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Валы применяются практически во всех машинах и механизмах. В отличие от других де-

талей, разрушение валов происходит очень редко. Как предполагалось ранее, это связано с 

высоким уровнем совершенства методики их расчета и проектирования. В статье проанали-

зированы особенности трех традиционных методик проектирования валов и показано, что 

при их применении валы не разрушаются по причине существенного (до 27 и более раз) за-

вышения диаметров всех характерных участков в сравнении с размерами, достаточными с 

точки зрения прочности вала. При этом площадь его поперечного сечения и, соответственно, 

масса могут быть завышены более чем в 750 раз. Такое ничем не оправданное завышение 

диаметров и массы валов не может считаться показателем совершенства методик расчета и 

проектирования валов, но, с другой стороны, является важным резервом совершенствования 

их конструкций. В наибольшей степени это относится к механизмам, к которым предъявля-

ются повышенные требования с точки зрения минимальных габаритов и массы. Для обеспе-

чения этих требований необходимо предварительно спроектированную конструкцию в обя-

зательном порядке проверить на жесткость, и по результатам расчета уменьшить в соответ-

ствующей степени диаметры всех ступеней. Этого правила следует придерживаться до 

разработки новой, корректной, научно обоснованной методики проектного расчета валов.

Ключевые слова: вал, проектный расчет вала, прочность вала, жесткость вала, разрушение 
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Введение

Валы являются одними из наиболее часто встречающихся и наиболее ответ-

ственных деталей машин. Они применяются практически во всех машинах и ме-

ханизмах. От их работоспособности во многом зависит работоспособность всей 

машины. Следует отметить, что валы редко выходят из строя, поэтому может 

сложиться впечатление, что методика их расчета доведена до совершенства. Од-

нако это не совсем так. В настоящей работе мы рассмотрим данный вопрос более 

подробно.

Традиционная методика расчета валов включает два принципиальных этапа: 

проектный (или предварительный) и проверочный. Поскольку вал обычно име-

ет ступенчатую форму, на предварительном этапе определяют минимальный ди-

аметр его ступенчатой конструкции. Таким участком вала чаще всего является 
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концевой участок, то есть участок, выступающий за габариты корпуса механизма 

и служащий для установки на него муфты или звена открытой передачи. Диаме-

тры остальных участков вала имеют увеличенные значения, поскольку предна-

значены для установки удаленных от конца вала деталей — подшипников, зуб-

чатых колес, уплотнений, дистанционных втулок и других деталей. Диаметры 

этих участков назначают конструктивно так, чтобы облегчить их сборку и обе-

спечить осевую фиксацию всех установленных на вал деталей.

Последующий проверочный этап включает в себя два вида расчетов — на ста-

тическую прочность и на выносливость. Данный этап называют проверочным, 

потому что расчетами проверяют конструкцию, спроектированную на предыду-

щем предварительном этапе.

Цель исследования

Целью настоящего исследования является сравнение результатов определения 

диаметров выходного конца вала, полученных при проектном расчете по четырем 

различным методикам:

 — методика 1 представляет собой условие прочности по III теории прочности 

при сложном нагружении [1];

 — методика 2 основана на рекомендации источника [2] для быстроходного 

вала привода;

 — методика 3 основана на рекомендации источника [2] для тихоходного вала;

 — методика 4 рекомендована источником [3].

Введено упрощающее допущение: выходной конец вала имеет круглое сплош-

ное поперечное сечение (без шпоночного паза).

Методы исследования

Нагружение вала в общем случае носит сложный характер, сочетающий изгиб 

и кручение под действием внешних сил.

Особенность нагружения концевого участка валов заключается в том, что этот 

участок испытывает изгиб под действием консольной силы, то есть силы, с ко-

торой муфта, соединяющая валы соседних агрегатов, воздействует на концевой 

участок.

При сложном нагружении расчет вала на статическую прочность ведут по эк-

вивалентным напряжениям в момент пуска электродвигателя с учетом коэффи-

циента перегрузки КП, который обычно равен КП = 2,2. Для упрощения вычис-

лений, проводимых по методике 1, принимаем III теорию прочности. Тогда ус-

ловие прочности для концевого участка выражается формулой

 
[ ]Э

Э П
И

,
М

К
W

σ = ≤ σ  (1)

где σЭ — эквивалентные напряжения в среднем сечении выходного конца вала; МЭ — 

эквивалентный момент в этом сечении; по III теории прочности 
2 2

Э ;М М ТΣ= +  
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МΣ — суммарный изгибающий момент; на выходном конце МΣ = 0. Следовательно, 

в среднем сечении выходного конца вала МЭ = Т.  Далее, WИ — момент сопротивле-

ния изгибу рассматриваемого сечения, WИ = 0,1d1
3; d1 — диаметр выходного конца 

вала по условию прочности (то есть по методике 1); [σ] — допускаемые напряжения 

на растяжение для материала вала, [ ] ;Т

TS

σ
σ =

 
σT — предел текучести материала вала;

 

ST — коэффициент запаса. Принято считать σT = 2τT и [σ] = 2[τ], (τT и [τ] — предел 

текучести и допускаемые напряжения при кручении). Подставляем значения в (1):

 

[ ]Э 3
1

2,2 2 .
0,1

Т

d
σ = ≤ τ  (2)

Из (2) определяем d1:

 [ ]31

2,2 
.

0,2

T
d =

τ
 (3)

Выражение (3) представляет собой формулу для определения диаметра кру-

глого стержня из условия прочности при кручении (с учетом перегрузки). Отсю-

да вытекает следующее. Несмотря на то, что вал испытывает сложное нагруже-

ние — изгиб с кручением, выходной конец можно рассчитывать только на кру-

чение, если использовать III теорию прочности.

Теперь поясним суть методик 2, 3, 4.

В соответствии с методикой 2 диаметр выходного конца быстроходного вала 

определяют, используя выражение

 ( ) 3
2 7...8 ,d T=  (4)

где d2 — диаметр выходного конца, определяемый по методике 2.

Диаметр d3 выходного конца по методике 3 определяют на основе рекомендации:

 ( ) 3
3 5...6 .d T=  (5)

При определении диаметра d4 выходного конца вала по методике 4 использу-

ют условие прочности при кручении, но допускаемые напряжения принимают 

пониженными:

 [ ]
34 ,

0,2

T
d ∗=

τ
 (6)

где [τ]* — пониженные допускаемые напряжения [τ]* = 15…30 МПа.

Обычно валы изготавливают из материалов [2], у которых τT = 150…660 МПа. 

То есть реальные (не пониженные) допускаемые напряжения [τ] должны быть 

[ ] ( )75...440 МПаT

TS

τ
τ = =  (ST = 1,5…2 — коэффициент запаса прочности).
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Для определения степени занижения [τ]* по сравнению с [τ] подставим в от-

ношение 
[ ]
[ ]*

τ

τ  

предельные значения [τ] = (75…440) и [τ]* = 15…30:

 

[ ]
[ ]

( )
( )*

75...440
2,5...29,3,

15...30

τ = =
τ

 (7)

то есть [τ]* занижены в 2,5…29,3 раз.

Выведем рекомендации, по которым можно определить диаметр d1 выходно-

го конца вала при использовании методики 1 (по аналогии с рекомендациями (4) 

и (5)). Для этого подставим в (3) значения [τ] = 75…440:

( ) ( ) 3
31

2,2
0,292...0,528 .

0,2 75...440

T
d T= =

⋅

Для вывода рекомендаций, по которым можно определить диаметр d4 выход-

ного конца вала при использовании методики 4 [по аналогии с рекомендациями 

(4) и (5)], подставим в (6) значения [τ]* = 15…30:

( ) ( ) 3
34 0,55...0,69 .

0,2 15...30

T
d T= = ⋅

⋅

Таким образом, имеем четыре варианта рекомендаций для определения диа-

метра выходного конца вала на этапе его проектного расчета.

По методике 1: ( ) 3
1 0,292...0,528 .d T=  (8)

По методике 2: ( ) 3
2 7...8 .d T=  (9)

По методике 3: ( ) 3
3 5...6 .d T=  (10)

По методике 4: ( ) 3
4 0,55...0,69 .d T= ⋅  (11)

Результаты

Определим, какой результат будет получен при выполнении проектного рас-

чета по методике 2. Будет ли завышен диаметр d2 выходного конца вала по срав-

нению с диаметром d1, определяемым из условия прочности (методика 1)? Для 

этого выразим отношение 
2

1

,
d

d  
подставив в него (9) и (8). После преобразований 

получим:

 

( )
( )

3
2

3
1

7...8
13,26...27,4.

0,292...0,528

Тd

d Т
= =  (12)



Кириловский В.В. Вестник РУДН. Серия: Инженерные исследования. 

2018. Т. 19. № 4. С. 426—437

430 МАШИНОСТРОЕНИЕ И МАТЕРИАЛОВЕДЕНИЕ

Значит, при выполнении проектного расчета по методике 2 диаметр d2 выход-

ного конца будет завышен в 13,26…27,4 раз по сравнению с диаметром d1, доста-

точным по условию прочности.

Чтобы определить, во сколько раз будет завышен диаметр d3 выходного конца 

при выполнении проектного расчета по методике 3 по сравнению с диаметром 

d1, определяемым по методике 1, выразим отношение 3

1

,
d

d  
подставив в него (10) 

и (8). После преобразований получим:

 

( )
( )

3
3

3
1

5...6
9,47...20,55.

0,292...0,528

Тd

d Т
= =  (13)

Следовательно, если выполнять проектный расчет по методике 3, диаметр d3 

выходного конца будет завышен в 9,47…20,55 раз по сравнению с диаметром d1, 

определяемым из условия прочности.

Проведем аналогичное сравнение диаметра d4, определяемого по методике 4, 

и диаметра d1, определяемого по условию прочности. Подставив в отношение 4

1

d

d  

выражения (11) и (8), после преобразований получим:

 

( )
( )

4

1

0,55...0,69
1,042...2,36.

0,292...0,528

d

d
= =  (14)

Как видно, и в этом случае получается завышенное значение диаметра d4. Пре-

вышение значения d4 по сравнению с диаметром d1, достаточным по условию 

прочности, составит 1,042…2,36 раз.

Теперь оценим, во сколько раз увеличится масса вала, спроектированного по 

методикам 2, 3 и 4, по сравнению с массой вала, спроектированного по методи-

ке 1. Положим, что вал гладкий с круглым сплошным поперечным сечением, 

диаметр которого равен диаметру выходного конца. В этом случае масса M вала 

пропорциональна площади S его поперечного сечения. А увеличение ΔM1
i массы 

вала Mi, спроектированного по i-той методике (верхний индекс i = 2, 3, 4), по 

сравнению с массой вала M1, спроектированного по методике 1 (нижний индекс), 

будет пропорционально отношению площадей поперечных сечений 1
1 1

,i ii М S
M

М S
Δ = =

 

где Si — площадь поперечного сечения вала, спроектированного по i-той мето-

дике; S1 — площадь поперечного сечения вала, спроектированного по методике 1:

 

2

1
1 1

.i ii S d
M

S d

⎛ ⎞
Δ = = ⎜ ⎟⎝ ⎠

 (15)

Подставляем в (15) значения (12). Тогда увеличение массы вала M2, спроекти-

рованного по методике 2, по сравнению с валом, масса M1 которого достаточна, 

исходя из условия прочности (методика 1), составит:
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( )
2

222
1

1

13,26...27,4 175,83...750,76.
d

M
d

⎛ ⎞
Δ = = =⎜ ⎟⎝ ⎠

 (16)

Подставляем в (15) значения (13). Тогда увеличение массы вала, спроектиро-

ванного по методике 3, по сравнению с валом, спроектированным по методике 

1, составит:

 

( )
2

233
1

1

9,47...20,55 89,68...422,3.
d

M
d

⎛ ⎞
Δ = = =⎜ ⎟⎝ ⎠

 (17)

Подставляем в (15) значения (14). Тогда увеличение массы M4 вала, спроекти-

рованного по методике 4, по сравнению с валом, спроектированным по методи-

ке 1, составит:

 

( )
2

244
1

1

1,042...2,36 1,086...5,57.
d

M
d

⎛ ⎞
Δ = = =⎜ ⎟⎝ ⎠

 (18)

Таким образом, если использовать традиционные методики 2, 3, 4 проектного 

расчета валов, масса спроектированного вала будет завышена в 1,086…750,76 раз 

по сравнению с массой, достаточной по условию прочности. Наибольшее завы-

шение массы и, следовательно, повышение жесткости вала дает методика 2.

Обсуждение

Замечание 1. Учитывая принятый диапазон значений предела текучести мате-

риала вала τT = 150…660 МПа, можно сказать, что в соотношениях (12—14) и 

(16—18) меньшие значения соответствуют наибольшей принятой величине пре-

дела текучести, то есть τT = 660 МПа, а большие значения — наименьшей при-

нятой величине предела текучести, то есть τT = 150 МПа. Если изменить исходный 

диапазон τT = 150…660 МПа, значения в выражениях (12—14) и (16—18) также 

изменятся.

Замечание 2. Из соотношений (16—18) видно, что редко происходящие по-

вреждения и разрушения валов связаны не с фактом доведения методики их рас-

четов до совершенства, а с абсолютно не обоснованным огромным завышением 

жесткости валов. Если по аналогии с валами создать такую же совершенно аб-

сурдную ситуацию и для других деталей машины, при которой их масса тоже 

будет завышена в 750 раз, возможно, ни одна деталь ни одной машины никогда 

не выйдет из строя. Такой подход, безусловно, не является разумным и прогрес-

сивным.

Замечание 3. В случаях, когда на валах устанавливаются, например, зубчатые 

колеса, расположенные несимметрично относительно опор, упругие прогибы 

валов, происходящие под действием внешней нагрузки, вызывают концентрацию 

напряжений на кромках зубьев и приводят в дальнейшем к ускоренному их раз-

рушению. Повышение жесткости таких валов благоприятно сказывается на ра-
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боте установленных на них зубчатых передач. Этим объясняется широкое рас-

пространение методик 2, 3, и 4, на основе которых жесткость валов будет повы-

шена по сравнению с жесткостью, достаточной с точки зрения их прочности. 

Однако повышение жесткости не должно быть бесконтрольным и чрезмерным. 

Жесткость вала должна быть регламентирована в такой степени, чтобы его про-

гиб под действием внешней нагрузки не выходил за допустимые рамки и не соз-

давал высокую концентрацию напряжений на кромках зубьев передачи. Регла-

ментация должна быть подтверждена расчетом вала на жесткость. Чрезмерная 

жесткость приведет к необоснованному завышению массы и габаритов не только 

вала, но и других сопряженных с ним деталей — зубчатых колес и деталей, пред-

назначенных для их фиксации на валах, а также подшипников, крышек подшип-

ников, бобышек под подшипники, корпусов машин.

Ограничение чрезмерной жесткости актуально для всех типов машин, но в 

наибольшей степени — для машин ответственного назначения, к которым предъ-

являются повышенные требования с точки зрения минимальных габаритов и 

массы.

Методики 2, 3 и 4 широко применяются при проектировании валов приводных 

механизмов. Результатом такого проектирования может быть возрастание диа-

метра вала до 27(!) раз, а массы — до 750(!) раз. Это является одной из причин 

существенного завышения металлоемкости и габаритов машин, например серий-

но выпускаемых редукторов. Причем в реальной производственной практике 

указанные параметры завышения массы и габаритов остаются неизменными в 

течение нескольких десятилетий. Поэтому устаревшие громоздкие и очень тяже-

лые серийные редукторы, выпускаемые даже в настоящее время, часто вызывают 

недоумение своим внешним видом по сравнению с современными изящными и 

легкими редукторами.

На сегодняшний день отсутствует общепринятая методика предварительного 

расчета валов, которая позволяла бы проектировать конструкции валов с мини-

мальными габаритами и массой. Поэтому до разработки такой методики целесо-

образно было бы поступать следующим образом. На первом этапе назначать пред-

варительные размеры всех ступеней вала, используя существующие методики. 

На втором — проводить расчет предварительно спроектированного вала на жест-

кость. В результате расчета будут получены значения прогибов и углов поворота 

характерных сечений. На заключительном этапе следует установить значения 

диаметров всех ступеней, при которых прогибы и углы поворотов находились бы 

в заданных пределах.

При проведении расчета на жесткость необходимо учитывать два очень важных 

момента. Во-первых, следует использовать корректную расчетную схему. А во-

вторых — учитывать ступенчатый характер конструкции вала.

Для определения прогибов и углов поворота поперечных сечений вала реаль-

ную конструкцию заменяют расчетной схемой в виде балки, установленной на 

две опоры. Все расчеты выполняют, предполагая, что под нагрузкой вал, установ-

ленный на подшипники качения, ведет себя так же, как ведет себя под нагрузкой 

расчетная схема, а подшипники под нагрузкой выполняют функции тех опор, 



Kirilovskiy V.V. RUDN Journal of Engineering Researches, 

2018, 19 (4), 426—437

433MECHANICAL ENGINEERING AND MATERIAL SCIENCE

которые выбраны в расчетной схеме. В результате анализа расчетной схемы опре-

деляют важнейшие ее параметры — реакции в опорах, от которых зависят прак-

тически все важнейшие параметры проектируемого вала:

 — значения изгибающих моментов во всех поперечных сечениях вала;

 — значения изгибающих и эквивалентных напряжений в этих сечениях;

 — статическая прочность и выносливость вала;

 — положение опасного сечения и его размеры;

 — диаметры различных участков вала;

 — размеры и тип применяемых подшипников;

 — ресурс работы подшипников;

 — прогибы и углы поворотов характерных сечений вала.

Сами реакции зависят в первую очередь от вида принятой расчетной схемы 

вала. Если принята неверная расчетная схема, все перечисленные параметры бу-

дут иметь ошибочное значение. И, следовательно, будет сделано неверное за-

ключение о прочности и жесткости вала.

Все известные нам литературные источники рекомендуют в качестве расчетной 

схемы использовать двухопорную балку (рис. 1), то есть гладкую балку, установ-

ленную на две шарнирные опоры [2—9].

Однако работы, выполненные в последнее время в МГТУ им. Н.Э. Баумана 

[10; 11], показали, что при использовании шариковых радиальных однорядных 

подшипников двухопорная балка может реализоваться в случае приложения к 

валу только радиальной нагрузки при отсутствии осевой. А при действии комби-

нированной нагрузки (то есть и радиальной, и осевой) подшипники не выпол-

няют функции обычных шарнирных опор. Тогда реализуется одна из статически 

неопределимых расчетных схем: заделка с дополнительной шарнирной опорой 

(рис. 2), двухсторонняя заделка (рис. 3), две сдвоенные шарнирные опоры (рис. 4). 

Схемы перечислены в порядке возрастания величины приложенной к валу ради-

альной силы, которая необходима для реализации соответствующей расчетной 

схемы.

Fr

 

Рис. 1. Традиционная расчетная схема двухопорной балки
[Figure 1. Traditional design scheme of a double-support beam]

Fr

Fa

Рис. 2. Заделка с дополнительной шарнирной опорой (расчетная схема)
[Figure 2. Cantilever beam with an additional pivot bearing (the design scheme)]
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Рис. 3. Двухсторонняя заделка (расчетная схема)
[Figure 3. Double-sided jamming (the design scheme)]

Fa

Fr

Рис. 4. Две сдвоенные шарнирные опоры (расчетная схема)
[Figure 4. Two dual hinged support (the design scheme)]

Кроме того, при применении роликовых однорядных конических подшипни-

ков могут реализоваться другие расчетные схемы. Если используются данные 

подшипники, вид конкретной расчетной схемы зависит от направления прило-

женных внешних сил и от направления радиальной несоосности валов соединя-

емых агрегатов. В этом случае необходимо учитывать, что при какой-либо фик-

сированной величине несоосности и определенном ее направлении может реа-

лизоваться одна расчетная схема, а при противоположном направлении 

несоосности — другая [12].

Расчеты на жесткость дадут корректные значения прогибов и углов поворота, 

если в расчетной схеме будет учтен также и ступенчатый характер вала. В работе 

[13] подробно рассмотрена методика определения прогибов и углов поворота 

сечений ступенчатых валов при изгибе.

Выводы

Существующие методики проектного расчета валов приводят к значительно-

му, необоснованному завышению их диаметров до 27,4 раз, а массы — до 750,76 раз.

Для получения конструкции, рациональной с точки зрения минимальных раз-

меров и металлоемкости, предварительно назначенные диаметры посадочных 

участков вала, определенные по одной из существующих методик, следует в обя-

зательном порядке скорректировать по результатам расчета вала на жесткость. 

Этого правила следует придерживаться до разработки новой, корректной, научно 

обоснованной методики проектного расчета валов.

При расчете вала на жесткость следует использовать новые статически неопре-

делимые расчетные схемы, а также учитывать ступенчатую форму вала.
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Reserves for improving the design of shafts

Valeriy V. Kirilovskiy

Bauman Moscow State Technical University (National Research University)

5 2-nd Baumanskaya St., bldg. 1, Moscow, 105005, Russian Federation

Abstract. Shafts are used in almost all machines and mechanisms. Unlike other parts, the destruction 

of the shafts is very rare. As it was supposed earlier, it is connected with high level of perfection of 

a technique of their calculation and design. The article analyzes the features of the three traditional 

methods of shaft design and shows that the shafts are not destroyed for the reason that traditional 

methods lead to a significant, up to 27 and more times, overestimation of the diameters of all the 

characteristic areas in comparison with the size sufficient in terms of the strength of the shaft. The area 

of its cross-section and, accordingly, the mass can be overestimated by more than 750 times. Such 

unjustified overestimation of the shaft diameter and weight cannot be considered as an indicator of the 

perfection of the shaft design and calculation methods, and, on the other hand, is an important reserve 

for the improvement of their designs. This is particularly true for those mechanisms that are subject to 

increased requirements in terms of minimum size and weight.

Keywords: shaft, design calculations of shaft, strength of the shaft, stiffness of the shaft, the destruction 

of the shaft
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