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ВВЕДЕНИЕ 

Качество продукции является самым точным и обобщающим 

показателем научно-технического прогресса, культуры и дисци-

плины труда.  

Создание высококачественной и конкурентоспособной авиаци-

онной техники (самолетов, вертолетов, газотурбинных двигателей) 

предъявляет исключительно высокие требования к качеству кон-

структорской разработки, к технологии изготовления, сборки, ис-

пытаний и эксплуатации. 

Использование при конструировании новых машин стандарти-

зованных и унифицированных составных частей (деталей, агрега-

тов, узлов), высокое качество которых подтверждено эксплуата-

цией, способствует повышению надежности разрабатываемых ма-

шин, уменьшает сроки и стоимость их создания. При этом 

упрощаются и удешевляются ремонт и обслуживание благодаря со-

кращению номенклатуры и типоразмеров составных частей, преем-

ственности в использовании приспособлений и инструмента при 

обслуживании и ремонте. 

Принципы унификации широко применяются в авиастроении. 

Так, например, в пассажирском самолете Ту-334 использованы си-

стемы и агрегаты самолета Ту-204, что позволило сократить сроки 

его проектирования. При создании Ту-334 воплощен принцип пре-

емственности решений, реализованных в конструкции Ту-204. 

Двухконтурный двигатель Д-36, применяемый на самолете Як-42, и 

турбовальный двигатель Д-136, устанавливаемый на вертолете Ми-

26, созданы на базе одного и того же газогенератора. 

В авиационной технике широкое распространение получил мо-

дульный принцип проектирования. Модуль представляет собой 

унифицированную составную часть конструкций, выполняющую 

самостоятельные функции. Модульная конструкция обеспечивает 
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возможность эксплуатации ГТД по техническому состоянию. ГТД 

модульной конструкции состоит из отдельных блоков (модулей), 

которые при необходимости в условиях эксплуатации можно заме-

нить. При этом обеспечиваются соосность статора, посадки и уро-

вень балансировки в соответствии с нормами, установленными тех-

ническими требованиями. Модулями могут быть как отдельные 

узлы ГТД (вентилятор, компрессор, камера сгорания и т.д.), так и 

основные сборочные единицы этих узлов (ротор компрессора или 

турбины, статоры этих узлов и т.д.). Замена модулей должна произ-

водиться, как правило, без разборки самих модулей и не должна 

снижать эксплуатационные характеристики ГТД. Подшипники 

опор роторов двигателя при замене модулей должны сохранять 

свою комплектность, т.е. элементы подшипников следует включать 

в состав одного модуля. 

Турбовентиляторный ГТД Д-436 (модификация ГТД Д-136) 

также имеет модульную конструкцию. На рис. 1 приведена схема 

деления ГТД на модули. Двигатель состоит из четырнадцати моду-

лей. Разборка может производиться в любой последовательности. 

Для полной замены двигателя на самолете требуется около двух ча-

сов, а для замены отдельных модулей ГТД – несколько часов. Ана-

логичным образом обеспечивается проектирование планера само-

лета. Взаимозаменяемость отдельных узлов и агрегатов достигается 

на этапе конструирования, когда определяется схема членения са-

молета на узлы и агрегаты. Под агрегатами в самолетостроении по-

нимают отдельные, законченные в конструктивном и технологиче-

ском отношении части самолета или устанавливаемые на нем гото-

вые изделия (оборудование и т.д.). Применительно к планеру 

самолета к агрегатам относятся: крыло, фюзеляж, стабилизатор, 

руль высоты, киль и т.д. Схема такого членения представлена на 

рис. 2. Взаимозаменяемость должна быть обеспечена в этом случае 

по узлам разъемов, стыкам и контурам (обводам). 
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Рис. 1. Модульная конструкция ГТД: 1 – кок, 2 – вентилятор,  

3 – корпус вентилятора, 4 – система привода вентилятора, 5 – промежуточный 

корпус вентилятора, 6 – компрессор низкого давления, 7 – промежуточный  

корпус компрессора, 8 – компрессор высокого давления, 9 – диффузорная камера 

сгорания, 10 – турбина высокого давления, 11 – промежуточный корпус турбины, 

12 – турбина низкого давления, 13 – выхлопной кожух турбины, 14 – агрегаты 

 

В производстве самолетов и двигателей применяют две си-

стемы обеспечения взаимозаменяемости: взаимозаменяемость при 

зависимом изготовлении деталей, агрегатов и элементов разъемов и 

стыков; взаимозаменяемость при независимом изготовлении дета-

лей, агрегатов и элементов разъемов и стыков, т.е. с использованием 

системы допусков и посадок. 

Первая система обеспечения взаимозаменяемости получила 

большее распространение при изготовлении планера самолета, так 

как в его конструкции применено много маложестких деталей, ко-

торые под действием собственной массы искажают требуемую 

форму и расположение отдельных поверхностей. 
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Рис. 2. Схема членения самолета Airbus A400 

 

Вторая система обеспечения взаимозаменяемости получила 

большее распространение в двигателестроении, поскольку в кон-

струкции двигателя большинство деталей не теряет свою форму от 

действия собственной массы. 

Грамотное назначение, обеспечение и контроль допусков и по-

садок на геометрические размеры элементов конструкции авиаци-

онных ГТД имеют важное значение для их высокоэффективной и 

надежной работы в условиях эксплуатации. 

В состав современного ГТД входит большое число узлов, агре-

гатов, деталей, подвергающихся значительным силовым и темпера-

турным нагрузкам. Поэтому особенно важно, чтобы в условиях экс-

плуатации были обеспечены установленные технической докумен-

тацией допуски и посадки. 

Некоторые элементы ГТД имеют регламентируемые отклоне-

ния формы и расположения поверхностей. Например, лопатки осе-

вого компрессора и газовой турбины имеют сложный простран-
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ственный профиль, который должен быть обеспечен при изготовле-

нии, сборке и в эксплуатации, так как от этого зависят характери-

стики ГТД. 

Для надежной работы осевого компрессора или газовой тур-

бины необходимо обеспечить установленные радиальные и осевые 

зазоры, так как от этого зависит перетекание воздуха или газа 

между ступенями из областей повышенного в области пониженного 

давления. 

Изготовление деталей, узлов и блоков современных авиацион-

ных двигателей требует обеспечения: высокой точности их геомет-

рических размеров для получения нужных посадок (зазоров, натя-

гов); необходимой шероховатости поверхности, что заметно влияет 

на усталостную прочность деталей; точности формы и расположе-

ния поверхностей, существенно влияющих на функциональные ха-

рактеристики как узлов, так и двигателя в целом. 
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1 ОСНОВНЫЕ ПОНЯТИЯ О ВЗАИМОЗАМЕНЯЕМОСТИ,  

ДОПУСКАХ И ПОСАДКАХ 

1.1 Взаимозаменяемость 

На современных машиностроительных заводах серийного и массо-

вого производства детали изготовляют в одних цехах (их называют про-

изводственными), а сборку машин, приборов и других изделий произ-

водят в других, сборочных цехах. При сборке используются также нор-

мализованные крепежные детали, детали из резины и пластмасс, 

подшипники качения, электротехнические и другие покупные изделия, 

изготовляемые на других, специализированных предприятиях. 

Несмотря на это, сборка машин и их частей (узлов) произво-

дится без пригонки деталей, а собранные машины и их части удо-

влетворяют предъявляемым требованиям. 

Такая организация производства стала возможной благодаря 

тому, что конструирование, производство, эксплуатация и ремонт 

машин, агрегатов и других изделий осуществляется на основе прин-

ципа взаимозаменяемости [1]. 

Взаимозаменяемость – это свойство независимо изготовлен-

ных с заданной точностью деталей, составных частей машин, при-

боров и других изделий обеспечивать возможность беспригонной 

сборки (или замены при ремонте) сопрягаемых деталей в составные 

части, а составных частей – в изделия при соблюдении технических 

требований, предъявляемых к изделиям. 

Взаимозаменяемость деталей и составных частей возможна 

только тогда, когда их количественные и качественные характери-

стики находятся в заданных пределах. 

Взаимозаменяемость обеспечивает высокое качество изделий, 

снижает их стоимость, способствует развитию измерительной тех-

ники. Взаимозаменяемость может быть полной и неполной (ограни-

ченной). 
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Полная взаимозаменяемость обеспечивается при выполнении 

геометрических, механических, электрических и других парамет-

ров деталей с точностью, позволяющей производить сборку (или за-

мену при ремонте) любых сопрягаемых деталей и составных частей 

без дополнительной их обработки, пригонки, подбора и регулиро-

вания при обеспечении требуемого качества изделий. 

При полной взаимозаменяемости упрощается сборка. Она сво-

дится к простому соединению деталей рабочими невысокой квали-

фикации. Сборочный процесс точно нормируется по времени, со-

гласуется с темпом работы конвейера, создаются возможности ор-

ганизации производства поточным методом, появляются условия 

для автоматизации процесса изготовления и сборки, возможно ши-

рокое кооперирование специализированных заводов при изготовле-

нии изделий, узлов и деталей, ремонт изделий сводится к замене из-

носившихся деталей запасными. 

Примеры полной взаимозаменяемости: взаимозаменяемость 

болтов, шпилек, гаек, подшипников качения. 

В ряде случаев, например, при производстве летательных аппа-

ратов и их двигателей, обеспечить полную взаимозаменяемость не 

представляется возможным из-за технологических трудностей или 

экономической целесообразности. В таких случаях применяют не-

полную (ограниченную) взаимозаменяемость, при которой допуска-

ется групповой подбор, подгонка или регулировка деталей, узлов, 

агрегатов. Групповой подбор, например, применяется при изготов-

лении и сборке подшипников, когда тела качения (шарики или ро-

лики) и кольца подшипников, изготовленные по расширенным до-

пускам, сортируются по размерам на несколько групп для сборки 

по одноименным группам. При этом точность сборки повышается 

при увеличении количества групп сортировки деталей. Метод груп-

пового подбора деталей применяется для соединений, требующих 

высокую точность и состоящих из небольшого количества деталей. 
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Недостатком метода подбора является введение дополнительной 

операции сортировки деталей и увеличение трудоемкости сборки, а 

также отсутствие полной взаимозаменяемости. 

Метод регулирования предполагает сборку с регулированием 

положения или размеров какой-либо заранее выбранной детали из-

делия, называемой компенсатором. 

Метод пригонки – сборка изделия с пригонкой одной из соби-

раемых деталей. 

1.2 Погрешности при изготовлении и измерении деталей 

При изготовлении деталей любым способом нельзя обеспечить 

абсолютное совпадение их действительных геометрических пара-

метров с заданными по чертежу. Отклонения от заданного размера 

(т.е. погрешности изготовления) появляются в результате неточно-

стей станка и приспособлений, размерного износа режущего ин-

струмента, тепловых и силовых деформаций технологической си-

стемы, зависят от индивидуальных особенностей оператора и дру-

гих причин. 

При измерении деталей имеют место погрешности измерения, 

под которыми понимают отклонение результата измерения от ис-

тинного значения измеряемой величины. Так как истинное значе-

ние измеряемой величины невозможно установить каким-либо спо-

собом, то за него принимают среднее арифметическое результатов 

ряда измерений. 

Погрешности измерения имеют в основном одинаковый харак-

тер с погрешностями изготовления и подчиняются одним и тем же 

закономерностям. Погрешности изготовления и измерения подраз-

деляются на систематические, случайные и промахи. 

Систематическими называются погрешности, постоянные по ве-

личине и знаку или же изменяющиеся по определенному закону.  

В качестве примера постоянной систематической погрешности 
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можно привести погрешность изготовления отверстий при их обра-

ботке сверлом, имеющим размер, отличающийся от требуемого, или 

погрешность измерения размера детали неточно настроенным мик-

рометром. Примером переменной систематической погрешности мо-

жет служить погрешность размеров детали из-за размерного износа 

резца или шлифовального круга. В процессе обработки износ режу-

щего инструмента приводит к увеличению расстояния от оси враще-

ния детали до вершины резца или режущей поверхности круга, сле-

довательно, размер каждой следующей обработанной детали будет 

увеличиваться по закону размерного износа режущего инструмента. 

Систематические погрешности повторяются при повторении 

опытов. Их можно заранее рассчитать и учесть, а иногда и исклю-

чить из результатов измерения. 

Случайными называются погрешности, непостоянные по вели-

чине и знаку, а принимающие то или иное значение в зависимости от 

случайных обстоятельств. Значения случайных погрешностей практи-

чески невозможно заранее определить, следовательно, их невозможно 

исключить из результатов изготовления или измерения. Случайные 

погрешности размеров возникают обычно под влиянием большого ко-

личества определяющих факторов, каждый из которых не имеет доми-

нирующего значения. Чаще всего случайные погрешности размеров 

деталей подчиняются закону нормального распределения. Промахами 

называются грубые погрешности изготовления или измерения. Их 

можно выявить при анализе и исключить из результатов наблюдения. 
 

1.2.1 Экспериментальное определение закона распределения 

действительных размеров деталей в партии.  

Основные понятия 

 

Пусть одним и тем же методом, на одном и том же оборудова-

нии изготовлена партия деталей в количестве n штук, а действитель-
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ный размер i-й детали, определенный измерением требуемой точ-

ности, 𝑥𝑖. Многочисленные исследования показали, что в большин-

стве случаев результаты экспериментов группируются вокруг их 

среднего арифметического 

𝑥̅ =
1

𝑛
∑𝑥𝑖 ,

𝑛

𝑖=1

 (1) 

которое при 𝑥𝑖 ⟶∞ и отсутствии систематической погрешности 

стремится к истинному значению размера детали (математическому 

ожиданию). Если разбить весь диапазон действительных размеров 

деталей от 𝑥min до 𝑥max на 𝑁 равных участков 

∆𝑥 = 𝑥𝑗+1 − 𝑥𝑗 =
𝑥max − 𝑥min

𝑁
, 

то можно найти, какое количество деталей (𝑛𝑗) попадает в каждый 

из них (здесь 𝑥𝑗 , обозначены границы участков, а не результаты из-

мерений 𝑥𝑖). 

Величина 𝑛𝑗/ 𝑛, т.е. отношение попавших в заданный интервал 

деталей к их общему числу, называется частотой события в данном 

интервале. Связь между частотой события и расположением интер-

вала представлена гистограммой (рис. 3а). В большинстве случаев 

чем ближе расположен участок к среднему арифметическому, тем 

больше частота события.  

Для различных количеств деталей в партии гистограмма, оста-

ваясь неизменной качественно, количественно будет несколько ме-

няться. 

При стремлении числа деталей в партии к бесконечности ча-

стота события в каждом интервале стремится к некоторой величине, 

которая называется вероятностью события (в нашем случае вероят-

ностью нахождения действительного размера деталей из партии в 

соответствующем интервале): 

lim
𝑛→∞

𝑛𝑗

𝑛
= 𝑃𝑗 . (2) 
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Рис. 3. Распределение случайных погрешностей:  

а – гистограмма; б – кривая нормального распределения 

 

Гистограмма в этом случае является плавной кривой (рис. 3б). 

Однако ее неудобство заключается в том, что частота событий, а 

следовательно, и вероятность, зависят от величины произвольно 

выбранного нами интервала ∆𝑥. 

Действительно, стоит выбрать ∆𝑥, например, в два раза больше – 

и соответственно увеличится вероятность 𝑃. Для устранения этого 

недостатка вводят универсальный параметр, относя частоту (или 

вероятность) события к единичному интервалу. Этот комплекс 

φ(𝑥) = lim
∆𝑥→0

𝑃𝑗
∆𝑥

=
𝑑𝑃

𝑑𝑥
 (3) 

называют плотностью вероятности. Зависимость плотности вероят-

ности от 𝑥 называется законом распределения этой величины. 
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1.2.2 Закон нормального распределения 

Один из наиболее распространенных законов распределения 

теоретически установил Гаусс из вполне естественных предположе-

ний: погрешности измерений, изготовления деталей или других со-

бытий могут принимать непрерывный ряд значений; при большом 

числе событий погрешности одинаковой величины, но разного 

знака, встречаются одинаково часто; чем больше погрешность, тем 

меньше частота ее появления. 

Эти предположения (иногда их называют постулатами Гаусса), 

проверенные многочисленными экспериментами, приводят к так 

называемому закону нормального распределения случайной вели-

чины или закону Гаусса. 

Имеются и другие законы распределения случайных величин, 

однако в большинстве случаев, когда погрешности не слишком ве-

лики, закон Гаусса находится в отличном согласовании с экспери-

ментом. Это связано с тем, что часто суммарная погрешность явля-

ется результатом совместного действия ряда причин, каждая из ко-

торых вносит малую долю в общую погрешность. В этом случае, по 

какому бы закону не были распределены погрешности, вызываемые 

каждой из причин, результат их суммарного действия приведет к 

гауссовому распределению погрешностей. Это положение строго 

доказывается в математике и является следствием центральной пре-

дельной теоремы Ляпунова. При достаточно большом количестве 

изготовленных деталей закон рассеивания их размеров оказывается 

близким к закону нормального распределения: 

φ(𝑥) =
1

σ√2π
𝑒
−
(𝑥−𝑥̅)2

2σ2 =
𝑑𝑃

𝑑𝑥
, (4) 

где 𝑥 – действительный размер детали; 

φ(𝑥) – плотность вероятности (Р), например, появления де-

тали с размером 𝑥 в партии; 
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1

n
i

i

x
x

n

  – среднее арифметическое, или наиболее вероятный 

размер деталей в партии; 

 
2

1σ
1









n

i

i

x x

n
 – среднее квадратичное отклонение, имеет 

размерность 𝑥 и характеризует точность изготовления деталей. 

При 𝑥 = 𝑥 плотность вероятности нормального распределения, 

как следует из (4), достигает максимума: 

φ(𝑥)
(𝑥=𝑥̅)

=φ(𝑥)max =
1

σ√2π
. (5) 

Вероятность появления размеров детали в диапазоне размеров 

(𝑥1, 𝑥2) представляет собой площадь под кривой нормального рас-

пределения на этом отрезке (рис. 4). 

 

 
Рис. 4. Кривая нормального распределения размеров детали 

 

 

Ее находят интегрированием (4): 

𝑝(𝑥1; 𝑥2) = ∫ φ(𝑥)𝑑𝑥.
𝑥2

𝑥1

 (6) 
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Если 𝑥1 = +∞; 𝑥2 = −∞, то в этот диапазон, очевидно, попа-

дает любой размер детали, то есть вероятность этого события равна 

1 для любой кривой нормального распределения: 

𝑝(−∞;+∞) = ∫ φ(𝑥)𝑑𝑥 = 1.
+∞

−∞

 

Следовательно, чем больше σ, т.е. меньше < φ𝑚𝑎𝑥 (5), тем по-

ложе проходит кривая нормального распределения (рис. 4). Это зна-

чит, что в симметричный относительно х интервал (𝑥̅ – ∆𝑥; 𝑥̅ + ∆𝑥), 

он называется доверительным, попадет тем меньше деталей, чем 

больше σ. С другой стороны, чем меньше доверительный интер-

вал, тем точнее изготовлены детали. И если вероятность их появле-

ния в зоне 𝑥̅ уменьшается с ростом σ, то и точность изготовления 

деталей уменьшается. 

Вероятность появления размера детали в заданном довери-

тельном интервале называется доверительной. Используя (6), по-

лучим 

𝑝(𝑥̅  − ∆𝑥; 𝑥̅  + ∆𝑥) =
1

σ√2π
∫ 𝑒

−
(𝑥−𝑥̅)2

2σ2 𝑑𝑥.
𝑥̅+ ∆𝑥

𝑥̅ − ∆𝑥

 

Этот интеграл обычно преобразуется с помощью подстановки 

σ




x x
Z  или 

σ


dx
dZ , где Z  называют квантилем нормального 

распределения. Тогда, используя симметричность интеграла отно-

сительно 𝑥 и учитывая, что при достижении верхнего предела инте-

грирования (𝑥̅  +  ∆𝑥) квантиль нормального распределения опреде-

ляется выражением: 

𝑍 =
𝑥̅  +  ∆𝑥 − 𝑥̅

σ
=
∆𝑥

σ
, (7) 

можно записать: 

𝑝(𝑥̅  − ∆𝑥; 𝑥̅  +  ∆𝑥) =
2

√2π
∫ 𝑒−

𝑍2

2 𝑑𝑍 = 2Ф(𝑍).
𝑍

0

 (8) 
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Этот интеграл называют интегралом вероятности или функ-

цией Лапласа. Он зависит только от квантиля нормального распре-

деления Z (табл. А1). 

Приведем несколько распространенных значений интеграла 

вероятности (доверительная вероятность) для доверительного ин-

тервала, выраженного в долях среднего квадратичного отклонения, 

которые полезно запомнить: 

∆𝑥 = σ; Z = 1; 2Ф(1) = 0,68.  

∆𝑥 = 2σ; Z = 2; 2Ф(2) = 0,95. (9) 

∆𝑥 = 3σ; Z = 3; 2Ф(3) = 0,997.  

Способ обработки деталей определяет рассеивание их разме-

ров (т.е. величину σ) вокруг наиболее вероятного размера, который 

при отсутствии систематических погрешностей имеет для различ-

ных способов одну и ту же величину. Если допускаемое поле рассе-

ивания размеров в партии деталей принять равным 6𝜎, то из 1 000 

изготовленных деталей 997 будут иметь размер, укладывающийся в 

диапазон [𝑥̅  −  3σ;  𝑥̅  +  3σ], т.е. будут годными, и лишь в трех 

случаях можно ожидать больших отклонений от х, т.е. появления 

бракованных деталей (рис. 5а), здесь 𝑝 – вероятность изготовления 

годных деталей. Такая точность изготовления в большинстве слу-

чаев считается достаточной.  

Это позволяет связать величину допуска со средним квадратич-

ным отклонением соотношением 

𝑇1 = 6𝜎1. (10) 

Действительно, если выбрать более грубый способ обработки 

(σ2 > σ1), то при том же допуске Т вероятность получения годных 

деталей р < 0,997, т.е. больше деталей окажутся бракованными  

(рис. 5б). Для более точного способа обработки (σ3  < σ1, количе-

ство бракованных деталей окажется меньше (рис. 5в), но и стои-

мость изготовления значительно возрастет. Поэтому экономически 
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более оправданным является способ обработки, при котором допус-

каемое поле рассеивания принимается равным 6 σ, т.е. выполня-

ется соотношение (10). 

 

 
Рис. 5. Связь величины допуска с полем рассеивания  

и вероятность получения годной детали:  

а – р = 0,997; б – р < 0,997; в – р > 0,997 

1.3 Основные понятия и определения допусков и посадок 

Для того чтобы изделие отвечало своему целевому назначе-

нию, необходимо выдерживать каждый размер деталей между 
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двумя допустимыми размерами. Для удобства на рабочем чертеже 

указывают номинальный размер детали, а каждый из двух предель-

ных размеров определяют по их отклонениям от этого номиналь-

ного размера. 

Номинальный размер – основной размер, определяемый рас-

четным путем или исходя из функционального назначения детали 

или узла. Он проставляется на чертеже и служит началом отсчета 

отклонений. Принятые обозначения: 

D – номинальный размер отверстия; 

d – номинальный размер вала. 

Для сопрягаемых деталей номинальный размер является об-

щим, обозначается буквами D или d. 

Величины номинальных размеров должны округляться, как 

правило, в большую сторону и соответствовать значениям по ГОСТ 

6636-69 «Нормальные линейные размеры» (табл. А2). 

Действительный размер (𝐷∂ – для отверстий, 𝑑∂ – для вала) – 

размер детали, установленный измерением с допустимой погреш-

ностью. 

Так как изготовить деталь точно с номинальными размерами 

практически невозможно из-за многочисленных погрешностей, влия-

ющих на процесс обработки, то действительные размеры детали отли-

чаются от заданных номинальных размеров. Появляется необходи-

мость ограничить величину зоны рассеивания действительных разме-

ров, что достигается за счет нормирования предельных размеров.  

Предельные размеры (рис. 6) – два предельно допустимых раз-

мера, между которыми должен находиться или которым может 

быть равен действительный размер годной детали.  

Наибольший предельный размер (𝐷m𝑎𝑥 – для отверстий, 𝑑max – 

для вала) – больший из двух предельных размеров.  

Наименьший предельный размер (𝐷min – для отверстий, 𝑑min – 

для вала) – меньший из двух предельных размеров. С учетом при-

нятых обозначений условие годности: 
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𝐷min < 𝐷∂ < 𝐷max – для отверстий; 

𝑑min < 𝑑∂ < 𝑑max – для валов. 

На чертежах вместо предельных размеров указывают предель-

ные отклонения от номинального размера.  

 

 
 

Рис. 6. Предельные размеры, предельные отклонения и допуски отверстия и вала 

 

Верхнее отклонение – алгебраическая разность между наиболь-

шим предельным и номинальным размерами. Для отверстия  

𝐸𝑆 = 𝐷max − 𝐷; для вала 𝑒𝑠 = 𝑑max − 𝑑.  

Нижнее отклонение – алгебраическая разность между 

наименьшим предельным и номинальным размерами. Для отвер-

стия: 𝐸𝐼 = 𝐷min − 𝐷 для вала 𝑒𝑖 = 𝑑min − 𝑑.  
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Отклонения могут быть положительными, отрицательными 

или равными нулю.  

Допуском (от латинского tolerance – допуск) называют раз-

ность между наибольшим и наименьшим допускаемыми значени-

ями того или иного параметра. 

Допуск Т размера – разность между наибольшим и наимень-

шим предельными размерами. Для отверстия 𝑇𝐷 = 𝐷𝑚𝑎𝑥 − 𝐷𝑚𝑖𝑛 =

= 𝐸𝑆 − 𝐸𝐼 > 0; для вала 𝑇𝑑 = 𝑑max − 𝑑min = 𝑒𝑠 − 𝑒𝑖 > 0. 

Допуск всегда величина положительная. 

Допуск ограничивает допускаемое поле рассеивания действи-

тельных размеров годных деталей в партии, т.е. заданную точность 

изготовления. С увеличением допуска надежность и качество изде-

лий, как правило, ухудшается; уменьшение допуска приводит к воз-

растанию стоимости изготовления, так как повышаются требования 

к точности станка, инструмента, приспособлений, квалификации 

рабочего. 

Для наглядности допуски изображают графически в виде ин-

тервалов допусков (рис. 6), при этом ось детали располагается под 

схемой. В основу построения таких схем принимается нулевая ли-

ния, соответствующая номинальному размеру. Эта линия служит 

базой для отсчета предельных отклонений размеров. При горизон-

тальном расположении нулевой линии положительные отклонения 

откладываются вверх от нее, отрицательные – вниз.  

Интервал допуска – совокупность значений размера между 

пределами допуска, включая эти пределы. 

Класс допуска – сочетание основного отклонения и квалитета. 

Основное отклонение – предельное отклонение, определяющее 

расположение интервала допуска относительно номинального раз-

мера. В единой системе допусков и посадок (ЕСДП) основным от-

клонением является то из предельных отклонений, которое соответ-

ствует ближайшему к номинальному размеру. 
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В различных изделиях: двигателях, станках, автомобилях и др. – 

отдельные детали функционируют не обособленно, а в соединениях 

друг с другом.  

В соединении деталей, входящих одна в другую, различают 

охватывающую деталь (или охватывающий элемент), условно 

называемую отверстием, и охватываемую деталь (охватываемый 

элемент), условно называемую валом. При этом поверхности, по ко-

торым детали соединяются (контактируют) друг с другом, называ-

ются сопрягаемыми поверхностями, остальные поверхности назы-

ваются свободными. В соответствии с этим различают размеры со-

прягаемых поверхностей и свободные. Требования к точности 

размеров сопрягаемых поверхностей значительно выше, чем к точ-

ности свободных размеров.  

Различные соединения деталей классифицируют по двум при-

знакам. В зависимости от формы сопрягаемых поверхностей и 

назначения различают: 

– гладкие цилиндрические соединения; 

– гладкие конические; 

– плоские, в частности шпоночные соединения; 

– шлицевые соединения, служащие для передачи крутящих мо-

ментов; 

– резьбовые и винтовые соединения; 

– зубчатые, червячные и реечные передачи; 

– сферические соединения. 

В зависимости от степени подвижности или степени сопротив-

ления относительному перемещению деталей соединения могут 

быть: 

– Подвижные, когда при работе изделия детали свободно переме-

щаются относительно друг друга (например, различные подшипники 

скольжения, соединение поршня с цилиндром двигателя внутреннего 

сгорания или компрессора, плунжерные и золотниковые пары и др.). 
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– Неподвижные неразъемные, когда детали остаются непо-

движными относительно друг друга в течение всего времени экс-

плуатации изделия. Разборка таких соединений не производится во-

обще либо производится в исключительных случаях при капиталь-

ном ремонте изделия (наиболее характерным примером таких 

соединений являются соединения венцов зубчатых или червячных 

колес со ступицами). 

– Неподвижные разъемные – это соединения, в которых де-

тали при работе изделия сохраняют неподвижность относительно 

друг друга, а в процессе ремонта или регулировки могут сравни-

тельно легко разбираться и собираться (например, соединения 

зубчатых и червячных колес с валами с использованием шпонок, 

соединения крышек подшипников качения с корпусами редукто-

ров и коробок скоростей и др.). Получение указанных видов со-

единений будет зависеть от того, как соотносятся между собой 

размеры отверстия и вала, т.е. от действительного значения пара-

метра соединения:  

П∂ = 𝐷∂ − 𝑑∂. 

Характер соединения двух деталей, определяемый разностью 

размеров отверстия и вала, принято называть посадкой.  

Диапазон посадки – арифметическая сумма допусков размеров 

двух размерных элементов, образующих посадку. 

Для получения различных по характеру соединений преду-

смотрено три группы посадок: 

– посадки с зазором; 

– посадки с натягом: 

– переходные посадки. 

Для получения подвижных соединений используются посадки 

с зазором. При этом под зазором понимается положительная раз-

ность диаметров отверстия и вала. 
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Посадка с зазором – посадка, при которой в соединении двух 

деталей между их сопрягаемыми поверхностями всегда обеспечи-

вается зазор. Параметр соединения посадки с зазором 

П∂ = 𝐷∂ − 𝑑∂> 0. 

На схеме расположения диапазонов посадок с зазором интер-

вал допуска отверстия располагается над интервалом допуска вала 

(рис. 7а).  

Так как действительные размеры отверстий и валов, поступаю-

щих на сборку, могут изменяться в пределах заданных интервалов 

допусков, то и величины получающихся в сопряжениях зазоров 

также будут различными. Наибольшая величина зазора 𝑆max будет 

в случае, если на сборку поступит отверстие с наибольшим предель-

ным размером, а вал с наименьшим; 

𝑆max = 𝐷max − 𝑑min = 𝐸𝑆 − 𝑒𝑖 > 0. 

Если на сборку поступит отверстие с наименьшим предельным 

размером, а вал с наибольшим, то и в этом случае в соединении бу-

дет зазор, но величина его окажется минимально возможной: 

𝑆min = 𝐷min − 𝑑max = 𝐸𝐼 − 𝑒𝑠 ≥ 0. 

Очевидно, что параметр соединения посадки с зазором в зави-

симости от действительных размеров отверстия и вала будет изме-

няться в пределах 

𝑆min ≤ П𝜕 ≤ 𝑆max. 

Средний зазор определяется по формуле max min
ср

2

S S
S


 . 

Предельные значения получаемых зазоров определяют диапа-

зон зазора или диапазон посадки с зазором: 

𝑇пос = 𝑇𝑠 = 𝑆max − 𝑆min = 𝑇𝐷 + 𝑇𝑑 . 

Для получения неподвижных неразъемных соединений исполь-

зуют посадки с натягом. При этом натягом называют положительную 

разность диаметров вала и отверстия до сборки, т.е. 𝑑∂ > 𝐷∂. 
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Рис. 7. Схемы интервалов допусков различных посадок:  

а – посадка с зазором; б – посадка с натягом; в – переходная посадка 

 

Посадка с натягом – посадка, при которой в соединении двух 

деталей между их сопрягаемыми поверхностями всегда обеспечи-

вается натяг. В этом случае параметр соединения будет отрицатель-

ным: П∂ =𝐷∂ − 𝑑∂ < 0. 

На схеме расположения интервалов допусков сопрягаемых 

деталей в посадках с натягом интервал допуска отверстия распо-

лагается ниже интервала допуска вала (рис. 7б). При сборке таких 
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соединений необходимо приложить определенное усилие, напри-

мер, с помощью пресса. При запрессовке происходят упругие де-

формации соединяемых деталей (диаметр отверстия увеличива-

ется, а диаметр вала уменьшается), за счет чего и обеспечивается 

неподвижность соединения. Величины натягов, получаемых для 

конкретных пар соединяемых деталей, будут изменяться в преде-

лах от 

𝑁max = 𝑑max − 𝐷min = 𝑒𝑠 − 𝐸𝐼 > 0  до  𝑁min = 𝑑min − 𝐷max = 

= 𝑒𝑖 − 𝐸𝑆 ≥ 0. 

Средний натяг: max min
ср

2

N N
N


 . 

Параметр соединения посадки с натягом в зависимости от дей-

ствительных размеров вала и отверстия будет изменяться в преде-

лах:  

− 𝑁max ≤ П∂ ≤ −𝑁min. 

Диапазон посадки будет представлять собой допуск натяга и 

составит:  

𝑇пос = 𝑇𝑁 = 𝑁max−𝑁min = 𝑇𝐷 + 𝑇𝑑 . 

Если соединение отверстия и вала должно быть неподвижным 

разъемным и при этом должна быть обеспечена высокая точность 

центрирования деталей, необходимо использовать переходные по-

садки, в которых между сопрягаемыми поверхностями деталей в за-

висимое от действительных размеров отверстия и вала может быть 

либо небольшой зазор, либо небольшой натяг. Появление неболь-

шого зазора не вызовет существенного снижения точности центри-

рования, небольшой натяг не создаст особых трудностей при 

сборке-разборке соединения. 

В соединениях конкретных пар деталей, изготовленных по пе-

реходной посадке, может оказаться, что диаметр отверстия больше 

диаметра зала (𝐷∂ > 𝑑∂). Тогда параметр соединения положитель-

ный (П𝜕 = 𝐷𝜕 − 𝑑𝜕 > 0), или диаметр отверстия меньше диаметра 
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вала (𝐷𝜕>𝑑𝜕) и параметр соединения отрицательный (П𝜕 = 𝐷𝜕 −

− 𝑑𝜕 < 0). В первом случае в соединении будет зазор, наибольшее 

возможное значение которого составит 

𝑆max = 𝐷max−𝑑min = 𝐸𝑆 + 𝑒𝑖 > 0. 

Во втором случае – натяг, с наибольшей возможной величиной 

𝑁max = 𝑑max−𝐷min = 𝑒𝑠 + 𝐸𝐼 > 0. 

Кроме указанных возможен также вариант, когда в конкретных 

соединениях окажутся отверстия и валы с одинаковыми действи-

тельными размерами (𝐷∂ = 𝑑∂). Очевидно, что в этом случае 𝑆min =

= 𝑁min = 0, параметр соединения также будет равен нулю (П∂ = 0). 

Таким образом, для переходных посадок параметр соединения П∂ в 

зависимости от действительных размеров отверстия и вала может 

быть положительным, отрицательным или равным нулю. На схеме 

расположения интервалов допусков переходных посадок интер-

валы допусков отверстия и ваза частично или полностью перекры-

вают друг друга (рис. 7в). Допуск переходной посадки будет скла-

дываться из двух частей: допуска зазора и допуска натяга: 

𝑇пос = 𝑇пер = 𝑇𝑠+𝑇𝑁 = 𝑆max +𝑁max = 𝑇𝐷+𝑇𝑑 . 

Таким образом, допуск любой посадки (с зазором, с натягом 

или переходной) равен сумме допусков соединяемых деталей. 
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2 ЕДИНЫЕ ПРИНЦИПЫ ПОСТРОЕНИЯ  

СИСТЕМ ДОПУСКОВ И ПОСАДОК ДЛЯ ТИПОВЫХ  

СОЕДИНЕНИЙ ДЕТАЛЕЙ МАШИН (НА ПРИМЕРЕ  

ГЛАДКИХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ СОЕДИНЕНИЙ) 

Системой допусков и посадок называют совокупность рядов 

допусков и посадок, закономерно построенных на основе практиче-

ского опыта, теоретических и экспериментальных исследований и 

оформленных в виде стандартов.  

В большинстве стран мира используют международные си-

стемы допусков и посадок ИСО. Эти системы создают благопри-

ятные условия для унификации национальных систем допусков  

и посадок с целью облегчения международных технических  

связей.  

Системы допусков и посадок, применяемые в нашей стране, ре-

гламентируются государственными стандартами, входящими в две 

системы: ЕСДП – «Единая система допусков и посадок» и ОНВ – 

«Основные нормы взаимозаменяемости». ЕСДП распространяется 

на допуски размеров гладких элементов деталей и посадки, образу-

емые при их соединении. К ним, в частности, относятся гладкие ци-

линдрические соединения. ОНВ регламентируют допуски и по-

садки конических, шпоночных, шлицевых и резьбовых соединений, 

а также зубчатых передач и колес. 

Системы допусков и посадок ИСО, ЕСДП и ОНВ построены по 

единым принципам. Рассмотрим эти принципы на примере ЕСДП, 

основу которой составляют следующие государственные стан-

дарты: 

 ГОСТ 25346-2013. Основные нормы взаимозаменяемости. 

Характеристики изделий геометрические. Система допусков на ли-

нейные размеры. Основные положения, допуски, отклонения и по-

садки. 
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 ГОСТ 25347-2013. Основные нормы взаимозаменяемости. 

Характеристики изделий геометрические. Система допусков на ли-

нейные размеры. Ряды допусков, предельные отклонения отверстий 

и валов. 

 ГОСТ 25348-82. Основные нормы взаимозаменяемости. 

ЕСДП. Ряды допусков, основных отклонений и поля допусков для 

размеров свыше 3 150 мм. 

2.1. Системы посадок 

Для получения различных по характеру соединений в ЕСДП 

предусмотрены две равноправные системы посадок: система отвер-

стия и система вала. Согласно ГОСТ 25346-2013 система отвер-

стия определяется как система, в которой различные зазоры и 

натяги получаются путем соединения различных валов с основным 

отверстием. При этом основным отверстием считается отверстие, 

нижнее отклонение которого равно нулю. 

Система вала – это система, в которой различные зазоры и 

натяги получаются путем соединения различных отверстий с основ-

ным валом – валом, верхнее отклонение которого равно нулю. 

К сожалению, эти определения недостаточно полно отражают 

физическую сущность рассматриваемых понятий. В частности, не 

ясно, за счет чего же можно изменить характер соединения, если 

посадки выбраны в системе отверстия и в системе вала. Более пол-

ное представление о сущности понятий «система отверстия» и «си-

стема вала» дают следующие определения. 

Система отверстия – это система, в которой для всех посадок 

предельные размеры отверстия (при одном и том же номинальном 

размере и одной и той же степени точности) остаются постоянными, 

не зависящими от характера посадки. Различные же посадки полу-

чаются за счет соответствующего изменения предельных размеров 

вала. 
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Основной деталью в этой системе является отверстие, а в каче-

стве номинального размера соединения принимается его наимень-

ший предельный размер 𝐷 = 𝐷min, в результате чего нижнее пре-

дельное отклонение отверстия 𝐸𝐼 = 0. 

Как видно из схемы интервалов допусков, приведенной на  

рис. 8, интервал допуска отверстия в системе отверстия примыкает 

к нулевой линии (так как 𝐸𝐼 = 0) и располагается выше нее. При 

этом предельные размеры отверстия 𝐷min и 𝐷max при неизменном 

номинальном размере и одной и той же степени точности (т.е. при 

неизменной величине допуска 𝑇𝑑) остаются постоянными для всех 

посадок. 

 

 

Рис. 8. Расположение интервалов допусков в системе отверстия 

 

Различные посадки получаются за счет изменения предельных 

размеров вала. Так, для получения посадки с зазором необходимо 

выбрать предельные размеры вала 𝑑′max и 𝑑′min таким образом, 
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чтобы интервал допуска вала оказался расположенным ниже интер-

вала допуска отверстия. В этом случае действительный размер от-

верстия всегда окажется больше действительного размера вала,  

т.е. в соединении таких деталей всегда будет иметь место зазор. 

Для того чтобы получить посадку с натягом, необходимо уве-

личить предельные размеры вала, например, до 𝑑′′max и 𝑑′′min.  

В этом случае интервал допуска вала окажется расположенным 

выше интервала допуска отверстия и в соединении таких деталей 

всегда получится натяг. 

Для получения переходной посадки необходимо выбрать такие 

предельные размеры вала 𝑑′′′max и 𝑑′′′min, чтобы интервал допуска 

вала пересекался с интервалом допуска основного отверстия. 

2.2 Интервалы допусков и их характеристики 

Как видно из схем интервалов допусков, представленных на рис. 8, 

интервал допуска любой детали определяется двумя факторами: 

– расположением относительно нулевой линии (характеристика 

расположения); 

– размерами, зависящими от величины допуска (характеристика 

допуска). 

2.2.1 Характеристика расположения. Основные отклонения 

Расположение интервалов допусков деталей относительно нуле-

вой линии определяется величиной и знаком основного отклонения. 

Предусмотрено 28 вариантов основных отклонений для валов (их 

принято обозначать строчными латинскими буквами) и 28 вариан-

тов основных отклонений для отверстий (их обозначают пропис-

ными латинскими буквами). 

На рис. 9 представлена схема расположения интервалов допус-

ков валов. Как видно из этой схемы, основное отклонение, обозна-

чаемое буквой h, соответствует основному валу (валу в системе 
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вала). Это отклонение верхнее, равное нулю (𝑒𝑠 = 0). Остальные 

основные отклонения относятся к неосновным валам (валам в си-

стеме отверстия). При этом основные отклонения от a до g – это 

отклонения верхние 𝑒𝑠, отрицательные, а основные отклонения от 

k до zc – отклонения нижние, положительные или равные нулю. Ва-

рианты основных отклонений, обозначаемые 𝑗 и 𝑗𝑥, характеризу-

ются тем, что интервалы допусков пересекаются нулевой линией, 

причем в случае варианта 𝑗𝑥 интервал допуска вала располагается 

симметрично относительно нулевой линии. В этом случае понятие 

об основном отклонении, строго говоря, теряет свой смысл, по-

скольку оба предельных отклонения: и верхнее 
2

Td
es   , и нижнее 

2

Td
ei   , где 𝑇𝑑 – величина допуска, равноудалены от нулевой  

линии. 

 

 
Рис. 9. Расположение интервалов допусков и основные отклонения валов 
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Если на схему расположения интервалов допусков валов нане-

сти интервал допуска основного отверстия (обозначено пункти-

ром), то нетрудно видеть, что основные отклонения валов от а до h 

предназначены для образования посадок с зазором, от 𝑗(𝑗𝑠), до n – 

переходных посадок и от р до zc – посадок с натягом. Значения ос-

новных отклонений валов приведены в табл. А3 приложения. 

Схема расположения интервалов допусков отверстий (рис. 10), 

за некоторым исключением, представляет собой зеркальное отобра-

жение рассмотренной. 

 

 
Рис. 10. Расположение интервалов допусков и основные отклонения отверстий 

 

Как видно из этой схемы, основное отклонение, обозначаемое 

буквой Н, соответствует основному отверстию (отверстию в си-

стеме отверстия). Это отклонение нижнее, равное нулю (𝐸𝐼 = 0). 

Остальные основные отклонения относятся к неосновным отвер-

стиям (отверстиям в системе вала). При этом основные отклонения 

от А до G – это отклонения нижние EI положительные, а основные 
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отклонения от К до ZC – отклонения верхние, отрицательные или 

равные нулю. Варианты основных отклонений, обозначаемые бук-

вами J, характеризуются тем, что интервалы допусков отверстий пе-

ресекаются нулевой линией, причем в случае варианта 𝐽𝑥 интервал 

допуска отверстия располагается симметрично относительно нуле-

вой линии. В этом случае оба предельных отклонения: и верхнее 

2

TD
ES   , и нижнее 

2

TD
EI   , где TD  – величина допуска отвер-

стия, равноудалены от нулевой линии. 

Как видно из схемы, основные отклонения от А до Н предна-

значены для образования с основным валом (интервал допуска обо-

значен пунктиром) посадок с зазором, от 𝐽(𝐽𝑥) до N – переходных 

посадок и от Р до ZC – посадок с натягом. Значения основных от-

клонений отверстий приведены в табл. А4 приложения. 

Поскольку схемы расположения интервалов допусков валов и 

отверстий представляют собой, за некоторыми исключениями, зер-

кальное отображение друг друга, то справедливо следующее пра-

вило: основные отклонения отверстий и валов, обозначенные одина-

ковыми буквами, равны по величине, но противоположны по знаку. 

Так, для отверстий с основными отклонениями от А до G и соответ-

ствующих валов +EJ = – es, для отверстий с основными отклонени-

ями от Р до ZC и соответствующих валов – ES = +ei. Для основных 

отклонений, предназначенных для образования переходных посадок 

и в ряде других случаев в указанные равенства вводятся поправки ∆, 

величины которых приводятся в таблицах стандарта. 

2.2.2 Характеристика допуска. Квалитеты, интервалы размеров 

Характеристика допуска определяется величиной допуска, ко-

торая зависит от двух факторов: от степени точности (в ЕСДП сте-

пени точности принято называть квалитетами) и номинального раз-

мера. 
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Установлено 20 квалитетов; 01, 0, 1, 2... 18. Наивысшей точ-

ности соответствует квалитет 01, наинизшей – 18-й квалитет. До-

пуск принято обозначать прописными латинскими буквами JT с 

указанием номера квалитета. Например, 𝑇𝐷 = JT7 – допуск отвер-

стия по 7-му квалитету. 𝑇𝐷  = JT6 – допуск вала по 6-му квали-

тету. 

Квалитеты 01, 0 и 1 предусмотрены для оценки точности пло-

скопараллельных концевых мер длины, со 2-го по 4-й – для оценки 

точности калибров, предназначенных для контроля отверстий и ва-

лов. 

Квалитеты с 4-го по 12-й предназначены для размеров сопряга-

емых поверхностей. Примеры их использования приведены ниже, в 

разделе 3. 

Квалитеты с 12-го по 18-й применяются для неответственных 

размеров несопрягаемых поверхностей деталей, т.е. для свободных 

размеров. 

Влияние номинального размера на величину допуска в квали-

тетах с 5-го по 18-й учитывается с помощью условной единицы до-

пуска 𝑖, которая определяется по следующим эмпирическим фор-

мулам: 𝑖 = 0,45√𝑑
5

+ 0,001𝑑 (для размеров от 1 до 500 мм).  

𝑖 = 0,004𝑑 + 2, (для размеров от 500 до 10 000 мм). В этих форму-

лах: d – номинальный размер, в мм; 𝑖 – единица допуска, в мкм. 

Величину допуска в указанных квалитетах определяют по фор-

муле 

𝐼𝑇𝑞 = 𝑎 ∙ 𝑖,   (11) 

где q – номер квалитета; а – безразмерный коэффициент, уста-

новленный для каждого квалитета; i – единица допуска. 

Значения коэффициента а для различных квалитетов образуют 

геометрический ряд со знаменателем √10
5

≈ 1,6 и изменяются в ши-

роких пределах: от 7 для 5-го квалитета до 2 500 для 18-го квалитета. 
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Подставив в формулу (11) единицу допуска, для размеров  

1–500 мм получим 

𝐼𝑇𝑞 = 𝑎(0,45 ∙ √𝑑
3

+ 0,01𝑑). (12) 

Из этой формулы видно, что величина допуска представляет 

собой некоторую непрерывную функцию от номинального размера. 

График этой функции приведен на рис. 11. 

 

 

Рис. 11. Зависимость величины допуска от номинального размера 

 

Пользуясь формулой (12) или по графику функции (рис. 11), 

можно определить величину допуска для любого номинального раз-

мера. Однако для практики более удобной является табличная 

форма представления зависимости допуска от номинального раз-

мера. При этом, чтобы таблицы допусков были более компактными 

и удобными для использования, все номинальные размеры разби-

вают на ряд интервалов, внутри которых величина допуска сохра-

няется постоянной. 

Единица допуска для каждого интервала рассчитывается по 

формуле 

      ( )i f D , (13) 
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где D  – среднее геометрическое граничных значений данного 

интервала  
min max

;D D , которое находится по формуле: 

min max
D D D  . 

При этом границы интервалов выбирают с таким расчетом, 

чтобы разница в величинах допусков, найденных исходя из размера 

D  и граничных значений  
min max

;D D , не превышала 5–8%. 

Величины допусков для различных интервалов размеров и ква-

литетов приведены в табл. А5 приложения А. 

2.3 Образование и обозначение  

интервалов допусков и посадок 

В соответствии с изложенным выше, в разд. 2.2, интервалы до-

пусков деталей образуются путем сочетания основных отклонений 

(характеристика расположения) и квалитетов (характеристика до-

пуска). В связи с этим интервалы допусков обозначают буквой ос-

новного отклонения и номером квалитета, указываемыми после но-

минального размера.  

Например, Ø
7

80
6

H

g
 – посадка в системе отверстия, с зазором; 

Ø
7

120
6

P

h
 – посадка в системе вала, с натягом. Схемы интервалов 

допусков для указанных посадок представлены соответственно на 

рис. 12а и рис. 12б. 

В некоторых случаях соединения могут образовываться двумя 

основными деталями: основным отверстием и основным валом, 

например Ø
8

60
8

H

h
. Такие посадки получили название скользящих. 
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Их характерной особенностью является то, что наименьшая вели-

чина зазора равна нулю, min 0S   (рис. 13а). Возможны также по-

садки, когда соединения образуют неосновные детали: отверстие в 

системе вала и вал в системе отверстия, например, Ø
9

60
6

F

k
. Такие 

посадки называются внесистемными или комбинированными. 

Схема интервалов допусков для этой посадки приведена на рис. 

13б. 

Унификация посадок позволяет установить однородные кон-

структивные требования к соединениям и облегчить работу кон-

структоров по назначению посадок. Комбинируя различные вари-

анты предпочтительных интервалов допусков валов и отверстий, 

можно значительно расширить возможности системы по созданию 

различных посадок без увеличения набора инструментов, калибров 

и другой технологической оснастки. Рекомендуемые посадки при-

ведены в ГОСТ 25347-2013. 

 

 
а б 

Рис.12. Посадки: а – в системе отверстия; б – в системе вала 
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а б 

Рис. 13. Примеры посадок: а – скользящая; б – внесистемная 

 

Увеличение допуска отверстия при сохранении диапазона по-

садки повышает срок службы разверток и протяжек, так как в этом 

случае допускается больший их износ по диаметру и большее число 

переточек. При малых диаметрах иногда технологически труднее 

обработать точный вал, чем точное отверстие, поэтому в рекомен-

дуемых посадках для размеров менее 1 мм допуски отверстия и вала 

приняты одинаковыми. То же для посадок при размерах свыше  

3 150 до 10 000 мм. 

Из общего многообразия возможных сочетаний стандартами 

(ГОСТ 25347-2013 и ГОСТ 25348-82) установлены рекомендуемые 

интервалы допусков и посадки. Кроме того, из их числа отобраны 

предпочтительные интервалы допусков и посадки. Это позволяет 

повысить уровень унификации изделий, сократить номенклатуру 

режущих инструментов и калибров, облегчить процесс конструиро-

вания и производства изделий. 
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Таблицы рекомендуемых посадок и посадок для предпочти-

тельного применения приведены в приложении (табл. А6 и А7). 

Условные обозначения интервалов допусков и посадок, ука-

зываемые в чертежах, например, как это показано на рис. 14, поз-

воляют найти числовые значения предельных отклонений дета-

лей, рассчитать их предельные размеры и произвести анализ по-

садки. 

 

 
                           а                         б 

Рис. 14. Примеры обозначения:  

а – интервалов допусков; б – посадок на чертежах 

 
Предельные отклонения линейных размеров указывают на чер-

тежах условными (буквенными) обозначениями интервалов допус-
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ков или числовыми значениями, а также буквенными обозначени-

ями интервалов допусков с одновременным указанием справа в 

скобках их числовых значений (рис. 14а). 

Посадки и предельные отклонения размеров деталей, изобра-

женных на чертеже в собранном виде, указывают дробью, в числи-

теле которой буквенное обозначение или числовое значение пре-

дельного отклонения отверстия либо буквенное обозначение с ука-

занием справа в скобках его числового значения, а в знаменателе – 

аналогичное обозначение интервала допуска вала (рис. 14б). 
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3 НАЗНАЧЕНИЕ И РАСЧЕТ ДОПУСКОВ И ПОСАДОК  

ДЛЯ ГЛАДКИХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ СОЕДИНЕНИЙ 

При назначении и расчете допусков и посадок решают следую-

щие три задачи: 

– выбор системы посадок; 

– выбор квалитетов и определение величин допусков; 

– назначение и расчет посадок. 

Рассмотрим, как решаются эти задачи. 

3.1 Выбор системы посадок 

Как уже отмечалось в разд. 2.1, более экономичной, а следова-

тельно, более предпочтительной является система отверстия. Реко-

мендуемые посадки в этой системе приведены в табл. А6 приложе-

ния. Однако в некоторых случаях более целесообразной оказыва-

ется система вала. 

Пример 1. Система вата используется в тех случаях, когда 

сборка узла, если он выполнен в системе отверстия, оказывается не-

возможной или затруднительной. Примером может служить соеди-

нение поршня с головкой шатуна посредством поршневого пальца 

(рис. 15а). По условиям эксплуатации соединение поршневого 

пальца с поршнем должно быть неподвижным (необходимо вы-

брать посадку с натягом), а с головкой шатуна – подвижным (необ-

ходимо выбрать посадку с зазором). 

Как видно из схемы интервалов допусков (рис. 15б), в случае си-

стемы отверстия поршневой палец пришлось бы изготавливать сту-

пенчатым: по концам предельные размеры пришлось бы принять боль-

шими (𝑑′min,  𝑑′max), чтобы получить в соединении с отверстием в бо-

бышках поршня небольшой гарантированный натяг (посадка 
6

5

H

p
), а 
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в средней части пальца его предельные размеры пришлось бы умень-

шить (𝑑′′min,  𝑑′′max), чтобы в соединении пальца с отверстием в го-

ловке шатуна получить гарантированный зазор (посадка 
6

5

H

g
). 

 

 

Рис. 15. Соединение поршня с головкой шатуна посредством поршневого пальца:  

а – общий вид; б – схема интервалов допусков посадок в системе отверстия;  

в – схема интервалов допусков посадок в системе вала 

 

Изготовление такого пальца оказалось бы более трудоемким: 

пришлось бы вводить дополнительную операцию врезного шлифо-

вания. Кроме того, сборка данного узла оказывается невозможной: 
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прежде чем поршневой палец займет свое положение в бобышках 

поршня, его утолщенную ступень необходимо «протолкнуть» через 

отверстие в головке шатуна, что приведет к повреждению поверх-

ности отверстия в головке шатуна, в результате чего не будут обес-

печены необходимые условия работы подшипника скольжения. 

Отмеченные недостатки легко могут быть устранены, если рас-

смотренные посадки будут выбраны в системе вала. Это подтвер-

ждается схемой интервалов допусков, приведенной на рис. 15в. Как 

видно из этой схемы, поршневой палец будет иметь одинаковые 

предельные размеры (𝑑min,  𝑑max), в любом поперечном сечении 

(т.е. может быть гладким). 

Различный же характер его соединений с поршнем и головкой 

шатуна будет обеспечен за счет изменения предельных размеров от-

верстий. Предельные размеры отверстий в бобышках поршня будут 

назначены меньшими: (𝐷′max,  𝐷′min), в результате чего в этом со-

единении будет обеспечен гарантированный натяг (посадка 
6

5

P

h
), а 

в головке шатуна – большими: 𝐷′′max,  𝐷′′min, что обеспечит полу-

чение в этом соединении гарантированного зазора (посадка 
6

5

G

h
). 

Пример 2. Система вала находит также предпочтительное при-

менение в изделиях сельскохозяйственного, текстильного и ряда 

других отраслей машиностроения, где в связи с пониженными тре-

бованиями к точности широко используются валы из холоднотяну-

того калиброванного материала без их дополнительной механиче-

ской обработки. На рис. 16 представлена схема соединения такого 

вала с двумя охватывающими деталями при различных посадках в 

системе вала и в системе отверстия. Предположим, что соединение 

по условиям работы должно быть неподвижным (необходима по-

садка с натягом), а соединение 2 – подвижным (необходима посадка 

с зазором). 
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Как видно из рис. 16а, при выборе системы вала в качестве вала 

действительно можно использовать калиброванный пруток. При 

выборе же системы отверстия (рис. 16б) вал пришлось бы подверг-

нуть механической обработке, что привело бы к повышению стои-

мости его изготовления. 

Пример 3. Система вала выбирается для соединений наружных 

колец подшипников качения с отверстиями в корпусных деталях.  

В противном случае под каждую посадку пришлось бы изготавли-

вать отдельный подшипник, что привело бы к чрезмерному увели-

чению их номенклатуры. Более подробно этот вопрос рассмотрен в 

разделе 4. 

 

 

а б 

Рис. 16. Схема соединения вала с отверстиями по разным посадкам: 

а – в системе вала; б – в системе отверстия 

3.2 Выбор квалитетов и определение величины допусков 

Выбор квалитетов осуществляется исходя из эксплуатацион-

ных требований, технологии изготовления, условий контроля и эко-

номических соображений. 

Чем выше точность (меньше номер квалитета), тем выше каче-

ство соединений деталей, выше степень однородности получаемых 
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зазоров или натягов (меньше диапазон посадки). Однако с повыше-

нием точности возрастает трудоемкость и стоимость изготовления 

деталей. При этом зависимость между стоимостью и величиной до-

пуска близка к гиперболической. 

В качестве примера на рис. 17 приведена такая зависимость 

применительно к изготовлению гладких стальных валиков с диа-

метром 15 мм и длиной 100 мм. Рассмотрены различные варианты 

механической обработки таких валов: черновое точение (точка 1 на 

графике), чистовое точение (точка 2), точение и шлифование (точка 

3) и точение, шлифование и суперфиниширование (точка 4). Как 

видно из графика, введение операции суперфиниширования позво-

ляет повысить точность с 7-го до 4-го квалитета. Однако стоимость 

изготовления при этом резко возрастает. 

Поэтому, строго говоря, выбор квалитетов должен осуществ-

ляться на основе технико-экономических расчетов, исходя, в 

первую очередь, из эксплуатационных требований. 

 

 
Рис. 17. Зависимость себестоимости изготовления от величины допуска 

 

В ряде случаев выбор квалитетов определяется характером тре-

бующейся посадки. Так, при необходимости использования пере-

ходных посадок или посадок с натягом для отверстий выбирают 

квалитеты с 5-го по 8-й, а для валов – с 4-го по 7-й. 
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Иногда к выбору квалитетов можно подойти расчетным путем. 

Предположим, что при расчете посадки с натягом для неподвижного 

неразъемного соединения с номинальным размером d = 95 мм уста-

новлено: 10 мкм (по условию неподвижности соединения), а 𝑁𝑚𝑎𝑥  = 

= 70 мкм (по условию прочности деталей). Покажем, как, используя 

эти расчетные данные, можно подойти к выбору квалитетов.  

Прежде всего найдем диапазон посадки: 

𝑇пос = 𝑇𝑁 = 𝑁𝑚𝑎𝑥 −𝑁𝑚𝑖𝑛 = 60 мкм. 

Кроме того, известно, что диапазон посадки равен сумме до-

пусков соединяемых деталей: 

𝑇пос = 𝑇𝐷 + 𝑇𝑑 = 60 мкм. 

Принимая в первом приближении допуски отверстия и вала 

одинаковыми, получим 

𝑇𝐷 = 𝑇𝑑 = 30 мкм. 

Найденная величина допуска, как видно из табл. А5 приложе-

ния, занимает промежуточное положение между допусками, соот-

ветствующими 7-му и 6-му квалитетам. Поскольку при изготовле-

нии отверстий сложнее обеспечить высокую точность обработки и 

измерения, чем при изготовлении валов, окончательно выбираем 

для отверстия 7-й квалитет (𝑇𝐷 = 𝐼𝑇7 = 35 мкм), а для вала – 6-й 

квалитет (𝑇𝑑 = 𝐼𝑇6 = 22 мкм). 

В заключение проводится проверка по условию 𝑇𝐷 + 𝑇𝑑 ≤ 𝑇𝑁 в 

нашем примере 35 + 22 < 60. 

В тех случаях, когда выбрать квалитеты на основе расчетов не 

представляется возможным, конструктор назначает их интуитивно, 

по аналогии с деталями и соединениями, работа которых ему хо-

рошо знакома. При этом могут использоваться также рекоменда-

ции, приводимые в различных справочниках по допускам и посад-

кам. Некоторые из этих рекомендаций приведены ниже. 

Как отмечалось в разд. 2.2.2, для размеров сопрягаемых по-

верхностей предназначены квалитеты с 4-го по 12-й. При этом 4-й 
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и 5-й квалитеты используются сравнительно редко, для высокоточ-

ных ответственных деталей и соединений, например, посадочных 

поверхностей под подшипники качения высоких классов точности 

(валов турбины и компрессора ГТД, шпинделей прецизионных и 

точных металлорежущих станков, измерительных приборов), шеек 

коленчатых валов, соединений поршневого пальца с поршнем и го-

ловкой шатуна в двигателях внутреннего сгорания, соединений пи-

ноли с корпусом задней бабки токарного станка. 

Квалитеты с 6-го по 8-й являются наиболее распространен-

ными, используемыми для ответственных соединений в общем и 

авиационном машиностроении, а также в приборостроении, напри-

мер, в конструкциях двигателей внутреннего сгорания и газотур-

бинных, автомобилей, самолетов, металлорежущих станков, изме-

рительных приборов. По этим квалитетам выполняются посадоч-

ные поверхности под подшипники качения классов точности 0 и 6; 

соединения зубчатых и червячных колес с валами, а также соедине-

ния венцов этих колес со ступицами, подшипники скольжения и др. 

Размеры ответственных деталей тепловозов, паровых машин, 

подъемно-транспортных механизмов, полиграфических, текстиль-

ных и сельскохозяйственных машин преимущественно выполняют 

по 8–9-му квалитетам. 

Квалитеты 9-й и 10-й предназначены для неответственных не-

подвижных и подвижных соединений деталей в изделиях авиацион-

ного и общего машиностроения, например, неответственные под-

шипники скольжения, соединения мазеудерживающих колец, рас-

порных втулок и колец с валами в различных редукторах, 

шарнирные соединения и др. 

Квалитеты 11-й и 12-й используются для неответственных со-

единений, в которых допустимы большие зазоры и значительные 

величины их колебания. Например, по этим квалитетам выполняют 

размеры привертных крышек подшипников качения, фланцев, дета-

лей, получаемых литьем или штамповкой. 
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3.3 Расчет и выбор посадок с зазором 

3.3.1 Характеристика и общие сведения 

Основные отверстия Н и валы с основными отклонениями h, g, 

f, е, d, с, b и а образуют соединения с гарантированными зазорами. 

Такие соединения называются основными посадками с зазором в 

системе отверстия (рис. 18а). 

Основные валы h и отверстия с основными отклонениями Н, G, 

F, Е, D, С, В и А образуют также соединения с гарантированным 

зазором. Эти соединения называются основными посадками с зазо-

ром в системе вала (рис. 18б). 

Как отверстия, так и валы могут быть выполнены с допусками 

5- 12-го квалитетов. 

 

 

а б 

Рис. 18. Схема интервалов допусков посадок с зазором: 

а – в системе отверстия: б – в системе вала 

 

Посадка может быть образована сопряжением отверстий и ва-

лов как одного, так и разных квалитетов. Понятно поэтому, что со-

четанием из указанных интервалов допусков и квалитетов можно 

образовать очень большое количество основных посадок с зазором 

как в системе отверстия, так и в системе вала, в которых величина 
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гарантированных зазоров, например, для диаметров 50 мм, будет 

изменяться от нуля до 710 мкм. Кроме основных посадок с зазором 

подбором различных сочетаний интервалов допусков отверстий и 

валов можно образовать большое число комбинированных посадок 

с зазором, т.е. таких посадок, в которых не используется основное 

отверстие Н или основной вал h. 

Практически такого разнообразия посадок с зазором не требу-

ется и поэтому с целью сокращения номенклатуры режущего и из-

мерительного инструмента, применяемого для изготовления дета-

лей, количество интервалов допусков отверстий и валов ограничи-

вается ГОСТ 25347-2013. Для образования посадок с зазором в 

системе отверстия предусматривается 28 интервалов допусков ва-

лов (из них 11 предпочтительного применения) в 4–12 квалитетах и 

для образования посадок с зазором в системе вала предусматрива-

ется 24 интервала допуска отверстий в 5–12 квалитетах (из них 6 

предпочтительного применения). При этом допускается образова-

ние посадок сочетанием отверстий и валов как одного, так и разных 

квалитетов, но при условии, что отверстие должно иметь допуск, 

равный допуску вала, или на один – два квалитета больше. Однако 

с целью унификации посадок стандарт предусматривает их опреде-

ленное количество. В системе отверстия рекомендуется 40 посадок 

с зазором, из них 11 предпочтительного применения (табл. А6), а в 

системе вала – 39 посадок, из них 6 предпочтительного применения 

(табл. А7). 

3.3.2. Расчет посадок 

Посадки с зазором предназначены для подвижных и неподвиж-

ных соединений. 

В неподвижных соединениях посадка с зазором применяется 

для того, чтобы обеспечить легкую, беспрепятственную сборку, а в 

некоторых случаях и иметь возможность регулировки взаимного 
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положения деталей в процессе эксплуатации. Относительная непо-

движность соединения в процессе работы обеспечивается дополни-

тельным креплением шпонками, винтами, болтами, штифтами и т.п. 

Выбор посадки для неподвижного соединения производится таким 

образом, чтобы наименьший зазор обеспечивал компенсацию от-

клонений формы (рис. 19) и расположения сопрягаемых поверхно-

стей, если они не ограничиваются интервалами допусков размеров 

этих поверхностей. Кроме того, наименьший зазор должен вклю-

чать, если это необходимо, запас на регулирование взаимного рас-

положения деталей в сборе, их центрирование и т.п., а также запас 

на свободное вхождение одной детали в другую, что особенно 

важно в условиях автоматической сборки. 

Наибольший зазор в посадках неподвижных соединений может 

определяться, например, из допустимого эксцентриситета e (рис. 20) 

или смещения осей (плоскостей симметрии) сопрягаемых деталей, 

который может быть ограничен либо требованиями к точности ме-

ханизма, либо для уменьшения динамических воздействий (вибра-

ций, ударов и т.п.). При этом должно соблюдаться условие 

𝑆𝑚𝑎𝑥 ≤ 2𝑒 − 1,2(𝑅𝑍𝐷 + 𝑅𝑍𝑑), 

где 𝑅𝑍𝐷;  𝑅𝑍𝑑 – параметры шероховатости поверхности соот-

ветственно отверстия и вала. 

 

 
Рис. 19. Расположение вала с погрешностью формы в отверстии 
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Рис. 20. Вал в отверстии с эксцентриситетом ε 

 

В подвижных соединениях зазор служит для обеспечения сво-

боды перемещения, размещения слоя смазки, компенсации темпе-

ратурных деформаций, а также компенсации отклонений формы и 

расположения поверхностей, погрешности сборки и т.д. Расчет по-

садок подвижных соединений сводится к определению оптималь-

ного зазора между сопрягаемыми поверхностями, величины его до-

пустимого изменения в процессе эксплуатации и, с учетом погреш-

ностей при изготовлении деталей, к определению минимального и 

максимального зазора посадки. 

Условия работы подвижных соединений чрезвычайно разнооб-

разны, они определяются характером взаимного перемещения со-

прягаемых деталей, величиной и направлением действующей 

нагрузки, способом подвода смазки, температурным режимом и т.д. 

Понятно поэтому, что единой методики расчета соединений с зазо-

ром не может быть и для каждого типа таких соединений должна 

использоваться своя методика. 

Одним из наиболее характерных примеров посадки с зазором 

является соединение цапфы вращающегося вала с подшипником 

скольжения. 

Расчет посадки для подшипников скольжения, работающих в 

условиях жидкостного трения, производится на основе гидродина-

мической теории смазки. На рис. 21 показано расположение цапфы 
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вала в подшипнике. В состоянии покоя под действием силы тяжести 

вал находится в крайнем нижнем положении. При вращении вала 

силы трения увлекают смазку в узкую клинообразную щель между 

валом и отверстием. Под действием возникающего в клине давле-

ния вал поднимается и несколько смещается в сторону вращения. 

 

 
Рис. 21. Расположение вала в подшипнике скольжения  

при установившемся режиме работы 

 

Расчет сводится к определению наивыгоднейшего зазора между 

цапфой вала и отверстием подшипника. Существует ряд способов 

этих расчетов, в том числе и таких, которые позволяют определить 

коэффициент запаса точности и долговечности сопряжения [1]. 

Один из наиболее простых способов расчета заключается в сле-

дующем. Из гидродинамической теории смазки известно, что соот-

ношение между величинами h и S в подшипниках конечной длины 

выражается следующей зависимостью: 

ℎ𝑆 =
𝜇𝑛𝑑2𝑙

18,36 ∙ 106𝑝(+𝑑)
,   (14) 

где h – толщина масляного слоя, мм; 

S – значение зазора между отверстием и валом в состоянии по-

коя, мм; 

𝜇 – динамическая вязкость масла Н∙с/м;  
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𝑛 – частота вращения вала, об/мин;  

d – номинальный диаметр соединения, мм; 

р – удельное давление на проекции опор, Н/мм: , 

l – длина опорной поверхности подшипника, мм, 

Удельное давление может быть найдено из формулы 

𝑝 = 𝑃/𝑙𝑑, 

где Р – радиальная нагрузка на подшипник, Н. 

Коэффициент трения получается наименьшим, когда соотноше-

ния размеров скорости, давления и условий смазки таковы, что при 

установившемся движении h=0,25S. Подставляя эту величину h в 

формулу (14), получим наивыгоднеиший для данных условии зазор: 

𝑆наив = √
𝜇𝑛𝑑2𝑙

18,36 ∙ 106𝑝
∙
𝑙

𝑙 + 𝑑
≤ 0,467 ∙ 10−3 ∙ 𝑑√

𝜇𝑛

𝑝
∙
𝑙

𝑙 + 𝑑
 . (15) 

Формула (15) справедлива для идеально гладких поверхностей. 

Реальные поверхности имеют микронеровности, поэтому для вы-

бора посадки по расчетному зазору следует учесть увеличение  

зазора за счет впадин между неровностями на величину 2(𝑅𝑍𝐷 + 

+ 𝑅𝑍𝑑) – высоты микронеровностей отверстия и вала. 

Тогда расчетный зазор, по которому следует выбирать посадку, 

определится по формуле 

𝑆расч = 𝑆наив − 2(𝑅𝑍𝐷 + 𝑅𝑍𝑑). 

Чтобы большая часть сопряжений при сборке имела зазор, 

близкий к расчетному, необходимо выдержать условие  

𝑆ср ≈ 𝑆расч, 

где 
max min

расч .
2

S S
S


  

Отклонение 𝑆ср посадки от 𝑆расч не должно превышать ±10%, 

Выбранную посадку необходимо проверить по ℎ𝑚𝑖𝑛, чтобы 

ℎ𝑚𝑖𝑛 ≥ 𝑅𝑍𝐷 + 𝑅𝑍𝑑 . 
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Наименьшая толщина масляного слоя подсчитывается по фор-

муле 

ℎ𝑚𝑖𝑛 =
𝜇𝑛𝑑2

18,36 ∙ 106 ∙ 𝑝[𝑆𝑚𝑎𝑥 + 2(𝑅𝑍𝐷 + 𝑅𝑍𝑑)]
∙
𝑙

𝑙 + 𝑑
. 

Пример. Подобрать посадку для подшипника скольжения при 

следующих данных: d = 65 мм; l = 100 мм; n = 750 об/мин; 

P=5000Н. Масло индустриальной марки И-ЗОА (И-ЗО), 𝜇 = 

= 0,027 Н∙с/м 

1. Определяем удельное давление на подшипник: 

𝑝 =
𝑝

𝑑𝑙
=

5000

65 ∙ 100
=
0,769Н

мм2
. 

2. Определяем наивыгоднейший зазор: 

𝑆наив = 0,467 ∙ 0,001 ∙ 𝑑√
𝜇𝑛

𝑝
∙
𝑙 + 𝑑

𝑙
=

= 0,467 ∙ 0,001 ∙ 65 ∙ √
0,027 ∙ 750

0,769
∙

100

65 + 100
=

= 0,121мм = 121мкм. 

3. Определяем расчетный зазор: 

𝑆расч = 𝑆наив − 2( 𝑅𝑍𝐷 +  𝑅𝑍𝑑). 

Принимаем шероховатость поверхности вкладыша подшип-

ника и цапфы вала 𝑅𝑍𝑑 = 3,2; 𝑅𝑍𝐷 = 6,3: 

𝑆расч = 121 − 2(3,2 + 6,3) = 102 мкм. 

4. Выбираем посадку 7
65

8

H

e

 
  

 
, у которой 𝑆min = 60 мкм; 

max 136S   мкм; 
ср

136 60
98

2


 S  мкм. 

5. Проверяем выбранную посадку по ℎmin; 

ℎ𝑚𝑖𝑛 =
𝜇𝑛𝑑2

18,36 ∙ 106 ∙ 𝑝[𝑆max + 2(𝑅𝑍𝐷 + 𝑅𝑍𝑑)]
∙

𝜆

𝜆 + 𝑑
= 
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=
0,027 ∙ 750,652

18,36 ∙ 106 ∙ 0,769[0,136 + 2(0,0063 + 0,0032)]
∙

100

65 + 100
= 

= 0,02388 мм;  ℎmin = 23,88 мкм.  

Условие ℎmin ≥ 𝑅𝑍𝐷 + 𝑅𝑍𝑑 для выбранной посадки выполня-

ется. 

Из рассмотренного примера видно, что одновременно с расче-

том посадки определяется и степень точности (квалитет) соединяе-

мых деталей. 

3.3.3 Общие рекомендации по выбору посадок 

Хотя и имеется ряд способов расчета посадок с зазором для 

наиболее ответственных узлов, число случаев, в которых приме-

нимы эти расчеты, невелико. Чаще посадки приходится выбирать 

по аналогии с посадками деталей в хорошо известных механизмах 

и узлах, сопоставляя условия сопряжения деталей в проектируемом 

узле с условиями, в которых работают подобные детали в проверен-

ном практикой механизме. При этом необходимо учитывать следу-

ющие факторы: 

1. Величина удельного давления на трущиеся поверхности. 

2. Характер и скорость относительного перемещения может 

быть рабочим постоянным или переменным, периодическим, 

настроечным и т.д. Чем больше скорость рабочего перемещения, 

тем обильнее должна подаваться смазка, а, следовательно, и больше 

должен быть зазор. 

3. Материал сопрягаемых деталей, коэффициенты трения и ли-

нейного расширения, износостойкость и другие. 

4. Длина сопряжения. Чем больше длина сопряжения, тем силь-

нее сказываются при сборке и эксплуатации машины отклонения от 

правильной геометрической формы деталей и от взаимного распо-

ложения поверхностей (овальность, конусность, бочкообразность, 
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перекос, не параллельность, эксцентричность и др.). Влияние этих 

отклонений на работу сопряжений ослабляют увеличением зазора. 

5. Температурные условия работы деталей. Изменение темпе-

ратуры во время работы деталей машин изменяет характер сопря-

жения деталей, уменьшая или увеличивая зазоры. Особое внима-

ние на этот фактор нужно обращать, когда сопрягаемые детали во 

время работы имеют неодинаковую температуру и сами они сде-

ланы из материалов с разными коэффициентами линейного рас-

ширения. 

6. Состояние обработанных поверхностей сопрягаемых дета-

лей. Существующие на сопрягаемых поверхностях деталей микро-

неровности в виде волнистости, шероховатости, огранки искажают 

характер сопряжения, а во время работы деталей сглаживаются и 

увеличивают зазор. 

7. Точность центрирования деталей в узле. Чем больше зазор в 

посадках, тем возможно большее смешение осей сопряженных вала 

и отверстия, что вызывает неправильную работу узла и машины. На 

этот фактор обращается особое внимание при выборе посадок для 

ответственных соединений. 

8. Смазка. При выборе посадок с зазором особое значение 

имеют качество и способ подвода смазки. Если по ряду факторов 

требуется увеличить зазор, т.е. дать более свободную посадку 

(большая нагрузка, скорость), а требования к точности центриро-

вания не позволяют это сделать, то можно принудительной смаз-

кой или смазкой лучшего качества компенсировать увеличение за-

зора. 

9. Количество деталей, монтируемых на вал. Чем больше у вала 

опор, тем труднее выдержать центровую линию всех опор, т.е. со-

осность. Появление возможных отклонений приходится компенси-

ровать увеличением зазора. 
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Рекомендуемые посадки в системе отверстия приведены в табл. 

А6, в системе вала – в табл. А7. Посадки с гарантированным зазо-

ром даны в колонке H(h) и влево от нее. Чем левее и ниже располо-

жена посадка в таблице, тем больше ее средний зазор. В первую 

очередь, нужно ориентироваться на предпочтительные посадки. 

Если по каким-либо причинам ни одна из предпочтительных поса-

док не может быть использована, то можно использовать одну из 

других посадок, указанных в названных таблицах. Только как ис-

ключение, в технически обоснованных случаях, допускаются дру-

гие посадки. При этом рекомендуется, чтобы по возможности по-

садка относилась к системе отверстия или системе вала (первое 

предпочтительнее), в крайнем случае можно использовать и комби-

нированную посадку. При образовании посадки необходимо стре-

миться к тому, чтобы при неодинаковых допусках отверстия и вала 

в посадке больший допуск был у отверстия и допуски отверстия и 

вала отличались не более чем на два квалитета. 

3.3.4 Примеры применения 

Приведем ряд примеров использования посадок предпочти-

тельного ряда. 

Посадки H7/h6; H8/h7; H8/h8 и H11/h11 образованы основными 

отверстиями (H) и основными валами (h) и имеют наименьший за-

зор, равный нулю. Эти посадки применяются преимущественно для 

пар с точным центрированием и точным направлением, в которых 

необходимо проворачивание и продольное перемещение деталей от 

руки, а иногда при работе. 

Названные посадки используются и для разъемных неподвиж-

ных соединений, когда неподвижность обеспечивается шпонками, 

стопорными винтами или другими средствами, например для непо-

движных, но часто сменяемых деталей (сменные шестерни и 

шкивы). 
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Посадка H7/h7 применяется при высоких требованиях к точно-

сти центрирования, например, для сменных зубчатых колес в стан-

ках, корпусов под подшипники качения в станках, автомобилях и 

других машинах, соединительных и фрикционных муфтах, кон-

трольных штифтов с направляющими отверстиями, центрирующих 

поверхностей различных фланцев и крышек, втулок с пинолями 

различных станков. 

Посадка H8/h7 применяется для центрирующих поверхностей 

в тех случаях, когда можно увеличить допуски на изготовление при 

несколько пониженных требованиях к соосности, например центри-

рующие заточки и пояски у фланцев, крышек, штанг и реек с 

направляющими парами. Эта посадка используется и для непо-

движных соединений валов с колесами, шкивами, звездочками, ба-

рабанами, муфтами, рукоятками, рычагами переключения и дру-

гими деталями. 

В тех же случаях, но при несколько пониженных требованиях 

к точности центрирования или при высоких требованиях к центри-

рованию при большей длине сопрягаемых поверхностей применя-

ется посадка H8/h8. Эта посадка часто используется для сопряжения 

проставочных колец, упорных фланцев и крышек в узлах с подшип-

никами качения, если они сопрягаются не непосредственно с по-

верхностями, центрирующими подшипник. 

Посадка H11/h11 применяется в тех же случаях, что H8/h8, но 

для менее ответственных соединений, например в неответственных 

шарнирах, при посадке фиксаторов в гнездах, центрирующих флан-

цев крышек в корпуса арматуры, болтов в отверстиях, а также для 

соединения деталей под сварку и пайку. 

Посадка H7/g6 применяется для точных сопряжений, в которых 

необходимы свободные перемещения, но не требуется по возмож-

ности малый зазор для обеспечения плотности соединения или со-

осности деталей. Например, при установке передвижных шестерен 
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на валах коробки скоростей, в соединениях шатуна коленчатого 

вала, при посадке клапанных коромысел в механизме распределе-

ния двигателя внутреннего сгорания и др. 

Посадка H7/f7 применяется для валов в подшипниках скольже-

ния при умеренных и постоянных скоростях и нагрузках, для по-

садки на валы свободно вращающихся колес и шкивов, коленчатых 

и кулачковых валов в подшипники, передвижных шестерен, вклю-

чаемых муфтами, и др. 

Посадка Н7/е8 применяется в тех же случаях, что и предыду-

щая, но при большей длине сопрягаемых поверхностей и необходи-

мости обеспечить более свободное соединение. При несколько по-

ниженных требованиях к точности центрирования с целью сниже-

ния стоимости изготовления применяют посадку Н8/е8. 

При больших скоростях вращения и относительно малых дав-

лениях в крупных подшипниках, при необходимости в больших 

эксплуатационных зазорах применяют посадки Н8/d9 и H9/d9. 

При низкой точности соединяемых деталей, таких как шар-

ниры, тяги, рычаги сельскохозяйственных машин и железнодорож-

ных вагонов, в соединениях крышек с корпусами через прокладки 

применяют посадку H11/d11. 

Большое количество примеров применения посадок с зазором 

приводится в [2]. 

3.4 Расчет и выбор переходных посадок 

3.4.1 Расчет вероятности появления зазоров и натягов  

в соединениях деталей 

Рассмотрим статистический характер параметра соединения П 

на примере переходных посадок. При сочетании наибольшего пре-

дельного диаметра вала и наименьшего предельного диаметра от-

верстия в переходных посадках получают всегда максимальный 
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натяг (𝑁max), а при сочетании наименьшего предельного диаметра 

вала и наибольшего предельного диаметра отверстия – максималь-

ный зазор (𝑆max). А так как поступление на сборку сопрягаемых от-

верстий и валов с теми или иными размерами в пределах допуска 

является случайным событием, то и получение в соединении при 

одной и той же посадке зазора или натяга также является случай-

ными событиями. 

Для определения вероятности этих событий, т.е. получения в 

посадке зазора или натяга определенной величины, построим ин-

тервалы допусков сопрягаемых вала 

𝑇𝑑 = 6𝜎𝑑  (16) 

и отверстия 

𝑇𝐷 = 6𝜎𝐷 . (17) 

На рис. 22 приведен пример расположения интервалов допус-

ков в одной из переходных посадок. При поступлении на сборку де-

талей с диаметром вала d и отверстия D образуется либо зазор, либо 

натяг с параметром соединения 

П = 𝐷 − 𝑑. (18) 

Таким образом, получение в соединении параметра П является 

сложным событием по отношению к простым событиям, – поступ-

лением на сборку деталей с диаметрами d и D соответственно. 

В общем случае дисперсия (
2

y ) наступления сложного собы-

тия у, связанного с простыми событиями 𝑥1; 𝑥2...;𝑥𝑛 известным со-

отношением 

𝑦 = 𝑓(𝑥1, 𝑥2 , … , 𝑥𝑛) (19) 

определяется выражение 

𝜎𝑦
2 = (

𝜕𝑦

𝜕𝑥1
)𝜎𝑥1

2 + (
𝜕𝑦

𝜕𝑥2
) 𝜎𝑥2

2 +⋯+ (
𝜕𝑦

𝜕𝑥𝑛
)𝜎𝑥𝑛

2 . (20) 

В рассматриваемом случае общее соотношение (19) имеет вид 

(18). Тогда можно записать 
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𝜎𝑦
2 = (

𝜕П

𝜕𝐷
)𝜎𝐷

2 + (
𝜕П

𝜕𝑑
)𝜎𝑑

2 = 𝜎𝐷
2 + 𝜎𝑑

2 

или с учётом (16, 17) 

𝜎𝑛 =

√𝑇𝐷
2 + 𝑇𝑑

2

6
, 

(21) 

где 𝑇𝐷, и 𝑇𝑑 соответствуют назначенной посадке. 

 

 
Рис. 22. Расположение интервалов допусков переходной посадки  

с наиболее вероятным зазором 
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Но так как вероятность сложного события распределяется по 

тому же закону, что и вероятность простых событий, то 

𝜑(п) =
1

𝜎п√2𝜋
𝑒𝑥𝑝 −

(П − П̅)2

2𝜎𝑛
2 . (22) 

Здесь 

П̅ = 𝐷̅ − 𝑑̅   (23) 

– наиболее вероятный параметр соединения; 

𝐷̅ =
𝐷𝑚𝑎𝑥 − 𝐷𝑚𝑖𝑛

2
  (24) 

– наиболее вероятный диаметр отверстия, 

𝑑̅ =
𝑑𝑚𝑎𝑥 − 𝑑𝑚𝑖𝑛

2
  (25) 

– наиболее вероятный диаметр вала. 

Причем если 𝐷 ̅< 𝑑̅, то в посадке наиболее вероятно получение 

натяга (𝑁̅ = − П̅), если 𝐷 ̅> 𝑑̅. то зазора (𝑆̅ = П̅). Последний случай 

изображен на рис. 22. Но вероятность получения параметра П в со-

единении не зависит от его знака. Тогда вероятность получения П в 

диапазоне (0; П̅) 

𝑃(0; П̅) = ∫ 𝜑(П)𝑑П = Ф

|П̅|

0

(
|П̅|

𝜎𝑛
) , (26) 

а с учетом симметричности закона нормального распределения при 

П ̅> 0 вероятность появления зазоров 

{
 

 𝑃𝑠 = Ф(
П̅

𝜎𝑛
) + 0,5,

натягов
𝑃𝑁 = 1 − 𝑃𝑆 ,

 (27) 

а при П̅<0 соответственно 

{
𝑃𝑁 = Ф(

|П̅|

𝜎𝑛
) + 0,5,

𝑃𝑆 = 1 − 𝑃𝑁.

 (28) 
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Пример: Необходимо определить вероятность получения со-

единений с зазором и натягом для посадки Ø35 (Н8/m7). 

1. По табл. А2-А4 для отверстия Ø35Н8 и вала Ø35m7 находим 

отклонения: 

для отверстия ES = +39 (мкм); EI = 0: 

для вала es = +34 мкм; еi = +9 мкм. 

2. Определим допуски на их изготовление:  

для отверстия 𝑇𝐷 = Т8 = 39 мкм: 

для вала 𝑇𝑑 = T7 = 25 мкм. 

3. Рассчитаем предельные размеры сопрягаемых деталей: 

𝐷max = d + ES = 35 + 0.039 = 35,039 мм; 

𝐷min = d + EI = 35 + 0 = 35,0 мм;  

𝑑max = d + es = 35 + 0,034 = 35,034 мм;  

𝑑min = d + ei = 35 + 0,009 = 35,009 мм. 

4. Определим предельные значения зазора и натяга: 

𝑆max = 𝐷max − 𝑑min = 35,039 − 35,009 = 0.030 мм, 

𝑁max = 𝐷min − 𝑑max = 35,034 − 35 = 0.034 мм  

или параметры посадки: 

Пmax = 𝐷ma𝑥 − 𝑑min = 35,039 − 35,009 = 0,030 мм = 𝑆max; 

Пmin = 𝐷min − 𝑑max = 35.000 − 35,034 = −0.034 мм = −𝑁max. 

5. Находим диапазон посадки: 

ТП = Т8 + Т7 = 39 + 25 = 64 мкм, 

или 

ТП = 𝑆max + 𝑁max = 34 + 30 = 64 мкм, 

или 

ТП = Пmax − Пmin = 30 − (−34) = 64 мкм. 

6. Используя формулы (16), (17) и (21), найдем средние квад-

ратичные отклонения вала, отверстия и посадки соответственно: 

𝜎𝑑 =
𝑇7

6
=
25

6
= 4,2 мкм; 
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𝜎𝐷 =
𝑇8

6
=
39

6
= 6,5 мкм; 

𝜎𝑛 =
1

6
√(𝑇8)2 + (𝑇7)2 =

1

6
√392 + 252 = 7,7 мкм. 

7. Используя формулы (23), (24) и (25), определим наиболее 

вероятные размеры вала, отверстия и параметра посадки П: 

𝑑̅ =
𝑑max + 𝑑min

2
=
35,04 + 35,009

2
= 35,0215 мкм, 

𝐷̅ =
𝐷max +𝐷min

2
=
35,039 + 35,000

2
= 35,0195 мкм, 

П̅ = 𝐷̅ − 𝑑̅ = 35,0195 − 35,0215 = −0,002 = −2 мкм. 

Так как П̅ < 0, то в посадке наиболее вероятно получение натяга 

 𝑁̅ = −П̅ = 2 мкм. 

8. Найдем вероятность появления зазоров и натягов в посадке, 

используя соотношения (28), так как П̅ < 0, квантиль наиболее веро-

ятного параметра соединения 

П̅

𝜎𝑛
=

2

7,7
= 0,26. 

Тогда из табл. А1 

Ф(
П̅

𝜎𝑛
) = Ф(0,026) = 0,1026, 

а из (28) 

𝑃𝑁 = Ф(
|П̅|

𝜎𝑛
) + 0,5 = 0,1026 + 0,5 = 0,6026, 

𝑃𝑆 = 1 − 𝑃𝑁 = 1 − 0,6026 = 0,3974. 

Таким образом, в данной посадке при достаточно большом ко-

личестве деталей в партии можно ожидать появления 60,26% соеди-

нений с натягом и 39,74% соединений с зазором. 

Расположение интервалов допусков и результаты расчета при-

ведены на рис. 23. Аналогичным образом может быть определена 

вероятность появления зазоров и натягов и в других посадках. 
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Рис. 23. Расположение интервалов допусков переходной посадки Ø35 Н8/m7  

с наиболее вероятным натягом 

3.4.2 Выбор и примеры применения переходных посадок 

Переходные посадки применяются в неподвижных разъемных 

соединениях деталей, когда требуется обеспечить центрирование и 

возможность сборки и разборки соединения в процессе эксплуата-

ции и ремонта. Неподвижность деталей в соединении обеспечива-

ется дополнительными средствами крепления: шпонками, штиф-

тами, стопорными винтами и кольцами и другими крепежными де-

талями. Сочетание высокой точности центрирования с 

относительной легкостью сборки и разборки соединения возможно 
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лишь при небольших натягах и зазорах. Поэтому рекомендуемые 

переходные посадки предусмотрены только в 4–8 квалитетах. 

При выборе переходной посадки необходимо учитывать кроме 

тех факторов, которые перечислены в рекомендациях по выбору по-

садок с зазором, величину и характер передаваемой соединением 

нагрузки, требуемую точность центрирования, частоту сборки и 

разборки сопрягаемых деталей. 

Основные отверстия Н и валы с основными отклонениями 𝑗𝑠, k, 

m, n, а также основные валы h и отверстия с основными отклонени-

ями 𝐽𝑆, К, М и N образуют переходные посадки (рис. 24). Единая 

система допусков и посадок предусматривает в диапазоне размеров 

от 1 до 500 мм 16 рекомендуемых переходных посадок в системе 

отверстия и столько же – в системе вала (табл. А6 и А7). Из этого 

же числа в каждой системе имеется по 3 переходных посадки пред-

почтительного применения: 

в системе отверстия – H7/𝑗𝑠6, H7/k6, H7/n6; 

в системе вала – 𝐽𝑠7/h6, K7/h6 и N7/h6. 

Посадки типа 
H

n
; 

N

h
 обеспечивают в основном натяг  

(𝑃𝑁 = 99...99,5%; 𝑃𝑆 = 0,5... 1%). 

 

 
а б 

Рис. 24. Схема расположения интервалов допусков переходных посадок: 

а – в системе отверстия; б – в системе вала 

 

Они используются вместо посадок с натягом в неразъемных со-

единениях тонкостенных деталей, передающих большие усилия 
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или работающих в условиях ударных или вибрационных нагрузок. 

Например, посадка 7 7

6 6

H N

n h

 
 
 

 применяется для соединения дета-

лей, передающих большие усилия при наличии ударов и вибраций. 

Сборка и разборка таких соединений осуществляется с помощью 

прессов и производится только при капитальном ремонте изделия. 

Примеры: соединение венца зубчатого колеса с корпусом; уста-

новка гладких цилиндрических шпилек, штифтов и постоянных 

кондукторских втулок в корпусе; неподвижное соединение муфты 

с валом: соединение зубчатого колеса с валом, передающее пере-

менную или ударную нагрузку, и другие. 

Посадки типа 
H

m
; 

M

h
 обеспечивают меньшую вероятность 

натяга (𝑃𝑁=75…80%) и соответственно большую вероятность за-

зора (𝑃𝑠 =20...25%). Они используются в тех же целях, что и преды-

дущие, но в соединениях, чаще подвергаемых сборке или разборке 

в процессе эксплуатации. 

Посадки типа 
H

k
; 

K

h
 (𝑃𝑁= 30...40%; 𝑃𝑠= 60...70%) обеспечи-

вают легкую сборку и разборку соединений при хорошем центри-

ровании. Для соединения шестерен, шкивов, червячных колес, уста-

новочных сменных соединительных муфт и т.п. наиболее широко 

применяется посадка 7 7

6 6

H K

k h

 
 
 

. 

Если необходимо обеспечить легкую и частую разборку соеди-

нения при сравнительно высокой точности, то используют посадки 

типа 
S

H

j
; SJ

h
 (𝑃𝑁=0.5…1%; 𝑃𝑠= 99...99.5%). В частности, посадка 

77

6 6

S

S

JH

j h

 
 
 

 применяется при небольших статических нагрузках для 
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установки сменных деталей и для неподвижных соединений боль-

шой длины, превышающей диаметр сопряжения более чем в 3 раза 

(посадка сменных шестерен или маховиков на валы, сменных вту-

лок, тонкостенных гильз в корпус и т.д.). Иногда эта посадка при-

меняет вместо 7 7

6 6

H K

k h

 
 
 

, когда сборка или разборка соединения за-

труднены весом, размером деталей или другими причинами. 

3.5 Расчет и выбор посадок с натягом 

3.5.1 Общая характеристика посадок с натягом 

Посадки с натягом предназначены для получения неподвиж-

ных неразъемных или редко разбираемых соединений. Неподвиж-

ность соединений при этих посадках достигается, как правило, 

лишь за счет сил трения, возникающих на сопрягаемых поверхно-

стях деталей вследствие их деформаций при сборке. В ряде случаев 

при передаче очень больших нагрузок в соединениях с натягом до-

полнительно могут использоваться крепежные детали: винты, 

штифты, шпонки и т.п. 

Сборка деталей в зависимости от их конструкции, размеров 

и величины требуемого натяга может осуществляться под прес-

сом при нормальной температуре (продольная запрессовка), а 

также с нагревом охватывающей или охлаждением охватываемой 

деталей (способ термических деформаций, или поперечная за-

прессовка). 

Посадки с натягом могут быть образованы путем сочетания 

интервала допуска основного отверстия и интервалов допусков ва-

лов с основными отклонениями от р до zc (отклонения – нижние, 

ei > 0) – посадки в системе отверстия (рис. 25а), а также путем со-

четания интервала допуска основного вала и интервалов допусков 

отверстий с основными отклонениями от Р до ZC (отклонения – 
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верхние, ES < 0) – посадки в системе вала (рис. 25б). Кроме того, 

посадки с натягом могул быть получены путем сочетания интер-

валов допусков неосновных деталей – отверстия в системе вала и 

вала в системе отверстия (посадки внесистемные или комбиниро-

ванные). 

С целью повышения уровня унификации изделий, сокращения 

номенклатуры размерных режущих и измерительных инструментов 

ГОСТ 25347-2013 устанавливает рекомендуемые посадки с выделе-

нием из их числа предпочтительных – для первоочередного приме-

нения. 

 

 
Рис. 25. Схемы расположения интервалов допусков посадок с натягом: 

а – в системе отверстия; б – в системе вала 
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3.5.2 Расчет посадок 

Цель расчета заключается в выборе посадок, обеспечивающих 

неподвижность соединения при действии внешних нагрузок и проч-

ность сопрягаемых деталей. Исходя из первого условия (неподвиж-

ность соединения) определяют минимальную величину натяга 

𝑁min, необходимую для восприятия и передачи внешних нагрузок. 

Исходя из второго условия (прочность сопрягаемых деталей) опре-

деляют максимальную допустимую величину натяга 𝑁max, при ко-

торой деформации сопрягаемых деталей, как правило, не выходят 

за пределы упругости. В некоторых случаях прессовые соединения 

могут надежно работать и при наличии локальных пластических де-

формаций в наиболее напряженной зоне. 

Расчет посадок с натягом производится на основе теории упру-

гости. В основу расчета положены: 

а) закон Гука 

𝜎 = 𝐸ɛ, (29) 

где 𝜎 – напряжение; g – модуль упругости первого рода; ɛ – де-

формация; 

б) решение задачи Ламе, описывающее напряженно-деформи-

рованное состояние толстостенных цилиндров, нагруженных рав-

номерно распределенным давлением 

𝜎 = С ∗ 𝑝, (30) 

где 𝜎 – коэффициент, зависящий от упругих свойств и жестко-

сти детали; р – давление. 

Рассмотрим общий случай расчета посадок с натягом, когда со-

единение состоит из полого вала и втулки (рис. 26). Положительная 

разность между диаметром вала и внутренним диаметром втулки до 

сборки определяет величину натяга N. При запрессовке деталей 

происходит растяжение втулки на величину 𝑁𝐷  и одновременно 

сжатие вала на величину 𝑁𝑑 , то есть их деформация, причем 

𝑁 = 𝑁𝐷 +𝑁𝑑 . (31) 
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Рис. 26. Схема запрессовки вала во втулке 

 

Деформацию втулки и вала можно определить, используя за-

кон Гука и решение задачи Ламе. Приравняв правые части выраже-

ний (29) и (30), получим ɛ ∙ 𝐸 = 𝐶 ∙ 𝑝, откуда 
C p

E



 . В то время ɛ 

для втулки можно представить как DN

d
, а для вала соответственно 

как dN

d
. Тогда D

D

D

C pd
N

E
 , d

d

d

C pd
N

E
 , где DC  и dC  – коэффи-

циенты Ламе соответственно для втулки и вала; р – давление на по-

верхности контакта втулки и вала; d – номинальный диаметр сопря-

жения; DE  и dE  – модули упругости материалов сопрягаемых де-

талей. Подставив формулы для определения величин DN  и dN  в 

выражение (31), получим формулу для определения расчетного 

натяга в общем виде: 

𝑁 = 𝑝 ∙ (
𝐶𝐷
𝐸𝐷
+
𝐶𝑑
𝐸𝑑
) ∙ 𝑑. (32) 

 

Расчет посадок с натягом производится в следующем порядке: 
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1. Из условия неподвижности соединения в зависимости от ха-

рактера и величины передаваемой нагрузки определяется требуе-

мое минимальное давление на контактных поверхностях соедине-

ния 𝑝min (рис. 26): 

𝑝min =
𝑀kp

𝜋𝑑2𝑙𝑓
 (33) 

– при действии крутящего момента 𝑀𝑘𝑝; 

𝑝min =
𝑃𝑜𝑐
𝜋𝑑𝑓𝑙

 (34) 

– при действии осевой силы 𝑃oc ; 

𝑝min =
𝑅

𝜋𝑑𝑓𝑙
 (35) 

– при совместном действии крутящего момента и осевой силы, где 

3

2
2 10кр

oc

M
R P

d

 
   

 

 – равнодействующая сила при совместном 

нагружении соединения осевой силой и крутящим моментом; d и  

l – номинальный диаметр и длина соединения; f – коэффициент тре-

ния на сопрягаемых поверхностях. 

Коэффициент трения зависит от свойств материалов сопрягае-

мых деталей и метода запрессовки. В практических расчетах для де-

талей из стали и чугуна ориентировочно можно принимать f = 0,07 

(при механической запрессовке) и f = 0,14 (при сборке с нагревом 

охватывающей детали). В случае, когда материал охватывающей 

детали – бронза или латунь, f = 0,05. 

По полученным значениям контактного давления, используя 

формулу (32), можно рассчитать величину наименьшего натяга, при 

котором будет обеспечена неподвижность соединения: 

𝑁minрасч = 𝑝𝑚𝑖𝑛 (
𝐶𝐷
𝐸𝐷
+
𝐶𝑑
𝐸𝑑
)𝑑, (36) 
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где     

2

0

2

0

1

1

D D

d

D
C

d

D



 
  
 

 
 

  
 

;   

2

0

2

0

1

1

d d

d

d
C

d

d



 
  
 

 
 

  
 

; 

𝐷0 и 𝑑0 – соответственно наружный диаметр охватывающей детали 

и диаметр внутренней полости охватываемой детали; 

𝜇𝐷 и  𝜇𝑑 – коэффициенты Пуассона соответственно для охватываю-

щей и охватываемой деталей. 

Значения модуля упругости и коэффициента Пуассона для раз-

личных материалов приведены в табл. А6. 

2. На основе теории наибольших касательных напряжений 

определяется максимальное допустимое давление, при котором от-

сутствуют пластические деформации соединяемых деталей. В каче-

стве 𝑃max берется меньшее из двух значений: 

𝑝𝐷 max = 0,58𝜎𝑇𝐷 [1 − (
𝑑

𝐷0
)
2

] (37) 

– для охватывающей детали; 

𝑝𝑑 min = 0,58𝜎𝑇𝑑 [1 − (
𝑑0
𝑑
)
2

] (38) 

– для охватываемой детали, 

где 𝑝𝐷 max и 𝑝𝑑 max наибольшие значения контактных давле-

ний, найденные соответственно по прочности охватывающей и 

охватываемой деталей; 𝜎𝑇𝐷 и 𝜎𝑇𝑑 – пределы текучести материалов 

охватывающей и охватываемой деталей (табл. А6). 

Чаще всего лимитирующим фактором является прочность 

охватывающей детали. Поэтому в дальнейшем при расчете 

наибольшего расчетного натяга используется значение 𝑝𝐷 max. При 

этом вводится коэффициент χ, учитывающий неравномерность рас-

пределения давления по поверхности сопряжения.  
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Коэффициент χ зависит главным образом от отношения длины 

сопряжения к номинальному диаметру и может быть найден по гра-

фикам, приведенным на рис. 27. 

 

 
Рис. 27. Зависимость коэффициента χ, учитывающего неравномерность  

распределения давления от отношения длины к диаметру соединения  

 

С учетом сказанного в соответствии с формулой (32) определя-

ется величина наибольшего расчетного натяга 𝑁maxрасч: 

𝑁maxрасч = 𝑝𝐷 max χ (
𝐶𝐷
𝐸𝐷
+
𝐶𝑑
𝐸𝑑
) 𝑑. (39) 

3. Прежде чем осуществить выбор посадки на основе найден-

ных величин 𝑁max расч и 𝑁minрасч , необходимо учесть, что при за-

прессовке будет происходить смятие неровностей на контактных 

поверхностях отверстия и вала, в результате чего фактическая вели-

чина натяга окажется меньше расчетной, определяемой как раз-

ность 𝑑изм и 𝐷изм (рис. 28). Для нахождения поправки, учитываю-

щей смятие неровностей, рекомендуется пользоваться формулой 

   Ш 1,2 5D d D dRz Rz Ra Ra     , (40) 

полученной из предположения, что относительная деформация неров-

ностей при запрессовке составляет 60% от их высоты. Это хорошо под-

тверждается результатами экспериментальных исследований. 
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Средние арифметические отклонения профиля неровностей на 

поверхностях отверстия и вала (𝑅𝑎𝐷 и 𝑅𝑎𝑑) определяются точно-

стью изготовления соединения (5-й...8-й квалитеты) и его номи-

нальным размером. Ориентировочно можно выбирать величину 𝑅𝑎 

из следующего стандартного ряда значений: 0.2: 0,25; 0,32; 0.4; 0,5; 

0,63; 0.8; 1,0; 1,25; 1,6; 2.0; 2,5; 3,2 мкм (большие значения – для 

более грубых квалитетов и больших размеров). При механической 

запрессовке наибольшая прочность соединения достигается при ма-

лой шероховатости, а при сборке с охлаждением или нагревом – при 

большой шероховатости. 

 

 
Рис. 28. Схема сглаживания неровностей при запрессовке 

 

С учетом поправки определяют минимальную и максималь-

ную величины функциональных натягов 

𝑁minфунк = 𝑁minрасч + 𝛥ш, (41) 

𝑁m𝑎𝑥 функ = 𝑁maxрасч + 𝛥ш, (42) 

и по стандартам (ГОСТ 25346-2013 и ГОСТ 25347-2013) выбирают 

посадку, удовлетворяющую условиям 

𝑁min ст ≥ 𝑁minфунк, (43) 

𝑁m𝑎𝑥 ст ≤ 𝑁maxфунк, (44) 

где 𝑁minст и 𝑁maxст – минимальное и максимальное значения 

натяга, обеспечиваемые какой-либо стандартной посадкой  

(рис. 25). 

Величины 𝑁min ст и 𝑁max ст и для некоторых стандартных поса-

док приведены в табл. А7. 
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3.5.3 Пример расчета посадки с натягом 

Поясним методику расчета посадок с натягом на примере вы-

бора посадки для сопряжения венца косозубого зубчатого колеса со 

ступицей (рис. 29, d = 100 мм, 𝐷0 = 120 мм, 𝑑0 = 25 мм, l =15 мм), 

когда величины действующего крутящего момента и осевой силы 

составляют соответственно 𝑀кр = 110 Нм и 𝑃oc = 20 Н. Материал 

зубчатого венца – сталь 40ХН (𝐸𝐷 = 2,1 ∗ 105 МПа, 𝜎𝑇 =784 МПа), 

ступицы – сталь 45 (𝐸𝐷 = 2,1 ∗ 10
5 МПа, 𝜎𝑇 =353 МПа); параметры 

шероховатости сопрягаемых поверхностей 𝑅𝑎𝐷 = 𝑅𝑎𝑑 = 1,0 мкм. 

Сборка деталей осуществляется под прессом при нормальной тем-

пературе – (механическая запрессовка), f = 0,07. 

В тех случаях, когда рассчитывается посадка с натягом для со-

единения венца со ступицей зубчатого колеса, в качестве диаметра 

𝐷0 следует принимать диаметр по впадинам зубьев колеса, а в каче-

стве диаметра 𝑑0 – диаметр отверстия в ступице, по которому зуб-

чатое колесо сопрягается с валом (рис. 29). 
 

 

Рис. 29. Схема запрессовки зубчатого венца (1) косозубого колеса на ступицу (2) 
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Если материалы зубчатого венца и ступицы колеса не заданы, 

то они могут быть выбраны, например, по табл. А6. Как правило, 

зубчатые венцы цилиндрических и конических зубчатых колес из-

готавливаются из легированных конструкционных сталей (40Х, 

40ХН, 12Х2Н4А и т.д.), а ступицы – из углеродистых качественных 

конструкционных сталей (20, 30, 40 и т.д.) и чугунов (СЧ15-32, 

СЧ18-36). Зубчатые венцы червячных колес чаще всего выполняют 

из оловянных и безоловянных бронз. 

Расчет произведем в соответствии с вышеизложенной методи-

кой. 

1. Из условия неподвижности соединения по формуле (35) 

определяем требуемое минимальное давление на контактных по-

верхностях соединения, а по формуле (36), после определения ко-

эффициентов Ламе 𝐶𝐷 и 𝐶𝑑 , величину наименьшего натяга: 

 

𝑝min =
𝑅
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=

1
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𝑁maxрасч = 𝑝min (
𝐶𝐷
𝐸𝐷

+
𝐶𝑑
𝐸𝑑
)𝑑 =

= 6,673 ∙ (
7,497

2.1 ∙ 103
+

0,833

2.1 ∙ 103
) ∙ 100 ∙ 103 =

= 26,47 мкм. 

2. На основе теорий наибольших касательных напряжений 

определяем максимальное допустимое давление, при котором от-

сутствуют пластические деформации соединяемых деталей: 

𝑝𝐷max = 0,58𝜎𝑇𝐷 [1 − (
𝑑

𝐷0
)
2

] = 0,58 ∙ 784 ∙ [1 − (
100

115
)
2

] =

= 110,89 МПа 

𝑝𝑑min = 0,58𝜎𝑇𝑑 [1 − (
𝑑0
𝑑
)
2

] = 0,58 ∙ 353 ∙ [1 − (
25

100
)

2

] =

= 191,94 МПа. 

В качестве 𝑝 max берем меньшее из двух полученных значений 

и по формуле (39) определяем величину наибольшего расчетного 

натяга: 

𝑁max расч = 𝑝𝐷 max χ (
𝐶𝐷
𝐸𝐷
+
𝐶𝑑
𝐸𝑑
)𝑑 ∙ 103 =

= 110,89 ∙ 0,5 (
7,497

2.1 ∙ 103
+

0,833

2.1 ∙ 103
) ∙ 100 ∙ 103 =

= 219,93 мкм. 

3. По формуле (40) определяем поправку, учитывающую смя-

тие неровностей при запрессовке, 

𝛥ш ≈ 5(𝑅𝑎𝐷 + 𝑅𝑎𝑑) = 5(1,0 + 1,0) = 10,0 мкм. 

и по формулам (41) и (42) с учетом поправки определяем минималь-

ную и максимальную величины функциональных натягов: 

𝑁minфунк = 𝑁minрасч + 𝛥ш = 26,47 + 10,0 = 36,47 мкм, 

𝑁maxфунк = 𝑁maxрасч + 𝛥ш = 219,93 + 10,0 = 229,93 мкм. 

Далее по табл. А7 выбираем посадку, удовлетворяющую 

условиям (43), (44). Для этого в интервале размеров свыше 80 до 
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100 мм находим сначала посадки, удовлетворяющие условию не-

подвижности соединения 𝑁minст ≥ 𝑁minфунк .Такими посадками 

будут являться: H7/t6, H7/u7, H8/u8 и др. Проанализируем эти по-

садки из условия прочности соединяемых деталей 𝑁maxст ≤ 

≤ 𝑁maxфунк. Нетрудно видеть, что условию прочности будут удо-

влетворять четыре посадки: H7/t6, H7/u7. U8/h7 и H8/u8. Так как 

для рассматриваемого вида сопряжения посадки в системе вала по 

конструктивным и экономическим соображениям применять неце-

лесообразно, то в качестве стандартной можно выбрать одну из 

трех посадок: H7/t6, H7/u7 и H8/u8. При этом посадка Н8/u8 будет 

более экономичной по сравнению с двумя предыдущими, а по-

садка H7/t6 будет обеспечивать больший запас прочности соеди-

няемых деталей. 

3.5.4 Назначение и применение посадок с натягом 

Посадки с натягом, как уже указывалось выше, используются 

для неподвижных неразъемных или редко разбираемых соединений 

и выбираются, как правило, на основе расчетов. По применению 

они делятся на три группы: легкие, средние и тяжелые прессовые 

посадки. 

Посадки легкопрессовые (Н/р, P/h) характеризуются мини-

мальным гарантированным натягом и применяются в тех случаях, 

когда действующие крутящие моменты или осевые силы малы или 

случайное относительное смещение соединяемых деталей не играет 

существенной роли; для соединений тонкостенных деталей, не до-

пускающих больших деформаций; для соединения деталей из цвет-

ных металлов и легких сплавов; для центрирования тяжело нагру-

женных или быстровращающихся деталей (с дополнительным 

креплением). 

Предпочтительными посадками для данной группы являются 

посадки Н7/р6 и P7/h6. Примеры применения: клапанные седла в 
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гнездах, втулки и кольца в корпусах, зубчатые колеса на валах ре-

дукторов с дополнительным креплением шпонками, винтами и 

штифтами. 

Средние прессовые посадки (H/r, H/s, H/t и R/h, S/h, T/h) харак-

теризуются умеренными гарантированными натягами в пределах от 

0,0002 до 0,0006 от номинального диаметра соединения. Они обес-

печивают передачу нагрузок средней величины без дополнитель-

ного крепления. Предпочтительными посадками для этой группы 

являются посадки Н7/r6 и H7/s6. Примеры применения: втулки под-

шипников скольжения в гнездах, постоянные кондукторные втулки, 

фиксаторы и упоры в приспособлениях, венцы червячных и зубча-

тых колес на ступицах. 

Тяжелые прессовые посадки (Н/u, Н/х, H/z и U/h) характеризу-

ются большими гарантированными натягами (в пределах от 0,001 

до 0,002 от номинального диаметра) и предназначены для соедине-

ний, передающих большие, в том числе динамические нагрузки. 

Примеры применения: дисковые и тарельчатые несъемные муфты 

на концах валов, венцы червячных и зубчатых колес на ступицах, 

пальцы эксцентриков кривошипно-шатунных механизмов и др. 
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4 ДОПУСКИ И ПОСАДКИ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

Подшипники качения являются основными комплектующими 

изделиями, изготовляемыми на специализированных (подшипнико-

вых) заводах. Посадочными или присоединительными размерами 

подшипников являются наружный диаметр наружного кольца D, по 

которому подшипник сопрягается с корпусом, и внутренний диа-

метр внутреннего кольца d, по которому подшипник сопрягается с 

валом. Подшипники качения в процессе сборки не подлежат допол-

нительной доработке, поэтому посадка внутреннего кольца на вал 

осуществляется в системе отверстия, а наружного кольца в корпус – 

в системе вала. 

По точности изготовления в соответствии с ГОСТ 520-2011 

упорные и упорно-радиальные подшипники делятся (в порядке по-

вышения точности) на следующие классы: нормальный, 6, 5, 4, 2.  

С повышением точности подшипников значительно возрастает тру-

доемкость их изготовления и стоимость. Так, стоимость подшипни-

ков 6, 5 и 4-го классов больше стоимости подшипников нормаль-

ного класса точности соответственно в 2,5; 5,5 и 8 раз. В связи с 

этим не следует применять подшипники высоких классов точности 

в узлах, где это не вызывается технической необходимостью. 

Наибольшее применение в машиностроении находят подшип-

ники нормального и 6 классов точности. Подшипники 5-го и 4-го 

классов точности применяют при больших частотах вращения и в 

тех случаях, когда требуется высокая точность при вращении вала, 

например, для шпинделей шлифовальных и других прецизионных 

станков, для роторов газотурбинных двигателей, приборов и т.п. 

Для гироскопов и других прецизионных приборов используются 

подшипники 2-го класса точности. 

Точность подшипников определяется точностью присоедини-

тельных параметров (размеры D и d), точностью изготовления бе-

говых дорожек колец и точностью изготовления тел качения. 
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Допускаемые отклонения диаметров отверстий внутренних колец 

и наружных диаметров наружных колец упорных и упорно-радиаль-

ных подшипников разных классов точности представлены в табл. А8. 

Как видно из этой таблицы и схемы, приведенной на рис. 30, 

интервал допуска на диаметр отверстия внутреннего кольца распо-

лагается не «в тело кольца», вверх от нулевой линии, как принято 

для основного отверстия, а вниз, т.е. основным отклонением отвер-

стия внутреннего кольца (его принято обозначать L) является верх-

нее отклонение ЕS=0. Такое расположение интервала допуска при-

нято для обеспечения сравнительно небольшого натяга в соедине-

нии вращающегося внутреннего кольца с валом при использовании 

имеющихся в ЕСДП интервалов допусков на валы под переходные 

посадки, с учетом, что в большинстве конструкций подшипниковых 

узлов вращается вал с внутренним кольцом. 
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Рис. 30. Схема расположения интервалов допусков наружного 

 и внутреннего колец подшипников различных классов точности  

(0 – нормальный класс точности) 
 

Соединение подшипника с корпусом при этих же условиях, как 

будет показано дальше, должно быть с небольшим зазором, по-

этому интервал допуска на диаметр наружного кольца располага-

ется «в тело детали», вниз от нулевой линии, как принято для ос-

новного вала. Основным отклонением диаметра наружного кольца, 

обозначаемым l, является верхнее отклонение es=0. 
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Интервалы допусков внутреннего и наружного колец подшип-

ника принято обозначать соответственно буквами L и l с указанием 

класса точности подшипника, например, L6 и l6. 

Выбор посадок колец подшипников на вал и в корпус осу-

ществляется согласно ГОСТ 3325-85 исходя из схемы работы под-

шипника (учитывается, вращается внутреннее кольцо с валом, или 

наружное кольцо с корпусом, или оба кольца с валом и корпусом), 

вида нагружения колец и режима работы. 

Как уже отмечалось, чаще всего подшипниковые узлы работают 

по схеме, когда вращается внутреннее кольцо с валом, а наружное 

кольцо и корпус неподвижны. В этом случае необходимо обеспечить 

неподвижность соединения внутреннего кольца подшипника с ва-

лом. Это достигается за счет использования валов, изготавливаемых 

в системе отверстия с интервалами допусков под переходные по-

садки (основные отклонения js, k, m, n), что, благодаря специфиче-

скому расположению интервала допуска внутреннего кольца вниз от 

нулевой линии, позволяет получить в соединении небольшой, чаще 

всего гарантированный натяг (рис. 31). Исключение представляет 

случай, когда предельные отклонения вала расположены симмет-

рично относительно нулевой линии. Однако и в этом случае вероят-

ность получения натяга в соединении достаточно велика (96...98%). 

Применять для рассматриваемого соединения валы с интерва-

лами допусков под посадки с натягом нецелесообразно, так как по-

лучаемые при этом натяги сильно осложняют условия монтажа и 

демонтажа подшипниковых узлов, а в процессе их эксплуатации 

могут вызвать заклинивание тел качения и поломки. 

Наружное кольцо подшипника в корпус при рассматриваемой 

схеме работы узла должно устанавливаться свободно. Для этого ин-

тервалы допусков отверстий корпусов выбирают в системе вала из 

числа обеспечивающих в соединении небольшую величину зазора 

(основные отклонения отверстий Н, G, F). 
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Рис. 31. Схема расположения интервалов допусков  

при посадках подшипников нормального класса точности 

 

В результате обеспечивается легкость монтажа, устраняется за-

клинивание тел качения и создаются условия для периодического 

проворачивания наружного кольца в корпусе, что способствует бо-

лее равномерному износу его беговой дорожки. 

Интервалы допусков валов и отверстий корпусов для подшип-

ников различных классов точности при первой схеме работы пред-

ставлены в табл. 1. 

Если вращается наружное кольцо с корпусом, а внутреннее 

кольцо и вал неподвижны (рис. 31, вторая схема работы, что 

имеет место, когда подшипник устанавливается, например, в ка-

кое-либо зубчатое колесо или шкив), то в этом случае необхо-

димо обеспечить неподвижность соединения наружного кольца с 

корпусом, что достигается путем использования интервалов до-

пусков отверстий корпусов под переходные посадки, и даже с га-

рантированным натягом (основные отклонения отверстия: Js, К, 

М, N, Р). 
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Таблица 1. Интервалы допусков валов и отверстий корпусов для подшипников,  

работающих по первой схеме 

Классы 

точности 

подшип-

ников 

Внутреннее кольцо Наружное кольцо 

Интервалы 

допусков 

внутренних 

колец 

Интервалы 

допусков  

валов 

Интервалы до-

пусков наруж-

ных колец 

Интервалы 

допусков 

отверстий 

корпусов 

нормаль-

ный; 6 
L0; L6 

js6; k6;  

m6; n6 
l0; l6 

Js7; H7;  

H6; H9; G7; 

F7; F8 

5; 4 L5; L4 
js5; k5;  

m5; n5 
l5; l4 Js6; H6; G6 

2 L2 
js4; k4;  

m4; n4 
l2 Js5; H5; G5 

 

Соединение внутреннего кольца с валом в этом случае должно 

быть свободным, что обеспечивается использованием валов с ин-

тервалами допусков под посадки с зазором (основные отклонения 

валов h, f, q). 

Интервалы допусков отверстий корпусов и валов, работающих 

по второй схеме (вращается наружное кольцо с корпусом), для под-

шипников различных классов точности представлены в табл. 2. 

В случае, когда вращаются оба кольца подшипника (третья 

схема работы), необходимо обеспечить неподвижность соединений 

и внутреннего кольца с валом, и наружного кольца с корпусом. При 

этом используются интервалы допусков для валов в соответствии с 

первой схемой, а для отверстий в корпусе – в соответствии со вто-

рой. 

Посадки подшипников качения должны выбираться с таким 

расчетом, чтобы радиальные зазоры между телами качения и коль-

цами при всех условиях эксплуатации сохранялись. Повышенный 

нагрев может свести радиальный зазор до нуля, при этом возрастает 

сопротивление вращению, что вызовет еще больший нагрев и раз-

рушение подшипника. 
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Таблица 2. Интервалы допусков валов и отверстий корпусов для подшипников,  

работающих по второй схеме 

Классы точ-

ности под-

шипников 

Наружное кольцо Внутреннее кольцо 

Интервалы 

допусков 

наружных 

колец 

Интервалы до-

пусков отвер-

стий корпусов 

Интервалы 

допусков 

внутренних 

колец 

Интервалы 

допусков 

валов 

нормальный; 

6 
l0; l6 

Js7; K7;  

M7; N7; P7 
L0; L6 

h6; h7; h8; 

h9; g6; f7 

5; 4 l5; l4 Js6; K6; M6; N6 L5; L4 h5; g5 

2 l2 Js5; K5; M5; N5 L2 h4; g4 

 

Для подшипников роторов ГТД можно рекомендовать следую-

щие посадки: внутреннего кольца на вал – L5/js5, наружного кольца 

в корпусе – Н6/l5. 

Посадки подшипников качения на сборочных чертежах в соот-

ветствии с общими правилами обозначаются в виде дроби с учетом 

принятых условных обозначений интервалов допусков колец под-

шипника (в числителе дроби указывается допуск отверстия, в зна-

менателе – допуск вала) (рис. 32). 

 

 

Рис. 32. Обозначение посадок подшипников качения на сборочных чертежах 
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На чертежах вала и корпуса (рис. 33) указывают предельные 

отклонения посадочных размеров, а также допустимые отклонения 

формы и шероховатость поверхности. 

 

 

Рис. 33. Обозначение па чертежах допусков размеров  

и формы деталей сопрягаемых с кольцами подшипников 

 

Допуски на отклонения от цилиндричности посадочных по-

верхностей валов и отверстий корпусов должны составлять: для 

подшипников нормального и 6 классов точности – четверть допуска 

на диаметр, а для классов 5 и 4 – одну восьмую. 

Шероховатость посадочных поверхностей валов и отверстий 

корпусов, а также торцов заплечиков не должна превышать вели-

чин, указанных в табл. 3. 

При выборе посадок для сопряжений крышки подшипника с 

корпусом, для сопряжений мазеудерживающего или распорного 

кольца с валом (рис. 32) следует учитывать, что корпус или вал (в 

том случае, если он не имеет уступа) обработаны под сопряжения с 

соответствующими кольцами подшипника и, следовательно, пре-

дельные отклонения для этих деталей уже выбраны. Для того чтобы 

сборка или разборка деталей производились достаточно легко, 
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необходимо наличие зазора в этих соединениях. Это обеспечива-

ется за счет использования комбинированных посадок, например, 

для сопряжения кольца с валом, как показано на рис. 32 – 

Ø40(Е9/k6), а для сопряжения крышки с корпусом – Ø90(H7/d10). 

При этом точность посадочных размеров крышки и кольца может 

быть принята более низкой, чем для корпуса и вала (по 9–11-му ква-

литетам). 

 

Таблица 3. Допустимая шероховатость поверхностей 

Посадочные  

поверхности 

Классы точности 

подшипников 

𝑅𝑎𝑑 , мкм 

d≤80 500>d>80 

Валов 

нормальный 

6 и 5 

4 

1,25 

0,63 

0,32 

2,5 

1,25 

0,63 

Отверстий корпусов 
нормальный 

6; 5; 4 

1,25 

0,63 

2,5 

1,25 

Торцов заплечников 

валов и корпусов 

нормальный 

6; 5; 4 

2,5 

1,25 

2,5 

2,5 

 

Если привертная крышка имеет отверстие для прохода вала и 

гнездо для расположения уплотнения манжетного типа, то с целью 

обеспечения надежной работы уплотнения необходимо ограничить 

радиальное смещение крышки. В этом случае для центрирующей 

поверхности крышки выбирают интервал допуска h8. Такой же ин-

тервал допуска выбирается и для закладных крышек любой кон-

струкции.  
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5 КОНТРОЛЬ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ДЕТАЛЕЙ 

С ПОМОЩЬЮ ГЛАДКИХ ПРЕДЕЛЬНЫХ КАЛИБРОВ 

В условиях производства, особенно крупносерийного и массо-

вого, для контроля годности деталей, размеры которых выполнены 

с допусками по 6–17-му квалитетам, широко используют предель-

ные калибры Преимуществом метода контроля размеров деталей 

предельными калибрами по сравнению с существующими мето-

дами измерений является его высокая производительность, про-

стота и экономичность. 

Калибры – это бесшкальные контрольные инструменты, с по-

мощью которых проверяют размеры гладких цилиндрических, ко-

нусных, резьбовых и шлицевых деталей, глубин и высот соответ-

ственно впадин и выступов, а также расположение поверхностей.  

В отличие от приборов и универсальных измерительных инстру-

ментов, снабженных отсчетными устройствами (шкалой), калибры 

не позволяют определить действительное значение контролируе-

мого размера, а лишь устанавливают, находится ли данный размер 

в границах интервала допуска. Поскольку интервал допуска ограни-

чено двумя предельными размерами, то для контроля детали необхо-

димо иметь два калибра, один из которых позволяет установить, вы-

ходит ли действительный размер детали за наибольший, а второй – 

за наименьший предельный размеры. Такие калибры называются 

предельными. В зависимости от формы контролируемых деталей ка-

либры подразделяются на гладкие, резьбовые, шлицевые и т.п. 

Комплект гладких рабочих предельных калибров для контроля 

размеров цилиндрических деталей состоит из проходного ПР и не-

проходного НЕ калибров. 

Для контроля размеров отверстий применяют калибры-пробки 

(рис. 34а). Назначение проходной пробки ПР – отсеивание всех де-
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талей с размером меньше minD . Если калибр ПР в отверстие не вхо-

дит, то это означает брак, но исправимый; отверстие требует допол-

нительной обработки. Назначение непроходной пробки НЕ – отсе-

ивание всех деталей с размером больше maxD . Если в отверстие вхо-

дит калибр НЕ, то это означает неисправимый брак. Деталь 

считается годной, то есть размеры отверстия лежат в заданных пре-

делах, если проходная пробка под действием собственного веса или 

усилия, примерно равного ему, входит в контролируемое отверстие, 

а непроходная пробка в него не входит. 

 

 
Рис. 34. Схемы контроля гладкими предельными  

калибрами отверстия (а) и вала (б) 
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Внешне проходная пробка от непроходной отличается большей 

высотой. 

Для контроля размеров валов применяют калибры-скобы 

 (рис. 34б). Назначение проходной скобы ПР – отсеивание всех де-

талей с размером больше maxd . Если вал не проходит через калибр-

скобу ПР, то имеет место исправимый брак; вал требует дополни-

тельной обработки. Назначение непроходной скобы НЕ – отсеива-

ние всех деталей с размером меньше mind . Контролируемый вал яв-

ляется неисправимым браком, если он проходит в калибр-скобу НЕ. 

Вал считается годным, то есть его размеры лежат в заданных пре-

делах, если при усилии, приложенном к калибру и примерно равном 

его весу, вал проходит через проходную калибр-скобу и не прохо-

дит через непроходную. 

Для того чтобы проходные ПP и непроходные НЕ калибры вы-

полняли указанные функции, необходимо определенным образом 

рассчитать их исполнительные размеры. Под исполнительными 

размерами калибра понимают размеры, проставляемые на его рабо-

чем чертеже и содержащие номинальный размер и предельные от-

клонения. 

В основу расчета гладких калибров положены предельные раз-

меры контролируемых деталей. Так, в основу расчета непроходных 

калибров положены: наибольший предельный размер отверстия 

maxD  – для калибров-пробок и наименьший предельный размер вала 

mind  – для калибров-скоб, а в основу расчета проходных калибров – 

наименьший предельный размер отверстия minD  – для калибров-

пробок и наибольший предельный размер вала maxd  – для калибров-

скоб. 

На рис. 35 и 36 даны схемы расположения интервалов допусков 

гладких калибров для номинальных размеров до 180 мм. 
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Рис. 35. Схемы расположения интервалов допусков гладких калибров  

для контроля отверстий (а) и валов (б) с номинальными размерами до ISO мм  

и допуском изготовления по IT6-IT8 

 

Как видно из рис. 35 и 36, интервал допуска на неточность из-

готовления непроходных пробок ( H ) располагается симметрично 

относительно размера
maxD , а непроходных скоб (

1H ) – симмет-

рично размера 
mind . В то же время интервал допуска на неточность 
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изготовления проходных пробок ( H ) располагается не симмет-

рично относительно размера, а смещено внутрь интервала допуска 

отверстия на величину Z . Интервал допуска на неточность изготов-

ления проходных скоб (
1H ) располагается не симметрично относи-

тельно размера 
maxd  и смещено внутрь интервала допуска вала на 

величину 
1Z . Указанное различие в расположении интервалов до-

пусков непроходных и проходных калибров связано с тем, что в 

процессе контроля проходные калибры изнашиваются, в связи с 

чем им необходимо обеспечить достаточный срок службы. Поэтому 

для проходных калибров устанавливается определенный допуск на 

износ, граница которого определяется координатой Y  для калиб-

ров-пробок и 
1Y  для калибров-скоб и выходит за пределы интервала 

допуска на изготовление детали при контроле валов и отверстий вы-

полненных по 6–8-му квалитетам (рис. 35 и 36). При контроле валов 

и отверстий, изготовленных по 9–17-му квалитетам, граница износа 

проходных пробок совпадает с 
minD , а непроходных скоб с 

maxd , то 

есть величины 
1 0Y Y  . 

Схемы интервалов допусков гладких калибров для номиналь-

ных размеров свыше 180 мм приведены в ГОСТ 24853-81. 

Расположение интервалов допусков калибров, предназначен-

ных для контроля отверстии и валов с размерами свыше 180 мм, от-

личается от расположения интервалов допусков калибров, исполь-

зуемых для контроля подобных деталей с размерами до 180 мм, сме-

шением допуска непроходных калибров и границы износа 

проходных калибров внутрь интервала допуска детали на величину 

  – для калибров-пробок и 
1 , – для калибров-скоб. Это связано с 

тем, что с увеличением размеров деталей погрешность контроля ка-

либрами увеличивается, и главным образом за счет появления зна-

чительных упругих деформаций контрольных инструментов. 
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Рис. 36. Схемы расположения интервалов допусков гладких калибров  

для контроля отверстий (а) и валов (б) с номинальными размерами до 180 мм  

и допуском изготовления по IT9-IT17 

 

Допуски и отклонения калибров в зависимости от квалитета и 

номинального размера контролируемой детали установлены ГОСТ 

24853-81. 

Для расчета исполнительных размеров калибров-пробок по 

табл. А9 определяются величины H , Z  и Y , а для расчета калиб-

ров-скоб соответственно величины 
1H , 

1Z , и 
1Y . Формулы для 
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определения исполнительных размеров рабочих калибров даны в 

табл. 4. 

 

Таблица 4. Формулы для определения исполнительных размеров  

рабочих калибров 

Калибр 

Номинальный размер детали, мм 

до 180 св. 180 до 500 

Размер 

Пре-

дельные 

отклоне-

ния 

Размер 

Предель-

ные от-

клонения 

Для от-

верстия 

Пробка  

проходная 

новая 

𝐷𝑚𝑖𝑛 + 𝑍 ±
𝐻

2
 𝐷𝑚𝑖𝑛 + 𝑍 ±

𝐻

2
 

Пробка  

проходная 

изношен-

ная 

𝐷𝑚𝑖𝑛 − 𝑌 – 𝐷𝑚𝑖𝑛 − 𝑌 + 𝛼 – 

Пробка  

непроход-

ная 

𝐷𝑚𝑎𝑥 ±
𝐻

2
 𝐷𝑚𝑎𝑥 − 𝛼 ±

𝐻

2
 

Для вала 

Скоба  

проходная 

новая 

𝑑𝑚𝑎𝑥 − 𝑍1 ±
𝐻1
2

 𝑑𝑚𝑎𝑥 − 𝑍1 ±
𝐻1
2

 

Скоба  

проходная 

изношен-

ная 

𝑑𝑚𝑎𝑥 + 𝑌 – 𝑑𝑚𝑎𝑥 + 𝑌 − 𝛼1 – 

Скоба  

непроход-

ная 

𝑑𝑚𝑖𝑛 ±
𝐻1
2

 𝑑𝑚𝑖𝑛 + 𝛼1 ±
𝐻1
2

 

 

При подсчете исполнительных размеров калибров (наиболь-

ших для отверстий и наименьших для валов) необходимо пользо-

ваться следующими правилами округления: округление размеров 
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рабочих калибров (наибольших для отверстия и наименьших для 

валов) для деталей квалитетов 15–17 следует производить до целого 

микрометра; для деталей квалитетов 6–14 размеры следует округ-

лять до величин, кратных 0,5 мкм, при этом допуск на калибры со-

храняется; размеры, оканчивающиеся на 0,25 и 0,75 мкм, следует 

округлять до величин, кратных 0,5 мкм, в сторону уменьшения до-

пуска детали. 

Основные типы калибров-пробок для контроля отверстий и ка-

либров-скоб для контроля валов, а также технические требования к 

ним приведены в ГОСТ 2015-84, ГОСТ 2216-84 и работе [4]. 

Основные требования к калибрам: высокая точность изготов-

ления, большая жесткость при малой массе, износоустойчивость, 

коррозионная стойкость, стабильность размеров, удобство при кон-

троле деталей. 

Твердость измерительных поверхностей калибров должна 

быть в пределах 57...65 HRCЭ. 

При маркировке на калибр наносят: номинальный размер де-

тали, для контроля которого предназначен калибр, с условным обо-

значением интервала допуска на изготовление (на рабочих калиб-

рах); величину предельных отклонений контролируемого размера в 

миллиметрах; тип калибра (например, ПР, НЕ) и товарный знак за-

вода-изготовителя. 

Поясним методику расчета исполнительных размеров гладких 

предельных калибров, предназначенных для контроля отверстия и 

вала, сопрягающихся по посадке Ø60 Е9/к6. 

1. По табл. А3 и А4 для номинального размера 60 мм (интервал 

размеров от 50 до 80 мм) определяем значения основного отверстия 

Е9 (EI = 60 мкм) и вала k (еi = 2 мкм). 

2. По табл. А5 для номинального размера 60 мм определяем 

допуски на изготовление отверстия и вала: 
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отверстие – IT9 = 74 мкм;  

вал – IT6 = 19 мкм. 

3. Определяем второе предельное отклонение отверстия и 

вала: 

Ø60E9 (EI = 60 мкм) ES = EI + IT9 = 60 + 74 =134 мкм; 

Ø60k6 (ei = 2 мкм) es = ei + IT6=2 + 19 = 21 мкм. 

4. Строим схему интервалов допусков для посадки Ø60 E9/k6 

(рис. 37). 

5. Определяем предельные размеры сопрягаемых деталей, то 

есть отверстия и вала: 

𝐷𝑚𝑎𝑥 = 𝐷 + 𝐸𝐼 = 60 + 0,060 = 60,060 мм; 

𝐷𝑚𝑖𝑛 = 𝐷 + 𝐸𝑆 = 60 + 0,134 = 60,134 мм; 

𝑑𝑚𝑎𝑥 = 𝑑 + 𝑒𝑖 = 60 + 0,002 = 60,002 мм; 

𝑑𝑚𝑖𝑛 = 𝑑 + 𝑒𝑠 = 60 + 0,021 = 60,021 мм. 

6. По табл. А9 для номинального размера 60 мм и квалитетов 

9-го (отверстие) и 6-го (вал) определяем числовые значения откло-

нений и допусков гладких калибров: 

для калибров-пробок: 𝐻 = 5 мкм, 𝑌 = 0, Z= 13 мкм; 

для калибров-скоб:  𝐻1 = 5 мкм, 𝑌1 = 3 мкм, 𝑍1 = 4 мкм. 

7. Строим схему расположения интервалов допусков для ка-

либров-пробок и калибров-скоб (рис. 37). 

8. Используя формулы табл. 4, определяем исполнительные 

размеры калибров-пробок и калибров-скоб. 

Исполнительные размеры калибров-пробок: 

ПРновый = (𝐷𝑚𝑖𝑛 + 𝑍) ±
𝐻

2
= (60,060 + 0,013) ± 0,025

= 60,073 ± 0,0025 мм; 

ПРизн = 𝐷𝑚𝑖𝑛 − 𝑌 = 60 − 0 = 60 мм; 

НЕ = 𝐷𝑚𝑎𝑥 ±
𝐻

2
= 60,134 ± 0,025 мм. 
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Рис.37. Расположение интервалов допусков гладких калибров, предназначенных 

для контроля отверстия и вала, сопрягающихся по посадке Ø60 Е9/k6: 

 а – для отверстия Ø60Е9; б – для вала Ø60k6 
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Исполнительные размеры калибров-скоб: 

ПРновый = (𝑑𝑚𝑎𝑥 − 𝑍1) ±
𝐻1
2
= (60,021 − 0,004) ± 0,0025

= 60,017 ± 0,0025 мм; 

ПРизн = 𝑑𝑚𝑎𝑥 + 𝑌1 = 60,021 + 0,003 = 60,024 мм; 

НЕ = 𝑑𝑚𝑖𝑛 ±
𝐻1
2
= 60,002 ± 0,0025 мм. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ А 

Таблица А1. Закон интеграла Ф(𝑧) =
1

√2𝜋
∫ 𝑒−

𝑧2

2
𝑧

0
𝑑𝑧  

z Ф(z) z Ф(z) 

0,00 0,0000 0,94 0,3264 

0,02 0,0080 0,96 0,3315 

0,06 0,0239 1,00 0,3413 

0,10 0,0398 0,10 0,3643 

0,14 0,0557 1,20 0,3849 

0,20 0,0793 1,30 0,4032 

0,24 0,0948 1,40 0,4192 

0,28 0,1103 1,50 0,4332 

0,30 0,1179 1,60 0,4452 

0,34 0,1331 1,70 0,4554 

0,40 0,1554 2,00 0,4772 

0,46 0,1772 2,10 0,4821 

0,50 0,1915 2,90 0,4981 

0,54 0,2054 3,00 0,49865 

0,58 0,2190 3,20 0,49931 

0,60 0,2257 3,40 0,49966 

0,66 0,2454 3,60 0,499541 

0,70 0,2580 3,80 0,499928 

0,76 0,2764 4,00 0,499968 

0,80 0,2881 4,50 0,499997 

0,86 0,3051 5,00 0,4999997 

0,90 0,3159   
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Таблица А2. Ряды линейных размеров по ГОСТ 6636-69 

P5 P10 P20 P40  P5 P10 P20 P40  P5 P10 P20 P40 

4,0 4,0 

 

 

 

5,0 

4,0 

 

4,5 

 

5,0 

 

5,6 

4,0 

4,2 

4,5 

4,8 

5,0 

5,3 

5,6 

6,0 

25 25 

 

 

 

32 

25 

 

28 

 

32 

 

36 

25 

26 

28 

30 

32 

34 

36 

38 

160 160 

 

 

 

200 

160 

 

180 

 

200 

 

220 

160 

170 

180 

190 

200 

210 

220 

240 

6,3 6,3 

 

 

 

8,0 

6,3 

 

7,1 

 

8,0 

 

9,0 

6,3 

6,7 

7,1 

7,5 

8,0 

8,5 

9,0 

9,5 

40 40 

 

 

 

50 

40 

 

45 

 

50 

 

56 

40 

42 

45 

48 

50 

53 

56 

60 

250 250 

 

 

 

320 

250 

 

280 

 

320 

 

360 

250 

260 

280 

300 

320 

340 

360 

380 

10 10 

 

 

 

12 

10 

 

11 

 

 

 

14 

10 

10,5 

11 

11,5 

12 

13 

14 

15 

63 63 

 

 

 

80 

63 

 

71 

 

80 

 

90 

63 

67 

71 

75 

80 

85 

90 

95 

400 400 

 

 

 

500 

400 

 

450 

 

500 

 

560 

400 

420 

450 

480 

500 

530 

560 

600 

16 16 

 

 

 

20 

16 

 

18 

 

20 

 

22 

16 

17 

18 

19 

20 

21 

22 

24 

100 100 

 

 

 

125 

100 

 

110 

 

125 

 

140 

100 

105 

110 

120 

125 

130 

140 

150 

630 630 

 

 

 

800 

630 

 

710 

 

800 

 

900 

630 

670 

710 

750 

800 

850 

900 

950 

 



 
 

Таблица А3. Основные отклонения валов для размеров до 500 мм по ГОСТ 25346-2013 (таблица дана с сокращениями) 

Номи-

нальные 

размеры, 
мм 

Буквенные обозначения 

a b c d e f g h js k m n p r s t u v x y z 

Для всех квалитетов 
От 4 

до 7 

До 3 и  

св. 7 
Для всех квалитетов 

Св. До Верхние отклонения ES, мкм 

В
ер

х
н

ее
 e

s 
и

 н
и

ж
н

и
е 

ei
 р

ав
н

ы
 𝐼
𝑇

 

Нижние отклонения ei, мкм 

6 10 -280 -150 -80 -40 -25 -13 -5 0 1 0 6 10 15 19 23  28  34  42 

10 14 -290 -150 -95 -50 -32 -16 -6 0 1 0 7 12 18 23 28  33  40  50 

14 18 39 45  60 

18 24 -300 -160 -110 -65 -40 -20 -7 0 2 0 8 15 22 28 35  41 47 54 63 73 

24 30 41 48 55 64 75 88 

30 40 -310 -170 -120 -80 -50 -25 -9 0 2 0 9 17 26 34 43 48 60 68 80 94 112 

40 50 -320 -180 -130 54 70 81 97 114 136 

50 65 -340 -190 -140 -100 -60 -30 -10 0 2 0 11 20 32 41 53 66 87 102 122 144 172 

65 80 -360 -200 -150 43 59 75 102 120 146 174 210 

80 100 -380 -220 -170 -120 -72 -36 -12 0 3 0 13 23 37 51 71 91 124 146 178 214 258 

100 120 -410 -240 -180 54 79 104 144 172 210 254 310 

120 140 -460 -260 -200 -145 -85 -43 -14 0 3 0 15 27 43 63 92 122 170 202 248 300 365 

140 160 -520 -280 -210 65 100 134 190 228 280 340 415 

160 180 -580 -310 -230 68 108 146 210 252 310 380 465 

180 200 -660 -340 -240 -170 -10 -50 -15 0 4 0 17 31 50 77 122 166 236 284 350 425 520 

200 225 -740 -380 -260 80 130 180 258 310 385 470 575 

225 250 -820 -420 -280 84 140 196 284 340 425 520 640 
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Таблица А4. Основные отклонения отверстий для размеров до 500 мм по ГОСТ 25346-2013 (таблица дана с сокращениями) 

Номи-

нальные 

размеры, 

мм 

Буквенные обозначения Поправка 

 , мкм A B C D E F G H Js K M N 
От Р 

до U 
P R S T U 

Для всех квалитетов 

До  

8 кв. 

До  

8 кв. 

Св. 

8 

кв. 

До  

8 кв. 

Св 

8 

кв. 

До 

7 

кв. 

Св. 7 кв. 
5 

кв. 

6 

кв. 

7 

кв. 

8 

кв. 

Св. До 
Нижние отклонения EI, мкм 

(со знаком + «плюс») 

В
ер

х
н

ее
 E

S
 и

 н
и

ж
н

ее
 E

I 
о
тк

о
н

ен
и

я 
р
ав

н
ы

 ±
IT

q
/2

 

Верхние отклонения ES, мкм 
Верхние отклонения ES, мкм 

(со знаком «минус») 

6 10 280 150 80 40 25 13 5 0 -1+Δ -6+Δ -6 -10+Δ 0 

О
тк

л
о
н

ен
и

я,
 к

ак
 д

л
я 

к
в
. 

св
. 

7
, 
у
в
ел

и
ч
. 
н

а 
Δ

 

-15 -19 -23  -28 2 3 6 7 

10 14 290 150 95 50 32 16 6 0 -1+Δ -7+Δ -7 -12+Δ 0 -18 -23 -28  -33 3 3 7 9 

14 18 

18 24 300 160 110 65 40 20 7 0 -2+Δ -8+Δ -8 -15+Δ 0 -22 -28 -35  -41 3 4 8 12 

24 30 -41 -48 

30 40 310 170 120 80 50 25 9 0 -2+Δ -9+Δ -9 -17+Δ 0 -26 -34 -43 -48 -60 4 5 9 14 

40 50 320 180 130 -54 -70 

50 65 340 190 140 100 60 30 10 0 -2+Δ -11+Δ -11 -20+Δ 0 -32 -41 -53 -66 -87 5 6 11 16 

65 80 360 200 150 -43 -59 -75 -102 

80 100 380 220 170 120 72 36 12 0 -3+Δ -13+Δ -13 -23+Δ 0 -37 -51 -71 -91 -124 5 7 13 19 

100 120 410 240 180 -54 -79 -104 -144 

120 140 460 260 200 145 85 43 14 0 -3+Δ -15+Δ -15 -27+Δ 0 -43 -63 -92 -122 -170 6 7 15 23 

140 160 520 280 210 -65 -100 -134 -190 

160 180 580 310 230 -68 -108 -146 -210 

180 200 660 340 240 170 100 50 15 0 -4+Δ -17+Δ -17 -31+Δ 0 -50 -77 -122 -166 -236 6 9 17 26 

200 225 740 380 260 -80 -130 -180 -258 

225 250 820 420 280 -84 -140 -196 -284 
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Таблица А5. ЕСДП. Значения допусков, мкм 

Интервалы  

размеров, мм 
Квалитеты 

4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 

До 3 3 4 6 10 14 25 40 60 100 140 250 400 600 1000 

Свыше 3 до 6 4 5 8 12 18 30 48 75 120 180 300 480 750 1200 

Св. 6 до 10 4 6 9 15 22 36 58 90 150 220 360 580 900 1500 

Св. 10 до 18 5 8 11 18 27 43 70 110 180 270 430 700 1100 1800 

Св. 18 до 30 6 9 13 21 33 52 84 130 210 330 520 940 1300 2100 

Св. 30 до 50  7 11 16 25 39 62 100 160 250 390 620 1000 1600 2500 

Св. 50 до 80 8 13 19 30 46 74 120 190 300 460 740 1200 1900 3000 

Св. 80 до 120 10 15 22 35 54 87 140 220 350 540 870 1400 2200 3500 

Св. 120 до 180 12 18 25 40 63 100 160 250 400 630 1000 1600 2500 4000 

Св. 180 до 250 14 20 29 46 72 115 185 290 460 720 1150 1850 2900 4600 

Св. 250 до 315 16 23 32 52 81 130 210 320 520 810 1300 2100 3200 5200 

Св. 315 до 400 18 25 36 57 89 140 230 360 570 890 1400 2300 3600 5700 

Св. 400 до 500 20 27 40 63 97 155 250 400 630 970 1500 2500 4000 6300 

 

 



 
 

Таблица А6. Механические показатели материалов сопрягаемых деталей 

 

Марка материала 

Способы 

получения 

отливки 

 

𝜎Т, мПА 

 

𝐸, мПА 

 

𝜇 

Углеродистые качествен-

ные 

Конструктивные стали 

Сталь 20 (Н) 

Сталь 30 (Н) 

Сталь 40 (Н) 

Сталь 45 (Н) 

 

 

- 

- 

- 

- 

 

 

245 

294 

334 

353 

 

 

 

 

2,1 ∙ 105 

 

 

 

 

0,3 

Легированные  

конструктивные стали 

Сталь 40Х (3 + О) 

Сталь 40ХН (3 + О) 

Сталь 20ХН2М (3 + О) 

Сталь 18ХГТ (3 + О) 

Сталь 12ХН3А (3 + О) 

Сталь 12ХН4А (3 + О) 

Сталь 20Х2Н4А (3 + О) 

 

 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

- 

 

 

784 

784 

687 

883 

687 

932 

1079 

 

 

 

 

 

2,1 ∙ 105 

 

 

 

 

 

0,3 

Чугуны 

СЧ15-32 

СЧ18-36 

 

- 

- 

 

147 

176 

 

1,0 ∙ 105 

 

0,25 

Бронзы оловянные 

БрОНФ10-1-1 

БрОНФ10-1 

 

 

БрОЦ5-5-5 

 

Ц 

К 

З 

К 

З 

 

165 

200 

140 

90 

80 

 

 

1,0 ∙ 105 

 

 

0,33 

Бронзы безоловянные 

БрАЖН10-4-4 

 

БрАЖМи10-3-1,5 

 

БрАЖ9-4 

 

 

Ц 

К 

К 

З 

Ц 

К 

З 

 

460 

430 

360 

300 

245 

230 

195 

 

 

 

 

1,0 ∙ 105 

 

 

 

 

0,35 

Примечания: 1. В круглых скобках указаны виды термообработки: H – нормальная, 

З + О – закалка + отпуск. 2. Способы получения отливки: Ц – центробежный, К – в 

кокиль, З – в землю.   
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Таблица А7. Предельные значения натягов 𝑁max, 𝑁min  

Номи-

наль-

ные 

раз-

меры, 

мм 

Посадки в системе отверстия 

𝐻7

𝑝6
 

𝐻7

𝑟6
 

𝐻7

𝑠6
 

𝐻7

𝑠7
 

𝐻7

𝑡6
 

𝐻7

𝑢7
 

𝐻7

𝑠7
 − 

𝐻8

𝑢8
 

𝐻8

𝑥8
 

𝐻8

𝑧8
 

Посадки в системе вала 

𝑃7

ℎ6
 

𝑅7

ℎ6
 

𝑆7

ℎ6
 − 

𝑇7

ℎ6
 − − 

𝑈8

ℎ6
 − − − 

Cв. 50 

до 65 

51 

2 

60 

11 

72 

23 

83 

23 

85 

36 

117 

57 

83 

7 

133 

57 

133 

41 

168 

76 

218 

126 

Cв. 65 

до 80 

51 

2 

62 

13 

78 

29 

89 

29 

94 

45 

132 

72 

89 

13 

148 

13 

148 

56 

192 

100 

256 

164 

Cв. 80 

до 100 

59 

2 

73 

16 

93 

36 

106 

36 

113 

56 

159 

89 

106 

17 

178 

89 

178 

70 

232 

124 

364 

256 

Cв. 100 

до 120 

59 

2 

76 

19 

101 

44 

114 

44 

126 

69 

179 

109 

114 

25 

198 

109 

198 

90 

268 

156 

364 

256 

Cв. 120 

до 140 

68 

3 

88 

23 

117 

52 

132 

52 

147 

82 

210 

130 

132 

29 

233 

130 

233 

107 

311 

185 

428 

302 

Cв. 140 

до 160 

68 

3 

90 

25 

125 

60 

140 

60 

159 

94 

230 

150 

140 

37 

253 

150 

253 

127 

343 

217 

478 

352 

Cв. 160 

до 180 

68 

3 

93 

28 

133 

68 

148 

68 

171 

106 

250 

170 

148 

45 

273 

170 

273 

147 

373 

247 

528 

402 

Cв. 180 

до 200 

79 

4 

106 

31 

151 

76 

168 

76 

195 

120 

282 

190 

168 

50 

308 

190 

308 

164 

422 

278 

592 

448 

Cв. 200 

до 225 

79 

4 

109 

34 

159 

84 

176 

84 

209 

134 

304 

212 

176 

58 

330 

212 

330 

186 

457 

313 

647 

503 

Cв. 225 

до 250 

79 

4 

113 

38 

169 

94 

189 

94 

225 

150 

330 

238 

189 

68 

356 

238 

356 

212 

497 

353 

712 

568 

Cв. 250 

до 280 

88 

4 

126 

42 

190 

106 

210 

106 

250 

166 

367 

263 

210 

77 

396 

263 

396 

234 

556 

394 

791 

629 

Cв. 280 

до 315 

88 

4 

130 

46 

202 

118 

222 

118 

272 

118 

402 

288 

222 

89 

431 

298 

431 

298 

431 

269 

606 

444 

Cв. 315 

до 355 

98 

5 

150 

57 

244 

151 

265 

151 

330 

237 

492 

378 

265 

119 

524 

378 

524 

346 

749 

571 

1089 

911 

Cв. 355 

до 400 

98 

5 

150 

57 

244 

151 

265 

151 

330 

237 

492 

378 

265 

119 

524 

378 

524 

346 

749 

571 

1089 

911 

Cв. 400 

до 450 

108 

5 

166 

63 

272 

169 

295 

169 

370 

267 

553 

427 

295 

135 

587 

427 

587 

393 

837 

643 

1197 

911 

Cв. 450 

до 500 

108 

5 

172 

69 

292 

189 

315 

189 

400 

297 

603 

477 

315 

155 

637 

477 

637 

443 

917 

723 

1347 

1153 
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Таблица А8. Предельные отклонения размеров внутренних и наружных колец 

упорных и упорно-радиальных подшипников, мкм (по ГОСТ 520-2011) 

Интер-

валы 

номи-

нальных 

диамет-

ров, мм 

𝑑 𝐷 

Классы точности Классы точности 

нормальный,  

6, 5 
4, 2 

нормальный,  

6, 5 
4, 2 

верх-

нее 

ниж-

нее 

верх-

нее 

ниж-

нее 

верх-

нее 

ниж-

нее 

верх-

нее 

ниж-

нее 

До 18 

включ. 
0 -8 0 -7 0 -11 0 -7 

Св. 18  

до 30 
0 -10 0 -8 0 -13 0 -8 

Св. 30  

до 50 
0 -12 0 -10 0 -16 0 -9 

Св. 50  

до 80 
0 -15 0 -12 0 -19 0 -11 

Св. 80  

до 120 
0 -20 0 -15 0 -22 0 -13 

Св. 120 

до 180 
0 -25 0 -18 0 -25 0 -15 

Св. 180 

до 250 
0 -30 0 -22 0 -30 0 -20 

Св. 250 

до 315 
0 -35 0 -25 0 -35 0 -25 

Св. 315 

до 400 
0 -40 0 -30 0 -40 0 -28 
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Таблица А9. Допуски и отклонения калибров (таблица дана с сокращениями) 

Ква-

ли-

теты 

допус-

ков 

дета-

лей 

Обозна-

чения 

допус-

ков и от-

клоне-

ний ка-

либров 

Интервалы размеров, мм 

Д
о
п

у
ск

 н
а
 ф

о
р
м

у
 

к
ал

и
б
р
а
 

Св. 

3 до 

6 

Св. 

6 до 

10 

Св. 

10 

до 

18 

Св. 

18 

до 

30 

Св. 

30 

до 

50 

Св. 

50 

до 

80 

Св. 

80 

до 

120 

Св. 

120 

до 

180 

Св. 

180 

до 

250 

Св. 

250 

до 

315 

Св. 

315 

до 

400 

Допуски и отклонения, мкм 

6 Z  

Y  

 , 

1  

1Z  

1Y  

H  

1H  

1,5 

1 

0 

2 

1,5 

1,5 

2,5 

1,5 

1 

0 

2 

1,5 

1,5 

2,5 

2 

1,5 

0 

2,5 

2 

2 

3 

2 

1,5 

0 

3 

3 

2,5 

4 

2,5 

2 

0 

4 

3 

3 

5 

2,5 

2 

0 

4 

3 

3 

5 

3 

3 

0 

5 

4 

4 

6 

4 

3 

0 

6 

4 

5 

8 

5 

4 

2 

7 

5 

7 

10 

6 

5 

3 

8 

6 

8 

12 

7 

6 

4 

10 

6 

9 

13 

 

 

 

 

 

IT1 

IT2 

7 
Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  
H , 

1H  

2 

1,5 

0 

2,5 

2 

1,5 

0 

2,5 

2,5 

2 

0 

3 

3 

3 

0 

4 

3,5 

3 

0 

4 

4 

3 

0 

5 

5 

4 

0 

6 

6 

4 

0 

8 

7 

6 

3 

10 

7 

6 

3 

10 

10 

8 

6 

13 

 

 

 

IT2 

8 
Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  
H , 

1H  

3 

3 

0 

2,5 

4 

3 

3 

0 

2,5 

4 

4 

4 

0 

3 

5 

5 

4 

0 

4 

6 

6 

5 

0 

4 

7 

7 

5 

0 

5 

8 

8 

6 

0 

6 

10 

9 

6 

0 

8 

12 

12 

7 

4 

10 

14 

12 

7 

4 

10 

14 

16 

9 

7 

13 

18 

 

 

 

IT2 

IT3 

9 
Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  
H , 

1H  

6 

0 

0 

2,5 

4 

7 

0 

0 

2,5 

4 

8 

0 

0 

3 

5 

9 

0 

0 

4 

6 

11 

0 

0 

4 

7 

13 

0 

0 

5 

8 

15 

0 

0 

6 

10 

18 

0 

0 

8 

12 

21 

0 

4 

10 

14 

21 

0 

4 

10 

14 

28 

0 

7 

13 

18 

 

 

 

IT2 

IT3 

10 Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 

1H  

6 

0 

0 

2.5 

4 

7 

0 

0 

2.5 

4 

8 

0 

0 

3 

5 

9 

0 

0 

4 

6 

11 

0 

0 

4 

7 

13 

0 

0 

5 

8 

15 

0 

0 

6 

10 

18 

0 

0 

8 

12 

24 

0 

7 

10 

14 

27 

0 

9 

12 

16 

32 

0 

11 

13 

18 

 

 

 

IT2 

IT3 
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Окончание табл. А9 

Ква-

ли-

теты 

допус-

ков 

дета-

лей 

Обозна-

чения 

допус-

ков и от-

клоне-

ний ка-

либров 

Интервалы размеров, мм До-

пуск 

на 

фор

му 

ка-

либр

а 

Св. 

3 до 

6 

Св. 

6 до 

10 

Св. 

10 

до 

18 

Св. 

18 

до 

30 

Св. 

30 

до 

50 

Св. 

50 

до 

80 

Св. 

80 

до 

120 

Св. 

120 

до 

180 

Св. 

180 

до 

250 

Св. 

250 

до 

315 

Св. 

315 

до 

400 

Допуски и отклонения, мкм 

11 Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 1H  

12 

0 

0 

5 

14 

0 

0 

6 

16 

0 

0 

8 

19 

0 

0 

9 

22 

0 

0 

11 

25 

0 

0 

13 

28 

0 

0 

15 

32 

0 

0 

18 

40 

0 

10 

20 

45 

0 

15 

23 

50 

0 

15 

25 

 

 

 

IT4 

12 Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 1H  

12 

0 

0 

5 

14 

0 

0 

6 

16 

0 

0 

8 

19 

0 

0 

9 

22 

0 

0 

11 

25 

0 

0 

13 

28 

0 

0 

15 

32 

0 

0 

18 

45 

0 

15 

20 

50 

0 

20 

23 

65 

0 

30 

25 

 

 

 

IT4 

13 Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 1H  

24 

0 

0 

12 

28 

0 

0 

15 

32 

0 

0 

18 

36 

0 

0 

21 

42 

0 

0 

25 

48 

0 

0 

30 

54 

0 

0 

35 

60 

0 

0 

40 

80 

0 

25 

46 

90 

0 

35 

52 

100 

0 

45 

57 

 

 

 

IT5 

14 Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 1H  

24 

0 

0 

12 

28 

0 

0 

15 

32 

0 

0 

18 

36 

0 

0 

21 

42 

0 

0 

25 

48 

0 

0 

30 

54 

0 

0 

35 

60 

0 

0 

40 

100 

0 

45 

46 

110 

0 

55 

52 

125 

0 

70 

57 

 

 

 

IT5 

15 Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 1H  

48 

0 

0 

12 

56 

0 

0 

15 

64 

0 

0 

18 

72 

0 

0 

21 

80 

0 

0 

25 

90 

0 

0 

30 

100 

0 

0 

35 

110 

0 

0 

35 

110 

0 

0 

40 

170 

0 

70 

46 

210 

0 

110 

57 

 

 

 

IT5 

16 

 

17 

Z , 1Z  

Y , 1Y  

 , 1  

H , 1H  

48 

0 

0 

12 

56 

0 

0 

15 

64 

0 

0 

18 

72 

0 

0 

21 

80 

0 

0 

25 

90 

0 

0 

30 

100 

0 

0 

35 

110 

0 

0 

35 

110 

0 

0 

40 

210 

0 

110 

46 

280 

0 

180 

57 

 

 

 

IT5 
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