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Таблица  3
Определение  размеров  ступеней  валов  

одноступенчатых  редукторов,  мм
	Ступень  вала  и ее параметры d; I
	Вал-шестерня  коническая

(см.  рис.  7, в)
	Вал-шесчерня  цилинд-

рическая (см.  рис.  7, 6)
	Вал-червяк

(см.  рис. 7, а)
	Вал  колеса

(см.  рис. 7, г)

	1-я

под   элемент   откры​той передачи или полу​муфту
	d1
	d1
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	l1
	l1 = (0,8...1,5) d1 – под звездочку;  l1 = (1,2...1,5) d1 — под  шкив;
l1 = (1,0...1,5) d1 – под  шестерню; l1 = (1,0...1,5) d1 – под  полумуфту

	2-я

под уплотнение крыш​ки с отверстием  и под​шипник
	d2
	d2 = d1 + 2t — только  под  уплотнение
	d2 = d1 + 2t

	
	l2
	l2 ≈ 0,6d2 — только  под  уплотнение
	l2 ≈ 1,5d2
	l2 ≈ 1,25d2

	3-я
под  шестерню,  колесо
	d3
	d3 = d4 + 3,2r
	d3 = d4 + 3,2r;

при d3 > dа1  принять  d3 = dа1
	d3 > dа1

	
	l3
	l3 – определить графически на эскизной компановке

	4-я

под  подшипник
(рекомендации по подбору подшипников см. п.10)
	d4
	d4 = d5 + (2…4) мм
	d4 = d5 

	
	l4
	l4  – определить графически
	l4 = B — для  шариковых  подшипников 
l4 = Т — для роликовых конических подшипников

	5-я

упорная или под резьбу

	d5
	d5 – под резьбу определить  в зависимости от  d2
	Не конструируют
	d5 = d3 + 3f ступень можно заменить распорной втулкой

	
	l5
	l5  ≈ 0,4d4
	
	l5  – определить графически

	Примечания:   1. Значения высоты буртика t, мм  ориентировочные  величины фаски ступицы  f, мм  и  координаты  фаски подшипника  r, мм  определить в зависимости от диаметра ступени d, мм:

	d
	17 ... 24
	25 ... 30
	32 … 40
	42 … 50
	52 ... 60
	62 ... 70
	71 ... 85

	t
r

f
	2

1,6

1
	2,2

2

1
	2,5

2,5

1,2
	2,8

3

1,6
	3

3

2
	3,3

3,5

2
	3,5

3,5

2,5


2. Диаметр d1 выходного конца быстроходного вала, соединенного с двигателем через муфту определить по соотношению d1 = (0,8...1,2) dдв,  где  dдв — диаметр  выходного  конца вала  ротора двигателя.

3. Диаметры  d2  и  d4 под подшипник  округлить до  ближайшего  значения диаметра  внутреннего кольца подшипника d.
4. Диаметры  и длины  ступеней  (кроме  d2 и  d4, под  подшипник)  округлить до  ближайшего стандартного  значения  из ряда   Ra40.
5. При конструировании валов размеры диаметров и длин ступеней  уточняются
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	Рис. 7. Типовые  конструкции  валов  одноступенчатых  редукторов:

а) – быстроходный - червячного;    б) – быстроходный - цилиндрического; 
в) – быстроход​ный - конического;  г) – тихоходный  
(l3*–в  коническом  редукторе)
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	Рис. 8. Конструкции  вала-шестерни  цилиндрической: 
а) – dfl>d3; б) – dfl<d3; в) – dfl<d3; dal = d3; г) – dal<d3


	[image: image4.png]/4

P

37
2

»

“»

K4

n

»

\uuﬁ

p

Tty
27)





	Рис. 9. Конструкции вала-шестерни конической: 
a) – dfe1>d3;  б) – dfel<d3;  в) – dfel=d3
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	Рис. 10. Конструкции червячного  вала: 
a) – df1>d3; б) – dfl=d3;  в) – dal<d3;  dfl<d3


8. Предварительный выбор подшипников качения

Выбор наиболее рационального типа подшипника для данных условий работы редуктора весьма сложен и зависит от целого ряда факторов: передаваемой мощности редуктора, типа передачи, соотношения сил в зацеплении, частоты вращения внутреннего кольца подшипника, требуемого срока службы, приемлемой стоимости, схемы установки.

Предварительный выбор подшипников для каждого из валов редуктора проводится в следующем порядке:

1. В соответствии с табл. 4 определить тип, серию и схему установки подшипников.

2. Выбрать типоразмер подшипников по величине диаметра d внутреннего кольца, равного диаметру ступеней вала под подшипники.

3. Выписывать основные параметры подшипников: геометрические размеры – d, D, B (T, c);  динамическую Сr и статическую Cro грузоподъемность. Здесь  D – диаметр наружного кольца подшипника; В – ширина подшипников; Т и с – осевые размеры роликоподшипников.

Таблица 4
Предварительный выбор подшипников

	Передача
	Вал
	Тип подшипника
	Серия
	Угол контакта
	Схема установки

	Цилиндри​ческая
	Б
	Радиальные шариковые однорядные при aw≥200мм
	Средняя
	–
	1 (с одной фиксирую​щей опорой)

	
	
	При Fa/Rr≤0,25 – радиаль​ные шариковые однорядные;

При Fa/Rr>0,25 – роликовые конические типа 7000
	Средняя
	α=11…160
для типа 7000
	3 (враспор)

	
	Т
	
	Легкая
	
	

	Коничес​кая
	Б
	Роликовые конические типа 7000   или   27000,   при n1<1500 об/мин
	Средняя
	α=11…160
для типа 7000

α=25…290
для типа 27000

α=260
для типа 46000
	4 (врастяжку)

	
	
	Радиально-упорные шариковые типа 46000 при n1≥1500об/мин.
	
	
	

	
	Т
	Роликовые конические типа 7000
	Легкая
	
	3 (враспор)

	Червячная
	Б
	Радиально-упорные ша​ри​ковые типа 46000; роликовые конические типа 27000; радиальные шарико​вые однорядные при aw>160мм
	Средняя
	α=11…160
для типа 7000

α=25…290
для типа 27000

α=260
для типа 46000
	2 (с одной фиксирую​щей опорой)

	
	
	Роликовые конические типа 7000 или радиально-упорные шариковые типа 36000 при  aw≤160 мм
	
	
	3 (враспор)

	
	Т
	Роликовые конические типа 7000
	Легкая
	
	


9. Расчетные схемы валов и осей. Критерии расчета
Для расчета вала на сложное сопротивление необходимо составить его расчетную схему: разместить точки, в которых расположены условные опоры, определить величину и направление действующих на вал сил, а также точки их приложения. 

Ориентировочное расположение подшипников и колес устанавливается в результате предварительного проектирования валов и при компоновке схемы редуктора.

В большинстве случаев применяются двухопорные валы. Опору, воспринимающую радиальные и осевые нагрузки, считают шарнирно-неподвижной, опору, воспринимающую только радиальные нагрузки – шарнирно-подвижной. В случае применения в опоре одного шарикового или роликового радиального подшипника расчетную точку опоры располагают посредине ширины подшипника (рис. 11, а).

При одинарном радиально-упорном подшипнике (рис. 11, б, в) радиальная реакция считается приложенной к валу в точке пересечения его геометрической оси и прямой, проведенной через центр шарика или середину ролика под углом (90о-α) к оси подшипника, где α – угол контакта, указанный в каталогах подшипника (см табл. 4).
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	Рис. 11. Схематизация опор валов, вращающихся:
а – в  радиальных  подшипниках;  б –  в радиально-упорных шариковых; в –  в конических роликовых; г – в двух радиальных шариковых в одной опоре; д – в радиально-упорных сдвоенных; е –  в несамоустанавливающихся подшипниках скольжения; ж –  схематизация передачи сил в соединении вал-ступица


Расстояние а  между точкой приложения реакции и широким торцом наружного кольца подшипника (рис. 11, б, в) приближенно может быть найдено по формулам:

- для шариковых
а = 0,5 [В + 0,5(d + D)tgα];






(9.1)
- для конических роликовых
а = 0,5[Т + (d + D)e/3],







(9.2)
где В – ширина подшипника; Т –  монтажная высота; d–  диаметр отверстия внутреннего кольца; D –- наружный диаметр; α – номинальный угол контакта; е – коэффици​ент осевого нагружения.
При установке радиально-упорных сдвоенных подшипников с углами контакта, направлен​ными в одну сторону (схема Т- "тандем", рис. 11, д):
а = 7В/6 + 0,25(d + D)tga






(9.3)
У валов, вращающихся в несамоустанавливающихся подшипниках скольжения (рис. 11, е), давление по длине подшипников вследствие деформации валов распределя​ется неравномерно. Условную шарнирную опору располагают на расстоянии (0,25...0,3)l  (но не более половины диаметра d вала) от торца подшипника со стороны нагруженного пролета. Точный расчет таких валов выполняют с учетом совместной работы с подшипниками как балки на упругом основании.
Обычно при составлении расчетных схем принима​ют, что насаженные на вал детали передают сосредото​ченные силы и моменты валу на середине своей ширины. Возможные уточнения обусловлены учетом закона распределения по длине контакта сил взаимодействия между ступицами и валами при их совместной работе. В этом случае силы на валы принимают сосредоточенными в сечениях на расстоянии (0,2...0,3)l  от торцов ступицы (рис. 11, ж): меньшие значения при жестких ступицах и посадках с натягом, большие – при податли​вых ступицах, переходных посадках и посадках с зазором. Распределение вращающего момента в шлицевом соединении при длине контакта сопрягаемых деталей, большей диаметра впадин шлицев, принимают по закону треугольника с вершиной на торце ступицы. 
После составления расчетной схемы вала строят эпюры изгибающих моментов в горизонтальной и вертикальной плоскостях и эпюры крутящих моментов и производят расчет на прочность в наиболее опасном сечении.
10. Построение эпюр и нахождение наиболее опасного сечения

Если передача нереверсивная и направление вращения не задано, расчет ведется только для заданного направления вращения. Если передача реверсивная или направление вращения не задано, расчет ведут по более тяжелому для работы валов и подшипников случаю нагружения.
Алгоритм определения реакций в опорах подшипника
1. Вычертить координатные оси для ориентации направлений векторов сил и эпюр моментов.

2. Вычертить расчетную схему вала в соответствии с выполненной схемой нагружения валов редуктора (см. рис. 13, а, б)
3. Выписать исходные данные  для расчетов:

а) силовые факторы: силы в зубчатых зацеплениях, силы в передачах гибкой связью, консольные силы;

б) геометрические параметры: расстояния между опорами, расстояние между точками приложения консольной силы  и реакции смежной опоры подшипника – l1, l2, l3  (рис. 13, б), диаметры делительной окружности шестерни (червяка) или колеса – d1, d2. 

4. Обозначить опоры подшипников заглавными буквами латинского алфавита и реакции опор подшипников RХ, RY  соответственно в горизонтальной и вертикальной плоскостях, например,  в опоре А возникает две реакции RAХ, RAY (рис. 13, б).

5. Определить значения реакций в опорах предварительно выбранных подшипников вала в вертикальной и горизонтальной плоскостях, составив два уравнения равновесия плоской системы сил и выполнить проверку:
в горизонтальной плоскости:
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 - сумма моментов вокруг опоры А, из данного уравнения определяем реакцию RВХ;
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 - сумма моментов вокруг опоры В, из данного уравнения определяем реакцию RАХ.

Проверка:  
[image: image9.wmf]å
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 - сумма проекций всех сил на ось ОХ.
в вертикальной плоскости:
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 - сумма моментов вокруг опоры А, из данного уравнения определяем реакцию RВY;
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 - сумма моментов вокруг опоры В, из данного уравнения определяем реакцию RАY.

Проверка:  
[image: image12.wmf]å
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 - сумма проекций всех сил на ось ОY.
Примечание: 1. При составлении уравнений в вертикальной плоскости следует учесть, что осевая сила Fa в точке приложения заменяется сосредоточенным моментом равным 
[image: image13.wmf]2
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, где d – делительный диаметр шестерни (червяка) или колеса в мм.



      2. При составлении уравнений моментов за положительное принимают направление против часовой стрелки.
6. Определяем суммарные радиальные реакции опор подшипников вала, например, 
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, где RАХ  и RАY – соответственно реакции в опоре подшипника А в горизонтальной и вертикальной плоскостях.
Алгоритм построения эпюр изгибающих и крутящих моментов 
1. Расчеты в вертикальной плоскости:  
а) определить значения изгибающих моментов по участкам, составив уравнения изгибающих моментов в каждом расчетном сечении (см. пример);

б) построить в масштабе эпюру изгибающих моментов Мх и указать максимальный момент.

2. Расчеты в горизонтальной плоскости  проводится аналогично расчету в вертикальной плоскости (строим эпюру My).

3. Определяем крутящий момент на валу и строим в масштабе его эпюру.
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, где Ft – окружная сила, кН; d – делительный диаметр шестерни (червяка) или колеса в мм.


Эпюру строим для входного и выходного валов между точками приложения консольной силы и окружной силы на шестерне (червяке) или колесе, для промежуточного вала между точками приложения окружных сил на шестерне (червяке) и колесе (рис. 13).
4. Определяем суммарные изгибающие моменты в наиболее нагруженных сечениях вала:
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, где МХ  и МY – соответственно изгибающие моменты в горизонтальной и вертикальной плоскостях.

5. Наметить опасное сечение вала.
Опасное сечение вала определяется наличием источника концентрации напряжений  (шпоночные пазы, шлицы, посадка с натягом, ступенчатый переход галтелью и т.д.) при максимальном суммарном моменте.

Далее проверяют прочность вала в опасном сечении.

Пример построения эпюр изгибающих моментов
1. Вычерчиваем конструктивную (рис. 13, а) и расчетную схему вала (рис. 13, б), нагруженного усилиями и изгибающими моментами в вертикальной и горизонтальной плоскостях, а также крутящими моментами.  При составлении расчетной схемы следует учесть, что коническое  колесо и шестерня передают сосредоточенные силы и  моменты на середине ширины обода.
2. Определяем реакции в опорах подшипника.
Обозначим опоры подшипников заглавными буквами латинского алфавита, в опоре А возникает две реакции RAХ, RAY   и  в опоре В возникает две реакции RВХ, RВY. Направление реакций выбираем произвольно, но если при определении их численных значений они получаются со знаком «–», то выбранное направление реакции следует заменить на противоположное.
В вертикальной плоскости вал нагружен радиальным усилием в цилинд​ри​ческом зацеплении Fr43=2230Н, радиальным усилием в коническом зацеп​лении Fr12=316Н и сосредоточенным моментом Mc=Fa12∙d2/2=950Н∙0,1м=95Нм, возникающим от осевого усилия Fa12=950Н. Составляем два уравнения статики и определяем неизвестные реакции RAY  и RВY.

Сумма моментов вокруг опоры А: 
[image: image17.wmf]å
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= Fr43∙l1-Fr12∙(l1+l2)-RBy∙(l1+l2+l3)-Mc=0
Отсюда:  RBy = [Fr43∙l1-Fr12∙(l1+l2) – Mc]/ (l1+l2+l3) 
RBy = [2230∙0,068-316∙(0,068+0,070)-95]/(0,068+0,070+0,070)=63Н

Сумма моментов вокруг опоры В:
[image: image18.wmf]å
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=Fr12∙l3-Mc-Fr43∙(l2+l3)+RAy∙(l1+l2+l3)=0

Отсюда:  RAy = [-Fr12∙l3+Mc+Fr43∙(l2+l3)] / (l1+l2+l3) 
RАy =[ -316∙0,070+95+2230∙(0,070+0,070)]/(0,068+0,070+0,070)=1851Н
Проверка: 
[image: image19.wmf]å
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= - RAy + Fr43- Fr12- RBy= -1851+2230-316-63=0 – расчет верен.

В горизонтальной плоскости вал нагружен окружным усилием в цилинд​ри​ческом зацеплении Ft43=6120Н, окружным усилием в коническом зацеп​лении Ft12=2750Н. Составляем два уравнения статики и определяем неизвестные реакции RAX  и RВX.

Сумма моментов вокруг опоры А: 
[image: image20.wmf]å

AY

M

= Ft43∙l1+Ft12∙(l1+l2)-RBx∙(l1+l2+l3)=0

Отсюда:  RBx = [Ft43∙l1+Ft12∙(l1+l2)] / (l1+l2+l3) 
RBx = [6120∙0,068+2750∙(0,068+0,070)]/(0,068+0,070+0,070)=3825Н

Сумма моментов вокруг опоры В:
[image: image21.wmf]å

BY

M

= -Ft12∙l3-Ft43∙(l2+l3)+RAx∙(l1+l2+l3)=0

Отсюда:  RAx =[Ft12∙l3+Ft43∙(l2+l3)] / (l1+l2+l3) 
RАх = [2750∙0,070+6120∙(0,070+0,070)]/(0,068+0,070+0,070)=5045Н
Проверка: 
[image: image22.wmf]å

x

F

= RAx - Ft43- Ft12 + RBx = 5045-6120-2750+3825=0 – расчет верен.
Значения реакций получены со знаком «+», значит их направление выбрано верно.

3. Строим эпюры изгибающих моментов в вертикальной и горизонтальной плоскостях 
Эпюры изгибающих моментов строятся слева направо. При построении эпюр используют правило знаков:  изгибающий момент считается положительным, если в рассматриваемом сечении балка изгибается выпуклостью вниз, и отрицательным – в противоположном случае (рис. 12).
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	Рис. 12. Правило знаков при построении эпюр изгибающих моментов


3.1. Расчеты в вертикальной плоскости  

Определяем изгибающий момент Мх в каждом характерном сечении.
Мх1 = - RAy∙l1= -1851∙0,068 = -126Нм

Мх2 = - RAy∙( l1+l2)+ Fr43∙l2 = -1851∙(0,068+0,07)+2230∙0,070 = -99,4Нм

Мх3 = Мх2 + Fa12∙d2/2 = -99,4+950∙0,1= - 4,4Нм («Скачок» на величину Fa12∙d2/2)

Проверка: Мх3 = RВy∙l3= -63∙0,07= - 4,4Нм – верно.

Эпюру строим на сжатых волокнах, для этого полученные значения с учетом знаков откладываем на эпюре в соответствующих сечениях (рис. 13, в).
3.2. Расчеты в горизонтальной плоскости  

Определяем изгибающий момент Му в каждом характерном сечении.

Му1 =  RAх∙l1= 5045∙0,068 = 343Нм

Му2 = RAх∙( l1+l2) - Ft43∙l2 = 5045∙(0,068+0,07)-6120∙0,070 = 267,8Нм

Проверка: Му2 = RВх∙l3= 3825∙0,07= 267,8Нм – верно.

Эпюру строим на сжатых волокнах, для этого полученные значения с учетом знаков откладываем на эпюре в соответствующих сечениях (рис. 13, г).
Пример  построения эпюр валов наиболее распространенных схем редукторов представлены на рис. 14-21.
	[image: image24.wmf]

	Рис. 13.  Расчетная схема промежуточного вала 

коническо-цилиндрического редуктора
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	Рис. 14. Цилиндрическая косозубая одноступенчатая передача:

а) схема передачи; б) усилия в зацеплении; в) схемы нагружения ведущего вала в двух взаимно перпендикулярных плоскостях и эпюра крутящих моментов; 

г) то же для ведомого вала.
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	Рис. 15. Цилиндрическая косозубая двухступенчатая развернутая передача:

а) схема передачи; б) усилия в зацеплениях; в) схемы нагружения промежуточного вала в двух взаимно перпендикулярных плоскостях, эпюры изгибающих моментов в этих плоскостях и эпюра крутящих моментов.
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	Рис. 16. Цилиндрическая косозубая двухступенчатая соосная передача:

а) схема передачи; б) усилия в зацеплениях; в) схемы нагружения промежуточного вала в двух взаимно перпендикулярных плоскостях, эпюры изгибающих моментов в этих плосокостях и эпюра крутящих моментов.
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	Рис. 17. Цилиндрическая передача с первой раздвоеной косозубой и второй прямозубой ступенями:

а) схема передачи; б) усилия в зацеплениях; в) схемы нагружения ведущего вала в двух взаимно перпендикулярных плоскостях, эпюры изгибающих моментов в этих плоскостях и эпюра крутящих моментов; г) то же, для промежуточного вала; д) то же, для ведомого вала.
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	Рис. 18. Коническая прямозубая одноступенчатая передача:

а) схема передачи; б) усилия в зацеплении; в) схема нагружения ведущего вала в двух взаимно перпендикулярных плоскостях, эпюры изгибающих моментов в этих плоскостях и эпюра крутящих моментов; г) то же, для ведомого вала.
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	Рис. 19. Червячная передача.

а) схема передачи; б) усилия в зацеплениях; в) схемы нагружения ведущего вала (червяка) в двух взаимно перпендикулярных плоскостях, эпюры изгибающих моментов в этих плоскостях и эпюра крутящих моментов; 

г) то же, для ведомого вала.


11. Расчеты валов на прочность 
11.1. Расчет на статическую прочность
Проверку статической прочности выполняют в целях предупреждения пластической деформации в период действия кратковременных перегрузок (например, при пуске, разгоне, реверсировании, торможении, срабатывании предохранительного устройства). Для этого в расчете учитывают коэффициент перегрузки Кпер.

Статическую прочность считают обеспеченной, если выполняется условие: SТ ≥ [ST],  где [SТ] = 1,3...2 - минимально допустимое значение общего коэффициента запаса по текучести.
Общий коэффициент запаса прочности по пределу текучести при совместном действии нормальных и касательных напряжений
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(11.1)
Частные коэффициенты запаса прочности по нормальным и касательным  напряжениям (пределы текучести σт и τт, МПа  материала см. табл. 1):
STσ=σT/σ;    STτ=τT/τ








(11.2.)
В расчете определяют нормальные σ, и касательные τ - напряжения в рассматриваемом опасном сечении вала:
σ = 103 Mmax/Wи+Fmax/A;
    τ = 103Тmax/Wк;




(11.3)
где Mmax - суммарный изгибающий момент, Нм; Mmax=Кпер∙Mсум, где Mсум – суммарный изгибающий момент, Нм;

Тmax - крутящий момент, Нм; Тmax=Кпер∙МК, где MК – крутящий момент, Нм;
Fmax - максимальная осевая сила, Н; Fmax=Кпер∙Fa, где Fa – осевая сила, Н;
Wи и Wк - моменты сопротивления сечения вала при расчете на изгиб и кручение, мм3; 
А -площадь поперечного сечения, мм2.
Геометрические характеристики поперечного сечения: моменты сопротивления при изгибе Wи и кручении Wк, площадь А вычисляют по нетто-сечению:
- для сплошного круглого сечения диаметром d:
Wи=πd3/32;  
Wк=πd3/16;  









(11.4)

А=πd2/4;

- для полого круглого сечения (рис. 20, а) с центральным осевым отверстием диаметром d0:
Wи= ξwπd3/32;  
Wк=ξwπd3/16;  








(11.5)

А=π(d2- dо2)/4;  

где ξw=1-(dо/d)4 - коэффициент пересчета:
	dо/d
	0,4
	0,42
	0,45
	0,48
	0,5
	0,53
	0,56
	0,6
	0,63
	0,67
	0,71

	ξw
	0,974
	0,969
	0,959
	0,947
	0,938
	0,921
	0,901
	0,87
	0,842
	0,8
	0,747
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           а)

	Рис. 20. Формы поперечных сечений валов


- для вала с прямобочными шлицами (рис. 20, б):
Wи=[πD4-bz(D-d)(D+d)2]/(32D);  
Wк=2Wи;  









(11.6)
А=πd2/4+ bz(D-d)/2;

- для вала с эвольвентными шлицами и для вала-шестерни в сечении по зубьям формулы для вычисления геометрических характеристик поперечного сечения приведены в табл. 5;
- для вала с треугольными шлицами:
Wи=πD3[1- 8(1-D/d) (1+0,5D/d)2/9]/32;  
Wк=2Wи;









(11.7

А=πDd/4;


- для вала с одним шпоночным пазом (рис. 20, в):
Wи=πd3/32-bh(2d-h)2/(16d); 
Wк= πd3/16-bh(2d-h)2/(16d); 






(11.8)
А=πd2/4-bh/2;

- для вала с двумя шпоночными пазами (рис. 20, г):
Wи=πd3/32-bh(2d-h)2/(8d); 
Wк= πd3/16-bh(2d-h)2/(8d); 






(11.9)
А=πd2/4-bh;

- для вала с диаметром d  с поперечным отверстием диаметром а (рис. 20, д):
Wи=πd3(1-1,5а/d)/32; 

Wк= πd3(1-0,9a/d)/16; 







(11.10)
А=πd2/4-аd;

В приведенных выше формулах: d -диаметр вала или внутренний диаметр шлицев, D - наружный диаметр шлицев, b - ширина шпоночного паза или размер выступа шлица, z - число шлицев, h -высота шпонки.
Значения моментов сопротивления приведены: для сечений с эвольвентными шлицами по ГОСТ 6033-80 - в табл. 6; с прямобочными шлицами по ГОСТ 1139-80 - в табл. 7; с пазом для призматической шпонки по ГОСТ 23360-78 - в табл. 8.
Таблица 5
Геометрические характеристики поперечных сечений 
для вала-шестерни и вала с эвольвентными шлицами
	Геометрические характеристики
	Формулы

	Момент инерции при расчетах на жест​кость (осевой)
	J=π(δjd4 - do4)/64,
где δj принимают по рис. 21, а в зави​симости от коэффициента х смещения и числа z зубьев; 
d-диаметр делительной окружности, 
d0 - диаметр центрального отверстия.

	Момент сопротив​ле​ния при расчете: на изгиб
на кручение
	Wи=2J/da,
где da - диаметр вершин зубьев; 
Wк=2Wи

	Площадь сечения при расчете на рас​тяже​ние (сжатие)
	А = π(δsd2 - do2)/4,
где δs принимают по рис. 21, б в зави​симости от коэффициента х смещения и числа z зубьев.

	Примечания: 1. Для косозубых валов-шестерен расчет по приведенным формулам идет в запас прочности. 2. Б- блокирующая линия из условия отсутствия подрезания зубьев (рис. 21).
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	Рис. 21. Графики для определения коэффициентов δj (а) и δs (б); 
Б — блокирующая линия из условия отсутствия подрезания зубьев


Таблица 6
Значения моментов сопротивления Wи для сечений 
с эвольвентными шлицами
	D, мм
	т = 1,25 мм
	т = 2мм
	т = 3 мм
	т = 5 мм

	
	z
	Wи, мм3
	z
	Wи, мм3
	z
	Wи, мм3
	z
	Wи, мм3

	20
	14
	579
	
	
	
	
	
	

	22
	16
	848
	
	
	
	
	
	

	25
	18
	1201
	
	
	
	
	
	

	28
	21
	1864
	12
	1696
	
	
	
	

	30
	22
	2161
	13
	2138
	
	
	
	

	32
	24
	2782
	14
	2693
	
	
	
	

	35
	26
	3532
	16
	3292
	
	
	
	

	38
	29
	4814
	18
	4349
	
	
	
	

	40
	30
	5389
	18
	5042
	
	
	
	

	42
	32
	6594
	20
	5966
	
	
	
	

	45
	34
	7804
	21
	7633
	13
	6985
	
	

	50
	38
	10850
	24
	10315
	15
	9836
	
	

	55
	
	
	26
	13940
	17
	12570
	
	

	60
	
	
	28
	18300
	18
	16610
	
	

	65
	
	
	32
	23540
	20
	21550
	
	

	70
	
	
	34
	29720
	22
	27360
	
	

	75
	
	
	36
	36850
	24
	34100
	
	

	80
	
	
	38
	45000
	25
	41870
	14
	39715

	85
	
	
	
	
	27
	50780
	15
	45260

	90
	
	
	
	
	28
	60760
	16
	54570

	95
	
	
	
	
	30
	72140
	18
	65290

	100
	
	
	
	
	32
	84810
	18
	76880


Таблица 7
Значения моментов сопротивления Wи для сечений 
с прямобочными шлицами
	d, мм
	Серия

	
	легкая
	средняя
	тяжелая

	
	D, мм
	b, мм
	z
	Wи мм3
	D, мм
	b, мм
	z
	Wи мм3
	D, мм
	b, мм
	z
	Wи мм3

	18
	-
	-
	-
	-
	22
	4
	6
	741
	23
	2,5
	10
	790

	21
	-
	-
	-
	-
	25
	5
	6
	1081
	26
	3
	10
	1131

	23
	26
	6
	6
	1367
	28
	6
	6
	1502
	29
	4
	10
	1650

	26
	30
	6
	6
	1966
	32
	6
	6
	2100
	32
	4
	10
	2190

	28
	32
	7
	6
	2480
	34
	7
	6
	2660
	35
	4
	10
	2720

	32
	36
	6
	8
	3630
	38
	6
	8
	3870
	40
	5
	10
	4190

	36
	40
	7
	8
	5130
	42
	7
	8
	5660
	45
	5
	10
	5710

	42
	46
	8
	8
	8000
	48
	8
	8
	8410
	52
	6
	10
	8220

	46
	50
	9
	8
	10460
	54
	9
	8
	11500
	56
	7
	10
	11900

	52
	58
	10
	8
	15540
	60
	10
	8
	16130
	60
	5
	16
	16120

	56
	62
	10
	8
	18940
	65
	10
	8
	19900
	65
	5
	16
	19900

	62
	68
	12
	8
	25800
	72
	12
	8
	27600
	72
	6
	16
	27600

	72
	78
	12
	10
	40300
	82
	12
	10
	43000
	82
	7
	16
	42300

	82
	88
	12
	10
	57800
	92
	12
	10
	60500
	92
	6
	20
	60560


Таблица 8
Значения моментов сопротивления Wи и Wк для сечений 
с пазом для призматической шпонки
	d, мм
	bxh, мм
	Wи мм3
	Wк, мм3
	d, мм
	bxh, мм
	Wи мм3
	Wк, мм3

	20
	
	655
	1440
	45
	
	7800
	16740

	21
	6x6
	770
	1680
	48
	14x9
	9620
	20500

	22
	
	897
	1940
	50
	
	10916
	23695

	24
	
	1192
	2599
	53
	
	12869
	28036

	25
	
	1275
	2810
	55
	16x10
	14510
	30800

	26
	8x7
	1453
	3180
	56
	
	15290
	33265

	28
	
	1854
	4090
	60
	18x11
	18760
	40000

	30
	
	2320
	4970
	63
	
	21938
	47411

	32
	
	2730
	5940
	67
	
	26180
	56820

	34
	10x8
	3330
	7190
	70
	20x12
	30200
	63800

	36
	
	4010
	8590
	71
	
	31549
	68012

	38
	
	4775
	10366
	75
	
	37600
	79000

	
	
	
	
	80
	22x14
	45110
	97271


11.2. Расчет на сопротивление усталости
Расчет на сопротивление усталости. Ниже рассмотрен упрощенный расчет при регулярном нагружении (при постоянстве параметров цикла нагружений в течение всего времени эксплуатации). 

Расчет выполняют в форме проверки коэффициента S запаса прочности. Прочность считают обеспеченной, если S≥[S], где [S] - минимально допустимое значение общего коэффициента запаса прочности. Значения [S] принимают в диапазоне [S] = 1,5…2,5.
Для опасного сечения вычисляют общий коэффициент S запаса прочности:
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(11.11)
где Sσ  и Sτ – коэффициенты запаса по нормальным и касательным напряжениям;
Sσ=σ-1D/(σa+ψσD∙σm); 







(11.12)
Sτ=τ-1D/(τa+ ψτD∙τm);







(11.13)
где σa и τa – амплитуды напряжений цикла;
σm и τm – средние напряжения цикла;
ψσD  и ψτD – коэффициенты чувствительности к асимметрии цикла напря​жений для рассматриваемого сечения вала.
Напряжения в опасном сечении вычисляют по формулам:
σa = 103M/Wи; σm = Fа/A;







(11.14)
τa = 103Т/(2Wк); τm= τa  







(11.15)
где 
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– результирующий изгибающий момент, Нм; 

Fа- осевая сила, Н;  

А - площадь попереч​ного сечения, мм2;  

T - крутящий момент, Нм; 

Wи и Wк – моменты сопротивления сечения вала при изгибе и кручении, мм3.
Коэффициенты  чувствительности  к  асимметрии цикла напряжений для рассматриваемого сечения вала:
ψσD= ψσ /K σD;  ψτD= ψτ /K τD;






(11.16)
где ψσ и ψτ - коэффициенты чувствительнос​ти материала к асимметрии цикла напряжений (см. табл. 1).
Пределы выносливости вала в рассматриваемом сечении
σ-1D= σ-1 /K σD;  τ-1D= τ-1 /K τD;






(11.17)
где σ-1 и τ-1 – пределы выносливости гладких образ​цов при симметричном цикле изгиба и кручения (см. табл. 1); 

K σD и K τD – коэффициенты снижения предела выносливости:

K σD=( K σ /K dσ+ 1 /K Fσ-1)/KV;






(11.18)
K τD=( K τ /K dτ + 1 /K Fτ -1)/KV;






(11.19)
где Kσ и Kτ – эффективные коэффициенты концентрации напряжений; 

Kdσ и Kdτ – коэффициенты влияния абсо​лютных размеров поперечного сечения (табл. 9); 

KV – коэффициент влияния поверхностного упрочнения (табл. 10); 

KFσ и KFτ – коэффициенты влияния шерохова​тости поверхности (табл. 11).
Таблица 9 

Коэффициенты влияния абсолютных размеров поперечного сечения
	Напряженное
состояние
	K dσ  и  K dτ   при диаметре вала d, мм

	и материал
	20
	30
	40
	50
	70
	100
	200

	Изгиб для углеро​дистой стали
	0,92
	0,88
	0,85
	0,81
	0,76
	0,71
	0,61

	Изгиб для легиро ванной стали
	0,83
	0,77
	0,73
	0,70
	0,65
	0,59
	0,52

	Кручение для всех
сталей
	0,83
	0,77
	0,73
	0,70
	0,65
	0,59
	0,52


Таблица 10
Коэффициенты влияния поверхностного упрочнения
	Вид упрочнения поверхности вала
	Значения КV при K σ

	
	1,0
	1,1 … 1,5
	≥1,8

	Закалка ТВЧ
	1,3…1,6
	1,6…1,7
	2,4…2,8

	Азотирование
	1,15…1,25
	1,3…1,9
	2,0…3,0

	Накатка роликом
	1,2…1,4
	1,5…1,7
	1,8…2,2

	Дробеструйный наклеп
	1,1…1,3
	1,4…1,5
	1,6…2,5


При действии в расчетном сечении нескольких источников концентрации напряжений учитывают наиболее опасный из них (с наибольшим значением KσD или KτD).
Значения коэффициентов Kσ и Kτ берут из таблиц: для ступенчатого перехода с галтелью (рис. 22, а-в) – табл. 13 для валов с поперечным отверстием – табл. 12; ее шпоночным пазом – табл. 14; для шлицевых и резьбовых участков валов – табл. 15.
Для оценки концентрации напряжений в места: установки на валу деталей с натягом используют отношения Kσ /Kdσ  или Kτ /Kdτ (табл. 16).
Таблица 11
Коэффициенты влияния шероховатости поверхности
	Вид механической об​работки
	Параметр шерохо​ватости Rа, мкм
	KFσ  при σв, МПа
	KFτ  при σв, МПа

	
	
	≤700
	>700
	≤700
	>700

	Шлифование тонкое
	До 0,2
	1
	1
	1
	1

	Обтачивание тонкое
	0,2…0,8
	0,99...0,93
	0,99…0,91
	0,99…0,96
	0,99…0,95

	Шлифование чистовое
	0,8…1,6
	0,93…0,89
	0,91…0,86
	0,96…0,94
	0,95…0,92

	Обтачивание чистовое
	1,6…3,2
	0,89…0,86
	0,86…0,82
	0,94…0,92
	0,92…0,89
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	Рис. 22.  Геометрические параметры ступенчатого перехода вала


Таблица 12
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для валов с поперечным отверстием
	σв, МПа
	Kσ при изгибе и a/d
	Kσ при растяжении-сжатии
	Kτ

	
	0,05…0,1
	0,15…0,25
	
	

	500
	1,9
	1,7
	1,75
	1,7

	700
	2,0
	1,8
	1,85
	1,8

	900
	2,15
	1,9
	1,95
	1,9

	1200
	2,3
	2,0
	2,1
	2,0


Таблица 13
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений Kσ   и Kτ  для ступенчатого перехода с галтелью
	t/r
	r/d
	Kσ  при σв, МПа
	Kτ  при σв, МПа

	
	
	500
	700
	900
	1200
	500
	700
	900
	1200

	1
	0,01
	1,35
	1,4
	1,45
	1,5
	1,3
	1,3
	1,3
	1,3

	
	0,02
	1,45
	1,5
	1,55
	1,6
	1,35
	1,35
	1,4
	1,4

	
	0,03
	1,65
	1,7
	1,8
	1,9
	1,4
	1,45
	1,45
	1,5

	
	0,05
	1,60
	1,7
	1,8
	1,95
	1,45
	1,45
	1,5
	1,55

	
	0,10
	1,45
	1,55
	1,65
	1,85
	1,4
	1,4
	1,45
	1,5

	2
	0,01
	1,55
	1,6
	1,65
	1,7
	1,4
	1,4
	1,45
	1,45

	
	0,02
	1,8
	1,9
	2,0
	2,15
	1,55
	1,6
	1,65
	1,7

	
	0,03
	1,8
	1,95
	2,05
	2,25
	1,55
	1,6
	1,65
	1,7

	
	0,05
	1,75
	1,9
	2,0
	2,2
	1,6
	1,6
	1,65
	1,75

	3
	0,01
	1,9
	2,0
	2,1
	2,2
	1,55
	1,6
	1,65
	1,75

	
	0,02
	1,95
	2,1
	2,2
	2,4
	1,6
	1,7
	1,75
	1,85

	
	0,03
	1,95
	2,1
	2,25
	2,45
	1,65
	1,75
	1,75
	1,9

	5
	0,01
	2,1
	2,25
	2,35
	2,5
	2,2
	2,3
	2,4
	2,6

	
	0,02
	2,15
	2,3
	2,45
	2,65
	2,1
	2,15
	2,25
	2,4


Таблица 14
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений 

для валов со шпоночным пазом
	σв, МПа
	Kσ при выполнении паза фрезой
	Kτ

	
	концевой
	дисковой
	

	500
	1,8
	1,5
	1,4

	700
	2,0
	1,55
	1,7

	900
	2,2
	1,7
	2,05

	1200
	2,65
	1,9
	2,4


Таблица 15
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений 

для шлицевых и резьбовых участков валов
	σв, МПа
	Kσ  для
	Kτ для шлицев
	Kτ для резьбы

	
	шлицев
	резьбы
	прямобочных
	эвольвентных
	

	500
	1,45
	1.8
	2,25
	1,43
	1,35

	700
	1,6
	2,2
	2,5
	1,49
	1,7

	900
	1,7
	2,45
	2,65
	1,55
	2,1

	1200
	1,75
	2,9
	2,8
	1,6
	2,35


Таблица 16
Характеристики влияния концентрации напряжений и масштабного фактора в местах установки на валу деталей с натягом
	Диаметр вала d, мм
	Kσ /Kdσ   при σв, МПа
	Kτ /Kdτ  при σв, МПа

	
	500
	700
	900
	1200
	500
	700
	900
	1200

	30
	2,6
	3,3
	4,0
	5,1
	1,5
	2,0
	2,4
	3,05

	40
	2,75
	3,5
	4,3
	5,4
	1,65
	2,1
	2,6
	3,25

	50
	2,9
	3,7
	4,5
	5,7
	1,75
	2,2
	2,7
	3,4

	60
	3,0
	3,85
	4,7
	5,95
	1,8
	2,3
	2,8
	3,55

	70
	3,1
	4,0
	4,85
	6,15
	1,85
	2,4
	2,9
	3,7

	80
	3,2
	4,1
	4,95
	6,3
	1,9
	2,45
	3,0
	3,8

	90
	3,3
	4,2
	5,1
	6,45
	1,95
	2,5
	3,05
	3,9

	100
	3,35
	4,3
	5,2
	6,6
	2,0
	2,55
	3,1
	3,95

	Примечание. При установке с натягом колец подшипников табличное значение следует умножить на 0,9.
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