщині деталі); 

 – довжина шва; 
b – ширина деталі. 

У розрахунках прѐмих швів приймаять b = . 
При урахуванні основних і додаткових навантажень наведені у табл. 20.2  

величини допустимого напруженнѐ варто збільшити на 10-20%. 

 
Рис. 20.9. Стикове зварне з’юднаннѐ 
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У розрахунках * ] p приймаять у залежності від * ]p основного металу згідно з 
даними табл. 20.3. 

Таблицѐ 20.1. Допустимі напруженнѐ длѐ основного металу зварних конструкцій промислових спо-
руд 

Вид напружень 

Допустимі напруженнѐ, МПа 

Ст.0 та Ст.2 Ст.3 

При врахуванні 
основних наван-

тажень 

При врахуванні ос-
новних і додатко-
вих навантажень 

При врахуванні 
основних наван-

тажень 

При врахуванні ос-
новних і додатко-
вих навантажень 

Розтѐг, * ]p 

Стиск, * ]ст 

Згин, * ]зг 

140 160 160 180 

Зріз * ]зр 90 100 100 110 

Зминаннѐ торцевої по-

верхні елемента * ]зм 
210 240 240 270 

Таблицѐ 20.2. Допустимі напруженнѐ длѐ основного металу зварних конструкцій кранових споруд 

Види напружень 

Допустимі напруженнѐ, МПа 

при врахуванні основних навантажень 
при врахуванні основних і додаткових 

навантажень 

Ст.0 і 
Ст.2 

Ст.3 і 
Ст.4 

Ст.5 
Низьколегова-

на сталь 
Ст.0 і 
Ст.2 

Ст.3 і 
Ст.4 

Ст.5 
Низьколего-
вана сталь 

Розтѐг, стиск і згин 120 140 175 210 145 170 210 250 

Зріз 95 110 140 170 115 135 170 200 

Зминаннѐ (торцеве) 180 210 260 315 220 255 315 375 

Таблицѐ 20.3. Допустимі напруженнѐ * ]  у зварних швах з маловуглецевих сталей (Ст.0, Ст.2 і Ст.3) 
при постійному навантаженні 

Вид напружень 
Ручне зваряваннѐ електродами Автоматичне зваряваннѐ під 

шаром флясу: ручне – електро-
дами Е42 

Е34 Е42 Е42А 

Стиск 0,75[ ]p 1,00[ ]p 1,00[ ]p 1,00[ ]p 

Розтѐг і згин 0,60[ ]p 0,90[ ]p 1,00[ ]p 1,00[ ]p 

Зріз 0,50[ ]p 0,60[ ]p 0,70[ ]p 0,60[ ]p 

Таблицѐ 20.4. Коефіціюнти зменшеннѐ допустимого напруженнѐ 

Характер навантаженнѐ Стикові шви Валикові (і інші) шви 

Змінне  = 1,0 – 

Знакозмінне min

max

1

1
1

3

P

P

 
min

max

1

4 1

3 3

P

P

 

 

При дії на зварне з’юднаннѐ змінних навантажень допустимі напруженнѐ длѐ 

зварних швів збільшуятьсѐ на коефіціюнт зменшеннѐ допустимого напруженнѐ , 
ѐкий обчисляютьсѐ за формулами табл. 20.2 (Pmax, Pmin – найбільші і найменші за аб-
солятноя величиноя зусиллѐ, узѐті кожне зі своїм знаком). 

Залежність (20.1) длѐ розрахунку стикових швів на розрив чи розтѐг дійсна і 

при стиску, тільки * ]p або * ] p замінѐять відповідно допустимими величинами * ]c 

або * ] c при стиску. 
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При дії на стиковий шов моменту M у площині, перпендикулѐрній до площини 
стику (рис. 20.10), розрахунок шва виконуять за формулоя 

 
2 6

p

M
. (20.2) 

Якщо стиковий шов знаходитьсѐ під діюя того ж моменту M і сили P, що розтѐ-
гую (рис. 20.11), то такий шов розраховуять за формулоя 

 
2 6

p

P M
, (20.3) 

де 2/6 – момент опору розрахункового шва при згині. 

При звичайній технології зваряваннѐ величина * ] p завжди менша * ]p. Від-

ношеннѐ * ] p/[ ]p =  – ю коефіцієнтом міцності шва. Він коливаютьсѐ в межах 0,6 1 
і залежить від способу та ѐкості зваряваннѐ, ѐкості електродів.  

Таким чином, рівноміцність з’юднаннѐ з основним металом можлива лише 

при * ] p = [ ]p. 
Оскільки цѐ умова важко виконуютьсѐ, то міцність з’юднаннѐ збільшуять шлѐ-

хом застосуваннѐ косих швів (рис. 20.2, б). 
Косі стикові шви розраховуятьсѐ аналогічно прѐмим, з тіюя лише різницея, 

що довжина шва буде 

 .
sin

b
 (20.4) 

Кут скосу  приймаять 30 45 . 
Шви внапусток застосовуятьсѐ у 

з’юднаннѐх внапусток з накладками тав-
рових і кутових. 

У залежності від положеннѐ шва 
стосовно діячих зусиль шви буваять: 
лобові, флангові, косі і комбіновані. 

При розрахунку таких швів пе-
редбачаютьсѐ, що вони працяять на 
деформація розриву. Небезпечний пе-
реріз збігаютьсѐ з бісектрисоя кута 

 
Рис. 20.10. Стиковий шов, навантажений момен-

том 

 
Рис. 20.11. Стиковий шов, навантажений момен-

том і силоя 

 
            Рис. 20.13. Зварне з’юднаннѐ внапусток 
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(рис. 20.13). Рівнѐннѐ міцності валикового шва, навантаженого розтѐгуячоя чи стис-
каячоя силоя, буде 

 0,7P k .  (20.5) 

При двосторонньому лобовому шві (зверху і знизу) рівнѐннѐ міцності длѐ роз-
рахунку маю виглѐд: 

 2 0,7P k . (20.6) 

Мінімальна довжина лобового шва приймаютьсѐ рівноя 40 50 мм, а взагалі 
довжина лобових швів не обмежуютьсѐ. 

При розрахунку увігнутих (рис. 20.3, з) і опуклих (рис. 20, е) швів зміняютьсѐ 
лише величина 0,7k. 

При дії на кутовий шов згинаячого моменту і розтѐгуячої сили (рис. 20.14) він 
розраховуютьсѐ за формулоя 

 
0,7 0,7

M P

W F
. (20.7) 

Якщо таке з’юднаннѐ навантажене моментом і силоя, що зрізаю, (рис. 20.15), 
то його розраховуять за формулоя 

2 2

0,7 0,7

M P

W F
,        (20.8) 

де M = PL – крутний момент; 

 F = k – площа шва; 

W = k2/6 – момент опору шва. 
При з’юднанні валиковими швами 

елементів конструкції з несиметрични-
ми перетинами (рис. 20.16), ѐк, напри-
клад, скріпленнѐ кутового профіля з ли-

стом, довжини швів 1 і 2 приймаять 
обернено пропорційно відстанѐм шва 
від лінії центра ваги перетину кутового 
чи іншого профіля. При загальній дов-

жині швів  = 1 + 2 одержимо 

 1 2;   .
y x

x y x y
  (20.9) 

Рівнѐннѐ міцності длѐ такого 
з’юднаннѐ буде 

 0,7P k .   (20.10) 

При розрахунку з’юднань внапус-
ток фланговими швами, навантажених 
моментом (рис. 20.17), максимальні на-
пруженнѐ у швах визначаять за форму-
лоя крученнѐ 

 pM W ,   (20.11) 

 
Рис. 20.14. До розрахунку кутових швів 

 
Рис. 20.15. Кутовий шов, навантажений момен-

том і силоя 



20.3 Розрахунок зварних з’єднань 

 267 

де Wp – момент опору крученнѐ, що 
визначаютьсѐ длѐ перетину швів у 
площині руйнуваннѐ. 
Напруженнѐ розподілѐятьсѐ по 

довжині шва нерівномірно, а їх 
мок різний (рис. 2.17, а). Нерівномірність 
розподілу напружень тим більша, чим 
більша довжина шва стосовно ширини 
штаби. 

Длѐ коротких швів ( < b) вважа-
ять, що напруженнѐ спрѐмовані уздовж 
швів і розподілені по їх довжині рівно-
мірно (рис. 20.17, б). 

При цьому напруженнѐ у двох 
швах утворѐть пари з плечем, що врівно-
важую момент навантаженнѐ M. 

Наближений розрахунок такого 
з’юднаннѐ виконуять за формулоя 

 ,
0,7

M

Fb
    (20.12) 

де F = k – площа шва. 
При розрахунку комбінованого 

з’юднаннѐ (рис. 20.18), що вклячаю лобо-
вий і два флангових шви, умовно допус-
каять, що всі шви працяять на зріз і на-
вантажені однаково. Рівнѐннѐ міцності 
з’юднаннѐ маю вид 

0,7 ,P k  

де  = 2ф + л. 
Розрахунок комбінованих швів під 

діюя моменту у площині стику 
(рис. 20.19) може виконуватисѐ трьома 
способами: за принципом незалежності 
дії сил, по осьовому моменту інерції і по 
полѐрному моменту інерції. 

Перший спосіб ю наближеним, але 
забезпечую найбільшу простоту розраху-
нку, тому його застосовуять частіше за 
інші. 

Розрахунок базуютьсѐ на наступних припущеннѐх: шви працяять незалежно; 

флангові шви короткі (ф < b) і передаять тільки сили спрѐмовані уздовж осі; катет 
шва k малий у порівнѐнні з розміром b. У розрахунках цим способом вважаять, що 

 
Рис. 20.16. Зварне з’юднаннѐ конструкції з не-

симетричними перетинами 

 
Рис. 20.17. До розподілу напружень по довжині 

шва 

 
Рис. 20.18. Комбіноване зварне з’юднаннѐ 

 
Рис. 20.19. Комбіноване зварне з’юднаннѐ, на-

вантажене моментом 
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зовнішній момент розподілѐютьсѐ між лобовим і фланговим швами пропорційно їх-
ній навантажувальній здатності та визначаютьсѐ згідно формули 
 ф лM M M , (20.13) 

де Mф – момент у флангових швах, 

 0,7
фф фM k b ; (20.14) 

 Mл – момент у лобовому шві, 

 
2

0,7
6
л

л л

k
M . (20.15) 

За умовами рівноміцності приймаять довжину флангових швів у комбінова-
них з’юднаннѐх не більше половини лобового 
 0,5 , a .ф л ф л  

Розрахункове рівнѐннѐ при даному способі розрахунку маю виглѐд 

 
20,7 0,7 6

M

ф л л

M

k k
. (20.16) 

Напруженнѐ у швах від розтѐгуячої сили розподілѐятьсѐ, ѐк зазначено вище, 
та визначаятьсѐ згідно формули 

 .
2 0,7 0,7

P

ф л

P

k k
 (20.17) 

Позначивши ці напруженнѐ через , отримаюмо сумарне максимальне 
напруженнѐ: 

 M P . (20.18) 

20.4 Приклади розрахунків зварних з’єднань 

ПРИКЛАД 1. Розрахувати довжину 

швів 1 і 2 (рис. 20.20). Навантаженнѐ 
статичне. Матеріал швелера і косинки – 

сталь Ст3; F = 35 кН;  = 0,6 м;  = 6 мм, 
електроди Е42; зваряваннѐ ручне. 

РОЗРАХУНОК. 
1. Вибір катета k зварних швів та 

допустимих напружень. 
Оскільки товщина стінки швелера 

№30 m = 6,5 мм і товщина косинки 

 = 6 мм, можна прийнѐти довжину кате-
та зварних швів k = 6 мм. 

Оскільки матеріал деталей з’юд-
наннѐ ю Ст3 з межея текучості 

т = 235 МПа *2+, то за умови, що коефіціюнт запасу міцності s = 2, допустиме напру-
женнѐ розтѐгу длѐ деталей визначитьсѐ 

 т 235/2 118p s  МПа. 

Тоді допустиме напруженнѐ зрізу длѐ кутових зварних швів, виконаних ручним 
зваряваннѐм електродами Е42 згідно табл. 20.3 буде 

 
Рис. 20.20. Зварне з’юднаннѐ швелера і косинки 
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 0,60 0,60 118 70,8p  МПа. 

2. Визначеннѐ навантажень на зварні шви (рис. 20.20). 

За умови, що 1 = 2 < h, де h = 300 мм – висота швелера № 30, то діячі уздовж 
зварних швів навантаженнѐ F1 і F2 можна визначити за умовоя рівноваги косинки 
 

2( 0,5 ) 0F h F h , 

 2 0,5 35000 0,6 0,5 0,3 0,3 87500F F h h  H; 

 1 2 87500 35000 52500F F F  H. 

3. Визначеннѐ довжини зварних швів. 
За умовоя міцності зварних швів на зріз маюмо 

 1 1 1 1 10,7 ; 0,7 52500 0,7 6 70,8 176 мм;F k F k  

 2 2 2 2 20,7 ; 0,7 87500 0,7 6 70,8 294 мм.F k F k  

Остаточно можна прийнѐти 1 = 180 мм і 2 = 295 мм. При цьому витримуютьсѐ 

умова   50k = 50 6 = 300 мм. 
4. Перевірка міцності косинки. 
Косинка знаходитьсѐ під діюя деформації згину, причому максимальний  

згинальний момент 

 max 0,5 35000 0,6 0,5 0,3 15750 Н мM F h , 

а осьовий момент опору перерізу косинки 

 2 2 3
0 6 6 295 6 87025 ммW b . 

Длѐ матеріалу косинки Ст3 допустиме напруженнѐ згину можна прийнѐти 

[ ]зг = [ ]p = 118 МПа (див. п. 1). Тоді за умовоя міцності косинки на згин маюмо 

 
3

0 1575 10 87025 18,1МПа 118 МПазгзг згM W , 

тобто міцність косинки забезпечуютьсѐ. 
ПРИКЛАД 2. Розрахувати довжину 

швів  зварного з’юднаннѐ кронштейна блока 
зі швелером (рис. 20.21) за такими парамет-

рами: F = 6,5 кН; h = 0,3 м;  = 10 мм,  = 90 , 
матеріал кронштейна та швелера – сталь Ст3. 

РОЗРАХУНОК. 
1. Вибір основних параметрів зварного 

з’юднаннѐ. 
Ураховуячи товщину кронштейна 

 = 10 мм, можна прийнѐти довжину катета 
зварних швів k = 10 мм. 

Зваряваннѐ доцільно виконувати ручним способом електродами Е42. Допус-
тиме напруженнѐ зрізу длѐ кутових зварних швів 

 0,60 0,60 157 94,2зр p  МПа. 

Длѐ деталей, виготовлених із Ст3 з межея текучості т = 235 МПа та при кое-
фіціюнті запасу міцності s = l,5, допустиме напруженнѐ розтѐгу буде 

 т 235 1,5 118p s  МПа. 

 
Рис. 20.21. Зварне з’юднаннѐ до прикладу 2 
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Ширина полички швелера, згідно з рис. 20.21 повинна бути 

b  5  = 6 10 = 60 мм. За стандартом приймаюмо швелер № 14а, що маю ширину по-
лички b = 62 мм. 

2. Визначеннѐ ширини  кронштейна. 
Кронштейн знаходитьсѐ під діюя деформації згину, причому максимальний 

згинальний момент 

 2 2 6,5 0,3 3,9M Fh  кН м. 

Осьовий момент опору перерізу кронштейна, де дію максимальний згиналь-
ний момент, визначитьсѐ за формулоя 

 2 2 2
0 2 6 2 10 6 3,33W . 

З умови міцності кронштейна на згин зг = M/W0 = [ ]зг маюмо 

 63,33 3,9 10 3,33 157 86 ммзгM . 

Тут длѐ Ст3 прийнѐто допустиме напруженнѐ згину * ]зг = 157 МПа. 

Остаточно приймаюмо  = 95 мм, тоді загальна довжина швів 

ш = 4 = 4 95 = 380 мм. 
3. Перевірка міцності зварних швів. 
У заданих швах виникаять напруженнѐ зрізу: 

від дії згинального моменту M 

 2 6 2
0 6 4 0,7 6 3,9 10 4 0,7 10 95 92,6 МПа;M M W M k  

від дії сили 2F 

 
32 2 4 0,7 2 6,5 10 4 0,7 10 95 4,9 МПа.F F A F k  

Сумарне напруженнѐ зрізу на кінцѐх зварних швів 

 2 2 2 292,6 4,9 92,73МПаM F . 

Міцність зварних швів забезпечуютьсѐ, оскільки 

 92,73МПа 94,2 МПазр . 

20.5 Контрольні запитання 

1. Назвіть та охарактеризуйте основні способи з’юднаннѐ деталей зваряваннѐм. 
2. Які переваги та недоліки зварних з’юднань? 
3. Які буваять види зварних з’юднань? Назвіть типи зварних швів. Наведіть приклади. 
4. Яка основна умова маю бути при розрахунках стикових зварних з’юднань? Наведіть приклад  

розрахунку. 
5. За ѐкоя умовоя міцності розраховуять кутові зварні шви? Визначте переріз кутового шва,  

де проходить його руйнуваннѐ. 
6. Наведіть приклади розрахунку на міцність зварного з’юднаннѐ внапусток. 
7. Наведіть приклад розрахунку на міцність зварного таврового з’юднаннѐ. 
8. Охарактеризуйте розрахунок на міцність з’юднань, виконаних контактним зваряваннѐм. 
9. Від ѐких факторів залежать допустимі напруженнѐ длѐ зварних швів? 

10. Визначте фактори, що впливаять на міцність зварних з’юднань. 
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21.  ПАЯНІ ТА КЛЕЙОВІ З’ЄДНАННЯ 

21.1 Паяні з’єднання 

21.1.1. Загальні відомості. Паѐннѐм називаютьсѐ спосіб з’юднаннѐ деталей ро-
зплавленим припоюм, ѐкий затікаю у зазор між ними. Паѐні з’юднаннѐ ю нерознімни-
ми, міцність ѐких базуютьсѐ на взаюмній дифузії елементів припоя і металу 
з’юднуваних деталей і забезпечуютьсѐ силами молекулѐрної взаюмодії *23, 30, 36, 37]. 

Переваги паѐних з’юднань: 

 можливість з’юднаннѐ деталей з різнорідних матеріалів, наприклад, чорних металів з 
кольоровими металами, металів з графітом, феритом; 

 висока технологічність; 

 можливість розпаѐннѐ з’юднань. 
Недоліки паѐних з’юднань: 

 велика долѐ ручної роботи і мала можливість застосуваннѐ автоматичних пристроїв; 

 порівнѐно невелика міцність з’юднаннѐ на зсув і на відрив; 

 висока трудомісткість високотемпературного паѐннѐ. 
Високотемпературні методи паѐннѐ застосовуять длѐ одержаннѐ нерознімних 

з’юднань таких важливих конструкцій, ѐк камери згораннѐ реактивних двигунів, ло-
паток турбін, деталей ѐдерних реакторів і других конструкцій із тугоплавких матеріа-
лів (молібдену, ніобія, вольфраму), що погано зваряятьсѐ. У сільськогосподарсько-
му машинобудуванні і при ремонті техніки методи паѐннѐ застосовуять длѐ одер-
жаннѐ герметичних з’юднань, наприклад, деталей карбяраторів, маслѐних і водѐних 
радіаторів тощо. 

                                    

 
Рис. 21.1. Види паѐних з’юднань: а – стикове; б – напуст-

кове; в – косостикове; г – кутове; д, і – герме-
тичні; е – таврове; ж – комбіноване; з – телес-
копічне 

б

а

Припій

Припій
в

 
Рис. 21.2. Паѐні з’юднаннѐ з посадо-

чним поѐском (а) та упо-
рами (б, в) 
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21.1.2. Конструкції паяних з’єднань. Методом паѐннѐ з’юднуять деталі різної 
форми: листи, труби, кутники, стрижні. При цьому застосовуять такі види з’юднань: 
стикові, напусткові, таврові, кутові, комбіновані, телескопічні та інші. Найбільш по-
ширеними ю напусткові з’юднаннѐ, стикові і таврові застосовуятьсѐ обмежено. Види 
паѐних з’юднань показані на рис. 21.1. При виготовлені герметичних конструкцій не-
обхідно застосовувати напусткові з’юднаннѐ (рис. 21.1, б,д,е,ж,з,і); при з’юднанні труб 
з фланцѐми потрібно передбачити установчий поѐсок або опору (рис. 21.2). 

При будь ѐкому методі паѐннѐ між деталѐми необхідно залишати зазор 
0,01-0,4 мм, щоб туди міг затікати припій. 

21.1.3. Припої. Міцність паѐних з’юднань залежить від міцності припоя, меха-
нічної обробки та чистоти з’юднуваних поверхонь, активності взаюмодії розплавлено-
го припоя та основного металу тощо. 

Припої поділѐятьсѐ на низькотемпературні (Tпл < 450 С) та високотемператур-

ні (Tпл  450 С). Основними компонентами низькотемпературних припоїв ю олово і 
свинець; високотемпературних – цинк, мідь, срібло та нікель. 

Механічні характеристики та сфери застосуваннѐ припоїв подаятьсѐ у 
табл. 21.1. 

Таблицѐ 21.1. Механічні характеристики та сфери застосуваннѐ поширених припоїв 

Припій Основа 
Температура 
плавленнѐ, 

С 

Границі міцності 
Призначеннѐ 

в, МПа мц, МПа 

Цинково-
олов’ѐний ПОС-

Су40-2 
Цинк олово 230 45 30 

Длѐ паѐннѐ деталей електротехніч-
ної та приладобудівної промисло-
вості та медичної апаратури 

Мідно-цинковий 
ПМЦ54 

Мідь цинк 860 350 220 
Длѐ більшості деталей, окрім тих, 
ѐкі піддаятьсѐ ударним чи вібра-
ційним навантаженнѐм 

Срібно-мідний 
ПСр45 

Срібло мідь 720 400 170 

Длѐ паѐннѐ трубопроводів, патруб-
ків та ін. деталей і вузлів з констру-
кційних та корозійностійких сталей, 
ѐкі працяять до температур 350-

450 С 

 

Длѐ зменшеннѐ окисленнѐ поверхонь деталей з’юднаннѐ використовуять спе-
ціальні фляси. Длѐ низькотемпературних припоїв використовуять в основному кисло-
тні та каніфольні фляси; длѐ високотемператур-
них пропоїв – боридні, боридно-вуглекислі та інші. 

21.1.4. Розрахунки паяних з’єднань. Такі 
розрахунки аналогічні розрахункам зварних 
з’юднань. Допустимі напруженнѐ обумовляятьсѐ 
міцністя використаного припоя. 

Длѐ стикових паѐних з’юднань (рис. 21.3, а) 
умова міцності на розтѐг 

F

b
,  

Рис. 21.3. Стикове (а) і напусткове (б) 
паѐне з’юднаннѐ 
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де F – сила розтѐгу; 

b,  – геометричні розміри з’юднаннѐ; 

 – діяче напруженнѐ; 

[ ] – допустиме напруженнѐ розтѐгу длѐ паѐних з’юднань (табл. 21.2). 
При розрахунку напусткових з’юднань (рис. 21.3, б) умова міцності на зріз буде 

 
F

b
, 

де  – величина напустку; 

[ ] – допустиме напруженнѐ на зріз длѐ паѐних з’юднань (табл. 21.2). 
При других видах навантажень розрахунок напускових з’юднань проводѐть за 

формулами, що аналогічні длѐ зварних з’юднань. 

Таблицѐ 21.2. Допустимі напруженнѐ длѐ паѐних з’юднань 

Матеріал з’юднуваних 
деталей 

Припій 
Способи нагріву 

при паѐнні 
Допустимі напруженнѐ длѐ з’юднань, МПа 

Стикових Напускових 

Мідь Цинк Паѐльником 40 – 50 30 – 40 

 ПОС40 –«– 60 – 70 40 – 50 

 ПОС18 –«– 80 – 90 25 – 40 

 ПСр45 У печі 300 – 320 240 – 300 

Маловуглецева сталь Цинк Паѐльником 80 40 

 ПОС40 –«– 100 60 

 ПОС18 –«– 105 50 

 ПСр45 У печі 220 – 240 170 – 180 

 ВПр2 –«– 300 – 400 150 – 300 

 Мідь МI –«– 350 – 400 170 – 200 

 

21.2 Клейові з’єднання 

21.2.1. Загальні відомості. Клейові з’юднаннѐ відносѐтьсѐ до нероз’юмних 
з’юднань деталей за допомогоя клея, ѐкий утворяю між ними тонкий прошарок, так 
званий клейовий шов. В основі цього процесу лежать два ѐвища: ѐвище адгезії, тобто 
поверхневого схопленнѐ, і когезії – внутрішнього міжмолекулѐрного зв’ѐзку. 

Переваги клейових з’юднань: 

 технологічність операцій склеяваннѐ; 

 можливість з’юднаннѐ деталей з різнорідних матеріалів (сталь, гума, пластмаса, мідь 
та інші); 

 клей заповняю мікрозазори, що даю можливість створити герметичні з’юднаннѐ; 

 прошарок клея ю хорошим теплозвуковіброізолѐтором; 

 прошарок клея не зменшую міцність деталей з’юднаннѐ. 
Недоліки клейових з’юднань: 

 нестабільність фізико-механічних параметрів з’юднаннѐ з часом експлуатації, так зва-
ний ефект старіннѐ, що приводить до зменшеннѐ міцності клейового шва; 

 незначна міцність при відриві і особливо при відриві зі згинаннѐм; 

 залежність міцності з’юднань від температури, умов роботи, хімічних реагентів; 

 особлива вимога до підготовки поверхонь длѐ склеяваннѐ. 
Процес склеяваннѐ складаютьсѐ з наступних операцій: механічна і хімічна під-

готовка поверхонь деталей (обробка наждачноя шкіркоя або піском длѐ приданнѐ 
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поверхні більшої шорсткості; обезжиряваннѐ поверхні бензином, бензолом або аце-
тоном); нанесеннѐ клея на поверхні та складаннѐ деталей; витримуваннѐ з’юднаннѐ 
при заданій температурі та тиску. 

Клейові з’юднаннѐ набули значного поширеннѐ у машинобудуванні, у ремонті 
сільськогосподарської техніки, у приладобудуванні длѐ з’юднаннѐ тонкостінних конс-
трукцій, листових матеріалів, гумових виробів (в основному шинної промисловості), 
пластмас. Як приклад міцності клейових з’юднань можна навести конструкції мостів, 
деѐкі деталі у літаках. 

21.2.2. Види і марки клеїв. В останній час завдѐки розвитку хімії на базі фено-
льних, епоксидних та інших смол створені різні види клеїв: неорганічні, поліуретано-
ві, епоксидні, фенолформальдегідні, поліакрилові, синтетичні. 

Слід зазначити, що цѐ галузь інтенсивно розвиваютьсѐ і кількість клеїв сьогодні 
сѐгаю десѐтків тисѐч. У практиці потрібно користуватись довідковоя літературоя і пі-
дбирати марку клея, його механічні характеристики, а також метод полімеризації 
(наприклад, при кімнатній температурі), ѐкі найбільше відповідали б технологічному 
процесу з’юднаннѐ деталей. 

21.2.3. Види клейових з’єднань. Конструктивно клейові з’юднаннѐ аналогічні 
зварним і паѐним, основні види з’юднань такі самі, ѐк і на рис. 21.1. З’юднаннѐ маять 
високу міцність при деформаціѐх стиску і зсуву; при нерівномірному відриві їх міц-
ність значно зменшуютьсѐ. Длѐ одержаннѐ особливо міцних клейових з’юднань, що 
працяять при вібраційних і ударних навантаженнѐх, потрібно використовувати ком-
біновані з’юднаннѐ: клеюрізьбові, клеюзаклепкові та клеюзварні. 

У практиці при проектуванні клейових з’юднань звичайно віддаять перевагу 
таким конструкціѐм, ѐкі працяять на стиск і зсув. 

21.3 Контрольні запитання 
1. Назвіть області застосуваннѐ паѐних і клейових з’юднань. Їх переваги і недоліки. 
2. Наведіть приклади застосуваннѐ паѐних і клейових з’юднань в сільському машинобудуванні. 
3. Наведіть конструкції паѐних з’юднань. 
4. Наведіть конструкції клейових з’юднань. Види і марки клеїв. 
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22.  РІЗЬБОВІ З’ЄДНАННЯ 

22.1 Загальні відомості та класифікація 

Різьбовими називаять роз’юмні з’юднаннѐ деталей машин, ѐкі здійсняятьсѐ за 
допомогоя елементів, що маять різьбу. У деталѐх різьбових з’юднань застосовуять 
кріпильні різьби *3, 23, 26, 30, 31, 44+. 

Основним елементом різьбових з’юднань ю різьба, ѐка уѐвлѐю собоя почергово 
розташовані по гвинтовій лінії на поверхнѐх з’юднувальних деталей виступи і канавки 
визначеного профіля. Гвинтову лінія утворяю гіпотенуза прѐмокутного трикутника 
при навірчуванні її на прѐмий круговий циліндр або конус (рис. 22.1). 

Контур різьби в осьовій площині циліндра або конуса називаютьсѐ профілем 
різьби. Якщо плоску фігуру (трикутник, трапеція та ін.) переміщати по гвинтовій лінії 
так, щоб її площина при русі завжди проходила через вісь гвинта, то цѐ фігура утво-
ряю різьбу відповідного профіля. 

Різьби класифікуять за такими основними ознаками: 

 залежно від форми профіля розрізнѐять різьби трикутні, трапецеїдальні, прѐмокутні, 
круглі; 

 залежно від виду поверхні, на ѐкій утворена різьба розрізнѐять циліндричні та конічні 
різьби; 

 залежно від розташуваннѐ поверхні, на ѐкій утворена різьба, розрізнѐять зовнішня 
(нарізну на валу) і внутрішня (нарізану в отворі) різьби; 

 за експлуатаційним призначеннѐм різьби поділѐять на кріпильні (метричні), кріпиль-
но-ущільнявальні (трубні, конічні), ходові (трапецеїдальні, упорні); 

 в залежності від напрѐмку гвинтової лінії різьби буваять праві і ліві. У правої різьби 
гвинтова лініѐ йде зліва направо і уверх, а у лівої – справа наліво і уверх; найбільш 
поширена права різьба; 

 в залежності від числа заходів різьби поділѐятьсѐ на однозахідні і багатозахідні; ѐкщо 
на різьбовій деталі у поперечному перерізі спостерігаютьсѐ один виток, то це – одно-

західна різьба, два (через 180 ) – двозахідна, три (через 120 ) – тризахідна тощо; 

 за величиноя кроку розрізнѐять різьби з нормальним (крупним) і малим кроками. 
Переваги різьбових з’юднань: 

 простота конструкції; 

 висока несуча здатність; 

 надійність; 

 зручність з’юднаннѐ та роз’юднаннѐ деталей; 

 наѐвність значної номенклатури різьбових 
деталей; 

 широка стандартизаціѐ, уніфікаціѐ, взаюмо-
замінність та мала вартість в умовах масово-
го виробництва. 

Основним недоліком різьбових з’юднань ю наѐвність значної кількості концен-
траторів напружень на поверхнѐх різьбових деталей, що знижую їх втомну міцність 
при дії змінних навантажень. 

 
Рис. 22.1. Схема утвореннѐ гвинтової лінії 



22.  Різьбові з’єднання 

 276 

22.2 Основні геометричні параметри кріпильних різьб 

Длѐ з’юднаннѐ деталей застосовуять в основному циліндричні кріпильні різь-
би. Конічна різьба використовуютьсѐ лише длѐ герметичних з’юднань. 

Кріпильні різьби поділѐятьсѐ на метричні, трубні та круглі. 
Метрична різьба (рис. 22.2, а) – основна і найбільш розповсяджена. Таку на-

зву вона маю тому, що всі її розміри задаятьсѐ в міліметрах, на відміну від дяймової 
різьби, розміри ѐкої задаятьсѐ в дяймах. Маю профіль у виглѐді рівнобічного трику-
тника. Вершини витків та впадин притуплені, що знижую концентрація напружень, 
запобігаю пошкодженнѐм різьби, а також задовольнѐю нормам техніки безпеки. Ра-
діальний зазор у різьбі робить її негерметичноя. 

Основні геометричні параметри регламентовані ГОСТ 9150-81, ГОСТ 8724-81 та 

ГОСТ 24705-81. До них відносѐть:  = 60  – кут профіля, d – зовнішній (номінальний) 
діаметр; d1 – внутрішній діаметр; d2 – середній діаметр. P – крок – відстань між од-
нойменними точками двох сусідніх витків, вимірѐна в напрѐмі осі гвинта; h – 0,866 P 
– теоретична висота профіля витка різьби; h1 = 0,541P – робоча висота профіля, на 
ѐкий дотикаятьсѐ витки гвинта і гайки; n – число заходів (длѐ кріпильних метричних 

різьб n = 1);  – кут підйому гвинтової лінії різьби по її середньому діаметру, ѐкий 
дорівняю (рис. 22.1) 

 2tg Pn d . (22.1) 

Стандарт передбачаю метричні різьби з нормальним (крупним) і малим кро-
ком *2, 30, 31+, ѐкий залежить від зовнішнього (номінального) діаметра різьби d. На-
приклад, длѐ різьби діаметром d = 14 мм передбачено нормальний крок P = 2 мм і 
малі кроки: 1,5; 1,25; 1; 0,75; 0,5 мм; длѐ різьби діаметром d = 24 мм – нормальний 
крок P = 3 мм і малі – 2; 1,5; 1 мм тощо. При зменшенні кроку відповідно зменшують-

сѐ кут підйому гвинтової лінії , а внутрішній діаметр різьби d1 збільшуютьсѐ. Тому 
різьби з малим кроком менше послабляять деталі і характеризуятьсѐ кращим са-
могальмуваннѐм. 

Згідно вказаних стандартів метрична різьба позначаютьсѐ на кресленнѐх таким 
чином: М24 – метрична різьба з нормальним кроком і зовнішнім діаметром d = 24 мм; 

М24 1 – різьба з малим кроком P = 1 мм і зовнішнім діаметром d = 24 мм; М24 1LH – та 
сама різьба, але ліва. Трубна різьба (рис. 22.2, б) за ГОСТ 6357-81 використовуютьсѐ длѐ 
герметичного з’юднаннѐ труб та з’юднувальної арматури (фітингів). Відсутність радіаль-
них зазорів надаю з’юднання деталей високу щільність. Длѐ ціюї різьби застосовуять ма-
лі кроки, оскільки труби маять невелику товщину стінки. За міжнародним стандартом 
трубна різьба виміряютьсѐ в дяймах. Позначеннѐ : G¾В – трубна різьба з номінальним 
діаметром ¾ дяйма за класом точності В; R¾ – позначеннѐ конічної трубної різьби. 

Кругла різьба 
(рис. 22.2, в) за ГОСТ 6042-83 
маю обмежене застосуваннѐ 
і використовуютьсѐ длѐ дета-
лей, що часто з’юднуятьсѐ і 
роз’юднуятьсѐ (цоколі елек-
троламп, пожежна армату-
ра, вагонні стѐжки та ін.) 

 
Рис. 22.2. Основні геометричні параметри кріпильних різьб 
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22.3 Конструкції та матеріали різьбових деталей 

З’юднаннѐ деталей машин за допомогоя різьбових деталей здійсняятьсѐ од-
ним з наступних способів: 

Основноя перевагоя болтового з’юднаннѐ ю те, що при цьому не треба нарізу-
вати різьбу в з’юднуваних деталѐх. Це важливо в тих випадках, коли матеріал деталей 
не забезпечую необхідну міцність і довговічність різьби. 

До недоліків болтового з’юднаннѐ відносѐтьсѐ наступне: з’юднувальні деталі 
повинні мати передбачені місцѐ длѐ розташуваннѐ гайки або головки гвинта; при за-
гвинчуванні і відгвинчуванні гайки треба утримувати головку гвинта від прокручу-
ваннѐ, що ускладняю складаннѐ; збільшуютьсѐ маса виробу. 

Гвинти і шпильки застосовуятьсѐ у тих випадках, коли установленнѐ болта не-
можливе за конструкціюя з’юднаннѐ. Наприклад, нема місцѐ або доступу до гайки 
(головки); при великій товщині деталей 
необхідні глибоке свердліннѐ та задов-
гий болт тощо. 

При частому складанні і розби-
ранні деталей доцільніше використову-
вати з’юднаннѐ болтами або шпильками, 
бо гвинти при багаторазовому загвинчу-
ванні пошкоджуять різьбу деталі. 

Підкладні плоскі шайби 
(ГОСТ 11371-78) ставлѐть під гайку або 
під головку гвинта (рис. 22.3, г) длѐ по-
меншаннѐ зминаннѐ деталі, ѐкщо вона 
виготовлена з менш міцного матеріалу 
(кольорові метали, пластмаси тощо); 
охорони поверхонь деталей від подрѐ-
пин; перекриттѐ надмірного зазору 
отвору тощо. 

У відповідній довідковій літерату-
рі *28+ докладно описані геометричні 
форми та розміри кріпильних деталей. 
Тому обмежимось лише загальним ви-
глѐдом деѐких болтів (гвинтів), що відрізнѐятьсѐ конструкціюя головок (рис. 22.4) та 
гайок (рис. 22.5). 

При виборі матеріалів різьбових кріпильних деталей ураховуять умови робо-
ти (температуру, агресивне середовище тощо), значеннѐ і характер навантажень 
(статичний або змінний), спосіб виготовленнѐ та обсѐг виробництва тощо. Напри-
клад, кріпильні вироби загального призначеннѐ виготовлѐять з низько – або серед-
ньовуглецевих сталей марок Ст 10, …, Ст 35. Леговані сталі (30Х, 38ХА, 40Г2 та ін.) ви-
користовуять длѐ деталей, що сприймаять значні змінні та ударні навантаженнѐ, 
при високих температурах, в агресивному середовищі тощо. 

Длѐ підвищеннѐ міцності, корозійної стійкості і жароміцності використовуять 
термообробку, хіміко-термічну обробку, гальванічне покриттѐ тощо. В окремих ви-

 
Рис. 22.3. Способи різьбових з’юднань 

 
Рис. 22.4. Конструкції болтів (гвинтів) 

 
Рис. 22.5. Конструкції гайок 
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падках (вибухонебезпечні середовища та ін.) використовуять сплави кольорових 
металів. 

Механічні властивості сталевих різьбових деталей регламентовані стандартом 
(ГОСТ 1759.4-87), згідно з ѐким болти (гвинти, шпильки) поділѐять на 11 класів міц-
ності, а гайки – на 7 класів. Деѐкі витѐги з указаного стандарту наведені у табл. 22.1 – 
длѐ болтів і у табл. 22.2 – длѐ гайок. 

Таблицѐ 22.1. Механічні характеристики матеріалів болтів деѐких класів міцності 

Клас міцності Марка сталі 
Границѐ міцності в, МПа Границѐ текучості 

т, МПа 

Границѐ витрива-

лості -1, МПа min max 

3.6 Ст 3; 10 3000 490 ~200 160 

4.6 20 400 550 240 170 

5.6 30; 35 500 700 300 180 

6.6 35; 45; 40Г 600 800 360 240 

8.8 30Х; 38ХА 800 1000 640 280 

10.9 40Г2; 40Х 1000 1200 900 300 

Таблицѐ 22.2. Механічні характеристики матеріалів гайок деѐких класів міцності 

Клас міцності Марка сталі Напруженнѐ від навантаженнѐ випробуваннѐ F, МПа 

4 Ст3 400 

5 10 500 

8 20; 35; 45 800 

10 35Х; 38ХА 1000 

 

Згідно стандарту клас міцності болтів (гвинтів, шпильок) позначаютьсѐ двома 
цифрами (длѐ найвищих класів – числом і цифроя), роз’юднаних крапкоя. Перша 

цифра (число), помножена на 100, вказую мінімальне значеннѐ границі міцності в 

(МПа) матеріалу болта. Добуток цифр, помножений на 10 вказую границя текучості 

т (МПа). 
Клас міцності гайки позначаютьсѐ одніюя цифроя (длѐ найвищих класів – чис-

лом), добуток ѐкої з числом 100 вказую напруженнѐ від навантаженнѐ випробувань 

F (МПа). 

При виборі матеріалу гайки рекомендуять приймати F відповідно мінімаль-

ній границі міцності ( вmin) матеріалу болта (шпильки), з ѐким комплектуютьсѐ гайка. 
Допустимі напруженнѐ та запаси міцності длѐ різьбових з’юднань ураховуять 

ѐкість їх монтажу (перекоси тощо), характер зміни навантажень, характер затѐжки 
болтів (контрольована чи не контрольована затѐжка) та ін. 

Контрольована затѐжка застосовуютьсѐ у випадках, коли недоцільне збіль-
шеннѐ маси конструкції (наприклад, авіабудуваннѐ та ін.) через збільшеннѐ діаметра 
болтів; длѐ відповідальних з’юднань тощо. 

Затѐжка контроляютьсѐ методом виміряваннѐ деформації болтів чи спеціаль-
них пружних шайб або за допомогоя динамометричних клячів (клячів граничного 
моменту). 

Длѐ затѐгнутих болтів (гвинтів), що сприймаять статичні навантаженнѐ, допус-
тиме напруженнѐ визначаять  

 ттр S , 



22.4 Основні елементи теорії гвинтової пари 

 279 

де  т – границѐ текучості матеріалу болта; 
 [S]т – допустимий запас статичної міцності по текучості матеріалу, ѐкий при не-
контрольованій затѐжці в залежності від матеріалу, характеру навантаженнѐ та 
діаметра різьби d вибираютьсѐ із табл. 22.3. 

Таблицѐ 22.3. Значеннѐ коефіціюнтів допустимого запасу міцності *S]т 

Матеріал болта 
(гвинта) 

[S]т 

Постійне навантаженнѐ Змінне навантаженнѐ 

Діаметр різьби d, мм 

6 16 16 30 30 60 6 16 16 30 30 60 

Сталь 
вуглецева 

 

5 4 

 

4 2,5 

 

2,5 1,6 

 

10 6,5 
 

6,5 
 

6,5 5 

легована 6,6 5 5 3,3 3,3 7,5 5 5 5 4 

 

При контрольованій затѐжці значеннѐ *S]т не залежить від діаметра різьби і 

приймаютьсѐ длѐ вуглецевих сталей *S]т = 1,7 2,2; длѐ легованих – 2 3. 
Длѐ силових різьбових з’юднань (гвинтові стѐжки та ін.) не допускаютьсѐ прий-

мати болти діаметром d менше 8 мм. Це пов’ѐзано з можливістя руйнуваннѐ болтів 
малого діаметра при неконтрольованій затѐжці. 

У розрахунках болтів на зріз приймаять допустимі напруженнѐ 

[ ]зр = (0,3 0,4) т (більші значеннѐ – длѐ постійних навантажень). 

22.4 Основні елементи теорії гвинтової пари 

Залежність між моментом, прикладеним до гайки, і осьовою силою гвинта. 
При навантаженні гвинта осьовоя силоя F (рис. 22.6), то длѐ загвинчуваннѐ гайки до 
кляча необхідно прикласти момент 
Tзагв, а до стержнѐ гвинта реактив-
ний момент Tp, що утримую стер-
жень від обертаннѐ. Сумарний мо-
мент, прикладений до гайки при її 
загвинчуванні буде 

              загв т рT T T ,                    (22.2) 

де Tт – момент сил тертѐ на опо-
рному торці гайки; 
Tp – момент сил у різьбі. 
Момент сил тертѐ на опорно-

му торці гайки обчисляять за фор-
мулоя 

            2т тT Ff D ,                   (22.3) 

де f – коефіціюнт тертѐ на торці гайки; 
Dm – середній діаметр опорного торцѐ гайки, Dm = (D1 – dотв)/2; 
D1 – зовнішній діаметр опорного торцѐ гайки; 
dотв – діаметр отвору під гвинт. 
Момент сил у різьбі визначаять, розглѐдаячи гайку ѐк повзун, що піднімають-

сѐ по витках різьби ѐк по похилій площині (рис. 22.7, а). Згідно відомій теоремі меха-
ніки, що ураховую сили тертѐ, повзун знаходитьсѐ в стані рівноваги, ѐкщо рівнодійна 

 
Рис. 22.6. Залежність між моментом прикладеним 

до гайки і осьовоя силоя гвинта 
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Fn системи зовнішніх сил відхилена від нормалі n - n на кут тертѐ . У нашому випад-
ку зовнішніми ю осьова сила F та колова сила Ft = 2Tp/d2. Тут Tp – не реактивний, а ак-
тивний момент з боку кляча, що дорівняю згідно формули (22.2) 
 р загв тТ Т Т . (22.4) 

 
Рис. 22.7. Визначеннѐ моментів загвинчуваннѐ (а) і відгвинчуваннѐ (б) гайки 

 
Згідно рис. 22.7, а маюмо 

 tg ,tF F  (22.5) 

звідки момент сил у різьбі 

 20,5 tgpT F d , (22.6) 

де  = arctgfзв – кут тертѐ у різьбі. 
Формула (22.5) справедлива тільки длѐ прѐмокутної різьби; в трикутній різьбі 

виникаю підвищене тертѐ внаслідок нахилу профіля різьби, що ураховуютьсѐ зведе-
ним коефіціюнтом тертѐ fзв. Щоб відрізнѐти кут тертѐ у трикутних різьбах його позна-

чаять через  і називаять зведений кут тертѐ. Отже 

 arctg arctg
cos 2

зв

f
f . (22.7) 

Момент сил длѐ подоланнѐ сил тертѐ у трикутній різьбі буде 

 20,5 tgpT Fd . (22.8) 

Підставлѐячи значеннѐ моментів у формулу (22.2) дістанемо 

 2 20,5 tgзагв mТ Fd D d f . (22.9) 

При відгвинчуванні гайки колова сила Ft і сили тертѐ зміняять свій напрѐмок 
(рис. 22.7, б) і цей процес можна розглѐдати ѐк спусканнѐ повзуна униз по похилій 
площині, тобто 

 tgtF F , (22.10) 

а момент відгвинчуваннѐ гайки з урахуваннѐм тертѐ на її торці за аналогіюя з форму-
лоя (22.9) буде 

 2 20,5 tgвідгв mТ Fd D d f . (22.11) 

Самогальмування гвинтової пари. Умова самогальмуваннѐ може бути запи-
сана у виглѐді Tвідгв = 0, а Tвідгв визначаютьсѐ за формулоя (22.11).  
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Якщо розглѐдати самогальмуваннѐ тільки у різьбі без урахуваннѐ тертѐ на то-
рці гайки, то дістанемо  

 tg 0  або . (22.12) 

Длѐ кріпильних різьб значеннѐ кута підйому  знаходитьсѐ у межах 

(2 30 3 30 ), а кут тертѐ , в залежності від коефіціюнту тертѐ f, зміняютьсѐ в межах 

від 6  (при f  0,1) до 16  (при f  0,3). Отже, всі кріпильні різьби самогальмівні. Різь-
би гвинтових механізмів виконуять ѐк самогальмівні (домкрати, преси тощо), так і 
несамогальмівними (ходові та установні гвинти). 

Розподіл осьового навантаження болта по витках різьби гайки. Осьове нава-
нтаженнѐ F (рис. 22.9) на болт (шпильку) передаютьсѐ через різьбу гайці і врівнова-
жуютьсѐ реакціюя її опори. Кожен виток різьби (1,2…z) навантажуютьсѐ відповідно си-

лами F1, F2, …, Fz. При цьому 
1

z

i
i

F F . В загальному випадку сили Fi не рівні між со-

боя через несприѐтливе сполученнѐ деформацій болта і гайки; витки найбільш роз-
тѐгнутої частини болта контактуять з витками найбільш стиснутої частини гайки. 

Задача про розподіл навантаженнѐ по витках статично невизначена. Вперше її 
розв’ѐзав російський учений М.Є. Жуковський у 1902 р., він доповнив рівнѐннѐ рів-
новаги рівнѐннѐми деформацій *23, 30 тощо+. 

Подальші теоретичні та експериментальні дослідженнѐ дали змогу розробити 
конструкції спеціальних гайок, що вирівняять розподіл осьової сили по їхніх витках 
*23, 30, 37 тощо+. 

22.5 Способи стопоріння різьбових з’єднань 

Усі кріпильні різьби задовольнѐять умові самогальмуваннѐ, ѐка виконуютьсѐ 
тільки при статичному навантаженні. При дії змінних вібраційних та ударних наван-
тажень відбуваютьсѐ самовідгвинчуваннѐ різьбових деталей, що може призвести до 
аварії. Вібрації знижуять тертѐ у різьбі і порушуять умову самогальмуваннѐ. 

Існуяча різноманітність засобів стопоріннѐ різьбових з’юднань *23, 30, 31+ ба-
зуютьсѐ на наступних основних принципах. 

1. Створеннѐ додаткового тертѐ у різьбі за допомогоя контргайок, пружинних 
шайб, різьбових пар з натѐгом у різьбі та ін. 

Контргайка (рис. 22.8, а) створяю додатко-
ве тертѐ у різьбі за рахунок пружних сил розтѐг-
нутого стержнѐ болта між гайками. Пружинні 
шайби (шайби Гровера) уѐвлѐять собоя один ви-
ток циліндричної гвинтової пружини із квадрат-
ним перерізом та загостреними краѐми 
(рис. 22.8, б). Внаслідок великої пружності такої 
шайби підтримуютьсѐ натѐг у різьбі, а її гострі краї 
урізаятьсѐ у торці гайки і перешкоджаять деталі 
самовідгвинчуватисѐ. 

2. Використаннѐ фіксуячих деталей, на-
приклад шплінтів, дроту (рис. 22.8, в), спеціаль-
них шайб з лапками, ѐкі відгинаять післѐ загвин-

 
Рис. 22.8. Способи стопоріннѐ різь-

бових з’юднань 
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чуваннѐ гайок або гвинтів (рис. 22.8, г), стопорних 
планок (рис. 22.8, д) та ін. 

22.6 Розрахунок різьбових з’єднань 

Найчастішими видами руйнуваннѐ статич-
но навантажених різьбових з’юднань ю: 

 зрізуваннѐ або зминаннѐ витків різьби; 

 розрив стержнѐ болта в перерізі на різьбовій  
ділѐнці; 

 зминаннѐ і руйнуваннѐ поверхонь стику з’юдну-
вальних деталей від надмірної сили затѐжки 
болтів. 

22.6.1. Розрахунок різьби на міцність. 
Руйнуваннѐ різьби відбуваютьсѐ через зрізуваннѐ 
чи спрацяваннѐ витків. У зв’ѐзку з цим основни-
ми критеріѐми працездатності при розрахунку 

різьб ю міцність, пов’ѐзана з напруженнѐми зрізуваннѐ зр, та зносостійкість, 

пов’ѐзана з напруженнѐми зминаннѐ зм (рис. 22.9). 
Витки різьби розраховуять за умовами обмеженнѐ напружень їх зрізуваннѐ та 

зминаннѐ на поверхнѐх їх контакту. 
Умови міцності витків різьби за напруженнѐми зрізуваннѐ: 

длѐ болта (гвинта): 
1

зрзр

зр m m

F F

A K d azK
; 

длѐ гайки: зрзр

зр m m

F F

A K dbzK
, (22.13) 

де Aзр – площа зрізуваннѐ витків; 
z – кількість витків у гайці висотоя H; 

Km = 0,6 0,7 – коефіціюнт нерівномірності навантаженнѐ по витках різьби *23, 
30, 31]; 
a і b – відповідно товщина профіля різьби гвинта і гайки у точках дотиканнѐ. 
Длѐ трикутної різьби a = b = 0,8P [23, 30, 31], а Pz = H, 

де H – висота гайки або глибина загвинчуваннѐ гвинта у деталь; умови міцності 
(22.13) маять виглѐд: 

длѐ болта (гвинта): 
10,8

зрзр

m

F

d HK
; 

длѐ гайки: 
0,8

зрзр

m

F

dHK
. (22.14) 

Якщо матеріал болта (гвинта) і гайки однаковий, то за напруженнѐми зрізу-
ваннѐ розраховуять тільки витки болта, бо d > d1. Допустимі напруженнѐ зрізуваннѐ 

приймаять * ]зр = (0,2 0,3) т. 
Умова міцності витків різьби за напруженнѐми зминаннѐ маю виглѐд 

 
2 1

змзм

зм

F F

A d h z
, (22.15) 

 
Рис. 22.9. Схема з’юднаннѐ до розра-

хунку різьби на міцність 
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де Aзм – умовна площа зминаннѐ витків; 
h1 – робоча висота витків. 
Визначеннѐ висоти гайки і глибини загвинчуваннѐ гвинтів і шпильок у деталі 

з’юднаннѐ ю прикладом оптимізації конструкції різьбової пари. 
Рівноміцність різьби і стержнѐ гвинта ю умовоя визначеннѐ висоти стандарт-

них гайок. Прийнѐвши за граничні напруженнѐ границі текучості матеріалу при роз-

тѐгу і зрушенні за умови, що т  0,6 т, записуять умову рівноміцності різьби на зрі-
зуваннѐ та стержнѐ гвинта на розтѐг. 
 т т0,6зр , (22.16) 

або 

 
2

1 1

0,6 4

0,8 m

F F

d HK d
, (22.17) 

звідки отримуять 
 10,8H d . (22.18) 

Згідно з цим висоту нормальних стандартних гайок приймаять 
 0,8H d . (22.19) 

Крім нормальних стандартом передбачені високі H  1,2d та низькі H  0,5d 

гайки. Через те, що d > d1 (наприклад, длѐ кріпильних різьб d  1,2d1), міцність різьби 
при нормальних і високих гайках не перевищую міцність стержнѐ гвинта. 

За аналогічноя методикоя встановляять глибину загвинчуваннѐ гвинтів та 
шпильок у деталі: у стальні деталі H1 = d, у чавунні або силумінові – H1 = 1,5d. 

22.6.2. Розрахунок на міцність стержня болта. Розрахунок виконуять за осно-
вним критеріюм працездатності – міцності нарізаної частини стержнѐ. При цьому ви-
значаять розрахунковий діаметр різьби: 

 1 0,94рd d d p , (22.20) 

де d і p – зовнішній діаметр і крок різьби відповідно. 
Довжину болта, гвинта або шпильки вибираять в залежності від товщини 

з’юднуваних деталей. Решту розмірів деталей різьбового з’юднаннѐ (гайки, шайби 
тощо) приймаять за ГОСТ згідно діаметра різьби. 

Розглѐнемо основні випадки розрахунку різьбового з’юднаннѐ. 
1. Болт навантажений тільки зовнішньою розтягуючою силою F (без попере-

дньої затяжки). З’юднаннѐ відрізнѐятьсѐ тим, що між його 
деталѐми ю зазор. Наприклад, болтове з’юднаннѐ вантаж-
ної скоби (рис. 22.10), гакова підвіска, де стержень болта 
працяю тільки на розтѐг та ін. 

Розрахунок зводитьсѐ до визначеннѐ розрахунко-
вого діаметра dp різьби з умови міцності на розтѐг 

2
14 pр F d , 

звідки 

  1 4 ,pd F       (22.21) 

де [ ]р –допустиме напруженнѐ на розтѐг. 

 
Рис. 22.10. Незатѐгнутий 

болт наванта-
жений зовніш-
ньоя осьовоя 
силоя 
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Длѐ вуглецевої сталі * ]р = 0,6 т, де т – границѐ те-
кучості матеріалу болта (табл. 22.1). 

2. Болт затягнутий силою F0 без зовнішнього нава-
нтаження. Прикладом ю болти длѐ кріпленнѐ кришок кор-
пусів механізмів і машин (рис. 22.11). В момент затѐгуван-
нѐ болт сприймаю розтѐгуваннѐ і скручуваннѐ. Напружен-
нѐ розтѐгуваннѐ від сили F0 

    
2

0 14р F d .      (22.22) 

Напруженнѐ скручуваннѐ від моменту у різьбі Tp визнача-
ять за формулоя (22.8). 

0 2

3
1

2 tg

16

р

к

к

Т F d

W d
.   (22.23) 

Еквівалентне напруженнѐ у болті згідно гіпотези 
енергії формозміни буде 

 
22 23 1 3Е р к р к р .  (22.24) 

Згідно (22.22) і (22.23) записуять відношеннѐ напружень 

 
2

0 2 1
2 13

1 0

2 tg
2 tg

16 4
к

р

F d d
d d

d F
. (22.25) 

Длѐ метричної різьби з крупним кроком приймаять d2  1,1d1,  = 2 30  і 

 = 9 45 , при цьому отримуять к/ р  0,5 і, відповідно 
 1,3Е р . (22.26) 

Отже, розрахунок болта на спільну дія деформацій розтѐгу і скручуваннѐ мо-
жна замінити розрахунком на розтѐг, а длѐ розрахунку беруть не силу затѐжки F0, а 
збільшену з урахуваннѐм скручуваннѐ розрахункову силу Fр. 

Длѐ метричних різьб у середньому 
 01,3pF F . (22.27) 

Розрахунковий діаметр різьби бо-
лта визначаютьсѐ з умови міцності 

2
14 pЕ F d , звідки дістанемо 

            1 4 pрd F ,               (22.28) 

де [ ]р – допустиме напруженнѐ длѐ 
болта, ѐке визначаютьсѐ за форму-
лоя 

            ттp S ,                       (22.29) 

 [S]т – потрібний (допустимий) кое-
фіціюнт запасу міцності (див. 
табл. 22.3). 
3. Болтове з’єднання попередньо 

затягнуте при складанні і навантажене 
осьовою силою. Цей випадок з’юднаннѐ 
часто зустрічаютьсѐ в машинобудуванні 

 
Рис. 22.11. З’юднаннѐ затѐг-

нутим болтом 
без зовнішнього 
навантаженнѐ 

 
а – болт затѐгнутий; б – до затѐгнутого болта 

прикладена сила 
Рис. 22.12. Схема затѐгнутого болтового 

з’юднаннѐ, навантаженого осьовоя 
силоя 
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длѐ кріпильних кришок циліндрів, ресиверів (сосудів під тиском (рис. 22.12, б), 
нцевих з’юднань трубопроводів, підшипникових вузлів тощо) 

Попереднѐ затѐжка болта при складанні повинна забезпечити щільність 
з’юднаннѐ і нерозкриттѐ стику післѐ прикладаннѐ зовнішньої осьової сили F, ѐка 
передаютьсѐ болту. 

Під діюя сили F болт подовжуютьсѐ на величину б. На це ж значеннѐ 

д = б зменшуютьсѐ стискуваннѐ деталей. Сумарне навантаженнѐ на болт 

F  < F0 + F. 

Прийнѐто вважати, що болтом стримаютьсѐ F частина сили F, а решта (1- )F – 
стиснутими деталѐми. Сумарна сила, що дію на болт 
 0F F F , (22.30) 

де  – коефіціюнт зовнішнього навантаженнѐ, 

 = 0,2 0,3 – длѐ з’юднаннѐ чавунних і сталевих деталей без пружних  
прокладок; 

 = 0,4 0,5 – длѐ з’юднаннѐ чавунних і сталевих деталей з пружними проклад-
ками (пароніт, гума). 

Формула (22.30) справедлива до тих пір, поки залишкова сила попередньої за-

тѐжки не знизитьсѐ до значеннѐ (1- )F. Інакше почнетьсѐ розкриттѐ стику деталей і, 
отже, щільність з’юднаннѐ порушитьсѐ. Мінімальна сила попередньої затѐжки болта, 
що забезпечую нерозкриттѐ стику деталей 
 0min (1 )F F . (22.31) 

Практично, попереднѐ затѐжка болта F0 повинна бути більшоя за F0min. З умо-
ви збереженнѐ щільності стику деталей приймаять 
 0 (1 )затF K F , (22.32) 

де Kзат – коефіціюнт запасу попередньої затѐжки, при постійному навантаженні 

Kзат = 1,25 2, при змінному Kзат = 2 4. 
Підвищені значеннѐ Kзат приймаять длѐ з’юднань з неконтрольованоя затѐж-

коя. 
При розрахунку болта на міцність в формулі (22.30) необхідно врахувати вплив 

крутильного моменту при затѐгуванні. Розрахункова сила з урахуваннѐм впливу кру-
тіннѐ при затѐжці 
 01,3pF F F . (22.33) 

Розрахунковий діаметр різьби болта визначаять за формулоя (22.28). 
4. Болтове з’єднання, навантажене поперечною силою Fr. В цьому з’юднанні 

болт ставитьсѐ ѐк із зазором в отворі деталей (рис. 22.13), так і без нього. 
При затѐжці болта у першому випадку на стику деталей виникаять сили тертѐ, 

ѐкі перешкоджаять їх відносному зсунення. Зовнішнѐ сила Fr безпосередньо на болт 
не передаютьсѐ, тому його розраховуять за силоя затѐжки F0 

 0 rF F K f z i , (22.34)  

де K = 1,4 2 – коефіціюнт запасу по зсуву; 
f – коефіціюнт тертѐ; 
z – число болтів; 
i – число площин стику деталей (на рис. 22.13 i = 2). 
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При затѐжці болт працяю на розтѐгуваннѐ і скручуваннѐ, отже Fр = 1,3F0 і роз-
рахунковий діаметр болта визначаять за формулоя (22.28). 

Слід зауважити, що у болтах, поставлених 
із зазором, сила затѐжки F0 значно перевищую 
значеннѐ поперечної сили Fr, що потребую вико-
ристаннѐ болтів збільшеного діаметра або біль-
шої їх кількості. Наприклад, при K = 1,5; f = 0,15; 
z = 1; i = 1 за формулоя (22.34) 

            0 1,5 0,15 1 2 5r rF F F .         (22.35) 

Якщо болт встановлений в отвори деталей 
без зазору (рис. 22.14) поперечна сила переда-
ютьсѐ безпосередньо на болт, тому сили тертѐ між 
деталѐми не враховуятьсѐ, що виклячаю затѐжку 
болта. 

Болти розраховуять за умовоя міцності на 
зрізуваннѐ 

 2
14 зрзр r зр rF A F zi d , (22.36) 

де 2
1 4зрA zi d  – площа зрізуваннѐ; 

z – кількість болтів; 
i – число площин зрізуваннѐ болта (на 
рис. 22.14 i = 1); 

[ ]зр– допустиме напруженнѐ зрізу сте-
ржнѐ болта, ѐке приймаютьсѐ згідно 

виразу * ]зр = (0,2 0,3) т. 
Звідки потрібний діаметр стержнѐ  

болта 

             1 4 зрrd F zi .                (22.37) 

5. З’єднання деталей з ексцентрично 
навантаженим болтом. Ексцентричне наван-
таженнѐ виникаю у разі використаннѐ спеціа-
льних болтів з ексцентричноя головкоя 
(рис. 22.15, а) через нерівність опорних пове-
рхонь деталі і гайки, наприклад полиці шве-
лера (рис. 22.15, б), рейки, перекоси опорних 
площин під гайку або головку болта тощо.  

В усіх цих випадках до напружень роз-

тѐгу р у стержні болта додаятьсѐ ще напруженнѐ згину зг 

 2
0 14р F d ; (22.38) 

 3
0 0 10,1зг M W F x d , (22.39) 

де x  d1 – ексцентриситет навантаженнѐ силоя затѐжки F0. 
 
 

Fr/2

Fr/2

Fr

F0

F0

 
Рис. 22.13. Схема длѐ розрахунку болта, 

навантаженого поперечноя 
силоя 

 
Рис. 22.14. З’юднаннѐ болтами, встановле-

ними в отвори без зазору 

 
Рис. 22.15. Схеми ексцентрично наванта-

жених болтів 
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З урахуваннѐм цього 

 2
0 10,1зг F d .   (22.40) 

Неважко підрахувати, що відношеннѐ зг/ р  7,5, тобто напруженнѐ згину 
значно перевищую напруженнѐ розтѐгу і знижую міцність болтів. Тому при 
конструяванні з’юднань необхідно вживати заходів щодо запобіганнѐ умовам 
ексцентричного навантаженнѐ (фрезеруваннѐ горизонтальних площин або 
підкладаннѐ косих шайб під гайку тощо). 

22.6.3. Розрахунок з’єднань, що містять групу болтів. Розрахунок зводитьсѐ 
до визначеннѐ максимального навантаженнѐ длѐ найбільш навантаженого болта, 
подальший міцністний розрахунок ѐкого виконуютьсѐ за відповідними формулами 
одного з випадків пункту 22.6.2. 

Більшість з’юднань, що містѐть групу болтів задовольнѐять наступним вимо-
гам, ѐкі ю допущеннѐми при їхніх розрахунках: 

 деталі з’юднаннѐ достатньо жорсткі, внаслідок чого поверхні їх стику залишаятьсѐ 
плоскими післѐ навантаженнѐ з’юднаннѐ; 

 поверхні стику маять ѐк мінімум дві осі симетрії, а болти розташовані симетрично цих 
осей; 

 усі болти з’юднаннѐ однакові і рівномірно затѐгнуті. 
Розглѐнемо три характерних випадки розрахунку з’юднань, що містѐть групу 

болтів. 
1. Рівнодійне навантаження перпендикулярне площині стику і проходить 

через його центр ваги. Цей випадок типовий длѐ кріпленнѐ круглих (рис. 22.16, а) та 
прѐмокутних (рис 22.16, б) кришок резервуарів, що знаходѐтьсѐ під тиском рідини 
або газу. 

Згідно прийнѐтих допущень, зовнішню навантаженнѐ на один болт дорівняю 
 F R z , (22.41) 

де z – кількість болтів. 
Необхідну силу попередньої затѐжки кожного болта з’юднаннѐ обчисляять за 

умови герметичності з’юднаннѐ 
 0 затF K F , 

де Kзат – коефіціюнт затѐжки болтів. 
За умови нерозкриттѐ стику 

деталей при постійному 

женні Kзат = 1,25 2, при змінному 

навантаженні Kзат = 2,5 4. 
Згідно умови герметичності: 

при м’ѐкій прокладці між деталѐми 

Kзат = 1,3 2,5, при металевій фа-

сонній прокладці Kзат = 2 3,5, длѐ металевої плоскої прокладки Kзат = 3 5. 
Розрахункове навантаженнѐ і потрібний діаметр болтів визначаять за форму-

лами (22.33) та (22.28). 

 
Рис. 22.16. Кріпленнѐ кришок резервуарів під тиском 
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2. Навантаження, що зрушує деталі з’єднання у стику. Прикладом ю з’юднаннѐ 
напівмуфт у фланцевих муфтах, кріпленнѐ кронштейнів (рис. 22.17), навантажених 
силами, що діять у площині стику 
талей тощо. 

При розрахунку з’юднаннѐ силу 
R замінѐять такоя ж силоя, прикла-
деноя у центрі ваги стику і моментом 

M = R. Момент і сила намагаятьсѐ 
розвернути і зрушити кронштейн. На-
вантаженнѐ від сили R розподілѐютьсѐ 
по болтах рівномірно (22.41) 

            RF R z .                       (22.42) 

Навантаженнѐ від моменту (ре-
акції FM1, FM2, … FMZ) – обернено про-
порційне до відстаней болтів від 
центру ваги стику, ѐкий ю центром по-
вороту. Напрѐмок реакції болтів пер-
пендикулѐрний до радіусів r1, r2, …, rZ. 

За умови рівноваги 
 1 1 2 2M M MZ ZM F r F r F r , (22.43) 

де FM1/FM2 = r1/r2, FM1/FMZ = r1/rZ. 
Наприклад, длѐ схеми на рис. 22.15 

 1 1 2 24 2M MM F r F r . 

Сумарне навантаженнѐ кожного болта дорівняю геометричній сумі відповід-
них сил FR та FM (на рис. 22.17 показано сумарне навантаженнѐ длѐ першого болта F1) 

 1 R MF F F . (22.44) 

За розрахункове приймаять сумарне навантаженнѐ найбільш навантаженого 
болта. Длѐ розглѐнутої схеми найбільш навантаженими ю 1-й і 3-й болти (реакції FR і FM 
близькі за напрѐмком) або 2-й (FR і FM спрѐмовані однаково, але FM2 менше FM1 і FM3). 

У з’юднаннѐх, що розглѐдаятьсѐ болти можуть бути поставлені із зазором, чи 
без зазору. 

Якщо болти поставлені із зазором, то потрібно забезпечити умову відсутності 
зрушеннѐ кронштейну. При цьому необхідна сила затѐжки, розрахункова сила і пот-
рібний діаметр болтів визначаять за формулами (22.34), (22.27) і (22.28). 

Болти поставлені без зазору безпосередньо сприймаять зовнішня силу F, і їх 
розраховуять за умови міцності на зрізаннѐ згідно формул (22.36) і (22.37). 

3. Навантаження, що розкриває стик деталей. Цей випадок навантаженнѐ ча-
сто зустрічаютьсѐ у практиці (кріпленнѐ різноманітних кронштейнів, стоѐків тощо). 
Метод рішеннѐ розглѐнемо на прикладі з’юднаннѐ кронштейна з основоя 
(рис. 22.18). Розкладаюмо силу R на складові R1 і R2. Дія цих складових заміняюмо 
діюя сил R1 і R2 прикладених у центрі O стиску і діюя моменту 
 2 2 1 1M R R . (22.45) 

 
Рис. 22.17.  Схема навантаженнѐ, що зрушую деталі 

з’юднаннѐ у стику 
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Навантаженнѐ R1 і M розкриваять стик деталей, а R2 зрушую деталі. Можливість 
розкриттѐ стику і зрушеннѐ деталей усуваять затѐжкоя 
болтів із силоя F0. 

Розрахунок за умовою нерозкриття стику. До 
прикладеннѐ навантаженнѐ R затѐжка створяю у стику 
напруженнѐ зминаннѐ 

             0зм змF z A ,                                                   (22.46) 

де z – кількість болтів; 
Aзм – площа стику. 

Сила R1 розтѐгую болти і зменшую зм на  
величину 

            1 1 11R зм змR A R A ,                    (22.47) 

де R1(1- ) – частка зовнішнього навантаженнѐ, що 
йде на розвантаженнѐ стику. 

На практиці длѐ подібних з’юднань значеннѐ  

дуже мале і приймаютьсѐ  = 0, що збільшую надійність 
з’юднаннѐ. 

При використанні умови нерозкриттѐ стику від 
дії моменту M вважаять вісся повороту вісь симетрії 
стику. Цѐ умова виконуютьсѐ тільки при достатній за-
тѐжці болтів. При розкритті стику вісь повороту зміщу-
ютьсѐ до кромки стику. Якщо затѐжка відсутнѐ, то вісся повороту буде кромка стику. 
Таким чином, затѐжка з’юднаннѐ поводить себе ѐк паѐннѐ або склеяваннѐ деталей 
по усьому стику. До тих пір поки стик не розкривсѐ, кронштейн і основа вважаятьсѐ 
ѐк юдине ціле. 

Напруженнѐ у стику під діюя моменту M за умови, що  = 0, буде 
 M стМ W , (22.48) 

де Wст – момент опору згину, ѐкий визначаять длѐ площі стику. 
Зовнішні осьові сили, що сприймаятьсѐ одним болтом з’юднаннѐ: 

від дії сили R1 
 1 1RF R z ; 

від моменту M 
 2MF М t i , 

де i – число болтів у рѐді. 
Сумарна зовнішнѐ сила на найнавантаженіші болти, що розміщені ліворуч від 

центра ваги стику 
 1R MF F F . 

Необхідну силу затѐжки, розрахункову силу і діаметр болтів визначаять згідно 
рекомендаціѐм 22.6.2 п. 3. 

Форма стику значно впливаю на міцність з’юднаннѐ. Наприклад, длѐ суцільного і 
несуцільного (рис. 22.18) стиків значеннѐ площин і моментів опору згину дорівняять 

 
2

1 1; 1 6А аb W аb ; (22.49) 

 
Рис. 22.18. Схема навантаженнѐ, 

що розкриваю стик 
деталей 
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 2
2 21 2 ; 7 8 1 6А аb W аb . (22.50) 

Звідси маюмо, що при однаковому зовнішньому навантаженні напруженнѐ у 
другому стику збільшуютьсѐ лише на – 12 %, хоча площа зменшуютьсѐ на 50 %. При 
цьому умова нерозкриттѐ стику забезпечуютьсѐ затѐжкоя болтів, зменшеноя приб-
лизно на 38 % (22.46)-(22.48). 

Розрахунок за умовою запобігання зрушенню деталей у стику. 
Сила зрушеннѐ, що сприймаютьсѐ одним болтом з’юднаннѐ визначаютьсѐ згід-

но формули 
 2 2 4RF R . 

Умова запобіганнѐ зрушення кронштейна може бути записана у виглѐді 

 0 1 2F z R f KR . (22.51) 

Зовнішнѐ сила FR1 записана зі знаком мінус, оскільки вона розвантажую стик 
деталей. 

Діѐ моменту M не враховуютьсѐ, тому що він не зміняю сумарної сили тертѐ у 
стику. 

Потрібна сила затѐжки болта визначаютьсѐ з умови (22.51) 

 0 2 1F KR f R z . (22.52) 

Розрахункова сила при постановці болтів із зазором згідно 22.6.2 п. 4 
Fр = 1,3F0, а потрібний діаметр болтів визначаять за формулоя (22.28). 

Якщо болти ставлѐть без зазору, то вони безпосередньо сприймаять зовніш-
ня силу FR2 і їх розраховуять за умови міцності на зрізуваннѐ за формулами (22.36), 
(22.37). 

22.6.4. Уникнення пошкоджень поверхонь стику. Розрахунок длѐ уникненнѐ 
зминаннѐ та пошкодженнѐ поверхонь стику з’юднувальних деталей виконуять у тих 
випадках, коли з’юднуятьсѐ деталі з різнорідних матеріалів. 

Наприклад, металеві деталі з неметалевими. У цьому випадку площа стику де-
талей у з’юднанні повинна бути 

 0 змстA F , (22.53) 

де F0  – сумарна сила попередньої затѐжки всіх болтів у з’юднанні деталей; 

[ ]зм – допустиме напруженнѐ зминаннѐ 
длѐ деталі з менш твердого матеріалу. 

22.7 Приклади розрахунків 
гвинтових з’єднань 

22.7.1. Розрахунок болтів, що скріплюють 
зубчасте колесо з барабаном лебідки 
(рис. 22.19). Вихідні дані длѐ розрахунку: ванта-
жність лебідки Q = 52 кН; діаметри D1 = 300 мм і 
D2 = 520 мм; кількість болтів z = 6; матеріал ба-
рабана – чавун, а колеса та болтів – сталь 35. 

Розрахунок. 
1. Допустиме напруженнѐ матеріалу бол-

тів. 
Відповідно до завданнѐ длѐ сталі Ст35 

 
Рис. 22.19. Болтове з’юднаннѐ колеса 

з барабаном 
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межа текучості т = 314 МПа. Якщо взѐти коефіціюнт запасу міцності длѐ болтів 
[S]т = 2,5 (табл. 22.3), тоді допустиме напруженнѐ розтѐгу длѐ болтів 

 тт 314 2,5 125,6 МПар S . 

2. Визначеннѐ сили затѐгуваннѐ одного болта. 
Із умов відсутності проковзуваннѐ колеса відносно барабана під навантажен-

нѐм сили F0 затѐгуваннѐ одного болта 

 3
0 1 2 1,25 52 10 300 6 520 0,15 41666,6 НзчF K QD zD f . 

де Kзч = 1,25 – коефіціюнти запасу зчепленнѐ між колесом і барабаном; 
f = 0,15 – коефіціюнт тертѐ пари чавун – сталь. 
3. Розрахунок розмірів болтів. 
Із умов міцності на розтѐг з урахуваннѐм скручуваннѐ стержнѐ болта під час 

затѐгуваннѐ визначаютьсѐ внутрішній його діаметр 

 1 04 1,3 4 1,3 41666,6 3,14 125,6 23,438 мм.pd F  

Згідно із стандартним рѐдом вибираютьсѐ болт М27, що маю d1 = 23,752 мм 
[31]. 

22.7.2. Визначити діаметр фундаментальних болтів, які закріплюють стояк 
до бетонної плити (рис. 22.20). 
Вихідні дані длѐ розрахунку: 

F = 4500 Н; h = 660 мм; 

 = 600 мм;  = 30 ; f = 0,35; 

[ ]зм = 18 МПа; матеріал болтів – 
сталь Ст. 3, а їхнѐ кількість z = 4. 

Розрахунок 
1. Допустиме напруженнѐ 

длѐ матеріалу болтів. 
Длѐ сталі Ст3 межа текучо-

сті т = 235 МПа. Якщо коефіціюнт 
запасу міцності *S]т = 3 (табл. 
22.3), допустиме напруженнѐ ро-
зтѐгу длѐ болтів 

тт 230 3 76,7МПар S  

2. Визначеннѐ розрахункового навантаженнѐ на один болт. 
Задане навантаженнѐ F розкладаютьсѐ на дві складові, ѐкі переносѐть до 

центру стику деталей з урахуваннѐм додаткового моменту цих сил (рис. 22.20). 

 
1

2

2

sin 4500sin30 2250 H;

cos 4500cos30 3897 H;

3897 0,66 2572 H м.

F F

F F

M F h

 

Такі силові фактори і сила затѐгуваннѐ болтів викликаять у площині стику де-
талей відповідні напруженнѐ, характер розподілу ѐких показано на рис. 22.20, б. 

Значеннѐ цих напружень длѐ прѐмокутної форми площини стику з розмірами 

0,7 і 1,2 дорівняю: 
від сили F1 

 
а    б 

Рис. 22.20. Болтове з’юднаннѐ стоѐка з бетонноя плитоя 
(а) і розрахункова схема та епяри напружень у 
стику (б) 
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 1 1 1 0,7 1,2 2250 0,7 600 1,2 600 0,007МПа;F A F  

від додаткового моменту M 

 
22

0 6 6 2572 103 1,2 600 0,071МПа;0,7 1,2м М W M  

від сили zF0 затѐгуваннѐ болтів 

 0 0 0 0 00,7 1,2 4 0,7 600 1,2 600 0,000013 .zF A zF F F  

Необхідна сила затѐгуваннѐ болтів визначаютьсѐ із умови нерозкриттѐ стику 
деталей 
 min 0 00м F м F , 

а з урахуваннѐм коефіціюнта надійності зчепленнѐ K = 1,5 маюмо 0 м FK  або 

00,000013 1,5(0,071 0,007) 0,117F , звідки 

 0 0,117 0,000013 9000 HF . 

Зовнішнѐ сила, що дію на один найбільш навантажений болт 

 
3

1 2 2250 4 2572 10 2 600 2706 HбF F z M . 

Розрахункове навантаженнѐ на один болт з урахуваннѐм його скручуваннѐ під 

час затѐгуваннѐ (  = 1,3) 
 0 9000 1,3 0,25 2706 12376 Нбр бF F F , 

де  = 0,25 – коефіціюнт зовнішнього навантаженнѐ болта. 
3. Визначеннѐ розмірів болта. 
Із умови міцності на розтѐг необхідний внутрішній діаметр різьби болта 

 1 4 4 12376 3,14 78,34 14,18 ммpбpd F  

За таблицѐми стандарту приймаятьсѐ болти М18, що маять такі розміри різь-
бової ділѐнки: d = 18 мм; d1 = 15,294 мм; d2 = 16,376 мм *31]. 

4. Перевірка міцності бетонної плити  
Бетонна плита не буде руйнуватись за умови 

 max 0 змм F . 

У даному випадку 

 max 0,000013 9000 0,071 0,007 0,181МПа 18 МПа.зм  

Отже, міцність бетонної плити забезпечена. 
5. Перевірка з’юднаннѐ на відсутність зсуву стоѐка. Стоѐк не буде зміщуватись 

відносно плити, ѐкщо 

 0 1 2F z F f F K . 

В даному розрахунку маюмо 
 (9000 4 2250) 0,35 11812Н 3897H. 

Отже, зсуву не буде. 

22.8 Контрольні запитання 

1. Назвіть основні геометричні параметри метричної різьби. 
2. Які матеріали застосовуятьсѐ длѐ виготовленнѐ кріпильних різьбових деталей? Охарактеризуй-

те їхні класи міцності. 
3. Назвіть способи стопоріннѐ різьбових деталей? 
4. Запишіть та проаналізуйте вирази длѐ визначеннѐ моментів сил тертѐ в різьбі та на торці гайки. 
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5. Назвіть причини нерівномірного розподілу навантаженнѐ по витках гайки. Які конструктивні  
заходи використовуять длѐ підвищеннѐ рівномірності навантаженнѐ витків різьби? 

6. Запишіть основні умови міцності витків різьби. Чому не розраховуять на міцність витки різьби у 
разі використаннѐ стандартних різьбових деталей? 

7. Назвіть характерні випадки навантаженнѐ різьбових з’юднань. За ѐкими умовами міцність  
розраховуять діаметр болтів длѐ цих випадків навантаженнѐ? 

8. Охарактеризуйте хід розрахунку групового болтового з’юднаннѐ длѐ таких випадків: з’юднаннѐ 
навантажене осьовоя силоя, що проходить через центр ваги стику; з’юднаннѐ навантажене  
силами, що діять у площині стику; довільне навантаженнѐ з’юднаннѐ. Які умови ставлѐть до 
з’юднань длѐ забезпеченнѐ їхньої надійної роботи? 

9. Від ѐких факторів залежать допустимі напруженнѐ длѐ різьбових деталей? 
10. Чому длѐ болтів малих діаметрів рекомендуятьсѐ більші коефіціюнти запасу міцності? 
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23.  ШПОНКОВІ, ШЛІЦЬОВІ, ШТИФТОВІ ТА ПРОФІЛЬНІ 
З’ЄДНАННЯ 

23.1 Загальні відомості та класифікація 

Шпонкові, шліцьові, штифтові та профільні з’юднаннѐ належать до нерухомих 
роз’юмних з’юднань деталей машин із зачепленнѐм *23, 30, 36, 37+. Їх використовуять 
длѐ передачі навантаженнѐ між деталѐми шлѐхом безпосереднього тиску між спеці-
ально передбаченими елементами (рис. 23.1). 

Застосовуять длѐ різних випадків передачі навантаженнѐ: з’юднаннѐ штанг, 
валів із шківами, зубчастими колесами, муфтами тощо. 

З’юднаннѐ (рис. 23.1, а,б,в) складаютьсѐ із з’юднуваних деталей 1 і 2 та з’юдну-
вальної деталі 3. 

Класифікація. З’юднаннѐ зачепленнѐм поділѐять на дві групи – з додатковими 
з’юднувальними деталѐми 
(рис. 23.1, а,б,в) і без них 
(рис. 23.1, г,д,е). 

За типом з’юднувальних дета-
лей розрізнѐять клинові 
(рис. 23.1, а), штифтові (рис. 23.1, б) і 
шпонкові (рис. 23.1, в) з’юднаннѐ; за 
формоя: клини – одно- і двоскісні; 
штифти – циліндричні, конічні, су-
цільні, пустотілі тощо. За типом 
шпонок розрізнѐять з’юднаннѐ з 
призматичними, круглими, сегмент-
ними, клиновими шпонками. 

З’юднаннѐ без додаткових де-
талей за формоя поперечного пе-
рерізу буваять зубчастими 
(рис. 23.1, г) і профільними 
(рис. 23.1, д,е). 

В залежності від форми профіля зубців розрізнѐять з’юднаннѐ з прѐмобічни-
ми (рис. 23.1, г), евольвентними і трикутними зубцѐми. 

Переваги. Клинові шпонкові і штифтові з’юднаннѐ прості і надійні, легко скла-
даятьсѐ і розбираятьсѐ. 

Недоліки. Зниженнѐ навантажувальної здатності з’юднуваних деталей, обумо-
влене зменшеннѐм їх перерізів пазами і отворами длѐ розташуваннѐ клинів, шпонок 
і штифтів. 

Основні переваги зубчастих з’юднань порівнѐно зі шпонковими: 

 відсутність з’юднувальної деталі; 

 можливість передачі більших зусиль внаслідок великої поверхні контакту зубців; 

 краще центруваннѐ при відносному пересуванні спрѐжених деталей. 

 
Рис. 23.1. Типи нерухомих роз’юмних з’юднань 
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Недоліки порівнѐно зі шпонковими: виникненнѐ в кутах пазів значних місце-
вих напружень, необхідність використаннѐ при виготовлені спеціального обладнан-
нѐ і інструменту. 

Профільні з’юднаннѐ забезпечуять краще центруваннѐ і відрізнѐятьсѐ біль-
шоя витривалістя і надійністя завдѐки відсутності пазів, отворів, зубців та інших 
концентраторів напружень. Однак вони потребуять длѐ виготовленнѐ спеціального 
обладнаннѐ і інструменту, що збільшую їх вартість. 

23.2 Конструкція і матеріали 

23.2.1. Клинові з’єднання. Конструкціѐ клинового з’юднаннѐ відрізнѐютьсѐ 
простотоя (рис. 23.1, а). Штанга 1 і муфта 2, що маять відповідні прорізі, з’юднуятьсѐ 

клином 3. Кут конусності приймаять  = 1 3 , щоб забезпечити самогальмуваннѐ. 
Матеріал клина Ст.5. 

23.2.2. Штифтові з’єднання (рис. 23.1, б) застосовуять длѐ передачі невеликих 
навантажень – осьової сили F або крутного моменту T. Штифти відрізнѐятьсѐ вели-
коя різновидністя типів. Конусність конічних штифтів 1/50, що забезпечую умову са-
могальмуваннѐ. 

Циліндричні штифти утримуятьсѐ 
в отворі лише завдѐки силам, що вини-
каять в результаті посадки з натѐгом. 
При повторному використанні цих штиф-
тів величина натѐгу зменшуютьсѐ, що 
знижую точність складаннѐ деталей. 

Перевагоя конічного штифта ю те, 
що він допускаю багаторазову постанов-
ку в один і той же отвір без зниженнѐ 
ѐкості з’юднаннѐ. Штифти виготовлѐять 
із сталей марок 15, 35, А12 тощо з гра-

ницея міцності не нижче 500 600 МПа. 
23.2.3. Шпонкові з’єднання. Такі з’юднаннѐ (рис. 23.1, в) складаятьсѐ із вала, 

шпонки і маточини деталі (зубчасте колесо, шків та ін.).  
Шпонка уѐвлѐю собоя стальний брусок, що уставлѐютьсѐ у відповідні пази вала 

і маточини і служить длѐ передачі між ними обертального моменту. Розміри шпонок 
і допуски на них стандартизовані. 

Усі шпонкові з’юднаннѐ поділѐять на напружені і ненапружені. 
Напружені з’юднаннѐ одержуять у тих випадках, коли при складанні виника-

ять попередні (монтажні) напруженнѐ. Ці з’юднаннѐ здійсняять за допомогоя кли-
нових та циліндричних (рис. 23.2) шпонок. 

Клинові шпонки використовуять у тихохідних машинах при необхідності час-
того розбираннѐ з’юднань. 

Циліндричні шпонки (рис. 23.2) уѐвлѐять собоя штифти, що вставлѐятьсѐ в 
отвори, паралельні осі з’юднаннѐ по посадках з натѐгом. Згідно стандарту 

(ГОСТ 3128-70, ГОСТ 12207-79) діаметр шпонки (штифта) dш = (0,13 0,16)d, а довжина 

–  = (2 4)dш. 

 
Рис. 23.2. З’юднаннѐ деталей циліндричноя 

шпонкоя 
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Такі шпонки викорис-
товуять длѐ закріпленнѐ 
деталі на кінцевій ділѐнці 
вала. Якщо одна шпонка не 
забезпечую міцність 
з’юднаннѐ, то установляять 
дві або три шпонки, 
щені відповідно під кутом 

180  або 120 . 
Ненапружені шпон-

кові з’юднаннѐ одержуять 
при відсутності попередніх 
напружень при складанні і 
здійсняять за допомогоя 
призматичних 
(рис. 23.3, а,б) та сегмент-
них (рис. 23.3, в) шпонок. 

Призматичні шпонки 
за призначеннѐм поділѐять 
на звичайні (рис. 23.3, а) і напрѐмні (рис. 23.3, б). Звичайні шпонки (ГОСТ 23360-78) 
призначені длѐ нерухомого з’юднаннѐ маточини з валом. Напрѐмні (ГОСТ 8790-79) – 
застосовуять при необхідності переміщеннѐ деталей уздовж валів (коробки швидко-
стей та ін.). Напрѐмна шпонка кріпитьсѐ до вала гвинтами. Робочими гранѐми приз-
матичних шпонок ю їхні бічні грані, ѐкі контактуять з бічними гранѐми пазів. 

Конструкціѐ з’юднаннѐ за допомогоя сегментної шпонки (ГОСТ 24071-80) 
більш стійка до перекосів завдѐки глибокій посадці шпонки на валу (рис. 23.3, в). Але 
глибокий паз послабляю вал і тому їх використовуять длѐ з’юднаннѐ деталей на мало 
навантажених (кінцевих) ділѐнках валів. 

Ненапружені шпонкові з’юднаннѐ найбільш поширені, їх використаннѐ в поюд-
нанні з відповідними посадками деталей на вал забезпечую добре центруваннѐ та 
високу надійність з’юднаннѐ. 

Длѐ виготовленнѐ усіх видів шпонок використову-
ять спеціальний точний прокат із сталі 45 та ін. 
(ГОСТ 380-88 та ГОСТ 1050-88) з границея міцності не ме-
нше, ніж 500 МПа. 

Слід ураховувати, що установленнѐ декількох шпо-
нок пов’ѐзано з технологічними ускладненнѐми, а також 
ослабляю вал і маточину. Тому багатошпонкові з’юднаннѐ 
застосовуять дуже рідко, заміняячи їх зубчастими. 

23.2.4. Зубчасті (шліцьові) з’єднання. Такі 
з’юднаннѐ (рис. 23.1, г; рис. 23.4) утворяятьсѐ за допомо-
гоя зовнішніх зубців (шліців) на валу і внутрішніх – в 
отворі маточини деталі. Розміри з’юднань і допуски на них 
стандартизовані. 

 
Рис. 23.4. Розрахункова 

схема шліцьово-
го з’юднаннѐ 

 

 
Рис. 23.3. Ненапружені шпонкові з’юднаннѐ деталей 
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Стандарт передбачаю три серії з’юднань (легка, середнѐ і важка), ѐкі відрізнѐ-
ятьсѐ висотоя і кількістя зубців. Кількість зубців зміняютьсѐ від 6 до 20. 

За формоя профіля розрізнѐять зубці прѐмобічні, евольвентні і трикутні. 
Найбільш поширені прѐмобічні та евольвенті профілі зубців, ѐкі стандартизо-

вані і застосовуятьсѐ у рухомих і нерухомих з’юднаннѐх. 
З’юднаннѐ з евольвентними зубцѐми (ГОСТ 6033-80) найкращі длѐ великих ді-

аметрів з’юднуваних деталей, бо длѐ нарізуваннѐ зубців в отворі і на валу можна ви-
користовувати високотехнологічне зубонарізне обладнаннѐ. 

На відміну від зубчастих коліс кут профіля початкового контуру зубців збіль-

шено до 30 , а їхнѐ висота зменшена до (0,9 1) модулѐ. 
Евольвентні зубці менше послабляять вал через наѐвність радіусних галтелей 

білѐ основи зубців. 
Шліцові вали і маточини виготовлѐять із середньовуглецевих та легованих 

сталей з границея міцності в  500 МПа. 
Профільні з’юднаннѐ застосовуять длѐ закріпленнѐ на валах маховиків, рукоѐ-

ток, важко навантажених деталей, наприклад, корабельних гвинтів тощо 
Застосовуять овальний, трикутний (рис. 23.1, е) та квадратний (рис. 23.1, д) 

профілі поперечного перерізу. З метоя спрощеннѐ технології обробки поверхонь де-
талей з’юднаннѐ додержуятьсѐ принципу рівноосності – незмінності відстані між 
двома паралельними дотичними до контуру. 

23.3 Розрахунок шпонкових, шліцьових, штифтових та профільних 
з’єднань 

Критерії розрахунку. Розміри з’юднувальних деталей (клинів, штифтів, шпо-
нок) і елементи з’юднуваних деталей, що безпосередньо сприймаять навантаженнѐ 
визначаятьсѐ розрахунком на попередженнѐ руйнувань від напружень зминаннѐ, 
зрізуваннѐ і згину. 

Основними критеріѐми працездатності і розрахунку зубчастих з’юднань ю опір 
робочих поверхонь зминання та спрацявання від фретингкорозії. Корозійно-
механічне спрацяваннѐ виникаю через відносні мікроколивальні переміщеннѐ кон-
тактуячих поверхонь внаслідок деформацій вала та зазорів у деталѐх з’юднаннѐ. 

23.3.1. Клинові і штифтові з’єднання. У спростованій розрахунковій схемі пе-
редбачаютьсѐ, що штифт уѐвлѐять собоя балку навантажену поперечними силами 
розподіленими по поверхні контакту спрѐжених деталей. 

Умови міцності маять виглѐд: 
на зминаннѐ 

 змзм змF A ; (23.1) 

на зрізуваннѐ 

 зрзр зрF A ; (23.2) 

на згин 

 1
0 2

0,5 0,25 0,5

6

F d b
M W

bh
, (23.3) 

де Aзм, Aзр – площі поверхонь зминаннѐ і зрізу відповідно. * ]зм = 200 МПа; 

[ ]зр = 80 МПа; * ] = 150 МПа. 
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23.3.2. Шпонкові з’єднання. Загальні зауваження до розрахунку. Усі розміри 
шпонок і допуски на них стандартизовані. Згідно із стандартом ширину b і висоту h 
шпонки, а також глибину паза на валу t1 і у втулці t2 (рис. 23.3, а) приймаять залежно 

від діаметра вала d. Довжину шпонки  приймаять залежно від ширини розміщеної 

на валу деталі і узгоджуять із стандартом. У загальному випадку приймаять  на 

(5 10) мм менше ніж довжина маточини або   1,5d. Робоча довжина призматичних 

шпонок з плоскими торцѐми 0 = , а із округленими – 0 = -b. 
Ненапружені шпонкові з’єднання. Розрахунок з’юднаннѐ призматичноя шпо-

нкоя базуютьсѐ на умові обмеженнѐ напружень зминаннѐ 

 змзм змF A  

і зрізуваннѐ 

 02 зрзр T d b , 

де  F – сила, що дію на навантажені поверхні, 
 Aзм – площа поверхні зминаннѐ. 

За умови, що 

 2F T d ; 1 0змA h t , 

умову міцності записуять у виглѐді 

 0 12 змзм Т d h t , (23.4) 

де 0– робоча довжина шпонки (рис. 23.3). 
Проектний розрахунок з’юднаннѐ передбачаю визначеннѐ потрібної робочої 

довжини шпонки згідно умови (23.4) 

 0 12 змТ d h t . (23.5) 

Повна довжина шпонки 0 = +b приводитьсѐ у відповідність із стандартним 
рѐдом довжини. 

 Допустимі напруженнѐ * ]зм длѐ нерухомих з’юднань приймаять: при перехід-

них посадках втулки на вал * ]зм = (100 120) МПа (втулка сталева) і 

[ ]зм = (70 80) МПа (втулка з чавуну); при посадках з гарантованим натѐгом 

[ ]зм = (160 180) МПа (втулка сталева і * ]зм = (110 130) МПа (втулка із чавуну). 
Длѐ рухомих з’юднань з напрѐмними призматичними шпонками допустиме 

напруженнѐ знижуять із метоя запобіганнѐ задирів та зменшеннѐ спрацяваннѐ і 

приймаять * ]зм = (20 30) МПа. 
Розрахунок з’єднання сегментною шпонкою (рис. 23.4, в). Умова міцності на 

зминаннѐ згідно з виразом (23.4) маю виглѐд 

 0 12 змзм Т d h t . (23.16) 

При невиконанні указаної умови у з’юднанні зі значноя довжиноя маточини 
встановляять в рѐд по осі вала дві сегментні шпонки. 

23.3.3. Зубчасті (шліцьові) з’єднання. Основними критеріѐми працездатності 
шліцьових з’юднань ю опір робочих поверхонь зубців зминання та спрацявання, ѐкі 

пов’ѐзані з одним і тим же параметром – напруженнѐм зминаннѐ зм. Це даю змогу 

розглѐдати зм ѐк узагальнений критерій розрахунку ѐк на зминаннѐ, так і на спра-

цяваннѐ за умови, що допустимі значеннѐ напружень зминаннѐ * ]зм призначаютьсѐ 
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на підставі досвіду експлуатації конструкцій шліцьових з’юднань. Такий розрахунок 
називаютьсѐ спрощеним розрахунком по узагальненому критерія. 

Уточнений розрахунок виконуять згідно з ГОСТ 21425-75, ѐкий ураховую  
нерівномірність розподілу навантаженнѐ по зубцѐх та по довжині зубців, характер і 
режим навантаженнѐ, термін служби тощо. Ураховуячи достатня складність точного 
розрахунку стандарт допускаю виконаннѐ спрощеного розрахунку длѐ машин (на-
приклад, сільськогосподарських), що працяять у специфічних умовах. 

Спрощений розрахунок по узагальненому критерію. Параметри шліцьового 
з’юднаннѐ приймаять згідно стандартів в залежності від діаметра вала, а потім пере-
вірѐять розрахунком за узагальненим критеріюм 

 змзм t змF A , (23.17) 

де Ft = 2T/(Kzdm) – колова сила, що передаютьсѐ одним шліцом (рис. 23.4); 

K = (0,7 0,8) – коефіціюнт нерівномірності навантаженнѐ по шліцам; 
z – кількість шліців; 
dm – середній діаметр з’юднаннѐ; 
Aзм – площа зминаннѐ робочої поверхні одного шліца; 

[ ]зм – допустиме напруженнѐ зминаннѐ. 
Отже, 

 2 0,75 змзм m змТ zd A . (23.18) 

Длѐ з’юднань з прѐмобічним профілем шліців 

 2 2зм pА D d f ; 2md D d , (23.19) 

де р – робоча довжина шліців; 
f – фаска шліца. 
Длѐ з’юднань з евольвентним профілем шліців 

 0,9 ; зм p mA m d mz , (23.20) 

де m – модуль з’юднаннѐ. 

Длѐ рухомих з’юднань рекомендуять робочу довжину маточини (шліців) м (р) 

приймати не менше ніж діаметр валу, тобто р  d. 

Якщо зм перевищую * ]зм більше ніж на 5 %, то збільшуять довжину маточини 
або приймаять іншу серія розмірів шліцьового з’юднаннѐ і повторяять перевірний 
розрахунок. 

Допустимі напруженнѐ длѐ нерухомих з’юднань з незагартованим робочими 

поверхнѐми шліців * ]зм = (80 120) МПа, а із загартованими – [ ]зм = (120 150) МПа. 

Длѐ рухомих з’юднань із загартованими поверхнѐми – [ ]зм = (10 20) МПа. 
Профільні з’юднаннѐ розраховуять за умови обмеженнѐ напружень зминаннѐ, 

що виникаять на спрѐжених поверхнѐх, навантажених крутним моментом за умови 
відсутності зазору у з’юднанні. 

23.4 Приклади розрахунку нерухомих роз’ємних з’єднань деталей 
машин із зачепленням 

ПРИКЛАД 1. Сталева шестірнѐ з’юднуютьсѐ з валом за допомогоя призматич-
ної шпонки зі зкругленими торцѐми (рис. 23.5). Підібрати за стандартом розміри по-

перечного перерізу (b h) призматичної шпонки і визначити її довжину  із умови 
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міцності. Навантаженнѐ передаютьсѐ без 
штовхів, робота з’юднаннѐ реверсивна. 
теріал шпонки, вала і шестірні сталь 45 

малізована. Крутний момент T = 550 Н м; ді-
аметр вала d = 55 мм. 

РОЗВ’ЯЗАННЯ. 
1. Допустимі напруженнѐ длѐ деталей 

з’юднаннѐ. Длѐ указаних у завданні умов ро-
боти і матеріалів деталей приймаятьсѐ такі 
допустимі напруженнѐ *36+ 

[ ]зм = 100 МПа; * ]зр = 80 МПа. 
2. Вибір розмірів шпонки. 
За діаметром вала d із стандартного рѐду (ГОСТ 23360-78) вибираятьсѐ шири-

на і висота шпонки, глибина паза у валу та маточині. Длѐ d = 55 мм ці розміри будуть: 

b h = 16 10 мм; t1 = 6 мм; t2 = 4,3 мм *36+. 
За умовоя міцності з’юднаннѐ на зминаннѐ довжина шпонки визначаютьсѐ за 

формулоя 

 3
12 2 550 10 55 100 10 6 16 66 мм.змT d h t b  

За стандартом приймаюмо  = 70 мм. 
3. Перевірка міцності шпонки. 
У відповідальних випадках вибрана довжина шпонки перевірѐютьсѐ за умовоя 

міцності на зрізуваннѐ 

 
3

02 2 550 10 55 54 16 23,2МПазр F A T d b , 

де 0 =  – b = 70 – 16 = 54 мм. 
Отже, довжина шпонки вибрана правильно, бо 

 23,2 МПа 80 МПазрзр . 

ПРИКЛАД 2. Розрахувати сегментну шпонку 1 длѐ з’юднаннѐ чавунного шківа 2 
з валом 3 (рис. 23.6). Матеріал вала і шпонки – сталь 50. З’юднаннѐ працяю в умовах 

навантаженнѐ з поштовхами. Крутний момент T = 65 Н м; діаметр вала d = 25 мм. 
РОЗВ’ЯЗАННЯ. 
1. Вибір допустимих напружень. 
Вказані у завданні умови роботи та матеріали деталей з’юднаннѐ даять змогу 

прийнѐти такі допустимі напруженнѐ зми-
наннѐ та зрізу *36+ 

[ ]зм = 100 МПа; * ]зр = 80 МПа. 
2. Вибір розмірів перерізу шпонки. 
За діаметром вала d із стандартного 

рѐду (ГОСТ 24071-80) вибираятьсѐ ширина та 

висота шпонки b h = 6 9 мм; її довжина 
L = 21,6 мм і радіус R = 11 мм, а також глиби-
на паза вала t1 = 6,5 мм і глибина паза мато-
чини t2 = 2,8 мм. 

3. Перевірка міцності шпонки. 

 
Рис. 23.5. Шпонкове з’юднаннѐ шестірні з 

валом 

 
Рис. 23.6. З’юднаннѐ сегментноя шпонкоя 
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Вибрана за стандартом шпонка перевірѐютьсѐ по міцності на зминаннѐ та зрізуваннѐ. 
За умовоя міцності на зминаннѐ 

 3
12 2 65 10 25 21,6 9 6,5 96,3МПа.зм F A T d h t  

За умовоя міцності на зрізуваннѐ 

 32 2 65 10 25 21,6 6 40,12МПазр зрF A T dlb . 

Отже, міцність шпонки забезпечуютьсѐ, оскільки 

 96,3 МПа 100 МПазмзм , 

 40,12 МПа 80 МПазрзр . 

ПРИКЛАД 3. Розрахувати циліндричний штифт та 
перевірити маточину шестірні на міцність (рис. 23.7) при 

крутному моменті на валу T = 170 Н м; діаметрі вала 

d = 50 мм; діаметрі маточини dм = 1,6d = 1,6 50 = 80 мм; 
матеріал елементів з’юднаннѐ – сталь 40. 

РОЗ’ЯЗАННЯ. 
1. Вибір допустимих напружень. Длѐ сталі 40 

можна вибрати такі допустимі напруженнѐ *36+: 

[ ]зм = 100 МПа; * ]зр = (40 45) МПа. 
2. Визначеннѐ діаметра штифта. 
Значеннѐ сили, що дію на штифт у його небезпе-

чних перерізах, що знаходѐтьсѐ між валом і маточиноя колеса (рис. 23.7) дорівняю 

 
32 2 170 10 / 50 5600 HF T d . 

Із умови міцності на зрізуваннѐ визначаютьсѐ діаметр штифта за формулоя 

 2 2 5600 3,14 40 9,44 ммзршd F . 

Приймаютьсѐ dш = 10 мм. 
3. Перевірка міцності з’юднаннѐ штифта з маточиноя. 
За умовоя міцності на зминаннѐ перевірѐютьсѐ діаметр маточини 

 5600 10 80 50 18,67 МПазм ш мF d d d . 

Отже, міцність маточини забезпечуютьсѐ, оскільки 

 18,67 МПа 100 МПазмзм . 

23.5 Контрольні запитання 

1. Опишіть будову та призначеннѐ шпонкових з’юднань. Вкажіть переваги та недоліки. 
2. Які ю основні види ненапружених та напружених шпонкових з’юднань? 
3. Наведіть ескізи ненапружених та напружених шпонкових з’юднань. 
4. За ѐкоя умовоя міцності розраховуять шпонкові з’юднаннѐ? 
5. Запишіть вираз длѐ умови міцності з’юднаннѐ призматичноя шпонкоя. 
6. Які фактори впливаять на допустимі напруженнѐ зминаннѐ длѐ шпонкових з’юднань? 
7. Назвіть та охарактеризуйте основні типи зубчастих з’юднань. 
8. Назвіть основний критерій працездатності зубчастих з’юднань. 
9. Запишіть та проаналізуйте умову міцності на зминаннѐ зубчастого з’юднаннѐ, ѐке передаю тільки 

обертовий момент. 
10. Які фактори впливаять на допустимі напруженнѐ длѐ зубчастих з’юднань? 
11. Наведіть приклади профільних з’юднань і розкажіть принцип їхнього розрахунку. 
12. Наведіть приклади клинових і штифтових з’юднань. 

 
Рис. 23.7. Штифтове з’юднаннѐ 

шестірні з валом 
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