Содержание
41 ТРЕБОВАНИЯ, ПРЕДЪЯВЛЯЕМЫЕ К ВАЛАМ


52  МАТЕРИАЛЫ


63  ФОРМА ВАЛА


64  ПРЕДВАРИТЕЛЬНЫЙ ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ


75  РАСЧЕТНАЯ СХЕМА ВАЛА


86  СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ НА ВАЛЫ


117 ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОПОРНЫХ РЕАКЦИЙ И ПОСТРОЕНИЕ ЭПЮР МОМЕНТОВ               ДЛЯ НАИБОЛЕЕ ОПАСНОГО СЛУЧАЯ НАГРУЖЕНИЯ


128  РАСЧЕТ НА СТАТИЧЕСКУЮ ПРОЧНОСТЬ


139  РАСЧЕТ НА ВЫНОСЛИВОСТЬ


1410  РЕКОМЕНДАЦИИ ДЛЯ РАСЧЕТА


16СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ




1 ТРЕБОВАНИЯ, ПРЕДЪЯВЛЯЕМЫЕ К ВАЛАМ
На валах и осях размещают детали (зубчатые колеса, звездочки, шкивы, барабаны и т.п.). Валы отличаются от осей тем, что передают полезный крутящий момент вдоль своей оси, а оси не передают (крутящие моменты от сил трения в расчеты не принимаются). Валы всегда вращаются, а оси могут быть как вращающимися, так и не вращающимися. 
При проектировании проводят предварительный проектный расчет и уточненный проверочный расчет. Расчеты обычно проводят в следующей последовательности:

  а) выбирают материал;
  б) намечают приближенную форму вала;

  в) проводят предварительный проектный расчет, после чего  отрабатывают конструкцию более детально;

  г) составляют расчетную схему;

  д) определяют действующие силы;

  е) определяют опорные реакции для наиболее опасного случая нагружения;
  ж) проводят расчет подшипников и в случае, если это необходимо, вносят изменения в размеры вала;

  з) строят эпюры моментов;

  и) проводят расчет на выносливость;

  к) выполняют расчет на статическую прочность;

  л) проводят расчет на жесткость, если таковой требуется.

После расчета по результатам трех последних этапов вносят, если это необходимо, изменения в предварительно намеченные размеры вала или оси.
2  МАТЕРИАЛЫ
Основными материалами для валов и осей служат углеродистые и легированные стали благодаря высоким механическим характеристикам, способности к упрочнению и легкости получения цилиндрических заготовок прокаткой. Для большинства валов применяют термически обрабатываемые стали 45, 40Х. Для высоконапряженных валов ответственных машин применяют легированные стали 40ХН, 40ХН2МА, 30ХГТ, 30ХГСА и др. Валы из этих сталей подвергают улучшению, закалке с высоким отпуском или поверхностной закалке с низким отпуском. Быстроходные валы, вращающиеся на подшипниках скольжения, изготавливают из цементируемых сталей 20Х, 12ХН3А, 18ХГТ или азотируемых сталей типа 38Х2МЮА. Механические характеристики некоторых сталей приведены в таблице 1.
Таблица 1 -  Механические характеристики сталей

	Марка стали
	Диаметр заготовки в мм до
	Твердость НВ, 
не ниже
	Механические характеристики Н/мм2
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	Сталь  5
	Любой 
	190
	520
	280
	150
	220
	130
	0
	0

	Сталь 45
	Любой
120

80
	200
240

270
	560
800

900
	280
550

650
	150
300

390
	250
350

380
	150
210

230
	0
0,1

0,1
	0
0

0,05

	Сталь 40Х
	Любой
200

120
	200

240

270
	730
800

900
	500
650

750
	280
390

450
	320
360

410
	200
210

240
	0,1
0,1

0,1
	0,05
0,05

0,05

	Сталь 40ХН
	Любой
200
	240

270
	820
920
	650
750
	390
450
	360
420
	210
250
	0,1

0,1
	0,05
0,05

	Сталь 20
	60
	145
	400
	240
	120
	170
	100
	0
	0

	Сталь 20Х
	120
	197
	650
	400
	240
	300
	160
	0,05
	0

	Сталь I2ХН3А
	120
	260
	950
	700
	490
	420
	210
	0,1
	0,05

	Сталь I8ХГТ
	60
	330
	1150
	950
	660
	520
	280
	0,15
	0,1

	Сталь 30ХГТ
	Любой
	270
	950
	750
	520
	450
	260
	0,1
	0,05


3  ФОРМА ВАЛА
На практике наибольшее распространение получила ступенчатая форма, удобная для сборки: надеваемые на вал детали свободно проходят по нему до своей посадочной поверхности, а уступы вала фиксируют положение деталей и воспринимают осевые силы.
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Рисунок 1 - Схема ступенчатого вала
Реже применяются гладкая форма вала, например, для сильно нагруженных валов редукторов, зубья которых закалены до высокой твердости. Достоинством такой формы является меньшая трудоемкость изготовления и повышенная надежность из-за устранения ряда концентраторов напряжений (галтелей, проточек и т.д.).

4  ПРЕДВАРИТЕЛЬНЫЙ ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ
Предварительное определение диаметра вала, необходимое для выполнения эскиза вала и последующего основного расчета, производят по условному расчету на кручение или с помощью эмпирических зависимостей. Так, например, диаметр ведомого вала каждой ступени цилиндрического редуктора выбирают равным 0,30…0,45 межосевого расстояния ступени; диаметр входного конца вала редуктора, если он соединяется муфтой с электродвигателем, можно принять равным или близким к диаметру входного конца вала электродвигателя, и т.д.

При отсутствии эмпирических зависимостей и относительно небольшом влиянии изгиба следует пользоваться условным расчетом на кручение. Из условия прочности вала на кручение [1]
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где   
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 -  крутящий момент на валу, Нм; 
 P  - мощность, кВт; 
 n  -  частота вращения, об/мин; 
 d -  диаметр вала, мм; 
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 - условное допускаемое напряжение при кручении, МПа; 
 С и С1  - коэффициенты.
Так как в расчете не учитывается изгиб, то значения 
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 выбирают пониженными. Обычно принимают 
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=30…15МПа,  тогда С=150…200, а С1=5…8. Меньшие значения 
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 (соответственно большие значения С и С1) берут для быстроходных валов, большие значения 
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 (меньшие значения С и С1) – для тихоходных.

Остальные диаметры вала назначают по конструктивным соображениям с учетом удобства посадки на вал подшипников качения, зубчатых колес и других деталей и необходимости фиксации их на валу в осевом направлении.
5  РАСЧЕТНАЯ СХЕМА ВАЛА
Валы и вращающиеся оси обычно рассчитывают как балки на шарнирных опорах. Опору, воспринимающую радиальные и осевые нагрузки, считают шарнирно-неподвижной, а воспринимающую только радиальные нагрузки – шарнирно-подвижной. Для опор с радиальными подшипниками опорную реакцию принимают в виде сосредоточенной силы, приложенной на середине ширины подшипника. Для радиально-упорных шарикоподшипников точку приложения опорной реакции принимают на пересечении оси вала с линией, проходящей через точки контакта шарика, а для радиально-упорных роликоподшипников – на пересечении оси вала с перпендикуляром к оси ролика, проведенным через середину его длины [2]. Если подшипники качения установлены по два в опоре, то условно местом приложения опорной реакции считают точку, отстоящую от середины внутреннего подшипника на одну треть расстояния между подшипниками. Для опор скольжения опорную реакцию принимают приложенной на расстоянии, равном 0,25…0,3 длины подшипника от его конца со стороны пролета.

Силы на валы передаются через насаженные на них детали: зубчатые колеса, звездочки, шкивы, муфты и т.д.  При простых расчетах принимают, что насаженные на вал детали передают сосредоточенные силы и моменты на середине своей ширины, при более точных расчетах – на сечениях на расстоянии (0,2…0,3)l  от кромок ступицы, где l - длина ступицы.
6  СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ НА ВАЛЫ
За расчетную принимают максимальную нагрузку среди длительно действующих. Расчетную частоту вращения выбирают такой, при которой передается максимальная нагрузка. Весом валов и насаженных деталей, а так же центробежными силами пренебрегают.
Основные нагрузки на валы создают силы, возникающие в зацеплении. Суммарную силу взаимодействия в зубчатом или червячном зацеплении при расчетах валов и подшипников считают приложенной к делительным поверхностям (а не к начальным) и раскладывают на составляющие:  окружную Ft , радиальную Fr и осевую Fа. Эти составляющие находят по следующим зависимостям:
для цилиндрической передачи:
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 для прямозубой конической передачи:
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для червячной передачи:
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Здесь
 Т –  крутящий момент на  валу, Нм; 
d –  диаметр делительной окружности, мм; 
dm  – средний делительный диаметр окружности, мм; 

[image: image32.wmf]a

=20о – угол профиля; 
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 - угол наклона линии зубьев по делительному цилиндру; 

[image: image36.wmf]d

 - угол делительного конуса. 
В приведенных формулах индекс 1 относится к шестерне (червяку), индекс 2 – к колесу.

Направление окружной силы 
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 зависит от направления вращения колеса (червяка) и от того, является колесо ведущим или ведомым. Радиальная сила 
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 направлена по радиусу к центру рассматриваемого колеса. Направление осевой силы 
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 зависит от направления вращения, направления наклона зубьев и от того, является колесо ведущим или ведомым.
Силу, действующую на вал от цепной передачи, принимают [2]:
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где   
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  -  окружная сила, Н; 
 Р – мощность, передаваемая звездочкой, кВт; 
 V – скорость цепи, м/с.

Для горизонтальной передачи применяют коэффициент, равный 1,15, для вертикальной  - 1,05; силу 
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 принимают направленной параллельно ведущей ветви цепи.

Силу, действующую на вал от ременной передачи, приближенно принимают направленной вдоль линии центров шкивов и определяют по зависимости [2]:
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где  
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 - напряжение от предварительного натяжения, МПа (для плоских ремней 
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МПа, для клиновых  
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МПа); 
А – площадь поперечного сечения ремня (ремней, если их несколько), мм2; 
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- угол между ветвями ремня.
Если на выходные концы валов надеты муфты, то из-за погрешностей монтажа, ошибок изготовления, износа элементов муфты на валы от муфт будут действовать радиальные силы FM, вызывающие изгиб вала. Направление этих сил неизвестно, т.к. заранее неизвестно направление возможного смещения валов при сборке. При расчете валов можно приближенно принимать 
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 - окружная сила муфты, Н.  
Если конкретное назначение проектируемого редуктора не известно, рекомендуется [2] при расчете валов к консольному концу валов прикладывать радиальную силу  
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  для червячных и многоступенчатых редукторов, где Т – момент на валу, Нм. Эти рекомендации учитывают, что в общем случае на конце вала может быть установлена не только муфта, а шестерня, звездочка или шкив.
7 ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОПОРНЫХ РЕАКЦИЙ И ПОСТРОЕНИЕ ЭПЮР МОМЕНТОВ ДЛЯ НАИБОЛЕЕ ОПАСНОГО СЛУЧАЯ НАГРУЖЕНИЯ
Опорные реакции определяют, составляя уравнения равновесия в каждой из плоскостей действия  сил, при этом допускается совмещать в одну плоскость силы, если угол между ними не более 30о. Реакции, которые возникают на опорах от действия радиальной силы муфты или консольной нагрузки, определяются отдельно. Т.к. направления возможных смещений валов при сборке заранее не известны, то в запас прочности принимают, что эти реакции совпадают по направлению с полной реакцией на опоре от действия других силовых факторов, т.е. суммарную реакцию R на опоре считают равной:
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где  Rx и Ry – составляющие опорной реакции, направленные соответственно по осям x и y,   
RM – составляющая опорной реакции, вызванная действием радиальной силы муфты или консольной нагрузкой.

Построение эпюр изгибающих моментов проводят в двух взаимно перпендикулярных плоскостях. Эпюра моментов от действия радиальной силы муфты или консольной нагрузки строится отдельно. Суммарный изгибающий момент М в опасном сечении находят по формуле
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где  
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 – изгибающие моменты в опасном сечении соответственно в горизонтальной и вертикальной плоскостях, 
ММ – изгибающий момент, вызванный действием  муфты или консольной нагрузки.
Крутящий момент в сечении определяют как алгебраическую сумму моментов, приложенных по одну сторону от сечений.
8  РАСЧЕТ НА СТАТИЧЕСКУЮ ПРОЧНОСТЬ
Расчет на статическую прочность проводят по наибольшим кратковременным нагрузкам (перегрузкам), повторность действия которых менее 104 циклов. При наличии в передаче предохранительного устройства величина перегрузки зависит от момента, при котором срабатывает это устройство. При отсутствии достоверных сведений о величине возможной перегрузки ее принимают равной перегрузке двигателя Тmax к его номинальному моменту Т.

Для редукторов наибольшая кратковременная нагрузка (перегрузка) пропорциональна расчетной нагрузке. Отношение максимального кратковременного момента Тmax к максимальному длительно действующему моменту Т называется коэффициентом перегрузки Кn
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При проверке статической прочности при перегрузке определяют коэффициент запаса прочности  ST  по текучести [2]
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где   
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  - предел текучести материала вала, МПа; 
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 –  номинальные эквивалентные напряжения в опасном сечении, МПа; 
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 =1,4…1,6 – допускаемые значения коэффициента запаса.
Согласно энергетической теории прочности [1]
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где  М и Т – расчетные значения изгибающего и крутящего моментов в опасном сечении, Нм,
Wx – момент сопротивления сечения вала изгибу, мм3.
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 ,

d  - диаметр вала в опасном сечении, мм,

d0  - диаметр отверстия в полом валу, мм. Если вал сплошной, то d0=0.
9  РАСЧЕТ НА ВЫНОСЛИВОСТЬ
Расчет на выносливость состоит в определении коэффициента запаса усталостной прочности S и сопоставлении его с допустимым  SP по условию

[image: image65.wmf]22

P

SS

SS

SS

st

st

=³

+

 ;
где   
[image: image66.wmf]1

Dam

S

K

s

ss

s

sys

-

=

+

 - коэффициент запаса усталостной прочности по нормальным напряжениям,                                           


[image: image67.wmf]1

Dam

S

K

t

tt

t

tyt

-

=

+

  - коэффициент запаса усталостной прочности по касательным напряжениям, 
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 -  пределы выносливости материала вала соответственно при изгибе и кручении с симметричным знакопеременным циклом, МПа:
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 - амплитудные составляющие цикла изменения напряжений при изгибе и кручении соответственно, МПа; 
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  и  
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 - средние составляющие цикла изменения напряжений при изгибе и кручении соответственно, МПа;
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 - суммарные коэффициенты, учитывающие влияние всех факторов на сопротивление усталости соответственно при изгибе и кручении, 
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 и 
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 - коэффициенты, характеризующие чувствительность материала к асимметрии цикла напряжений.
При расчетах валов цикл изменения напряжения изгиба принимают симметричным 
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где   М – расчетное значение изгибающего момента в рассматриваемом сечении, Нм,

Wx – момент сопротивления сечения вала изгибу, мм3.

Цикл изменения касательных напряжений условно принимают отнулевым
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где   Т – расчетное значение крутящего момента в рассматриваемом сечении, Нм,

WР – момент сопротивления сечения вала кручению, мм3.
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d  - диаметр вала в опасном сечении, мм,

d0  - диаметр отверстия в полом валу, мм.  Если вал сплошной, то d0=0.
Расчет на выносливость проводится для одного или нескольких сечений с учетом характера эпюр изгибающих и крутящих моментов и наличия концентраторов напряжений. Допускаемые значения коэффициента запаса прочности по выносливости 
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 в средних условиях можно принимать в пределах 1,5…2,5. При точных расчетах 
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10  РЕКОМЕНДАЦИИ ДЛЯ РАСЧЕТА 
Конструирование валов проводят в соответствии с кинематической схемой. Расчет начинают с выбора материала для изготовления вала. Если геометрические размеры и материал вала определены, то материал для изготовления проектируемого вала выбирают по материалу наиболее нагруженного элемента, находящегося на нем. Наиболее сложным является определение диаметров ступеней вала. Для того чтобы зубья шестерни или колеса не врезались в назначаемый диаметр, должна соблюдаться зависимость 
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 – посадочный диаметр шестерни или колеса, мм;
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 - основной диаметр шестерни (колеса) или диаметр по нижней части зуба.
Следует помнить, что посадочный диаметр колеса определяется только на этапе конструирования вала.
Если возникает необходимость в корректировке посадочных диаметров, то ее производят по ряду Ra40 [2] в зависимости от характеристик стандартных деталей (муфт, подшипников и т.д.)  Так длина цапф валов должна составлять: 

- для короткого и среднего вала от 60 – 180 мм;

- для длинного от 180мм и более.

Проектирование необходимо начинать с входного вала. Размеры всех оставшихся валов будут зависеть от его размеров.

Примеры расчетов валов приведены в [3].
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