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Для закрепления деталей на осях и валах на практике ча-

сто применяют комбинированное соединение натягом сов-
местно со шпонкой [1-4]. При этом в ряде случаев посадку 
используют для частичной разгрузки шпонки и центрирова-
ния деталей. В других случаях основная часть нагрузки вос-
принимается посадкой, а шпонка повышает прочность соеди-
нения, обеспечивая при этом жесткую фиксацию в окружном 
направлении насаживаемых деталей. В настоящее время точ-
ный расчет соединения с натягом и шпонкой отсутствует, а в 
инженерной практике используют расчеты, в которых прини-
мается, что вся нагрузка воспринимается только основным 
соединением – с натягом или шпоночным. Во втором случае 
приближенность расчета компенсируют выбором повышен-
ных допускаемых напряжений для шпоночных соединений 
[3]. Опыт эксплуатации таких соединений [5] показывает, что 
их прочностная надежность в ряде случаев лимитируется 
развитием трещин в углах шпоночных пазов, вызванных 
большим уровнем растягивающих напряжений в этих зонах и 
высоким коэффициентом концентрации напряжений (рис. 1). 

 
Рис. 1. Разрушение, характерное для шпоночного паза. 
 

При соединении зубчатых колес с валами прочность сту-
пицы также существенно зависит от соотношения высоты 
зуба и толщины ступицы. Расчеты, проведенные методом 
конечных элементов и подтвержденные экспериментально, 
показали [6], что при толщине ступицы меньше двух модулей 
трещина распространяется от основания зуба вглубь ступицы. 
В данной работе предлагается аналитический метод расчета 
растягивающих напряжений в ступице зубчатого колеса в 
зоне шпоночного паза. 

При нагружении соединения одновременно осевой силой 
F  и крутящим моментом M  среднее контактное давление 
на поверхности контакта определяется из выражения [1]: 
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где 2 4k ...=  - коэффициент запаса сцепления деталей; d , 

l  - диаметр и длина посадочной поверхности; f  - коэффи-

циент трения. 
Контактное давление р  - на посадочных поверхностях 

связано с натягом соединения N  зависимостью: 
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 - коэффициен-

ты жесткости; 1d  - диаметр отверстия охвтываемой детали 

(для вала сплошного сечения 1 0d = ); 2d  - наружный диа-

метр охватывающей детали (ступицы); 1E , 2E  и 1µ , 2µ  - 

соответственно модули упругости и коэффициенты Пуассона 
материалов вала и ступицы. 

Растягивающие тангенциальные напряжения, действую-
щие по толщине ступицы, распределены по закону 
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Для оценки напряжений в ступице в зоне шпоночного паза 
будем полагать, что в первом приближении напряженное со-
стояние в полосе, ослабленной шпоночным пазом (рис. 2), та-
кое же, как и в ступице. Ширина полосы l  равна ширине сту-
пицы. Торцы полосы предполагаем нагруженными растягива-

ющими напряжениями tσ , распределенными по закону (2). 

 
Рис. 2. Схема нагружения полосы со шпоночным пазом. 
 

Равнодействующая распределенных сил Q , действую-

щих по торцам, находится из выражения: 
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Положение равнодействующей силы Q  определяется ра-

диусом Qr , величина которого находится по формуле: 
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В опасном сечении 1 2A A  полосы имеет место внецен-

тренное растяжение. Центр тяжести этого сечения находится 

на расстоянии 1

2C

h
h =  от верхнего края. Эксцентриситет e  

равнодействующей силы Q  относительно центра тяжести 

равен: 
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Площадь A  и момент сопротивления 
и

W  сечения 1 2A A  

при изгибе будут равны: 
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Внутренние силовые факторы в сечении 1 2A A  - продоль-

ная растягивающая сила N Q= , изгибающий момент 

и
M Q e= . Наибольшее растягивающее напряжение возни-

кает в точке 1A  поперечного сечения: 
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Вследствие того, что в углах 1B , 2B  шпоночного паза 

имеет место концентрация напряжений с коэффициентом kσ  

[7], максимальные напряжения в сечениях паза возникают 
именно в этих точках: 

 
1B Akσσ = σ . (7) 

Следует отметить, что в случае соединения с натягом мак-
симальное контактное давление с одной стороны должны 
удовлетворять условию прочности охватывающей детали 
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с другой стороны напряжения в углах шпоночного паза 
должны удовлетворять условию: 

 
В Tσ ≤ σ . (9) 

Подбор шпонок для соединения деталей с валами произ-
водится по передаваемому вращающему моменту. Условие 
прочности для призматических шпонок имеет вид: 

 
( ) [ ]

1

2

2

см см

p

ср ср

p

М
,

d h t l

М
,

b l d

σ = ≤ σ
−

 τ = ≤ τ 

 

где b  - ширина шпонки; h  - высота шпонки; 1t  - глубина паза 

вала; pl  - расчетная длина шпонки; [ ]см
σ  - допускаемое 

напряжение смятия; 
ср

 τ   - допускаемое напряжение среза. 

Следует отметить, что в комбинированных соединениях 
шпоночные соединения чаще всего используют лишь для обес-
печения жесткой фиксации насаживаемых деталей в окружном 
направлении [2]. При этом шпоночные соединения оказывают-
ся резервными и расчет комбинированных соединений обычно 
выполняют по схеме расчета соединений с натягом. В этом 
случае определяется среднее контактное давление. При нали-
чии шпоночного паза должно выполняться условие (9), которое 
после подстановки (6) в (7) принимает вид: 
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Если неравенство (10) не выполняется для стандартного 
шпоночного паза, соответствующего диаметру d  соедине-

ния, то определяется значение 1
*h , при котором это неравен-

ство будет выполняться. Максимальная величина 1
*h  нахо-

дится из решения квадратного уравнения, вытекающего из 
(10) после подстановки в него выражения (5): 
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Если величина шпоночного паза в ступице, соответствую-

щая 1
*h , не позволяет шпонке выполнять свои функции в ком-

бинированном соединении, то предлагается следующее реше-
ние задачи расчета прессовой посадки. Для стандартного раз-
мера шпоночного паза, соответствующего диаметру d  после 
подстановки в неравенство (10) выражений (3) и (5) получим 
величину максимально допустимого контактного давления 
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Для найденного значения maxp  должно также выполнять-

ся условие (8). Далее находятся максимально допустимые 
осевая сила F  и крутящий момент M  по зависимостям: 
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Натяг соединения N  находится из выражения (1): 
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Если maxM  будет меньше заданного значения M , то 

оставшуюся долю нагружающего момента maxM M−  

должна передавать шпонка. В этом случае необходима про-
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верка условий прочности шпонки. Доля осевой силы 

MF F− может быть компенсирована соответствующим кон-

структивным решением. 
Рассмотрим конкретный пример. Требуется подобрать по-

садку с натягом косозубого колеса с ведомым валом редукто-
ра. Соединение нагружено вращающим моментом 

420M = Нм и осевой силой 600F = Н. Диаметр и длина 

посадочной поверхности соответственно равны: 55d = мм, 

65l = мм. Наружный диаметр ступицы 2 90d = мм; вал 

сплошной ( 1 0d = ); материал вала – сталь 45 

(
1

280
Т

σ = Н/мм2), колеса – сталь 40Х (
2

600
Т

σ = Н/мм2). 

Сборка осуществляется запрессовкой. 
При расчете соединения с натягом общепринято не учи-

тывать шпонку. Среднее контактное давление определяется, 
принимая коэффициент запаса сцепления 3k =  и коэффици-

ент трения 0 07f ,= : 
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Согласно ГОСТ 23360-78 по заданному диаметру вала 
выбираем призматическую шпонку с параметрами: ширина 

16b = мм, высота 10h = мм, глубина паза в ступице 

2 4 3t ,= мм. Произведем расчет напряжений в углах шпо-

ночного паза. По формулам (3), (4) имеем: 
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Величина 1h  находится из выражения: 
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Уменьшая глубину шпоночного паза, найдем 1
*h  из (10): 
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Принимаем 1 13 7h ,= мм. Глубина шпоночного паза в те-

ле ступицы будет: 2 3 8t ,= мм. В соответствии со стандартом 

шпонка должна иметь размеры: 14b = мм, 9h = мм. Далее 
подбор посадки осуществляется по общепринятой схеме. 

Таким образом, в данной работе уточняется расчет соеди-
нений деталей с натягом и шпонкой. Особенностью предло-
женного подхода является расчет напряжений в углах шпо-
ночного паза охватывающей детали. Как показывает практи-
ка, (рис. 1) эти напряжения, не учитываемые в традиционных 
расчетах, могут привести к разрушению соединения. 
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ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЕ ПОКАЗАТЕЛИ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ МНОГОСТУПЕНЧАТЫХ 
СЕКЦИОННЫХ НАСОСОВ И ИХ ЗАВИСИМОСТЬ ОТ СОСТОЯНИЯ УПЛОТНЕНИЙ 

РАБОЧИХ КОЛЕС 
 
Межступенчатые щелевые уплотнения рабочих колес и 

разгрузочные устройства осевых сил давления действующих 
на ротор являются одними из основных элементов определя-
ющих энергетические показатели, долговечность и надеж-
ность центробежных многоступенчатых секционных насосов. 

Указанный тип насосов широко применяется для перекачки 
технических и сточных минерализованных вод в нефтедобы-
че, нефтепереработке и водоснабжении [1]. 

Изучение характера износа щелевых уплотнений рабочих 
колес этих насосов выявило закономерности его неравномер-
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