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ВВЕДЕНИЕ  

Металлорежущие станки являются     
основным видом технологического     
оборудования для размерной     
обработки деталей, так как обладают         
высокой производительностью,   
точностью и универсальностью. В       
учебном пособии изложены общие       
принципы проектирования станков.     
Даны необходимые методические     
указания и рекомендации, приведены       
расчетные формулы, примерырасчетов,       
нормативные и справочные данные,       
примеры конструктивных решений,     
необходимые при расчете и       
конструировании деталей и узлов       
металлорежущего оборудования.   

В пособии рассмотрены     
конструктивные элементы валов и       
опор, элементы зубчатых колес и их           
прочностные расчеты, даны основы       
расчета шпиндельных узлов станков       
на жесткость и виброустойчивость       
(разделы 1, 2, 3).  

Приведена классификация, описание     
и основырасчетаорганов управления         
станков, муфт и тормозных устройств         
(разделы 4, 5); рассмотрены типовые         
конструкции станин, корпусных     
деталей, направляющих станин с       
устройствами для регулирования     
зазоров. Приведен пример расчета       
станины вертикально-сверлильного   
станка (разделы 6, 7), дается общая           
информация о системах смазки узлов         



станков (раздел 8). Рассмотрено       
описание и основы расчета       
нестационарных (переносных)   
станков, которые разработаны     
сотрудниками кафедры технологии     
машиностроения БГТУ им. В.Г. Шухова         
(раздел 9).  

Пособие содержит справочные 
материалы, необходимые при 
выполнении расчетов и 
конструировании металлорежущих 
станков. Данное учебное пособие 
будет полезно для студентов, 
обучающихся  по направлениям 15.03.01 – 
Машиностроение, 15.03.05 – 
Конструкторско технологическое 
обеспечение машиностроительных 
производств при  изучении дисциплин 
«Технологическое оборудование» и 
«Металлорежущие станки», а также при 
выполнении курсовых работ по  данным 
дисциплинам 
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1. ВАЛЫ И ОПОРЫ КОРОБОК ПЕРЕДАЧ 

СТАНКОВ 1.1. Конструктивные 

элементы валов  

Валы коробок передач станков по         
конструкции можно разделить на       
входные (выходные) и промежуточные.       
Основными конструктивными   
элементами валов являются     
посадочные места под подшипники,       
шкивы  или соединительные муфты.  



Рис.1. Конструкция входного (или 
выходного) шлицевого вала коробки 

передач  

Расчетным диаметром вала,     
показанного на рис. 1, служит         
посадочный диаметр 1 dпод ступицу         
полумуфты. Чтобы создать буртик для         
упора полумуфты, диаметр вала 2 dпод           
подшипник принимают равным  (1,0…1,1)1 d .  

Диаметр шлицевой части вала для 
установки зубчатых колес или  блоков 
зубчатых колес равен  

d d 2t  

3 = 2 + ,  

где t – высота буртика для упора подшипника 
(рис.2).  

Упорные 
буртики на 
валах   

должны иметь 
такую высоту t ,   
чтобы опорная 
поверхность 
для   
торцов колец подшипников была   
достаточной.  

Высота буртика определяется   
размером rфаски 
подшипника. 

Числовые 
значения 



координат  фасок 
для каждого типа 
и размера   

Рис.2. К определению 

высоты  упорного 
буртика 
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подшипника приведены в каталогах и         
справочниках. Для примера в табл.1         
указаны значения rдля шариковых       
радиальных подшипников средней     
серии и наименьшая высота буртика tв           
зависимости от размера  фаски r .  

Таблица 1  

 
 

Диаметры посадочных мест под       
подшипники качения выбирают из       
стандартного ряда 10, 12, 15, 17, 20, 25 идалее –                     
до 110 мм – через  каждые 5 мм.  

Валы выполняют из конструкционных       
сталей 35, 40, 45, нормализованных и           
улучшенных. Для высоконагруженных     
валов применяют легированные стали       
40Х, 40ХН, 35ХГС и др. Валы из этих               
материалов подвергает улучшению,     
закалке с высоким отпуском или         
поверхностной закалке с низким       
отпуском.  

Пример оформления рабочего чертежа вала 
приведен на рис. 3.  

1.2. Опоры валов  

В механизмах станков обычно       

d2  
10   15   20   35   50   60   85 

r   1   1,5   2   2,5   3   3,5   4 

t   1,8   2,5   3   4   4,8   5,5   6,5 



применяют опоры качения и реже         
опоры скольжения. Ниже рассмотрены       
устройства опор качения.     
Конструкция и качество опор       
определяются типом подшипника,     
схемой установки, способом     
крепления подшипников в корпусеина           
валу. После конструктивной     
проработки деталей, расположенных     
на валу (зубчатых колес, втулок и т.п.),             
приступают к конструированию его       
опор.  

Выбор типа, размера и класса точности 
подшипника  

При выборе типа подшипника в         
первую очередь принимают во       
внимание величину и направление       
нагрузки на опору, затем размеры         
посадочных мест вала и корпуса,         
жесткость подшипника и, наконец, его         
стоимость.  

При действии на опору радиальной и           
незначительной осевой сил выбирают       
радиальные шариковые подшипники,     
которые нашли наибольшее     
применение в машиностроении. Еслина         
опору действуют радиальная в       
значительная осевая силы – выбирают         
подшипники радиально-упорные или     
упорно-радиальные шариковые или     
роликовые. 
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Нередко на выбор типа подшипника         
оказывают влияние размеры     
посадочного места вала и корпуса.         
Если требуется «вписаться» в       
определенное пространство, то     
иногда приходится применять более       
грузоподъемный роликовый   



подшипник меньших размеров вместо       
«невписывающегося» шарикового.   
Именно по этой причине часто         
применяют конические роликовые     
подшипники там, где они нагружены         
чисто радиальными силами.  

Наиболее дешевые подшипники –       
шариковые радиальные. Конические     
роликовые подшипники примерно в 1,35         
раза, а радиально-упорные шариковые       
в 2 раза дороже шариковых радиальных.  

При выборе типа подшипника       
параллельно производят его расчет,       
по результатам которого определяют       
потребную динамическую   
грузоподъемность или ресурс: класс       
точности выбирают исходя из условий         
минимального шума, вибраций и др.         
ГОСТ 520-71 устанавливает 5 классов         
точности подшипников качения: 0 –         
нормальный; 6 – повышенный; 5 – высокий; 4               
– прецизионный; 2 – сверхпрецизионный.         
Для коробок скоростей станков       
класса точности H следует выбирать         
подшипники класса 0.  

Схемы установки подшипников  

Применяют две основные схемы 
установки подшипников в опорах: 1) с 
фиксированной и «плавающей» 
опорами и 2) «враспор». Установка и 
крепление подшипников по первой 
схеме показана на   

рис. 4. Внутренние кольца обоих         
подшипников закреплены на валу.       
Внешнее кольцо левой опоры       
закреплено в корпусе, внешнеекольцо         
правой опоры в корпусе не         
закреплено, поэтому имеет свободу       
осевого перемещения. Левую опору       



называют фиксированной, правую –       
плавающей. Фиксированная опора     
воспринимает как радиальную, так и         
осевую нагрузки, а плавающая – только           
радиальную. При нагреве или       
охлаждении вал удлиняется или       
укорачивается, а плавающая опора       
перемещается вместе с ним по         
расточке корпуса. Для этогонаружное         
кольцо должно стоять в корпусе по           
подвижной посадке (например, Н7) и         
иметь по торцам зазор С до защитных             
крышек. Из двух опор плавающей         
следует делать опору с меньшей         
радиальной нагрузкой.  

Для увеличения жесткости опор в         
фиксированной опоре вала     
устанавливают два одинарных     
(шариковых или роликовых) или один         
сдвоенный подшипник.  

Вторая схема крепления     
подшипников ("враспор") применяется     
для двухопорных валов небольшой       
длины – до 300…350 мм. Это крепление             
наиболее простое и самое дешевое,         
так как расточки корпуса гладкие и  
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сквозные (рис. 5).  

 
Рис.4. Установка подшипников с 



фиксированной и «плавающей» опорами 

 

Рис.5. Установка подшипника «враспор»  

Торцы внутренних колец обоих       
подшипников упирают в буртики вала         
или других деталей, сидящих на валу.           
Внешние торцы наружных колец       
подшипников упираются в торцы       
крышек или других деталей,       
закрепленных в корпусе. Для       
предотвращения заклинивания при     
нагреве или ошибках изготовления и         
сборки на одном конце вала между           
торцом крышки (стопорного кольца) и         
наружным кольцом подшипника     
составляют зазор a. Так как зазор           
очень мал, на чертежах его не           
указывают. Величину зазора a       
принимают на 0,2…0,3 мм больше величины           
теплового удлинения вала Δ[14] при         
радиальных подшипниках и на       
величину осевой «игры» (0,03…0,1 мм) при           
радиально упорных.  

Монтаж валов и опор  

Конструкция опоры должна     
предусматривать: возможность   
сборки и разборки всех деталей вала,           
свободный проход подшипников до       
посадочных мест и доступныймонтажи           
демонтаж их на валу и в корпусе;             
возможность регулировки зубчатых     



зацеплений и зазоров в самих  
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подшипниках как при монтаже, 

так и в процессе 

эксплуатации. 

 

Рис.6. Конструкция опор с применением 
стаканов  

Иногда в отверстие корпуса для         
облегчения монтажа валов, их осевой         
фиксации, унификации диаметров     
расточек, уменьшения износа     
отверстий в корпус ставят стаканы:         
чугунные с толщиной стенок 8…10 ммили             
стальные с толщиной стенок 4...6 мм (рис.             
6).  

Более полные сведения о 
конструктивном оформлении опор 
изложены  в литературе [6, 10, 11, 13].  

Посадки подшипников качения  

Посадка подшипника зависит от       
режима его работы и вида нагружения           
кольца; размера, направления и       
характера нагрузок, типа и размера         
подшипника, условий эксплуатации.  

В коробках скоростей станков 
применяют два вида нагружения колец: 
местное и циркуляционное.  

При местном нагружении кольцо не         



вращается относительно нагрузки     
(наружное кольцо). Сопряжение     
наружного кольца подшипника с       
отверстием в корпусе (или в стакане)           
выполняют по переходной посадке (Н7,         
К6, М7, N7), дающей малый натяг или             
небольшой зазор, позволяющий кольцу       
при работе несколько     
поворачиваться относительно   
своего посадочного места. Благодаря       
этому в работе участвует вся         
дорожка качения.   

При циркуляционном нагружении     
кольцо вращается относительно     
внешней нагрузки (внутреннее     
кольцо). Сопряжение внутреннего     
кольца с валом выполняют по         
неподвижным подшипниковым   
посадкам (q6, h6, k6,  m6, n6) .  

Для нормального режима работы 
подшипников класса точности 0 в 
коробках скоростей в опорах 
промежуточных валов применяют 
посадки:  для наружного кольца – Н7, для 
внутреннего – k6. Наружное кольцо при 
посадках К6 и М7 не перемещается 
вдоль оси. 
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Посадки подшипников на валы       
производят по системе отверстия, а в           
корпус – по системе вала.         
Шероховатость поверхностей валов и       
отверстий корпусов (станков) в       
местах посадки подшипников Ra =         

0,4...0,8мкм.  

1.3. Расчет валов  

При конструировании механизмов     
станков вначале выполняют     



проектировочный расчет валов, а       
затем, после прочерчивания     
компоновки узла (например, коробки       
скоростей) и определения основных       
конструктивных размеров валов,     
производят их проверочный расчет.       
Основными критериями   
работоспособности вала служат     
прочность, жесткость и     
виброустойчивость.  

Проектировочный расчет  

Предварительно диаметры валов для       
эскизного проекта (компоновки)     
устанавливают расчетом,   
базирующимся на простейших     
зависимостях между диаметром вала,       
крутящим моментом, условным     
допускаемым напряжениям при     
кручении или углом закручивания.       
Рассмотрим порядок расчета валов       
коробки скоростей.  

1. Определяют мощность на всех валах:  

=N  

 ,  
Ni (1)  

шп  

η  

где Nшп– мощность, передаваемая 
шпинделем, кВт, равная эффективной 
мощности резания при наиболее 
нагруженном режиме работы; η – КПД 
участка кинематической цепи от 
шпинделя до рассчитываемого вала. 2. 
Рассчитывают крутящие моменты на 
всех валах:  

9740
nN  

M i  



i= , (2)  
   

p  

где Mi – крутящий момент, Н⋅м; Ni–             
передаваемая валом мощность, кВт; р n –             
расчетная частота вращения вала,       
мин-1, которая для последнего вала –           
шпинделя большинства станков (кроме       
обдирочных) определяется из     
следующей зависимости:  

 4 nр= nmin Rn, (3) где nmin– минимальная 

частота вращения шпинделя, об/мин 

(мин -1); Rn– 
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диапазон регулирования частот вращения 
шпинделя.   

Расчетные частоты вращения 
промежуточных валов определяют по 
графику передач привода с учетом 
nminшпинделя.  

3. Определяют диаметры валов по 
допускаемому напряжению при 
кручении [τ] = 25...30МПа:  

M  
d , (4)  

=i  
 30,2⋅[τ]  

i  

где i d – диаметр вала, мм.  
Меньшие значения [τ]принимают для 

более длинных валов, а  большие – для 

коротких.  

4. Найденные расчетом диаметры       
валов округляют до нормализованных       
диаметров гладких (по ГОСТ 6636–69) [15] и             
шлицевых валов (по ГОСТ 1139–58) [12].           



Результаты расчета многоваловой     
коробки скоростей рекомендуется     
свести в таблицу:  

 
 

Проверочный расчет  

В курсовом проекте проверочный       
расчет выполняют для наиболее       
нагруженных одного–двух валов     
коробки скоростей*. При этом       
рассчитывают вал на статическую       
прочность в нескольких опасных       
сечениях с учетом сложной       
деформации и изгиба, а также на           
жесткость и  на выносливость.  

Валы на прочность рассчитывают по 
формуле  

M, (5)  
пр  

 [ ] из  

σиз= ≤ σ  

W  

где Mпр– приведенный момент, Н⋅м; W – 
момент сопротивления в  опасном 
сечении, мм3; [ ] σиз– допускаемое 
напряжение, МПа.  

 2к  
2 Mпр= Mиз + 0,75M . (6)  

   

№ 
вала 
по 
кинем
атиче
ск ой 
схеме 

Расчетные параметры 

Ni, кВт  Mi, Н·м  р n, 
мин-1  

i d мм 

рас
чет.  

норм
ализ. 

           



*Расчет шпинделя – последнего (выходного) 
вала привода главного движения 
обязателен и рассмотрен ниже. 
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Здесь Mиз– максимальный изгибающий 
момент в опасном сечении,  Н⋅м; Mк– 
максимальный крутящий момент в 
опасном сечении, Н⋅м.  Момент 
сопротивления вала равен:  

π  

d  

3  

для круглого сплошного 

сечени

я 3 W ≈  

=;  

32d  
0,1  

⎜
⎜
⎝⎛  

≈
⎟
⎟
⎠⎞  

d 
d 

W40  

3  
4  
4  

d d −  

для круглого 
полого 
сечения   

π 
, = −  

1 0,1  
0  

32   d   4   d  

где d – наружный диаметр вала; 0 d – 
внутренний диаметр полого вала. C 
достаточной на данной стадии 
расчета точностью для валов из 
среднеуглеродистой стали (Ст.5, 45, 40Х, 
40ХН и др.) можно принять  [ ] σиз– 50…60 Н/мм2.  

Проверочный расчет вала на 
статическую прочность производят в 



следующем порядке:  
1. Пользуясь схемой компоновки       

коробки скоростей, составляют     
конструктивную схему (рис. 7, а) исхему             
нагружения (рис. 7, б) рассчитываемого         
вала.  

2. Составляютрасчетныесхемывалав           
вертикальной (рис. 7, в) и         
горизонтальной (рис. 7, г) плоскостях и           
строят эпюры изгибающих моментов.       
Расчет усилий нагружения вала и         
реакций в опорах приведен  на рис. 1.7.  

3. Строят эпюру суммарных 

изгибающих моментов (рис. 7, д). Для 

любого сечения суммарный момент 

равен 22  

2 Миз= M6 + M .  
4. Строят эпюры крутящих (рис. 7, е) и 

приведенных (рис. 7, ж)  моментов [см. 
формулу (6)].  

5. Определяют действительные     
напряжения в опасных сечениях вала         
(например I–I и II–II) по формуле (5), которые               
не должны превышать допускаемое       
напряжение.  

Расчет валов коробок скоростей на 
жесткость и на выносливость 
выполняют реже (по этому вопросу см. 
литературу [11, 12, 15, 16]).  

1.4. Выбор и расчет подшипников 
качения  

При курсовом проектировании тип и         
габаритные размеры подшипников     
предварительно выбирают по     
конструктивным соображениям,   
исходя из расчетного диаметра вала         
(см. подраздел 1.1). Предпочтение при         
этом следует отдавать     



шарикоподшипникам по сравнению с       
более трудоемкими и дорогостоящими  
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роликоподшипниками. При осевой     
нагрузке составляющей 35% и более от           
радиальной рекомендуется   
применять шариковые   
радиально-упорные  подшипники.   

а 
б  

в  

Расчет усилий 
нагружения вала и   

реакций в 
опорах:  

2  
M  

P =; 2 2 2 d = m ⋅z;   
г  
2  
2  

2  

d  
  

T2 = P2⋅tg 20;  

 P2 y= P2⋅ cos18; 
 P2х= P2⋅sin18;  

д  

 T2 y= T2⋅sin18; 
 T2x= T2⋅ cos18;  

2  
M  

P =; 3 3 3 d = m ⋅z;   



е   2  
3   d   tg 20 T3 P3 = ⋅ .  

3  

0 
∑ A = My;   

ж 

Рис.7. Расчетная 
схема вала  

=P y T y T  
     
− + +  

( )  
2 1 2 1 3 1 2  

y; 
Б
    

+ +  
1 2 3  

∑ Б = 0 My;   
T P T

;  
      
+ + − +  

( ) ( )  
=y y

  

3 3 2 2 3 2 2 3 
A
    

y  

=T x P x P  

+ +  
1 2 3  

0 
∑ A = Mх;   

     
+ + +  

( )  

x; 
Б
    

2 1 2 1 3 1 2  

+ +  
1 2 3  

0 
∑ Б = Mх;   
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P T P.  
      
+ + + +  

( ) ( )  
A
    

=x x
  

3 3 2 2 3 2 2 3  

x  

+ +  

1 2 3  

Если по расчетам     



радиально-упорные подшипники   
оказываются непригодными, то     
переходят на роликоподшипники.     
Последние применяют также, если       
необходимо обеспечить высокую     
жесткость опор или если действуют         
большие динамические нагрузки.  

На следующем этапе после       
выполнения проверочных расчетов     
валов и определения реакций в         
опорах (см. раздел 1.3) выполняют         
проверочный расчет подшипников. При       
этом определяют действительную     
динамическую грузоподъемную силу     
наиболее нагруженного подшипника     
на рассчитываемом валу:  

1/ α  

n h 
C Q ⎟ ≤  

⎜
⎝⎛ ⋅ ⋅  

60 
C  

⎞  

 табл  

=, (7)  
6 10  
⎠  

где C – динамическая грузоподъемная 
сила, кН; Q – приведенная  нагрузка на 
подшипники, кН;n – частота вращения 
вала, мин–1; h – требуемая долговечность 
(ресурс) подшипника, ч; α – показатель 
степени   
(для шарикоподшипников α = 3, для 
роликоподшипников α =10/3). 
Долговечность (ресурс) подшипника 
hориентировочно можно  принимать 
равной 5000 ч для мелких и 
легкозаменяемых подшипников;  10 000 ч – 
для подшипников средних размеров и 
работающих в условиях  среднего 



нагружения; 25 000 ч – для тяжелых и 
дорогостоящих  подшипников, 
работающих в труднодоступных 
местах. Однако нельзя  принимать 
hчрезмерно большим, так как это может 
вызвать  неоправданное увеличение 
габаритов и стоимости.  

Приведенную нагрузку для 
радиальных шарикоподшипников и 
радиально-упорных шарико- и 
роликоподшипников определяют по 
формуле  

 к т Q (R k m A)k kδ = ⋅ + ⋅ , (8)  

где R – расчетная радиальная         
нагрузка, действующая на подшипник,       
кН, равная величине суммарной       
опорной реакции; A – расчетная осевая           
нагрузка на подшипник, кН; m –           
коэффициент приведения осевой     
нагрузки к радиальной; практически       
для основных типов подшипников,       
применяемых в коробках скоростей       
станков, можно принять m =1,5; к  

k  

– коэффициент вращения, равный 1 при 
вращении внутреннего кольца и  1,2 при 
вращении наружного кольца; δ  

k – коэффициент, учитывающий   

влияние характера нагрузки на 
подшипник (для коробок скоростей 
станков можно принять kδ =1...1,2);т  

k – температурный коэффициент,  
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значения которого следующие:  

Рабочая температура, оС 100 125 150 200 
Температурный коэффициент, kт 1,0 1,05 
1,1 1,25  



Для подшипников с короткими       
цилиндрическими роликами и     
радиальных шарикоподшипников, не     
нагруженных осевой силой,     
приведенная нагрузка равна  

к т Q R k k kδ = ⋅ , (9)  

а для упорных подшипников  

т Q A k kδ = ⋅. (10)  
Значения динамической   

грузоподъемной силы Cтаблдля каждого       
типоразмера подшипника приводятся     
в каталогах или в справочниках [12,  18].  

2. ЗУБЧАТЫЕ КОЛЕСА  
2.1. Конструктивные элементы 
зубчатых колес  

Цилиндрические зубчатые колеса     
малых и средних диаметров       
изготовляют со ступицей (рис. 8, а, в)             
либо без ступицы (рис. 8, б), если De ≤ 80мм.                  
Для снижения массы колеса с De > 80мм в                

диске делают  отверстия 0 d(рис. 8, а)  

a б  

в г 

Рис. 8. Основные элементы цилиндрических 



зубчатых колес  
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Размеры отдельных элементов 
цилиндрических зубчатых колес 
рекомендуется принимать 
следующими (см. рис. 8, а): d db  

ст=;   
(1,5...1,7)  

(1,2...1,7)  ст=; e = 0,25b; c1 = 0,2b; a = (3...4)m; 0,5( ) D0 = Dк + dст;   
db  

( )/(3...4) d0 = Dк − dст.  
Шестерни конструируют в двух       

исполнениях: отдельно от вала       
(насадная шестерня) и вместе с валом           
(вал-шестерня). Шестерню выполняют     
насадной лишь в том случае, если           
наименьший допускаемый размер     
между углом шпоночной канавки и         
диаметром окружности впадин Di(см.       
рис. 8, б) должен быть не менее 2,5m .  

В плоских зубчатых колесах с         
небольшой шириной венца для       
выделения базовых торцов несколько       
занижают участки (на 1...2 мм), их           
разделяющие (см. рис. 8, а). В узких             
зубчатых колесах небольшого     
диаметра (De ≤ 80мм) выточки не делают            
(см. рис. 8, б, в). Фаски на углах               
шлицевого отверстия принимают     
согласно рис. 8, г. Конструкции         
конических колес (малых и средних по           
величине) и рекомендации по выбору         
их размеров приведены на рис. 9, а, б, в.  

2.2. Блоки зубчатых колес  

В коробках скоростей станков 
широкое применение находят двух-, 



трех- и четырехвенцовые блоки 
зубчатых колес (рис. 10).  При 
конструировании многовенцовых 
блоков между венцами следует 
предусматривать разделяющие их 
канавки, а также кольцевые пазы для 
передвижных камней или вилок. Выбор 
расстояния между зубчатыми  венцами 
блока зависит либо от технологии 
изготовления зубьев, либо  от 
конструкции механизма 
переключения колес. Ширина проточки 

1 b(см.  рис. 10, г) должна быть достаточной 
для выхода долбяка или шевера.  Блоки, 
изготовляемые из стали с 
термообработкой типа «улучшение» 
при  8-й степени точности зубчатых 
венцов и грубее, могут нарезаться 
долбяками без последующей доводки; 
для них при модуле m =1,5...5 размеры h ≥ 2,5; b1 

= 5...7мм. Зубья 7-й и 8-й степеней точности 
после  закалки притирают на 
притирочных станках; для них размеры 
канавки  принимают такими же. Если 
зубчатые венцы с термообработкой 
типа  «улучшение» выполняют по 7-й 
степени точности, то окончательной 
операцией при обработке зубьев 
является шевингование, для них 
размер канавок принимают по 
специальным номограммам [10]. При 
разности диаметров соседних 
зубчатых венцов в пределах 40...80 мм  
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можно принимать 12...16 b1 =мм.  



а б δ  

Рис.9. Конструктивные элементы 
конических зубчатых колес  

а 
б  

b2  

в  

г
д  

b
1 

bk  

b3 

Рис.10. Конструкции многовенцовых блоков 
зубчатых колес  

Ширину проточки 2 bпри переключении         
колеса рычагом (рис. 10, б, в) выбирают             
конструктивно; при переключении     
ползуном с реечным приводом (4...6) b3 = bк              

+мм, где bк=10,12или 16 мм – размер   
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камня [10].  

Глубину кольцевых канавок под       
камниможнопринимать hк= 4...7мм. Ширина          
проточки 2 b(рис. 10, в) должна быть             
достаточной для размещения вилки;       
обычно b2 ≥10мм.  

Зубья венцов подвижных блоков       
зубчатых колес, а также неподвижных         
со стороны входа взацеплениевенцов           
скашивают под углом 15…20° и         
закругляют, чтобы облегчить ввод в         
зацепление передвижных колес с       
сопряженными неподвижными (см. рис. 10,         
б). Рабочий чертеж двухвенцового       
блока зубчатых колес представлен на         
рис.  11.  

Для уменьшения осевых размеров 
зубчатых блоков используют их 
сборную конструкцию (рис. 12). В 
токарном станке модели 16K20 
станкостроительного завода 
"Красный пролетарий" отдельные 
колеса  соединяют в общий блок клеем 
(рис. 13). Для лучшего сцепления на 
сопряженных поверхностях нарезают 
винтовые канавки разного 
направления.  

2.3. Посадки зубчатых колес  

Для неподвижных соединений в 
механизмах, требующих разборки, в 
зависимости от величины 
передаваемых усилий применяют одну 
из  переходных посадок. При средних 
усилиях применяют посадку H7 k6. Для 
сменных колес при сборке их вручную 



рекомендуется посадка  H7 h6.При 
использовании этих посадок 
необходимо крепить зубчатые  колеса 
в осевом направлении. Для 
передвижных блоков зубчатых колес 
применяют посадки H6 h6, H7 f 6, H7 
e8.Посадка H7 e8 используется только 
при большой длине ступицы блока 
колес.  

Вид сопряжения зубчатых колес       
определяется величиной бокового     
зазора, который задается условиями       
эксплуатации. ГОСТ 1643–72     
предусматривает 6 видов сопряжении:       
А, В, С, Д, Е и Н. Из них Н − с нулевым                        
гарантированным зазором; А − с        
увеличенным гарантированным   
зазором. Чаще всего используют       
сопряжение В. Оно обеспечивает       
минимальную величину бокового     
зазора, при котором исключается       
возможность заклинивания зубчатой     
передачи от нагрева при разности         
температур колес и корпуса 25°С.   

2.4. Материалы зубчатых колес. Способы 
упрочнения зубьев 
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Основным материалом для 
изготовления зубчатых колес 
коробок  передач служат 
легированные или углеродистые 
стали (табл. 2).  
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Взависимостиоттвердостирабочих         

поверхностей зубьев после     
термообработки зубчатые колеса     
можно условно разделить на две         
группы: с твердостью не более НВ 350 –               
нормализованные или улучшенные и с         
твердостью более НВ 350 (более HRC 45) –               
закаленные, цементированные,   
нитроцементированные, 
азотированные.   

При твердости материала HB < 350           
чистовое нарезание зубьев     
производят после окончательной     
термической обработки заготовки.     
Поверхности нормализованных и     
улучшенных зубьев хорошо     
прирабатываются, чем частично     
устраняются погрешности обработки.     
В коробках скоростей и подач         



станков в качестве улучшаемых       
используют стали марок 45, 50Г2, 4ОX, 45Х,             
которые находят весьма широкое       
применение главным образом в       
мелкосерийном и индивидуальном     
производстве, а также при       
производстве запчастей в условиях       
неспециализированного 
производства.  

Таблица 2   

Механические характеристики сталей для 
зубчатых колес станков 
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Мар
ка   
ста
ли 

Термообра
ботка  

Механическ
ие   

характерис
тики, МПа 

Твердос
ть 

σв  
σ

т  

σ-1 
Се
рд
це
ви 
ны 
НВ 

Пов
ерх
н. 
НRС 



 
 

  

35  
45  
45  
45  

45  
40Х  
40Х  
40Х  

40ХН  
40ХН  

50  
50Г  
15Х  
20Х  

12Х

НЗ

А 

20Х

НЗ  

18ХГ
Т  

38ХМ
ЮА  

Нормализа
ция  

<<  
Улучшение  
Объемная 
закалка  

Поверхно
стная 
закалка 
Улучшени
е  
Объемная 
закалка  
Поверхно
стная 
закалка 
Улучшени
е  
Объемная 
закалка  
Нормализа
ция  

<<  
Цементац

ия и 
закалка 

<<  
Цементац
ия с 
двойной 
закалкой  
Цементац
ия с   
закалкой 
Цементац
ия с   
двойной 
закалкой  
Азотирова
ние с   
закалкой  

540…
580 

610…
700 

750…
850 
1000  

600  
800…9

00 
900…1

000 
1000  
750…
850 
1000  
580…
620 

660…
700 

700…
800 
800  

1000  
800…

900 

1150  

1000  

45
0  
75
0  

80
0  
85
0  

85
0  

40
0  
–  
65
0  

85
0  
–  

95
0  

85
0  

0 230…250
0…180 360
0…300 170

430  

40 260…30
20…460 23

500  
500  

450 410…
220…250 
320 250…
210…230

–  
420  

500  
–  

550  

500  

320…340 
210…230 
92 НRС  

53…55  

250…
280 –  

–  

210…
230 –  

230…2
40  

260…
400 –  

400  

350  

–  
–  
–  

–  
–  
–  
52
…5
6 –  
50
…5
4 –  
–  
58
…6
3 –  

58
…6
3 
58
…6
3  

56

…6

2 60 



Зубчатые колеса с твердостью       
рабочих поверхностей НВ > 350         
применяют в средне- и       
высоконагруженных передачах.   
Высокая твердость достигается     
термическими (закалка),   
химико-термическими (цементация,   
азотирование), механическими   
методами упрочнения, а также       
электрополированием.  

Для закалки используют     
углеродистые и легированные стали       
со средним содержанием углерода       
0,35...0,5% (стали 45, 40X, 35ХM и т.д.). Твердость               
поверхности зубьев НRС 45...55.       
Применяют объемную закалку или       
закалку с нагревом СВЧ       
(поверхностная закалка). 

23  



 
Рис. 12. Конструкция сборных блоков 
зубчатых колес  

 
Рис.13. Конструкции склеиваемых 
блоков  

Цементации (насыщение углеродом 
поверхностного слоя с после дующей 
закалкой) подвергают колеса из 
низкоуглеродистых (сталь 15 и  20) и 
легированных (20Х, 20ХН2М и др.) сталей. 
Цементирование стали  позволяет 
получить большую твердость рабочих 
поверхностей зубьев  (HRC 56...63) и 
достаточно вязкую сердцевину, что 
обеспечивает высокую  контактную и 
изгибную прочность зубьев.  



Азотирование (насыщение   
поверхностного слоя азотом)     
обеспечивает не меньшую твердость,       
чем цементация. Азотированию     
подвергают колеса из молибденовых       
сталей типа 38X2M1ОA. В связи с           
дороговизной этот процесс     
применяют с ограничением (в       
специальных передачах).  

2.5. Расчет зубчатых передач 
24  

Критерием работоспособности   
закрытых зубчатых передач является       
прочность зубьев: контактная     
активных поверхностей и изгибная. В         
курсовом проекте прочностной     
расчет зубчатых колес выполняют в         
два этапа: проектировочный и       
проверочный.  

При проектировочном расчете     
рекомендуется определить   
минимально допустимый модуль     
наиболее нагруженной шестерни в       
каждой групповой передаче,     
пользуясь уравнением прочности     
зуба на изгиб при наложении ряда           
упрощений. Модули всех других       
зубчатых колес данной групповой  
передачи принимают такими же, как         
для рассчитываемого колеса. На       
втором этапе после выполнения       
компоновки коробки скоростей     
уточняют все условия работы       
зубчатых колес и проверяют наиболее         
нагруженные передачи по допустимым       
изгибным и контактным напряжениям.  

Проектировочный расчет на 
выносливость зубьев при изгибе  



Расчет производят для шестерни.       
Ориентировочное минимально   
допустимое значение модуля m, мм,         
вычисляют по формуле, приведенной в         
источнике [19]:  

M k  
1  

⋅  
F  

 2 1  

=β, (11)  

m k
⋅ψ ⋅σ  

my  

F  

z  
1  

где m  

bd FP  

k − вспомогательный коэффициент.  

Для прямозубых передач km=14; для 
косозубых (εβ >1) и шевронных  передач 

km=11,2; для косозубых (εβ ≤1) передач km=12,5 . В 
формуле (11) M1– крутящий момент на 

шестерне, Н·м; 1z − число  k, учитывающий 
неравномерность   

зубьев шестерни. Коэффициент Fβ  

распределения нагрузки по ширине венца, 
можно принять равным 1,1.  

Отношение 
ширины венца к 
начальному 
диаметру 

шестерни   

ω ψ =
bb  

bd  

ω1  

принимается равным 0,2…1,6; меньшие       
значения − для передвижных блоков         
коробок передач. Для коробокпередач         
станков рекомендуется  ψbd = 0,3...0,4 .  

y, учитывающий форму зуба, можно 
определить по   



Коэффициент F1  

табл. 6.7 [11]. Для шестерни с числом 
зубьев z1 =17 −40(с  коэффициентом 
смещения x = 0) коэффициент F1  

yприведен в табл. 3.  

Таблица 3 
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Допускаемое изгибное напряжение 

σFPопределяют по формуле  FP FP FL σ = σ′⋅ k , 

(12) ′ – допускаемое напряжение 

зубьев по изгибу, МПа,   

где σFP  

соответствующее базовому числу 
циклов перемены напряжений; FL k − 
коэффициент долговечности.  

С учетом условий работы и 
изготовления зубчатых колес 
значения  ′приведены в табл. 6.5 [11] . 
Например, для зубчатого колеса из 
стали   

σFP  

40Х с поверхностной закалкой ТВЧ до           
твердости рабочих поверхностей     
зубьев НRС 48...52 величина σ′FP = 270МПа при              
нереверсивной нагрузке и σ′FP = 200МПа          
при реверсивной нагрузке; длясталей         
2ОX, 20ХФ, 12XH3А, 18ХГТ с цементацией и             
закалкой зубьев до твердости НRС 56...62           
и последующей шлифовкой рабочих       
поверхностей σ′FP ≅ 300МПа при        
нереверсивной и σ′FP = 220МПа при          

z 
1  

17   18   19   20   21   22   24   25   26   30   32   37   40 

y 
F1  

4,2
6  

4,2
0  

4,1
1  

4,0
8  

4,0
1  

4,0
0  

3,9
2  

3,9
0  

3,8
2  

3,8
0  

3,7
8  

3,7
1  

3,7
0 



реверсивной  нагрузке.  
Для стальных зубчатых колес при 

твердости поверхности зубьев  НВ > 350 
можно принять kFL ≤1,63 .  

Рассчитанный по формуле (11) модуль 
округляется до стандартного  (табл. 4) 
(см. ГОСТ 9563–60).  

Таблица 4  

 
 

Проверочный расчет  

В проверочном расчете, когда       
известны параметры передачи и       
условия ее работы, определяют       
изгибные и контактные напряжения и         
сравнивают с допускаемыми по       
выносливости материала. При этом       
требуется возможно большая     
точность определения всех     
коэффициентов, влияющих на     
работоспособность передачи. В     
результате проектант уточняет ее       
размеры, материал и термохимическую       
обработку зубьев колес.  

Расчет на контактную выносливость       
рабочих поверхностей зубьев.     
Действующие в передаче контактные       
напряжения определяют по  формуле 
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ω +  

t

( 1)
≤ σ  

u  

m, 
мм 

1-й 
ряд  

1,25   1,5   2   2,5   3   4   5   6   8   10 

2-й 
ряд  

1,375   1,75   2,2
5  

2,7
5  

3,
5  

4,
5  

5,
5  

7   9   11 



 [ ] н  

σ = ⋅ ⋅  
н  

z z z , (13)  
н н н  

δd u  
ω  

1  

где σн– контактные напряжения, МПа;н  

z – коэффициент, зависящий от   

угла наклона зубьев.  
Значения коэффициента смещения 

контура приведены в табл. 6.10  [11]. Для 
коэффициента смещения Х = 0 значения н  

zможно принять по   

табл. 5.  
Таблица 5  

 
 

Коэффициент н  

zучитывает механические свойства 
материалов  

сопряженных колес. Для 
стальных зубчатых колес zм= 

275 . Коэффициент ε  

zучитывает суммарную длину     
контактных линий. Для прямозубых и         
косозубых колес при коэффициенте       
осевого перекрытия  εβ < 0,9  

4 α  

− ε  

z = .  
ε  3  

Угол 
накл
она 
зуба 
β  

0   10   15   20   25   30   35   40 

z 
н  

1,76   1,74   1,71   1,67   1,62   1,56   1,50   1,42 



Коэффициент 

торцовог

о 

перекрыт

ия 
⎢
⎢
⎣
⎡
⎟
⎟
⎠⎞  

⎥
⎥
⎦⎤  

⎜
⎜
⎝⎛  

1 1  

 β εα= − + cos  

1,88 3,2  

где 1zи 2  

z z
, (14)

 1 2  

z – числа зубьев шестерни и 

колеса, знак «+» принимают для 

наружного зацепления.   

ωопределяют по формуле  
Удельную расчетную окружную силу нt  

P  
 н н нv  

нt, (15)  
ω =  

b  
tk k k α β  

ω  

Pt⋅  
2 10  

3  

M  

где Pt– 
исходная 
окружная 

сила, Н;   
= . 1  

d  
1  

k –  
Здесь M1и 1 d – крутящий момент на 

шестерне и ее диаметр; нα коэффициент, 
учитывающий распределение 
нагрузки между зубьями. Для  

27  



прямозубых передач =1 нα  

k. Для косозубых и шевронных колес 7-й   

степени точности при окружной 
скорости 10...20 м/с можно принимать 
k – коэффициент распределения 
нагрузки по ширине венца.   

k; βн  

≈1,1 нα  

Для зубчатых 
колес коробок 

скоростей ≈1  
k – коэффициент,   

βн k; v н  

учитывающий динамическую нагрузку, 
возникающую в зацеплении:  

ω ⋅  
b  

= +ω  

н  

kv  

1 , (16)  
   

нP k k  
v  

⋅ ⋅  

t н н α β  

ω – удельная окружная динамическая сила, 
Н/мм,  

где нv  

 
ua  

ω ω = δ ⋅ ⋅  

g v  

н н o. (17)  
v  

Здесь v – окружная скорость, м/с; ω a − 

межосевое расстояние, мм. При 
твердости поверхностей зубьев НВ ≤ 350 
коэффициент 0,006 δн= ,  а при твердости НВ 
> 350 0,014 δн= .  

Коэффициент g0, учитывающий влияние 
разности шагов зацепления  шестерни 
и колеса, принимают по табл. 6.  



Таблица 6  

 
 

Допускаемое контактное 
напряжение [ ] σнопределяют по 
формуле из  [11]:  

 [ ] HL σ = σ′⋅k н НР, (18) ′ – допускаемое 
контактное напряжение, 
соответствующее   

где σНР  

базовому числу циклов перемены       
напряжений, МПа; HL k – коэффициент           
долговечности. Для зубчатых колес       
коробок скоростей станков величину       

HL kможно принять равной 1.  
Значения σн′приведены в табл. 6.5 [11] . 

Например, для стали 40Х с 
поверхностной закалкой ТВЧ до 
твердости НRC 48...52 величина  
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σ′н= 900MПa; для сталей 20X, 20ХФ, 12XH3A, 18ХГТ              
с цементацией и закалкой зубьев до           
твердости HRC 56...62 c последующей         
шлифовкой рабочих поверхностей     
допускаемое контактное напряжение     
σ′н= 900МПа.  

Расчет на изгибную выносливость       
зубьев. Действующие в передаче       
напряжения изгиба сравнивают с       
допускаемыми, взятыми с учетом       
коэффициента долговечности.   

Модульm, 
мм 

Значения g0 при степени 
точности 

6   7   8   9 

До 3,5   38   47   56   73 

3,5…10   42   53   61   82 



Действующие напряжения изгиба  

y y y
≤ σ  

⋅ ⋅ ⋅ω  

 [ ] F  

σ =ε β t, (19)  
F F  

Fm  

где коэффициент F  

yпринимается по табл. 6.7 [11] или по 
приведенной   

ниже сокращенной табл. 7 для зубчатых 
колес, у которых коэффициент 
смещения x = 0 .  

Таблица 7  

 
 

Коэффициентε  

yучитывает перекрытие зубьев. Для 
косозубых и   

шевронных передач yε=1; для прямозубых 
первоначально принимают  yε=1. При 
уточненных расчетах коэффициентε  

yопределяют по   

приложению 1 к ГОСТ 21354–75 [19].  
Коэффициент β  

yучитывает наклон зуба. Для 
прямозубых передач   

yβ =1, для косозубых и шевронных коэффициент 
  

yβ =1−β/140 .  
Удельную расчетную окружную силу Ft  

ωопределяют по формуле  

z   19   20   21   22   24   25   28   30   32   37   40   45 

yF  
4,
11  

4,08   4,01   4,0
0  

3,9
2  

3,9
0  

3,8
2  

3,8
0  

3,7
8  

3,7
1  

3,7
0  

3,6
8 



P  
   

ω , (20)  

F k k k  
= ⋅ ⋅  

t  

t F F Fv  

b   ω  
α β  

где Pt– расчетная окружная сила в 
зубчатом зацеплении, Н; ωb – рабочая 
ширина венца, мм  

Окружная сила t 1 1 P = 2000⋅M / d, где M1– 

крутящий момент, Н·м,  d1 − диаметр 
делительной окружности, мм.  

kучитывает распределение 

нагрузки между зубьями. 

Коэффициент Fα  
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Для прямозубых и косозубых передач с 
коэффициентом осевого  перекрытия ε 

≤1 βпринимают1  
kF= .  
α  

Коэффициент Fβ  

kучитывает распределение нагрузки 
по ширине   

венца; можно принять 
=1,1 Fβ  

k
(см. табл. 6.3 [11]).

  

kучитывает динамическую нагрузку, 
возникающую в   

Коэффициент Fv  

зацеплении.  



   
ω  
F  

⋅ ⋅  

b d ω 1  

= + 
, (21)

 kv⋅ ⋅  

1   v  

F M k k  

где Fv  

2000   1  
F F α β  

ω – удельная окружная динамическая сила, 
Н/мм;  

 
ua  

g Fv
ω ω = δF⋅ 0⋅v 

, (22)
  

где v – окружная скорость, м/с; ω a – 
межосевое расстояние, мм. Для 
прямозубых передач δF= 0,016, для 
косозубых δF= 0,006 . Коэффициент g0, 
учитывающий влияние разности шагов 
зацепления,  можно принять по табл. 8.  

Таблица 8  

 
 

Допускаемое изгибное напряжение [ 

] σF определяют по формуле  (12).  
При проверочном расчете по 

фактическому напряжению σF 

окончательно устанавливают 

Модуль m, 
мм 

Значения g0 при степенях 
точности зацепления 

5   6   7   8   9 

До 3,5   28   38   47   56   73 

3,5…10   31   42   53   61   82 



материал зубчатых колес и вид 
упрочнения  поверхности зубьев (см. 
табл. 2).  

3. ШПИНДЕЛЬНЫЕ УЗЛЫ  

3.1. Расчет на кинематическую 
точность  

Конструкция, точность изготовления и 
сборки шпиндельного узла во  
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многом определяют точность,     
надежность и в конечном итоге         
работоспособность металлорежущего   
станка. В связи с этим к точности             
вращения, жесткости,   
виброустойчивости и   
износостойкости шпиндельных узлов     
предъявляются особые требования,     
которые следует учитывать на всех         
стадиях создания станка и особенно         
на стадии  проектирования.  

 
Рис.14. Схема радиальных биений шпинделя 
на двух опорах  

Точность вращения   
характеризуется обычно биением     
переднего конца шпинделя и       
определяется точностью как самого       
шпинделя, так и классом точности         



подшипников.  
Радиальное биение конца 

двухопорного шпинделя определяют 
по  формуле  

   
  +  

 ш  

А В, (23)  
ε ε ε + ε  
= +
  

  1 0   1 0 0  

ε – радиальное биение 

подшипников соответственно в 

задней и  ε , В  

где А  

передней опорах (рис. 14); ш  

ε – радиальное биение, связанное с   

геометрическими погрешностями шпинделя; 0  

 – расстояние между   

опорами; 1  

 – длина консольного конца шпинделя.  

Значения радиальных биений     
подшипников различных классов     
точности приведены в табл. 9. Если в             
одной опоре установлены два       
спаренных однотипных подшипника, то       
результирующее биение в этой опоре         
уменьшается в 1,42 раза.  

Таблица 9  

Допускаемые радиальные биения 
подшипников качения 

Номинальн
ый диаметр 
вала, мм 

Класс точности 
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Первые два слагаемых в формуле (23)           
представляют собой биения в опорах,         
приведенные к концу шпинделя. Это         
обстоятельство позволяет легко     
оценить влияние отдельных     
параметров шпиндельного узла на его         
кинематическую точность. Например,     
биение εB в большей степени влияетна             
суммарное биение, чем εA, поэтому         
точность подшипников задней опоры       
следует выбирать на один–два класса         
ниже точности подшипников передней       
опоры. На стадии проектного расчета         
обычно считают, что погрешности,       
вносимые подшипниками, составляют     
две трети допускаемого радиального       
биения шпинделя [ε]. Затем выбирают         
класс точности переднего (или       

Свыш
е  

До   Р0   Р6   Р5   Р4   Р2 

–   30   0,013   0,010   0,010   0,005   0,003 

30   50   0,015   0,012   0,010   0,005   0,003 

50   80   0,020   0,016   0,012   0,006   0,004 

80   120   0,025   0,020   0,014   0,007   0,005 

120   180   0,030   0,024   0,016   0,008   0,006 

180   250   0,040   0,032   0,020   0,010   – 

250   315   0,050   0,040   0,024   0,012   – 

315   400   0,060   0,048   0,030   0,015   – 



заднего) подшипника и, пользуясь       
уравнением  

ε + ε
ll l  

l   +  2  
1= ε  

A B l  
0  

1 0 0  

[ ],  

3  

рассчитывают необходимую точность     
заднего (переднего) подшипника. Эта       
методика из-за неопределенности,     
связанной с выбором класса точности         
одного из подшипников, может дать         
несколько технически равнозначных     
вариантов. Окончательный вариант в       
этом случае выбирают по минимуму         
суммарной стоимости подшипников.     
Если принять условно цену       
подшипника нормального (Н) класса       
точности за единицу, то цена         
подшипников остальных классов     
точности будет  соответственно:  

Р0 Р6 Р5 Р4 Р2  
1 1,5 3 6 12  

В качестве примера рассмотрим       
шпиндельный узел со следующими       
геометрическими размерами: 1 =100мм; 0         

= 400мм. В этом случае возможны два            
варианта классов точности     
подшипников, обеспечивающих   
примерно одинаковую   
кинематическую точность*:  

1-й вариант 2-й вариант  
а) передний подшипник Р2 Р4 
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б) задний подшипник Р0 Р5  

Действительно, радиальные биения 
концов шпинделя при этих  вариантах 



равны:  
100  
500 

0,004  

1-й вариант 
0,010 ε = 0,020 + =

мм;
  

400 100  

400  

500 

0,006  

2-й вариант 
0,0105 ε = 0,012 + =

мм.
  

400   400  
Относительная суммарная 
стоимость подшипников 
различна: 1-й вариант: 12 + 1 =13;  
2-й вариант: 6 + 3=9.  

Следовательно, второй вариант 

экономически более 

целесообразен. 3.2. Расчет на 

жесткость  

Жесткость шпиндельного узла     
определяет точность его положения       
при воздействии нагрузок и,       
следовательно, точность обработки     
на станке. Малая жесткость станка         
часто 1вынуждает вести обработку на         
заниженных режимах резания, снижая       
тем самым его  производительность.  

Жесткость шпиндельного узла     
характеризуется величиной   
упругого отжатия концашпинделяпод         
воздействием наибольших сил     
резания и сил, действующих со         
стороны привода. Она определяется       
жесткостью опор и жесткостью       



непосредственно самого шпинделя.  
Исследования жесткости станков     

показали, что собственные     
деформации деталей составляют     
небольшую долю в общем балансе         
упругих отжатий. Значительная роль       
принадлежит контактным   
деформациям в местах сопряжения       
отдельных деталей, поэтому     
жесткость шпиндельного узла     
необходимо рассматривать в     
совокупности с контактными     
деформациями в опорах. В противном         
случае можно получить не только         
ошибочный результат, но и прийти к           
принципиально неверным выводам.     
Основной характеристикой   
подшипников, определяющей их     
упругие деформации, служит     
радиальная жесткость. Под     
жесткостью будем понимать     
отношение силы Pк вызванной этой         
силой контактной деформации:  

 
yP  

j = . (24)  

В некоторых случаях более удобно 
пользоваться величиной, обратной   

   
* Посадочные диаметры подшипников принятыми 
равными 75 мм. 
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жесткости, – податливостью:  
 
Py  

1. (25)  

W = =  

j  



Значения жесткости отдельных     
узлов могут быть получены       
экспериментально, и в этом случае         
она учитывает как собственную       
деформацию деталей, так и суммарную         
контактную деформацию во всех       
стыках.  

j, кН/мкм

Рис.15. Зависимость радиальной 
жесткости некоторых типов  
подшипников качения от внутреннего 
посадочного диаметра  

На рис. 15 даны зависимости         
радиальной жесткости некоторых     
шпиндельных подшипников от     
внутреннего посадочного диаметра d .         
Жесткость подшипников определена с       
учетом деформаций в местах посадки         
колец. Наибольшей жесткостью     
обладают цилиндро-роликовые   
двухрядные подшипники серии 3182100       
(ГОСТ 7634–56) с коническим посадочным         
отверстием и радиально-упорные     



роликовые подшипники серии 2007100       
(ГОСТ 333–55). Значительно меньшую       
жесткость имеют радиально-упорные     
шарикоподшипники серий 46100 и 46200 с           
углом  контакта   

β = 28(ГОСТ 831–54).  

Расчет на жесткость шпиндельного 
узла сводится к определению 

суммарных упругих отжатий yи углов 
поворота поперечных сечений θ на 

наиболее ответственных участках 
шпинделя, а именно: на переднем   
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торце; посадочных местах 
подшипников; посадочных местах 
зубчатых  колес и др.  

Фактические значения параметров 

yи Θ не должны превышать  предельно 
допускаемые. Обычно  

[y] = 0,33 [ε], Θ = 0,001 рад,   

где [ε] – допускаемое 
радиальное биение конца 
шпинделя. В местах посадки 
зубчатых колес с модулем 
mполагают  

[y] = 0,02 m, Θ = 0,001 рад.  

Величины прогибов в подшипниках       
опор определяются их жесткостью и         
величиной сил реакции и       
автоматически ограничиваются при     
выборе подшипников по коэффициенту       
работоспособности. Значения углов     
наклона внутренних колец     
относительно наружных должны быть       
проверены и не должны превышать, рад.,  



0,005 – для однорядных шарикоподшипников;  
0,0025 – для цилиндрических 
роликоподшипников;  
0,0016 – для конических роликоподшипников;  
0,05 – для сферических подшипников.  

Суммарные прогибы и углы наклона 
упругой линии вала  представляют 
собой модули векторных сумм этих 
величин для двух взаимно 
перпендикулярных плоскостей:  

 22  
2  

y = y + y; 22  

2 Θ = Θ1 + Θ 
. (26)

  
1  

Расчет начинают с выбора системы         
координат и определения всех       
нагрузок, действующих на вал в         
каждой плоскости. Начало системы       
координат обычно совмещают с левым         
концом рассчитываемого вала.     
Методика расчета для различных       
плоскостей одинакова и в дальнейшем         
рассматривается только плоскость XY,       
а индексы для простоты  опускаются.  

Наиболее точными и универсальными       
являются аналитические способы     
расчета, которые позволяют нетолько         
определить значения y и Θ, но и             
проанализировать влияние   
отдельных параметров на жесткость.       
Эти способы хорошо разработаны для         
балок постоянного сечения, поэтому       
шпиндель предварительно должен     
быть приведен к балке постоянной         
жесткости (рис. 16). 
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Вначале шпиндель представляют в       
виде гладкого ступенчатого вала       
(рис. 16, а). Для упрощения расчетов           
допускается объединять   
поверхности с малой разницей в         
диаметре и не учитывать мелких         
канавок, проточек, шлицев, резьбы,       
буртиков и т.д. Жесткость       
полученного вала должна быть       
близкой к жесткости шпинделя, но не           
превышать его. ``  

а   J1  
J2=k1J1   J3=k2J1  

R1 R2  

R1aR1a R2
a
R2a  

б  

R/k
1

R2/k1R2  

R1 R2  

R1a  

в  

R1a/k1  

R2b/k2 



R1 R1 R1/k2R2/k2 г  

P/k1  

R1P1=R1–R1/k1  

P2=R2/k2–R2/k1  

M1=R1a–R1a/k1 M2=R2b–R2b/k1  

Рис. 16. Пример приведения ступенчатого вала к 
балке постоянного сечения  

Для всех участков ступенчатого 
вала определяют экваториальные 
моменты инерции сечений 1I , 2  

I , 3  

Iи т.д. Выбирают сечение, к которому   

будут приведены все остальные 
(допустим, выбрано сечение 1I), и 
рассчитывают коэффициенты 
приведения:  

 k =1;   
I  

k =;  2  

I  

k =и т.д. (27) 3  

2I   1   3I   1  
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Вал нагружают всеми силами,       
действующими на шпиндель,     
определяют силы реакции в опорах,         
рассчитывают изгибающие момента и       
поперечные силы. Разрезают вал в         
местах ступенчатого изменения     
диаметра и к каждому участку         
прилагают действующие на него       
внешние нагрузки и внутренние силы         
(рис. 16, б). Далее принимают моменты           
инерции всех участков равными       



моменту инерции участка, к которому         
приводится вал, но для сохранения         
деформаций силы каждого участка       
делят на соответствующий     
коэффициент приведения (рис. 16, в).         
Соединяют участки вместе инастыках           
вводят дополнительные внешние силы,       
равные сумме сил и сумме моментов на             
соединяемых торцах. В результате       
получают вал постоянной жесткости с         
иным распределением сил, но       
деформации которого равны     
деформациям исходного вала (рис.  16, г).   

Дифференциальное уравнение 
упругой линии балки постоянного 
сечения имеет вид [2l]  

4  

d y ( )  
q x  

= , (28)  
 
EI  

dx   4  

где E − модуль упругости материала 
балки; I − момент инерции балки;  y − 

прогиб балки по ее длине; q(x) − 

интенсивность распределенной 
внешней нагрузки и реактивных сил.  

Общее решение этого 

уравнения представляет 

собой сумму 1  

 Σ ( )  

y A A x A x A x, (29)  
2   3  

= + + + +  

0 1 2 Ф x  
3  

EI  

где A0, A1, A2, A3– постоянные           



интегрирования, определяемые из     
граничных условий; ΣФ(x) – частное         
решение полного уравнения (28),       
зависящее от вида внешних усилий и           
координат их приложения.  

Уравнение упругой линии (29)       
справедливо для самых     
разнообразных схем нагружения и       
закрепления, но для балки со         
свободными концами (такимиявляются       
шпиндели) на основании граничных       
условий:   

3  
2  

d y
– оно упрощается;  

d y
и 3(0) = 0  

(0) = 0 2 dx  

dx  

1  

 Σ ( )  

y A A x. (30)  
= 0 + 1 + Ф x  

EI  

Для наиболее распространенных     
видов нагрузки значения частных       
решений Ф(x)приведены в табл. 10.         
Следует иметь в виду, что значения           
этих функций даны для положительных         
направлений силовых факторов (см.       
схемы в табл. 10) и в случаях             
противоположного направления сил  
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знаки перед соответствующими     
выражениями должны быть заменены на         
обратные. Кроме того, в формулах (29) и             
(30) учитывают только силы,       



расположенные слева от     
рассматриваемого сечения. Например,     
для схемы, приведенной на рис. 17,           
уравнение упругой линии (30) в общем           
виде задают тремя уравнениями:   

для участка I (0 1 ≤ x < )  

 
( ); 1  

y A A x = + + P (31)  

I Ф x  
0 1 1  

EI  

 ≤ x < )  
для участка II (1 2  

1  
 [ ( ) ( )]; y A A x = + + P + R (32)  

II Ф x Ф x  
0 1 1 1  

EI  

 ≤ x < )  
для участка III (2 3  

1  

[ ( ) ( ) ( )]  

y A A x = + + P + R + P. (33)  

III Ф x Ф x Ф x  
0 1 1 1 2  

EI  

Значения функций ( )  
Ф x P, ( )  

Ф x R, ( )  
1  

Ф x Pс учетом 
направлени

й сил  1  

2  

и координат их приложения определяют по 
табл. 10:  

3  

Ф x P x  

⎪
⎬⎫  

P  



1  

( ) / 3! ;   
= − ⋅  

1  

3  

Ф x R x  
( ) / 3!( ) ;   

    R   = −    (34)  
1 1  
1  

⎪
⎭  

3  

Ф x P x  
( ) / 3!( ) .  

P   = − ⋅ −    
2  

2 2  

Таким образом, окончательное     
решение уравнения упругой линии       
сводится к определению постоянных       
интегрирования и расчету реакций       
опор. Для двухопорных валов эти две           
задачи целесообразно решать     
раздельно. Реакции опор находят       
исходя из уравнений статистики, а         
постоянные интегрирования – из       
граничных условий в опорах (табл. 11).           
Например, по схеме, приведенной на         
рис. 17 для упругих опор, имеющих           
жесткости соответственно 1jи 2  

j, граничные условия равны  

( )
jR  

y  =;   
1  

1  
1  

( )
jR  

y  = − .  
2  

3  
2  

Величина прогиба в первой опоре         
определяется выражением (31),     
следовательно, первое граничное     
условие с учетом выражения (34)         
приводит к уравнению 



   

38 1  

P R  

A + A ⋅  +  =. (35)
  

1  
0 1 13! EI  

3 
1  

1  

j  

1  

Таблица 10  

Значения частных решений уравнения 
упругой линии  

Вид нагрузки   Значение 
функции Ф(х) 

Y  
P  

X 
0  

a  

При x > a  

Р  
3  

Ф х р= − 

( ) х а  
( )  

3!  

Y  
M  

X  
0 

b  

При x > b  

М  
2  

Ф х 

м( )  
( ) = х b  
2!  

 

При с < x < d  
q  

4  

Ф x q= −  

( ) x c  
( )  

4!  



 
 

Для второй опоры, используя 
формулы (33) и (34), получим  аналогичное 
уравнение:  

P R P R 1  

A A = − ⎥
⎦⎤ 

⎢
⎣⎡  

   

+ ⋅ + −  +  − −  −
. (36) 

3 1   3 2   3 2  

0 1 1( )  
1  

EI   3   ( ) 3 1   3 2  

3! 3!   3!   j  

При x ≥ d  
q 
Ф x q= − − − 

[ ]  
4 4  

( ) x c x d  
( ) ( )  

4!  

Y  
q 

X 
0  

c  

d  

При x > c  
x  

3  

q ∫−  

( )  

ds x s  
Ф x q S  

( ) ( ) ,  
=  

3!  
0  

где S – 
переменная   
интегрирован
ия 



2  
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Таблица 11  

Граничные условия при различных 
способах закрепления вала  

Способ   
закреп
ления 

Схема   Граничные 
условия 

Свобод
ный 

конец 

 

2  
3  

d y
(0) 0 2  

d y 
(0) 0;  

=  

=  
2  

dx  
dx  

Жестко   
закре
пленн
ый 
конец   

dy 
y(0) = 0; (0) = 0 

dx  

Шарнир
но   
закре
пленн
ый 
конец   

2  

d y 
y(0) = 0; (0) 0 2  

=  

dx  

Жестка
я   
проме
жуточ
ная 
опора 

 

2  

d y 
y(l) = 0; ( ) 0 2  

l =  

dx  



 
 

Совместное решение уравнений (35) и         
(36) дает значения постоянных A0 и A1,             
которые затем подставляют в       
уравнения упругой линии  (31)…(33).  

Если необходимо оценить влияние 
отдельных параметров  шпиндельного 
узла на жесткость, то их вводят в 
формулы в качестве  
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переменных и расчет ведут в общем 
виде, в остальных случаях 
целесообразно подставлять 
числовые значения.   

Изложенная методика позволяет 
рассчитывать не только двухопорные, 
но и многоопорные шпиндели.  

Когда число неизвестных реакций       
опор больше двух, их расчет на           
основании только уравнения статики       
невозможен. Поэтому значения     
реакций опор R1, R2, R3и так далее и               
постоянные интегрирования А0 и       
A1определяют путем решения     
совместной системы уравнений. Эта       
система состоит из двух уравнений         
статики:  

∑ ∑  

⎪
⎨⎧ 

⎪
⎩  

P R + =  0,  
(37)  

Упруга
я   
промеж
уточна
я  опора 
(жестко
сть j)   

2  

R  
d y 

y(l) =; ( ) 0 2  

l =  

j  
dx  



∑  
M  

=  

0  

и нескольких (по числу опор) 
уравнений, полученных из граничных 
условий в каждой опоре:  
( )

jR  

y  =;   

1  

   

1  
1  

( )
jR  

y  =;   
2  
2  

2  

( )
jR  

y  = . (38)  
3  
3  
3  

В остальном расчет многоопорных 
валов аналогичен расчету 
двухопорных.  

Формулыдлярасчетаугловповорота         
поперечных сечений легко получают       
из уравнения упругой линии путем         
дифференцирования его  по x:  

dy 
θ(x) = .  

dx  

Например, для схемы, приведенной на 
рис. 17, дифференцируя  выражения (31) – (34), 
получим:  

для участка I  

P  
1
x  

1 2  

θ = A − ⋅ ;  
3  

I 13!  
EI  

для участка II  

P   R  

1
x   



⎢
⎣⎡  

⎥
⎦⎤  

θ = + − + −2  
1 2 1  

II 1( )  
A; 

EI  
3  

3!  
x   3   3!   1  
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для участка III  

P   R   P  
1
 x   

⎢
⎣⎡  

⎥
⎦⎤  

θ = + − + − − −2  
1 2 1   2 2  

III 1( )  
A   3   x   3   ( ) 3  

EI y   
3!   3!  

x  
1  

3!   2  

P x 1 R 1 P 2   

I I I   

l 1   

l 2   

l 3   

Рис.17. Вариант расчетной схемы при 



определении уравнения упругой линии 

3.3. Расчет на 

виброустойчивость  

При вращении несбалансированного     
вала, имеющего конечную жесткость       
подшипников, ось вала под действием         
центробежных сил смещается     
относительно оси вращения и       
прогибается, совершая   
прецессионное движение. С     
увеличением угловой частота     
вращения, смещение и прогибы       
возрастают и становятся особенно       
значительными при критическом     
значениеэтойчастоты ωкр. Увеличение         
частоты вращения сверх     
критического значения приводит к       
уменьшению смещения и прогибов оси         
вала, и он самоцентрируется. Это         
явление сопровождается появлением     
значительных знакопеременных   
нагрузок и вибрациями всего       
механизма.  

Расчет на виброустойчивость     
сводится к определению критической       
частоты вращения и сравнению ее с           
рабочим диапазоном частот вращения       
шпинделя. Считается, что опасность       
резонанса не возникает, если       
предельные скорости рабочего     
диапазона отличаются от     
критической частоты более чем на 25%,           
т.е. 
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 max 75ωкр ω < 0, либо min 25ωкр ω >1, , (39) где ωmax= 



2πnmax; ωmin = 2πnmin.  

Точный расчет критической частоты       
вращения с учетом всех факторов         
является довольно сложной задачей,       
поэтому на практике пользуются       
упрощенными расчетными схемами.     
Если жесткость шпинделя на изгиб         
мала по сравнению с жесткостью опор           
(это выясняется при расчете на         
жесткость), то его рассматривают как         
упругую балку с распределенной       
массой на жестких опорах и         
определяют первую гармонику     
собственной частоты колебаний     
такой системы, которая принимается       
за ωкр. Методика подобных расчетов         
изложена во многих источниках       
(например, в работах [3], [4]) и в данном               
пособии не приводится. В других         
случаях шпиндельный узел     
рассматривают как жесткий ротор на         
упругих опорах (рис. 18) и критическую           
частоту вращения определяют из       
биквадратного  уравнения:  

⎜
⎜
⎝
⎛ 
+  

−
⎟
⎟
⎠⎞  

2   2   2  

j a j b(40)  

+  

j j  
j j a b ( )   +  

 
0,  

4   2 1  

ω ω  

кр=  

+  
кр  
2   I I   −  

1 2 1 2  

x y x y m I I  
−  

m  
( ) −  

j – жесткости соответственно первой и 



второй опоры; m – масса   
где 1j , 2  

ротора; x  

I , y  

I – моменты инерции ротора 

относительно главных осей  инерции; 

а, b – расстояния от центра масс до 

первой и второй опор.  

 
Рис.18. Схема для расчета собственной   
частоты колебаний массивного вала 
на   

упругих опорах 

2 ωкри легко   
Уравнение (40) сводится к 

квадратному заменой = z 

решается известными методами.   

43  

Необходимые формулы изависимости       
для расчетаприведеныв табл. 12. После             
определения критической частоты     
вращения проверяют справедливость     
неравенств (39), и если они не           
выполняются, то в конструкцию       
шпиндельного узла вносят     
необходимые изменения (как правило,       
увеличиваютжесткостьузла) ирасчет         
на виброустойчивость  повторяют.  



Таблица 12  

Расчетные формулы для 
определения главных 

моментов  инерции 
ступенчатого вала  

Схема   Расчетные формулы 

Y  

Х  

x 3   

x 2   

x 1   

y 1 y 2 y y 3   

m 1 m 2 m 3   

x  

ц . м .   
l 2   

l 1 l 3   

x 0   

Моменты 
инерции полого   
цилиндра  

m  
2 2  

I  
= +  

( );  
R r  

x  

2  
m  

[ 3( )],  
2 2 2  

I  
= + +  

l R r  
y  

12  
где m – масса 
цилиндра.  

Координаты 
центра масс   
ступенчатого 
вала  

m x m x m x  
+ +  

x  
=  



 
 

4. ОРГАНЫ УПРАВЛЕНИЯ 
МЕТАЛЛОРЕЖУЩИМИ  

44  

СТАНКАМИ  

4.1. Назначение и классификация 
органов управления  

Для обработки конкретных деталей       
на металлорежущих станках     
необходимо обеспечить рабочие и       
вспомогательные движения   
исполнительных органов станка.     

;  
1 1 2 2 3 3  

0  

m m m  
+ +  

1 2 3  

y  
=  

0,  
0  

где m1, m2, m3 – массы 
отдельных 
ступеней.  
Моменты 
инерции 
ступенчатого 
вала  
I I I I  
= + + 

1 2 3;  
x x x x  

I I I I m l m l m l  
= + + + + +  

y y y y  

1 1 2 2 3 3. 1 2 3  



Продолжительность этих движений, а       
также их целесообразную     
последовательность согласно   
технологическому процессу   
обеспечивают системы управления     
станками. Вот почему     
эксплутационные качества станка,     
такие, как производительность,     
удобство и простота обслуживания,       
надежность в работе, во многом         
зависят от применяемой конструкции       
системы управления, к которой       
предъявляются следующие основные     
требования:  

1. Безопасность управления. Для 
обеспечения этого требования 
необходимо:  

– располагать органы управления в 
удобных зонах;  
– исключать их вращение во время работы 
станка;  
– фиксировать органы управления в 

каждом из занимаемых ими  положений;  
– блокировать механизмы 

управления, т.е. исключать 
одновременное  включение двух 
несовместных движений;  

– применять ограничители пути 
установочных перемещений и 
сигнальные устройства;  

– использовать дистанционное 
управление при обработке 
радиоактивных и токсичных 
материалов.  

2. Легкость и удобство 
манипулирования органами 
управления. При  выполнении этого 
требования учитывают:  

– физиологические факторы     
человека – необходимая сила       
управления должна быть не более 80 Н,             



при частой операции управления 40…45         
Н;  

– размеры, формы и расположение 
управляющих органов (рукояток, 
маховичков и т.п.).  

3. Быстрота управления. На операцию 
управления должно  затрачиваться 
тем меньше времени, чем чаще она 
производится. 4. Мнемоничность 
управления, т.е. согласование 
направления  движения руки с 
направлением движения управляемой 
части станка.  Например, для 
включения движения суппорта вправо 
ручку управления  тоже необходимо 
переместить вправо.  

5. Точность системы управления. В         
каждом конкретном случае     
необходимую точность работы цепи       
управления следует определить     
исходя из ее назначения и         
выполняемой функции. 
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Система управления станком     
состоит из механических,     
электрических, гидравлических и     
пневматических устройств,   
используемых для передачи команды       
исполнительному органу;   
управляющего органа – рукоятки,       
кнопки, конечного переключателя и       
т.п.; исполнительного органа (вилки,       
рейки, рычага и др.), перемещающего         
соответствующую часть станка.  

Системы управления  
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Рис. 19. Классификация систем управления 
металлорежущими станками  

Системы управления можно     
разделить на ручные и       
автоматические (рис. 19). При ручном         
управлении все переключения цикла       
осуществляются рабочим при помощи       



рукояток, рычагов, штурвалов или       
кнопок. Более прогрессивными     
являются автоматические системы     
управления, которые по принципу       
действия можно разделять на две         
группы:  

1) системы без обратной связи, когда 
заданный цикл выполняется в  
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требуемой последовательности без 
контроля правильности его 
осуществления;  

2) системы с обратной связью, когда с             
помощью специального датчика     
сравнивается действительное   
положение рабочего органа станка с         
требуемым и при несоответствии       
создается дополнительный сигнал     
управления, ликвидирующий это     
несоответствие.  

4.2. Элементы механизмов ручного 
управления  

Конструкции органов ручного     
управления весьма разнообразны и       
зависят от функционального     
назначения, требований удобства     
обслуживания и оформления с учетом         
эстетики. Существуют   
многорукояточные (многорычажные) и     
однорукояточные (однорычажные)   
механизмы. Преимущество первых –       
простота конструкции, недостаток –       
неудобное и утомительное     
обслуживание, так как для каждого         
органа, на который необходимо       
воздействовать, есть свой механизм       
управления.  

В многорукояточных механизмах     



управления в качестве     
исполнительного органа для     
переключения блоков чаще всего       
используют рычаг (рис. 20) или ползун с             
вилкой (рис. 21).  

На рычаге 1 (рис. 20) через ось 2 
установлен сухарь 3, который заходит 
в выточку двойного блока зубчатых 
колес 4. При повороте рукоятки 5 рычаг 
1 через вал 6 перемещает блок (или 
отдельно колесо) вдоль его оси. 
Недостатком этой схемы является 
ограничение хода сухаря, вызванное 
необходимостью нахождения части 
сухаря в выточке. Чтобы увеличить 
величину хода, радиус рычага 
принимают равным  

R = A1 + a , (41)  

где A1– расстояние от осивалаблокадо               
оси поворота рычага; a – величина           
подъема оси сухаря относительно оси         
блока. Желательно, чтобы величина a ≤           

0,3h, где h – высота сухаря.  
Более значительные перемещения     

обеспечивает ползун с вилкой (рис. 21).           
Ползун с вилкой движется по         
направляющей скалке 4 и с помощью           
вилки перемещает блок 5. С помощью           
зубчатого сектора 6 и рейки 2,           
связанной с ползуном, происходитего         
перемещение. Ход перемещения в этом         
случае ограничивается длиной рейки.  

Формы рукояток, применяемых в 
станкостроении, весьма 
разнообразны, и на них имеются 
соответствующие нормали (рис. 22). 
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Рис. 20. Переключение блока рычагом  

 
Рис. 21. Переключение блока ползуном с 
вилкой  

На рис. 23 приведен       
многорукояточный (двухрукояточный)   
механизм управления. В этой       
конструкции при повороте рукоятки 1         
через промежуточную втулку 2       



поворачивается зубчатый сектор 3,       
который в  
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свою очередь через ползун с рейкой 4 и 
сухарь 5 перемещает зубчатое  колесо 
или блок (последние на рисунке не 
показаны). Вторая рукоятка 6 через вал 
7 поворачивает круговой рычаг 8, 
который через сухари 9 перемещает 
блок 10. Для обеспечения 
определенного угла поворота 
рукояток используют шариковые 
пружинные фиксаторы 11.   



Рис. 22. Виды рукояток управления 
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Рис. 23. Многорукояточный механизм 
управления  

Конструктивное исполнение 
многорукояточных механизмов 
управления очень разнообразно.  

Однорукояточные механизмы   
сокращают потери времени на       
управление, упрощают обслуживание и       
способствуют повышению   
производительности станков с     
ручным управлением. Это     
преимущество особенно существенно     
для станков с малым машинным         
временем и тогда, когда рабочему         
приходится часто манипулировать     
органами ручного управления. К       
однорукояточным механизмам   
относятся: системы управления     
последовательного действия с     
барабанными или плоскими кулачками       
(рис. 24); преселективные системы (с         
предварительным набором   
необходимого значения величин,     



произведенным во время работы       
станка) (рис. 25), селективные системы         
(избирательного, выборочного   
действия) (рис. 26).  

Для примера рассмотрим систему       
уравнений с барабанными кулачками       
для переключения скоростей коробки       
на z = 8(рис. 24 а ,б). Отмаховика 1 движение                    
передается управляющему валику 2 с         
тремя кулачками I, II, III. Каждый кулачок             
перемещает свой двойной блок 3  
коробки скоростей. Управляющий     
валик может занимать восемь       
положений, каждому из которых       
соответствует включение данной     
скорости шпинделя. Для построения       
разверток барабанов I, II и III           
достаточно иметь структурный     
график коробки скоростей (рис. 24, б).           
Размеры x, y, z, K, ширина и форма канавок                 
определяются по величине  
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путей перемещения блоков, по       
диаметрам роликов и т.д. Из         
структурной сетки видно: для того         
чтобы последовательно включать     
восемь скоростей, необходимо блок I         
поочередно переключать на 1/8 часть         
окружности, блок II – на 1/4 часть, аблок III                   
– на 1/2 часть при каждом повороте             
кулачков.  



 
Рис. 24. Схема однорукояточной системы 
управления  

с барабанными кулачками  

Плоские кулачки с закрытыми       
кривыми по сравнению с барабанными         
кулачками обладают большей     
компактностью, что обусловлено их       
малой толщиной и возможностью       
расположения управляющих кривых на       
обеих  сторонах каждого диска.   

В преселективных системах     
управления предварительный выбор     
скорости (подготовкакпереключению)       
производится при выполнении     
предшествующего перехода, т.е. время       
на установку требуемой скорости       
совмещается со временем обработки и         
только время включения скорости       
учитывается как холостой ход. Число         
различных систем управления с       
предварительным набором скорости,     
получивших распространение в     
современных станках, довольно     



велико. В конструктивном отношении       
эти системы могут различаться, но         
общими для них остается принцип         
разрыва цепи управления на время         
подготовки очередной скорости и       
применение управляющих фасонных     
кулачков, аналогичных кулачкам или       
барабанам систем однорычажного     
управления. 
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Рис. 25. Пример системы управления с 



предварительным набором скоростей  

Порядок работы данной системы       
следующий (рис. 25): переводной рычаг 1           
(их столько, сколько необходимо       
переключить блоков), закрепленный     
на оси шестерни 2, при своем повороте             
передвигает блок 5. Шестерня 2         
поворачивается при перемещении     
одной из круглых реек 3, находящихся           
в зацеплении с шестерней.       
Передвигает рейки двойной диск 4.         
Предварительное необходимое   
положение диска устанавливают во       
время работы станка переводом его         
вправо с поворотом в нужную позицию.           
Блок перемещают возвратом диска       
влево, во время которого он  
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толкает одну 
из круглых 
реек 3, вторая 
рейка 
перемещается 
в обратную 
сторону и ее 
стержень 
входит в 
отверстие 
заднего диска. 
При 
нейтральном   
положения 
рычага 1 (как   
показано на 
рис. 25)   
отверстия 
должны быть   
только в 
переднем 
диске   



против стержней обеих   
реек. Иногда вместо   
переводного рычага   
используют ползун с   
вилкой.  

Системы селективного   
(избирательного) переклю  
чения (рис. 26) экономи  
чески выгодно применять в   
станках с большим числом   
переключений, т.е. числом   
ступеней скорости шпинде  
ля или скоростей 
подачи.  Для 
конструкций этих 
сис тем 
характерны 
селекторы диски с 
отверстиями (одно 
или два).  
Селективный 
механизм 
переключения на 16 
скоростей имеет 
один  селекторный 

диск 5. Для   
5 

Рис. 26. 
Принципиальная 
схема   
селективной 
системы управления  

включения одной из скоростей 
необходимо ручкой 6 оттянуть диск 

вниз,  затем повернуть его в 
соответствующее положение 

(механизм поворота  на рисунке не 
показан), руководствуясь при этом 

указателем с рисками на  панели 
станка, после чего продвинуть диск 

вверх. Селективный диск при 
перемещении вверх передвинет 

соответствующую пару реечных  z − z, 
что, в свою   

толкателей, которые повернут 
реечные шестерни 1 4 очередь, вызовет 
поворот рычагов, а они переведут в 
требуемое  положение двухвенцовые 



блоки 1–4.  
Основные геометрические размеры     

при проектировании этих механизмов       
определяются из следующих     
соотношений (обозначения принятына       
рис. 27 а, б).  

Расстояние между осями пары реечных 
толкателей  
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C = 2r + d −2m, (42)  

где m – модуль реечных колес, мм.  

Рис. 
27. К определению геометрических 

размеров элементов реечного механизма  

Диаметр концентричных 
окружностей, на которых расположены 
отверстия под цапфы реечных 
толкателей,  

=
kC  

C C  
Di, (43)  

=  =  

 
sin( / 2) sin( / 2) sin( ⋅180/ 2)  

β  

360  

k  

  

α  



α =; n – число требуемых 
переключений.  

где k 
– целое число; 

n  

Величина перемещения толкателей     
зависит от b – ширины зубчатых венцов             
и отношения R r i/, где Ri– радиус рычага,                 
передвигающего блок  (обычно R r i ≅ (3...5)).   

Обладая важным достоинством –       
избирательностью любого   
переключения, минуя промежуточные,     
селективные механизмы имеют     
недостатки: сложны конструктивно и       
трудоемки в изготовлении; блоки       
зубчатых колес, расположенные на       
одном валу, должны иметь       
блокирующие устройства,   
исключающие возможность включения     
одновременно двух блоков.  

4.3. Автоматическое управление  

Системы автоматического   
управления обеспечивают   
длительность и необходимую     
последовательность всех движений в       
станке для обработки детали с         
помощью команд, осуществляемых по       
программам, подготовленным и     
записанным на программоносителе. В       
зависимости от типа     
программоносителя различают   
следующие системы автоматического  
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управления.  
Кулачковое управление в основном       

используют для станков-автоматов и       
полуавтоматов крупносерийного и     
массового производств. Кулачки,     
используемые в роли     



программоносителей, обладают   
высокой надежностью, простотой     
конструкции. К недостаткам этого       
типа управления следует отнести       
большую номенклатуру кулачков (для       
каждой детали нужен свой кулачок) и           
большие затраты времени на       
переналадку. Свою функцию     
программоносителя кулачок   
совмещает с функциями привода       
(тягового устройства), работавшего в       
цикловом режиме. В станках кулачки         
устанавливают на   
распределительный вал, за один       
оборот которого осуществляется     
автоматический цикл обработки     
одной детали, и частота вращения         
может быть:  

а) постоянной для управления       
рабочими и вспомогательными     
движениями. В этом случае теряется         
время на вспомогательные движения,       
которые можно было быосуществлятьс           
бóльшими скоростями, чем рабочие       
(фасонно-отрезныеавтоматы, автоматы     
продольного точения);  

б) различной: быстрой для       
обеспечения вспомогательных   
движений и медленной – для рабочих,           
но значительной разницы добиться       
нельзя ввиду возникновения больших       
сил инерции при переходе с одной           
угловой скорости на другую       
(полуавтоматы 1720, 1730, 1265-4).  

Используются автоматы с более       
сложной структурой, когда применяют       
несколько распределительных валов:     
вспомогательный вал, вращающийся     
быстро для управления     
вспомогательными движениями, и     
рабочий вал с низкой частотой         



вращения – для рабочих движений         
(токарный автомат 1A136).  

Управление с регулируемыми     
упорами применяют в станках для         
обеспечения простых   
автоматических циклов: рабочий ход –         
отскок инструмента от детали –         
быстрый возврат. Преимущества     
данной системы: высокая надежность       
и меньшие затраты времени на         
переналадку по сравнению с       
кулачковой системой (многорезцовый     
полуавтомат 1730).  

Командоаппараты. Эта система     
автоматического управления имеет     
один компактный орган –       
командоаппарат, который подает     
команды на смену всех движений. Из-за           
больших габаритов и сложной       
переналадки они все больше       
заменяются штекерными панелями.  

Следящие копировальные системы, в       
которых команда на управление       
исходит на управление в зависимости         
от движения щупа, скользящего на         
поверхности копира, форма которого       
воспроизводится на поверхности     
детали.  

Для обработки тел вращения щуп имеет две 
подачи: зад S – задающую  
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подачу, постоянную по величине, и сл S –               
следящую подачу, являющуюся     
функцией движения щупа, – которые         
связаны между собой следующим       
образом:  

 Sсл= Sзад⋅tgΘ, (44) где Θ – угол профиля копира 

(рис. 28).  



Sзад  

SзадΘ 

Sрез  

Sсл  

Sрез Sсл  

Рис. 28. Соотношение подач при 
копировании  

Тогда результирующая подача обхода 
контура  

S  
   

S. (45)  
рез  

=
cosзад 

Θ  



Так как наибольшей подачей       
является рез S , то, исходя из             
необходимости ограничения этой     
скорости, а также из соображений         
точности и шероховатости     
поверхности, задаются значением рез S,         
а  следующими являются зад Sи Sсл:  

S S
 (46)  

= ⋅ Θ  

   
зад рез S 

S  

cos  

⎪
⎬⎫  

= ⋅ Θ  
сл рез  

sin  
⎪
⎭  

Для объемного копирования     
необходимо последовательно   
производить обработку плоскостей в       
направлении третьей координаты, т.е.       
происходит копирование «строчками»,     
и в итоге получают обработанную         
поверхность, соответствующую   
поверхности копира.  
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Широкое распространение получили     
электрические (фрезерный   
полуавтомат 6441 Б) и гидравлические         
(полуавтомат 1722) копировальные     
системы, реже используются     
фотокопировальные, где обработка     
ведется  прямо с чертежа.   

Системы числового программного     
управления (ЧПУ).   
Последовательность команд и     
величина перемещений узлов в этих         
системах выражается условным     
числовым кодом. Программа можетбыть         
записана на перфоленте, магнитной       
ленте, переключателями, штекерными     



панелями или хранится в памяти         
управляющей вычислительной машины.     
Существуют разомкнутые системы     
числового управления или замкнутые       
с обратной связью. Наибольшее       
распространение в станках получили       
разомкнутые системы ЧПУ с       
использованием шаговых   
электродвигателей (более подробно с       
этой системой управления можно       
познакомиться в работах [3], [4]).  

4.4. Дистанционное управление  

Дистанционное управление   
применяют тогда, когда     
непосредственное управление   
станком затруднительно или     
вызывает неудобство. В управлении       
крупными и уникальными станками эта         
система необходима.  

В условиях вредного производства –         
при обработке радиоактивных,     
токсичных материалов и тому       
подобное – рабочего необходимо       
изолировать, и управление     
переносится на значительные     
расстояния от оборудования. Органы       
управления в виде электрических       
кнопок или рукояток располагают на         
посту централизованного   
дистанционного управления, для     
обеспечения которого используют     
электрические, гидравлические и     
другие системы. Применение     
электромагнитных муфт, соленоидов,     
индивидуальных электродвигателей,   
золотников, гидроцилиндров   
позволяет свести функции оператора       
главным образом к нажатию кнопок и           
повороту рукояток. Дистанционное     



управление часто используется для       
контроля и быстрого управления на         
автоматических  линиях.  

4.5. Предохранительные 
устройства  

металлорежущих станков  

Устройства для предохранения     
станка и инструмента от поломок или           
повреждений распределяются на три       
основные группы: механизмы     
блокировки, ограничители хода и       
устройства для предохранения     
станка от  
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перегрузки.  

Механизмы блокировки  

Механизмы блокировки обычно 
конструктивно объединяются с 
механизмами управления. Они 
исключают:  

– возможность включения в одной         
группе передач одновременно двух       
или более зубчатых передач, что         
может привести к поломке слабого в           
прочностном отношении звена;  

– одновременное включение двух 
несовместимых движений; – 
выполнение некоторых операций 
управления иначе, как лишь в 
определенной последовательности, а 
иногда также и с определенными 
интервалами времени между ними.  

На рис. 29 представлены примеры схем 



механизмов блокировки. Во всех 
схемах звено 2 не может быть 
повернуто до тех пор, пока  звено 1 не 
займет положение, при котором 
управляемое им колесо или  муфта 
окажутся выключенными.  

 
Рис. 29. Схемы механизмов блокировки  
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На рис. 30. приведены конструкции         
некоторых блокировочных устройств.     
Механизм, изображенный на рис. 30, а,           
выполнен по схеме рис. 29, г, а механизм               
рис. 30, б – по схеме рис. 29, в. Оба рычага в                       
этих механизмах занимают     
нейтральное положение, поэтому     
вырезы в дисках обращены друг к           
другу. Механизм, показанный на рис. 30,           
в, выполнен по схемерис. 29, д, анарис. 30,                     
г – по схеме рис. 29, а. 
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Рис. 30. Конструкции блокировочных 
устройств  

Ограничители хода  

Ограничители хода (рис. 31) 
подразделяются на предельные 



ограничители, которые 
устанавливают так, чтобы движущиеся 
части  
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станка не доходили до опасного         
конечного положения на 3…4 мм,         
поэтому точность таких     
ограничителей невысокая +(0,5…1) мм; и         
размерные ограничители, которые     
прерывают движение с обязательным       
выполнением необходимого   
технологического размера   
обрабатываемой детали; поэтому     
точность ограничения у них лежит в           
пределах ± (0,02…0,03) мм.  

z1  

z2 

Рис. 31. Схемы устройств для ограничения 
хода:   

а – с муфтами; б – с пальцами червяка  

В качестве предохранительных     
устройств этого назначения могут       
быть использованы механизмы     
автоматического выключения,   
размыкающие кинематическую цепь     
при ограничении перемещения     
рабочего органа с помощью жестких         
упоров (рис. 31, а).  



В основе их работы лежит следующий           
принцип: на пути движения рабочего         
органа 2 установлен жесткий упор 1,           
дойдя до которого подвижная часть         
станка останавливается.   
Сопротивление дальнейшему   
движению вызывает перегрузку в       
кинематической цепи, которая     
снимается с помощью     
предохранительной муфты 3.  

Для автоматического выключения 
кинематической цепи при 

возрастании крутящего момента выше 
допустимого широко используется 

механизм с падающим червяком 
(токарные станки). Рассмотрим 

принцип  работы падающего червяка 
(рис. 31, б). Движение подачи сообщается 

z / z, валик 3,   
салазкам от ходового вала 2 через 
зубчатую передачу 1 2 универсальную 
муфту (кардан) и валик 4, на котором 
свободно посажен  червяк 5, связанный 
с валиком предохранительной 
перегрузочной муфтой  6. При встрече 
салазок с неподвижным упором 1 
прекращается вращение  червячного 
колеса 9 и червяка 5, крутящий момент 
на валике 4 возрастает   
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и предохранительная муфта     
выключается. Ее подвижная часть,       
перемещаясь вправо, поворачивает     
рычажную систему 8 в направлении,         
показанном стрелками, люлька 7       
вместе с червяком падает под         
действием собственной тяжести, и       
таким образом происходит     
расцепление элементов червячной     
передачи.  



Расчет ограничителей хода 
сводится к определению угла подъема 
θv образного зуба кулачковой муфты и 
усилия пружины. Муфта находится в 
равновесии при условии  

 Pпр= Pос 
−
∑F , (47)

 где Pос
– осевая сила, 

действующая на муфту; 
∑F – сила трения, 

 

которая определяется по формуле  

(1 2
) 2

rM  

∑F = f N + N = f , (48)
  

   
2  

где N1– реакция со стороны шпонки (рис. 
32); N2– реакция со стороны  вала; M – 
крутящий момент на валу; 2r – радиус 
вала (или червяка); f – коэффициент 
трения, равный 0,06…0,08,  

М  

 ctg( ), 1  

P (49)  

ос= Θ + ϕ  

r  
1  

где ϕ1– угол трения на зубьях муфты (  

ϕ1 = 6); Θ – угол подъема зуба   
кулачковой муфты.  



 
Рис. 32. Схема для расчета силы трения  

Задаваясь Pос(чемточнеенеобходимо       
получить размер, тем меньше       
принимают Pос), определяют θпоформуле         
(49), затем – усилие пружины Pпр, по             
значению Pпрвыбирают и рассчитывают       
параметры  
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пружины.  

Устройство для предохранения станка 
от перегрузок  

Размеры ответственных деталей     
станка рассчитывают исходя из       
прочностных характеристик и их       
жесткости по наибольшим значениям       
крутящего момента Mmaxи силы Pmax. Если           
момент исилапревысят расчетные Mmaxи           
Pmax, в станках предусмотрены       
предохранительные устройства от     
перегрузок, которые могут быть       
механическими, электрическими и     
гидравлическими. 
Предохранительные устройства   
бывают одноразового действия     
(срезные штифты и шпонки), когда         
перегрузка – редкий случай и         
возникает только в аварийных       
условиях (рис. 33), или многоразового         



действия – шариковые, кулачковые и         
фрикционные муфты, у которых       
происходит проскальзывание   
рабочих элементов при нарушении       
нормального режима работы, и муфты,         
фрикционные поверхности которых     
пробуксовывают при перегрузках.     
Действующие силы обычно     
уравновешивают цилиндрическими   
пружинами сжатия, реже тарельчатыми       
или других форм.  

Срезные штифты и шпонки,       
устанавливаемые в соответствующем     
месте кинематической цепи и       
соединяющие два вала, рассчитывают       

так, 
чтобы при условии 

Mкр.факт > Mкр. 
     

    

расчштифт или шпонка разрушились.  

 
Рис. 33. Осевой срезной штифт  

На рис. 33 показана конструкция         
предохранительного устройства со     
срезным штифтом. Полумуфты 2 и 6           
посажены на вал 1: одна – на шпонке,               
другая – свободно. Они связаны между           
собой при помощи штифта 4,         
вставленного в отверстие стальных       
закаленных втулок 3 и 5,  
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поэтому при разрушении штифта края         
отверстий не сминаются. На ступице         
полумуфты 6 закрепляют зубчатое       
колесо, передающее вращение валу       
(или наоборот). При перегрузке       
окружное усилие на штифте превышает         
допустимое, и штифт срезается,       
предохраняя от разрушения другие       
детали привода. Резьбовая пробка 7         
защищает штифт от выпадения.       
Величина силы, срезающей штифт,       
зависит, главным образом, от       
материала, термической обработки и       
диаметра штифта. Штифт изготовляют       
из стали 45, У8А, У10А.  

Величину расчетного крутящего момента 
определяют по формуле  

2  

d 
M = ⋅σ ⋅ = ⋅ кр  

π, (50)  

 c b g k R M k  
кр.факт 4  

где d – диаметр штифта, м; σb – предел 
прочности на растяжение; R – 
расстояние от оси штифта до оси вала, 
м; kg=1,25÷1,3– коэффициент  динамичности,  

σ  
ср 

≅ ÷  

k , , .  

c 0 7 0 8  
=  

σ b  

Аналогично действуют в станках       
предохранительные срезные шпонки.     
Их изготовляют из тех же материалов,           
что и срезные штифты, иногда из           
пластмассы.  



5. МУФТЫ И ТОРМОЗА  

5.1. Классификация и назначение 
муфт  

Муфты предназначены для     
постоянного или периодического     
соединения двух соосных валов или         
валов с деталями, установленными на         
валу для передачи крутящегомомента.         
По функциональному признаку и       
назначению бывают различные типы       
муфт.  

Постоянные муфты  

Постоянные муфты применяют в тех         
случаях, когда нужно соединить два         
вала, которые в процессе работы не           
разъединяются. При этом валы могут         
быть соединены жестко или с помощью           
упругих элементов. Постоянныемуфты       
подразделяются в свою очередь       
следующим образом:  

Жесткие некомпенсирующие (глухие)     
для соединения строго соосно       
расположенных валов: втулочные,     
поперечно- и продольно-свернутые     
(рис. 34). Валы, соединенные глухой         
муфтой, работают как одно целое,         
поэтому наряду с крутящим моментом         
муфта может воспринимать  
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изгибающий момент, поперечные и 
осевые нагрузки; конструкции ее 
просты и не требуют дополнительных 
пояснений.  

Жесткие компенсирующие муфты     
(зубчатые и цепные) допускают       
небольшие отклонения взаимного     



расположения валов из-за неточности       
изготовления и монтажа (рис. 35).         
Наиболее распространенной   
является зубчатая муфта, состоящая       
из двух втулок 1 с внешними зубьями и               
скрепленных болтами двух обойм 2 с           
внутренними зубьями (рис. 35, а).  

 
Рис. 34. Жесткие некомпенсирующие 
муфты:   

а – втулочная; б – поперечно-опорная 
с цилиндрическим и коническим 

отверстиями для валов; в – 
продольно-свернутая  

За счет зазоров в зубчатых         
сочленениях каждая из втулок может         
поворачиваться относительно   
обоймы на угол, обычно не         
превышающий 0,5°. Цепная муфта состоит         
из двух полумуфт-звездочек с       



одинаковым числом зубьев и       
охватывающей их однорядной или       
двухрядной роликовой цепи (рис. 35, б).           
Цепные муфты позволяют     
компенсировать угловые смещения     
валов до 1°. При использовании цепей с             
бочкообразными роликами угловые     
смещения могут доходить до 3…5°.  
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Возможное радиальное смещение осей       
зависит от размеров муфт и шага цепи             
и может достигать 1 мм. Зазоры в             
зацеплении создают значительный     
люфт, поэтому не рекомендуется       
применять муфты при реверсивных       
нагрузках.  

Жесткие подвижные муфты допускают       
значительные смещения валов или       
подвижность их во время работы в           
продольном (раздвижные муфты) и       
поперечном (плавающие муфты)     
направлениях или относительные     
повороты геометрических осей валов       
(шарнирные муфты), а также различные         
сочетания этих смещений.  

Простейшая конструкция   
малогабаритной шарнирной муфты (рис.       
36) имеет шарниры трения скольжения и           
промежуточное звено в виде       
параллелепипеда с отверстиями, оси       
которых пересекаются под прямым       
углом.  

Упругие муфты имеют     
деформированные детали с малым       
(упругие муфты) или с большим         
(упруго-демпфирующие муфты)   
рассеиванием энергии, ослабляют     
толчки и вибрации при пуске и работе             
станка.  

На рис. 37 показаны упругие муфты с 



циркулирующими элементами, 
работающими на сжатие, изгиб и 
кручение с крутильным сдвигом.  

 
Рис. 35. Жесткие компенсирующие муфты: а – 
зубчатая; б – цепная  

Большое распространение получили 
муфты упругие втулочно-пальце вые 

(МУВП) (рис. 37, а), передающие усилия 
через резиновые  гофрированные 

втулки, взаимодействующие с 
поверхностями отверстий  
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одной из полумуфт и стальными         
пальцами, установленными в другой       
полумуфте. Эти муфты допускают       
смещение валов в радиальном       
направлении 0,2...0,5 мм, в продольном – 1...5             
мм и угловой поворот до 1°. Их             
достоинство – простота конструкции       
и возможность замены упругих       
элементов, малые габариты и масса. Их           
работоспособность определяется   



стойкостью втулок и зависит от         
режима работы, точности монтажа и         
материала упругих элементов. Но       
муфты МУВП сравнительно мало       
податливы, распределение усилий в       
упругих элементах отличается     
большой неравномерностью.  

 
Рис. 36. Шарнирная муфта  

В муфте, показанной на рис. 37, б,             
работающие на изгиб резиновые       
упругие элементы 3, армированные       
кордом, установлены в пазах       
полумуфты 1 и взаимодействуют с         
выступами полумуфты 2. Эта муфта в           
сравнении с МУВП отличается большей         
податливостью (энергоемкостью) и     
способна компенсировать большие     
отклонения в радиальном     
направлении и угловые повороты.  

На рис. 37, в показана муфта с упругим               
элементом 3 в виде шарообразной         
оболочки, прикрепленной к     
полумуфтам 1 и 2 прижимными кольцами           
4. Оболочка выполняется из резины,         
армированной кардом. Муфта обладает       
хорошими амортизирующими и     
демпфирующими свойствами и может       
компенсировать значительные   
смещения валов: в продольном       
направлении 2…6 мм, врадиальном 1…5 мм,             
угловой поворот 2…4°. Диаметральные       



размеры этих муфт больше, чем         
упругих муфт других типов. 
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Рис. 37. Упругие муфты: а – 
втулочно-пальцевая; б – с упругими 

элементами,  работающими на изгиб; в – с 



шарообразной упругой оболочкой  

Сцепные управляемые муфты  

Эти муфты предназначены для       
соединения или разъединения валов, а         
также валов и установленных на них           
деталей на ходу или в неподвижном           
состоянии. Они широко используются       
при частой смене пуска и остановки,           
при необходимости изменения     
режимов работы станка с минимальной         
затратой времени.  

Передача крутящего момента 
осуществляется или силами трения   
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(фрикционные муфты, рис. 38), или 
зацеплением кулачков или зубьев 
(сцепные кулачковые или зубчатые 
муфты, рис. 39).  

Фрикционные сцепные муфты     
передают крутящий момент засчетсил           
трения на рабочих поверхностях       
различной формы: дисковой (рис. 38, а , б),               
конусной (рис. 38, в), цилиндрической         
(рис. 38, г). Муфты работают как со             
смазкой, так и без смазки, с помощью             
механизмов включения различного     
вида.  

Кулачковые муфты применяют при       
передаче значительных крутящих     
моментов, при необходимости малых       
размеров муфт, а также для         
обеспечения жесткой   
кинематической цепи. Муфта состоит       
из двух полумуфт с торцовыми         
кулачками (рис. 39, а). Включение и           
выключение осуществляется осевым     
перемещением одной полумуфты на       
шлицах или направляющих шпонках.       



Включение кулачковых муфт возможно       
только при малыхокружныхскоростях         
(до 1 м/с). Пример исполнения         
конструкции зубчатой муфты показан       
на рис. 39, б. Колесо 1, вводимое в               
зацепление с колесом 3, передает         
вращение валу 4. Если колесо 1           
переместить вправо, ввести в       
зацепление с колесом 2, то вращение           
получит вал 5. В этом случае колеса 1 и 2                   
образуют зубчатую сцепную  муфту.  
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Рис. 38. Фрикционные сцепные муфты  

Кулачковые и зубчатые муфты имеют         
меньшие габариты и массу (для         
передачи одного и того же         
максимального крутящего момента),     
чем фрикционные. Но фрикционные       
имеют ряд других преимуществ, а         
именно:  

– их можно включать и выключать без 
прекращения движения в цепи  или при 
разных угловых скоростях 
соединительных элементов; – они 
выполняют роль предохранительных 
муфт, при крутящих  моментах выше 
допустимых диски муфт 
проскальзывают относительно  
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друг друга;  



– обеспечивают плавность включения и 
выключения;  
– фрикционные электромагнитные 

муфты можно применять для 
дистанционного управления;  

– могут использоваться как 
тормозные устройства, что 
значительно  сокращает время 
останова.  
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б  

3  

A  

1 2  
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Рис. 39. Сцепные управляемые муфты: 

а – кулачковая; б – зубчатая 

Самодействующие сцепные 

муфты  

К этому типу относятся муфты, 
автоматически выполняющие одну из 
следующих функций:  

– ограничение передаваемой 
нагрузки (предохранительные 
муфты); – передачу момента только в 
одном направлении (обгонные муфты); 
– включение и выключение при 
заданной частоте вращения  
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(центробежные муфты).  



Предохранительные муфты   
срабатывают, когда крутящий момент       
превышает некоторую допустимую     
величину. Основными типами     
предохранительных муфт являются     
фрикционные, пружинно-кулачковые,   
пружинно-шариковые и муфты с       
разрушающимися элементами.  

Фрикционные предохранительные   
муфты отличаются от фрикционных       
сцепных отсутствием механизма     
управления. Нормальное усилие на       
поверхности трения осуществляется     
постоянно замкнутыми пружинами.     
Наибольшее распространение   
получили многодисковые   
предохранительные муфты (рис. 40, а).         
При срабатывании муфта не полностью         
прекращает передачу момента и после         
снятия перегрузки автоматически     
включается в передачу полезной       
нагрузки. Эти муфты используют как         
правило при кратковременных     
перегрузках, так как в период         
перегрузки выделяется большое     
количество тепла.  

а б  

в  

Рис. 40. Предохранительные муфты:   
а – фрикционная; б – пружинно-кулачковая; в – 



пружинно-шариковая  

Пружинно-кулачковые муфты (рис. 40, б)         
также не имеют механизма       
управления, и полумуфты замыкаются       
постоянно действующей пружиной. При       
перегрузках зацепление кулачков     
нарушается в результате осевого       
смещения подвижной полумуфты,     
вызванного наклонным   
расположением сопряженных   
поверхностей кулачков. Угол наклона       
кулачков назначается обычно не       
менее 40°. Эти муфты используются при           
небольших крутящих моментах и малых         
угловых скоростях.  

В пружинно-шариковых муфтах (рис. 40,         
в) при перегрузках шарики смещаются         
в осевом направлении и происходит         
размыкание муфты с последующими       
прощелкиваниями. В сравнении с       
кулачковыми эти муфты более       
технологичны, надежны и имеют       
меньший разброс момента  
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срабатывания.  
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Рис. 41. Роликовая обгонная муфта  

Обгонные муфты (муфты свободного       
хода) передают крутящий момент       
только в одном направлении. Если         
угловая скорость ведомого вала       
больше, чем ведущего, то происходит         
автоматическое размыкание   
кинематической цепи привода.     
Большое распространение получили     
фрикционные обгонные муфты,     
передающие крутящий момент в       
результате заклинивания между     
полумуфтами промежуточных деталей,     
в качестве которых чаще всего         
применяют ролики.   

Роликовая обгонная муфта (рис. 41)         
состоит из звездочки 1, наружного         
кольца (обоймы) 2, роликов 3 ипружинных             
устройств 4, обеспечивающих     
минимальный мертвый ход и       
способствующих равномерному   
распределению нагрузки между     
роликами. Звездочка 1  
может быть ведущим звеном при         
вращении по часовой стрелке, а         
обойма 2 – при вращении против           
часовой стрелки. Силы трения       
увлекают ролики в сторону сужения         
зазора между обоймой и звездочкой и           
происходит заклинивание. Обойму,     



ролики и звездочку выполняют из         
материала с  твердостью не менее HRС 60.  

Центробежные самодействующие   
сцепные муфты служат для       
автоматического соединения и     
разъединения валов при достижении       
определенной частоты вращения. Они       
представляют собой сцепные     
фрикционные муфты (дисковые,     
колодочные и др.), источниками       
нормального усилия в которых       
являются центробежные силы. На рис. 42           
показаны принципиальные схемы     
колодочных центробежных муфт.     
Первоначально рабочие элементы m       
или разжаты (рис. 42, а), или сжаты (рис. 42,                 
б) усилиями пружин Fпр. При         
определенной частоте вращения     
ведущего вала под действием       
центробежных сил Fц муфты  
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Рис. 42. Колодочные центробежные муфты  

5.2. Расчет муфт  

При расчете кулачковой муфты       
необходимо определить размер     
кулачка и диаметр муфты. Количество         
кулачков Z зависит от передаваемой         
нагрузки, а также от времени         
включения. Обычно Z = 3...60, причем           
кулачки с мелким зубомприменяютпри           
передаче небольших нагрузок при       
малом времени включения (потери 0,5 с).           
Полумуфты изготовляют из стали       
марок 20X, 20XH2 сцементациейизакалкой             
до твердости HRC 54…60, а в           
ответственных конструкциях при     
частых включениях и выключениях – из           
стали 40Х, 30ХН, 40XH.  

Кулачки проверяют на смятие и 
изгиб. Согласно рис. 43, величину 
допускаемого крутящего момента 
можно выразить следующим образом: а) 
при смятии кулачка  

0,5 ; Mкр= Dср⋅Zр⋅a⋅h⋅ p  
(51)  

б) при изгибе Mкр= 0,5⋅ Dср⋅ Zр⋅[σ]и⋅W / 2h (52)  
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где Mкр – крутящий момент, Н·м; Dср –               



средний диаметр по кулачкам, м; Zр =             
(0,3…0,5)Zф – расчетное число кулачков; Zф –             
фактическое количество кулачков;     
р1[σ]и – допускаемые условное удельное         
давление между кулачками и       
напряжение изгиба, Па; W – момент           
сопротивления сечения у основания       
кулачка, м3.  
Для р можно рекомендовать следующие   

значения:  

Муфты Значения р, 
МПа  
Включаемые в покое 
90…120  
На тихом ходу 50…70  
На быстром ходу 
35…45  
   
 Теоретически 
крутящий момент, 
который может   
передавать 
дисковая 
фрикционная 
муфта,  
Po  

b 

a  

h  

Рис.43. Схема   
проверки кулачка 
на  смятие и изгиб  

 Mкр.м = 0,5π ·Dср
2·b·p·f·z, (53) 

где Dср, b – 

соответственно 

средний диаметр 

и   

ширина кольцевого диска, м; f – 
коэффициент трения; p – допускаемое 
удельное давление, МПа; Z – число 
поверхностей трения. Значения 
коэффициентов трения и допускаемых 
давлений на  поверхности трения муфт 
даны в табл. 13.  

В действительности крутящий 
момент, который в состоянии передать 
муфта, равен  

M KV K
z 

M⋅ ⋅  



=, (54)  
кр.м  

кр  

β  

где KV– коэффициент, учитывающий       
окружную скорость проскальзывания     
дисков при включении; KZ– коэффициент,         
учитывающий число поверхностей     
трения; β = 1,25…1,3 – коэффициент запаса             
сцепления.  

V ≤ 2,5 м/с 3 4 5 6 8 10 KV = 1 0,94 0,86 0,75 0,68 0,65 0,63 Z ≤ 3 4 5 6 
7 8 9 10 Kz = 1 0,97 0,94 0,91 0,88 0,85 0,82 0,79  
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Таблица 13  

Материал 
трущихся   

поверхностей 

Коэф
фиц  
иент   
трен
ия 

Допускаемое 
удельное   

давление, МПа, 
для муфт 

Диско
вых 

Конусны
х и   

цилиндр
ических 

Со смазкой: 
закаленная 
сталь  по 
закаленной 
стали  

0,06   0,6…0,8   – 

Чугун по 
чугуну или по   
закаленной 
стали  

0,08   0,6…0,8   1,0 

Всухую: 
прессованный 
асбест  по 

0,3   0,2…0,3   0,3 



 
 

Для расчета фрикционных сцепных муфт (см. 
рис. 38) задаются   

величиной   
ψ

Db  

=из формулы (53) и с 

учетом выражения 
(54) получают ср  

2
. (55)  

M K K  

⋅ ⋅  

DV z
  

кр.м  

ср  

≥
β ψ π 

ρ  

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅  

f z  

Для дисковых и конусных муфт 
принимают ψ = 0,15…0,25; для 
цилиндрических ψ = 0,2…0,3. Осевое 

усилие a  

F, необходимое для   

создания нормального усилия n  

F ,  

Fa = Fn·sinα, (56)  

а также   

стали  

Чугун по 
чугуну или по   
закаленной 
стали  

0,15   0,2…0,3   0,3 



Mкр.м = 0,5Fn· f·Dср·Z, (57)  

F
a
⋅ ⋅⋅  

2 кр.м sin α  
M  

=. (58)  
f Z D  

ср  

Глухиемуфтывтулочныесоштифтами         
рассчитывают по наиболее слабому       
элементу – штифту, в котором         
определяют срез от силы, равной         
отношению передаваемого момента к       
величине радиуса расположения     
сечения среза. Если втулочная муфта         
со шпонками, тогда ведут расчет         
шпонки на срез и смятие. 
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Поперечно-свернутые фланцевые   
муфты (см. рис. 34, б) рассчитывают в             
зависимости от наличия или       
отсутствия зазора между     
соединительными болтами и     
полумуфтой. При соединении полумуфт       
болтами, вставленными в отверстия с         
зазором, крутящий момент передается       
за счет сил трения между торцовыми           
поверхностями полумуфт. Силу     
затяжки одного болта определяют по         
формуле  

Р
+ ⋅⋅  

4  
М К  

= (59)  
кр  

( )
,
  

D d z f  



2  

где K – коэффициент режима работы; Dи d – 
диаметры, см;f – коэффициент трения, f= 
0,1…0,2 ; z – количество болтов. При 
соединении полумуфт болтами, 
вставленными в отверстия без 
зазора, болты рассчитывают на срез 
по силе:  

S
⋅⋅  

2 
кр 

, (60)  
=  

M K D Z  

1  

где S – сила, срезающая один болт, Н; D1 – 
диаметр окружности  расположения 
болтов, см.  

Затем по силам Pи Sопределяют 
диаметр болта с использованием 
величин напряжений на растяжение и 
на срез.  

Перечисленные выше расчеты     
учитывают только передачу крутящих       
моментов. В случае, когда муфты         
дополнительно нагружаются   
изгибающими моментами и осевыми       
силами значительной величины, при       
расчете болтов необходимо     
учитывать силу дополнительной     
затяжки, компенсирующую действие     
изгибающих моментов и осевых сил.  

Продольно-свернутые муфты (рис. 34, в)         
рассчитывают из предположения, что       
крутящий момент полностью     
передается только за счет сил         
трения (шпонка не учитывается).       
Расчет сводится к определению силы         
затяжки одного болта по формуле  



P
⋅ ⋅⋅  

M K  
=кр , (61)  

d z f  

где d – диаметр вала, см.  
Далее определяют диаметр болта из 

условия его работы на  растяжение.  
Более подробный расчет других 

типов муфт, а также специальных  муфт 
приведен в работе [10]. 
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5.3. Тормозные устройства  

После прекращения передачи 
исполнительных движений рабочие 
органы станка продолжают двигаться 
по инерции в течение некоторого 
времени. Это так называемое время 
выбега при частых включениях и 
выключениях станка может составить 
значительную долю от общего  времени 
его работы. Для того чтобы уменьшить 
время выбега, станки  оснащают 
тормозными устройствами.  

В металлорежущих станках получили       
распространение электрические   
системы торможения, механические,     
гидравлические, пневматические   
тормоза или их комбинации.       
Механические тормоза бывают     
ленточные, колодочные и     
многодисковые (фрикционные). Работа     
механических тормозов основана на       
поглощении кинетической энергии     
движущихся по инерции деталей       
сопротивлением трению.   



Устанавливают их в основном на         
быстроходных валах коробок     
скоростей и блокируют с пусковыми         
муфтами, при выключении которых       
включается тормоз.  

2  
2  
а  
а  

7  
7  

1  
1  
4  
4  

3  
3  

5  
5 

6  

6  

б 
б  

1  
1  

Рис. 44. Механические тормоза: а – колодочный; 
б – ленточный  

Ленточные и колодочные тормоза       
просты и компактны по конструкции,         
имеют малую величину усилия       
включения. Недостаток –     
одностороннее давление на     
тормозной вал, в результате чего         
появляются изгибающие моменты, что       
приводит к повышенному износу опор.         
Кроме этого, колодочные тормоза       
из-за малой тормозной поверхности       
создают меньший тормозной момент,       
чем другие виды тормозов таких же           



размеров.  
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У колодочного тормоза (рис. 44, а)           
колодки 1 и 6 соединены общей тягой 3,               
длина которой может регулироваться       
гайкой 2, что дает возможность         
обеспечивать определенный зазор     
между колодками и тормознымшкивом 7.           
При включении тормоза колодки       
стягиваются тягой 4, перемещающейся       
от привода 5.  

Ленточный тормоз (рис. 44, б) работает           
по тому же принципу, чтои колодочный.             
Привод для этих тормозов может быть           
электромагнитный или соленоид, реже       
ручной.  

6. СТАНИНЫ И КОРПУСНЫЕ ДЕТАЛИ  

Станины и корпусные детали       
образуют несущую систему станка,       
масса которой составляет 80…85% от         
массы станка. Основная задача       
системы – сохранение требуемой       
точности, жесткости и     
виброустойчивости. Для повышения     
жесткости станин и корпусных       
деталей необходимо: округлять     
переходы, придавать станкам     
сводчатые формы, рационально     
располагать ребра и перегородки.  

На рис. 45 минимальной жесткостью         
обладает станина, выполненная по       
схеме а; максимальной – по схеме е.             
Необходимо учитывать, что жесткость       
станины возрастает в зависимости от         
числа перегородок медленно и       
приблизительно равна:  



ij n j ≈ ⋅  

i  
,
1  

где ij – определяемая жесткость         

станины с учетом перегородок;in –         

число перегородок; 1j – исходная         
жесткость станины без учета       
перегородок.  

а б в  

J1 = 1  

J2 = 2 1 ⋅ j  

J3 = 3 1 ⋅ j  

г  

д е  

J4 = 2 1 ⋅ j  

J5 = 4 1 ⋅ j  

J6 = 6 1 ⋅ j 

Рис. 45. Расположение перегородок на 
станинах:  

78  

а, б, в – перпендикулярно к боковым 
стенкам станины;  
г, д, е – попарно и наклонно к боковым 
стенкам станины  

Жесткость конструкции станка     
можно увеличить объединением     
станины и корпусных деталей в одно           
целое в виде моноблочной       
конструкции.  

В качестве материала для литых         
станин и корпусных деталей       
используют серый чугун марок СЧ 15, СЧ             
21 и СЧ 35. В основном применяют марки               
СЧ 15, остальные – для отливки деталей             
прецизионных станков или     
агрегатных узлов.  

Для сварных станин или корпусных         
деталей применяют преимущественно     



сталь марки Ст 3. При одинаковых           
размерах сварные станины и       
корпусные детали имеют жесткость в 2           
раза меньшую, чем литые, поэтому         
сварные конструкции рациональны     
для небольших станков с малыми         
технологическими нагрузками.  

6.1. Конструирование станин  

При конструировании станин особое       
внимание уделяют обеспечению     
местной жесткости введением     
перегородок, ребер, косынок, которые       
уменьшают деформируемую длину     
стеной и увеличивают их приведенную         
толщину. Рекомендуемые толщины     
станин и корпусных деталей       
приведены в табл. 14.  

Таблица 14  
Толщина стенок станин и корпусных 
деталей  

 
 

Форму сечений станин выбирают в         
зависимости от требуемой жесткости,       
формы и расположения направляющих,       
возможности удаления стружки.     
Отношение высоты сечения к ширине         
для токарных станков равно единице,         
для револьверных 1,2...1,5.  

Типы 
станков 

Толщина для конструкций 

Литых   Сварных 

Легкие   4…5 мм   3…4 мм 

Средние   8…12 мм   6…8 мм 

Тяжелые   16…20 мм   10…16 мм 



Конструктивное оформление   
перехода от основной частистанинык           
направляющей, который можно     
осуществить при помощиодной (см. рис.           
46, а) или двух (см. рис. 46, б) переходных                 
стенок, существенно влияет на       
местную жесткость, конструкция с       
двумя переходными стенками более       
жесткая. 

79  

6.2. Корпусные детали  

Корпусные детали коробок обычно       
выполняют в виде параллелепипеда.       
Для установки опор валов в деталях           
делают круглые окна, а для установки           
механизмов переключения обычно     
окна прямоугольной формы. Кроме       
того, для сборки и обслуживания         
механизмов, входящих в коробку,       
предусматривают свободные окна.  

а б   

Переходная   
переходная  

стенкапереходная  

стенка Переходная   
стенка  

стенка  

Рис. 46. Конструктивное 



присоединение направляющих к 
станине: а – одна переходная 

стенка; б – две переходные стенки  

а   

h
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