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Данное пособие составлено с учетом современных ме
тодов расчета валов, осей и подшипников • качения на проч
ность [ I ]  , [2 ]  , [3 ]  , [8] , [Ю ], [ I I ] , учебной литера
туры по Курсу " Детали машин" [4] ; [ 5 ] ',  [7 ] * [9 ] , а 
также опыта практической работы авторов по расчету и до
водке валов и подшипников авиационных изделий.

Следуя традициям учебной литературы, вместо критериев 
необходимости расчета валов на статическую или усталост
ную прочность [ 2 ] ,  [ 3 ] , [8J авторами предлагается мето
дика проектировочного расчета валов и осей с учетом харак
тера изменения нагрузки и приближенной оценки концентра
ции напряжений. Кроме того, в проверочном расчете наряду 
с определением запасов статической прочности вводятся оп
ределение запасов усталостной прочности при сложном нагру
жении, для случая постоянного значения среднего напряжения 
цикла, как наиболее часто встречающегося в валах турбовин
товых и газотурбинных двигателей.

В связи с тем, что в опорах валов я осей авиационных 
редукторов используются преимущественно подшипники качения, 
авторы сочли возможным не вводить материал по методике рас
чета опор скольжения.

В пособии сосредоточен необходимый материал для рас
чета на прочность валов, осей и подшипников качения с 
необходимыми справочными данными и примерами расчетов.

Под редакцией А.М.Ципржиа

©  Яуйбыиевский авиационный институт, 1975
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Г л а в а ! .  В А Л Ы  И О С И

§ I .  Общие сведения о валах и осях

Вращающиеся детали машин (зубчатые колеса, шкивы, блоки, бараба
ны и т .д .)  устанавливают на валах или осях, осуществляющих гео
метрическую ось их вращения.

Оси предназначены только для поддержания вращающихся деталей, 
при этом они могут быть неподвижными (невращающимися) относитель
но установленных на них деталей или вращающимися вместе с ними.
В обоих случаях усилия, действующие на вращающиеся детали,воспри
нимаются осью как изгибающие нагрузки. На р и с .1 ,а  изображен са
теллит I  на опорах качения 2, вращающийся относительно неподвиж
ной оси' 3. Эта ось неподвижная или леврашающаяся. На рис.1 ,6  
сателлит I  закреплен штифтом 4 на оси 3, и, следовательно, обь 3 
вращается вместе с сателлитом I .  Эта ось подвижная или вращаю
щаяся.

Валы в отличие от осей предназначены не только для поддер
жания вращающихся деталей, но и для участия в передаче крутящего 
момента вдоль своей геометрической оси, следовательно, валы 
нагружены не только изгибающими усилиями, но и крутящими момен
тами по всей длине или на отдельных участках вала.

На рис.2 изображен промежуточный вал I  зубчатого соосного 
редуктора главного привода вертолета. Очевидно, что участок вала 

а - 6  передает крутящий момент, одновременно вал нагружен из
гибающими УСИЛИЯМИ Р, , Р1г , Р1а , Ра , Ргг , Рг а -

Валы всегда вращаются,и в этом также состоит их особенность. 
По форме геометрической оси различают прямые, коленчатые и гибкие 
валы. Наибольшее распространение получили прямые валы.

Коленчатые и гибкие валы не являются типовыми деталями ма
шин и поэтому не рассматриваются в настоящем пособии.

Опорные участки осей и валов называются цапфами. Цапфы,вос
принимающие опорные реакции осевого направления, называются пя
тами. Участки осей и валов, на которых устанавливают (крепят)

. вращающиеся детали, называются подступичными частями или голов-  
ками.
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§ 2 . Элементы конструкции осей я валов
Конструктивная форма вала или оси определяется распределением 
нагрузок по их длине, способом закрепления насаженных деталей, 
условиями технологии изготовления и сборки. Оси и валы изготав
ливают в виде цилиндрических стержней обточкой заготовки из круг
лого проката или поковки с последующей шлифовкой посадочных мест 
(участков). Эпюры моментов по длине вала или оси, как правило, 
неравномерны, и, следовательно, из условия прочности и уменьше
ния веса целесообразно конструировать валы и оси переменного се
чения, приближающиеся к телам равного сопротивления. Поэтому ва
лы и оси выполняют ступенчатыми, хотя с технологической точки 
зрения простейшими являются оси и валы постоянного диаметра. Сту
пенчатая форма осей и валов приемлема еще и по соображениям,свя
занными с мантахсм и ремонтом. При этом упрояаются процессы сбор
ки и разборки, а также фиксации насаживаемых деталей на оси и 
валы и последних относительно опор.

, Во избежание повреждения поверхностей и ослабления посадок 
конструировать оси и валы необходимо так, чтобы каждая насаживае
мая неразъёмная деталь проходила по валу или по оси до своего 
посадочного места без натяга.

Диаметры посадочных мест должны выбираться в соответствии 
с ГОСТ 6636-60 на нормальные линейные размеры в машинострое
нии. Для участков осей и валов,не несущих деталей, разрешается 
назначение диаметров с отступлением от стандарта.

Валы и оси могут быть полыми. Применение полых валов и осей 
существенно влияет на уменьшение веса и потому они находят при
менение в машинах с особо жесткими требованиями к весу (напри
мер, в авиамоторостроеяии, самолетостроении и т.д.).О ни также 
применяются в тех случаях, где необходим пропуск сквозь валы 
или размещения внутри валов других деталей.

Цапфы осей и валов, работающих в подшипниках скольжения вы
полняются: цилиндрическими (рис. 3 ,а ,б ) и коническими (рис.3 ,в). 
Благодаря простоте конструкции, изготовления и монтажа самыми 
распространенными являются цилиндрические цапфы.

Конические цапфы применяют в тех случаях, когда в процессе 
эксплуатации необходимо регулировать величину радиального зазора 
в подшипниках. Регулирование зазора достигается осевыми см еще—
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Рис. 3

ншши вала апи вкладыша подшшшика. Редко применяются конические 
цапфы для осевого фиксирования вала или оси.

Цапфы осей и валов для подшипников качения, как правило, вы
полняются цилиндрическими. В редких случаях применяют коничес
кие цапфы с малым углом конусности (для регулирования зазоров 
в подшипниках упругим деформированием колец. Для фиксирования' 
подшипников качения на цапфах последние выполняются с резьбой 
для установочных гаек (рис.4) или другими средствами для закреп
ления колец подшипника.

Пяты трения,скольжения бывают сплошными (рис.5 ,а) и коль
цевыми ( ри с.5 ,6 ) . Рабочей поверхностью сплошной пяты являет
ся плоский торец вала или оси. Давления на торце сплошной пяты, 
как показывает анализ и опыт эксплуатации, распределены неравно
мерно. Кольцевая пята обеспечивает более благоприятное распреде
ление нагрузки по торцевой кольцевой поверхности.
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§3. Критерии работоспособности и расчете я валов

Одним из основных факторов, определяющих прочность « б о й  детали 
является, как известно, характер изменения напряжений. Измене
ние напряжений может быть вызвано как изменением нагрузок, дей
ствующих на деталь, так и условиями работы при действия постоя*
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ных по величине и направлению нагрузок. Как правило, валы рабо
тают в условиях переменных режимов нагрузок. Расчет таких валов 
по максимальным нагрузкам в предположении их постоянного действия 
естественно приводил бы к ненужному утяжелению конструкции. Одна
ко с целью уменьшения веса расчет ведется по максимальной рабочей 
нагрузке, а переменность режимов нагружения учитывается коэффициен
том режима Кр . В  этом случае предельные напряжения (ограни
ченные пределы усталости) определяются по формуле

(<*-,)оР =©■-,

(r-i)np = t-f Кр

где -  пределы длительной выносливости соответственно при
изгибе и кручении;

Кр W
/V, -  эквивалентное число циклов изменения напряжений,

Нэ -60 п Т £ ^ ^ ( - £ ) 9 ■ (3)
Здесь п , Т , м  -  число оборотов в минуту, число часов работы 

и момент максимального режима нагружения; 
r>i ,Ti  , Mi -  число оборотов в минуту, число часов работы 

и момент с-го режима.
Уравнение (2) применимо в пределах fO4^  ,у, « / о 7 •

Если N j ^ 1 0 7 , то в уравнение (2) следует подставлять А/3 =1(Р, 
Если /V, <104 ' , то расчет следует вести по статической прочности.

Оси, как указывалось в § I ,  нагружаются только поперечными си
лами, которые вызывают их изгиб. При этом в сечениях осей возника
ют нормальные напряжения, постоянные по знаку и по величине в не
подвижных осях (р и с .1 ,а ), а в подвижных осях нормальные напряже
ния, оставаясь постоянными по величине, изменяются по знаку вслед
ствие вращения оси относительно сил (рис.1 ,6 ) .  Следовательно, ха
рактер изменения нормальных напряжений для неподвижных осей соот
ветствует статическому циклу, для подвидных-знакопеременному (сим
метричному циклу).

В общем случае валы нагружаются поперечными, осевыми силами 
и крутящими моментами. Вследствие того, что валы всегда вращаются, 
важным, для определения характера изменения напряжений является 
положение усилия относительно вала при расчете его на прочность.

3-2571
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Если постоянная по величине нагрузка, вызывающая изгиб, неподвиж
на в пространстве, а вал вращается, то в этом случае нормальные 
напряжения от изгиба, как и  для подеижны х  осей, изменяются по зна
копеременному (симметричному) циклу . К таким нагрузкам относятся 
нагрузки от передач, весовые нагрузки и др. Если постоянная внеш
няя нагрузка, вызывающая и з г и б ,  вращается вместе с валом, (т .е . 
неподвижна относительно вала), то напряжения, вызываемые ею, по
стоянны. К таким нагрузкам относятся, в частности, нагрузки от 
дебалансов и др. При совместном действии на вал вращающихся и 
невращающихся относительно вала нагрузок изгибающий момент от пер* 
вых дает амплитуду напряжений, а от вторых -  среднее напряжение 
цикла. В соответствии с этим момент от вращающихся относитель
но вала нагрузок можно назвать амплитудным значением изгибающего 
момента Миа > а момент от невращающихся нагрузок-средним зна
чением изгибающего момента Мис/> .

Касательные напряжения при переменном крутящем моменте от пе
редаваемой мощности или при наличии крутильных колебаний в систе
ме изменяются по асимметричному циклу. При этом выделяют среднее 
Мкср и амплитудное Мка значения крутящего момента. При отсут
ствии данных принято считать, что касательные напряжения в валах 
изменяются по пульсирующему циклу, т .е . амплитуда крутящего мо
мента принимается равной половине номинального значения крутяще
го момента Мка =0,5МК .

Оси и валы вследствие сложного очертания имеют многочисленные 
концентраторы напряжений (шпоночные пазы, галтели, напрессовки 
деталей и т .д .) ,  и, следовательно, при действии переменных напря
жений в местах концентрации возникают усталостные трещины, приво
дящие к разрушению осей и валов.

Таким образом, основным критерием работоспособности осей и ва
лов является прочность. Подвижные оси и валы рассчитываются, 
правило, на усталостную прочность, а при наличии кратковременных 
перегрузок -  на усталостную я статическую прочность.

Работоспособность осей и валов не определяется только проч
ностью. Для обеспечения нормальной работы деталей, сидящих на 
осях или валах (зубчатых колес), равно как и для нормальной ра
боты опорных узлов осей и валов (при чрезмерном изгибе поворот 
цапфы на опоре изменяет величину зазора, следовательно, и тол
щину масляного слоя вплоть до его раарыва)недолустшн значитель* 
ные деформации осей и валов. Превышение допустима дяфпрмптта
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приводит к выходу из строя узла вала или оси (вала или оси и 
садящих яа них деталей). Таким образом, валы и оси должян улпклйт- 
в о р я т ь  не только критерию п р о ч н о с т и ,  ао и критерию жесткости .

Валы и оси с насаженными на них деталями представляют собой 
упругие системы, в которых при действии переменных нагрузок воз
никают поперечные и крутильные колебания. Наличие колебаний при 
определенных условиях может привести к разрушению осей и валов, 
поэтому расчет валов и осей на колебания (яа виброустойчивость) 
во многих случаях (для быстроходных тяжелонагруженных Валов,свя
занных с деталями, обладающими массами) является обязательным. 
(Расчет осей и валов на колебания излагается в специальных кур
сах).

Следовательно, валы и оси рассчитываются г на прочность в 
соответствии с характером изменения напряжений, на жесткость 
по допускаемым деформациям, на виброустойчивость.
§4. Материалы для осей и валов
Выбор материала осей и валов определяется крктериями их работо
способности, в таи числе и условием обеспечения износостойкости 
цапф, работающих в подшипниках скольжения. В соответствии с ука
занными условиями материалы, применяемые для изготовления осей 
и валов, должны обладать достаточно высокими механическими (проч- 
носягыми ) характеристиками, малой чувствительностью к концентра
ции напряжений, способностью подвергаться термической и термохи
мической обработке и хорошей обрабатываемостью. Исходя из этих 
требований, применяют следующие материалы для осей и валов:

Для осей и валов без термообработки применяют углеродистые 
стали 25,30,40,45. Оси и валы, к которым предъявляют повышенные 
требования в отношении их несущей способности, долговечности 
шлицев и цапф, выполняют из средне-углеродистых и легированных 
сталей марок 35, 40, 45, 40Х и др. с улучшением. Чаще других 
применяют сталь 45, отличающуюся хоропи обрабатываемостью.

Для увеличения износостойкости цапф, вращающихся в подшип
никах скольжения, изготавливают валы из сталей 20, 20Х, I2X2H4A 
и других с последующей цементацией и закалкой цапф. Для высоко* 
напряженных валов ответственных машин, напрнирр, авиационных 
двигателей, применяют многокомпонентные легированные стали 40ХН, 
40ХНМА, 301ГСА и др. Валы и оси из этих сталей обычно подверга-
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штся улучшению, закалке-о высоким отпуском и поверхностной закал
ке ТШ с низким отпуском.

В табл.-$ приведены некоторые, необходимые для расчета меха
нические характеристики марок сталей, наиболее употребляемых для 
изготовления валов.
§5. Расчет осей и валов на прочность

При расчете осей и валов необходимо тщательно учитывать факторы, 
влияющие на их прочность. Однако их учет затруднителен, посколь
ку неизвестна окончательная конструктивная форма ( геометричес
кая) вала ь оси. В связи с этим процесс конструирования и расчета 
осей и валов состоит из следующих трех этапов:
1 . Проектировочный (предварительный) расчет

В процессе проектировочного расчета приближенно определяют 
размеры вала (оси) по наиболее нагруженному сечению, т .е .  по 
сечению с наибольшим изгибающим и крутящим моментами.

2. Конструирование вала м и  оси

В процессе конструирования разрабатывают конструкцию всего уз
ла вала (оси) со всеми деталями, находящимися в соединении с ним. 
Вычерчивают отдельно вал (ось) и проставляют все необходимые раз
меры.
3. Проверочный или уточненный расчет

В процессе проверочного расчета определяют расчетные запасы 
прочности в опасных сечениях, которыми обычно являются сечения с 
концентрацией напряжений, и их сопоставление с допустимыми значе
ниями. Но результатам проверочного расчета уточняются конструк
ция и размеры сечений вала (оси).

Основными расчетными нагрузками для осей и валов являются из
гибающие Ми и крутящие Мк моменты, вызывающие деформации из
гиба и кручения. Влияние растягивающих сил (а такие нагрузки ветре 
чаются) незначительно и, как правило, не учитывается.

Методика расчета осей и валов на прочность идентична. Расчет 
осей является частным случаем расчета валов при Мл=0 .

а) Методика проектировочного расчета.Целью проектировочного 
расчета является определение диаметра вала в наиболее загруженном 
сечении (либо определение диаметров вала в расчетных или любых 
интересующих конструктора сечениях). Расчет при этом ведется по
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допускаемым напряжениям, соответствующим режиму измерения напря- 
жений рассчитываемого вала или оси.

При проектировочном расчете имеют место два случая:
П е р в ы й  с л у ч а й .  Расположение опор и места приложе

ния нагрузок заданы или могут быть определены до разработки кон
струкции вала (оси);

В т о р о й  с л у ч а й .  Расположение опор и места приложе
ния нагрузок не заданы и не могут быть установлены до разработ
ки конструкции вала.

В п е р в о м  с л у ч а е  для расчета оси или вала необ
ходимо прежде всего составить расчетную схему.

1 Расчетная схема осей или валов аналогична схеме балки на шар
нирных опорах. Для валов и вращающихся осей, установленных на 
подшипниках качения по одному в опоре (рис.6 ,а), условные шарнир
ные опоры располагают в середине подшипника (такая схема доста
точно точно соответствует действительности). В случае, когда валы

Е & З!

! (0.25-0,3)е 

ш  ■лъулуу.

I

вращаются в подшипник 
ках качения, установ
ленных по два и более 
в опоре (рис.6 ,б), ус
ловные шарнирные опоры 
в расчетной схеме сов
мещают с внутренними
подшипниками, т .е .  под
шипниками, распояожен- 
шаш со стороны наг-

Рис.6
4-3871
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руженного пролета. Для валов и вращающихся осей, установленных 
на радиально-упорных подшипниках (рис.7 ,а , б ), опору помещают в 
точку пересечения нормалей, проведенных к серединам контактных 
площадок тел качения.

у валов, вращающихся в подшипниках скольжения (ри с.6 , б ) ус
ловную шарнирную опору следует располагать на расстоянии 0 ,25 -0 ,3  
длины подшипника от кромки подшипника со стороны нагруженного 
пролета (вследствие несимметричного распределения давления по дли
не подшипника).

Подшипники, воспринимающие одновременно осевые и радиальные 
нагрузки, принимаются в расчетной схеме вала (оси) в виде шарнир
но-неподвижных опор, а  подшипники, воспринимающие только радиаль
ные нагрузки -  в виде шарнирно-подвихных опор.

Нагрузки (сипы и моменты) предполагаются приложенными по се
редине несущих или опорных поверхностей. В этом случае нагрузки 
принимаются сосредоточенными.

Собственным весом валов или осей, весом насаженных деталей 
(за  исключением тяжелых деталей, например, маховиков и т .п .)-, а 
также силами трения и моментами трения в опорах пренебрегают.

На рис.2 изображена расчетная схема промежуточного вала зуб
чатого соосного редуктора главного привода вертолета.

Составленная расчетная схема дает возможность определить диа
метры любых сечений вала (оси) по известным расчетным формулам 
из курса " Сопротивление материалов” . При этом если на вал (ось) 
действуют нагрузки, расположенные в различных плоскостях, их сле
дует разложить на составляющие в двух взаимно перпендикулярных 
плоскостях, общих для всех нагрузок.

По составленной расчетной схеме строят эпюры изгибающих мо
ментов в каждой из плоскостей, а по ним строят эпюру изгибающих 
моментов Ми путем геометрического сложения изгибающих момен
тов в горизонтальной Мг и вертикальной /V/ плоскостях.

Ми ^ ГМгг т м Г  (4)
Далее строят эпюру крутящих моментов Мк .
При расчете вала на статическую прочность эпюры Ми и Мк 

строятся по наибольшим кратковременным значениям нагрузок, пов
торяемость которых настолько мала, что не может вызвать усталост
ного разрушения. При назначения расчетной величины этой нагрузки
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следует исходить из наиболее тяжелых реально возможных условий 
работы машины, учитывая при этом динамические и ударные нагруз
ки. По суммарной эпюре Ми и эпюре для любого сечения вала 
(оси) строится эпюра приведенного момента Мпр .

Приведенный момент Мпр определяется обычно по Ш- теории
прочности: ,-----------,

Мпр = VMl * м; . (5)
Условием статической прочности будет

(6)
Так как момент сопротивления сечения палого вала при изгибе

где отношеш1е внутреннего диаметра d 0 полого вала
к наружному d. ) ,

диаметр вала пслучим из формулы (6) в виде

(?)

(С)
для, вала сплошного сечения ( jj =0) 

d b p Z H - v  ' .  .
л  Iеи] г

Статическая несущая способность вала определяется предельными 
нагрузками, которые еще могут быть восприняты валом без наруше
ния его работы в узле. Обычно остаточные деформации вала недопус
тимы, и предельные нагрузки соответствуют напряжению, несколько 
меньшему предела текучести егт в наиболее напряженном сечении 
вала. Поэтому значения допускаемых напряжений при расчете на ста
тическую прочность [<3U] Z определяются по формуле

[&и]х = f-nj x - > (9)
где <5г -  предел текучести материала вала при изгибе;

[л]т-  допускаемый запас прочности по статической несущей 
способности.

Для пластичных материалов величины допускаемых запасов прочно
сти не должны быть менее величин, указанных в табл.6.

Расчет валов на усталостную п р о ч н о с т ь  производится по дли
тельно действующим нагрузкам с учетом характера изменения напря
жений. (Повторяемость длительной действующих нагрузок должна 
быть яе менее Ю3 -  Ю4 циклов).



-  17  -

В проектировочном расчете можно пренебречь влиянием средних 
напряжений циклов,изменений нормальных ( от изгиба) и касатель
ных ( от кручения) напряжений и расчет валов проводить в предпо
ложении действия только амплитудных значений изгибающего Миа и 
крутящего Мка. моментов. В этом случае по аналогии со статической 
прочностью при совместном действии нормального <зпа и касатель
ного t Ka напряжений вв 
амплитудного напряжения

(®пр)а = Vffdo * 4 Т„а ' (10)
и вытекающего отсюда значения амплитуды приведенного момента

( М»й )а  = v4 a - m U  ■ (II)
Если между наибольшими кратковременнши нагрузками, п ой ото- 

рым рассчитывают вал яа статическую прочность, и длительно дей
ствующими, по которым вал рассчитывают на выносливость, нет про
порциональности, то заново строят эпюры амплитудных моментов, а 
при наличии пропорциональности используют ранее построенные эпюры.

Часто амплитуда крутильных колебаний Мка задается в долях 
нспинального крутящего момента Мк , 
т .е .  мка — ос м к ■
Условие усталостной прочности

1**Ъ- а2 )
Отсюда определяется диаметр полого вала

(13)

и диаметр сплошного вала

d ir у -

. Q4)
я  C&uJl

Значения допускаемых напряжений устанавливаются по формуле

М г  -
м Х  ' “ 5)

Масштабные факторы £е 
нооти £„ неизвестны и принимаются равндаи единице, а величина 
эффективного коэффициента концентрация напряжений Ад ориенти
ровочно устанавливается по табл.7. Величины допускаемых запасов 
прочности [ л ] в не должны быть ниже установленных опытом экс
плуатации и конструирования валов аналогичных машин. Если отсут-

5-8871
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ствуют соответствующие данные, то значение минимально допускае
мого запаса- прочности можно принимать

Большие значения-для валов диаметром d  > 100мм и из материала 
пониженной пластичности .

По результатам расчетов на статическую и усталостную прочность 
для диаметра вала выбирают большее из двух полученных значений.

В о  в т о р о м  с л у ч а е ,  как было сказано выше, рас
стояние между опорами неизвестно, неизвестны также расстояния от 
мест приложения нагрузок до опор, и, следовательно, эпюра изги
бающих моментов не может быть построена. В этом случае проектиро
вочный расчет ведется с учетом лишь действия крутящего момента Мк - 

Все расчетные зависимости, приведенные для первого случая,сох
раняются и во втором.

Држ расчете на статическую прочность приведенный момент

(т .к . Мц = о  , а расчетный крутящий момент равен MK ( i  + a() , 
т .е .  с учетом динамического момента °(М к ) ; 
условие статической прочности

Значения допускаемых запасов прочности можно принять по дан
ным табл .2 . Однако вследствие того, что влияние изгибающего мо
мента не учитывается в рассматриваемом случае, для допускаемых 
запасов прочности следует принять более высокие значения, а имен
но:
для пластичных материалов
дяя  малопластичных и хрупких материалов [ п ] ^ 3,0;

[ n ] s  = 1 ,7  -  2 ,5

М пР  =  =  ( 1 г « ) (16)

(17)

диаметр полого вала из условия статической прочности

I
и диаметр вала сплошного сечения

(1 8 )

(19)
допускаемые статические напряжения

(20)
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При расчете на усталостную прочность амплитуда приведенного
момента . ,  ,

(*пР) л =ЧМ<^Мка = « м к (21)

(m-к. Миа ~ 0 )  ;
условие усталостной прочности

(в■ ) = (Мле!*. _ < fg. I . (22)
< « «  A/e * L&uJ я >

диаметр полого вала из расчета на усталостную прочность

, 32* Мк
* ( f - S ) [ * u ] t  (23)

и диаметр вала сплошного сечения

d U  3ZS M'  <24)
а * У Х [ * ч ] *  г 

допускаемые напряжения при расчете на усталостную прочность

[ п ] х к в
Величина эффективного коэффициента концентрации напряжений Кв  
определяется по таблД|.

Величину минимального допустимого запаса прочности можно при-

НШаТЬ ' [п]ш > 2 Л .
Для исполнения принимают больший из двух значений диаметров 

вала, полученных расчетами на статическую и усталостную прочность.

б) Методика проверочного или уточненного расчета. Проверочный 
или уточненный расчет осей и валов заключается в том, что для 
каждого предположительно опасного сечения определяют действи
тельный коэффициент запаса прочности п. и сравнивают его с 
допускаемым значением [ п ]  . При этом в отличие от проектиро
вочного (приближенного) расчета, учитывают все факторы, влияющие 
яа усталостную прочность, а  именно: характер изменений напряже
ний, концентрацию напряжений, влияние абсолютных размеров и со
стояние поверхности.

Запас усталостной прочности в любом сечении определяется по 
формуле [2J

_ п„ п Т (26)
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где n v  -  коэффициент занаса усталостной прочности по нормаль
ным напряжениям; 

п т -  коэффициент запаса усталостной прочности по касатель
ным напряжениям.

Величины запасов прочности п„ , п. v и п  необходимо определять 
из конкретных условий работы валов и осей.

При простом нагружении, т .е .  когда среднее напряжение ( ,
Гер) я амплитуда цикла ( с  о. , г а ) изменяются пропорциональ

но ( = cons t  , Ц в-  = const), разрушающий цикл остается подобно'о а. Т q
рабочему. Такое нагружение обычно происходит в валах, где нагруз
ки возрастают пропорционально передаваемому моменту. В этом слу
чае запасы прочности определяются ро максимальным напряжениям [2]:

(27)
В некоторых случаях работы валов возможно и непропорциональ

ное изменение составляющих цикла -  так называемое сложное наг
ружение. Например, вал винта турбовинтового двигателя, передающий 
постоянный крутящий момент и тягу, может подвергаться крутильным 
колебаниям и изгибу от эволюционных перегрузок. Усталостное 
разрушение такого вала возможно в результате повышения переменных 
напряжений от крутильных колебаний га и от изгиба о-® при по
стоянных средних напряжениях тср ,  const * = const. В этом
случае запасы прочности определяются по амплитудам [2] :

„ ™ ~ У'в gcp . „ _ r-i -  ¥т Тср
«м. (28)

В формулах (27) и (28)
e ,f и г  -  пределы длительной выносливости материала вала (оси) 

соответственно при изгибе и кручении; 
и -  переменные составляющие (амплитуды) циклов напряже

ний соответственно при изгибе и кручении; 
е ср и Тер ~ постоянные составляющие (средние напряжения) циклов 

напряжений соответственно при изгибе и кручении; 
кв п к г  -  эффективные коэффициенты концентрации напряжений со

ответственно при изгибе и кручении; 
н ет -  коэффициенты влияния абсолютных размеров (масштабный 

фактор) соответственно при изгибе и кручении;
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£„ -  коэффициент качества (состояния) поверхности (при
изгибе и кручения);

и у т ~ коэффициенты, учитывающие влияние асимметрии цикла 
напряжений на прочность соответственно при изгибе 
и кручении.

Составляющие циклов напряжений для любого L -го  расчетного 
сечения в общем случае определяются следующим образом:

0-а . _  Mua.i______  . _ Mucpj Я _
(нетто) УиС (нетто) ^  ’

Г = - /^ g * ------- . т ■ -  M«epi .

У  к i  (нетто) Cf“- У KL (н е т т о ) ’

Здесь Muai ; MKai -  амплитуды изгибающего и крутящего моментов 
в L -м сечении;

Ми cpi; MKC/>i ~ средние значения изгибающего и крутящего 
моментов в L -м сечении;

/7 -  осевая сила, действующая в сечении;

Wui (нетто)j -  моменты сопротивления действительного се- 
(нет т о) ^ н и я  вала (соответственно экваториальный 

и полярный) в I -м расчетном сечении.
Значения Уи (нетто) и У* (нето) Для некоторых сечений приведены в 
табл. 4 -7 .

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений и кТ для 
некоторых концентраторов можно принимать по табл. 8 -1 3 .

При наличии напрессованной на вал детали коэффициент состоя
ния поверхности в месте посадки не учитывается, а влияние абсо
лютных размеров носит специфический характер; в связи с этим в 
табл.>8 для напрессованных деталей приведены значения 4-S- и 

*Если в одном и том же сечении вала имеется несколько концен
траторов напряжений, то в расчет принимается тот, у которого боль
ше аффективный коэффициент концентрации к в  или к х  .

Значения масштабного фактора , е г  и фактора состояния 
(качества) поверхности е„ приведены соответственно в табл. 
я 15.

8-3871
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Значения коэффициентов и приведены в табл .16.
Сопротивление усталости валов в ряде случаев может быть су

щественно повышено за счет технологического упрочнения материа
ла вала путем химико-термической обработки ( азотирования, цемен
тации, цианирования), поверхностной закалки, наклепка поверхност
ного слоя, обкатки роликами, обдувки дробью и т .д . Эксперименталь
ные данные по влиянию поверхностного упрочнения на усталость при
ведены в табл. 1; , где даны значения коэффициента £п = ,

.представляющего собой отношение предела выносливости детали,оп
ределенного при наличии упрочнения, к пределу'выносливости де
тали без упрочнения. Коэффициенты даны для валов диаметром 30-40мм 
при наличии концентрации и без нее. Для валов больших диаметров 
следует принимать промежуточные значения величины £„ . Влиянием 
предшествующей механической обработки при упрочненном поверхност
ном слое можно пренебречь.

Так как уточненный расчет осей и валов является по сути про
верочным расчетом, то, очевидно, необходимо обеспечить условие, 
чтобы расчетный (действительный) коэффициент запаса прочности п  
был большим или равным допустимому значению запаса прочности [п], 
т .е .  п. ъ [п.] •

В качестве минимально допустимого значения запаса прочности 
[п]  можно принимать [п.] =1,3 -  1 ,5  если точно определены нагруз
ки и напряжения.

При других условиях в зависимости от степени ответственности 
конструкции, точности расчетных данных и т .д . [п] = 1 ,5  -  2 ,5  и 
больше. Если диаметры валов (осей) определяются условиями жест
кости (например, шпиндель токарного станка), то значения могут 
быть существенно большими.

Запас статической прочности при совместном действии изгиба 
и кручения также определяется по формуле (26)

п  = ~ = !L ? X ~ = r  •
УПа п гт

Здесь п д -  коэффициент запаса статической прочности по нормаль- 
яда напряжениям; 

п  г  -  коэффициент запаса статической прочности по касатель
ным напряжениям.

Статическая прочность вала зависит от его абсолютных размеров, 
так как с увеличением диаметра снижаются пределы прочности С /  ,
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и пределы текучести егт материала вала. Пониже
ние пределов прочности характеризуется коэффициентом (рис.8 ,а)

е .  =, (s*)d  ■ е* ■= (T f)d  ■
& к. ’ (U)„ ’

а понижение предела текучести — коэффициентом (рис.8,6)
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Рис.8. Графики 
влияния диаметра 
заготовки на пре
дел прочности (а) 
и на предел теку
чести (б): 
1-утлеродистая и 
Марганцовистая ста
ли, 2-легированная 
сталь, 3- серна 
чугун
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где (&s)<t 5 (Te ) d  ~ предел прочности и предел текучести ставдарт-
(<s)d (т )cL ного обРазца> вырезанного из поверхностного

слоя поковки диаметром d  ;
/ , / . -  предел прочности и предел текучести стандарт-
, , . , ного образца при d  = 10мм.
(®гЛ« > (Тт)ю

При использовании в расчетах данных табл. 5 по механическим ха
рактеристикам <5с , и 0 Т , тт следует определять пре
дел прочности или предел текучести вала диаметром d  по формулам:

( a s ) d  = Et e e  ,  ( f f r j d  z £ r &T |

( r f ) d z  e e те ■ ( r j d  -- e r r TJ  ( 2 9 )

Статическая несущая способность валов, выполненных из пластич
ной стали, определяется отсутствием пластической деформации в се
чениях. Это соответствует предельной нагрузке, при которой наиболь
шие номинальные приведенные напряжения в сечении вала достигают 
значения предела текучести.

Для валов из малопластичных материалов разрушение может насту
пить раньше, чем появятся сколько-нибудь заметные пластические 
деформации. Расчет таких валов на статическую прочность следует 
вести по пределу прочности. Но если учесть, что для малопластич
ных материалов предел текучести весьма близок к пределу прочности, 
то расчет в этих случаях можно вести по пределу текучести, как для 
пластичных материалов.

Концентрация напряжений на статическую несущую способность ва
ла из пластичного материала существенного влияния не оказывает, 
так как при пластическом деформировании распределение напряжений 
выравнивается, а пластическая область занимает весьма малую долю 
сечения и длины вала.

Поэтому для валов из пластичных материалов частный коэффи
циент запаса прочности от действия на вал нормальных напряжений 
в данном t - м  сечении

(30)
и от действия на вал касательных напряжений

■ (31)
Здесь максимальное значение номинальных нормальных и каса
тельных г i  напряжений в данном < -м сечении определяется по 
формулам:
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g- = 4jui, (m ax )  . _ M *j (m a x )
H ui (нетто) 1 ‘ WK i( Hemmo)  ’ ( )

где M , -  максимальные значения изгибающего и крутяще- ̂/77 О *ЛГ у
^ го моментов в i -м сеченш при расчете на

*с (тах) статическую прочность.
Полученные по расчету величины запасов прочности л. в опасных 
сечениях не должны быть менее минимально допустимых значений, при
веденных в та б л .2.

7-2571
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Г л а в а  II. П О Д Ш И П Н И К И  К А Ч Е Н И Я

§1.  Типн пптгтипийков качания, используемых в авиационном 
педукторостроенид

В авиационных редукторах находит применение большинство типов 
подшипников качения, стандартизованных ГОСТ. Необходимо отметить 
лишь преимущественное использование в высокоскоростных опорах 
подшипников легких, особо легких и сверхлегких серий. Кроме того, 
конструктивное оформление внутренних элементов (профили желобов, 
конструкции сепараторов и т .п .)  многих стандартных авиационных 
подшипников отличается от общепринятого, что изменяет качествен
ную характеристику подшипников.

Шарикоподшипники радиальные однорядные типа ООО (рис.9) 
широко применяются в различных узлах авиационных редукторов и 
служат для восприятия радиальных нагрузок. Они могут восприни
мать осевые нагрузки до 70$ неиспользованной радиальной нагруз
ки, а при увеличенных внутренних зазорах и наличии массивных то
ченых сепараторов могут применяться при скоростях вращения выше 
предельных, указанных в каталогах, и при чисто осевых нагрузках.

При скоростях вращения, не превышающих предельных, в узлах не
которых агрегатов при смазке консистент
ными смазками применяются разновидности 
однорядных радиальных шарикоподшипников: 
шарикоподшипники с одной (тип 60000)или 
двумя (тип 80000)защитными шайбами и ша
рикоподшипники с односторонним (тип 
160000) или двусторонним (тип 180000) 
уплотнением. Применение этих подшипни
ков позволяет в ряде случаев более 
удачно оформить подшипниковый узел.

Шарикоподшипники радиальные сфери
ческие двухрядные (самоустанавливаюшде- 
ся) типа 1000 применяются при небольших 
скоростях вращения в тех случаях, когда 
в процессе работы имеют место значитель-
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яые перекосы колец. Эти подшипники могут фиксировать вал от пе
ремещения в осевом направлении и способны воспринимать небольшие 
осевые нагрузки.

Роликоподшипники радиальные однорядные с короткими цилиндри
ческими роликами способны воспринимать большие радиальные нагруз
ки, чем шариковые однорядные тех же габаритов. В изделиях авиа
ционной техники наиболее широко применяются роликоподшипники с 
массивными беззаклепочными сепараторами. Эти подшипники могут ра
ботать при скоростях вращения, превышающих предельные, установлен
ные каталогами.

В редукторах и агрегатах ТРД, где скорости вращения весьма 
значительны, применАюгся роликоподшипники типа 32000 с безборто- 
вым внутренним кольцом, реже-типа 2000 с безбортовым наружным 
кольцом (рис.1 0 ). Эти подшипники не фиксируют вал в осевом направ
лении. В редукторах вертолетов и в опорах некоторых приводов ТРД 
при скоростях вращения, не 
превышающих предельные,ука
занные в каталоге, применя
ются подшипники с одним 
бортом на наружном (типа 
12000) или внутреннем (ти
па 42000) кольце (р и с .II ) .
Эти подшипники могут вос
принимать небольшие одно
сторонние осевые силы. В 
редукторах вертолетов при
меняют также роликоподшип
ники типа 92000 с одним 
бортом на внутреннем коль
це и с плоским упорным
кольцом (р и с .I I ) .  Этот подшипник может воспринимать небольшие 
осевые силы в двух направлениях и фиксируют вал. в осевом направ
лении.

В редукторах ТРД находят применение подшипники типа 292000 
без внутреннего и типа 502000 без наружного кольца. Преимущество 
этих подшипников -  меньшие габариты подшипникового узла. В каче
стве отсутствующего кольца в этом случае используются поверхности 
вала или корпуса, соответственнш образом обработанные.

и

т

РисЛ'О
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Рис.II
Роликоподшипники игольчатые предназначены для восприятия 

радиальных нагрузок. Они обладают значительно большей грузоподъём
ностью при тех же радиальных размерах, чем другие типы подшипни
ков. Наиболее часто применяются в опорах сателлитов планетар
ных редукторов при скоростях вращения, не превышающих предельных, 
игольчатые подшипники типа 74000 с массивными кольцами, типа 2400С 
без внутреннего кольца и типа 940 с одним штампованным наружным 
кольцом (рис.12).

Шарикоподшипники радиально- упорные применяются при комби-

Г7.

ш

Рис.12.
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нированных нагрузках часто с преобладающей осевой. При высоких 
скоростях вращения они применяются при чисто осевой нагрузке.
При скоростях вращения, превосходящих предельные, указанные в 
каталогах, они применяются с массивными точеными сепараторами.
В коробках приводов ТРД используются однорядные шарикоподшипни
ки типа 36000, 46000, 66000 (рис.13). Преимущественно используют
ся подшипники типа 46000 с углом кон
такта ос т26°. Эти подшипники воспри
нимают осевые силы в одном направлении.

В редукторах ТРД, реже в редукторах 
вертолетов используются однорядные шари
коподшипники с разъёмным внутренним или 
наружным кольцом, с четырех , трех -  и 
двухточечным контактом (рис.1 4 ) . Эти 
подшипники используются при Преобладаю
щих осевых нагрузках, действующих в 
обе стороны, обладают повышенной гру
зоподъёмностью и фиксируют вал в осевом 
направлении.

В редукторах вертолетов широко при
меняются сдвоенные шарикоподшипники 
типа 446000, а  также двухрядные радиаль
но-упорные шарикоподшипники с пред
варительным натягом типа 56000 и 86000 Рис.13
(рис.1 5 ). Эти подшипники обладают повышенной грузоподъемностью 

И фиксируют вал в осевом направлении.
Рпликппотпипники конические однорялянр типя 7000 и типа 

27000 (рис.16) обладают больней грузоподъемностью, чем шариковые 
радиально-упорные подшипники тех хе габаритов. Они воспринимают 
односторонние осевые нагрузки и используются в редукторах верто
летов при скоростях вращения, не выие указанных в каталогах.

Шяюииппошпипники упорные типов 8000 и 38000 находят огра
ниченное применение в главных редукторах вертолетов. Применяются 
при больших осевых нагрузках и небольших скоростях вращения.

§2. ^нбпр полтинников по динамической грузоподъемности 
При выборе подшипников качения в качестве критерия работоспособ
ности обычно принимается усталостная прочность поверхностных сло
ев колец или тел качения. На основе экспериментальных исследова-
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ний установлена связь между номи
нальной долговечностью L ( в млн. 
оборотов), приведенной динамической 
нагрузкой Р ( в кгс) и динами
ческой грузоподъёмностью С (в кгс):

£ = (~т ) ' (33)

где m = 3 -  для шарикоподшипников
и /с = 10 /3  -  для роликоподшипников.

Номинальная долговечность мохет быть 
выражена и в часах:

10° L
Lh = ~~60~к часов (34>

Здесь п  -  число оборотов в минуту 
подшипника относительно неподвижного 
вектора радиальной нагрузки.

Подшипники качения одного типоразмера в одинаковых условиях 
имеют значительный разброс долговечностей. Поэтому при подборе 
подшипников за  номинальную долговечность принимается такое чис
ло часов работы, которое выдерживают 90% всех подшипников.

Динамическая грузоподъёмность авиационных подшипников 
качения

Динамическая грузоподъемность всех типов стандартных подшипни
ков общего машиностроения, выпускаемых промышленностью, приводит
ся в справочниках по подшипникам качения. В то же время подшип
ники, применяемые в авиационных изделиях, имеют повышенную ди- 
намжнескую грузоподъемность. Это обеспечивается установленными 
для них специальными требованиями на поставку: более жестким конт
ролем качества, повышенными требованиями к точности всех деталей 
и к чистоте поверхностей, применением специальных видов термооб
работки колец, изготовлением внутренних колец из трубной, рас
катанной заготовки; применением сталей вакуумной выплавки и 
электрошлакового переплава, введением специальных конструктивных 
мероприятий.

Подшипниковая промышленность выпускает подшипники качения 
пяти основных классов точности: нормального -  0 , повышенного -6 ,

Г

Рис.16
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высокого -  5, особо высокого*-  4 я сверхвысокого -  2 . Обозначе
ния классов точности указываются впереди цифровой части услов
ного обозначения подшипника. В авиационных редукторах при высоких 
скоростях вращения применяются подшипники 5, 4 , и 2 классов.

Таким образом, динамическую грузоподъёмность авиационных под
шипников стандартных типов можно определить как

Сае = Скка„ ■ (35)
Здесь С -  каталожное значение динамической грузоподъемности;

Кк(,ч-  коэффициент повышения грузоподъёмности авиационного 
подшипника.

На основе исследований ВНИШа и ЦИАМа для некоторых случаев 
могут быть рекомендованы следующие коэффициенты:

I )  при применении бомбинированных роликов в цилиндрических я 
конических роликоподшипниках:

к„ач = 1 ,2  -  для конических роликоподшипников;

к - 1 , 4  -  для цилиндрических роликоподшипников;
■ 2) при Применении цилиндрических роликоподшипников с внутрен

ними зазорами, оптимальными для данных условий эксплуатации
А” кач =  Т

3) при применении подшипников высоких классов точности:
Ккяч = 1 , 0 -  для шариковых и роликовых подшипников класса

точности 0;
к кач= 1 ,05  -  для шариковых и роликовых подшипников класса 

точности 6;
* « # =  1 ,15  -  для шариковых и 1 ,10  для роликовых под

шипниковых классов точности 5, 4 и 2;
4) при пршенении особо чистых подшипниковых сталей:

Ккач = 1,1  -  1 ,2  -  для подшипников из стали электрошлакового 
переплава;

Ккс,ч= 1 ,3  -  для подшипников из стали вакуумно-дугового пе-

1 ,5  -  для подшипников из стали двойного (электроила-
нового + вахуумяо- дугового ) переплава;

5) применение оптимальных условий смазки 
W *  Ы  "  2 -°
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Приведенная динамическая нагрузка

Приведенной динамической нагрузкой Р  для радиальных и 
радиально-упорных подшипников называется такая постоянная по ве
личине и направлению радиальная нагрузка, которая при приложении 
ее к подшипнику с вращающимися внутренним кольцом и неподвижным 
наружным обеспечивает такую же долговечность, какую подшипник 
будет иметь при действительных условиях нагружения и вращения.

Формулы для определения приведенной динамической нагрузки 
для однорядных радиальных шарикоподшипников и однорядных радиаль
но-упорных шарико -  и роликоподшипников имеют вид.'

при - ^ — >е P * ( X V F , +Y F a ) KtгКт (36)

при P- - VFZ K , K T . (37)
V г 2.
Приведенная нагрузка для двухрядных радиально-упорных под

шипников определяется по формуле

Р -  ( X  УРг  + Y  F a )  к g  К т ( 3 8 )

для однорядных и двухрядных подшипников с короткими цилиндричес
кими роликами по формуле

P ^ V F z Kf KT (39)

для упорных подшип^ров
Р -  Fa  Kg К т • (40)

Здесь Fz -  радиальная нагрузка;

F a  -  осевая нагрузка, х ~  коэффициент радиальной нагрузки;

• Y -  коэффициент осевой нагрузки;

V -  коэффициент вращения;
Kf  -  коэффициент безоаасности;

Хт -  температурный коэффициент;
е -  постоянная,зависящая от типа подшипника и величины 

осевой нагрузки.
Числовые значения коэффициентов X  и Y  приводятся в спра

вочниках для соответствующих типов стандартных подшипников при 
условии, что K f = X T - V = i  • -Значение коэффициента V при- 
нимается равнш единице при вращении внутреннего кольца относи-
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тельно нагрузки, я  V  =1,2 в случае вращения наружного кольца 
при неподвижном внутреннем (кроме радиального шарикового сфери
ческого и упорных подшипников,для которых всегда V = 1 , 0 ) .  
Коэффициенты K f я  К т выбираются согласно табл.1 и 2.

Таблица I

Характер нагрузки на 
подшипники Примеры использования

Спокойная нагрузка Механизмы управления, 
приборы и их приводы 1 .0

Легкие тслчки, неболь
шие вибрационные пере
грузки

Механизмы управления, 
редукторы приборов 
агрегатов и насосов 1,05 1,10

Умеренные тоячхя я 
вибрации

Главные редукторы вер
толетов и газотурбин
ных двигателей 1,15 1 ,20

Значительные толчки и 
вибрации

Опоры вала вията, 
электроагрегаты 1,25 1,35

Нагрузки с сильными 
ударами и высокими виб
рационными перегрузками

Авиаколеса 1,35 1,60

Таблица 2

Рабочая температура 
подшипника, СГ 175 200 225 250

/Гг 1 .0 1 ,0 3 1,07 1,15

Осевые нагрузки, действующие на однорядные радиально-упорные 
подшипники, определяются по формулам табл .З  с учетом схемы распо
ложения подшипников и действия внешних сш  (рис. 7 ),

Таблица 3

Условия нагружения Осевые нагрузки ,
Sg Г .  с

Г л »  У ra j -  oz
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Условия нагружения Осевые нагрузки

Sz  <

Fa > s(S r -sz )
Ea. ff - S i + Fd

Sz < S r Eax - S,j - Fa

Fa < (S,7 - Sz ) ^an - Sff

Здесь Sz  и Ss -  осевые составляющие от радиальных нагру
зок, приложенных к подшипникам I  и П (рис.7 ) . Их величины 
определяются по формулам:
для конических роликоподшипников £ - 0 , в З е ? г V  (41)
для радиальных и радиально-упор
ных шарикоподшипников S = е Гг ( 4 2 )

радиальная реакция подшипника принимается приложенной к ва
лу в точке пересечения нормалей к серединам контактных площадок 
с осью вала. Расстояние а  (рис.7) между этой точкой и торцом
подшипника может быть определено по формулам: 
для радиально-упорных шарикоподшипников

а = 0, 5 [a*-(cL+d)tf.x] (43)
для двухрядных радиально
упорных шарикоподшипников а  - 0,5[l,5B+(d+D)tpoc] (44)

для однорядных конических
роликоподшипников а  = - j — *■ ' j '  — (45)

для двухрядных конических
РОЛИКОПОДШИПНИКОВ а  -  23— 1- ( 4 6 )

ч &
Здесь В , Г , d  , J? -  габаритные размеры подшипников, оп-

раделяемые из справочников,
•с -  угол контакта.

Статическая грузоподъемность

Под допустимой статической нагрузкой понимается такая нагруз
ка на подшипник, под действием которой в нем не возникает остаточ
ных деформаций, ощутимо влияющих на работу подшипника. Приведенной
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статической нагрузкой называется радиальная нагрузка, вызывающая 
такие же деформации, как при действительных условиях нагружения.

Приведенная статическая нагрузка для радиальных и радиально- 
упорнйх подшипников определяется как наибольшая из двух величин, 
полуденных расчетом по формулам:

Здесь X0,Y e -  коэффициенты радиальной и осевой статических 
нагрузок. Значения коэффициентов Х 0 и Y0 и допустимой стати
ческой нагрузки указываются в каталогах.

Выбор подшипников при повышенном коэффициенте
надежности

Надежность подшипника -  это его свойство выполнять сзои 
функции в соответствии с предъявленными требованиями в течение 
заданного времени при данных условиях эксплуатации. Надежность 
подшипника наиболее часто оценивается вероятностью безотказной 
работы его. Пользуясь приведенной выше методикой расчета гаран
тируется 905? вероятность безотказной работы подшипника. В то же 
время большинство подшипников авиационных двигателей и редукторов 
должно иметь 100% вероятность безотказной работы. Однако приня
тие вероятности безотказной работы свыше 98# не целесообразно, 
так как приводит к чрезмерному утяжелению подшипника и невозмож
ности использования его при высоких скоростях вращения.

При 98# вероятности безотказной работы долговечность может 
быть определена приближенно по формулам: 
для роликовых подшипни-

§3 .. Особенности расчета подшипятгов некоторых спйчиятгьяот учя™.

Конструкции подшипниковых узлов авиационных изделий могут отли
чаться от общепринятых в связи со специфическими требованиями 
изготовления, сборки и эксплуатации. В этой связи имеются и не
которые особенности их расчета.

Для упорных подшипников Р0 - F,

(47)

(48)

ков (49)

для шариковых подшипни
ков (50)
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Часто в авиационных конструкциях встречается установка подшип
ников но схеме, приведенной на ряс .17. Здесь радиально-упорннй

У ТЕ Я ш ///.У /////Л

Рис.т,?

подшипник зафиксирован по наружному и по внутреннему кольцам, а 
второй подшипник, роликовый или шариковый, является "плавающим”.
В этом случае " плавающий" подшипник воспринимает только радиаль
ную нагрузку.

В качестве радиально-упорных подшипников в таких схемах рекомен
дуется применять шарико -  и роликоподшипники, воспринимающие осе
вую нагрузку в обе стороны (типов ООО, II6000, 176000, 246000, 
346000, 56000, 97000 и д р .) .

Приведенные нагрузки на подшипники такого вала определяются по 
формулам:
для " плавающего" радиально
го подшипника

для зафиксированного ра
диально-упорного подшип
ника

Рт = VFl t  Ks Kr

Pi -(X-VFzt* Yf a) KgKT, 

если Fa > Ss

P$ - V F t f  FT ,
есии Fa i  s t

(51)

(52)

(53)

Здесь Fa -  результирующая внешних осевых сил, действующих на 
вал, без учета осевой составляющей у7 радиальной 
нагрузки.
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При больших нагрузках и ограниченных радиальных габаритах опо
ры для повышения ресурса применяются сдвоенные и многорядные под
шипники, как показано на рис.18. В этом случае динамическая гру
зоподъёмность стандартного комплекта сдвоенных подшипников (ти
пов 436000, 446000 и т .п .)  приводится в справочниках. Дня не
стандартного комплекта подшипников, подобранных таким образом, 
чтобы осевая и радиальная нагрузки делились между ними равномерно,

динамическая грузоподъемность может быть определена по формуле

Здесь С -  динамическая грузоподъёмность одного подшипника;

L -  число подшипников в комплекте.
При определении точки приложения радиальной реакции опоры с нес

колькими подшипниками внешние подшипники условно отбрасываются 
(р яс .6 ) . Таким образом, расчет комплекта сдвоенных я  строенных 
подшипников производится как расчет одного подшипника данного 
типа, но обладающего динамической грузоподъёмностью СofU( .

В отдельных конструкциях опор валов в процессе работы враща
ются и наружное, и внутреннее кольца. В этом случае периодичность 
нагружения любой точки кольца и число циклов нагружения в едини
цу времени зависят от соотношения скоростей вращения колец. Для 
расчета приведенной нагрузки Р и номинальной долговечности /А  
в формулы (33), (34) следует подставлять значения п  и V 
из табл.4 .

Рис.18

(54)
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Таблица 4

Направления
вращения Соотношения скоростей п. V

В одну сто
рону п е = п н 2 n t

(lt-^-C0ScC.)2
1 ,2

ng> n „ ; >J ng -  h  H 1 ,0

п е  = 0 ■, п м >1 П» 1 ,2

Hg < п н ; n „ - n t  > 1 Пн - n g 1 ,0

В противо
положные 
стороны

Любые n H * fig 1 ,0

Вели кольца вращаются в одну сторону, и 0 < (n g  -  n H) $  1 или
О < ( п „ -  t i g ) i  1 » то расчет долговечности не производится, а

подшипник подбирается по статической грузоподъёмности.
■ При расчете долговечности L ^  подшипников сателлитов пла

нетарных передач, участвующих одновременно в двух движениях, сле
дует подставлять п. , равное числу оборотов сателлита при оста
новленном водиле.
§4. Порядок подбора и расчета подпишииипч

При подборе типа подшипника должны быть прежде всего учтецы кон
структивно-эксплуатационные требования: необходимость восприятия 
осевых сил и сгмоустановления, возможность монтажа' подшипника в 
сборе или отдельными вальцами, регулирования осевого натяга или 
зазора и т .п . Очень существенным для рационального подбора подшип
ников является правильное назначение срока Ъ.службы. Для машин со 
сроком службы менее 2500 часов срок службы подшипников назначает
ся равным сроку службы машина. Для машин с большими сроками служ
бы срок службы подшипников назначается в два, три и т .д .  раз мень
ше срока службы машины так, чтобы он не превышал 10000 часов.

При известных нагрузках на подшипник по вычисленной приведен
ной нагрузке Р  и расчетному ресурсу L определяют требуемую 
динамическую грузоподъемность С -  P L tfm . По динашческой грузо
подъёмности, пользуясь каталогом или справочником, выбирают под
шипник.
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Однако подбор подшипников таким способом возможен не всегда, 

так как от типа и размера подшипника зависят положения точек 
приложения к валу радиальных реакций подшипников и, следователь
но, величина нагрузок на них . Кроме того, в шариковых радиаль
ных однорядных и радиально-упорных подшипниках с углом контакта 

ОС 4  18° положение точки радиальной реакции и величина коэф
фициента' Y  осевой нагрузки зависит от отношения F a ./c 0 • 

Поэтому значительно чаще подшипники выбирают предварительно 
по конструктивным соображениям, исходя из диаметра вала в месте 
посадки. Затем определяют точки приложения и величины радиальных 
реакций подшипников, вычисляют приведенные динамические нагрузки 

р  и проверяют расчетом их ресурс Lfa .
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Г л а в а  Ш. П Р И М Е Р Ы  Р А С Ч Е Т О В

§1. Расчет вала

Рассчитать промежуточный вал (рис.19) двухступенчатого зубчатого 
редуктора турбовинтового двигателя по следующим данным:

Номинальный крутящий момент на промежуточном валу при устано
вившемся режиме работы двигателя = 4000 к гс  см '
Переменный крутящий момент от крутильных колебаний в системе со
ставляет 25$ ( = 0 , 2 5 ) .

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса I  Df =231мм, 
диаметр делительной окружности шестерни 2 0 1 -  91мм, диамётр 

d z = 84 мм.

пределы выносливости в-, = оокгс/мм ,
Оба косоэубнх колеса 

для уменьшения осево
го усилия на опоры име-

125 кгс/мм2 . пределы текучести =107 кгс/мм' 75 кгс/мм'
Материал шестерни вала -  сталь 20Х2Н4А, предел прочности =
. — /__ .2  _________ _____ *л.гтт» /Я- —Т ПО М-ПЛ / ш |2  Т" — OR ffTO Алгл*

нему , 
В этом

радиальныйрадиальный роликоподшипник.

В этом случав опора С должна быть 
“плавающей". В этой опоре устанавливаем

]g величиной осевой силы,
деиствугней на подшипники, 

P j в опоре В  установлен зафикси
рованный по наружному и внутрен

нему диаметрам радиальный подшипник.

Це наклона зубьев по дели-
я тельному цилиндру /  =

8° 06*34".

ют одинаковое направле
ние винтовой линии.Угол

В связи с небольшой
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Проектировочный расчет

Расчетная схема представлена на рис.19. Направления и точки 
приложения сил, действующих на вал, берем из предварительно раз
работанной схемы редуктора (эскизный проект).

Диаметр вала из расчета на статическую прочность определяем по 
максимальному значению усилий: 
максимальное значение крутящего момента

М кт ах  -  (1+  ос) М ,  = ( l + 0 ,1 5 )О ООО -  5 0 0 0  к г с  см  ; 
амплитудное значение крутящего момента

М „а = oC/V, = 0 ,2 5 -0 0 0 0  = 1 0 0 0  к гс  см- 
Определяем максимальное значение сил, приложенных к зубчатому ко
лесу I  (рис.19):

Окружное усилие
Р -  2  Мк max- _ 2 -5 0 0 0  ,

' D. 15,1 ~ 433 к г с >
радиальное '

Г Р1 * 433
1 ~ COS f i  ~ COSS’0 6 '3 0 '  - I S O  кгс  .

0 С 6 В 0 6

S f  -  = 4 3 3 Ц - а ’О 6'30" -  6 2 к г с  ■
Определяем максимальное значение сил, приложенных к шестерне 2 

(рис.19):
окружное усилие

п 2 М кт гх  . 2 5 0 0 0
р г = --------------------------------- J j  =  1100 кгс

радиальное
г  р г . 1Ю0 .....................
г ~ cos /  tf cC ~ cos б" 06' 30" г  -402 кгс

осевое

s i  = Рг t y t  -  1 1 O 0 i? 6 'O 6 '3 0 “ = 156 к г с  ■
Определяем реакции опор и изгибающие моменты, действующие в 

вертикальной и горизонтальной плоскостях. (Схема нагрузок в вер
тикальной плоскости приведена на ри с.2 0 ,а ) .

Реакции опор

„» _ Р,(В+с) + Рг с _ 433 (15+ 20)+ 1100-20К$ -  р  -  ------------------- --------------------------* —  -  /3 0  « ге  ;

Рг (a+ 6)+ P fd  1100(12+15)+033 1}
Н° ~  {. "  ~07------- — ~ '4 6  к г с  ,



изгибающие моменты
Mt l  -R 'a а  = ISO 12 = 9060  кгс см ;

Мвг с R'c с = 706 2 0  = 10920 кгс см ■

( Схема нагрузок в горизонтальной плоскости приведена на р я с .2 0 ,б ) . 
Реакции опор

D, Dt
• 5, i  с  *• 9г i  ~ Г, ( в + с )



Здесь А -  реакция опоры В. (Точка приложения осевой реак
ции зависит от того, какая из опор фиксирует вал в осевом направ
лении) .

Изгибающие моменты

Мр -  RgO- = 63 12 -  996 кгс см ;

= ft] a  - S , - Y  =83 12 -  6 2 ^ - =280«геем;

Mrt  ~R"c c - 162 20 =3240 кгс см -,

м гг « Rg ( а*-6) + Тб = 83  (12+15) +

+ 1 5 9 - 1 5 - 6 2 -  3432 кгс см ■

Определяем:
суммарные реакции опор

Re = f f i t ) * +  ~ ^ 7 9 0 ‘ i-83‘ = 795кгс ;

Rс = )г+ (R"c)г = л/?4бг+1621 = 763 кгс ,

суммарные изгибающие моменты (рис.2 0 ,в)
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M ', = = У94801*- 996г' -  9 5 5 0  к г с  с »  ,

М " = VV/Y,,jiffy." )*' = ^9 4 6 0 1*280‘ -  9465 к г с  с м ;

К  = V f / V ) V ^ / / =  ^ 4 9 2 0 ‘* 3240*'=-15360 кгс см ; 

М г  = т /(Н вг)г*-(м "ггТ ^14920^3432* =■ 15400/I к г с  с м  ■

Как ввдяо из рисунка 2 0 ,в , наиболее нагруженными являются се
чения I  и 2 , поэтому определение диаметров вала производим имен
но в этих сечениях.

Приведенные моменты при расчете на статическую прочность в се
чении I  ______________  ,

м"„м -  л!(М,")г <- 51 к m a x  ' = л /9 4 8 5 1̂  5000* = 10730 к г с с м  ; 
в сечении 2

51прг = Vlf/bA И  к m ax -  ’'J l5 4 0 0 * +  5 0 0 0  = 1 6 2 0 0  к г с с м  •
Амплитуда изгибающего момента при достаточно большом числе дик- 
лор нагружения принимается равной изгибающему моменту от неподвиж
ной в пространстве нагрузки.
В сечении I

01 и а , -  01 < -  9 4 6 5  к гс с м  >

в сечении 2
M v a t  = И  г = 1 5 4 0 0  к гс  см  ■

Амплитуда приведенного момента: 
в сечении I

М 'кра, = ф м 'и г г , )*(О!ка)1  ^ 9 4 8 5 ^  1 0 0 0  с  9 5 4 0 к г с с м  ■ 

в сечении 2
M"npat  -  (Мка) W 15400*1000*= 15450 к г с с м .

В нашем случае |д =  =0,85 , поэтому значение запаса стати
ческой прочности принимаем п г = 2 , 0  ( Т а б л .^ ) .

Тогда допускаемое напряжение при расчете на статическую проч
ность ,

f  &]; = —  = -f-7-  - S3 кгс/мм1.
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При проектировочном расчете минимальный запас усталостной проч
ности можно принять п. = 2,5  ( см. стр. 18 ) .

Значения эффективных коэффициентов концентрации напряжений при
нимаем (табл.З):

в сечении 1 к е  =4,5 ( посадка ступицы зубчатого колеса на 
вал),  = 2 , 5  (шлицы);

в сечении 2 2,5  (шестерня-вал).
Тогда допускаемые напряжения при расчете на усталостную проч

ность
в сечении I  концентратор напряжений -  посадка ступицы зубча

того колеса

= п к  д. = 2 ,5 -4 ,5  = 3 ,6  к гс /м м 2,  

концентратор напряжений -  шлицы

Га-1 ^ - г  63 ,
-  П К В 2 5 2 ,5  -  1 0 к гс /м м 1 ;

в сечении 2
Г  7 б -- ,  63
L0J'I tiK tg ~  2,5 2 ,5  ~  ^  к гс /м м  2.

Задаемся коэффициентбм /  =0,7 ( см. стр. 14 ) .
Определяем диаметр вала в сечении I .

Из расчета на статическую прочность

3 г м *Р‘ _ f /~  32-Ю 7 3 0 0
* ( f - j t V [ e ] r  ' я ( Г - 0 , 7 * ) 5 3  "  ‘ '

Из расчета на усталостную прочность по месту посадки ступицы 
зубчатого колеса

по шлицам

J Л  3 2 М ’пра ,  п з/  3 2 - 9 5 4 0 0  ' , ,  ,
* Я(1-0,7*)5,6 ~ 61' 1мм‘

г/ъА!  32 Н - п , -  1 _ з /  32 95400 ' ,

Определяем диаметр вала в сечении 2. 
Из расчета на статическую прочность

V . У  32 М'„йг  ' 3 /  52 ■ 162000
* )5 3

из расчета на усталостную прочность

= 3 4 .5  с

d ^ J — 3 1 ^ 2 -  З/  32 Г54500
л (1 -А V [в ]я  ~ л (  1-0,7*)Г0 ~ 59-Z ‘
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Разработка конструкции вала

При разработке конструкция вала пользуемся размерами, получен
ными при его предварительном расчете и выборе подшипников.

Диаметр вала d Q (рис.20) принимаем равным внутреннему диа
метру шарикоподшипника ( d e = 50 мм).

Для того, чтобы ступица зубчатого колеса во время сборки прош
ла этот участок свободно,беэрнатяга, диаметр вала между шарикопод
шипником и посадочным местом'принимаем равным также 50 мм с по
становкой при этом распорной1втулки.

Шлицы принимаются эвольвентными [3] : модуль т  = 2 мм, чис
ло шлицев г = 28, наружный диаметр D = 58 мм, диаметр дели
тельной окружности dp = m 2 = 2-28 = 56 мм, диаметр окружности 
впадин dB = 53,2 мм. Длина шлиц определена из расчета на смятие.

Диаметр посадочного места вала под ступицу зубчатого колеса 
d , = 62 мм. Радиус закругления галтели берем по нормали сво
бодных поверхностей круглых деталей г , -  2,5мм (табл. 2 3 ). Длина 
посадочного места выбирается в соответствии с длиной ступицы ко
леса . При переходе посадочного места к большому диаметру имеет
ся галтель. Радиус галтели г3 выбираем по нормали для деталей 
при неподвижном соединении г3 = 1 ,5  мм (табл.22). Диаметр бур
тика d j  = 74 мм.

Диаметр вала dt , полученный по расчету, округляем до раз
мера, соответствующего диаметру окружности впадин шестерни d г =
= 84 мм.

Диаметр вала d'0 принимаем равным внутреннему диаметру ро
ликоподшипника d'0 = 50 мм. Заллечик на валу выбираем по табл.20, 
ht = 5мм для роликоподшипника средней серии.

Тогда
dn = d 0 *■ 2ht = 50 + 2-5 - 60 мм •

Радиус галтели в сечения 4 берем по нормали для свободных поверх
ностей круглых деталей z4 = 3 мм (табл .19).

Пповепочяый расчет вала на прочность

Проверяем запас прочности по пределу выносливости в сечении I ,  
которое проходит одновременно через посадочное место для ступицы 
зубчатого колеса и шлицы.
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Значения эффективных коэффициентов концентрации напряжений при 
наличии эвольвентных шлицев для вала, изготовленного из стали, 
имеющей 0а = 1 2 5  кгс/мм2 , находим по табл. 11: = 1 ,76  ,
кт = 1 ,60 .

Значения масштабных факторов при изгибе и кручении для вала 
диаметром cL = 53,2 мм -  по табл.14:

£& — 6z = 0,10 •
Поверхности вала будут обработаны с чистотой не ниже 6  класса по 
ГОСТ 2789-59. Коэффициент качества поверхности, согласно табл .15, 
при тонком точении £л  = 0 ,8 .  Тогда искомые коэффициенты концент
рации напряжений в вале соответственно при изгибе и кручении

f  к » ) 1,16 /  К-с 1 1,60
U  £*. )  0,10 0,6 = Х1А ’ (ст £п )  = 0,10 0,8 ~  2‘8 6 '

По таб л .13 определяем коэффициенты концентрации напряжений в вале, 
вызванной посадкой ступицы зубчатого колеса по напряженной посадке: 

при изгибб = 3,98,
* кпри кручении - 7х - = 2,83.

С Т

С учетом влияния чистоты обработки после шлифовки 7 класса при 
= 125 кгс/мм2  , коэффициент качества поверхности ел  =0,8 

(табл. 15).
Тогда

при изгибе —  = -J J? -  = 4i 9 7 ~

при кручении — *?-  =  Ш _  = JS 4

Принимаем коэффициент js =0,7 и определяем моменты сопротив
ления изгибу и кручению.

В сечении по шлицам ( п о  впадинящ шлицев)

у  .  * 4 * 1 /-* * ) .... x S .O ^ i - o jV ,
32 d ,  32 S.32 "  1X6 с”

WK = 2 W n -2 -1 6 ,6  = 27,6см 3.

в гладкой части
,  * d t* ( i - t* )  я б Л г - 0 .7 У  ,

2-------------  T2---------- = 17,6 см3 i

Wк =2 W/i =2-17,6 =35,6 см3.
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Так как действующая нагрузка неподвижна относительно корпуса, 
дисбалансная нагрузка отсутствует, а осевую нагрузку вследствии 
малости не принимаем в расчет, среднее напряжение цикла можно при
нять равным нулю, т .е .  егср =0. ^

Определяем запас усталостной прочности в сечении I  по шлицам. V  
Амплитуда изгибных напряжений

Миа, м ;  п9435  .
** ■ т и "= тт: Ь й ~  - 686 *гс/ сп ’

номинальное (среднее ) напряжение кручения 
_ Мк _ 4ооо   ..................

СР  ~  W k  ~  " ? 7 , 6  ~  2 9 5  « * с / с п >
амплитуда напряжений кручения

Мка. WOO _ л Гв = = 27 6 -  36,2 к гс /сп г.
Коэффициент, характеризующий влияние асимметрии цикла при кру

чении, принимаем по табл. 16. =0,15.
Коэффициент запаса прочности/при изгибе

„_________ _______  6300 .

~ м шКоэффициент запаса прочности при кручении с учетом возможности 
разрушение от крутильных колебаний ( t cp = const )

' „ f - ' -n  — зио-us-m
( г З г ) т .

Запас прочности по усталости в сечении I  по шлицам
п  = П* Пг -  *.91-30.1

V n l  i- п \  ^  Vz,92l t-3 0 J l ~ 2-9 1 '
Определяем запас прочности в сечении I  по посадочной части, у  
Амплитуда изгибных напряжений

0- -  Моа, м " 9465 . . .  . .
а  ^ л Г ~  - ь п г  “  7 7 1 “ с 53* к‘ с/ сн , > 

среднее напряжение кручения '
_ м*. _ 4000 , .

ТсР ~ ы к 35,6  “ 113 «*с!с *  i
амплитуда напряжений кручения

Га WK 35,6 2°>2кгс/ см . 
коэффициент запаса прочности при изгибе 

g -> 6300 _ .  . .
п « = (_!J g - ) (Sa = 4.97-534 - г ’з в > 

коэффициент запаса прочности при кручении
т-< ~  тср зюо-0,15113

( г З г ) '
3,54-26,2 51‘Э>
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Запас прочности по усталости в сечении I  по посадочной части
„ tLe n T 2,36-31,9  
Л = у г  Г = Т  ,  = 2 , 3 7  .

Упе  +■ п  т д/2,38 * 31,9

Запасы усталостной прочности в сечении I  как по шлицам, так и 
по посадочной части можно считать достаточными.

Определяем запас прочности по пределу выносливости в сечении 2* 
Моменты сопротивления изгибу и кручению определяем по диамет

ру окружности впадин зубьев шестерни вала, что несколько идет в 
запас прочности.

Момент сопротивления 
изгибу

Ыи X d U f - fV  Jtd.43(f-0,7*)
3 2  J 2 - 4 9 , 2  с м 3 ,

кручению
М « = 2 и / а  = 2 - 4 4 , 2  = 8 6 , 4  с м 3 .

Эффективные коэффициенты концентрации принимаем как и для эволь- 
вентных шлицев по табл .11: /г  ̂ =1*76, л у = 1 ,60 .
Масштабные факторы для d t =84 мм'по табл. 14: £в - в г = 0 ,6 4 .

Средние напряжения цикла при изгибе принимаем <зср =0. 
Амплитуда изгибных напряжений

К    _  _____
' а ~ Uи 44,2

коэффициент запаса прочности при изгибе

ПОР г? я  
-  _ Ы < ^ 343 - * ’2 6 >

£в £л  0,64-0,6
средние напряжения кручения

т- _ _ 4000  /т*  , .
р ~ ~  66,4 ~  « гс /см г ;

амплитуда цикла при кручении

м ка  _ 1000 . , t , , .
Г“ - ~ й Г  -  ~Тб~4~ -  11*  кгс / см ■> 

коэффициент запаса прочности при кручении

п  Т-1 -Г т  Тее 3200-0,15-453 оа
т~ - *т г  "  - 1.60 ~ 6 6 >

£т 5 п. а  0.64 0,8 11‘м
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общий запас прочности по усталости в сечении 2

Пег Пт 5,26 68
п  = = —г   =  , = 5 ,2 5 ,

л!5,26 1-88 
больше минимально допустимых.

Проверяем запас прочности по пределу выносливости в сечении 3, 
где концентраторами напряжений являются галтель радиуса г3 =1,5мм 
и край ступицы зубчатого колеса,насаженной на вал по напряженной 
посадке.

Значения эффективных коэффициентов концентрации напряжений в 
галтели находим по т а б л .19.

d3 = 74 мм; d , =62 мм; г3 = 1 ,5  мм;

d3-d , _ 7 ^ - 6 2  h 6 , г ,  1,5
2 -  2 = 6 м ” > ~ г Т " Т 5 ^ ^ >  d ; = J r ~ 0’m >

ке = 2 ,59; кт = 2 ,12,

масштабный фактор при изгибе и кручении для вала диаметром d, =62мм 
-  по табл. 14 : =0,67-
Коэффициент качества поверхности при чистоте обработки 6  класса, 
согласно табл. 15, принимаем <?*. =0,8.

.Среднее напряжение цикла равно нулю <scp =0.
Тогда коэффициенты концентрации в галтели вала при изгибе и 

кручении будут равны
2,59 2,12

£g£a 0,67ОА *'вЛ' £с £п. 0,670,6
Для расчета принимаем максимальные значения коэффициентов концент
рации: 
при изгибе 

£
т~г— = 4,37 -  по влиянию напряженной посадки

при крунешш

г  *g— - з ,8 б  -  п° влиянию галтели.
Амплитуда изгибяых напряжений

мЛ 71055 А л а  /  ,
-  Т^Г "  ~ Щ ~ Г  /СМ ' 

где М3 =11855 кгссн -  суммарный изгибающий момент в сечении 3 
(рис.2 0 ,в)

Среднее напряжение кручения
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амплитуда напряжений кручения

1Т Г ]з В г ~ ш *г с ,с '11>
коэффициент запаса прочности при изгибе

/7 g-, _ 6300 _ .
4,97-666

'  &П.' а
коэффициент запаса прочности по кручению при rCp& const 

T-i -  V-c Т ср _ 3200-0.15-113 _ ,
' Ь ' Ш Т Х — Х Я Ж Г -

общий запас прочности по усталости в сечеаии 3
.. « * л г J .9 - 2 6 J  ______
П У а Т *  пТг  ' ~ Vt,9*+2d, 71 " Ш  

находится на уровне минимально допустимых.
Повысить запас усталостный прочности можно:
1) увеличением номинального размера диаметра вала в данном 

сечении;
2) увеличением радиуса галтели;
^  поверхностным упрочнением с помощью дробеструйного накле

па или обкатки роликом.
В нашем случае более целесообразным является применение дро

беструйного наклепа, так как это упрочняет одновременно и поса
дочное место под ступицу зубчатого колеса и галтель. Цри этом, 
согласно данных табл .17, предел выносливости валов с малой кон
центрацией напряжений ( к а > 1 ,5  ) повысится в 1 ,5  р аза , а ва
лов с большой концентрацией напряжений, как в нашем случае 
(ке >2,0) -  в 1 ,7  раза . Эти данные относятся к образцам диамет
ром <L = 30 -  40 мм. С увеличением диаметров валов влияние
упрочняющего эффекта наклепа несколько снижается. Бели даже при
нять упрочняющий эффект обдувки дробью как для валов с малой кон
центрацией напряжений, то запасы усталостной прочности будут: 

в сечении I  (напряженная посадка ступицы зубчатого колеса

п. = 2 ,3 7 .1 ,5  = 3,55 
в сечении 3 С галтель ' г , * 1 ,5  мм)

/г = 1 ,8 9 .1 ,5  = 2 ;83 .
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Эти запасы выше минимально допустимых.
Определяем в сечении 3 запас статической прочности по пределу те
кучести:

минимальные напряжения изгиба
М3 _  11855 . .
Ми-------Щ —  =  8 *гс/ см‘ >

максимальные напряжения кручения
_ _ Мктах 5 0 0 0
l mox w K j s  fi “ 151 к г с / с п г ,

коэффициенты запаса прочности доставляют: 
по нормальным напряжениям

п  - ? Т  „ WOO 1пП
* еги 668 16,

по касательным напряжениям
„ , Zr тзоо 
а * r max /4 / f3 ' 2 i

запас статической прочности
Лд. п т _ 16-53,2

"  ~ У '6 г+ 5 3 ,2 г ‘ = Я Л  
что, согласно табл.2 , значительно выше минимально допустимых.

Проверяем запас прочности по усталости в сечении 4.
Концентратор напряжений -  галтель = 3 мм.
Наружный диаметр буртика принимаем равным диаметру начальной 

окружности шестерни. Тогда

Dt = 91»п , = 60мм ;

А = P-S5- d H = 31- 6 °  = Г5,5м» ■ - ^ - ~ J f ^ - - 5 , 1 6 i

- Г — i d "  0 ,083-

По табл. .9 =2,69
По табл. 14 £т =0,67.

Момент сопротивления изгибу (при коэффициенте j i  -  0,7)
I , Л /  , 1 л  63 . ,

= ~32 г _ /  У  = ~ 3 2 ~ (1-°-1 )  = 16,1см3 ;

среднее напряжение изгиба <зср =0;

амплитуда изгибающего момента, согласно рис.2 0 ,в,
Ми - 8 9 9 0  кгссм  ;
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амплитуда напряжений изгиба

Крутящий момент в данном сечении отсутствует. 
Тогда запас усталостной прочности

5 2 4  к г с / с м г

ЛЭто на уровне минимально допустимых запасов по усталости.
Проверяем запас прочности по усталости в сечении 5. 

Концентратор напряжений -  галтель zs  = 2 ,5  мм 
Шеем: ^  = 56 мм (диаметр делительной окружности шлицев);

среднее напряжение изгиба в ср =0 ;
амплитуда изгибающего момента, согласно ри с.2 0 ,в , 'Ms  = 4 
амплитуда напряжений изгиба

Крутящий момент в данном сечении практически отсутствует, 
тогда запас усталостной прочности

Итак, все опасные сечения вала проверены. Максимальный запас ус
талостной прочности п  =2,39 имеет место в сечении 4 . В этом 
сечении можно ввести упрочнение обдувкой дробью и тогда запас ус
талостной прочности будет п. = 2 ,3 9 .1 .5  = 3,59

За счет введения упрочняющей технологии обработки в местах с 
концентрацией напряжений появляется возможность облегчить вал.
Это можно сделать за счет утонения стенки вала.

Если принять коэффициент /  = 0 ,8  во всех сечениях вала,тог
да запасы прочности по усталости будут:

1 5  -аг0— - - ^ - - 0 , 0 5  ■,
по табл. 13 кд -  2 ,0 ; 
по табл. 18 ба = 0 ,7
Момент сопротивления изгибу при коэффициенте

— 510 кг с /см1 .

t z  0,7 0,6 5 1 0
запас статической прочности по пределу текучести

„ _ 1 0 7 0 0  _ „

6 6 0 0
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в сечении I  
по шлицам ' гг =2,26,
по посадке ступицы зубчатого колеса а  = 2 , 7 5  (обдувка дро

бью) ;
в сечении 2
по зубу шестерни гг =4,07; 
в сечении 3
по галтели /г = 2 , 2  (обдувка дробью); 
в сечении 4
по галтели гг = 2 ,7 8  (обдувка дробью); 
в сечении 5 
по галтели гг = 2 ,6 9 .
К исполнению принимаем размеры и конструкцию вала с коэффи

циентом J3 =0,8 и применением упрочняющей технологии.
§2. Проверочный насчет подшипников

Радиальный шарикоподшипник вала, указанного на рис.^О, воспри
нимает радиальную нагрузку F7,  = 795 кгс и осевую f a = 94 кгс.

По посадочному диаметру вала d. * 50 мм выбираем подшипник 
средней серии № 310. Для него по [Ю] находим динамическую гру
зоподъёмность С = 4850 кгс и статическую С0 = 3630 к гс.
Вычисляем отношения

Fa 99 7 о. 99
- t - = m r = 0-0259- Т Т Г = Т 7 9 Г = 0 М в-

Здесь у  ~ кинетический коэффициент для вращающегося внутрен
него кольца и неподвижного наружного у  = 1 .
По [10] находим е  =0,21. _ ...
Так как <g , динамическую приведенную нагрузку определяем
по формуле 2

Р  - У  Кг к ?  к  т ■

Здесь Kg-- коэффициент безопасности, для редуктора двигателя 
K g-  1,2;

К т -  температурный коэффициент при температуре подшипника 
н евы ш е 1 2 0 ° , Л>= I .

Г Р = 1 .795 .1 ,2 .  =954__кгс 
Долговечность подшипника

l = ( ) Jj~ = 1 3 2  мин.оборотов 
Долговечность в часах составит
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l - f 0‘ L f0‘ t32
h ~ 6 0 n. SO-950 = 2320 часов.

Здесь п. =Э50об/мин -  скорость вращения вала.
Требуемая долговечность -  4000 часов, поэтому поставим в опору 
шарикоподшипник из стали электрошлакового переплава, изготовлен
ный по высокому классу точности. В этом случае динамическая гру
зоподъёмность будет равна

5ав ~ С К Аса</ *
При указанных условиях X*VV=I,25, тогда

Сog = 4860.1,25 = 6070 кгс .
Долговечность такого подшипника l h = 4540 часов, что выше требуе
мой долговечности. Окончательно принимаем подшипник В 5-3L0 из 
стали ШП5Ш с размерами d  = 50 мм, D = ПО мм, В = 27 мм.

В " плавающей " опоре радиальный поликоПотпипяик воспринимает 
нагрузку fzc = 763 кгс . По диаметру вала d  = 50 мм выбираем 
подшипник средней узкой серии £ 32310. Для него по [10] находим 
динамическую грузоподъёмность С ='6520 кгс и статическую С0  = 
4750 кгс .
Динамическую приведенную нагрузку определяем по формуле 

P*VFz Kf KT
При значениях коэффициентов V , Kg  и к т указанных выше по

лучим
Р = I - 763-1,2 = 915 кгс 

Долговечность подшипника составит'
L -  ( ~ Л  °/з-  (  65Л е~  ) '^3 = 696 мин.оборотов

« «  , 10‘L 10* б1б
* = 60п ~  60-950 = 12210 часов,

что выше требуемой долговечности.
Окончательно принимаем в этой опоре подшипник A 6-323L0 из 

стали ШЛ5 с размерами d  = 50 мм; D = ПО мм; В -  27 мм. 
Примечание. В случае невозможности получения Подшипника Jt 3L0 из 

-ызктропшаяового переплава возможны следующие варианты: ус- 
T:i :с- о:- радиально-упорный шарикоподшипник д 36310 узким торцем 

■-и го кольца внутрь редуктора; установить сдвоенный радиально-  
o';' подшипник ;i 346310.

Расч : ■ подшипника В 36310.
Для от ,ро подшипника динамическая грузоподъёмность С = 5920 кгс, 
статическая грузоподъёмность С0 = 4880 кгс.
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Вычисляем отношения

= — —  = 0,0193; v Fc - =  —  = 0,118
°о 4880 у р г 1.795

По таблицам для данного отношения Fa / c 0 находим е =0,31. 
Так как у ^ -  
ем по формуле
Так как у £ а <е, динамическую приведенную нагрузку олределя-

Р$ = у р г в  Ка- К т=1-795 1,2 ■ 1 = 9 5 9 к г с .

Долговечность подшипника
/  f  |3  Л ,920  | 3 

L = ( д54 I = 240 мин. оборотов
или

, 10‘7 10‘-240
Lh  = '60 п. ~  1 Ш о  = 4210 часов  

чт* выше требуемой долговечности.
Габариты подшипника Л 6-36310 из стали 1Щ5: d  = 50 мм;

D = НО мм; 3 = 27 мм.
Расчет полшипника Д3463Е0

Для этого подшипника динамическая грузоподъёмность С =9140кгс, 
статическая грузоподъёмность С0 =8970 кгс.
Отношение y j -  = — = 0,118 < 0,68 , поэтому динами
ческую приведенную н^Г$5̂ ку определяем по формуле

Рв ~  (У 2̂ +0,91 Fa ) K f  К г  = ( 1 1 9 5 г  0 ,9 2 -9 4 )1 ,2  1 = 1 0 5 9 к гс  . 
Долговечность подшипника

L (  91'oJg f  = 6 4 3  мия* оборотов
или L - ,0‘ L -  Ю6-8‘<Ъ = XI250 часов,

h ~ 6 0 п  6 0- 9 50
что выше требуемой долговечности и близко к долговечности ро
ликового подшипника в " плавающей " опоре.
Габариты подшипника Jt 346310 из стали Щ 5 : d. = 50 мм;

D -  ПО мм; В = 54 мы.'



Основные характеристики механической прочности сталей для валов [j]

М арка.
ст ал и

Диаметр
Заготовки,

ММ

00

Твер
дости

М еханические хар а к т ер и ст и к и к гг/т  
кп1м м г

не
н изке

НВ
<5е вт Т-т в -<

Cm 5 Л ю бий 190 5 2 26 15 22 13

4 5

Л ю б о й 2 0 0 56 26 15 2 5 15

120 2 4 0 6 0 5 5 3 0 3 5 21

во 210 90 6 5 3 9 38 23

Ш Н

Л ю бой 2 0 0 73 5 0 2 6 32 20

2 0 0 240 8 0 6 5 3 9 3 6 21

120 2 7 0 9 0 75 4 5 41 2 4

Л ю б о й 2 4 0 62 6 5 3 9 3 5 24

2 0 0 2 7 0 92 75 4 5 42 2 5

2 0 6 0 1 4 5 4 0 24 12 17 10

г о к 120 197 6 5 4 0 2 4 3 0 16

12ХНЗА 120 2 6 0 9 5 ю  , 4 9 42 21

20Х2Н4А 120 ЭОО 125 107 75 63 36

16ХГТ 60 3 3 0 115 9 5 6 6 .5 5 2 26

12Х2Н4А
6 0 3 0 0 110 0 5 Л 6 0 54 27

150 3 6 0 125 107 75 6 3 , 32

з о х г т Л ю бой

270 95 75 5 2 4 5 26

320 115 9 5 6 6 J 5 2 31

41 5 150 120 04 65 33
щ

2  ОХ Г б 2 0 0 3 0 0 100 8 0 56 4 5 27

18ХНВА 150 3 4 0 115 6 5 5 6 54 3 0

4 0 X НМ А 5 0 3 0 0 100 9 5 5 6 4 5 27



59
Таблица 2

f t ] , -  минимальные допускаемые запасы при расчете иа статическую 
прочность

,v*я/л С п ]
1 Д л я  в а л о в  из весьм а пласт ичны х м ат ериалов

(0r /ags , о.б) при вы сокой т очност и определения у с и 
л и й  и н ап ряж ен и й

1,2-1,4

Z Д л я  б а л о в  из п ласт и ч н ы х  м а т ер и а л о в (<Зг/<з,=0,6-<-0,&) 
при приближ енной расчетной сх ем е  и от сут ст вии
н а д л еж а щ ей  -эксперимент альной проверки н а гр узо к  
и  н ап ряж ений  т е- для  большинства ва л о в  общ его  
машиностроения

1.4-1.6

3 Д л я  в а л о в  и з м ат ериалов ум ерен н ой  и  м алой плас -
тичности (&Т /<ов =0,в*-0,9) при пониж ен н ой  точности 
ра сч ет а

1,6-2,г

4 Д л я  л и т ы х  в а л о в  из х р у п к и х  м ат ери алов 2 ,0 -3 ,0

Таблица 3

К3  -коэф ф ициент ,характеризующий концентрацию напряжений при проекти
ровочном расчете валов на выносливость [3]__________________________

Л*п/п *«г

1 Галтель г / d > 0, 02, шпоночная кан авк а , скользящ ая  
посадка ст упицы  или кольца подш ипника н а  вал

2 ,0

2 П оперечное отверстие 2,1

3 Шлицы, ш ест ерня- вал 2.5

4 П рессовая  п осадка ст упицы  или ко л ьц а  подш ипни
ка  на ва л

4,5

П рим ечан ие. Д л я  ва л о в  и  осей  из ст а л ей
С <3t  >вОкп/мнг зн а ч е н и я  Кг  
увел и ч и ва ю т  н а  3 0 '/ .

з



Т а б л и ц а  4
Иомен ты сопротивления WU, W K и площади сечений F  валов,

ослабленных пазам для одной стандартной нпонки S x h  [ ъ ]
—

L - |

шY 7 7

d ,
ММ

S x h .
ММ

и  и ,  
с м 3

К - ,
с м 3

F,
с м г

а ,
м м

S x h ,

м м

VJu, 

см 3

V/ K.

CM3

F,
с м 1

2 0
6 * 6

0 .6 S S 1,44о 2 .9 6 80

24ч 4

44,7 95.0 98 ,6

г о 1 ,1 9 2 г . 55 4 ,34 8 5 s4 ,3 н 4 ,б  , 5 5 ,1

2 5
8*7

/ ,2 7 5 2 .8 / 4 ,6 2 90 65 ,1 136.7 6 1 .9

2S г , з г 4 ,9 7 6 .7 9 9 5

2 8 4 6

75 3 1 5 9 .4 5 8 ,6

32
1 0 * 6

2,73 5 .0 4 1,б4 to o 88 ,7 1 8 6 .9 76,3

3 S 3 ,6 6 7 .87 9 ,2 2 105 103,7 2 /7 ,0 8 4 .4

3 6

12**

4.66 /о , о 4 10,66 110
з г * /б

117,4 г 4 з 9 2 ,2

4о S .5 / f1,79 Л ,0 9 1 2 0 154 ,8 3 4 2 110,2

4 г 6 ,4 s 13.72 13.37 1 3 5

3 6 * 2 0

172,7 зо 4 119,1

4 s
1 4 * 9

7.80 16,74 /5 ,2 7 130 195,8 4 /г 129,1

4а 9 ,6 2 SO.SO 17,47 135 2 2 1 4 б 2 139.5

s o
16*10

10 ,65 г г , 9о 1 8 ,6 4 i4 o г 4 в 517 150,3

SS l4 ,si зола 23.0 I ISO

4о*гг

303 б з4 172,3

60
16*11

/8 ,7 6 4 о ,о 27,3 160 3 7 2 774 196,7

6S 24 э 5 1 .2 3 2 ,2 170 4so 9 3 2 2 2 3

70

го* и

зо, г 6 3 ,8 37,3 180

45*25

529 1101 849

75 3 7 .6 7 9 ,0 4 з ,о 190 6 2 7 1300 2 7 6

75 42,6 <3?2 4 б б 2оо 7 3 6 1 5 2 / 3 0 9



61 Т а б л и ц а  5
Моменты сопротивления Wu , WK и площади сечений F валов
ослабленных пазами для двух стандартных шпонок S*h [Ъ]

d . S xh , У  и . У х . F, d, 6  * h, Уи , У х , F,
ММ м м с м 3 с м3 с м 2 мм ММ с м 3 СМ3 см3

го
6 * 6

0 ,5 8 5 1,31 2 7 8 8 0 3 9 ,1 3 9 ,4 4 6 9

г4 1 0 3 7 2 ,39 4,16 8 5 24x14 4в,з 108 ,6 S3,4

2 5 8*7 11 1 6 2 .5 5 4 ,3 5 90 58,7 130,3 60.3

2 8 1 5 5 5V 4 7 1 5 ,60 95 66,3 150,5 6 6 ,4

3 2 2 , 2 4 5.45 7,24 ЮО 28*16 79.2 177,4 74,1

35
- /и *  о

3 / 1 7,32 8 ,8 2 105 93,7 207,0 81 j

за 3 9 3 9,31 10,38 НО
32*18

ю 4,1 235,0 89,3

4 о 1 2 * 8 4,73 11,01 11,61 120 14оо 3 2 8 0 107,3

4 г 5 ,6 2 12,9 12,89 125 153,7 345,0 115,3

45
14* 9

6 6 5 15,59 Лб4 130
36*20

1759 392,0 125,5

48 8 ,3 8 19 ,24 16,84 13S 199,9 441,0 135,9

s o 9 ,03 21 ,3 1 8 ,0 3 l4 o 2 2 6 0 4 9 6 0 146,7

55
70»7</

12 ,69 29 ,0 2 2 ,2 150 275,0 606,0 167,9

60
18*11

16,31 36 ,5 2 6 .3 160 4о*22 s 4 i,o 74з,о 192,3

65 2 1 ,6 4в,5 31,2 170 4 /7 0 899,0 2 /8 ,0

70 26 ,7 6 0 ,3 36/ 160 4 8 5 0 10570 243,0

75 го* 12 33,8 75,2 41.8 190 45*25 580,0 125 ^0 272,0

7а ' 38,6 85,2 45,4 2 о о 6 87 ,0 1 4 /2 0 303 ,0



Т а б л и ц а  6
Моменты сопротивления и плоцади сечений f  валов,
ослабленных г прямобочныни влицаии (зубьями) [ 3 ]

4
D

t*

к

С е р и я .

л е г к а я ср е д н я я т я ж е л а я

srt
«5*

X
X

Hi

$

i

*0
*

i

кVi
Ll

хS X
X

■>ч «

•у
tо

п
tс.
*

*, i
XIч

к?

X
X

X
X

V) Я)

П
V»

i
\ч
и:

52 6 Ю 8,22
/6,44

)№

к 50 9 8 я м гряг ф о 54 9 8 0,4732,9419,5 56 7 Я 11,Я
щ ?

т /г

52 58 10 8 4 * щ 256 60 10 8 т 39,8
а%г 65 5 16 19,9

т 38?
5 6 62 10 8 щ 31,9

27,0 65 10 8 19,9
39,8

28? 65 5 16 19,9
30,8 Щ2

62 ТЯ 12 8 258
Я,6

331 72 12 8 т 552
35 72 6 16 27,6 55'2

350

72 78 12 10 4о?
ш

4*3 82 12 « 4s,в
86,9

46,1 82 7 16
84,6

403

82 88 12 Ю 578 Щб 56,4 92 12 Ю605 0 ,0
508 92 6 20 56,5

113,0
589

9 2 98 16 10 81,5
tu p

70.7 ю г 16 ю 851
т

735 ю г 7 20 851 1702 385

102 ю о 16 10 nofi
221?.

86,5 112 16 ю Щ З
щ

89,7 115 8 20 1192
2 Ц4

Ф

112 120 18 10 t t y
щ

« Г 125 18 а Щ 3
39,6

110? 123 9 га 1566
за,2

т

Примечание. Моменты сопротивления Уи ,ы к и плоцади сечений F 
валов, ослабленных авольвеитншш зубвамифижцшсж) соответствуя* 
прмблшвнтали# вмачмоим \Уи ,ы л и F легжой серии прямобочяых 
зубьев
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Т а б л и ц а  7
Коэффициенты снижения моментов сопротивления и плоцади сечения 
для валов ослабленных поперечным отверстием [3 J

> а
d 1 I F а

d ? f F

0,о5 0,925 о,9б4 0,936 0,35 0,975 0,680 a,SSS

0,10 0,850 0,926 0,873 о,ho а,4оо 0,630 0,990

0,15 0,775 о, 884 0,809 o.4s 0,330 0,573 0,426

0.2 OJOO о. а4о 0,7^6 о,so 0,270 0,515 О,36 4

о. 25 0,625 0.791 0,682 055 0,215 0,458 0,300

о,м 0,550 o j4 o 0,618 0,60 0,170 о,4оо 0,23S

Т а б л и ц а  8
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для валов 
с поперечными отверстиями (см.эскиэ табл.8 ) [3]_________

Ktt/цм'

a/d .
*a,0S-Q15

a/d ~
=035-0.2$

a/d =
o,os^o.ss

®#>
кп/нн

* /d =
•0,0S-0/5

a /d -
=Q.1S~OJ2S

a/d -
=0flS-0,2S

Kg ( изгиб) (кручение.
Kg ( изгиб) KT

(кручение)

4 c 1 .9 0 1 .7 0 1 .7 0 8 0 г . ю 1 .9 0 1 .8 5

SO 1 9 5 1 ,7 5 U S 9 0 2 f i 1 .9 S 1 ,9 0

6 0 2 .0 0 1 ,8 0 1 ,8 0 ЮО 2 ,2 0 2 ,0 0 1 .9 0

70 2 ,OS 1 ,8 5 1 .8 0 1 2 0 2 .3 0 2.Ю 2 .0 0



Т а б л и ц а  9
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе К
и при кручении Кг для валов с галтельным переходом [3]

КП)/ммг

О т н о ш е н и е  Л  / г
1 . . .  I 2  1 3  1 5 "

о т н о ш е н и е  i / c /
о.о1 \о .о г\о .о з\о .оя\о .ю  \а .о /\о .а г\о .о з \о /н \о .в / \а .о г\о .(н \о .о / \о ,гг

3  н а ч е н и я  к »

4 а 1 j4 1.4/ 1,S9 t s 4 1,38 1,S1 1,76 1J6 1.70 1,86 1.90 1,89 2,07 2.09

5 0 1,36 1,44 1,63 1.39 1,44 1,64 161 1,82 1.76 1.90 196 1.96 2,12 2 /6

6 0 1.38 Ф 1,67 1,б4 i.so 1,67 1.86 1.88 1,82 1.94 2.02 2/73 2 /7 2,23

70 1,4о 1.49 1.7/ 1.69 1.SS 1.69 1.91 1.94 1.88 1,99 2,08 2 /0 2,23 2,30

6 0 i/o 1.62 1,76 1.73 1.61 1,62 1,96 1,99 1.96 2,03 2,13 2 /6 2,28 2,38

9 0 i t e is 4 1/30 1,78 1,66 1,67/ 2.01 2 ,OS 2.0/ 2,03 2 /9 2.23 >,з4 2 ,4 s

т 1,4s 1.67 i,s4 1,83 1,72 1,67 2,06 2 ,n 2,01 2 /2 2 & 2.30 2,39 2JS2

120 /4 9 1.62 1,92 1.93 1.83 172 2 /6 2,23 2 /9 2 .3 / 2.37 2,44 2,SO 2,66

З н а ч е н и я  K t

h o m 1.33 1,39 iM 1,37 1.37 1,63 1.S2 l.So i.s4 1.S1 1,61 2 /2 2,0)

s o 1,28 1.3S 1,7/0 1.1/3 X3* 1.39 1.S3 7,s 4 № 1,37 m /,65 2,18 8.06

6 0 w 1,33 iM /,44 1,39 %4o 1.S8 W 1,57 1 S t 1.66 1,08 2 # 4 г / г

7 0 1,29 1.37 iM /,1/6 /,7/г iM /.SO 1.69 1.S9 /.6 / /.69 /72 2.3 2 /7

8 0 1.30 w 1.1/S 1.7/1 1.4з 1.43 1.61 1.6/ 1.62 1.64 172 i. t4 2,37 2,гг

9 0 130 1.38 1.7/S I.so 1.4s 1.44 1,63 iM 1.6S 1.66 1.75 7.77 2.42 2,26

№ 1,31 1.39 1.4в 1.67 i / o 1.4a 1.6S 1.66 iM 1.68 1 7 9 I f / z 4 o г л

120 X X i f a 1,S2 t s 4 I.SO 1,4T 1.68 17 / i j 4 1.73 1,86 1.88 8.6 *4о



Таблица Ю
Эффективные коэффициенты концент
рации напряжений!для валов со шпо
ночным пазом [3]

Kg 
( иьгиб)

Vs, а
Snfm a d

a 4o 1.5! 1.30 1.20

\ '̂ QzzzzzzL 5 0 1 .6 4 1,33 137
6 0 1 .7 6 iM 1/54
7 0 Щ 1.54 1.71

d 80 2/M 1.62 1.60

'<4zzZZZ SO 2 /4 1 .6 9 2,03
m 2 2 6 1 /1 2 .2 2

1 2 0  12J50 1 .92 2 /9
О б о зн а ч е н и я : а  ~ д п я  

шпомоиныж лои4 бы поом ен- 
/парцебой'm tasoCt;

уо. Выполненных 
•• до/аеяоОd  ~  Я*Я

Таблица I I  
Эффективные коэффициенты 
концентрации напряжений 
для валов со шлицами

V g ,
кгс/мм1

6̂
п р я м о -  
5очные 
шпицы

збопЬ-
бенгные
шпицы

U/CC7»’'Р70Н

Ao 1.35 2,10 1,4о
50 1,4s 2,25 1.43
60 1,55 2,36 1,46
7 0 1.6Q 2,45 1,49
80 1.65 2,55 1.52
90 1.70 2,65 1.55

100 1.72 2 ,7 0 1.58
120 1 ,7 5 2flQ 1 ,6 0

Таблица 12
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений 
прм изгибе для валов с метрической резьбой [3J

2.32

W

m

2.20 120
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Таблица 13

Коэффициент концентрации (Ка )„ и(Kjj для валов в месте яапрес-

совки деталей [ ( * t f h = - z f - ;  W ___________________

Л и а м е щ

м м

<5е  , к г с / м м  г

П о с а д к а .
Ь о 5 0 6 0 7 0 <3 О 9 0 1 0 0 1 2 0

З н а ч е н и я  ( К *  ) л  ( i / э г и д )

3 0
П р г ,г 5 3 .5 2 .7 5 3 ,0 0 3 ,3 5 3.SO 3 ,75 4 .8 5

н 1 ,6 9 1.66 3 ,0 6 2 ,3 5 2,7/7/ 2 ,6 3 3 ,8 3 3 ,7 9

с 1 ,46 1 ,63 1,75 1,95 2,11 3 ,3 8 3 ,4 4 2,76

5 0

П р 2,7 5 3 P S 5 ,3 6 3,66 3 ,9 6 9 ,гв 4,бо 320

н 3,06 г ,з а 8 ,5 3 2.75 3 ,9 7 3 ,30 3 ,4 5 3 ,9 0

с 1 ,6 0 1 ,63 2 ,18 3 ,3 8 2 .57 2 .78 3 0 0 з ,4 о

1 0 0  

и  д о л е е

П р 3 ,9 5 з г е 3 6 0 3 .9 1 4 ,85 4 ,6 0 4,90 5.60

И 3 ,3 3 3.7 /6 2,70 3 ,96 3 ,3 0 3 .4 б 3 ,9 8 . 4 ,2 0

с /9 3 2. 73 г М 3,56 3,76 3,00 5.16 3,64

З н а ч е н и я  ( ( и р у ч е н и я )

за
П р 1,13 1 ,9 0 2 ,05 2 ,3 0 2 ,3 5 2 .5 0 3 ,63 3 4 5

н 1,7» 7 ,53 1,&4 1.75 1 ,8 6 1 ,9 8 3 ,0 9 2.31

с 1 ,2 8 1 ,33 1,7п 1.S7 7 ,6 7 1,77 7 4 6 2 ,0 6

5 0
П р г ,o s 3 ,3 3 2 .53 3 .6 0 2 .78 3.07 3 .2 6 3 ,6 8

н 1,67/ 1 ,3  7 2 ,0 3 2,15 3 ,8 8 3 ,1 3 9 ,5 7 3 ,7 4

с 1,48 1 ,00 1.71 1,63 1 ,9 5 2 ,0 7 г ,г о , г ,4 г

1 0 0  
и долее

П р 3 /7 2 ,3 7 2 ,6 6 2 .76 2 .9 5 3 ,1 6 з ? 4 3 .76

н 1 ,6 3 1.S8 2 ,о 4 3 ,16 3 ,3 3 г М 3.80, 3 ,9 3

с f,SS 1 6 8 1 ,3 3 1,97/ 2 ,0 6 3 ,8 0 2,31 3 ,5 8

Примечания. I .  Для посадки колец подлинников качения следует 
принимать )j, и ( к т )в  по строке прессовой посадки ( лр ) .  
2 . Значения {.кв )„ и (* г  )л для промежуточных величия диаметров 
определяются интерполяцией



Таблица 14
Значения масштабного фактора (коэффициент влияния абсолютных 
размеров) [3J

ИоимеиЬшии и з лри- 
мыкоющ их к  зоне 
концент раш /и диа
м ет р &ооа о мм

Углеродистые ст а ли
Легирован
ные ст али

е*

C S 20  до 3 0 0,91 0,89 0,83

30  -к - 40 0,0$ 0,81 0,77

&т? 0,84 0,78 0,73

-п - 5 0  60 0,81 0,76 0,70

-и-60 (30 0,76 0,74 0,67

-и -80 ЮО 0,73 0,72 о М  .
-п-100 - '- 1 2 0 0,70 0,70 0,62

->,-120 ---ISO 0,68 0,68 0,60
Примечание. Значения £т для легированных сталей те же, что 
для углеродистых Таблица 15

Значения коэффициентов качества поверхности [3]_________

В и д  о З р о б о т к и
1 . К Г С / н м 1

-----р Г  I 80  I 120
Зн ачен и я £ п

Ш лифо&оние -г л  10 Ю 1 .0 1.0

О бт оика 'Об 1"7 & 0 .9 5 0.90 , 0 .8 0

О б д и р к а  а 3 1 " ч 5 о ,в 4 0 ,8 0  1 0 .6 7

Необработанная по&ерх - 
j носгб (окалина и  г. о  ) 0 .7 4 0 ,6 7 0 .4 5

Таблица 16
Значения коэффициентов ув ,у х [3 ]______________сшаче*

Н оздхрициент ы
6 с . кЛ /н м *

3 5 -5 3 5 2 -7 5 70-100 p t -зго is o - iw

Л  ^ Т '' 0,00 О,OS 0,/0 а  го

(кручение) 0,00 0.00 0,05 I о ,ю 0,15
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Т а б л и ц а  18

Радиусы закруглений и скосы для деталей 
прк неподвижном соединении,(мм) [7]

Ваамет р 
бола с /

От 70 
до 75

Or 75
до 3 0

От 3 0  
до 4 5

От 45  
до 70

От 70 
до 700

Ortoo 

до /5 0
От/50 

до £20

Or 200 
до 260

0г260
до 350

OrJSO 
до 420

СВы-
ш в
420

Z 0 .5 1 7 7.5 г 2 .5 3 4 S 6 8

С 7 1.5 2. 2 .5 3 4 5 6 8 70 / г

Т а б л и ц а  19

Радиусы закруглений для свободных поверх- 

d  | ностей круглых деталей, мм

B-d >? D-d 2 2>-с7 Я D-d R d-d Я D-d Я

2 1 ю 4 2 5 70 4 0 16 6 5 го 700 3 0

S 2 . 15 5 3 0 7.г 5 0 1 6 70 2 5 730 3 0

S 3 го
1  1

3 5 12 5 5 го 9 0 2 5 740 4 0
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Таблица 20

Установочные размеры и высоты заплечиков деталей, сопрягаемых ради
альными, радиальво-упорными шариковыми и роликовыми подшипниками [7 J

;| « у .

Г  -  и о о р д ц н о т ы  ф в с о х  п о д ш и п т ^ о В

d

4 е  о  и я Ь 8 ш и н и к а
легкая и  легка я широкая средняя ереди»» ишрокая т яж елая

9 г Д h i А.
я т hs \ h , О Г д h i h3 А.п п hf \ h . 3 Г h. h i h i

30 в г /,5 3 2 5 1 5 5 35 3 4 73 2 35 5 3 45 4 3 45 90 2.5 5 7 5
35 71 г 45 4 35 5 5 4 4 5 00 2.5 45 55 3 б 45 5 7,5 ЮО 2.5 5 8 5
40 яо г 35 5 2.3 в 4 4 45 00 35 45 в 4 7 5 5 6 НО 3 55 8.5 5,5
45 Я5 г 2 5 5 1.5 0 4 4 *5 ЮО 2 5 43 0 5 4 7.5 5 5 5 2 /2 0 3 55 9 в
50 09 г 35 5 V б 4 4 45 НО 3 5 1 4 9 6 5 9 /3 0 3.5 6 5 9 2 0,7
5 5 т о д з 4,5 5 5 3 5.5 45 5 45 /20 5 5 8 4 5 /О «5 5 /О /4 0 3 5 6 5 Ю 7
5 0 но 3 5 4.5 6 4 75 5 Я 45 /30 2 5 б * 5 5 /О 7 5 н /50 4516 5 Н 7
5 5 н о 2 5 4.5 5 5 4 7,5 55 « 55 /40 * 5 в 9 5 II 75 б НА /во 45 6.5 ш /7 ,5
70 /35 25 45 6 5 4 7.5 5 5 6 « /50 4 5 б 9,5 5 а 8 6 Н.5 120 4 72 /3 9
75 /30 I S 4,5 6 5 4 25 5 5 б 6 ПО 45 б /О 4 5 /3 66 6 а ,5 ю о 4 7,5 /4 9
to 140 3 5 7 4 .9 в б 7 170 Д б1б II 5,5 /3 9 О /3 200 4 7,3 /5 9/5
95 150 3 5 7.5 5 /О 65 7 8 ISO 4 7 4 5 6,5 14 Я5 /2 /4 2Ю 5 0,5 IS Ю
90 ю о 3 5 2 5 5 Ю 7 7 8 /90 4 7 12 45 /5 /О /г 14 225 5 9,5 16 и
95 /ТО 45 б 9 в )/ 7.3 7 /0 200 4 7 125 7 /6 /0.S /2 /4 240 5 17,5 H S
ЮО /го 35 б &5 6 /г 8 7 10 2 /5 4 7 /4 7.5 /7 4,6 12 /б 230 5 Л /2.5
Ю5 /в о 35 б Ю 6 >3 «5 7 ю 375 4 7 13 8 /8 /г /2 /7 2*0 5 18,5 12,5
НО 200 35 6 и в /4 9 9 ю 240 4 7 № 9 /9 /з 14 /7 380 5 20,5 135
но 2/5 3 5 6 115 б 14 85 Ю /1 260 4 7 п Н}5 го /3 14 Н ЗЮ 6 22,5 /5
130 230 4 7 /г 75 /5 /О 2 10 S 9 Л /2 340 6 2 5 /7
н о 250 4 7 13 73 И II 3 00 S 9 19 /3 360 б 3 6 5 /7J5
ISO 270 4 ? 14 5 « 5 /Л /2 320 5 9 20 /35 380 6 27.5 /3 6
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