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Одной из іважнейшйіх проіблеім машйіностроенйя является 
проблема надежности и долгоівечностй машин и механиамов. 
Систематическая работа по обеспечению необходимой долговеч
ности, надежности и качества машин — обязательное условие 
современного технического прогресса.

В условиях бурного развития техники, увеличения скоростей, 
энергонасыщенности, высоких температур, давлений актуальность 
долговечности и надежности машин возрастает. Сввдетельст?вом 
того, что до настоящего времени этот вопрос не решен, является 
тот факт, что большйінство машин вькпусікается не равнопрочными. 
В машине йімеются детали, которые рассчитаны для работы на 
различное время. Такая практика создания машин приводит к их 
бесконечным ремонтам. При восстановлении работоапособіностй 
действующего парка машин ежегодно расходуются десятки мил
лионов рублей, а по многим группам машин этот расход больше, 
чем расход средств на выпуск новой годовой продукции. .

Долговечность и надежность машин зависит от многих пока
зателей. К числу этих показателей можно отнести совершенство 
конструкции, производственно-технологические и эксплуатацион
ные условия. Следовательно, на доліговечность машин и их надеж
ность можно влиять с разных позиций. Так, часто выбранная кон
структором схема узла или машины определяет нагруженность ее 
злементов и как следствие ее долговечность.

Технология изготовления деталей также часто является ре
шающим фактором в долговечности машин. Последнее время этот 
-фактор широко используется в технике для повышения долговеч
ности машин. Появилась упрочняющая технология — накатка по
верхностей роликами, дробеструйная обработка, выхаживание по
верхностей деталей и т. д.

Условия эксплуатации машины тоже могут быть определяю
щим фактором ее долговечности.

'Как было отмечено выше, надежность и* долговечность машин 
включают в себя широкий круг вопросов. Настоящая статья ста
вит своей целью рассмотреть работу шлйідевого соединения и ше
стерен с позиции інадежностй и доліговечіностй машин.
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L Виды шлицевых соединений, применяемых в машинострое' 
нии. Праіктйіка мйіровоіго и ртечественното машиностроения по
казывает, что шлицевые соадинения как но виду, так и по пара
метрам (элемент посадікй, посадка по наружному, вінутреннеіму 
диаметру или боковым граням; твердость шлицев; зазор в шли
цевом соединении; жесткость шлицев и ступицы и т. д.) имеют 
большое разнообразие.

Шлицевые ісоедйнен^я вал-стунйіца іпреідстаівляют собой сое
динения, образуемые вьгстуіпаімй-зубьямй на валу, входящими во

Р и с .  1. Виды шлицевых соединений: 
а — прямобочные; б — эвольвентные; в — треугольные

впадины соютветст1вующей формы в ступице. По форме профиля 
зубьев различают следующие наиболее распространенные виды 
шлицевых цилиндричеоких соедйіненйй: прямобочные, эвольвент- 
иые и треугольные (рис. 1, а, б, в).

Профиль зубьев пряімоібочного шлицевого соединения обыч
но выполняется так, чтобы толщина зубьев в поперечном сече
нии вала приблизительно равнялась ширине впадин по дуге ок
ружности диаметром D или d. Соединения івыполняются с четным 
числом зубьев Z (6, 8, 10, 16, 20) и с центкрированием по внешней 
D (рис. 2, б) или по внутренней d (рис. 2, в) цилиндрическим 
по'верхностяім или по бокоівьім поверхностям Ь (рис. 2, а).^

При выборе опособа центрирования сопряженных деталей 
оснонными критерия!ми служат: режим нагрузки, конструкция де- 
тал'И, эксплуатационные требования, оообенности технологическо
го процесса изготовления деталей и используемое при. этом 
оборудование.

'В конструкциях, требующих точното центрирования по кине
матическим или динамическим условиям, применяется центриро
вание по наружному или внутреннему диаметру. Если ступица по 
отверстию термически не обрабатывается или обрабатывается до 
невысокой твердости, то из технологаческих соображений следует 
применять центрирование по наружному диаметру. Тогда центри
рующие поверхности допускают точную и весьма производитель
ную обработку: на ступице — протягиванием, а на валу — «круг
лым» шлифованием. Если ступица по отверстию имеет высокую
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тгвердость, то следует лрйіменять центрирование по внутреннему 
диаметру, обраібатывая центрирующие поверхности вала и втулки 
шлифованием. По внутреннему диаметру можно обеапечить наи
более высокую точность центрирования. При центрировании по 
наружному диаметру на углах зубьев вала делаются фаюки или 
округления (см. рис. 2, б), а при центрировании по внутреннему

Р и с .  2. Пряімобочные ш лицевы е соединения:
а — ц е н т р и р о в а н и е  п о  боко вы м  гр а н я м  Ь \ б — п о  н а р у ж н о м у  д и а м е т 

р у  D ;  в — п о  в н у т р е н н е м у  д и а м е т р у  d

диаметру, а также в .целях обеопечения контакта боковых сто
рон зубьев вала и впадин отверстия по большей пов'ерхноістй в 
углах впадин шлицевого вала делаются канавки (см. рис. 2, в).

При любом способе центрирования на углах зубьев и впадин 
отверстия делаются фаски или округления. Для условного обозна
чения прямобочного зубчатого соединения используют обозначения 
поверхности центрирования Д  d или Ь числа зубьев, номинальных 
размеров dy^D, а также обозначения полей допусков (посадок)
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ПО ценхрирующему диаметру и по бокоівыімісхорюнам зуібьев. Напри
мер, D8X40X36 обозначает восьмишлицевое соединение с центри
рованием по наружному диаметру с размерами D =40 мм 
и d = 3 6  мм.

Соединения эвольвентного профиля (рис. 3) являются весьма 
перспективными. Преи1мущества этих соединений но сравнению 
с прямобочным следующие: а) повышенная нагрузочная способ
ность блаігодаря постепенному утолщению зубьев по мере прибли
жения к о'сінованйю, уменьшению* концентрации наіпряженйй и воз
можности возникновения трещин у корней зубьев при термической;

Р и с .  3. Эвольвентные шлицевые соединения: 
а — ц е н т р и р о в а н и е  по э в о л ь в е н т е ; б - -  п о н а р у ж н о м у  д и а м е т р у

обработке віследствйе того, что при эвольвентном профиле зубьев'. 
можно обеспечить закругления во впадинах вала;

б) (Простота профиля режущего йнструмеінта, исключающая 
искажение его при износе и позволяющая получить различную

толщину нарезаемых зубьев лишь путем изменения расстояния 
между осями фрезы и (вала;

в) возможность нарезаінйя одной фрезой (валов с различным 
числам зубьев данного модуля и шага, достижения высокой точ
ности соединения, последующей отделки профилей зубьев, а в слу
чае необходимости и возможность применения технологйчесікйх 
(процессов точной обработки зубьев: шевенгования, шлифова
ния и Т. |Д.

И'опытания на окручивание валов с прямобочными зубьями 
и плоским дном впадины показали, что прочность такого вала 
эквивалентна прочности глаідкого вала, дйаіметр которого несколько 
меньше внутреннего диаметра шлицевого (вала. Прочность же вала 
с эвольвентными зубьями и полным закруглением во впадине ока
зывается эквивалентной прочности гладкого вала,' диаметр которо
го інесколько больше внутреннего диаметра (вала с эвольвентными 
зубьями. Таким образом, (полное закругление во впадине 
уменьшает концентрацию напряжения у корня зуба,, и при
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одинаковам внутреннем диаметре вал с зубьями эвольвентното 
профиля аказываетоя более /прочным.

Перечисленные преимущества эвольвентного соединения позво
ляют рекомендовать его для передачи значительных крутящих мо
ментов. Особенно желательно использование эвольвентного соеди
нения, (когда требуется высокая усталостная прочность валов,, не
сущих большие нагрузки.

Для эівольвентного соединения принято число зубьев от 1 1  до 
50; угол давления (іпіроіфйльный угол исходного контура рейки)

на делительной окружности 30°; 
дно івпадйін іможет быть плоским 
ИЛ1И ізакругленным.

Зубья эвольвентного соедп- 
(нения имеют укороченную івысіоту 
для того, чтоібы создать доістаточ-

‘НОГО соединения по вспомогательной 
поверхности

нопірочную форму зуба снсполь- 
зоіванійем части эвольвенты, да
леко отстоящей от основной юк- 
ружности даже при малом числе 
зубьев.

При принятом угле давления 
30° и укороченной высоте подрез 
зуба наступает при семи зубьях, 
поэтому вал с минимальным стан
дартным числом зубьев ( 1 1 ) име
ет зубья, форма которых с точки 
зрения прочности вполне удовле

творительна. Касаясь выбора ćnoco6 a центрирования эвольвент
ного соединения, следует отметить, что чаще всего применяется 
центрирование по эвольвентному ^профилю (боковым сторонам) 
зубьев. Центрирование по диаметрам применяется реже (из-за ма
лых размеров опорных площадок по вершинам и впадинам зубьев) 
и лишь в тех случаях, когда необходима особо высокая точность 
соединения вала с сопряженной деталью.

В траікторной промышленности для увеличения размеро'в опор
ных площадок по вершинам и впадинам зубьев применены шлице
вые іооедй/ненйя с углом давления на делительной окружности 20° 
вместо стандартного профиля с углом давления 30®.

Иногда применяют центрирование эвольвентного соединения 
по вопомогательной цилиндрической поверхности большого диа
метра (рис. 4).

Шлицевые соединения с треугольным профилем зуба исполь
зуют для неподвижного соединения деталей, передающих незначи
тельные крутящие моменты, а также при тонкостенных втулках. 
Эти соединения имеют наиболее мелкие зубья, модули которых
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обычно не превышают 1 мм, а число зубьев изменяется от 15 до 70. 
Угол профиля характеризуется углом впадин вала. Наиболее часто 
встречаются углы впадин 60°, 72°, 90°. Широкое применение такие 
соединения находят в автотракторной промышленности.

Исходный профиль треугольных зубьев имеет форму треуголь> 
ника (рис. 5).

В качестве расчетного диаметра соединения применяют чаще 
всего диаметр начальной окруж
ности ^д, делящей пополам тео
ретическую івьюоту )3уба:

йд =

Р И С. 5. Шлицевое соединение тре
угольного профиля

В треугольных шлицевых со- 
едійнеінійях передача усилий и цан- 
трійрованійе 'втулок осуществляет
ся только боковыми іСторонамій 
зубьев, а между внутренніймй и 
наружными диаметрами соедине
ний йімеются зазоры. Однако ве
личина этих зазоров ограничи- 
вается, так как они зн/ачительно уменьшают величину рабочей по- 
верхіностй зубьев.

2. Работа шлицевого соединения. Эксплуатация машин, в кото
рых применяются шлицевые соединения, показыівает, что условия 
работы этих соединений должны определять конструкцию и пара
метры шлицев. Вместе с тем при конструиро'вании и расчете соеди
нений до на1стоящего івременй делается много допущений, которые 
значительно отличают расчетные условия от действительных. Так, 
шлицевые соединения независимо от вида посадки, твердости и по
садочных зазоров, как правило, рассчитываются на смятие и срез. 
Анализ же вышедших из строя деталей шлицевого соединения по
казывает, что фактически имеет место износ, смятие, срез и другие 
виды разрушения шлицевого соединения. Представляет интерес 
установить, при каких условиях происходит тот или другой вид раз
рушения и в каких случаях правомерен тот или иной расчет.

На примере работы шлицевого соединения шестеренчатых пе
редач, работающих с перекосом, и щлицевого соединения шесте
рен, работающих без перекосов, покажем необходимость дифферен
цированного подхода к конструированию и расчету шлицевых со
единений.

Известно, что основная нагрузка в щлицевом соединении 
передается боковыми гранями, а центрирующие диаметры ограни
чивают перекос детали на валу и воспринимают (радиальную 
нагрузку, если таковая имеется. При расчете шлицевых соедине
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ний предполагается, что не все шлицы несут нагрузку (по причине 
неточности изготовления) и в формулу для расчета шлицевых со- 
единений

__  ”̂ к р .  m a x
°СМ- ^FZr,p

вводится коэффициент неравномерности ф =  0,7 — 0,8. Вместе с 
тем могут существовать условия работы шлицевого соединения, ко
торые значительно отличаются от расчетных и определяют как ха
рактер, так и величину износа соединений. Так, если шестерня, 
установленная на шлицевом валу, имеет асимметричное располо
жение венца относительно ступицы и будет перекашиваться на 
валу, то зазор между боковыми гранями шлицев вала и шестерни 
не останется постояніным.

Рассмотрим закон изменения бокового зазора между шлицами 
шестерни и вала. Боковые зазоры при этом полагаем равномерно 
распределенными по вс^м шлицам, смещение сечения I — I шестер
ни при перекосе на угол считаем направленным вниз (рис. 6), 
а сечение II — II — вверх.

При €мещен1И'и оси шестерни в сечении I—I на величину боко
вого зазора А боковые поверхности шлицев, расположенных в пло
скости, перпендикулярной к плоскости перекоса, и шлицев, распо
ложенных под углом а„ к этой плоскости, сместятся также на вели
чину А (см. рис. 6). Так, точка шлица 4 С4 сместится на величи
ну А и займет положение С4, но не дойдет до положения С4. Та
кое же перемещение получит каждая точка боковой поверхности 
любого шлица шестерни ів сечении I—Г. В то время как боковые 
поверхности^ шлицев шестерни, расположенных в плоскости, пер
пендикулярной к плоскости перекоса, коснутся боковых поверхно
стей шлицев вала В—В, между боковыми поверхностями шлицев 
шестерни и вала, расположенными под углом а„ к плоскости, пер
пендикулярной к плоскости переікоса, будет существО(вать зазор А̂ .

Боковую поверхность шлица шестерни, расположенного под 
углом а„ к плоскости, перпендикулярной к плоскости перекоса, 
обозначим до нерекоса А —Л, а боковую поверхность шлица ше
стерни при перекосе шестерни на угол Определим
величину зазора Aj (см. рис. 6).

Величина смещения точки С при перекосе равна С4—С'4=  А . 
Обозначим С4—С'\ =  К.

Из подобия треугольников C4DC4 
шение

и C4'D\C4" выводим соотно-

Ді _  к - А
А к  '
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Р 1и с. 6. Положение элемента шлицевого соединения 
при перекосе шестерни

Для решения задачи относительно Ді определим К из тре
угольника СіОС"а:

А

Д =  /Ссоза, К = COS а

---- 1 Дх =  А ( 1 - С О з а ) .

COS а
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Таким образом, величина бокового зазора между шлицами ва
ла и шестерни при перекосе шестерни на валу может быть опреде
лена из выражения

Al =  А  (1 — costtn).

Полученная формула показывает, что при а„ ==0 , т. е. для 
шлицев, расположенных в плоскости, перпендикулярной к плоско
сти перекоса, боковой зазор равен О, а для плоскости перекоса, ког
да 0L„ =  90°, Aj =  А, т, е. зазор равен расчетному.

Сделанные выводы справедливы для случая, когда диамет
ральный зазор между посадочными поверхностями больше боково
го зазора или равен ему.

Когда диаметральный зазор между посадочными поверхностя
ми меньше бокового зазора в шлицевом соединении, последний 
определится 'из выражения

Al =  А — 8 GOS

где Aj — фактический боковой зазор между щлицами при переко
се шестерни на валу и ограничении перекоса посадочным диамет
ром; а„ — угол, определяюш,ий положение шлица относительно 
плоскости, перпендикулярной к плоскости перекоса; А— боковой 
зазор в шлицевом соединении; 8 — диаметральный зазор между 
посадочными поверхностями.

При перекосе скользящей шестерни на валу расчетный боко
вой зазор сохраняется всегда между шлицами шестерни и вала, 
расположенными в плоскости перекоса, независимо от величины 
диаметрального зазора.

Под плоскостью перекоса понимается плоскость, проведенная 
через -ось вала и ось перекошенной Ш'естерни, другими словами, 
плоскость действия перекашивающего момента. Боковой зазор 
между шлицами, расположенными в плоскости, перпендикулярной 
к плоскости перекоса, выбирается на максимальную величину, т. е. 
боковой зазор между этими шлицами является наименьшим или 
равным нулю.

Если, бы шестерня и вал не имели перекоса осей, то для взаим
ного соприкосновения боковых граней шлицев шестерни и вала 
нужно было бы повернуть шестерню относительно вала на угол, 
соответствующий боковому зазору А (см. рис. 6).

При наличии же перекоса шестерни на валу боковой зазор 
между шлицами шестерни и вала, расположенными в плоскости, 
перпендикулярной к плоскости перекоса, выбирается на макси
мальную величину, так как боковые грани шлицев становятся не
параллельными (рис. 7, шлицы 2,4).  Поэтому для соприкосновения 
боковых поверхностей шлицев вала и шестерни, расположенных в 
плоскости, перпендикулярной к плоскости перекоса, достаточно
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сделать меньший поворот шестерни, чем это требуется для сопри
косновения шлицев, расположенных в другой какой-либо плоско
сти (рис. 7, шлицы 1,3),

Следовательно, из-за того, что в плоскости, перпендикулярной 
к плоскости перекоса, взаимное соприкосновение шлицев с боко-

Y X //////////7ż7?i
/

' • Y ////F Z ^7ZZZ^
і.тЧЧЧЧЧЧчЧЧЧЧЧ̂ чЧЧЧ̂ 1

Р и с .  7. Схема положения элементов шлицевого соединения шестер
ни и вала

выми гранями наступит раньше, чем в какой-либо другой плоско
сти, контакта шлицев, расположенных в других плоскостях, не 
произойдет, а между ними будет существовать зазор.

При передаче нагрузки шестерен положение плоскости пере
коса в пространстве для данной шестерни будет оставаться посто
янным, так как направление и плоскость действия силы в зацепле
нии остаются неизменными.

При вращении шестерни вместе с валом каждая пара диамет
рально расположенных шлицев пройдет через плоскость, перпен
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дикулярную К ПЛОСКОСТИ перекоса, и шлицы последовательно 
войдут в контакт и передадут нагрузку.

Таким образом, при вращении шестерни, работающей с пере
косом на валу, шлицы, несущие нагрузку, будут поочередно менять
ся, но ориентация нагруженных шлицев относительно плоскости 
действия силы в зацеплении будет оставаться постоянной. Следо
вательно, при определении нагруженности шлицевого соединения 
шестерен, работающих с перекосом на валу за счет зазоров в шли
цевом соединении, многошлицевое соединение можно рассматри
вать как двушлицевое с неизменным положением нагруженных 
шлицев относительно плоскости действия силы в зацеплении ше
стерен.

Следует заметить, что нагруженность шлицевого соединения в 
этом случае будет значительно отличаться от расчетного. Для 
определения нагруженности шлицев двушлицевое соединение, 
имеющее зазоры и нагруженное силой в зацеплении, можно рас
сматривать как балку на двух опорах с консолью, нагруженной 
этой же силой. Нетрудно заметить, что реакции на опорах, т. е. 
нагруженность шлицев, по абсолютной величине будут различны. 
Например, для шлицевого соединения шестерни, у которой диаметр 
начальной окружности зубьев в два раза больше диаметра шлице
вого соединения, соотношение нагрузки на шлицах будет таким, 
что шлицы, расположенные ближе к зацеплению, нагружены силой, 
равной 1,5 N, а диаметрально противоположные — силой, состав
ляющей 0,5 N {N — сила в зацеплении). Кроме того, у шестерни, 
работающей с перекосом, имеет место проскальзывание шлицев ва
ла по шлицам шестерни, и вследствие неодинаковой нагрузки шли
цев происходит осевое перемещение шестерни вдоль вала. В шли
цевых соединениях карданных валов также наблюдается переме
щение шлицев ступицы относительно вала, причем под большими 
нагрузками. Поэтому расчет шлицевых соединений на смятие и 
срез не всегда соответствует действительной картине работы шли
цевого соединения.

На основании изложенного можно сделать следующие выводы.
1. Существующие расчеты шлицевых соединений на смятие и 

срез не предполагают учета фактических условий работы соедине
ния. Независимо от вида соединений (прямобочные, эівольвентные, 
треугольные), характера посадки и других параметров все шлице
вые соединения в настоящее время рассчитываются по одной и той 
же методике.

2 . Применяемые в машиностроении шлицевые соединения от
личаются по характеру работы и величине нагружения при одних и 
тех же расчетных параметрах, на что указывают различные виды и 
величины разрушения шлицевых соединений в условиях эксплу
атации.

3. Праікнйка эксплуатаіцйй шлицевых соединений показала, что
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целый ряд соединений (шлицевые соединения скользящих шесте
рен или карданных валов) при передаче нагрузки имеет взаимное 
перемещение элементов соединения.

4. При относительных перемещениях элементов шлицевого 
соединения для обеспечения соответствия расчетных условий и усло
вий работы шлицевых соединений наряду с ірасчетамй на смятие и 
срез следует производить расчет шлицевых соединений на износ.

5. Для повышения долговечности шлицевых соединейий необ
ходимо устранять перемещение элементов соединений.

4 Зак. 283


