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Введение
В курсе «Детали машин» изучаются методы расчета и конструирования деталей общего применения, т.е деталей (узлов), выполняющих во всех машинах одинаковые функции. Курс завершает общеинженерную подготовку студентов в высших учебных заведениях машиностроительного профиля и является базовым для всех специальных дисциплин расчетно-конструкторского характера.

Цель преподавания курса «Детали машин» - на примере деталей общего применения изучить основы инженерных расчетов и конструирования; составление конструкторских документов; применение стандартов, унифицированных узлов; методологии выполнения, утверждения и защиты проектных разработок.

Назначение курса заключается в разработке методов проектирования, расчета и конструирования деталей общего применения, обеспечивающих совершенствование конструкции машины в целом.

Задача изучения дисциплины – научить студентов выполнять и оформлять расчеты деталей и узлов основных механических передач; деталей, обеспечивающих работу передач; деталей соединений; выполнять и оформлять в комплекте проектно-конструкторскую документацию на изделие основного производства; познакомить со стандартами на детали машин и их расчетами.

Изложение некоторых методов расчета приближено к форме, которая принята в соответствующих стандартах и нормалях.

1 Краткое содержание дисциплины и особенности курса
Лекционная часть – методы конструирования, методика получения расчетных формул.

Упражнения - практическое выполнение расчетов.

Курсовое проектирование – изучение конструктивных форм деталей и знакомство с конструкцией типовых узлов (частичный рабочий проект изделия). Объем проекта – 4 листа формата А1 (конструкционная проработка изделия типа привода с асинхронным электродвигателем и редуктором или коробкой скоростей) и расчетно-пояснительная записка на 60-80 с.

Таблица 1 - Учебный план курса

	Очное отделение (механические специальности – 3-й курс)
	Заочное отделение (механические специальности – 3-й курс)

	Лекции – 68 часов (4 часа в неделю)
	Лекции – 32 часа

	Лабораторные работы – 17 часов (1 час в неделю)

Практические занятия – 17 часов (1 час в неделю)
	Практические занятия – 10 часов

	РГР – 3 (по 4-6 часов на выполнение каждой)
	Контрольная работа – 3

(15 часов)

	Экзамен в конце 3-го семестра
	Экзамен в конце 4-го семестра

	Курсовой проект в 4-ом семестре с защитой (дифзачет)
	Курсовой проект в 4-ом семестре с защитой (дифзачет)


Особенности курса “Основы конструирования и детали машин”- инженерный, прикладной. Базируется на ранее изученных дисциплинах:

·  сопротивлении материалов;

·  теоретической механике;

·  ТММ;

·  черчении, начертательной геометрии;

·  металловедении;

·  технологии металлов;

· допусках и технических измерениях;

· является базой для всех специальных дисциплин расчетно–конструкторского характера. Отличается: обилием расчетных формул; предметностью рассматриваемых задач; вариантностью решений; широким выбором вспомогательной литературы.

Структура расчета:

· выбор категории работоспособности (КР);

· составление расчетного условия (РН).
· получение расчетного уравнения (РУ);

· вывод расчетной формулы (РФ).
2 Расчеты деталей машин на прочность

Распространенным методом оценки прочности деталей машин является сравнение расчетных напряжений, которые присутствуют в деталях при действии эксплуатационных нагружений с допустимыми напряжениями для назначения материала этих деталей [1,2,3,4].

В общем виде условие прочности записывают такими соотношениями:
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 - соответственно расчетное и допустимое нормальное напряжение;
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- расчетное и допустимое контактное напряжение.

Различают объемную и поверхностную прочность деталей.

Объемная прочность учитывается при действии напряжений: [image: image5.wmf])
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Поверхностная прочность учитывается при действии напряжений: [image: image9.wmf]H
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Расчетные напряжения рассчитывают в зависимости от вида деформации в опасном сечении детали. Условия прочности для простых видов деформации приведены в табл. 2.

При одновременном действии в сечении детали напряжений изгиба, растяжения (сжатия) и кручения на основе гипотезы наибольших касательных напряжений для стальных деталей рассчитывают эквивалентные напряжения, а условие прочности записывают в виде
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3 Выбор допускаемых напряжений

Допускаемые напряжения обязательно входят в расчетные уравнения как проектировочных, так и проверочных расчетов деталей машин на прочность, т.е. в значительной степени определяют точность, достоверность расчета [1-4]. 

Таблица 2 - Примеры простых видов деформации

	Расчетная схема
	Расчетное условие

	1
	2

	Осевое растяжение – сжатие
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 - сила;
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 - площадь опасного поперечного сечения детали

	Изгиб
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где [image: image18.wmf]И
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 - изгибающий момент в опасном сечении детали:
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 - для консольной схемы нагружения (а);
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 - для симметричного двухопорного изгиба (б),
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- плечо приложения силы;
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 - для кольцевого сечения,
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 - коэффициент сплошности;
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 - внутренний и наружный диаметр кольца;

[image: image28.wmf]6

2

bh

W

о

=

 - для прямоугольного сечения с размерами [image: image29.wmf]h

b

´




Продолжение таблицы 2

	1
	2

	Кручение
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	Срез (сдвиг)
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где [image: image37.wmf]А

 - площадь среза;
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 - количество деталей;
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 - количество поверхностей среза

	Смятие (расчет проводится в том случае, когда размеры контакта сопоставимы с размерами контактирующих тел)

	[image: image40.png]



а

[image: image41.wmf]F

A


б
	[image: image42.wmf][

]

см

см

A

F

s

s

£

=

,

где [image: image43.wmf]А

 - площадь смятия.

Для случая а
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	Контактные напряжения (расчет проводится для случая, когда контакт начально ненагруженных деталей осуществляется по линии или в точке и когда его размеры значительно меньше размеров деталей)


Продолжение таблицы 2

	1
	2
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 - удельная нагрузка на длину контактной линии;
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 - сила нормального давления;
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 - приведенный радиус кривизны поверхностей деталей в зоне контакта;
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 (знак "+" для внешнего контакта; знак "-" для внутреннего контакта);
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- коэффициент Пуассона;
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 - модули упругости 1-го рода материалов деталей


Допускаемыми принято называть наибольшие напряжения, которые, будучи допущены в детали, обеспечивают ее работоспособность в течение заданного срока службы.

Структурная формула для расчетов допускаемых напряжений имеет вид
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или в символах: [image: image56.wmf][
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 - допускаемые нормальные, касательные напряжения;
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 - предельные нормальные, касательные напряжения, при которых деталь из соответствующего материала выходит из строя;
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 - запасы прочности по нормальным, касательным напряжениям, их часто называют коэффициентами безопасности. Всегда 
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3.1 Выбор предельных напряжений

С точки зрения выбора предельных напряжений принято различать статическое и циклическое нагружение детали [1-8].

Статическим полагают такое нагружение, при котором напряжения в детали во времени не изменяются или если и изменяются, то незначительное число раз за все время эксплуатации детали ([image: image65.wmf]4
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). При циклическом нагружении напряжения в детали все время изменяются по определенному циклу и число перемен напряжений за время эксплуатации значительное ([image: image66.wmf]4
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). Для низкоуглеродистых сталей даже [image: image67.wmf]5
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3.1.1 Выбор предельных напряжений при статическом нагружении

При статическом нагружении деталей из пластичных материалов в качестве предельных напряжений выбирают предел текучести материала - [image: image68.wmf]Т
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t
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,

. К числу пластичных относятся все чистые металлы и их химические сплавы. Из числа черных металлов типичным представителем пластичных материалов является сталь.

Сведения о пределах текучести можно найти в стандартах на материалы, в сертификатах на партию металла, проведением стандартных испытаний металла на прочность.

Предел текучести при изгибе, кручении и срезе отличается от предела текучести при растяжении, значения которого приведены в справочных данных: для всех сталей
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где [image: image72.wmf]Тизг

s

, [image: image73.wmf]Ткр
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, [image: image74.wmf]Тср

t

- предел текучести при изгибе, кручении и срезе.

В качестве предельных напряжений при статическом нагружении деталей из хрупких материалов выбирают предел прочности - [image: image75.wmf]В

В

t
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,

.

Хрупкими являются материалы, представляющие механические сплавы из разных компонентов. Типичным представителем хрупких материалов из числа черных металлов является чугун (сталь с включениями свободного графита).

Сведения о пределах прочности приведены в стандартах на материалы, в сертификатах на партию металла, их можно определить проведением стандартных испытаний металла на прочность. У хрупких материалов пределы прочности при растяжении и изгибе могут существенно различаться.

Приближенно для качественных чугунов (модифицированные, серые высоких марок) предел прочности при изгибе, МПа, можно рассчитать по следующей формуле:
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где НВ – твердость по Бринеллю.

3.1.2 Выбор предельных напряжений при циклическом нагружении

Для пластичных и хрупких материалов при циклическом нагружении в качестве предельных напряжений выбирают пределы выносливости материала детали (пределы усталостной прочности) - [image: image77.wmf]дет
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 - коэффициент асимметрии цикла.

В некоторых литературных источниках используются другие обозначения пределов выносливости, например [image: image81.wmf]b
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s

, [image: image82.wmf]b
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, которые надо читать так: "неограниченный предел выносливости при определенном базовом числе циклов нагружения и цикле определенного (известного) вида".

Определяется предел выносливости на основании обработки кривой выносливости, которую строят по данным испытаний многих идентичных образцов, меняя напряжения, но сохраняя характер цикла.

При известных значениях неограниченного предела выносливости [image: image83.wmf]r
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, базового числа циклов нагружения [image: image84.wmf]0
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 и заданного (или рассчитанного) числа циклов нагружения [image: image85.wmf]'
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Для сталей при испытании на циклическую изгибную прочность, прочность при растяжении-сжатии, кручении, зубьев закаленных зубчатых колес на изгибную прочность [image: image87.wmf]9
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m

. При испытаниях на циклическую контактную прочность зубьев любых стальных зубчатых колес и изгибную прочность зубьев незакаленных колес [image: image88.wmf]6

=

m

.
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 можно рассматривать как поправку к пределу выносливости. Если обозначить его через [image: image90.wmf]L
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Предел выносливости материала детали - [image: image92.wmf]rдет
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, [image: image93.wmf]rдет
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 может существенно отличаться от предела выносливости материала, полученного на образцах - [image: image94.wmf]r
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, [image: image95.wmf]r
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, т.к. на величину его влияют:

· характер изменения напряжений в детали (характер цикла);

· размеры детали;

· состояние поверхности;

· наличие концентраторов напряжений.

Для учета влияния на предел выносливости характера цикла следует иметь в виду, что любой цикл характеризуется следующими величинами (рис. 1):
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Рисунок 1 - Характеристики цикла перемены напряжений

Из написанных зависимостей следует:
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Циклы могут быть знакопостоянными и знакопеременными.
Из всех возможных циклов выделяются следующие характерные циклы:
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Для циклов с любым заранее заданным коэффициентом асимметрии [image: image112.wmf]r

 приближенные (заниженные) значения [image: image113.wmf]r
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 могут быть рассчитаны по следующим формулам:
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· для знакопостоянных циклов - 
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· для знакопостоянных циклов 
[image: image117.wmf]T

r

s

s

@

.

Влияние на предел выносливости размеров детали учитывается с помощью масштабного коэффициента (масштабный фактор) [image: image118.wmf]d

k

. Коэффициент учитывает общую тенденцию снижения предела выносливости с увеличением размера детали.

При учете влияния на предел выносливости состояния поверхности детали обращают внимание как минимум на два обстоятельства: шероховатость поверхности и наличие дополнительной обработки с целью обеспечить в поверхностном слое детали более мелкую или однородную структуру (обкатка, обдувка дробью, закалка ТВЧ, цементация, азотирование, цианирование и т.п.). Общая тенденция: предел выносливости тем меньше, чем грубее поверхность по сравнению со шлифованной; предел выносливости тем больше, чем однороднее и мельче структура поверхностного слоя детали. Влияние на предел выносливости шероховатости поверхности детали учитывается с помощью коэффициента [image: image119.wmf]F

k

, а состояние поверхностного слоя 
[image: image120.wmf]V

k

.

Любое отклонение от правильной "монотонной" формы детали при ее нагружении приводит к появлению в местах отклонений повышенных (в ограниченном объеме) местных напряжений. Явление называется концентрацией напряжений. Не очень опасное в условиях статического нагружения, оно при циклическом нагружении может снизить выносливость детали в несколько раз. Учитывается влияние концентрации на предел выносливости детали через эффективные коэффициенты концентрации [image: image121.wmf]s

k

(
[image: image122.wmf]t

k

), которые определяются экспериментально с учетом формы концентратора, обычно при симметричном изгибе.

Значения коэффициентов, учитывающих вышеперечисленные явления, даны в справочной литературе.

Практика расчетов показывает, что поправочные коэффициенты удобно объединять в один суммарный:
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Тогда, учитывая вышеизложенное, получим формулу для расчета предела выносливости детали:
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Формулы для расчета [image: image125.wmf]rдет

t

 аналогичны.

В расчетах деталей из хрупких материалов неоднородной структуры (чугуны) явление концентрации напряжений не учитывают. В этих материалах за счет неоднородности структуры всегда есть значительная внутренняя концентрация, которая механически учитывается при экспериментальном определении предела выносливости.

3.2 Назначение запаса прочности

Коэффициент запаса прочности численно указывает, на сколько допускаемые напряжения приняты меньше предельных. Они должны быть меньше, т.к. в расчете невозможно учесть все факторы, влияющие на работоспособность детали, а с определенной степенью вероятности эти факторы могут подействовать в худшую сторону. Если представляется возможным количественно оценить влияние неучтенных факторов на работоспособность детали частными коэффициентами, запас прочности должен быть больше или равен произведению этих частных коэффициентов:
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Количество частных коэффициентов может быть любым и зависит от количества неучтенных факторов, которое решено принимать во внимание. Но даже в расчетах средней точности принято учитывать:

· надёжность материала детали [image: image127.wmf]1

S

;
· степень ответственности детали [image: image128.wmf]2

S

;

· точность расчетов [image: image129.wmf]3

S

,
· наличие и характер проверки прочности детали – [image: image130.wmf]4

S

 и другие.

Из анализа частных коэффициентов вытекают обобщенные рекомендации по выбору коэффициента запаса прочности в машиностроении:

· для стальных деталей - [image: image131.wmf]S

 = 2,5;

· для чугунных деталей - [image: image132.wmf]S

 = 2,5-3.

4 Передачи. Передачи круговращательного движения. Общие характеристики передач

Передача – механизм, который передает движение и силу от двигателя к рабочему органу машины с преобразованием параметров движения: вращающего момента и частоты вращения [1-4].

Почему необходимо использовать передачи?

1 С увеличением частоты вращения электродвигателя уменьшается его масса и габаритные размеры.

2 Двигатели устойчиво и надежно работают в узком диапазоне скоростей и вращающих моментов.

Поэтому целесообразно использовать высокоскоростные двигатели, параметры движения которых согласуются с параметрами движения рабочих органов машины с помощью передачи.

Типы передач - механические, гидравлические, пневматические, электрические, электромагнитные и т.д. Наибольшее распространение получили механические передачи (рис. 2).

В зависимости от конструктивного оформления механических передач круговращательного движения наименования механизмов следующие:

· понижающая передача – редуктор;

· повышающая – мультипликатор;

· ступенчатое регулирование скорости – коробка скоростей;

· бесступенчатое регулирование скорости – вариатор.

[image: image133.jpg]



Рисунок 2 - Виды механических передач

4.1 Общие характеристики для всех видов передач круговращательного движения

[image: image134.wmf]Принятые обозначения:

· "ведущий элемент" - индекс «1»; «ведомый элемент» - индекс «2» (рис. 3);

· начальные окружности и их диаметры [image: image135.wmf]2

1

,

d

d

[image: image1764.wmf])

(

1

;

2

1

2

1

w

w

w

w

¹

С

[image: image1765.wmf])

(

1

;

2

1

2

1

w

w

w

w

¹

С

, мм ([image: image136.wmf]2

1

d

d

¹

);

· частота вращения [image: image137.wmf]1

2

1

,

,

-

мин

n

n

[image: image138.wmf])

(

2

1

n

n

¹

;

· угловая скорость [image: image139.wmf]1

2

1

,

,

-

c

w

w

 ([image: image140.wmf]2

1

w

w

¹

),

[image: image141.wmf]30

60

2

n

n

p

p

w

=

=

;


(12)

· окружная скорость [image: image142.wmf])
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· окружное усилие[image: image144.wmf])
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· вращающий момент [image: image146.wmf])
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Рисунок 3 – Передача круговращательного движения

Формулы, связывающие силовые характеристики:

[image: image151.wmf].
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Передаточное число (передаточное отношение)
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Теорема 1. В последовательном ряде передач суммарное передаточное число  равно произведению передаточных чисел промежуточных передач

[image: image154.wmf]n

n

U

U

U

U

U

,

1

6

5

4

3

2

1

...

-

-

-

-

S

=

.

(17)

Коэффициент полезного действия (КПД)
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Теорема 2. В последовательном ряде передач суммарный КПД равен произведению КПД промежуточных передач
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5 Зубчатые передачи

5.1 Передача зацеплением и трением, их общая характеристика

Выбор механической передачи для привода является одной и типичных инженерных задач, решаемых при разработке проекта машины или аппарата на основе технико-экономического сопоставления (табл. 3). Исходными данными для этого служат внешние характеристики передачи: тип машины и назначение передачи, передаваемая мощность и частоты вращения входного и выходного валов, взаимное расположение, расстояние между этими валами, условия технического обслуживания, ресурс привода и др. Варианты передач сравнивают по КПД, массе, габаритам, стоимости проектирования, производства и эксплуатации. На принимаемые решения существенное влияние оказывают накопленный в машиностроении опыт проектирования, производства и эксплуатации [1‑8].

Таблица 3 – Анализ передач трением и зацеплением

	Передачи зацеплением
	Передачи трением

	Более компактны
	Более просты и дешевы

	Большой КПД
	Предохраняет от поломок при перегрузках

	Более долговечны и надежны
	Смягчают ударные нагрузки, погашают вибрации

	Имеют [image: image157.wmf]const

U

=


	Разрешают плавное регулирование скорости


5.2 Классификация передач зацеплением

1 По форме профиля зуба:

· эвольвентные;

· неэвольвентные.

Из теоретически возможных профилей преимущественное применение получили эвольвентные профили, так как такие профили проще обработать и они обладают большими преимуществами. Эвольвентное зацепление предложено Эйлером более 200 лет назад. Это зацепление по сравнению с другими имеет следующие преимущества: при изменении межосевого расстояния не нарушается правильность зацепления (не изменяется передаточное число); это зацепление может быть использовано и в сменных колесах. Зубчатые колеса раньше изготовляли с профилем зуба, очерченным циклоидальными кривыми. Зацепление в этом случае называют циклоидальным: головка зуба очерчивается эпициклоидной, ножка — гипоциклоидной. По сравнению с эвольвентным зацеплением циклоидальное имеет недостатки: сложность изготовления профиля зуба; не допускает отклонения межосевого расстояния.

В зацеплении М.Л.Новикова торцовые профили зубьев очерчены дугами окружностей. По сравнению с эвольвентными передачи с зацеплением Новикова могут при одних и тех же габаритных размерах передавать в 1,5-2 раза большую мощность. Ввиду сложности изготовления и монтажа передачи с зацеплением Новикова нашли применение только в специальном машиностроении.

2 По расположению осей валов в пространстве:

· с параллельными осями (цилиндрические, рис. 4,а-г);

· с пересекающимися осями (конические, рис. 4,  д, е);

· со скрещивающимися осями (винтовые, рис. 4, ж).
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Рисунок 4 - Зубчатые передачи

3 По расположению зубьев в передаче и колесах - внешнее, внутреннее (см. рис.4, г) и реечное зацепление (см. рис. 4, з).

4 По расположению зубьев относительно образующих колес—прямозубые (см. рис.4,а,г,д,з), косозубые (см. рис.4,б), шевронные (см. рис.4,в), с криволинейными зубьями (см. рис. 4, е).

Из перечисленных выше зубчатых передач наибольшее распространение получили цилиндрические прямозубые и косозубые передачи, как наиболее простые в изготовлении и эксплуатации. Конические передачи применяют только в тех случаях, когда это необходимо по условиям компоновки машины; винтовые — лишь в специальных случаях.

5 По конструктивному оформлению — закрытые, работающие в корпусах, заполненных смазкой, и открытые.

6 По окружной скорости — тихоходные (до 3 м/с), для средних скоростей (3...15 м/с), быстроходные (более 15 м/с).

7 По числу ступеней — одно- и многоступенчатые.

8 По точности зацепления. Стандартом предусмотрено 12 степеней точности. Практически передачи общего машиностроения изготовляют от шестой до десятой степени точности. Передачи, изготовленные по шестой степени точности, используют для наиболее ответственных случаев.

9 В зависимости от твердости рабочих поверхностей зубьев (или от их термообработки) стальные зубчатые колеса можно разделить на две основные группы:

· с твердостью до НВ 350 - зубчатые колеса нормализованные или улучшенные;

· с твердостью более НRС 38 — колеса с зубьями, подвергнутыми поверхностной закалке с помощью ТВЧ, а также цементованные, цианированные и нитроцементованные зубчатые колеса с последующей закалкой и низким отпуском.

5.3 Условия работы зубчатой передачи

Угол поворота зубчатого колеса от момента входа зуба в зацепление до момента выхода его из зацепления называется углом перекрытия - [image: image160.wmf]n

j

. Отношение угла перекрытия зубчатого колеса передачи к его угловому шагу называется коэффициентом перекрытия [image: image161.wmf]n
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Необходимо, чтобы [image: image163.wmf]n

e

>1, иначе при работе передачи возможны моменты, когда в зацеплении не будет ни одной пары зубьев и передача будет работать с ударами.

Коэффициент перекрытия [image: image164.wmf]n

e

 определяет среднее число пар зубьев, которые одновременно находятся в зацеплении. Если [image: image165.wmf]n

e

=1,6, это означает, что 0,4 периода зацепления одного зуба в зацеплении находится одна пара зубьев, а 0,6 периода зацепления того самого зуба в зацеплении находятся две пары зубьев. С увеличением коэффициента перекрытия [image: image166.wmf]n

e

:

1 Повышается плавность работы и несущая способность передачи.

2 Уменьшаются динамические нагрузки и шум в передаче.

Поэтому для высокоскоростных и тяжелонагруженных передач вместо прямозубых используют косозубые, шевронные колеса или колеса с криволинейными зубьями.

Общий коэффициент перекрытия:
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где [image: image168.wmf]a
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 - коэффициент торцового перекрытия
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[image: image170.wmf]b

e

 - коэффициент осевого перекрытия
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[image: image172.wmf]b

 - угол наклона зуба;


[image: image173.wmf]b

 - ширина зубчатого венца.

Для прямозубых передач 
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5.4 Краткие сведения о методах изготовления зубчатых колес, их конструкциях, материалах

Существуют следующие способы изготовления зубчатых колес: литье (без последующей механической обработки зубьев), для современных машин этот способ применяют редко; накатка зубьев на заготовке (без последующей их обработки); нарезание зубьев (т.е. зубья получаются в процессе механической обработки заготовки). Способ изготовления зубчатых колес выбирают в зависимости от их назначения и по технологическим соображениям [7].

Для отдельных конструкций машин в массовом производстве применяют способ накатки зубьев. Возможны также штамповка, протягивание и т. д. В этом случае форма инструмента повторяет очертания впадины (или зубьев). В большинстве же случаев зубчатые колеса изготовляют нарезанием. Зубья нарезают, как правило, методами копирования и обкатки. Копирование заключается в прорезании впадин между зубьями с помощью дисковой (рис.5,а) или пальцевой (рис.5, б) фрезы. Обкатка по сравнению со способом копирования обеспечивает большую точность и производительность. Производится долбяком (рис.5,в), червячной фрезой (рис.5,г) или инструментальной рейкой (рис.5,д). Для достижения высокой точности и малой шероховатости поверхности зубьев после нарезания производится отделка. Способы отделки зубьев:

· шлифование — производится методом копирования или обкатки шлифовальным кругом;

· шевингование — выполняется специальным инструментом: шевер-шестерней или шевер-рейкой (обкатывая обрабатываемое колесо, шевер отделывает зубья до требуемой точности и шероховатости поверхности);

· притирка — производится с помощью специального чугунного колеса (притира), находящегося в зацеплении с обрабатываемым колесом.

6 Передачи прямозубыми цилиндрическими колесами

6.1 Преимущества и недостатки

Зубчатую передачу с параллельными осями, у колес которой поверхности по диаметру выступов цилиндрические, называют цилиндрической. Цилиндрическая прямозубая зубчатая передача состоит из двух или нескольких пар цилиндрических колес с прямыми зубьями. Эта передача наиболее проста в изготовлении (табл. 4). Применяется в открытом и закрытом исполнении [1-8].
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Рисунок 5 – Методы нарезания зубчатых колес

Таблица 4 – Анализ передач прямозубыми цилиндрическими колесами

	Достоинства
	Недостатки

	Простота
	Высокая собственная динамика ([image: image180.wmf]с

м

V

4

<

, больше только при повышенной точности)

	Нет осевых сил
	

	Ступенчатая регулировка скорости
	


В прямозубом зацеплении нагрузка с двух зубьев на один или с одного на два передается мгновенно. Это явление сопровождается ударами и шумом.

6.2 Общие сведения о передачах прямозубыми цилиндрическими колесами

Геометрические и кинематические параметры (рис. 6):

· ведущая деталь в редуцирующей передаче – «шестерня», «1»; ведомая – «колесо», «2»;

· начальные и делительные окружности:
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· рабочий профиль – эвольвента;
· радиус кривизны 
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· шаг по делительной окружности – [image: image187.wmf]p
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где [image: image189.wmf]z

 - число зубьев.

Форма эвольвентного профиля зубьев при заданном угле инструмента и модуле зависит от числа зубьев [image: image190.wmf]z

: с уменьшением числа зубьев увеличивается кривизна эвольвентного профиля и соответственно уменьшается толщина зубьев у основания и вершины. Если число зубьев [image: image191.wmf]z

 меньше некоторого предельного значения, то при нарезании зубьев происходит подрезание ножек зуба, в результате чего в опасном сечении зуб значительно ослабляется, снижается его прочность на изгиб, а также уменьшается рабочая часть ножки, что увеличивает изнашивание зубьев и уменьшает коэффициент их перекрытия (рис. 7).
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Рисунок 6 – Геометрические параметры эвольвентного зацепления
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Рисунок 7 - Схема подрезания ножки зуба и исправление формы зуба с помощью корригирования

Минимальное число зубьев шестерни, у которой исключено подрезание зубьев без сдвига инструмента реечного типа для стандартного зацепления [image: image194.wmf]0
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, [image: image195.wmf]min
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=17. При больших окружных скоростях передачи с целью уменьшения шума для редукторов принимают число зубьев шестерни [image: image196.wmf]1

z
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Для устранения явлений подрезания зубьев и улучшения параметров передачи применяют корригирование. Корригирование зубьев производят на обычных станках стандартным инструментом. Разница в изготовлении зубчатых колес с некорригированными и корригированными зубьями заключается в том, что для последних инструмент устанавливают с некоторым дополнительным смещением по отношению к оси заготовки.

При этом по сравнению с нормальным эвольвентным зацеплением профили корригированных зубьев получаются другими, т. е. используются для данной передачи более выгодные участки эвольвенты той же основной окружности. Соответственно заготовки этих колес должны быть измененного диаметра.
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· число зубьев [image: image201.wmf]2
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· высотные параметры:
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· рабочая высота зуба – [image: image206.wmf]m
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· диаметр впадин зубьев
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· межосевое расстояние
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· ширина зубчатого венца:

· [image: image212.wmf]w
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 – рабочая;

· [image: image213.wmf]b

 – фактическая (обычно [image: image214.wmf]w
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 = [image: image215.wmf]b

);

· коэффициент ширины зубчатого венца относительно:

· межосевого расстояния [image: image216.wmf]a
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Основная теорема эвольвентного зацепления. Общая нормаль к профилям зубьев в точке их касания пересекает межосевую линию в точке Р, называемой полюсом зацепления и делящей межосевое расстояние на отрезки, которые обратно пропорциональны угловым скоростям.

Следствие: для обеспечения постоянного передаточного числа положение полюса Р на линии центров должно быть постоянным.

Рекомендации по выбору нерасчетных параметров
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3 Коэффициент ширины зубчатого венца относительно межосевого расстояния зависит от жесткости валов и точности передачи (табл. 5).

Таблица 5 – Рекомендации по выбору коэффициента ширины зубчатого венца
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4 Практически используют степени точности с 6 ([image: image225.wmf]с
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5 Сопряжения: А (повышенный боковой зазор); В; С; Д; Е; Н (нулевой зазор).

6.3 Силы в зацеплении зубчатых колес

Силы взаимодействия между зубьями принято определять в полюсе зацепления Р (рис. 8). Распределенную по контактным линиям нагрузку в зацеплении заменяют равнодействующей [image: image227.wmf]n

F

, которая направлена по линии давления (зацепления) NN. Силами трения в зацеплении пренебрегают, так как они малы. Для расчета зубьев, валов и опор силу [image: image228.wmf]n

F

 раскладывают на составляющие:
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На ведомом колесе направление силы [image: image231.wmf]t
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 совпадает с направлением вращения, на ведущем — противоположно ему;

· радиальная сила [image: image232.wmf]r
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Направлена из полюса по радиусу к оси вращения.

Тогда сила нормального давления зуба на зуб
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Рисунок 8 - Схема сил в прямозубой цилиндрической передаче

7 Расчеты цилиндрических прямозубых колес на прочность

7.1 Виды разрушений зубьев

Правильно спроектированная и изготовленная передача при выполнении всех правил эксплуатации не должна перегреваться и производить при работе сильного шума. Появление значительного перегрева и чрезмерного шума свидетельствует о недостатках в работе передачи, связанных с ее конструкцией, изготовлением, неправильным выбором смазочного материала или возможными повреждениями зубьев. Наблюдаются следующие виды разрушения зубьев: их поломка, изнашивание, заедание, выкрашивание рабочих поверхностей [1-9].

Поломка зубьев. Этот вид разрушения зубьев полностью выводит передачу из строя. Чаще поломка наблюдается у основания зуба (рис. 9,а) вследствие периодического действия переменной нагрузки, а также в результате значительной кратковременной перегрузки (ударной нагрузки). Если зуб работает одной стороной, то первоначальная трещина, как правило, образуется в зоне растяжения. Трещина распространяется вдоль основания ножки зуба, а иногда к его вершине или по какой-то рабочей части зуба. Долговечность зубьев можно повысить, увеличив прочность основания зуба и уменьшив концентрацию напряжений в опасном сечении.

[image: image236.png]



Рисунок 9 – Виды повреждений зубьев

Выкрашивание рабочих поверхностей зубьев. Этот вид повреждения зубьев нарушает нормальную работу всей передачи, но не выводит ее из строя полностью. Чаще это повреждение наблюдается в закрытых передачах, работающих при обилии смазочного материала. Выкрашивание поверхности зубьев возникает на ножках зубьев колес вблизи полюсной линии (см. рис. 9,а). Смазочный материал, который заходит в микротрещины, находясь под действием внешнего давления (при работе передачи), расклинивает трещины. Повторяясь, такие действия приводят к откалыванию части металла (рис. 9,б). Диаметр ямок выкрашивания (оспинок) доходит до 2...5 мм. Установлено, что чем тверже поверхности зубьев и чем меньше шероховатость их поверхностей, тем большую нагрузку они могут выдерживать без опасности возникновения выкрашивания. Более вязкое масло способно лучше гасить динамические нагрузки на зубья и тем самым уменьшать выкрашивание поверхности зубьев. В открытых передачах выкрашивание наблюдается очень редко, так как поверхностный слой, в котором возникают начальные трещины, истирается раньше, чем в нем успевает произойти усталостное выкрашивание.

Изнашивание зубьев чаще наблюдается в открытых передачах, чем в закрытых, заключается в истирании рабочих поверхностей (рис. 9,в) вследствие попадания в зону зацепления металлических частиц, пыли, грязи (абразивное изнашивание). Изнашивание может начаться также в результате недостаточно гладкой поверхности у новой передачи и продолжаться до сглаживания неровностей рабочих поверхностей зубьев.

Заедание зубьев. Наблюдается как в открытых, так и в закрытых тихоходных, тяжело нагруженных передачах (рис. 9,г). Этот вид повреждения зубьев заключается в том, что под действием высоких давлений сопряженные поверхности зубьев сцепляются одна с другой настолько сильно, что частицы металла с поверхности зубьев в зоне раздавленной масляной пленки отрываются и прихватываются к поверхности зубьев парного колеса; при последующем относительном движении зубьев эти частицы делают на рабочих поверхностях борозды, задиры.

Правильно спроектированные передачи должны быть рассчитаны так, чтобы любая из возможных причин повреждения зубьев была исключена. В соответствии с этим проверяют выносливость рабочих поверхностей (расчет на контактную и изгибную прочность). Общепринятой методики расчета зубьев на изнашивание и заедание в настоящее время нет. Открытые передачи рассчитываются на изгиб, закрытые — на контактную и изгибную прочность.

Критерии работоспособности зубчатых колес:

1 Контактная усталостная прочность зубьев.

2 Изгибная усталостная прочность зубьев.

3 Статическая контактная прочность (в условиях возможных перегрузок).

4 Статическая изгибная прочность (в условиях возможных перегрузок).

Основным критерием работоспособности закрытых передач является контактная выносливость активных поверхностей зубьев (сокращенно - контактная прочность). По этой причине основные размеры передачи определяют из расчета по контактным напряжениям, затем зубья проверяют на изгиб (рис. 10).
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Рисунок 10 – Схема нагружения зуба зубчатого колеса

7.2 Контактная прочность. Вывод основных расчетных зависимостей

При выводе формул приняты следующие допущения.

Зубья рассматривают как два находящихся в контакте цилиндра с параллельными образующими (радиусы этих цилиндров принимают равными радиусам кривизны профилей зубьев в полюсе зацепления); нагрузку считают равномерно распределенной по длине зуба; контактирующие профили предполагают не разделенными масляной пленкой (рис. 11) [11].

Расчет ведут по элементу передачи, материал которого, как правило, менее прочен.
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Рисунок 11 - Расчетная схема к выводу уравнения контактной прочности

Наибольшее контактное напряжение в зоне зацепления определяют по формуле Герца:
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где [image: image240.wmf];
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Применительно к контакту двух зубьев в положении:
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Тогда уравнение контактной прочности рабочей поверхности зубьев запишется в виде
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Преобразуем формулу к виду, удобному для расчетов.
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, имеем модификации формулы (32):
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Любую из этих формул можно использовать для проверочных расчетов, если поставить условие: [image: image258.wmf][
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В проектировочном расчете обычно рассчитывают межосевое расстояние [image: image259.wmf]a

 (стандартизовано).

Формулу можно получить, сделав следующие подстановки:
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Таблица 6 – Значения [image: image275.wmf]a
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	Сочетание материалов
	Вид передачи
	[image: image277.wmf]a
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	[image: image278.wmf]ap
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	Сталь – сталь
	Прямозубая
	460
	9750

	
	Косозубая
	420
	8900

	
	Шевронная
	410
	8700

	Сталь – чугун
	Прямозубая
	370
	7850

	
	Косозубая
	335
	7100

	
	Шевронная
	325
	6900


7.3 Изгибная прочность. Вывод основных зависимостей

При расчете рассматривают наиболее сложный случай когда в зацеплении находится одна пара зубьев и нагрузка приложена к вершине зуба (рис. 12).

[image: image279.wmf]сж

и

расч

s

s

s

-

=

; [image: image280.wmf](

)

2

1

6

cos

gm

em

w

n

и

×

×

×

=

g

s

; [image: image281.wmf]gm

w

n

сж

×

=

1

sin

g

s

.
(40)

[image: image282.wmf];

sin

cos

6

cos

1

cos

sin

)

(

6

cos

2

2

ú

û

ù

ê

ë

é

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

=

=

-

×

×

=

-

=

=

g

g

e

m

w

gm

w

gm

em

w

n

n

n

сж

и

F

расч

g

g

a

a

g

g

s

s

s

s


(41)

[image: image283.wmf];

sin

cos

6

cos

1

2

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

=

g

g

e

Y

F

g

g

a

(табл. 7);

(42)
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[image: image285.png]



Рисунок 12 – Схема напряжений изгиба
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При условии [image: image292.wmf][
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Принимая 
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Таблица 7–Значения коэффициента формы зуба [image: image300.wmf]F

Y


	[image: image301.wmf]z
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	100 и более

	[image: image302.wmf]F
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	4,28
	4,09
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	3,8
	3,7
	3,65
	3,62
	3,61
	3,6


Выбор и назначение величин, входящих в расчетные формулы

Коэффициенты нагрузки [image: image303.wmf]H
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где [image: image307.wmf]a
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 - коэффициент распределения нагрузки между зубьями. Для прямозубых [image: image308.wmf]1
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[image: image309.wmf]b
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 - коэффициент распределения нагрузки по ширине зубчатого венца, выбирают по таблице с учетом: точности зубчатого колеса, прирабатываемости, положения зубчатых колес относительно опор, отношения [image: image310.wmf]1
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 - коэффициенты динамичности (скоростной коэффициент). В общем случае 
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где [image: image313.wmf]a
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[image: image314.wmf]t

F

 - окружная сила; [image: image315.wmf]w

b

 - рабочая ширина; [image: image316.wmf]b

K

 - коэффициент распределения нагрузки по ширине зубчатого венца;
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[image: image318.wmf]d

 - численный коэффициент; [image: image319.wmf]0

q

 - численный коэффициент, учитывающий точность зубчатого колеса по основному шагу.

Коэффициенты выбираются с учетом точности и прирабатываемости зубчатых колес.

Существуют ограничения максимального значения [image: image320.wmf]V

w

. Если расчетное значение больше предельного, берут предельное.

7.4 Проверка на прочность в условиях возможных кратковременных перегрузок

7.4.1 Контактная прочность

Расчетное условие - (Н.max([(]H.max,
(H.max=(H.ном [image: image321.wmf]пер

К

,


(54)
где Kпер – коэффициент перегрузки.
При нормализации, улучшении, закалке
[(]H.max =2,8(Т.
При цементации, закалке ТВЧ
          [(]H.max=40HRC.
При азотировании



[(]H.max=3,0HV.

7.4.2 Изгибная прочность

Расчетное условие - (Fmax([(]Fmax,
(Fmax=(Fном Kпер.



(55)

При нормализации, улучшении
[(]Fmax=2,75HB.
При закалке



[(]Fmax=29,5HRCЭ.
При закалке ТВЧ


[(]Fmax=(25...30)HRCЭ.
При цементации


[(]Fmax=20HRCЭ.
При азотировании


[(]Fmax=20HRCЭ.
7.5 Материалы и допускаемые напряжения

7.5.1 Распространенные материалы и рекомендованные термические и химико-термические обработки:

1 Среднеуглеродистые стали - Сталь 40,45,50:

· Сталь 40 – термическое улучшение;

· Сталь 45 – нормализация, улучшение, закалка ТВЧ;

· Сталь 50 – нормализация, улучшение.

2 Легированные стали - Сталь 40Х, 40ХН, 35ХМ, 40ХМА, 35ХГСА (улучшение, закалка):

· Сталь 40Х - азотирование;

2 Низкоуглеродистые легированные стали - Сталь20Х, 12ХН3А, 25ХГТ – цементация; Сталь 35ХМЮА – азотирование.

3 Литые стали - 45Л; 40ХЛ; 35ХМА – нормализованные.

4 Чугуны - СЧ 21; МСЧ 52.

5 Текстолит.

В массовом и крупносерийном производстве следует отдавать предпочтение закаленным, цементированным сталям, в индивидуальном - нормализованным, термически улучшенным. Стараться иметь колесо менее твердое, чем шестерня (на 25...30 ед. НВ или 2...3 ед. HRC) – 
[image: image322.wmf]HB
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 (табл. 8).

Таблица 8– Рекомендации к выбору материалов для шестерни и колеса

	Варианты
	Шестерня
	Колесо

	
	Марка стали
	Термообработка
	Твердость
	Марка стали
	Термообработка
	Твердость

	1
	40Х,45, 40ХН
	Улучшение
	269...

302НВ
	40Х,45,40ХН
	Улучшение
	235...

262НВ

	2
	40Х,

40ХН,

35ХМ
	Улучшение и закалка ТВЧ
	45...53

HRC
	40Х,

40ХН,

35ХМ
	Улучшение и закалка ТВЧ
	45...53HRC

	3
	20Х,

20ХНМ
	Улучшение,цементация, закалка
	57...63

HRC
	20Х,

20ХНМ
	Улучшение,цементация, закалка
	57...63HRC


7.5.2 Расчет допускаемых контактных напряжений
Выполняется и для шестерни и для колеса, если они из разных материалов. В противном случае только для шестерни, как более опасного элемента. Расчет необходимо вести по меньшему из [image: image323.wmf][
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где [image: image326.wmf]b

H

lim

s

- предел контактной выносливости, соответствует базовому числу циклов [image: image327.wmf]HO

N

, рассчитывается по эмпирическим формулам в зависимости от твердости;
[image: image328.wmf]H

S


 - коэффициент безопасности;

[image: image329.wmf]HL

K


- коэффициент долговечности;

[image: image330.wmf]R

Z


- коэффициент, учитывающий шероховатость сопряженных поверхностей;

[image: image331.wmf]V

Z


- коэффициент, учитывающий влияние окружной скорости;

[image: image332.wmf]L

K


 - коэффициент, учитывающий влияние смазки;


[image: image333.wmf]XH

K

 - коэффициент, учитывающий влияние размеров колеса.

Рекомендуется:

[image: image334.wmf]H

S

=1,1 - для однородных материалов (нормализация, улучшение, закалка); [image: image335.wmf]H

S

=1,2 – для неоднородных (цементация, ТВЧ, азотирование).
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где [image: image337.wmf]HO

N

- базовое число циклов перемены напряжений, соответствующее длительному пределу выносливости. Дается таблицей из справочных данных в зависимости от твердости.

[image: image338.wmf]H
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- эквивалентное число циклов напряжений,
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[image: image340.wmf]m

 - показатель степени.

Для материалов с однородной структурой 1(KHL(2,5, для материалов с неоднородной структурой 1(KHL(1,8.
7.5.3 Расчет допускаемых изгибных напряжений.

Определяют отдельно для шестерни и колеса.

Формула для расчета - 
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где [image: image342.wmf]b

F

lim

s

 – предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий базовому числу циклов;

[image: image343.wmf]F

S

 - коэффициент безопасности;

[image: image344.wmf]FL

K

 - коэффициент долговечности;

[image: image345.wmf]Fg

K

 - коэффициент, учитывающий влияние шероховатости поверхности;

[image: image346.wmf]Fd

K


 - коэффициент, учитывающий влияние деформационного термохимического упрочнения переходной поверхности;

[image: image347.wmf]Fl

K

- коэффициент, учитывающий влияние двухстороннего приложения нагрузки: при HB(350 - [image: image348.wmf]Fl

K

= 0,65; при HB(350 - [image: image349.wmf]Fl

K

= 0,75;

[image: image350.wmf]S

Y

 - коэффициент, учитывающий чувствительность материала к концентрации напряжений;

[image: image351.wmf]R
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- коэффициент, учитывающий шероховатость переходного слоя;

[image: image352.wmf]XF
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 коэффициент, учитывающий размеры зубчатого колеса.

[image: image353.wmf]m

FE

FO

FL

N

N

K

=

,


(60)

где 
[image: image354.wmf]m

 - показатель степени:

· для незакаленных (HB(350) зубчатых колес или шлифованной переходной поверхности - m=6;

· для закаленных зубчатых колес - m=9;

[image: image355.wmf]FO
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 - базовое число циклов перемены напряжений [image: image356.wmf]6
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 - эквивалентное число циклов напряжений,
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Пределы возможных значений:

· при m=6 - 1(KFL(2,08;
· при m=9 - 1(KFL(1,63.
7.6 Рекомендуемый порядок расчета передач прямозубыми цилиндрическими колесами. Закрытые передачи 

Исходные данные: P1; n1 или Т1 (P2; n2 или T2); U; режим нагружения [
].

7.6.1 Проектировочный расчет

1 Назначить материалы зубчатых колес пары, рассчитать допускаемые контактные напряжения. Допускаемые контактные напряжения рассчитываются раздельно для шестерни и колеса. В дальнейших расчетах используется меньшее из них.

2 Назначить коэффициенты 
[image: image359.wmf]H

VH
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y

,

,

,

.

K(H=1-1,2 – для прирабатывающихся колес;

K(H=1,1-1,3 – для неприрабатывающихся колес.

Ориентировочные значения:

KVH=1,1-1,4 - для прирабатывающихся колес;

KVH=1,3-1,6 - для не прирабатывающихся колес;

K( H [image: image360.wmf]@

1.

3 Из условия контактной прочности рассчитать, а затем назначить межосевое расстояние.

Для стальных колес
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4 Назначить модуль.

Рекомендации:
m[image: image362.wmf]@

(0,015...0,025)a,
(z1+z2)=[image: image363.wmf]m
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 - целое число (некорригированные зубья),
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5 Рассчитать числа зубьев зубчатых колес пары:

[image: image365.wmf](
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 - округлить до целого;
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6 Рассчитать геометрические размеры шестерни и колеса:

· 
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 - с округлением до стандартного числа;

· [image: image368.wmf];
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7 Назначить степень точности с учетом окружной скорости [image: image372.wmf]1000
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7.6.2 Проверочный расчет

Требует предварительного уточнения исходных данных: Pф; nф ,Tф и т.д.; K(H; KVH.
1 Проверка контактной выносливости зубьев:
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2 Проверка изгибной выносливости зубьев:

· рассчитать допускаемые изгибные напряжения;

· назначить 
[image: image374.wmf]F
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 в зависимости от числа зубьев;

· установить “слабый” элемент - тот, у которого меньше отношение[image: image375.wmf]F
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· назначить коэффициенты 
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· выполнить проверку условия
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3 Проверка на прочность в условиях максимальных перегрузок:

· контактная прочность
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· изгибная прочность
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8 Передачи цилиндрическими колесами с косым зубом

8.1 Устройство и основные геометрические соотношения

Косозубые зубчатые передачи, как и прямозубые, предназначены для передачи момента между параллельными валами (см. рис. 4). У косозубых колес оси зубьев располагаются не по образующей делительного цилиндра, а по винтовой линии, составляющей с образующей угол [image: image380.wmf]b

 (рис. 13). Угол наклона зубьев [image: image381.wmf]b

 принимают равным 8...20°. Передаточное число для одной пары [image: image382.wmf]12

<

U

. В прямозубых передачах линия контакта параллельна оси, а в косозубых расположена наклонно к поверхности зуба (контакт в прямозубых передачах осуществляется вдоль всей длины зуба, а в косозубых — сначала в точке, увеличивается до прямой, «диагонально» захватывающей зуб, и постепенно уменьшается до точки) [1-11].
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Рисунок  13 - Косозубая цилиндрическая передача

Таблица 9 - Преимущества и недостатки

	Достоинства
	Недостатки

	Плавность зацепления ([image: image385.wmf]с

м

до

V

18

) и уменьшение шума при работе
	Осевые силы в зацеплении

	Пониженная точность изготовления и значительно меньшие дополнительные динамические нагрузки
	Повышенная стоимость

	Повышенная нагрузочная способность и меньшие габаритные размеры
	


Косозубые колеса в отличие от прямозубых имеют два шага и два модуля: в нормальном сечении (см. рис. 13) по делительной окружности - нормальный шаг [image: image386.wmf]n

p

 и в торцовой плоскости — торцовый шаг [image: image387.wmf]t

p

. Для косозубых и шевронных колес значения нормального модуля [image: image388.wmf]n

m

 стандартизованы ([image: image389.wmf]m

), так как профиль косого зуба в нормальном сечении соответствует исходному контуру инструментальной рейки и, следовательно, косозубые и шевронные колеса нарезают тем же способом и инструментом, что и прямозубые. Нормальный модуль [image: image390.wmf]m

 является исходным при геометрических расчетах.

8.1.1 Особые размерные параметры
[image: image391.wmf]t
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 - торцовой шаг и модуль;
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 - нормальный шаг и модуль.

[image: image393.wmf]b

cos

n

t

p

p

=

, откуда [image: image394.wmf]b

b

cos

cos

mz

z

m

z

m

d

n

t

=

=

=

.


[image: image395.wmf])

(

cos

2

1

2

z

z

z

m

a

n

+

=

b

.



(68)
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8.2 Силы в зацеплении

[image: image397.png]



Рисунок 14 – Силы в зацеплении косозубых цилиндрических колес
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8.3 Особые свойства и выводы из них

1 Зацепление в торцовом сечении [image: image399.wmf]a

b
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2 [image: image400.wmf]b
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3 Форма зуба характеризуется условным числом зубьев – числом зубьев эквивалентного колеса:
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4 Торцевое перекрытие зубьев, обеспечивающее ввод в зацепление 2 и более зубьев:
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В косозубых передачах зубья нагружаются постепенно по мере захода их в поле зацепления, а в зацеплении всегда находится минимум две пары зубьев.

5 Наклонное положение контактных линий обеспечивает:

· снижение шума и уменьшение дополнительных динамических нагрузок на передачу ([image: image403.wmf]V

K

 меньше, чем у прямозубой);

· большую суммарную длину контактных линий и незначительное ее колебание: [image: image404.wmf]8

,
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; более точно [image: image405.wmf]a
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Косозубые передачи могут работать без нарушения зацепления даже при 
[image: image407.wmf]1

<

a

e

, если обеспечено осевое перекрытие 
[image: image408.wmf]b

w

tg

p

b

t

>

;

· малую чувствительность к ошибкам шага и пониженную точность по сравнению с прямозубой;

· с увеличением угла наклона зуба 
[image: image409.wmf]b

 колесо получается как бы больших размеров (
[image: image410.wmf]n

t

d

d

>

) по сравнению с прямозубым, что является одной из причин повышения прочности косозубых передач;

· расчеты передач косозубыми зубчатыми колесами выполняются по тем же формулам и в той же последовательности, что и прямозубыми зубчатыми колесами со следующими особенностями применительно к “Порядку расчета передач прямозубыми цилиндрическими зубчатыми колесами”.

Проектировочный расчет

1 С наклонным расположением контактной линии связана целесообразность изготовления косозубой шестерни из материала, значительно более прочного (высокотвердого), чем у колеса. Это объясняется следующим. Ножки зубьев обладают меньшей стойкостью против выкрашивания, чем головки, так как у них неблагоприятно сочетание направления скольжения и перекатывания зубьев. Следовательно, ножка зуба колеса, работающая с головкой зуба шестерни начнет выкрашиваться в первую очередь. Вследствие наклона контактной линии нагрузка (полностью или частично) передается на головку зуба колеса, работающую с ножкой зуба шестерни. Дополнительная нагрузка ножки зуба шестерни не опасна, так как она изготовлена из более стойкого материала. Применение твердой шестерни позволяет дополнительно повысить нагрузочную способность косозубых передач на 25-30%. Необходимо стараться иметь колесо менее твердое, чем шестерня на 100 ед. НВ (табл. 10). В этом случае в расчетные формулы подставляют 
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Таблица 10– Рекомендации к выбору материалов для шестерни и колеса

	Варианты
	Шестерня
	Колесо

	
	Марка стали
	Термообработка
	Твердость
	Марка стали
	Термообработка
	Твердость

	1
	40Х,

40ХН,

35ХМ
	Улучшение и закалка ТВЧ
	45...53

HRC
	40Х,

40ХН,

35ХМ
	Улучшение
	269...

302НВ

	2
	20Х,

20ХНМ
	Улучшение,цементация, закалка
	57...63

HRC
	40Х,

40ХН,

35ХМ
	Улучшение и закалка ТВЧ
	45...53HRC


2 Назначить ориентировочно 
[image: image413.wmf]0

20

...

8

@

ор

b

.

3 При назначении [image: image414.wmf]ba
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5 При расчетах межосевого расстояния иметь в виду, что коэффициенты [image: image422.wmf]a

K

 и [image: image423.wmf]ap

K

 имеют другое значение.

6 Назначение модуля связывать с уточнением угла наклона зуба [image: image424.wmf][image: image425.wmf]b
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Если при [image: image427.wmf]ор
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 эта величина не целая, ее округляют до ближайшего целого числа и уточняют [image: image428.wmf]b

:
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7 [image: image431.wmf]b

3

cos

17

min

=

кос

z

.

8 При расчете геометрических параметров:

· [image: image432.wmf]b
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 (в противном случае [image: image433.wmf]b
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 - с точностью до четвертого знака после запятой.

9 По степени точности косозубые зубчатые колеса в среднем на 1 ступень грубее прямозубых.

Проверочный расчет
1 Иные значения коэффициента [image: image438.wmf]e
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.

2 Выбирают [image: image439.wmf]F

Y

 по эквивалентному числу зубьев [image: image440.wmf]b
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3 Вводятся дополнительные коэффициенты [image: image441.wmf]b
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;

, которые учитывают снижение напряжений в косых зубьях по сравнению с прямыми.

В зацеплении в момент контакта вершины зуба при передаче нагрузки участвуют соседние зубья, что учитывается коэффициентом влияния перекрытия зубьев [image: image442.wmf]e
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Прочность косого зуба будет большой из-за его продольной формы, что учитывается коэффициентом [image: image447.wmf]b
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:
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Или 
[image: image449.wmf]0

0

140

1

b

b

-

@

Y







9 Передачи шевронными зубчатыми колесами

Шевронные зубчатые колеса представляют собой разновидность косозубых колес.
Цилиндрическое зубчатое колесо, венец которого по ширине состоит из участков с правыми и левыми зубьями (рис. 15), называют шевронным колесом. Часть венца зубчатого колеса, в пределах которого линии зубьев имеют одно направление, называют полушевроном. Шевронные передачи обладают всеми преимуществами косозубых, при этом осевые силы противоположно направлены и на подшипник не передаются. В этих передачах допускают большой угол наклона зубьев (
[image: image450.wmf])
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=

b

. Ввиду сложности изготовления шевронные передачи применяют реже, чем косозубые, т. е. в тех случаях, когда требуется передавать большую мощность и высокую скорость, а осевые нагрузки нежелательны.
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Рисунок 15 – Шевронные передачи

9.1 Особые свойства

1 Больший [image: image453.wmf]b

 ([image: image454.wmf]b

 = 25...40°).

2 
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 - для полушеврона. Меньшие значения [image: image457.wmf]ba
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 используют при несимметричном или консольном расположении колеса относительно опор вала, а также при твердости зубчатых колес [image: image458.wmf]HB
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>

. При этом должно выполняться условие 
[image: image459.wmf]5
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3 Взаимное уничтожение осевых сил.

4 Один из валов выполняется «плавающим» в осевом направлении, что обеспечивается специальной конструкцией опор соответствующего вала.

5 Расчеты выполнять как для косозубых передач в предположении, что передаваемая нагрузка делится поровну между полушевронами: [image: image460.wmf]2
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 [1-11].

10 Передачи между пересекающимися валами коническими зубчатыми колесами

10.1 Общие сведения

Зубчатую передачу с пересекающимися осями, у которой начальные и делительные поверхности колес конические, называют конической. Коническая передача состоит из двух конических зубчатых колес (рис. 16) и служит для передачи вращающего момента между валами с пересекающимися осями под углом [image: image461.wmf]2
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d

d
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. Наиболее распространена в машиностроении коническая передача с углом между осями [image: image462.wmf]0
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d

, но могут быть передачи и с [image: image463.wmf]0

90

¹

S

d

. Колеса конических передач выполняют с прямыми, косыми, круговыми зубьями [1-11].
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Рисунок 16 - Передача коническими колесами

По стоимости конические передачи дороже цилиндрических при равных силовых параметрах. Их применение диктуется только необходимостью передавать момент при пересекающихся осях валов (табл. 11).

Таблица 11 - Достоинства и недостатки

	Достоинства
	Недостатки

	Изменение направления кинематического потока
	Дороги в производстве.

Сложны в монтаже.

Большая собственная динамика.

Меньшая прочность зуба.

Сложность финишной обработки


10.2 Основные параметры прямозубого конического зубчатого колеса

Вершины начальных и делительных конусов прямозубой конической передачи находятся в точке пересечения осей валов О (рис. 17). Высота и толщина зубьев уменьшаются по направлению к вершинам конусов.

Геометрические параметры конической передачи:

· начальные конусы;

· полууглы начальных конусов [image: image465.wmf]1

d

 и [image: image466.wmf]2
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;

· угол пересечения осей [image: image467.wmf]2
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;

· делительные конусы;

· внешние делительные диаметры делительных конусов во внешнем торцевом сечении [image: image468.wmf]2
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· шаг во внешнем торцевом сечении [image: image473.wmf]e
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· модуль во внешнем торцевом сечении 
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 (выбирают из стандартного ряда);

· конусное расстояние во внешнем торцевом сечении [image: image475.wmf]d
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· ширина зубчатого венца [image: image476.wmf]b
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· степень полноты зуба (коэффициент ширины зубчатого венца) 
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где 
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· коэффициент переменности шага 
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Рисунок 17 - Параметры прямозубого конического зубчатого колеса

В конической передаче может быть бесчисленное множество делительных окружностей. Для расчета в машиностроении принимают только внешнюю и среднюю делительные окружности. Из условия, что в конической передаче модуль и делительный диаметр связаны теми же соотношениями, что и в цилиндрических передачах, т. е. [image: image483.wmf]z
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 делительный диаметр:
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10.3 Силы в зацеплении

[image: image486.png]



Рисунок 18 - Силы в зацеплении конических передач
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10.4 Расчеты на прочность

Расчет производят по аналогии с расчетом цилиндрической прямозубой передачи. Опытным путем установлено, что нагрузочная способность конической передачи ниже, чем цилиндрической.

10.4.1 Формулы для расчетов прямозубых конических зубчатых колес на контактную прочность

Так как в коническом зацеплении 
[image: image491.wmf]2
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 стандартный, расчет ведут по колесу
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Формула для предварительного расчета -
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где [image: image494.wmf];
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10.4.2 Формулы для расчетов прямозубых конических зубчатых колес на изгибную прочность
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Формула для расчета минимально возможного модуля
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10.4.3 Проверочные расчеты на статическую прочность в условиях возможных нагрузок как для цилиндрических зубчатых колес

Рекомендуемый порядок расчета передач коническими зубчатыми колесами

Исходные данные: [image: image499.wmf]U
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, режим нагружения.

Проектировочный расчет

1 Назначить материалы зубчатых колес, рассчитать допускаемые напряжения. Допускаемые напряжения рассчитываются раздельно для шестерни и колеса. В дальнейшем используется меньшее из двух.
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3 Из условия контактной прочности рассчитать диаметр колеса d2, (например, для пары сталь-сталь
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и округлить до стандартного значения.

4 Назначить модуль. Лучше всего задаться ориентировочным числом зубьев шестерни [image: image504.wmf]1
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 с округлением до стандартного значения так, чтобы [image: image507.wmf]e
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 было целым числом.

6 Рассчитать число зубьев зубчатых колес:
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7 Рассчитать геометрические параметры зубчатых колес:
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Отклонение 
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 от стандартного значения может достигать 2,5% (4%).

8 Назначить степень точности. Окружную скорость 
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Проверочный расчет

1 Уточнить исходные данные: [image: image515.wmf]ф
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Проверка контактной выносливости 
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Проверить изгибную выносливость:

Выявить слабый элемент. Для него
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Проверить на контактную прочность при перегрузках:
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Проверить на изгибную прочность при перегрузках
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10.5 Краткие замечания по расчетам косозубых и с криволинейным зубом конических зубчатых колес

10.5.1 Косозубые

Проектировочный расчет [1]
1 Дополнительно назначить [image: image527.wmf]b

 (рекомендации аналогичны рекомендациям для цилиндрических зубчатых колес). [image: image528.wmf]прям
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<<

.

2 Воспользоваться формулами для прямозубых, но уменьшить для расчета нагрузку в 1,3-1,4 раза.

3 У косозубых конических стандартным принимается модуль торцевой.

4 Проверить условие перекрытия [image: image529.wmf]b
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.

Проверочный расчет

1 Воспользоваться формулами для прямозубых , но уменьшить для расчета нагрузку в 1,3-1,4 раза.

2 [image: image530.wmf]F
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11 Другие виды передач зацеплением

1 Передачи на основе гиперболоида вращения со скрещивающимися осями валов: геликоидные (винтовые) – в силовых передачах используется редко; гипоидные (винтоконические). Если за начальные поверхности зубчатых колес выбраны поверхности горловин гиперболоидов, то можно получить винтовую зубчатую передачу (рис. 19,а). Для упрощения изготовления поверхности горловин заменяют цилиндрическими поверхностями, которые должны иметь косые зубья. Если за начальные поверхности зубчатых колес выбрать отдаленные от горловины поверхности гиперболоидов и заменить их боковыми поверхностями срезанных конусов, то можно получить гипоидную передачу коническими колесами (рис. 19,б). Зубья гипоидной передачи могут быть косыми или криволинейными.
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Рисунок 19 - Общий вид геликоидных и гипоидных передач

Геликоидные (винтовые) колеса в силовых передачах используются редко, поскольку начальный контакт зубьев происходит в точке с малыми приведенными радиусами активных поверхностей (рис. 19, а). В гипоидных передачах контакт зубьев происходит не в точке, а по линии. Поэтому эти передачи имеют большую несущую способность. Достоинства и недостатки гипоидных передач приведены в табл. 12 [1-5].

Таблица 12 - Достоинства и недостатки гипоидных передач

	Достоинства
	Недостатки

	Оба зубчатых колеса располагаются между опорами
	Относительное скольжение

	
	Повышенная склонность к заеданию

	
	Особые требования к смазке и точности изготовления


Расчет геликоидных передач выполняется аналогично расчету косозубых цилиндрических колес.

Расчет гипоидных передач выполняется аналогично расчету конических передач с криволинейными зубьями.

2 Зацепление Новикова (М.Л. Новиков, 1954 г.). В передаче зубья одного колеса выполняют выпуклыми, а другого – вогнутыми (рис. 20). Достоинства и недостатки зацепления приведены в табл. 13.
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Рисунок 20 - Передача Новикова

Таблица 13 - Достоинства и недостатки зацепления Новикова

	Достоинства
	Недостатки

	Нарезаются на тех же станках, что и эвольвентные
	Чувствительность к колебаниям нагрузки

	Быстрое перемещение контактной линии (в торцевом сечении) по длине зуба и создание благоприятных условий для смазки, меньшие потери на трение
	Повышенная чувствительность к точности

	Благоприятный контакт, обеспечивающий большую контактную нагрузочную способность, в 2-2,5 раза
	В некоторых случаях меньшая изгибная нагрузочная способность

	Меньшая склонность к истиранию и заеданию
	


О расчетах передач Новикова. На контактную прочность рассчитываются как косозубые с понижением нагрузки для расчета в 2-2,5 раза. При расчетах на изгибную прочность коэффициент формы зуба брать по особым таблицам.

3 Волновые передачи
Разность зубьев кратна числу волн или равна им. Число волн –2,3 и более. Достоинства и недостатки волновых передач представлены в табл. 14.

Таблица 14 - Достоинства и недостатки волновых передач

	Достоинства
	Недостатки

	Большое [image: image535.wmf]U


	Ограниченная долговечность

	Возможность создания герметичных передач
	Сложность изготовления

	
	Сложность контроля


12 Червячные передачи

12.1 Общие сведения, устройство передачи, область применения, достоинства и недостатки

Червячные передачи относятся к зубчато-винтовым, которые имеют характерные черты зубчатых и винтовых передач. Изобретение червячных передач принадлежит Архимеду.

Движение червячная передача передает по принципу винтовой пары, где винтом является червяк (как правило, это винт с трапецеидальной резьбой), а колесо подобно сектору, вырезанному из длинной гайки и изогнутому по окружности (рис.21). Зацепление червячной пары подобно зацеплению зубчатого колеса (с зубьями особой формы) с зубчатой рейкой. Геометрические оси валов при этом скрещиваются под углом 90° [1-7].

[image: image536.png]




а


б

Рисунок 21 - Червячная передача

Различают два вида червячных передач: цилиндрические (с цилиндрическими червяками - см. рис. 21,а); глобоидные (с глобоидными червяками - см. рис. 21,б).

В большинстве случаев червяки изготовляют как одно целое с валом, реже - отдельно от вала, а затем закрепляют на нем.

Червячное колесо 2 в отличие от косозубых зубчатых колес имеет вогнутую форму зуба, способствующую облеганию витков червяка. Направление и угол подъема зубьев червячного колеса соответствуют направлению и углу подъема витков червяка.

Червячные колеса нарезают червячными фрезами и в редких случаях - резцами, укрепленными на вращающейся оправке (летучими резцами). Червячная фреза для нарезания червячного колеса является инструментом, расположение режущих граней которого соответствует форме червяка. При нарезании заготовка колеса и фреза совершают относительное движение, какое имеют червячное колесо и червяк в передаче (в отличие от червяка у фрезы имеются режущие кромки, а наружный диаметр больше на величину двойного радиального зазора в зацеплении). Преимущества и недостатки червячной передачи приведены в табл. 15.

Таблица 15 - Преимущества и недостатки

	Достоинства
	Недостатки

	Хорошая прирабатываемость, плавность, бесшумность работы
	Подбор дорогостоящих антифрикционных материалов

	Большие передаточные отношения 8...80 при небольших габаритах передач
	Низкий КПД

	Возможность выполнить передачу самотормозящейся парой
	Повышенные требования к смазке

	
	Нагрев


Особенности червячной передачи:

1 Кинематика образования червячной пары:

· частный случай винт-гайка;

· частный случай шестерня-рейка.

2 Особенности червячной передачи как передачи винт-гайка:

· скольжение профилей, низкий КПД (используют в приводах периодического действия при передаче мощностей до 60 кВт);

· широкий диапазон передаточных чисел [image: image537.wmf])

150

1

(

1

2

-

=

=

z

z

U


[image: image538.wmf]150

...

8

=

для кинематических передач, 
[image: image539.wmf]80

...

8

=

U

 - для силовых передач;

· высокая кинематическая точность, хорошая прирабатываемость, работает плавно и бесшумно.

3 Особенности червячной передачи как передачи шестерня-рейка:

· высокая контактная прочность (компактность);

· повышенная изгибная прочность (охватывающий венец и арочная форма зуба).

Общий вывод: передачу целесообразно применять если:

· перекрещиваются оси;

· нужно большое U;
· нужна энергоемкость;

· нужна кинематическая точность, плавность, бесшумность в работе.

Объем применения червячных редукторов составляет 10% от всех передач зацеплением. Выпуск червячных редукторов составляет около половины общего выпуска редукторов.

12.2 Классификация червячных передач

1 Червячную передачу, у червяка и колеса которой делительные и начальные поверхности цилиндрические, называют цилиндрической червячной передачей. В зависимости от формы профиля витка различают:

· архимедов червяк - цилиндрический червяк, торцовый профиль витка которого является архимедовой спиралью. Этот червяк подобен винту с трапецеидальной резьбой (рис. 22);

· эвольвентный червяк, имеет эвольвентный профиль витка в его торцовом сечении (как у косозубого колеса) (рис. 23);

· конволютный червяк - торцовый профиль витка является удлиненной или укороченной эвольвентой (конвалютой)(рис. 24).


[image: image540.emf]
Рисунок 22 – Цилиндрический червяк с архимедовым профилем витков


[image: image541.emf]
Рисунок 23 – Цилиндрический червяк с конвалютным профилем витков


[image: image542.emf]
Рисунок 24 – Цилиндрический червяк с эвольвентным профилем витков

Поскольку червячное колесо нарезается инструментом, который является аналогом червяка, сопряженный профиль колеса получается автоматически. Поэтому профилем витков червяка можно варьировать. Поскольку нагрузочная способность червяков всех форм приблизительно одинаковая выбор профиля определяется преимущественно технологическими факторами. В машиностроении из цилиндрических червяков наиболее распространены архимедовы червяки. Их можно нарезать на обычных токарных или резьбофрезерных станках. Однако их применяют только в передачах, в которых приемлемая твердость червяка должна быть не более 350 НВ и не требуется их шлифование. Так как для шлифования требуется круг, очерченный сложной кривой (фасонный круг). Эвольвентные червяки применяют при необходимости обеспечения высокой твердости (более 
[image: image543.wmf]HRC

45

) и малой шероховатости рабочих поверхностей витков, так как их можно шлифовать плоской стороной круга на специальных червячно-шлифовальных станках. Вывод: будущее за червячными передачами с эвольвентным профилем витков.

2 По числу витков червяки делят на однозаходные и многозаходные, по направлению витка — левые или правые. Наиболее распространено правое направление с числом витков червяка 1,2, зависящим от передаточного числа [image: image544.wmf]U

.

3 В зависимости от расположения червяка передачи бывают: с нижним, боковым и верхним червяком.

12.3 Основные параметры червячной передачи

На червячные передачи с архимедовым червяком установлен ДСТУ 2458-94 (рис. 25). Основные параметры передачи:
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Рисунок 25 - Параметры червячной передачи
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· направление витков - правое (левое);
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· [image: image558.wmf]x

 - коэффициент смещения. Используя возможность нарезания червячных колес одним и тем же инструментом при постоянном межосевом расстоянии за счет изменения относительной скорости вращения фрезы и заготовки, получают колеса с разным количеством зубьев. Это при неизменных параметрах червяка дает возможность в тех же габаритных размерах иметь разные передаточные числа. Такая технология может считаться технологией нарезания с условным смещением [image: image559.wmf]x

. Соответствующим подбором коэффициента смещения можно влиять на размеры и форму зоны зацепления с целью улучшения условий работы. В соответствии с ГОСТ 2144-93 рекомендуются разные соотношения основных параметров: [image: image560.wmf]x
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 – коэффициент радиального зазора;

· отсюда
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 – внешний (габаритный) диаметр колеса,
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· [image: image568.wmf]2
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 – ширина венца,
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· [image: image571.wmf]1
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 – рабочая длина червяка;

· [image: image572.wmf]g

 – угол подъема витка,
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· передаточное отношение
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· 
[image: image575.wmf]w
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 - межосевое расстояние,
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12.4 Кинематические параметры червячной передачи

При движении витки червяка скользят по зубьям колеса (как в винтовой паре). Скорость скольжения направлена по касательной к винтовой линии червяка (рис. 26). Скольжение служит причиной пониженного КПД в червячных передачах, повышенного износа и склонности к заеданию (основные недостатки червячных передач).

[image: image578.wmf]          [image: image579.wmf]
Рисунок 26 - Кинематические параметры передачи

Скорость скольжения рассчитывается по формуле:
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12.5 Силы в зацеплении червячной передачи

В приработанной червячной передаче, как и в зубчатых передачах, сила со стороны червяка воспринимается не одним, а несколькими зубьями колеса. Для упрощения расчета силу взаимодействия червяка и колеса [image: image581.wmf]n
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 принимают сосредоточенной, приложенной в полюсе и направленной по линии зацепления. По правилу параллелепипеда [image: image582.wmf]n

F

 раскладывают по трем взаимно перпендикулярным направлениям на составляющие: [image: image583.wmf]a
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. Для ясности изображения сил на рис. 27 червячное зацепление раздвинуто.
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Рисунок 27 - Силы в зацеплении червячной передачи
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где [image: image586.wmf]'

r

 - приведенный угол трения;

[image: image587.wmf]f

 - коэффициент трения в червячной паре;


[image: image588.wmf]a

 - угол профиля витка червяка. 
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12.6 КПД червячной передачи
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Примерные значения КПД приведены в табл. 16.

Таблица 16 - КПД в зависимости от числа заходов витков червяка
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	1
	2
	4

	
[image: image592.wmf]U


	более 30
	16...30
	8...14

	[image: image593.wmf]h


	0,7...0,75
	0,75...0,82
	0,87...0,92


КПД увеличивается с увеличением числа заходов червяка и с уменьшением коэффициента трения и угла трения. Поэтому однозаходные (одновитковые) червяки не всегда рекомендуется применять. Рекомендованные материалы для элементов червячной передачи приведены в табл. 17.

Таблица 17 - Материалы деталей червячной пары

	Состояние поверхности витков червяка
	Скорость скольжения 
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	Шлифованные, полированные,
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	Бронзы оловянные
	Бронзы безоловянные
	Латуни
	Чугуны
	___

	Окончательно отработаны резцом, 
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	Бронзы оловянные
	Бронзы безоловянные
	Латуни
	Чугуны


12.7 Критерии  работоспособности и расчеты передач

12.7.1 Виды повреждений передач.

Так как по условиям контакта червячное колесо изготовляют из менее прочного материала, чем червяк, то выход из строя передачи, как правило, связан с повреждением колеса.

Обычно в червячных передачах наблюдаются изнашивание и схватывание (заедание) — «диффузионная сварка» червячного колеса и червяка под нагрузкой. Типичное для зубчатых передач выкрашивание зубьев в червячных передачах наблюдается реже. Поэтому заедание в первую очередь ограничивает нагрузочную способность червячных передач.

Интенсивное изнашивание и схватывание колеса и червяка в передаче связаны с высокими скоростями скольжения, неблагоприятным направлением скорости скольжения относительно линии контакта и, как следствие, неудовлетворительными условиями смазывания. При мягком материале (оловянные бронзы) колеса схватывание проявляется в форме постепенного «намазывания» его материала на червяк. При твердом материале колеса (алюминиево-железистая бронза, чугун и др.), схватывание происходит в более опасной форме, завершается задиром, вызывающим усиленный износ зубьев червячного колеса и последующее их разрушение.

Усталостное выкрашивание зубьев характерно для передач с колесами из бронз с высоким сопротивлением к схватыванию. Таким образом, износостойкость и прочность являются основными критериями работоспособности передач.

12.7.2 Критерии работоспособности.

1 Контактная прочность зуба колеса (заедание, “намазывание”, износ).

2 Изгибная прочность зуба колеса.

3 Статическая изгибная прочность при максимальных перегрузках.

12.7.3 Контактная прочность. Вывод основных расчетных зависимостей

В первом приближении червячное колесо можно рассматривать как косозубое. Тогда при расчетном условии [image: image602.wmf][
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Значения 
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 приведены в табл. 18.

Таблица 18 - Справочные данные

	Сочетание материалов
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	Сталь – бронза
	8600
	310
	6550

	Сталь – чугун
	7650
	285
	6050


[image: image615.wmf]77

,

1

@

H

Z

 при (=20( и [image: image616.wmf]0

10

7

-

=

g

.

12.7.4 Изгибная прочность. Вывод основных расчетных формул

Приближенно червячное колесо можно рассматривать как косозубое зубчатое колесо с зубьями арочной формы. Основная зависимость для определения напряжений изгиба та же, что и для цилиндрических зубчатых колес с двумя поправками:

· коэффициент [image: image617.wmf]'
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Таблица 19 - Рекомендации по выбору [image: image620.wmf]/
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	28
	30
	32
	35
	37
	40
	45
	50
	60
	80
	100
	150
	  300 и более
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	1,98
	1,88
	1,85
	1,8
	1,7
	1,71
	1,64
	1,61
	1,55
	1,48
	1,45
	1,4
	1,34
	1,3
	1,27
	1,24


12.7.5 Статическая изгибная прочность при максимально возможных перегрузках
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где [image: image624.wmf][
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12.8 Тепловой расчет червячной передачи в закрытом исполнении

Вследствие значительных потерь мощности за счет низкого КПД червячной передачи происходит нагревание элементов передачи, корпуса и масла, которое в нем находится. При повышенных температурах масло теряет свои смазочные свойства, что может привести к выходу передачи из строя. Поэтому для червячной передачи выполняют проверочный тепловой расчет. Записывают уравнение теплового баланса системы в виде
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 необходимо либо увеличить поверхность охлаждения (применяя охлаждающие ребра), либо применить искусственное охлаждение (рис. 28) обдувание корпуса воздухом с помощью вентилятора, посредством змеевика с циркулирующей водой, помещаемого в масло, и т. п.
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1 – вентилятор; 2 – ребра корпуса

Рисунок 28 - Конструкция червячного редуктора

13 Конструкции редукторов
13.1 Одноступенчатые редукторы

Из редукторов наиболее распространены горизонтальные (рис. 29,а). Вертикальный одноступенчатый редуктор показан на рис. 29,б. Как горизонтальные, так и вертикальные редукторы могут иметь колеса с прямыми, косыми или шевронными зубьями. Корпуса чаще делают литыми чугунными, реже - сварными стальными. При серийном производстве целесообразнее применять литые корпуса. Валы монтируют на подшипниках качения или на подшипниках скольжения. Последние обычно применяют в тяжелых редукторах [14,15].

Максимальное передаточное число одноступенчатого цилиндрического редуктора [image: image644.wmf]5
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 (рис. 30). Поэтому практически редукторы с передаточными числами, близкими к максимальным, применяют редко, ограничиваясь [image: image646.wmf]6
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а – вертикального исполнения; б – горизонтального исполнения

Рисунок 29 - Одноступенчатые редукторы с цилиндрическими зубчатыми колесами
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Рисунок 30 - Сопоставление габаритов одноступенчатого и двухступенчатого редукторов с цилиндрическими колесами при одинаковом передаточном числе [image: image651.wmf]5
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Выбор горизонтальной или вертикальной схемы для редукторов всех типов обусловлен удобством общей компоновки привода (относительным расположением двигателя и рабочего вала приводимой в движение машины и т. д.).

13.2 Одноступенчатые конические редукторы

Редукторы этой категории применяют значительно реже, чем цилиндрические. Из одноступенчатых конических редукторов наиболее распространены редукторы, выполненные по схеме, показанной на рис. 31. Схема и общий вид редуктора с вертикально расположенным тихоходным валом показаны на рис. 32. Возможно исполнение редуктора с вертикально расположенным быстроходным валом; в этом случае привод осуществляется от фланцевого электродвигателя.
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Рисунок 31 - Одноступенчатый редуктор с коническими зубчатыми колесами

Передаточное число одноступенчатых конических редукторов с прямозубыми колесами, как правило, не выше трех; в редких случаях встречается [image: image654.wmf]4
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. При косых или криволинейных зубьях в качестве верхнего предела передаточных чисел [image: image655.wmf]3
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Валы конических редукторов, как правило, монтируют на подшипниках качения.

При проектировании редукторов с коническими прямозубыми колесами следует иметь в виду, что окружные скорости (расчетные — по делительной окружности среднего диаметра) выше [image: image656.wmf]с
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 (в виде исключения 4 м/с) нежелательны.
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Рисунок 32 – Одноступенчатый конический редуктор с вертикальным ведомым валом

13.3 Двухступенчатые и трехступенчатые редукторы

Масса и габариты редуктора в значительной степени зависят от того, как распределено передаточное отношение по ступеням передачи. Лучшие показатели имеют редукторы, у которых диаметры колес всех ступеней близки между собой. При этом также выполняются и условия смазки погружением колес в общую масляную ванну. Передаточные числа 
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 тихоходной ступеней двухступенчатых редукторов определяют по соотношениям, приведенным в табл. 20.

Таблица 20 – Рекомендации по выбору передаточных чисел быстроходной 
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 ступеней двухступенчатых редукторов

	Редуктор
	Схема
	Передаточное отношение
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Наиболее распространены двухступенчатые горизонтальные редукторы, выполненные по развернутой схеме (рис. 33).
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а – кинематическая схема; б – общий вид (конструкция с врезными крышками); в – редуктор с косозубыми колесами; г – редуктор с шевронными колесами; д - общий вид редуктора

Рисунок 33 - Двухступенчатый горизонтальный редуктор с цилиндрическими колесами

Применение соосной схемы (рис. 34) позволяет уменьшить длину редуктора. В этом ее основное преимущество. Общие виды редукторов, выполненных по этой схеме, показаны на рис. 34,б и в.

В соосных редукторах быстроходная ступень зачастую недогружена. Это объясняется тем, что усилия, возникающие в зацеплении колес тихоходной ступени, значительно больше, чем в быстроходной, а межосевые расстояния ступеней одинаковы ([image: image685.wmf]т

б

a

a

=

). Указанное обстоятельство является одним из основных недостатков соосных редукторов. Кроме того, к их недостаткам относятся:

а) большие габариты в направлении геометрических осей валов, чем у редукторов, выполненных по развернутой схеме;

б) затруднительность смазки подшипников, расположенных в средней части корпуса;

в) большое расстояние между опорами промежуточного вала, что требует увеличения его диаметра для обеспечения достаточной прочности и жесткости.

Очевидно, применение соосных редукторов ограничивается случаями, когда нет необходимости иметь два выходных конца быстроходного (тихоходного) вала, а совпадение геометрических осей входного и выходного валов удобно при намеченной общей компоновке привода.
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а – кинематическая схема; б, в – варианты общего вида

Рисунок 34 - Двухступенчатый горизонтальный соосный редуктор

В отношении типа зубьев и подшипников в двухступенчатых редукторах остается в силе сказанное относительно одноступенчатых цилиндрических редукторов. В отдельных случаях делают быстроходную ступень с косозубыми, тихоходную — с прямозубыми колесами (это относится как к соосным, так и к несоосным редукторам).

Редуктор с раздвоенной быстроходной ступенью, имеющей косозубые колеса, показан на рис. 35. Тихоходная ступень при этом может иметь либо шевронные колеса (рис. 35, а), либо прямозубые (рис. 35, б).
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а – кинематическая схема; б – общий вид (без крышки)

Рисунок 35 - Двухступенчатый горизонтальный редуктор с раздвоенной первой (быстроходной) ступенью

При раздвоенной быстроходной или тихоходной (рис. 36) ступени колеса расположены симметрично относительно опор, что приводит к меньшей концентрации нагрузки по длине зубьев, чем при применении обычной развернутой или соосной схем. Это позволяет иметь в рассматриваемом случае менее жесткие валы.
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а – кинематическая схема; б – общий вид

Рисунок 36 - Двухступенчатый горизонтальный редуктор с раздвоенной второй (тихоходной) ступенью

Быстроходный вал редуктора, показанного на рис. 35,б, должен иметь свободу осевого перемещения («плавающий» вал), что обеспечивается соответствующей конструкцией подшипниковых узлов; в редукторе, показанном на рис. 35,а, свободу осевого перемещения, кроме того, должен иметь тихоходный вал. При соблюдении указанного условия передаваемая мощность распределяется поровну между параллельно работающими парами зубчатых колес. В результате в опасном поперечном сечении промежуточного вала возникает крутящий момент, соответствующий половине передаваемой мощности. Сказанное относится также к редуктору, показанному на рис. 36.

Соосный редуктор также может быть выполнен с раздвоенной передачей (рис. 37). Редуктор, выполненный по такой схеме, иногда называют двухпоточным.
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Рисунок 37 - Кинематическая схема двухступенчатого соосного редуктора с раздвоенной передачей

Схемы вертикальных цилиндрических двухступенчатых редукторов приведены на рис. 38.
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Рисунок 38 - Кинематические схемы двухступенчатых цилиндрических вертикальных редукторов

При сравнительно небольшом общем передаточном числе ([image: image696.wmf]16
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4...16) можно (при обеспечении удовлетворительной компоновки редуктора) так разбить общее передаточное число по ступеням, что нагрузочная способность быстроходной ступени будет использована полностью. Двухступенчатые цилиндрические редукторы обычно применяют для диапазона передаточных чисел [image: image697.wmf]30
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При необходимости иметь редуктор с большим передаточным числом его выполняют трехступенчатым (рис. 39). Такие редукторы имеют [image: image700.wmf]5
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Рисунок 39 – Трехступенчатый горизонтальный цилиндрический редуктор

Редуктор, показанный на рис. 39,б, выполнен не с горизонтальным, как на схеме рис. 36,а, но с наклонным разъемом. При такой конструкции можно обеспечить смазку окунанием колес всех ступеней редуктора без чрезмерно глубокого погружения в масляную ванну колеса, имеющего наибольший диаметр. Корпуса с наклонным разъемом могут применяться и в двухступенчатых редукторах. Следует, однако, учитывать, что технология изготовления корпусов с наклонным разъемом несколько сложнее, чем с горизонтальным разъемом.

13.4 Коническо-цилиндрические редукторы

В двухступенчатых коническо-цилиндрических редукторах (рис. 40, 41, 42) коническая пара может иметь прямые, косые или криволинейные зубья. Цилиндрическая пара также может быть либо прямозубой, либо косозубой. Валы, как правило, устанавливают на подшипниках качения. Редуктор, показанный на рис. 41, приводится в движение от фланцевого электродвигателя, устанавливаемого на корпусе редуктора.

[image: image704.jpg]


[image: image705.jpg]


[image: image706.jpg]



а


б



в

[image: image707.jpg]



г

а — кинематическая схема; б и в — варианты общего вида редукторов с литыми корпусами; г — общий вид редуктора со сварным корпусом

Рисунок 40 - Двухступенчатый горизонтальный коническо-цилиндрический редуктор
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а — кинематическая схема; б — общий вид

Рисунок 41 - Двухступенчатый коническо-цилиндрический редуктор с вертикальным тихоходным валом

Наиболее употребительным диапазоном передаточных чисел для коническо-цилиндрических двухступенчатых редукторов можно считать 8...15. В качестве максимальных передаточных чисел можно принимать: при прямозубых конических колесах - [image: image710.wmf]22
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Рисунок 42 - Кинематическая схема двухступенчатого коническо-цилиндрического редуктора с вертикальным быстроходным валом

Трехступенчатые редукторы с одной конической и двумя цилиндрическими ступенями применяют при 
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. Цилиндрические ступени могут быть выполнены по развернутой схеме (рис. 43,а) или соосными (рис. 43,б). Указанные значения передаточных чисел относятся к наиболее употребительным редукторам рассматриваемого типа; максимальное передаточное число [image: image713.wmf]200
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а – кинематическая схема, выполненная по развернутой схеме; б – с соосными цилиндрическими ступенями; в – общий вид редукторов

Рисунок 43 - Трехступенчатые коническо-цилиндрические редукторы

13.5 Червячные редукторы

По относительному положению червяка и червячного колеса различают три основные схемы червячных редукторов: с нижним, верхним и с боковым расположением червяка (рис. 44-46).

[image: image719.jpg]4




[image: image720.jpg]


[image: image721.jpg]



а


б


в

[image: image722.jpg]



г

а – кинематическая схема; б - общий вид редуктора с разъемным корпусом; в - общий вид редуктора с ребристым разъемным корпусом и искусственным обдувом; г – то же, со снятой крышкой

Рисунок 44 - Червячные редукторы с нижним расположением червяка
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а — кинематическая схема; б — общий вид редуктора с разъемным корпусом; в — общий вид редуктора с неразъемным корпусом
Рисунок 45 - Червячный редуктор с верхним расположением червяка
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а – кинематическая схема редуктора с вертикальным валом червячного колеса; б – общий вид редуктора с разъемным корпусом; в - общий вид редуктора с неразъемным корпусом; г - кинематическая схема редуктора с вертикально расположенным червяком

Рисунок 46 - Червячные редукторы с боковым расположением червяка

Искусственный обдув ребристых корпусов обеспечивает более благоприятный тепловой режим работы редуктора (см. рис.44,г).

В редукторах с боковым расположением червяка вал червячного колеса обычно вертикален. Их применяют для привода механизмов поворота, например в поворотных подъемных кранах.

Кинематическая схема редуктора с вертикально расположенным червяком показана на рис. 46,г, редукторы такого типа применяют редко.

При нижнем расположении червяка лучше условия смазки зацепления, при верхнем — меньше вероятность попадания в зацепление металлических частиц — продуктов износа.

Выбор схемы редуктора обычно диктуется удобством компоновки привода в целом. Передаточные числа червячных редукторов обычно колеблются в пределах 
[image: image730.wmf].

70

...

10

=

U


В связи со сравнительно невысоким КПД. червячных редукторов применение их для передачи больших мощностей нецелесообразно; кроме того, и габариты их в этом случае получаются весьма большими. Практически червячные передачи применяют для передачи мощности, как правило, не свыше 35...45кВт и в виде исключения - до 150 кВт. В приводных установках, работающих непрерывно, применение червячных редукторов в большинстве случаев не оправдано.

13.6 Зубчато-червячные, червячно-зубчатые и двухступенчатые червячные редукторы

Схемы и общий вид зубчато-червячных, червячно-зубчатых и двухступенчатых червячных редукторов показаны на рис. 47. Передаточные числа зубчато-червячных редукторов до 150, а в отдельных случаях и выше.

Передаточные числа червячно-зубчатых редукторов принимают в пределах 
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а – двухступенчатый зубчато-червячный редуктор (кинематическая схема и общий вид); б – двухступенчатый червячно – зубчатый редуктор (кинематическая схема и общий вид); в – двухступенчатый червячный редуктор (кинематическая схема и общий вид)

Рисунок 47 - Зубчато-червячные, червячно-зубчатые и двухступенчатые червячные редукторы

14 Цепные передачи

14.1 Устройство, назначение, достоинства, недостатки

Цепная передача - передача зацеплением с промежуточной гибкой связью, основанная на зацеплении шарниров или зубьев цепи с зубьями звездочек. Цепные передачи применяются при больших межосевых расстояниях, а также для передачи движения от одного ведущего вала нескольким ведомым, когда применение зубчатых передач невозможно или нецелесообразно, а ременные передачи недостаточно надежны.

Цепные передачи различают по типу приводной цепи: с роликовыми, втулочными или зубчатыми цепями. Наиболее широко распространены передачи с роликовыми приводными цепями.

Цепная передача состоит из ведущей и ведомой звездочек, размещенных на соответствующих валах, и цепи в виде замкнутого контура, которая находится в зацеплении со звездочками. Свободный отрезок цепи, который набегает на ведущую звездочку, называется ведущей ветвью, а другой свободный участок цепи – ведомой (рис. 48) [1-8]. Области использования: в различных станках, сельскохозяйственных и транспортных машинах, приводах конвейеров и т.д. Преимущества и недостатки цепных передач по сравнению с зубчатыми и ременными передачами приведены в табл. 21.

Таблица 21 - Достоинства и недостатки цепных передач 

	Достоинства

	По сравнению с зубчатыми передачами
	По сравнению c ременными передачами

	Большой диапазон межосевых расстояний
	[image: image739.wmf]const

U

=



	В зацеплении много зубьев
	Большой КПД

	Большой диапазон передаточных отношений
	Меньше нагружают валы

	Недостатки

	Износ (вытяжка) цепи и необходимость регулировки межосевого расстояния

	Большая внутренняя динамика: ограничение скорости [image: image740.wmf]V

и [image: image741.wmf]min

z



	Соединяются только параллельные валы одностороннего вращения
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Рисунок 48 – Схема цепной передачи

14.2 Краткие сведения об элементах передачи. Цепи

· Приводные роликовые (например, ПР‑25,4‑5670‑ГОСТ13568-75; 2ПР-25,4-11340);

· Приводные втулочные (например, ПВ-9,525...1200…);

· Приводные зубчатые (например, З-31...17,1).

14.2.1 Устройство втулочных и роликовых цепей, характерные размеры.

Основные размеры по ГОСТ 13568-75, мм: [image: image744.wmf]t

 – шаг цепи; [image: image745.wmf]в

d

 – диаметр валика; [image: image746.wmf]р

D

 – диаметр ролика; [image: image747.wmf]B

 – ширина внутреннего звена; [image: image748.wmf]вн

B

 – расстояние между пластинами внутреннего звена; [image: image749.wmf]Q

– нагрузка разрушающая;

[image: image750.wmf]втул

t

– 9,525 (1-,2 - рядные);

[image: image751.wmf]рол

t

 – 12,7...50,8 (1-,2-,3-,4- рядные).

Стандарт регламентирует выпуск одно-, двух-, трех- и четырехрядных цепей с шагами от 12,7 до 50,8 мм. Установлены следующие обозначения видов роликовых цепей:

ПРЛ - роликовые, однорядные, нормальной точности;

ПР - роликовые повышенной точности;

ПРД - роликовые длиннозвенные;

ПРИ - роликовые с изогнутыми пластинами. 

В маркировке роликовых цепей указываются: число рядов (кроме однорядной), шаг, статическая разрушающая нагрузка (в килограммах).
Например:

ПР – 15,875 – 2270 ГОСТ 13568-75.

2ПР – 19,05 – 7200 ГОСТ 13568-75.
14.2.2 Основные размеры.

Зубья звездочек для роликовых цепей профилируются по ГОСТ 591-69. Стандарт предусматривает нарезание их профилей без смещения для реверсивных передач и со смещением - для нереверсивных передач. Оси шарниров звеньев цепи, находящиеся в зацеплении со звездочкой, располагаются на делительной окружности звездочки с диаметром
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где z – число зубьев звездочки.

Диаметр окружности, ограничивающей вершины зубьев, определяется по формуле
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Ширина зубчатого венца звездочек
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14.3 Геометрические параметры контура цепной передачи. Кинематика

14.3.1 Параметры передач

· Рекомендации по расчету передаточного числа:
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· Минимальное число зубьев ведущей звездочки ограничивается увеличением шага цепи вследствие износа шарниров, динамическими нагрузками на цепь и шумом работающей передачи. Оно назначается в пределах числа зубьев звездочек:
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- для приводных зубчатых цепей;

· [image: image762.wmf]120
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– из условия допустимого износа.

· Шаг цепи. Целесообразно выбирать цепь с минимально допустимым для действующей нагрузки шагом. Шаг цепи можно уменьшить, увеличивая числа зубьев звездочек или количество рядов цепи. Предварительно шаг цепи можно назначить исходя из условия обеспечения износостойкости шарнира:

· для роликовых цепей - [image: image763.wmf]3
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· для зубчатых - [image: image764.wmf]a
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где [image: image765.wmf]A

K

 – коэффициент, учитывающий динамичность внешней нагрузки (табл. 29);

[image: image766.wmf]m

K

 – коэффициент, учитывающий количество рядов цепи (табл. 27);

[image: image767.wmf][

]

изн

p

 – допускаемое давление, гарантирующее износостойкость шарнира в течение заданного срока службы;
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где [image: image770.wmf]С

 – коэффициент работоспособности передачи, при граничной норме износа (Δt/t)·100%=3 % [image: image771.wmf]С

=4·106;

[image: image772.wmf]S

h

 – срок службы передачи, ч,
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[image: image774.wmf]i

h

 – время работы передачи в каждом из [image: image775.wmf]тых
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режимов нагружения, ч;
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 – коэффициент, учитывающий частоту вращения ведущей звездочки,
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[image: image778.wmf]R
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 – коэффициент, учитывающий параметры передачи,
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где [image: image780.wmf]1

z

K

 – коэффициент, учитывающий число зубьев ведущей звездочки,
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[image: image782.wmf]a

K

 – коэффициент, учитывающий длину ведущей ветви передачи (межосевое расстояние), выраженную в шагах,
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[image: image784.wmf]t
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 – межосевое расстояние, выраженное в шагах звеньев цепи, рекомендуется назначать [image: image785.wmf]t
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 =30...50;
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 – коэффициент, учитывающий влияние передаточного числа,
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[image: image788.wmf]Э
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– коэффициент, учитывающий условия эксплуатации передачи,
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[image: image790.wmf]g

K

 – коэффициент, учитывающий угол наклона линии центров передачи к горизонту (табл. 24);

[image: image791.wmf]p
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 – коэффициент, учитывающий способ компенсации вытяжки цепи вследствие износа шарниров (табл. 25); 

[image: image792.wmf]см
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 – коэффициент, учитывающий способ смазки шарнира (табл. 26).

· Межосевое расстояние передачи. Оптимальное межосевое расстояние назначается по условию обеспечения нормальной жесткости ведущей ветви передачи. Его рекомендуется назначать в пределах

· 
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 (оптимально 30...50) – межосевое расстояние по количеству звеньев цепи:
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· при [image: image796.wmf];
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[image: image797.wmf];
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· наклон к горизонту:

· наилучшие условия - горизонтальные;

· наихудшие условия - вертикальные.

·  Число звеньев цепи. Число звеньев цепи рассчитывается в зависимости от ориентировочного, ранее назначенного межосевого расстояния передачи:
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Полученное значение округляется до ближайшего четного.

·  Уточнение межосевого расстояния передачи. Теоретическое (расчетное) межосевое расстояние определяется в зависимости от назначенного числа звеньев:
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Цепная передача работает нормально, если ее ведомая ветвь провисает. Для оптимального провисания расчетное межосевое расстояние уменьшается на (0,2...0,4)%:
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14.3.2 Кинематика цепной передачи
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14.3.3 Силы в ветвях цепной передачи
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Рисунок 49 – Схема нагружения цепи

1 Окружная сила - полезная сила (рис. 49)
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где [image: image805.wmf]1

F

 - сила натяжения ведущей ветви;

[image: image806.wmf]2
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 - сила натяжения ведомой ветви.

2 Сила [image: image807.wmf]2

F

 равна силе натяжения [image: image808.wmf]q
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, вызванной собственным весом ветви, и силой натяжения от действия центробежной силы [image: image809.wmf]V
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где [image: image811.wmf]f

K

 - коэффициент провисания цепи, который зависит от стрелы провисания и угла наклона цепи к горизонту: Кf=60 -горизонтальное расположение цепи; Кf=15 – при угле наклона [image: image812.wmf]a

=45(; Кf=10 – при вертикальном положении;
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 - межосевое расстояние передачи;
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 - масса 1м цепи;
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 - ускорение свободного падения.
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4 Сила, которая передается на валы, 

[image: image818.wmf][image: image819.wmf]t

F

R

15

,

1

=

.



(122)

14.4 Критерии работоспособности и расчеты цепных передач

14.4.1 Основные критерии работоспособности

Основными критериями работоспособности и расчета роликовой цепи являются:

· износостойкость шарнира (увеличение шага вследствие износа шарнира нарушает зацепление цепи со звездочкой);

· усталостное разрушение пластин и роликов;
· разрушение цепи при кратковременном действии максимальных нагрузок.
13.4.2 Расчет износостойкости шарниров цепи

РН – [image: image820.wmf]изн
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 (рис. 50).
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Рисунок 50 - Расчетная схема
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где [image: image823.wmf]p

- расчетное давление в шарнире, МПа;

[image: image824.wmf]A

K

 - коэффициент, учитывающий динамичность внешней нагрузки;

[image: image825.wmf]оп
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 - площадь опорной поверхности шарнира, мм2 (табл.28);
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 - коэффициент, учитывающий число рядов цепи (табл.27);
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 - эквивалентная полезная нагрузка на цепь, Н
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 - коэффициент, учитывающий переменность нагрузки,
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14.4.3 Расчет усталостной прочности деталей цепи

РН – [image: image832.wmf]уст
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где [image: image834.wmf][
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 - допускаемое давление в шарнире, гарантирующее усталостную прочность пластин в течение заданного срока службы, МПа,
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[image: image836.wmf]/
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 - коэффициент, учитывающий влияние числа зубьев ведущей звездочки,
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[image: image838.wmf]h
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 - коэффициент, учитывающий срок службы передачи,
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[image: image840.wmf]y
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 - коэффициент, учитывающий частоту вращения ведущей звездочки,
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[image: image842.wmf]t
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- коэффициент, учитывающий шаг цепи:
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14.4.4 Проверка статической прочности цепи

РН – S([S],

где S - фактическое значение коэффициента безопасности;

[S] - допускаемая величина коэффициента безопасности. [S]=6...8.
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где [image: image847.wmf]разр

F

- стандартное значение статической разрушающей нагрузки, Н (указана в стандартной маркировке цепи в килограммах);
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- коэффициент перегрузки, при наличии настраиваемого предохранительного звена в кинематической цепи механизма задается настройкой, для остальных случаев можно рекомендовать:
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[image: image850.wmf]д
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 - номинальная мощность электродвигателя; 
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 - перегрузочная способность электродвигателя;
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где m - число рядов цепи.

14.5 Последовательность расчета передачи приводной роликовой цепью

Таблица 22 - Исходные данные

	Наименование величины
	Обозна-чение
	Единица величины
	Вели-чина

	Мощность на ведущей звездочке
	P
	кВт
	

	Частоты вращения ведущей звездочки
	n1

n2

n3

n4
	1/мин

1/мин

1/мин

1/мин
	

	Нагрузки в режимах
	T1/Tmax
T2/Tmax
T3/Tmax
T4/Tmax
	-

-

-

-
	

	Время работы передачи в режимах
	h1

h2

h3

h4
	ч

ч

ч

ч
	

	Передаточное число
	[image: image858.wmf]U


	-
	

	Характер смазки
	
	
	

	Угол наклона линии центров передачи к горизонту
	(
	...0
	

	Способ регулирования межосевого расстояния
	
	
	


Таблица 23 -Предварительный расчет передачи

	Наименование величины
	Обоз-начение
	Метод определения

	1
	2
	3

	1 Число зубьев ведущей звездочки /ориентировочное/
	[image: image859.wmf]ор

z
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	[image: image860.wmf]ор
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=31-2[image: image861.wmf]U



	2 Число зубьев ведущей звездочки /назначенное/
	[image: image862.wmf]1
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	Округлить [image: image863.wmf]ор
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1

 до ближайшего нечетного


Продолжение таблицы 23

	1
	2
	3

	3 Коэффициент работоспособности передачи
	C
	C=4·106

	4 Коэффициент, учитывающий влияние частоты вращения ведущей звездочки на износ шарнира
	[image: image864.wmf]V
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	5 Коэффициент, учитывающий влияние числа зубьев ведущей звездочки передачи
	[image: image866.wmf]1
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	6 Межосевое расстояние передачи /в шагах/
	[image: image868.wmf]t
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	Рекомендуется 
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	7 Коэффициент, учитывающий межосевое расстояние передачи
	[image: image870.wmf]a
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	8 Коэффициент, учитывающий влияние передаточного числа
	[image: image872.wmf]u
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	9 Коэффициент, учитывающий параметры передачи
	KR
	KR= Kz1 Ka Ku

	10 Коэффициент, учитывающий угол наклона линии центров к горизонту
	K(
	Табл. 24

	11 Коэффициент, учитывающий способ компенсации вытяжки цепи
	Kp
	Табл. 25

	12 Коэффициент, учитывающий способ смазки шарнира
	Kсм
	Табл. 26

	13 Коэффициент, учитывающий условия эксплуатации передачи
	Kэ
	Kэ= Kγ Kр Kсм


Продолжение таблицы 23

	1
	2
	3

	14 Допускаемое давление для расчета износостойкости шарнира
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	15 Желательное число рядов цепи
	m
	Рекомендуется: m=1

	16 Коэффициент, учитывающий число рядов цепи
	Km
	Табл. 27

	17 Расчетный шаг цепи
	top, мм
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	18 Типоразмер роликовой цепи для передачи
	t, мм
	Табл. 28


Таблица 24 – Коэффициент, учитывающий угол наклона линии центров передачи к горизонту

	(
	До 70°
	Свыше 70°

	[image: image877.wmf]g

K


	1
	1,25


Таблица 25 – Коэффициент, учитывающий способ компенсации вытяжки цепи вследствие износа шарниров

	Способ компенсации
	Перемещение опор валов передачи
	Передача с натяжной звездочкой
	Удаление пары звеньев цепи

	Kр
	1
	1,15
	1,25


Таблица 26 –  Коэффициент, учитывающий способ смазки шарнира

	Способ смазки
	Окунание ветви цепи в масляную ванну
	Капельная смазка
	Периодическая смазка шарниров
	Периодическая смазка при работе в загрязненной среде

	[image: image878.wmf]см

K


	0,9
	1,5
	2
	3


Таблица 27 – Коэффициент, учитывающий число рядов цепи

	Число рядов
	1
	2
	3
	4

	[image: image879.wmf]m

K


	1
	1,7
	2,5
	3


Таблица 28 – Параметры приводных роликовых цепей по ГОСТ 13568-75

	Обозначение цепи
	t, мм
	A, мм
	Bвн, мм
	Dр, мм
	Aоп, мм2
	Fразр, кН
	q, кг/м

	ПР-12,7-1820-2
	12,7
	13,92
	7,75
	8,51
	50
	18,2
	0,75

	2ПР-12,7-3180
	
	
	
	
	
	31,8
	1,40

	ПР-15,875-2270
	15,875
	16,59
	9,65
	10,16
	71
	22,7
	1,00

	2ПР-15,875-4540
	
	
	
	
	
	45,4
	1,90

	ПР-19,05-3180
	19,05
	22,78
	12,70
	11,91
	106
	31,8
	1,90

	2ПР-19,05-7200
	
	
	
	
	
	72,0
	3,50

	ПР-25,4-5670
	25,4
	29,29
	15,88
	15,88
	180
	56,7
	2,60

	2ПР25,4-11340
	
	
	
	
	
	113,4
	5,00

	ПР-31,75-8850
	31,75
	35,76
	19,05
	19,05
	262
	88,5
	3,80

	2ПР-31,75-17700
	
	
	
	
	
	177,0
	7,30

	ПР-38,1-12700
	38,1
	45,44
	25,4
	22,23
	395
	127,0
	5,50

	2ПР-38,1-25400
	
	
	
	
	
	254,0
	11,00


Примечание. Рекомендуется назначать цепь с ближайшим большим к расчетному шагом.

Таблица 29 –  Коэффициент динамичности внешней нагрузки

	Динамичность
	Нагрузка спокойная
	Умеренные колебания нагрузки
	Резкие колебания нагрузки

	КА
	1
	1,3
	1,5


Таблица 30 - Расчет геометрических параметров передачи

	Наименование величины
	Обозначение
	Метод определения

	1
	2
	3

	1 Расчетное число зубьев ведомой звездочки
	[image: image880.wmf]ор
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	2 Число зубьев ведомой звездочки /назначенное/
	[image: image882.wmf]2
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	Полученное [image: image883.wmf]ор
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 округлить до ближайшего целого


Продолжение таблицы 30

	1
	2
	3

	3 Расчетное число звеньев цепи
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	4 Число звеньев цепи /назначенное/
	[image: image886.wmf]t
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	Полученное [image: image887.wmf]top

l

 округлить до ближайшего четного

	5 Расчетное межосевое расстояние передачи
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	6 Межосевое расстояние, обеспечивающее провисание цепи
	[image: image890.wmf]a
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	7 Диаметр делительной окружности ведущей звездочки
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	8 Диаметр делительной окружности ведомой звездочки
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	9 Наружный диаметр ведущей звездочки
	[image: image896.wmf]1

e

d

, мм
	[image: image897.wmf]ú

û

ù

ê

ë

é

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

°

+

=

1

1

180

5

,

0

z

ctg

t

d

e



	10 Наружный диаметр ведомой звездочки
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	11 Диаметр ролика
	[image: image900.wmf]p
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	Табл. 28

	12 Радиус впадины
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	13 Диаметр окружности впадин ведущей звездочки
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	14 Диаметр окружности впадин ведомой звездочки
	[image: image905.wmf]2

i

d

, мм
	[image: image906.wmf]r

d

d

i

2

2

2

-

=




Продолжение таблицы 30

	1
	2
	3

	15 Расстояние между пластинами внутреннего звена
	[image: image907.wmf]вн
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	Табл. 28

	16 Ширина зубчатого венца звездочек
	[image: image908.wmf]b
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	Для однорядной цепи
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Для многорядной цепи
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	17 Радиус боковой поверхности зубьев звездочек
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	18 Координата центра кривизны боковой поверхности зуба
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14.6 Проверочные расчеты передачи

Таблица 31 - Проверка износостойкости шарнира цепи

	Наименование величины
	Обозначе-ние
	Метод определения

	1
	2
	3

	1 Скорость цепи в передаче
	[image: image915.wmf]V
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	2 Окружная сила на ведущей звездочке (полезное натяжение цепи)
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	3 Коэффициент, учитывающий переменность нагрузки
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	4 Эквивалентная полезная нагрузка на цепь
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	5 Коэффициент, учитывающий динамичность внешней нагрузки
	[image: image923.wmf]A
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	Табл. 29


Продолжение таблицы 31

	1
	2
	3

	6 Площадь опорной поверхности шарнира
	[image: image924.wmf]оп
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	Табл. 28

	7 Коэффициент, учитывающий число рядов цепи
	[image: image925.wmf]m
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	Табл. 27

	8 Расчетное давление в шарнире
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	9 Допустимое давление в шарнире, обеспечивающее его износостойкость
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	10 Заключение о работоспособности цепи
	При [image: image930.wmf]изн
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износостойкость шарнира обеспечена.

При [image: image931.wmf]изн
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 необходимо увеличить число рядов или увеличить число зубьев ведущей звездочки


Таблица 32 – Проверка усталостной прочности пластин цепи

	Наименование величины
	Обозначение
	Метод определения

	1 Коэффициент, учитывающий число зубьев ведущей звездочки
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	2 Коэффициент, учитывающий срок службы передачи
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	3 Коэффициент, учитывающий величину шага цепи
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	4 Коэффициент, учитывающий частоту вращения ведущей звездочки
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Продолжение таблицы 32
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	5 Допускаемое давление, обеспечивающее усталостную прочность пластин
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	6 Расчетное давление в шарнире
	
[image: image944.wmf]МПа

p

,


	[image: image945.wmf]уст

m

оп

А

t

э

p

К

А

К

F

p

]

[

£

=



	7 Заключение о работоспособности цепи
	
	При 
[image: image946.wmf][
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 усталостная прочность пластин обеспечена; при 
[image: image947.wmf][
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 необходимо увеличить число рядов или увеличить число зубьев ведущей звездочки


Таблица 33 - Проверка статической прочности цепи

	Наименование величины
	Обозначе-ние
	Метод определения

	1 Окружная сила
	[image: image948.wmf]t
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	2 Коэффициент возможной перегрузки
	[image: image950.wmf]п
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	При наличии настра-иваемого предохранитель-ного звена [image: image951.wmf]п
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 задается настройкой, в остальных случаях
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	3 Сила удара шарнира о зуб звездочки
	[image: image953.wmf]у
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, Н
	При V<10 м/с - Fу=0.

При V=10 м/с - Fу=1,36 n1tm

	4 Стандартная статическая разрушающая нагрузка
	[image: image954.wmf]разр
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	Табл. 28

	5 Расчетный коэффициент безопасности
	[image: image955.wmf]S
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Продолжение таблицы 33

	1
	2
	3

	6 Допускаемый коэффициент безопасности
	[S]
	Рекомендуется:

[S]=6...8

	7 Заключение о работоспособности передачи
	При S[image: image957.wmf]³

[S] статическая прочность цепи обеспечивается. При S<[S] необходимо увеличить рядноcть или шаг цепи


15 Передачи трением. Ременные передачи

15.1 Принцип работы ременной передачи

Ременная передача относится к передачам трением с гибкой связью и может применяться для передачи движения между валами, находящимися на значительном расстоянии один от другого. Она состоит (рис.51, а) из двух шкивов (ведущего 1, ведомого 2) и охватывающего их ремня 3. Свободный участок ремня, который набегает на ведущий шкив, называется ведущей ветвью ремня. Тогда другой участок, набегающий на ведомый шкив, называется ведомой ветвью ремня.
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а – плоский ремень; б – клиновой ремень; в – круглый ремень; г‑зубчатый ремень

Рисунок 51-Конструкция ременной передачи и типы ремней

Для нормальной работы передачи необходимо предварительное натяжение ремня, обеспечивающее возникновение сил трения на участках контакта (ремень-шкив). Для создания и регулирования натяжения ремней здесь предусматриваются натяжные устройства (рис. 52). В передачах без этих устройств натяжение создается за счет упругой деформации ремня, надеваемого на шкивы с натягом. Достоинства и недостатки ременных передач представлены в табл. 34 [1-8].


[image: image964.png]



1 – ремень; 2 – ведущий шкив; 3 – натяжное устройство

Рисунок 52 – Способы создания натяжения ремня

Таблица 34 - Достоинства и недостатки ременных передач

	Достоинства
	Недостатки

	Большой диапазон межосевых расстояний (что важно, например, для сельскохозяйственного машиностроения)
	Необходимость постоянного ухода (установка и натяжение ремней, их перешивка и замена при обрыве и т. п.)

	Плавность хода, бесшумность работы передачи и способность предохранения передачи от поломки
	Непостоянство передаточного числа вследствие проскальзывания ремней

	Возможность работы с большими угловыми скоростями
	Сравнительно большие габаритные размеры передачи

	Простота конструкции
	Необходимость натяжного устройства


15.2 Классификация ременных передач. Область применения

1 По форме сечения ремня: плоскоременные (рис. 51,б; 53,а); клиноременные (рис. 51,в; 53,б); круглоременные (рис. 51,д); с зубчатыми ремнями (рис. 51,е), с поликлиновыми ремнями (рис.51,г; 53,в).
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Рисунок 53 - Типы ремней

2 По взаимному расположению осей валов: с параллельными осями; с пересекающимися осями; со скрещивающимися осями.

3 По направлению вращения шкива: с одинаковым направлением (открытые и полуоткрытые); с противоположными направлениями (перекрестные).
4 По способу создания натяжения ремня: простые; с натяжным роликом; с натяжным устройством (см. рис. 52).
5 По конструкции шкивов: с однорядными шкивами; со ступенчатыми шкивами; с раздвижными конусными шкивами (клиноременный вариатор).
Наибольшее распространение в машиностроении находят клиноременные передачи (в станках, автотранспортных двигателях и т. п.). Эти передачи широко используют при малых межосевых расстояниях и вертикальных осях шкивов, а также при передаче вращения несколькими шкивами. При необходимости обеспечения ременной передачи постоянного передаточного числа и хорошей тяговой способности рекомендуется устанавливать зубчатые ремни. При этом не требуется большего начального натяжения ремней; опоры могут быть неподвижными. Плоскоременные передачи в настоящее время применяют сравнительно редко (они вытесняются клиноременными). Круглоременные передачи (как силовые) в машиностроении не применяются. Их используют в основном для маломощных устройств в приборостроении и бытовых механизмах (магнитофоны, радиолы, швейные машины). Передаваемая мощность силовых ременных передач практически достигает 50кВт.

15.3 Силы и напряжения в ветвях ременной передачи

В состоянии покоя ([image: image969.wmf]0
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T

T

) ветви ремня нагружаются только силой предварительного натяжения [image: image970.wmf]0

F

, которая является причиной появления в произвольном поперечном сечении площадью [image: image971.wmf]A

 напряжений предварительного натяжения 
[image: image972.wmf]0
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 (рис. 54):
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[image: image974.png]



Рисунок 54 - Силы в ременной передаче

После приложения рабочей нагрузки сила в ведущей ветви увеличивается и становится равной [image: image975.wmf]1

F

, а в ведомой - уменьшается и становится равной [image: image976.wmf]2

F

. Из условия равновесия ведущего шкива имеем:
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Из условия неизменности длины ремня в соответствии с законом Гука получим:
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Напряжения от рабочей нагрузки:
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Максимальное напряжение в ведущей ветви в сечении ремня, где он набегает на ведущий шкив:
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15.4 Методы создания предварительных натяжений

Открытая передача 
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l

a

E

l

l

0

D

D

s

D

@

=


[image: image982.wmf]2

l

D


где 
[image: image983.wmf]МПа

2

...

6

,

1

0

=

s

;


[image: image984.wmf]МПа

E

200

...

120

=

 - для кожаного ремня;
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 – для хлопчатобумажного ремня;
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100 МПа – для шерстяного ремня;
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200 МПа – для прорезиненного ремня.

С натяжным роликом
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 для кожаного текстильного ремня;
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15.5 Плоскоременная передача

15.5.1 Краткие сведения об элементах

Ремень. Материал ремней должен обладать следующими свойствами (табл. 35):

Таблица 35 - Материал и свойства плоских ремней

	Материал
	Прочность
	Упругость
	Гибкость
	Износостойкость

	Кожаный
	
	[image: image992.wmf]+


	[image: image993.wmf]+


	[image: image994.wmf]+



	Текстильный.

Хлопчатобумажный
	(
	(
	[image: image995.wmf]+


	(

	Шерстяной
	[image: image996.wmf]+


	[image: image997.wmf]+


	[image: image998.wmf]+


	(

	Прорезиненный
	[image: image999.wmf]+


	(
	(
	[image: image1000.wmf]+




Размеры: [image: image1001.wmf]l

,

b

,

d


Шкивы - литые из чугуна СЧ-15-32 (рис. 55).


[image: image1002.png]



Рисунок 55 - Конструкции шкивов

Основные размеры: d (из стандартного ряда);

[image: image1003.wmf]ш

b

- из стандартного ряда (диапазон для каждого диаметра);

[image: image1004.wmf]ш

d

- из рекомендаций.

f - значения для шкивов в определенном диапазоне диаметров.

15.5.2 Геометрические параметры передачи

· Диаметры шкивов:
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где [image: image1007.wmf]min
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 - для ремней определенной толщины, регламентирован стандартом;
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 - назначить из стандартного ряда;

[image: image1009.wmf]e

-коэффициент скольжения.

· Межосевое расстояние, длина ремня:
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 -с натяжным роликом.

Следует обеспечить условие
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· Длина ремня и межосевое расстояние связаны зависимостями:

- для открытой передачи

[image: image1015.wmf],

2

2

1

d

a

l

D

+

D

+

=






где [image: image1016.wmf](

)

(

)

ú

û

ù

ê

ë

é

D

-

D

-

+

D

-

=

2

2

1

1

8

4

1

l

l

a

;

[image: image1017.wmf](

)

(

)

;

2

1

2

1

d

d

+

=

D

p


[image: image1018.wmf](

)

;

)

2

(

2

1

2

2

d

d

-

=

D


- для передачи с натяжным роликом
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где [image: image1021.wmf]i

l

 - длина прямолинейных участков контура;

[image: image1022.wmf]i
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 - углы охвата ремнем шкивов;

[image: image1023.wmf]i

d

- диаметры шкивов.

· Угол охвата ремнем меньшего шкива, открытая передача:
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· Угол наклона передачи к горизонту [image: image1027.wmf]a

. Желательно [image: image1028.wmf]0
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 (горизонтальная передача). При [image: image1029.wmf]0
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 снижается нагрузочная способность передачи.

· Кинематические параметры передачи
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· Силы на валы шкивов в ременной передаче

[image: image1031.wmf]2

sin

S

2

F

1

0

a

S

=

.


(143)

15.5.3 Расчеты ременных передач

· Коэффициент тяги
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· Упругое скольжение
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· КПД передачи
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· Вывод формулы для определения удельного окружного усилия [image: image1035.wmf]0
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Составлены таблицы для оптимального значения [image: image1038.wmf]0

p

 при стандартных значениях [image: image1039.wmf]d

. В расчетах конкретных передач значения[image: image1040.wmf][

]

p

 уточняются с учетом:

· угла наклона передачи [image: image1041.wmf]o

K

;
· угла охвата ремнем меньшего шкива [image: image1042.wmf]a
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;

· скорости ремня [image: image1043.wmf]V
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;

· режима работы передачи [image: image1044.wmf]p
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Тогда [image: image1046.wmf][
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15.5 4 Рекомендуемый порядок расчета плоскоременной передачи

Исходные данные: [image: image1049.wmf]U
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 режим нагружения и работы.

1 Выбрать вид (материал) ремня, способ натяжения.

2 Рассчитать ориентировочный диаметр меньшего шкива:
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Назначить стандартный диаметр [image: image1052.wmf]1
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.

3 Рассчитать диаметр большего шкива:

[image: image1053.wmf](
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Назначить стандартный диаметр [image: image1054.wmf]2
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.

Возможно, изменится передаточное число:
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Допускаемые отклонения от номинального - 4%.

4 Назначить межосевое расстояние:

[image: image1056.wmf](
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 - открытая передача,
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 - с натяжным роликом.

Проверить удовлетворение условий:
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[image: image1059.wmf]5
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Если это условие не удовлетворяется, ввести поправку в расчетную ширину ремня.

5 В соответствии с назначенным диаметром d[image: image1060.wmf]1

 выбрать толщину ремня [image: image1061.wmf]d

.

6 Рассчитать допускаемое удельное окружное усилие:

[image: image1062.wmf]p
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7 Рассчитать потребную ширину ремня 

[image: image1063.wmf]]
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 - округлить до стандартного значения.

8 Назначить ширину шкива [image: image1064.wmf]ш
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9 Рассчитать усилия, действующие на валы передачи
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15.6 Передачи клиновыми и поликлиновыми ремнями

15.6.1 Краткие сведения об элементах передачи

Ремни:
· Клиновые. Нормального сечения (О,А,Б,В,Г,Д,Е); узкие (УО,УА,УБ,УВ). Замкнутые передачи, есть стандартный ряд длин.

· Поликлиновые. Тип: К,Л,М; число ребер до 50. Замкнутые передачи, есть стандартный ряд длин.

Шкивы – диаметры выбираются из стандартного ряда, форма обода стандартизована.

15.6.2 Особые свойства передач и выводы из них

· Эффект вклинивания (табл. 36)

· Ремень замкнутый (табл. 36).

Таблица 36 - Достоинства и недостатки передач клиновыми и поликлиновыми ремнями

	Достоинства
	Недостатки

	Малые [image: image1066.wmf][
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	Ограничение параллельно работающих клиновых ремней ([image: image1067.wmf]6
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	Малые межосевые расстояния - [image: image1068.wmf]h
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	Большие передаточные отношения - [image: image1069.wmf]max
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	Небольшие [image: image1070.wmf]0
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	Меньшие нагрузки на валы
	


Общий вывод: Передача сложнее и дороже плоскоременной. Целесообразно применять в тех случаях, когда используются особые свойства.

· Особенности расчета - определяется количество клиновых или число параллельных выступов поликлиновых ремней

[image: image1072.wmf]]
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Рекомендуемый порядок расчета передач клиновыми  ремнями :

Исходные данные: [image: image1073.wmf]U

;

n

;

P

1

1

; режим нагружения.

1 Рассчитать момент на ведущем шкиве:

[image: image1074.wmf]1
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и выбрать типоразмер ремня.

2 Выбрать диаметр меньшего шкива [image: image1075.wmf]1
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 из стандартного ряда..
3 Рассчитать диаметр большего шкива
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- округлить до стандартного.

4 Рассчитать ориентировочную длину ремня
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и округлить до стандартного значения.

5 Рассчитать межосевое расстояние, соответствующие стандартной длине ремня

[image: image1081.wmf]]
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6 Рассчитать величину необходимого сближения и раздвижения шкивов:

	Клиновые
	Поликлиновые

	[image: image1082.wmf]l

а

l

а

025

,

0

;

01

,

0

=

D

+

»

D

-


	[image: image1083.wmf]l

а

l

а

02

,

0

;

013

,

0

=

D

+

=

D

-




7 Выполнить проверки
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*

60

);

20

(

10

1000

);

90

(

110

60

180

1

1

0

0

0

1

2

0

1

n

d

V

V

l

а

d

d

p

a

=

£

³

-

-

=

.

8 Рассчитать допускаемую мощность, которую может передать один ремень:

[image: image1085.wmf]p
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где [image: image1086.wmf]0
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 -мощность, передаваемая одним ремнем при 
[image: image1087.wmf]0
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 и длине ремня l
[image: image1088.wmf]0

, спокойной односменной работе;

[image: image1089.wmf]a
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 -коэффициент угла охвата ремнем ведущего шкива;

[image: image1090.wmf]e
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 - коэффициент длины ремня;

[image: image1091.wmf]p
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 - коэффициент режима работы.

9 Рассчитать потребное число ремней:
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10 Окончательно потребное число ремней 
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где [image: image1094.wmf]z
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 - коэффициент числа ремней. Не следует допускать 
[image: image1095.wmf]'
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11 Вычертить профиль обода шкива.

12 Рассчитать силы, действующие на валы в передаче:
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15.7 Расчет передач поликлиновыми ремнями

Выполняется в той же последовательности и по тем же формулам, что и клиновыми ремнями, со следующими отличиями:

1 [image: image1098.wmf]10

P

 - понимать как мощность, которую может передать ремень с десятью выступами;

2 Потребное число клиновых выступов рассчитывается по формуле

[image: image1099.wmf]10
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 - с округлением до целого числа.

16 Фрикционные передачи

16.1 Устройство, область применения, классификация, достоинства и недостатки

Фрикционная передача в простейшем исполнении состоит из двух катков, которые прижаты друг к другу определенной силой, величина которой во много раз превышает силу трения в месте контакта катков (рис. 56). Устройство служит для передачи вращательного движения (или для преобразования вращательного движения в поступательное) между валами с помощью сил трения, возникающих между дисками, цилиндрами или конусами, насаженными на валы и прижимаемыми один к другому. Например, в кузнечно-прессовом оборудовании, фрикционных лебедках, отдельных станках и в вариаторах. Для ограничения габаритов рекомендуется принимать [image: image1100.wmf]10
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. Коэффициент полезного действия передачи 
[image: image1101.wmf]95
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Таблица 37 - Преимущества и недостатки

	Достоинства
	Недостатки

	Простота и дешевизна изготовления деталей передачи
	Непостоянство передаточного числа вследствие проскальзывания ремней

	Плавность и бесшумность работ при высоких скоростях и способность предохранения передачи от поломки
	Необходимость натяжного устройства

	Имеется возможность бесступенчатого регулирования передаточного числа
	Высокие нагрузки на валы и опоры валов передачи

	
	Опасность повреждений катков при буксовании передачи


16.2 Явление скольжения в передаче
Работа нагруженной фрикционной передачи сопровождается явлениями скольжения при контакте катков. Это вредное явление, какое является причиной износа катков, уменьшения КПД и непостоянства передаточного числа.

Различают три вида скольжения:

1 Буксование при перегрузках приводит к износу и выходу из строя. Поэтому при проектировании обеспечивают достаточный запас зацепления катков для предотвращения пробуксовки;

2 Упругое скольжение связано с упругими деформациями катков в зоне контакта (за счет упругого удлинения поверхности ведущего катка относительно упругого сжатия ведомого), что оценивается коэффициентом упругого скольжения [image: image1102.wmf]e
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[image: image1104.wmf]002
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 - для стальных катков;
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[image: image1106.wmf]03
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3 Геометрическое скольжение обусловлено разницей в значениях, а иногда в направлениях скоростей контактирующих точек катков. Например, фрикционные прессы – вращение в двух взаимно перпендикулярных плоскостях. При этом равенство скоростей имеем только в полюсе, который находится на середине линии контакта только при холостом ходе. Во время работы под нагрузкой полюс смещается.

[image: image1107.wmf]
Рисунок 56 - Схема фрикционной передачи

Требования к материалам деталей фрикционных передач:

· высокий модуль упругости;

· высокий коэффициент трения;

· высокая контактная прочность;

· высокая износостойкость.

Пары материалов:

· закаленная сталь (50-55HRC) – закаленная сталь (ШХ15, 40Х, 40ХН);

· чугун – чугун (со смещением или без);

· текстолит, фибра – сталь, чугун (высокий коэффициент трения, используют для малонагруженных передач);

· кожа, древесина, резина – сталь, чугун.

16.3 Расчет цилиндрических фрикционных передач

Таблица 38 – Алгоритм расчета фрикционных передач

	Название параметра
	Обозначение
	Формулы для расчета

	1
	2
	3

	Геометрические и кинематические параметры

	Межосевое расстояние, мм
	[image: image1108.wmf]a
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	Диаметры катков, мм
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	Передаточное число
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Поскольку [image: image1115.wmf]03
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	Окружная скорость колес, м/с
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Продолжение таблицы 38

	1
	2
	3

	Прочностные расчеты. Контактные напряжения
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	Сила прижатия катков, Н
	[image: image1120.wmf]Q
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	Сила, действующая на валы, Н
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	Рабочие контактные напряжения, МПа
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	Межосевое расстояние, мм
	[image: image1126.wmf]a
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17 Валы и оси

17.1 Назначение, конструкция и материалы валов и осей 

Валом называют деталь (как правило, гладкой или ступенчатой цилиндрической формы), предназначенную для поддержания установленных на ней шкивов, зубчатых колес и для передачи вращающего момента. Вал воспринимает радиальные и осевые силы (нормальные напряжения) и передает к детали вращающий момент (касательные напряжения). Валы всегда вращаются, т.е. напряжения: изгиба - знакопеременны, напряжения растяжения (сжатия) - постоянны, кручения - зависят от характера момента. Некоторые валы не поддерживают вращающиеся детали и работают только на кручение. Вал 1 (рис. 57) имеет две или большее число опор, называемых подшипниками 2. Часть вала, охватываемую опорой, называют цапфой. Концевые цапфы именуют шипами 3, а промежуточные — шейками 4 [1-8].

Осью называют деталь, предназначенную только для поддержания установленных на ней деталей. Ось воспринимает и передает только радиальные и осевые силы, т.е. испытывает только нормальные напряжения (вращающиеся – знакопеременные напряжения изгиба, не вращающиеся - постоянные во времени напряжения изгиба).


[image: image1128.png]



Рисунок 57 - Конструкция вала

17.2.1 Машинные валы и оси

Валы. Форма: сложная конфигурация, обилие концентраторов напряжений. Материалы: Ст.5; Ст.6; стали 35, 40, 45; 40ХМА, 30ХГТ, 40Х, 20Х, 20, 12ХМЗ, 18ХГТ и др.

Оси. Материалы: Ст. 4, Ст. 6, стали 40, 45, 50 (термическая и термохимическая обработка применяется редко). Контролируемые диаметры принимаются из стандартного ряда чисел.

17.2 Классификация валов и осей

По назначению валы делят на валы передач (на них устанавливают детали передач) и коренные валы (на них устанавливают дополнительно еще и рабочие органы машины). Валы передач бывают: специальные; трансмиссионные; машинные.

По геометрической форме валы делят: прямые (см. рис.57); кривошипные (рис. 58,а); коленчатые (рис. 58,в); гибкие (рис. 58,б); телескопические (рис. 58, г); карданные (рис. 58, д). Кривошипные и коленчатые валы используют для преобразования возвратно-поступательного движения во вращательное (поршневые двигатели) или наоборот (компрессоры).

[image: image1129.png]ANES




[image: image1130.png]ANES





а



б

[image: image1131.png]ANES




      [image: image1132.png]ANES





в


г

[image: image1133.png]ANES





д

Рисунок 58 – Конструкции валов

17.3 Расчеты машинных валов и осей

17.3.1 Расчет валов на сопротивление усталости

Расчет оси является частным случаем расчета машинного вала. Поэтому рассмотрим их совместный расчет (табл. 39).

Таблица 39–Алгоритм расчета машинного вала

	Расчет валов
	Расчет осей

	1
	2

	Проектировочный расчет (приближенный)

	Минимальный диаметр вала из условия крутильной прочности:
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 - коробки скоростей,

где [image: image1136.wmf]n
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 - мощность и частота вращения на рассчитываемом валу.

Или по формуле [image: image1137.wmf][
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 - для стальных валов, в сечениях которых действует только крутящий момент; 
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 - для стальных валов, в сечениях которых действуют напряжения изгиба и кручения


Продолжение таблицы 39

	1
	2

	Проектировочный расчет по приведенным напряжениям из условия изгибной прочности

	1 Определить значения и направления сил, действующих на вал (ось)

	2 Внешние силы привести к оси вращения детали и разложить во взаимно перпендикулярных плоскостях

[image: image1140.png]




	3 Определить реакции опор в каждой из взаимно перпендикулярных плоскостей

	4 Построить эпюры изгибающих моментов в каждой из координатных плоскостей

	5 Построить эпюру вращающего момента
	Не строится

	6 Анализом эпюр установить опасные сечения вала (оси). Для каждого опасного сечения рассчитать суммарный изгибающий момент:
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	7 Найти приведенный момент в опасном сечении вала:
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	Не определяется
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	1
	2

	8 Выполнить расчет вала:


[image: image1145.wmf](

)

[

]

3

4

1

1

,

0

и

прив

M

d

s

b

-

@

,

где [image: image1146.wmf]н

вн

d

d

=

b
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 - наружный и внутренний диаметры полого вала;

[image: image1148.wmf][

]

)

S

K

(

D

1

и

s

s

s

-

=

 - допускаемое напряжение изгиба;
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)

V

F

d

D

K

/

1

K

K

K

K

-

+

=

s

s

s

 - коэффициент, учитывающий влияние всех факторов на предел выносливости реальной детали;
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 - коэффициенты, выбираются из справочных таблиц;
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 - предел выносливости при симметричном цикле (из справочных данных)
	8 Выполнить расчет оси:
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- для вращающихся осей;
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	Проверочный расчет валов и осей

Усталостная прочность валов и вращающихся осей (выносливость)

	РН - [image: image1158.wmf][

]

S

S

³

,

где [image: image1159.wmf][

]

5

,

2

7

,

1

-

=

S



	1 Общий коэффициент запаса прочности
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	1 Коэффициент запаса прочности
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	2 Запас прочности по нормальным напряжениям
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	1
	2

	3 Запас прочности по касательным напряжениям
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 - для механизмов, работающих в реверсивном режиме;
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	Не выполняется

	Проверка статической прочности валов и вращающихся осей (расчет дополнительный и проводится при условии, что [image: image1169.wmf])
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	Проверка статической прочности не-вращающихся осей (расчет основной)
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17.3.2 Расчет валов на жесткость

Упругие перемещения вала отрицательно влияют на работу связанных с ним деталей: подшипников, зубчатых колес и т.п. От прогиба вала в зубчатом зацеплении возникает концентрация нагрузки по длине зуба. При больших углах поворота в подшипнике может произойти защемление вала. Допускаемые упругие перемещения зависят от конкретных требований к конструкции и определяются в каждом отдельном случае. Введение общих норм едва ли возможно и целесообразно. Некоторые из приближенных рекомендаций указаны в табл. 40.

Таблица 40 – Рекомендованные значения стрелы прогиба и углов поворота в подшипниках

	Место применения
	Стрела прогиба 
[image: image1177.wmf]y


	Угол поворота 
[image: image1178.wmf]q



	Для зубчатых передач:

· цилиндрических;

· конических, гипоидных, глобоидных
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 - для радиального шарикоподшипника

	Для валов общего назначения
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[image: image1185.wmf]l

 - расстояние между опорами
	___


Перемещения при изгибе в общем случае целесообразно определять, используя интеграл Мора и способ Верещагина (см. курс «Сопротивление материалов»). Для простых расчетных случаев используют готовые решения приведенные в справочной литературе [9].

17.4 Расчёты трансмиссионных валов

Особенности конструкции. Форма: длина до 7 м. Материал: Ст.4, Ст.5. Алгоритм расчета трансмиссионного вала приведен в табл. 41.

Таблица 41 - Алгоритм расчета

	КР – жесткость
	КР – прочность

	1
	2
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	1
	2

	РФ - [image: image1194.wmf][

]

4

4

4

2

5

6

1000

10

83

,

0

32

180

10

55

,

9

n

P

d

j

p

×

×

×

×

×

³

;

[image: image1195.wmf](

)

4

4

110

130

90

n

P

n

P

d

@

×

-

³


	РФ - [image: image1196.wmf][

]

3

3

3

6

1

16

10

55

,

9

n

P

d

t

p

×

×

³

;

[image: image1197.wmf](

)

3

3

n

P

130

n

P

135

115

d

@

-

³




17.5 Конструирование валов и осей

Переходные участки валов между двумя ступенями разных диаметров выполняют такими способами.

1 С канавкой для выхода шлифовального круга или для выхода резьбонарезного инструмента (если есть на валу резьбовые участки). Зачастую канавки имеют ширину более 3 мм и глубину более 0,25-0,30 мм. Канавки должны иметь максимально возможные радиусы закругления для уменьшения концентрации напряжений. Канавки выполняют на валах, диаметры которых определяются из условия жесткости и на концевых участках валов, в сечениях которых возникают незначительные изгибающие моменты (рис.59,а).

2 С переходной поверхностью – галтелью постоянного радиуса [image: image1198.wmf]r

. Радиус галтели выбирается меньше радиуса закругления или радиального размера фаски детали [image: image1199.wmf]f

. Для шеек под подшипники качения рекомендуется [image: image1200.wmf]04
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 (рис.59,б).

3 Для уменьшения концентрации напряжений целесообразно выполнять галтель с изменяемым радиусом кривизны, при этом наибольший радиус кривизны должен находиться в зоне перехода к ступени меньшего диаметра. Эти галтели со сменным радиусом существенно повышают стойкость вала против усталостного разрушения (рис. 59, в).

4 Эффективным методом повышения усталостной прочности валов на переходных участках является выполнение разгружающих канавок на малонагруженных участках или сверление отверстий в ступенях большого диаметра.

Такие мероприятия обеспечивают более равномерное распределение напряжений и уменьшение концентрации напряжений.
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Рисунок 59 - Варианты выполнения переходных участков валов

Высоту буртика 
[image: image1207.wmf]t

, координату фаски подшипника 
[image: image1208.wmf]r

 и размер фаски 
[image: image1209.wmf]f

 принимают в зависимости от диаметра 
[image: image1210.wmf]d

 посадочной поверхности (табл. 42).

Таблица 42 – Рекомендации по выбору высоты буртика 
[image: image1211.wmf]t

, координаты фаски подшипника 
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 и размера фаски 
[image: image1213.wmf]f

 в зависимости от диаметра 
[image: image1214.wmf]d

 посадочной поверхности
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Пример построения схемы загрузки вала и эпюр изгибающих и крутящих моментов приведен на рис. 60.
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[image: image1224.wmf]
[image: image1225.wmf]
Рисунок 60 – Пример построения схем загрузки вала, эпюры изгибающих и крутящего моментов

18 Подшипники

18.1 Сравнительная характеристика подшипников трения - скольжения и качения

[image: image1226.png]


                   [image: image1227.png]



а


б

а – подшипник скольжения; б – подшипник качения

Рисунок 61 – Примеры подшипников скольжения и качения

Основные требования, предъявляемые к подшипникам:

а) свобода вращения достаточно длительное время;

б) точность вращения;

в) небольшие габариты;

г) простота в изготовлении, монтаже, обслуживании;

д) экономичность.

Сравнительная характеристика подшипников приведена в табл. 43.

Таблица 43 - Сравнительная характеристика подшипников трения - скольжения и качения

	Подшипники качения
	Подшипники скольжения

	Высокий КПД (меньшее трение и сопротивление пуску под нагрузкой)
	Более дешевы

	Меньшие в 2...3 раза осевые размеры
	Малые радиальные размеры

	Экономичны в эксплуатации
	Изготовление доступно любому заводу

	Простота конструкции опор
	Возможно изготовление любого типоразмера

	Доступная стоимость при массовом производстве и взаимозаменяемость
	Работают плавно, бесшумно. Возможна работа при высоких скоростях, вибрационных и ударных нагрузках

	Экономия цветных металлов
	


18.2 Подшипники скольжения

Подшипник скольжения (рис. 62) является парой вращения, он состоит из опорного участка вала (цапфы) 1 и соответственно подшипника 2, в котором скользит цапфа. В качестве опор вращающихся осей и валов подшипники скольжения используются в конструкциях, в которых применение подшипников качения затруднено или недопустимо по ряду причин: высокие вибрационные и ударные нагрузки; низкие и особо высокие частоты вращения; повышенные требования к стабильности и точности положения валов и др.; работа в воде, агрессивных средах; работа при недостаточном смазывании или без смазывания; необходимость выполнения диаметрального разъема; отсутствие подшипников качения требуемых диаметров (миниатюрные и особо крупные валы) и др. Надежность работы подшипников определяет работоспособность и долговечность машин.

Подшипникам скольжения свойственны и некоторые недостатки. Так, тяжело нагруженные подшипники, работающие при высоких частотах вращения, нуждаются в принудительном подводе под давлением смазочного материала (масла, воды и др.) для поддержания режима жидкостного трения и отвода выделяющейся теплоты. Подшипники с обычными маслами надежно работают лишь при температуре не выше 150° С. При работе в условиях пониженных температур возрастает пусковой момент из-за загустения масла. Благодаря бесшумности и указанным выше достоинствам, а также по конструктивным и экономическим соображениям опоры скольжения находят широкое применение в паровых и газовых турбинах, двигателях внутреннего сгорания, центробежных насосах, центрифугах, металлообрабатывающих станках, прокатных станах, тяжелых редукторах и пр.

18.2.1 Классификация подшипников скольжения

1 По воспринимаемой нагрузке различают:

· Радиальные (опорные) подшипники (рис.62,а,б).

· Упорные подшипники (подпятники) (рис. 62,в,г).

· Радиально-упорные подшипники. Специально, как правило, не изготавливают, а образовывают за счет совместного применения радиальных и упорных подшипников.

2 По конструктивному исполнению подшипники бывают:

· Разъемные.

· Неразъемные.
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Рисунок 62 - Конструкции подшипников скольжения

18.3 Условный расчет подшипников скольжения и подпятников

Подшипники скольжения чаще всего выходят из строя вследствие абразивного изнашивания или заедания. В машинах, где подшипники воспринимают большие ударные и вибрационные нагрузки, возможно усталостное разрушение рабочего слоя вкладышей.

Условный расчет подшипников скольжения проводят для подшипников, работающих в условиях граничного трения, когда трущиеся поверхности гарантированно не разделены слоем смазочного материала, а на рабочей поверхности вкладыша имеется лишь тонкая масляная пленка, которая может разрушиться. Этот расчет проводят для обеспечения износостойкости и отсутствия заедания. Для подшипников жидкостного трения производят специальный расчет, основанный на гидродинамической теории смазывания.

18.3.1 Расчеты подшипников и подпятников в условиях граничного трения

Условный расчет подшипников скольжения производят по среднему давлению [image: image1232.wmf]p

 между цапфой и вкладышем и по произведению этого давления на окружную скорость скольжения цапфы [image: image1233.wmf]V

, т. е. по параметру [image: image1234.wmf]pV

, который называют "критерием нагрева". Расчет по среднему давлению [image: image1235.wmf]p

 гарантирует невыдавливаемость смазочного материала и представляет собой расчет на износостойкость, а расчет по [image: image1236.wmf]pV

 обеспечивает нормальный тепловой режим и отсутствие заеданий.

Условный расчет для подшипников, работающих в условиях граничного трения, является основным, его выполняют в большинстве случаев как проверочный, а для подшипников жидкостного трения - как ориентировочный. Допускаемые значения давления [image: image1237.wmf][

]

p

 и критерия [image: image1238.wmf][

]

pV

 для подшипников скольжения и подпятников приведены в табл. 44.

Таблица 44 - Допускаемые значения давления [image: image1239.wmf][
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Алгоритм расчета подшипников и подпятников граничного трения приведен в табл. 45. Расчетная схема приведена на рис. 63.
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Рисунок 63 - Расчетная схема

Таблица 45 - Алгоритм расчета
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Продолжение таблицы 45

	Подпятники

	КР – износ
	КР – нагрев
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18.4 Работа подшипников скольжения в условиях трения со смазочным материалом и понятие об их расчете

При определенной конструкции подшипника и соответствующем режиме работы может быть осуществлено трение со смазочным материалом. Работа подшипника в этих условиях подчиняется гидродинамической теории смазки. При трении со смазочным материалом рабочие поверхности цапфы и подшипника полностью разделяются слоем смазочного материала. При таком режиме создаются благоприятные условия работы: значительно уменьшаются потери энергии на определение вредных сопротивлений, цапфа и вкладыш практически не изнашиваются.

Для создания трения со смазочным материалом необходимо, чтобы в масляном слое возникало избыточное давление или от вращения вала (гидродинамическое), или от насоса (гидростатическое). Чаще применяют подшипники с гидродинамической смазкой (рис. 64).

При вращении цапфа 2 увлекает масло 1. В образовавшемся масляном клине создается избыточное давление, обеспечивающее разделение цапфы и подшипника слоем масла. Расчет подшипников жидкостного трения выполняют на основе уравнений гидродинамики вязкой жидкости, связывающих давление, скорость и сопротивление смазочного материала вязкому сдвигу. 
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Рисунок 64 - К расчету подшипников жидкостного трения

Теория показывает, что гидродинамическое давление может развиваться только при наличии клинового зазора (см. рис. 64). Толщина масляного слоя [image: image1261.wmf]h

 зависит от угловой скорости и вязкости масла. Чем больше эти параметры, тем больше [image: image1262.wmf]h

. Но с увеличением радиальной нагрузки на цапфу 2 толщина масляного слоя уменьшается. При установившемся режиме работы толщина масляного слоя должна быть больше суммы микронеровностей цапфы [image: image1263.wmf]1
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где [image: image1266.wmf]K
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19 Подшипники качения

19.1 Конструкция. Преимущества и недостатки. Классификация

Подшипник качения (рис. 65) в общем случае состоит из наружного кольца 1, внутреннего кольца 2, тела качения 3 и сепаратора 4, который существенно уменьшает потери на трение [1-8].

Подшипники качения стандартизованы. Их изготовляют в условиях высокоспециализированного массового производства подшипниковые заводы. Поэтому инженеру крайне редко приходится проектировать подшипники качения. Несравненно чаще требуется подобрать подшипник для узла опоры, спроектировать корпус опоры, обеспечивая технологичность, контроле- и ремонтопригодность узла, а также оценить остаточную долговечность подшипника при модернизации или формировании режима работы оборудования.
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Рисунок 65 - Конструкция радиального шарикоподшипника

Классификация. Подшипники качения классифицируют по следующим признакам:

1) по форме тел качения — подразделяют на шариковые и роликовые; последние, в свою очередь, делят по форме роликов на подшипники с короткими цилиндрическими, коническими, бочкообразными, игольчатыми и витыми роликами;

2) по направлению воспринимаемых относительно оси вала сил — разделяют на типы:

· радиальные, воспринимающие преимущественно радиальные нагрузки, действующие перпендикулярно оси вращения подшипника;

· радиально-упорные, воспринимающие одновременно действующие радиальные и осевые нагрузки;

· упорно-радиальные, воспринимающие осевые нагрузки при одновременном действии незначительной радиальной нагрузки;
· упорные, воспринимающие только осевые силы;

3) по способности самоустановки — подразделяют на несамоустанавливающиеся и самоустанавливающиеся, допускающие поворот оси внутреннего кольца по отношению к оси наружного кольца;

4) по числу рядов тел качения (расположенных по ширине) - делят на однорядные, двухрядные, четырехрядные и многорядные.
Основными потребительскими (внешними) характеристиками подшипников являются грузоподъемность, быстроходность, масса, габариты, потери энергии. Подшипники одного и того же диаметра отверстия подразделяют по наружному диаметру и ширине на серии: сверхлегкую, особо легкую, легкую, легкую широкую, среднюю, среднюю широкую и тяжелую. Подшипники различных типов и серий обладают различной грузоподъемностью и быстроходностью (рис. 66).

Подшипники более тяжелых серий имеют большие габариты (диаметры колец и тел качения), поэтому они менее быстроходны, но обладают более высокой грузоподъемностью.

Для особо высокой частоты вращения и легких нагрузок целесообразно использовать подшипники сверхлегкой и особо легкой серий. Для восприятия тяжелых нагрузок при высокой частоте вращения используют подшипники легкой серии, а при недостаточной их грузоподъемности размещают в одной опоре по два подшипника.
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Рисунок 66 - Соотношение параметров подшипников

19.2 Выбор подшипников

Выполняется с учетом: величины и направления нагрузки; характера нагрузки (динамичность); условий окружающей среды (температура); какое кольцо вращается; особых требований (самоустанавливаемость, точность, стоимость и т.п.); требуемой долговечности (в часах).Некоторые общие рекомендации по выбору подшипников:

· отдавать предпочтение шариковым;

· отдавать предпочтение пониженной точности;

· не завышать срок службы.

19.3 Расчеты подшипников качения

Критерии работоспособности. Расчет подшипников качения стандартизован. Основными критериями расчета являются долговечность и статическая грузоподъемность. Возможны три расчетных случая:

· при n>10 [image: image1276.wmf]1

-

мин

 - усталостная контактная прочность (долговечность);

· при n=(1...10) [image: image1277.wmf]1
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 - принимаем [image: image1278.wmf]1
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[image: image1279.wmf] - усталостная контактная прочность (долговечность);

·  при n
[image: image1280.wmf]1
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 - статическая контактная прочность.

19.3.1 Алгоритм расчета подшипников качения по динамической грузоподъемности

Расчет стандартизован и проводится для подшипников с частотой вращения кольца [image: image1281.wmf]10

³

n

 [image: image1282.wmf]1
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. Последовательность выбора и расчета представлена в табл. 46.

Таблица 46 - Алгоритм расчета подшипников качения по динамической грузоподъемности

	1 Устанавливается тип подшипника с учетом действующей нагрузки и конструктивных особенностей опор

	2 По диаметру цапфы вала назначается номер подшипника

	3 По каталогу находится величина динамической грузоподъемности

	4 Рассчитывается долговечность выбранного подшипника с последующей корректировкой его серии:

· в миллионах оборотов-
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где 
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 - для шарикоподшипников;
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 - для роликоподшипников;

· скорректированная расчетная долговечность (ресурс) в миллионах оборотов - 
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коэффициенты, которые учитывают надежность работы, качество материалов деталей подшипника и условия эксплуатации (принято 
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 при 90% надежности);

· скорректированный расчетный ресурс подшипника в часах - 
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Продолжение таблицы 46

	5 Эквивалентная динамическая радиальная нагрузка для радиальных шарикоподшипников и радиально-упорных шариковых и роликовых подшипников:
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где [image: image1294.wmf]1
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 при вращении внутреннего кольца подшипника относительно направления радиальной нагрузки и [image: image1295.wmf]2
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 при вращении наружного кольца;
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 - радиальная нагрузка, действующая на подшипник (суммарная реакция в опоре);
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 - полная осевая нагрузка на радиально – упорный подшипник;
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 выбирают по таблицам стандарта.

6 Эквивалентная динамическая радиальная нагрузка для однорядных и двухрядных подшипников с короткими цилиндрическими роликами
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7 Эквивалентная динамическая осевая нагрузка для шариковых и роликовых упорных и упорно-радиальных подшипников:
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 - для упорных подшипников;                                    (163)
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 - для упорно-радиальных подшипников.(164)
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- суммарная реакция в опоре, где [image: image1314.wmf]B
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 - реакции опор в вертикальной и горизонтальной плоскостях.

	При условии наличия внешней осевой силы [image: image1315.wmf]a
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	9 Полная осевая нагрузка на радиально – упорный подшипник определяется по стандартным схемам и формулам:
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где [image: image1326.wmf]s

F

 - осевая реакция от радиальной нагрузки [image: image1327.wmf]R
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	Для радиальных подшипников
	Для радиально – упорных подшипников
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 - для конических роликоподшипников;
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 - для радиально-упорных шарикоподшипников


19.3.2 Алгоритм расчета подшипников качения по статической грузоподъемности

Значения базовой статической грузоподъемности для каждого подшипника заранее подсчитаны и указаны в каталоге. Подшипники выбирают по статической грузоподъемности, если они воспринимают внешнюю нагрузку в неподвижном состоянии или при частоте вращения до 1 мин-1.

Таблица 47 - Алгоритм расчета подшипников качения по статической грузоподъемности

	1 При расчете на статическую грузоподъемность проверяют, не будет ли внешняя радиальная или осевая нагрузка превосходить статическую грузоподъемность, указанную в каталоге:
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	2 При действии на радиальные и радиально-упорные шарикоподшипники и радиально-упорные (конические) роликоподшипники комбинированных нагрузок расчет статической грузоподъемности выполняют по эквивалентной статической радиальной нагрузке:
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где [image: image1336.wmf]0

X

и [image: image1337.wmf]0
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 даны в таблицах стандарта.

	3 Эквивалентная статическая осевая нагрузка (понятие имеет тот же смысл, что и эквивалентная статическая радиальная нагрузка) на упорно-радиальные шариковые и роликовые подшипники

[image: image1338.wmf].

3

,

2

a

tg

F

F

P

R

a

oa

+

=

                                 (169)

4 При действии комбинированных нагрузок должны выполняться условия:

[image: image1339.wmf]or

or

C

P

£

 и [image: image1340.wmf]oa

oa

C

P

£

                                  (170)


19.4 Некоторые замечания к определению положения точки приложения радиальной реакции

1 Валы и вращающиеся оси условно рассматривают как балки на шарнирно-подвижных опорах или как балки с одной шарнирно-подвижной опорой и одной шарнирно-неподвижной опорой. Подшипники, установленные в опорах, могут воспринимать радиальные, осевые и комбинированные нагрузки. Реакции в опорах определяют по правилам сопротивления материалов. Суммарная реакция в опоре является радиальной нагрузкой на подшипник [image: image1341.wmf]R

F

. Принимают, что радиальные реакции [image: image1342.wmf]R

F

 приложены к оси вала в точках пересечения с ней нормалей, проведенных к серединам контактных площадок на наружных кольцах (рис. 67). Расстояние между этими точками зависит от схемы расположения подшипников и величины угла 
[image: image1343.wmf]a
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Рисунок 67 – Схема к определению положения опор

На длинных валах [image: image1345.wmf](
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 при установке сдвоенных радиально-упорных подшипников в одной опоре можно считать радиальную нагрузку [image: image1346.wmf]R

F

 приложенной в средней плоскости сдвоенных подшипников.

Для определения двух осевых нагрузок 
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 можно использовать кроме стандартных формул метод попыток.

Из уравнения равновесия 
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Рисунок 68 – Конструктивная и расчетная схемы подшипников вала конической шестерни

В общем случае 
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 не равна 
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, поэтому для решения нужны дополнительные условия. Рассмотрим эти условия. Наклон контактных линий в радиально-упорных подшипниках приводит к тому, что радиальные нагрузки сопровождаются внутренними осевыми силами 
[image: image1355.wmf]S

F

, которые стремятся раздвинуть кольца подшипника в осевом направлении. Этому препятствуют упорные буртики вала и корпуса с соответствующими  реакциями 
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, иначе кольца раздвинутся. Кроме того, для решения принимают, что в одном из подшипников осевая сила равна минимально возможной по условию нераздвигания колец, т.е. 
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. Так как неизвестно, в каком из подшипников соблюдается это условие примем 
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3 При расчете базовой динамической радиальной грузоподъемности узла, состоящего из сдвоенных радиальных или радиально-упорных однорядных подшипников, пара одинаковых подшипников рассматривается как один двухрядный. Суммарная базовая динамическая радиальная грузоподъемность комплекта из двух шарикоподшипников [image: image1372.wmf]625
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4 Для обычных условий работы серийных подшипников коэффициент 
[image: image1374.wmf]23
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 выбирается из рекомендаций:

· 
[image: image1375.wmf]23

a

=0,7...0,8 – для шариковых подшипников, кроме сферических;

· 
[image: image1376.wmf]23

a

=0,5...0,6 – для шариковых сферических и роликовых с цилиндрическими роликами;

· 
[image: image1377.wmf]23

a

=0,6...0,7 – для роликовых конических подшипников.

5 Рекомендуемые значения ресурсов подшипников различных машин указаны в табл. 48.

Таблица 48 - Рекомендуемые ресурсы работы

	Машины, оборудование и условия их эксплуатации
	Потребный ресурс, ч

	1
	2

	Приборы и аппараты, используемые периодически (демонстрационная аппаратура, бытовые приборы)
	500

	Механизмы, используемые в течение коротких периодов времени (сельскохозяйственные машины, подъемные краны в сборочных цехах, легкие конвейеры)
	4000

	Ответственные механизмы, работающие с перерывами (вспомогательные механизмы на силовых станциях, конвейеры для поточного производства, лифты, нечасто используемые металлообрабатывающие станки)
	8000


Продолжение таблицы 48

	1
	2

	Машины для односменной работы с неполной нагрузкой (стационарные электродвигатели, редукторы общего назначения)
	12000

	Машины, работающие с полной нагрузкой в одну смену (машины общего машиностроения, подъемные краны, вентиляторы, распределительные валы)
	20000

	Машины для круглосуточного использования (компрессоры, насосы, шахтные подъемники, стационарные электромашины, судовые приводы)
	40000

	Непрерывно работающие машины с высокой нагрузкой (оборудование бумагоделательных фабрик, энергетические установки, шахтные насосы, оборудование торговых морских судов)
	100000


20 Муфты
20.1 Назначение. Классификация

Для соединения валов применяют муфты. Применение муфт в машиностроении вызвано необходимостью: получения длинных валов, изготовляемых из отдельных частей; компенсации небольших неточностей монтажа в относительном расположении соединяемых валов; придания валам некоторой относительной подвижности во время работы (малые смещения и перекос геометрических осей валов); амортизации резких колебаний вращающего момента; выступать в качестве предохранительного звена; включения и выключения отдельных узлов; автоматического соединения и разъединения валов в зависимости от пройденного пути, направления передачи вращения, угловой скорости, т. е. выполнения функций автоматического управления. Муфты не изменяют вращающего момента и направления вращения [1-8].
Общая классификация муфт:

· соединительные;

· сцепные;

· предохранительные.

Соединительные муфты. Классификация:

· глухие (некомпенсирующие);

· компенсирующие:

· с подвижным элементом;

· с упругим элементом.

20.2 Соединительные муфты

20.2.1 Соединительные глухие муфты

К простейшим типам жестких нерасцепляемых муфт, требующих строгой соосности валов, относятся муфты: втулочные, фланцевые и продольно-свертные (клеммовые).

Втулочные муфты применяют в случаях, когда составной вал должен работать как одно целое. Такие муфты требуют точной соосности соединяемых валов. Втулочную муфту закрепляют на валу шпонками или штифтами. Втулки изготовляют из стали или чугуна. При использовании стали 45 для диаметра вала 
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. Расчетом проверяют на прочность шпонки или штифты (на срез). Втулку проверяют на кручение.

Фланцевые муфты состоят из двух фланцевых полумуфт 1 и 2, установленных на концах валов и укрепленных шпонками (рис. 69). Фланцевые муфты выбирают по ГОСТ 20761-80. Эти муфты надежно соединяют соосные валы и способны передавать большие моменты. Материал полумуфт - чугун СЧ20, а при окружных скоростях на наружных поверхностях фланцев V>30 м/с - Cталь 40 или стальное литье.

Муфты подбирают по справочным таблицам с учетом формы и размеров посадочных поверхностей на валах, а также расчетного передаваемого вращающего момента [image: image1382.wmf]p
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(175)

где [image: image1384.wmf]p

K

 — коэффициент режима работы; [image: image1385.wmf]T

— номинальный вращающий момент, соответствующий установившемуся режиму работы при постоянной мощности и угловой скорости.
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Рисунок 69 – Муфта фланцевая открытая

Алгоритм расчета фланцевой муфты приведен в табл. 49.

Таблица 49 - Алгоритм расчета

	Болты установлены с зазором (исполнение1)
	Болты установлены без зазора (исполнение 2)

	1
	2

	КР – расчет болтов на растяжение
	КР – Расчет болтов на срез
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где [image: image1395.wmf]3
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 — сила затяжки одного болта; [image: image1396.wmf]f
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Установка болтов без зазора позволяет значительно уменьшить размеры муфт, но в этом случае следует выбирать болты из прочной стали, например Ст5 (допускаемое напряжение среза [image: image1410.wmf][
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Соотношения между размерами муфт: наружный диаметр 
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Фланцевые муфты стандартизованы в диапазоне диаметров вала 12...250 мм и передаваемых моментов 8...45000 Нм.

20.2.2 Соединительные компенсирующие муфты с подвижным элементом

Компенсирующие муфты применяют для уменьшения вредных нагрузок на валы и опоры за счет компенсации небольших радиальных, осевых, угловых и комбинированных (осевых и угловых) смещений валов, обусловленных неточностью изготовления и монтажа узлов машин.

Зубчатые муфты компенсируют продольное и радиальное смещения валов в пределах 1...8 мм и угловое - до 1°. Зубчатая муфта состоит из двух полумуфт 1 и 2 с наружными зубьями и разъемной обоймы 3 с двумя рядами внутренних зубьев (рис. 70). Для компенсации несоосности зубья зацепления выполняют с боковым зазором; зубьям полумуфт придают бочкообразную форму, наружную поверхность обрабатывают по сфере. Профиль зуба звольвентный с углом [image: image1415.wmf]0

20

=

a

. Детали муфты изготовляют из сталей 45, 45Х.

[image: image1416.wmf]
Рисунок 70 – Муфта зубчатая

По ГОСТ 5006-83 предусмотрено применение зубчатых муфт для валов диаметром [image: image1417.wmf]d

= 40...560 мм, для передачи расчетного момента [image: image1418.wmf]p

T

 = 0,71...50 кН м. Поскольку износ является основным критерием работоспособности зубчатых муфт, проверочный расчет выбранной муфты проводят по напряжениям смятия. Алгоритм расчета муфты зубчатой приведен в табл. 50.

Таблица 50 – Алгоритм расчета
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где [image: image1432.wmf]y

 = 0,12...0,16-для зубчатых муфт.

По диаметру муфты, задавшись числом зубьев [image: image1433.wmf]z

, определяют модуль, значение которого округляют до стандартного. Практически принимают 
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Сила, действующая на валы при наличии зубчатой муфты
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Цепные муфты допускают угловое смещение валов до 1° и радиальное смещение до 0,60 мм.

Расчет цепной муфты состоит в определении расчетного вращающего момента по заданному номинальному моменту. По известному моменту (ГОСТ 20742 — 78) подбирают муфту.

20.2.3 Соединительные компенсирующие муфты с упругим элементом

Упругие муфты не только компенсируют несоосность валов, но и смягчают толчки и удары за счет деформации упругого элемента. Упругие элементы муфт изготовляют из пружинной стали, резины, пластмассы.

Упругие втулочно-пальцевые муфты (МУВП) имеют самое широкое распространение в приводах электродвигателей с малым и средним вращающими моментами (рис. 71). Полумуфты изготовляют из чугуна СЧ20, стали 30 или 35. Материал пальцев — сталь 45. Материал упругих элементов — резина с пределом прочности не менее [image: image1436.wmf]МПа

8

. Окружная скорость муфты ограничена 30 м/с. Деформация резиновых упругих элементов смягчает толчки и удары, но амортизирующая способность муфты невелика. Муфта МУВП компенсирует радиальное смещение до 0,6 мм, угловое - до 1° и небольшое осевое смещение валов. Муфты МУВП выбирают по ГОСТ 21424-75.
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Рисунок 71 – Муфта упругая втулочно - пальцевая

Для проверки прочности рекомендуется рассчитывать пальцы по напряжениям изгиба, а резину — по напряжениям смятия на поверхности соприкосновения втулок с пальцами. При этом полагают, что все пальцы нагружены одинаково, а напряжение смятия распределено по длине втулки. Алгоритм расчета приведен в табл. 51.

Таблица 51 – Алгоритм расчета
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Муфты упругие со звездочкой (рис. 72) применяют для валов диаметром 12...48 мм в диапазоне крутящих моментов 6,3...400 Н м. По упругим и компенсирующим свойствам эти муфты близки к МУВП. Муфты этого типа допускают радиальное смещение до 2 мм, угловое до 1°30'; их применяют для соединения быстроходных валов ([image: image1453.wmf]n

 = 3000...6000 мин-1).
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Рисунок 72 – Муфта упругая со звездочкой

Работоспособность резиновой звездочки определяется напряжениями смятия [image: image1455.wmf](
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 - наружный диаметр звездочки; [image: image1457.wmf]z

 — число зубьев звездочки; [image: image1458.wmf]h

 -осевой размер зубьев звездочки; [image: image1459.wmf]1

d

 — диаметр вала.

Муфты с торообразной упругой оболочкой просты по конструкции (рис. 73), изготовление их не вызывает затруднений. Муфта обладает высокой податливостью (угол закручивания до 5°), хорошими амортизирующими свойствами и может компенсировать радиальные смещения валов до 5 мм, осевые - до 4 мм, углы поворота до 4°. Эти муфты допускают кратковременную перегрузку по вращающему моменту: для муфт диаметром 
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, более 250 мм — до 2 [image: image1462.wmf]p
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. Это позволяет использовать муфты в конструкциях, где трудно обеспечить соосность валов (например, между редуктором и приводным валом конвейера при отсутствии общей рамы), при переменных и ударных нагрузках.
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Рисунок 73 – Муфта с торообразной оболочкой

Наружный диаметр муфты определяют из расчета оболочки на прочность. Ориентировочные соотношения размеров основных элементов муфты: 
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Оболочку рассчитывают на прочность по напряжениям сдвига в сечении около зажима (по диаметру [image: image1473.wmf]1
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0,7...0,75 МПа. Муфты с торообразной оболочкой выполняют по ГОСТ 20884-82.

20.3 Сцепные муфты. Классификация

Сцепные муфты классифицируют:

· кулачковые (жесткие);

· фрикционные:

· дисковые;

· конусные;

· колодочные.

Управляемые муфты позволяют соединять или разъединять валы без использования механизмов управления.

По принципу работы муфты этого типа делятся на две группы: кулачковые и фрикционные. Обязательное условие применения этих муфт - строгая соосность валов.

Кулачковые муфты состоят из двух полумуфт с кулачками на торцовых поверхностях (рис. 74). Материал полумуфт — Сталь 20Х или 20ХН. Для повышения износостойкости рабочие поверхности кулачков цементируют и закаливают до твердости 54-60 НRС.
Кулачки могут иметь профиль прямобочный, трапецеидальный и треугольный соответственно для больших, средних и малых нагрузок. Число кулачков [image: image1481.wmf]60
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...60 определяется в зависимости от крутящего момента.
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Рисунок 74 - Кулачковая сцепная муфта

Размеры муфт принимают конструктивно, затем кулачки проверяют на износостойкость по среднему давлению (напряжению смятия) на рабочих поверхностях и изгиб у основания кулачка. Алгоритм расчета приведен в табл. 52.

Таблица 52 – Алгоритм расчета
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Продолжение таблицы 52
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Фрикционные муфты позволяют соединять валы под нагрузкой и с большей разностью начальных угловых скоростей, так как при включении муфт вращающий момент возрастает постепенно, по мере увеличения силы давления по поверхности трения.

По форме поверхностей трения фрикционные муфты делятся на дисковые (рис. 75,а), конусные (рис. 75,б) и цилиндрические (рис. 75, в). Фрикционные муфты применяют при строгой соосности валов.

Из всех видов фрикционных муфт наиболее распространены в машиностроении многодисковые муфты (рис. 70), что обусловлено их малыми размерами (что важно для высокоскоростных передач). Эти муфты применяют для передачи малых и средних крутящих моментов.
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б


в

а — дисковая, б — коническая, в — цилиндрическая

Рисунок 75 - Муфты фрикционные

Многодисковая муфта (см. рис. 76) состоит из ведущей полумуфты со стаканом («чашкой») 1, на внутренней поверхности которой предусмотрены зубья для соединения с ведущими (наружными) дисками 2, и ведомой полумуфты («втулки») 7, имеющей на наружной поверхности зубья для соединения с ведомыми (внутренними) дисками 3, чередующимися с ведущими. В специальных пазах ведомой полумуфты установлены на осях 8 рычажки 5, упирающиеся одним концом в диски 4, сопряженные с ведомой полумуфтой, а другим - контактируют с внутренней конической поверхностью подвижной поводковой втулки 6. Когда втулка 6 передвинута влево - муфта включена. Все диски прижаты друг к другу с помощью рычажков 5, которые фиксируются на внутренней цилиндрической поверхности поводковой втулки 6 за счет сил трения 
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Рисунок 76 - Муфта фрикционная многодисковая

Муфты фрикционные многодисковые выбирают по ГОСТ15622-77 (СТ СЭВ 1915-79). Поверхности трения дисков проверяют на износостойкость по давлению на поверхности трения. Алгоритм расчета приведен в табл. 53.

Таблица 53 – Алгоритм расчета
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где ƒ – коэффициент трения – скольжения (справочные данные); [image: image1507.wmf]Z

 - число пар трущихся поверхностей; [image: image1508.wmf];
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 - средний диаметр поверхности трения дисков; [p] – допустимое давление на контактных поверхностях фрикционных пар (справочные данные).
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где [image: image1512.wmf]F

 - общая сила нажатия на диски муфты
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где KZ – коэффициент, учитывающий влияние числа дисков в муфте на силу включения; [image: image1514.wmf]ср
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; [Z] ≤ 16 – для масляных муфт; [Z] ≤ 6 – для сухих муфт;
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20.4 Предохранительные муфты

Предохранительные муфты предназначены для защиты машины от перегрузки. Классификация:

· муфты предельного момента, срабатывающие без разрушения деталей;

· муфты предельного момента со специальным разрушающимся элементом.

20.4.1 Муфты, срабатывающие без разрушения деталей

Любая фрикционная муфта, отрегулированная на передачу предельного момента, выполняет функции предохранительной. Специальные предохранительные муфты не имеют механизма управления, а сжатие дисков обеспечивается пружиной. В качестве предохранительной может использоваться кулачковая муфта с трапецеидальным профилем кулачков.

20.4.2 Муфты со специальным разрушающимся элементом

При редком возникновении перегрузок применяют предохранительные муфты со срезным штифтом из среднеуглеродистой улучшенной, реже закаленной стали. Штифты снабжают выточкой в предполагаемом месте разрушения, что повышает точность срабатывания (рис. 77).
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Рисунок 77 - Предохранительная муфта со срезающимся штифтом

Диаметр штифта в месте разрушения
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где [image: image1520.wmf]z

K

 - коэффициент неравномерности распределения нагрузки между штифтами; [image: image1521.wmf]z

 - число штифтов; [image: image1522.wmf]R

 - радиус расположения сечения среза штифтов.

Практически [image: image1523.wmf]z

=1 или 2; [image: image1524.wmf]z
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 = 1 при [image: image1525.wmf]z

=1; [image: image1526.wmf]z

K

= 1,2 при [image: image1527.wmf]z

=2. Допускаемое напряжение на срез [image: image1528.wmf][

]

ср
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 принимают равным пределу прочности материала на срез. Например, для закаленных штифтов из стали Ст5 [image: image1529.wmf][

]

ср

t

 = 420 МПа.

21 Соединения. Резьбовые соединения

21.1 Классификация соединений

Таблица 54 - Классификация соединений [1-8]

	Разъемные
	Неразъемные

	Резьбовые
	Заклепочные

	Клиновые
	Сваркой

	Шпоночные (шлицевые)
	С гарантированным натягом


21.2 Резьбовые соединения. Классификация

Резьбовые (разъемные) соединения выполняют с помощью резьбовых крепежных деталей - болтов (рис. 78), винтов, шпилек, резьбовых муфт, стяжек и т. п. Основным элементом резьбового соединения является резьба [1-8]. Резьба – это поверхность, образованная при винтовом движении плоского контура по цилиндрической или конической поверхности. Резьбовое соединение – соединение деталей с помощью резьбы, обеспечивающее их относительную неподвижность или заданное перемещение одной детали относительно другой.

[image: image1530.png]



Рисунок 78 - Резьбовое соединение

По назначению резьбы бывают: крепежные (цилиндрические и конические) и ходовые.

Различают резьбу цилиндрическую и коническую, наружную (болт, винт, шпилька и т. п.) и внутреннюю (гайка).

Резьбы могут быть с витками следующей формы профиля: с треугольной (рис. 79, а); трапецеидальной (рис. 79, в); упорной (рис. 79, б); полукруглой (рис. 79, д); прямоугольной (рис.79, г).
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Рисунок 79 – Резьбы с различной формой профиля

21.2.1 Геометрические размеры резьбы:

· наружный, внутренний и средний диаметры: [image: image1532.wmf]2

1

,d

d,d

;

· направление: правое, левое;

· ход резьбы - [image: image1533.wmf]t

;

· шаг резьбы - [image: image1534.wmf]p

;

· заходность [image: image1535.wmf]p

t

K

зах

=

;

· угол подъема резьбы [image: image1536.wmf]g

 (рис. 80),
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Рисунок 80 - Схема к расчету
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21.2.2 Резьбовая пара (винт-гайка). Соотношение сил при прямом и обратном движении
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где [image: image1544.wmf]tnp

F

, [image: image1545.wmf]обр

t

F

 - окружная сила, приложенная к гайке при прямом и обратном движении;

[image: image1546.wmf]z

Q

 - осевая сила на винте;


[image: image1547.wmf]/

r

 - приведенный угол трения.

21.2.3 Условия самоторможения:
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Для крепежных резьб значение угла подъема 
[image: image1549.wmf]g

 лежит в пределах 2°30'...3°30', а угол трения [image: image1550.wmf]/

r

 изменяется в зависимости от коэффициента трения в пределах от 6 (при [image: image1551.wmf]@

f

0,1) до 16° (при [image: image1552.wmf]@

f

0,3). Таким образом, все крепежные резьбы самотормозящие. Ходовые резьбы выполняют как самотормозящими, так и не самотормозящими. Приведенные выше значения коэффициента трения, свидетельствующие о значительных запасах самоторможения, справедливы только при статических нагрузках. При переменных нагрузках и особенно при вибрациях вследствие взаимных микросмещений поверхностей трения (например, в результате радиальных упругих деформаций гайки и стержня винта) коэффициент трения существенно снижается (до 0,02 и ниже). Условие самоторможения нарушается. Происходит самоотвинчивание.

21.2.4 КПД резьбовой пары
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Влияние угла профиля
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Так как большинство винтовых механизмов самотормозящие, то их КПД меньше 0,5. [image: image1556.wmf]h

 возрастает с увеличением 
[image: image1557.wmf]g

 и уменьшением [image: image1558.wmf]/

r

. Для увеличения угла подъема резьбы 
[image: image1559.wmf]g

 в винтовых механизмах применяют многозаходные винты. В практике редко используют винты, у которых 
[image: image1560.wmf]g

 больше 20...25°, так как дальнейший прирост КПД незначителен, а изготовление резьбы затруднено. Кроме того, при большем значении 
[image: image1561.wmf]g

 становится малым выигрыш в силе или передаточное отношение винтовой пары. Для повышения КПД винтовых механизмов используют также различные средства, понижающие трение в резьбе: антифрикционные металлы, тщательную обработку и смазку трущихся поверхностей, установку подшипников под гайку или упорный торец винта, применение шариковых винтовых пар и пр.

21.3 Расчеты резьб

Критерии работоспособности: крепежных резьб – срез, смятие; ходовых резьб – износ. Расчетные схемы приведены на рис. 81, алгоритм расчета - в табл. 55. При расчете резьбы на прочность принимают следующее допущение: все витки резьбы нагружаются равномерно (хотя теоретическими и экспериментальными исследованиями установлено, что для гайки с шестью витками первый виток резьбы воспринимает 52% всей осевой нагрузки, второй -25%, третий -12 %, шестой - только 2 %).
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а – к расчету крепежных резьб; б – к расчету ходовых резьб

Рисунок 81 – Расчетная схема

Таблица 55 - Алгоритм расчета крепежных и ходовых резьб
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Практические рекомендации:

· Если материалы винта и гайки одинаковы, то по напряжениям среза рассчитывают только резьбу винта.

· Равнопрочностъ резьбы и стержня винта является одним из условий назначения высоты стандартных гаек. Стандартные высоты гаек (за исключением низких) и глубины завинчивания исключают необходимость расчета на прочность резьбы стандартных крепежных деталей.
· График распределения нагрузки по виткам резьбы свидетельствует о значительной перегрузке нижних витков и нецелесообразности увеличения числа витков гайки, так как последние витки мало нагружены. По этому условию нецелесообразно применение мелких резьб (при высоте гайки 
[image: image1573.wmf]const

h

=

). Теоретические и экспериментальные исследования позволили разработать конструкции специальных гаек, выравнивающих распределение нагрузки в резьбе. Специальные гайки особенно желательно применять для соединений, подвергающихся действию переменных нагрузок. Разрушение таких соединений носит усталостный характер и происходит в зоне наибольшей концентрации напряжений у нижнего (наиболее нагруженного) витка резьбы. Опытом установлено, что применение специальных гаек позволяет повысить динамическую прочность резьбовых соединений на 20...30%.

21.4 Расчет на прочность стержня винта (болта) при различных случаях нагружения

1 Болтовое соединение бывает: «затянутое», «незатянутое».

В современном авиастроении получила распространение постановка болтов с высоким упругопластическим натягом – "затянутое соединение" (рис. 82). Таким способом соединяют, например, листы из дюралевого сплава Д16Т болтами из титанового сплава ВТ-16. Материал болтов существенно прочнее материала деталей. При сдвигающих переменных нагрузках наблюдается усталостное разрушение не болтов, а деталей в сечении, ослабленном отверстиями под болты. При установке болтов с высоким натягом в зоне отверстия деталей происходят упругопластические деформации. Высокая пластичность материала деталей позволяет осуществить натяги до 2% и более от диаметра болта. Это значительно превышает все натяги стандартных посадок. Затяжка болтов должна обеспечить герметичность соединения или нераскрытие стыка под нагрузкой. Задача о распределении нагрузки между элементами такого соединения статически неопределима и решается с учетом деформаций этих элементов. Долговечность таких соединений в несколько раз превышает долговечность соединений без натяга.

[image: image1574.png]



Рисунок 82 - Затянутое болтовое соединение

2 Болты ставят с зазором и без зазора. Сравнивая варианты установки болтов без зазора и с зазором (рис.83), следует отметить, что второй вариант дешевле первого, так как не требует точных размеров болта и отверстия. Однако условия работы болта, поставленного с зазором, хуже, чем без зазора, так как расчетная нагрузка болта с зазором в 7,5 раза превышает внешнюю нагрузку. Кроме того, вследствие нестабильности коэффициента трения и трудности контроля затяжки работа таких соединений при сдвигающей нагрузке недостаточно надежна.
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а – без зазора; б – с зазором

Рисунок 83 - Варианты установки резьбовых соединений

21.4.1 Расчет незатянутого соединения. Стержень болта (винта) нагружен только внешней растягивающей силой

Примером служит резьбовый участок крюка для подвешивания груза (рис. 84). Опасным является сечение, ослабленное резьбой. Площадь этого сечения оценивают приближенно по внутреннему диаметру резьбы [image: image1576.wmf]1

d

.
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Рисунок 84 - Схема к расчету незатянутого соединения

Таблица 56 - Алгоритм расчета болта (винта), нагруженного только внешней растягивающей силой
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21.4.2 Болтовое соединение нагружено силами, сдвигающими детали в стыке

Условием надежности соединения является отсутствие сдвига деталей в стыке. Конструкция может быть выполнена в двух вариантах.

Болт поставлен с зазором (см. рис. 83, б). При этом внешнюю нагрузку [image: image1581.wmf]F

 уравновешивают силами трения в стыке, которые образуются от затяжки болта. Без затяжки болтов детали могут сдвигаться на значение зазора, что недопустимо.

Болт поставлен без зазора (см. рис. 83,а). В этом случае отверстие калибруют разверткой, а диаметр стержня болта выполняют с допуском, обеспечивающим беззазорную посадку. При расчете прочности соединения не учитывают силы трения в стыке, так как затяжка болта не обязательна. В общем случае болт можно заменить штифтом. Стержень болта рассчитывают по напряжениям среза и смятия. 

Алгоритм расчета представлен в табл. 57.

Таблица 57 - Алгоритм расчета болта (винта), нагруженного силами, сдвигающими детали в стыке

	Болт поставлен с зазором
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	РФ
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	Болт поставлен без зазора

	РН
	РУ
	РФ
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21.4.3 Затянутое соединение под действием осевой силы с учетом упругой податливости болта и фланца
[image: image1595.png]



Рисунок 85 - Схема к расчету затянутого соединения с учетом упругой податливости болта и фланца
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где [image: image1597.wmf]Q

 - внешняя осевая сила;
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 - сила остаточной затяжки болтового соединения;
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где [image: image1612.wmf])

1

(

'

c

-

+

=

Q

Q

Q

z

z

,

где [image: image1613.wmf]'

z

Q

 - нормы остаточного давления на стыке.

Значения коэффициентов податливости стыка [image: image1614.wmf]c

 приведены в табл. 58:

· при отсутствии прокладки [image: image1615.wmf]c

(0;

· при наличии прокладки [image: image1616.wmf]c

(1.

Таблица 58-Коэффициенты податливости стыка

	Материал
	Сталь-сталь
	Сталь-чугун
	Асбест, медь, латунь
	Картон
	Резина

	[image: image1617.wmf]c


	0,09
	0,12
	0,15...0,25
	0,6...0,8
	0,8...0,9


21.4.4 Эффект эксцентричного нагружения болта
Эксцентричное нагружение болта возникает из-за непараллельности опорных поверхностей детали и гайки или головки болта, например вследствие уклона полки швеллера, погрешностей изготовления деталей, болтов, гаек и т. д. (рис. 86). Во всех этих случаях, кроме напряжений растяжения в стержне болта, появляются напряжения изгиба. Таким образом, эксцентричное нагружение может значительно уменьшать прочность болтов (табл. 59). При этом напряжения изгиба в 7,8 раза больше напряжений растяжения.

Таблица 59 - Алгоритм расчета болтового соединения, установленного эксцентрично

	РН
	РУ
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При разработке и изготовлении конструкции соединений необходимо принимать все меры, устраняющие эксцентричное нагружение. Например, неровные поверхности деталей под гайками и головками болтов нужно планировать, подкладывать под гайку косую шайбу и т.п.
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Рисунок 86 - Болтовое соединение, установленное эксцентрично

21.5 Допускаемые напряжения и запасы прочности при расчетах резьбовых соединений

1 Допускаемые напряжения растяжения

РН - [image: image1621.wmf][
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(186)
где [image: image1622.wmf]S

 - коэффициент запаса прочности, выбирается из рекомендаций табл. 60.

Таблица 60 - Коэффициенты запаса прочности

	Материал
	М6...М16
	М16...М30
	М30...М60

	Сталь углеродистая
	3...4
	2...3
	1,3...2

	Сталь легированная
	4...5
	2,5...4
	2...2,5


2 Допускаемые напряжения среза:
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где [image: image1624.wmf][
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=(25...30)МПа – для гайки из бронзы;

[image: image1625.wmf][
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t

=(45...50)МПа – для гайки из чугуна.

3 Допустимое давление при контакте витков резьбы:

[image: image1626.wmf][
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=(12...15) МПа – для пары "сталь закаленная - бронза";
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=(15...18)МПа – при малых скоростях скольжения;
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=8 МПа - для пары "сталь незакаленная - бронза";
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=(4...5)МПа – для точных передач.

22 Шпоночные соединения

22.1 Устройство, назначение, два типа соединений: ненапряженное и напряженное

Шпоночные соединения служат для закрепления на валу (или оси) вращающихся деталей (зубчатых колес, шкивов, муфт и т. п.), а также для передачи вращающего момента от вала 1 к ступице детали 2 посредством шпонки 3 (рис. 87)[1-8].
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Рисунок 87 - Шпоночное соединение

Таблица 61 - Преимущества и недостатки шпоночных соединений

	Преимущества
	Недостатки

	Простота
	Ослабление вала и ступицы шпоночными пазами, что приводит к значительной концентрации напряжений и к усталостному разрушению валов

	Надежность конструкции
	

	Низкая стоимость
	

	Простота сборки
	


Таблица 62 - Классификация шпоночных соединений

	Ненапряженное
	Напряженное

	Призматической закладной
	Фрикционной

	Сегментной
	Врезной клиновой и на лыске

	
	Тангенциальной


Таблица 63 - Сравнительная характеристика ненапряженных и напряженных шпоночных соединений

	Ненапряженное
	Напряженное

	Простота
	Более сложное

	Не нарушает концентричности
	Нарушает концентричность

	Не закрепляет от осевых перемещений
	Закрепляет от осевых перемещений


По конструкции шпонки подразделяют на:

· призматические со скругленными (рис.88,а,в) и плоскими торцами (рис.88,б,г); эти шпонки не имеют уклона и их закладывают в паз, выполненный на валу (рис.88,в,г — направляющие шпонки имеют отверстия для их закрепления);

· сегментные (рис.88,д); представляют собой сегментную пластину, заложенную закругленной стороной в паз соответствующей формы, профрезерованный на валу; эти шпонки часто применяют для конических концов валов;

· клиновые без головки (рис. 88, е, ж} и с головкой (рис. 88, з); эти шпонки имеют уклон 1:100 и вводятся в пазы с усилием (обычно ударами молотка). Условия работы этих шпонок одинаковы. Головка предназначена для выбивания шпонки из паза;

· специальные шпонки.

Шпонки призматические, сегментные, клиновые стандартизованы. Для изготовления шпонок применяют углеродистые стали: Сталь 45; 50; 60; Ст 6; для изготовления специальных шпонок применяют легированные стали.
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Рисунок 88 - Конструкции шпонок

22.2 Расчеты шпоночных соединений

22.2.1 Расчет шпоночных соединений призматическими шпонками

Соединения призматическими шпонками проверяют на смятие и только для ответственных соединений призматическую шпонку проверяют на срез (рис. 89), поскольку условие прочности на срез учтено при стандартизации размеров призматических и сегментных шпонок. Обозначение призматической шпонки – Шпонка [image: image1633.wmf]l

h

b

´

´

 ГОСТ 23360-78.

Рабочими гранями призматических шпонок являются их боковые грани, которые контактируют с боковыми гранями пазов.
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Рисунок 89 - Схема к расчету соединения призматической шпонкой

Таблица 64 - Алгоритм расчета шпоночных соединений призматическими шпонками

	РН
	РУ
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 - рабочая длина шпонки со скругленными торцами (рис. 82,а), [image: image1640.wmf]l

 - длина шпонки. Для шпонок с плоскими торцами [image: image1641.wmf]l

l

p

=




Примечание. Расчетную длину шпонки округляют до ближайшего большего размера. В тех случаях, когда длина шпонки получается значительно больше длины ступицы детали, устанавливают две или три шпонки под углом 180° или 120°. При расчете многошпоночного соединения допускают, что нагрузка между всеми шпонками распределяется равномерно.

22.2.2 Расчет шпоночных соединений сегментными шпонками

Таблица 65 - Преимущества и недостатки

	Преимущества
	Недостатки

	Более технологичные, чем призматические
	Глубокий паз значительно ослабляет вал

	Глубокая посадка шпонки на валу обеспечивает ее более устойчивое положение
	


Алгоритм расчета шпоночных соединений сегментными шпонками аналогичен расчету соединений призматическими шпонками ([image: image1642.wmf]l
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=

).

Допустимые напряжения смятия для ненапряженных шпоночных соединений выбираются в зависимости от режима нагружения, прочности материала вала и втулки, и вида посадки втулки на вал (табл. 66).

Таблица 66 – Рекомендации по выбору допускаемых напряжений смятия

	Для подвижных соединений
	Для неподвижных соединений

	
	при переходных посадках
	при посадках с гарантированным натягом
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22.2.3 Расчеты напряженных шпоночных соединений клиновыми шпонками

Соединения клиновыми шпонками передают вращающий момент за счет сил трения на широких рабочих гранях, которые образуются за счет соответствующего натяга в радиальном направлении при забивании шпонок.

Расчетная схема приведена на рис. 90. Алгоритм расчета представлен в табл. 67.

Таблица 67 – Алгоритм расчета соединений клиновыми шпонками

	РН
	РУ

	[image: image1648.wmf]см

см

]

[

s

s

£


	[image: image1649.wmf]см

см

fd

b

bl

T

]

[

)

6

(

12000

s

s

£

+

=

,

где [image: image1650.wmf]f

 - коэффициент трения на рабочих поверхностях;
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Алгоритм расчета соединений фрикционной шпонкой представлен в табл. 68.

Таблица 68 – Алгоритм расчета соединений фрикционной шпонкой

	РН
	РУ
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Рисунок 90 - Схема к расчету клиновой шпонки

Алгоритм расчета соединений цилиндрической шпонкой представлен в табл. 69.

Таблица 69 – Алгоритм расчета соединений цилиндрической шпонкой

	РН
	РУ

	[image: image1657.wmf]см

см

]

[

s

s

£


	[image: image1658.wmf]см

ш

см

l

dd

T

]

[

4000

s

s

£

=

,

где [image: image1659.wmf]d

d

ш

)

16

,

0

13

,

0

(

-

@


[image: image1660.wmf]d

)

16

,

0

...

13

,

0

(

;


[image: image1661.wmf]ш

d

l

)

4

...

3

(

@

;

[image: image1662.wmf])

120

100

(

]

[

-

=

см

s

100...120МПа


22.3 Порядок расчета и конструирования шпоночных соединений

1 Назначить тип шпонки.

2 Выбрать сечение шпонки.

3 Назначить длину, рассчитать рабочую длину.

4 Выполнить проверочный расчет.

23 Шлицевые соединения

23.1 Устройство, назначение, достоинства, недостатки

Шлицевое (зубчатое) соединение можно рассматривать как многошпоночное соединение [1-8].
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1-вал; 2-втулка

Рисунок 91 – Шлицевое (зубчатое) соединение

Таблица 70 – Достоинства и недостатки шлицевых соединений

	Достоинства
	Недостатки

	Меньше ослаблен вал, обеспечивают более высокую усталостную прочность вала
	Повышенная стоимость

	Лучше центруют сопрягаемые детали
	

	Высокая надёжность
	

	Технологичность
	

	Имеют большую нагрузочную способность благодаря большей рабочей поверхности контакта
	


В зависимости от профиля зубьев различают три основных типа соединений (рис. 92): с прямобочными, с эвольвентными и треугольными зубьями.
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1,4,5 – с прямобочными зубьями, 2 –с эвольвентными зубьями, 3 – с треугольными зубьями

Рисунок 92 – Профили зубьев

Зубья на валу фрезеруют, а в ступице - протягивают на специальных станках. Число зубьев для прямобочных и эвольвентных соединений – 4...20; для треугольных - до 70. Наибольшее распространение в машиностроении имеют прямобочные зубчатые соединения. Стандартом предусмотрены три серии прямобочных зубчатых соединений - легкая, средняя и тяжелая, отличающиеся одна от другой высотой и числом зубьев (чаще применяют соединения с шестью — десятью зубьями). Прямобочные шлицевые соединения различают также по способу центрования:

· по наружному диаметру [image: image1666.wmf]D

 (наиболее точный способ центрования);

· по внутреннему диаметру [image: image1667.wmf]d

 (при закаленной ступице);

· по боковым граням (при реверсивной работе соединения и отсутствии жестких требований к точности центрирования).

Соединения с эвольвентным профилем зубьев тоже стандартизованы и используются так же, как и прямобочные, в подвижных соединениях.

Соединения с треугольным профилем зубьев не стандартизованы, их применяют главным образом как неподвижные соединения.

Шлицевые соединения изготовляют из сталей с временным сопротивлением [image: image1668.wmf]500

>

B

s

 МПа.

23.2 Расчеты шлицевых соединений

Проверочный расчет на прочность прямобочных зубчатых соединений аналогичен расчету призматических шпонок. В зависимости от диаметра вала [image: image1669.wmf]d

 (рис. 93) выбирают параметры зубчатого соединения, после чего соединение проверяют на смятие. Проверку зубьев на срез не производят.

При расчете допускают, что по боковым поверхностям зубьев нагрузка распределяется равномерно, но из-за неточности изготовления в работе участвует только 75 % общего числа зубьев (коэффициент неоднородности работы зубьев [image: image1670.wmf]75

,

0

@

y

).
Расчетная схема представлена на рис. 93. Алгоритм расчета приведен в табл. 71.

[image: image1671.png]



Рисунок 93 – Схема к расчету шлицевого соединения прямобочными шлицами

Таблица 71 – Алгоритм расчета шлицевых соединений (приближенный расчет)

	РН
	РУ
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	Для соединений прямобочными шлицами (ГОСТ 1139-80):
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где [image: image1674.wmf]75

,
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y

;

[image: image1675.wmf]z

- число шлицев;

[image: image1676.wmf]p

l

 - рабочая длина шлицев.

Для соединений с эвольвентным профилем зубьев (ГОСТ 6033-80):
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где [image: image1678.wmf]m

 - модуль соединения


Допустимые напряжения смятия для шлицевых соединений выбираются в зависимости от режима нагружения, прочности материала вала и втулки (табл. 72).

Таблица 72 – Рекомендации по выбору допускаемых напряжений смятия

	Для подвижных соединений
	Для неподвижных соединений

	
	без термообработки
	после термообработки
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МПа – при спокойной нагрузке, если рабочие поверхности подвергнуты специальной термической и термохимической обработке.

При переменной и ударной нагрузке указанные значения снижаются на 30...50%
	[image: image1680.wmf]100
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МПа – при спокойной нагрузке
	Указанные значения увеличиваются на 30...50%


24 Штифтовые соединения
24.1 Устройство, назначение. Преимущества и недостатки

Штифты в основном предназначены для точной фиксации деталей, а также для передачи небольших нагрузок. Иногда штифты используют и как предохранительное звено, работающее на срез.

Цилиндрические штифты (ГОСТ 3128-70, СТ СЭВ 238-75 и СТ СЭВ 239-75) устанавливают в отверстиях с натягом (рис. 94, а); иногда концы штифтов расклепывают (рис. 94,б) [1-8].

[image: image1681.png]A8 5



[image: image1682.png]



а

      б

в
    г
    д

Рисунок 94 - Соединения с цилиндрическими и коническими штифтами

Конические штифты (ГОСТ 3129-70, СТ СЭВ 240-75) выполняют с конусностью 1:50, обеспечивающей самоторможение и центрирование деталей. Применяют штифты простые, устанавливаемые с натягом в отверстия (рис. 94, в); с резьбой для извлечения при разборке (рис. 94, г); с резьбой для предохранения от ослабления натяга (рис. 94, д).

Изготовляют штифты из сталей 45 и 40Х; при необходимости проводят поверхностную закалку до твердости 45...55 НRС.
Таблица 73 – Преимущества и недостатки

	Недостатки
	Достоинства

	Ослабление деталей
	Простота изготовления

	Технологически сложный процесс образования соединения
	Лучше сварки в условиях вибрационных и ударных нагрузок, высоких температур, коррозионных сред

	
	Процесс не тепловой (холодная клёпка)


24.2 Расчет штифтов на прочность

При передаче вращающего момента средний диаметр штифта определяют из условия прочности на срез (рис. 95). Алгоритм расчета штифтового соединения представлен в табл. 74.
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а – соединение с цилиндрическим штифтом; б – соединение с коническим штифтом

Рисунок 95 – Расчетная схема

Таблица 74 - Алгоритм расчета штифтового соединения

	РН
	РУ

	Проверка прочности заклепок на срез
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	Для расчетной схемы рис. 89, а:
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Для расчетной схемы рис. 89,б:
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	Проверка прочности заклепок и соединяемых деталей на смятие
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25 Соединения сваркой

25.1 Преимущества и недостатки. Классификация

В машиностроении наиболее широкое распространение получили следующие способы сварки: ручная дуговая сварка металлическим электродом, автоматическая дуговая сварка металлическим электродом под слоем флюса, электрошлаковая и контактная сварка [1-8].

В зависимости от взаимного размещения соединяемых деталей различают следующие основные виды сварных соединений: стыковые, нахлесточные, тавровые и угловые.

Таблица 75 - Достоинства и недостатки сварных соединений

	Достоинства
	Недостатки

	Экономия в весе при замене литых конструкций
	Появление температурных напряжений и связанная с ним возможность искривления деталей после сварки

	Герметичность
	Значительная концентрация напряжений возле сварных швов

	Комбинирование в детали различных материалов
	Не все материалы хорошо свариваются

	Технологичность, высокая производительность
	Низкая культура труда


Стыковые соединения являются наиболее распространенным видом сварных соединений. Выполняются стыковым сварным швом с помощью дуговой или контактной сварки. Сварные стыковые соединения бывают: с прямыми, косыми и кольцевыми швами. Детали вблизи стыка должны иметь равную толщину [image: image1698.wmf]d

 для обеспечения их одинакового прогревания. Поэтому в зависимости от толщины листа [image: image1699.wmf]s

 свариваемые элементы деталей изготавливают с подготовленными кромками (с разделкой кромок). При стыковой сварке листов неодинаковой толщины наибольшую предельную разность толщин выбирают в зависимости от толщины тонкого листа (рис. 96).
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а – без разделки кромок; б – с односторонней разделкой кромок; в – с двухсторонней разделкой кромок

Рисунок 96 – Примеры стыковых соединений

Основным условием при проектировании сварных конструкций деталей является обеспечение равнопрочности сварных швов и соединяемых элементов деталей.

Швы, предназначенные для соединения элементов, расположенных в разных (параллельных или пересекающихся) плоскостях, называются угловыми. В зависимости от формы сечения различают швы с сечением в виде равнобедренного треугольника (рис.97, а), треугольника, основание которого больше высоты (рис.97, б), треугольника с криволинейными сторонами (рис.97, в). За катет шва принимают меньший катет вписанного в сечение шва равнобедренного или неравнобедренного треугольника. Высота выпуклости (усиления) шва допускается не более 2 мм для швов, выполненных в нижнем положении, и не более 3 мм для швов, выполненных в остальных положениях. Размер [image: image1703.wmf]D

 (вогнутость сварного шва) допускается не более 3 мм. Угловые швы применяют для сварных соединений нахлесточных или с накладками, тавровых и угловых. Катет шва выбирают из условия [image: image1704.wmf]s
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£

, но не менее 3 мм при [image: image1705.wmf]5
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 мм.
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Рисунок 97 – Примеры угловых швов

В зависимости от размещения шва относительно линии действия силы [image: image1707.wmf]F

 угловые швы называют: лобовыми, фланговыми, косыми, комбинированными и кольцевыми (рис. 98).

Из-за дефектов сварки на концах шва (непровар в начале и кратер в конце шва) принимают минимальную длину шва не менее 30 мм. При необходимости выполнить шов прерывистым число отдельных участков (швов) должно быть минимальным. Длина лобовых швов не ограничена. Длина фланговых швов не должна превышать [image: image1708.wmf]k

50

 (некоторые авторы рекомендуют не более [image: image1709.wmf]k

30

) для ограничения неравномерности распределения напряжений по длине флангового шва.
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1 — лобовой шов; 2 — фланговый ; 3 — косой
Рисунок 98 - Сварные соединения угловыми швами

25.2 Расчеты сварных соединений

25.2.1 Расчеты стыковых сварных соединений

Стыковые швы рассчитывают на прочность как целые детали по номинальному сечению соединяемых деталей (без учета утолщения швов). При этом все виды подготовки кромок принимают равноценными. При действии сосредоточенной силы, растягивающей или сжимающей детали соединения, напряжения распределяются по сечению шва равномерно. Алгоритм расчета стыковых сварных соединений представлен в табл. 76.

Таблица 76 - Алгоритм расчета стыковых сварных соединений

	РН
	РУ

	1
	2

	Стыковое соединение прямым или косым швом, нагружаемое осевой силой [image: image1711.wmf]F
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 - допускаемое напряжение сварного шва при растяжении;[image: image1717.wmf]l
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 - ширина свариваемых деталей

	Стыковое соединение кольцевым швом, нагружаемое осевой силой[image: image1720.wmf]F
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Продолжение таблицы 76

	1
	2

	Стыковое соединение прямым швом, нагружаемое изгибающим моментом [image: image1725.wmf]M
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Продолжение таблицы 76
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	Стыковое соединение прямым швом, нагружаемое изгибающим моментом [image: image1730.wmf]M

 и осевой силой [image: image1731.wmf]F
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25.2.2 Расчеты нахлесточных сварных соединений

Угловые (фланговые и лобовые) швы рассчитывают на срез по сечению, проходящему через биссектрису прямого угла. Расчетную высоту [image: image1734.wmf]h

 углового шва в формулах обычно выражают через катет [image: image1735.wmf]k

: [image: image1736.wmf]k
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 (рис. 97). Площадь расчетного (опасного) сечения [image: image1737.wmf]kl
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Таблица 77 - Алгоритм расчета нахлесточных сварных соединений

	РН
	РУ

	1
	2

	Нахлесточное соединение угловым швом, нагружаемое осевой силой[image: image1738.wmf]F
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Продолжение таблицы 77
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 - длина лобовых и фланговых швов. Длину шва уменьшают в связи с неравномерностью распределения нагрузки на лобовые и фланговые швы

	Нахлесточное соединение кольцевым угловым швом, нагружаемое осевой силой [image: image1748.wmf]F
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где [image: image1751.wmf]d

 - наружный диаметр сварного шва


25.3 Допускаемые напряжения при расчетах сварных соединений

Нормы допускаемых напряжений устанавливают с учетом конкретных качественных показателей сварки и характера нагружения сварного шва.

Таблица 78 - Допускаемые напряжения для сварных швов при статическом нагружении

	Вид технологического процесса сварки
	Допустимые напряжения в швах

	
	[image: image1752.wmf][

]

/

p

s


	[image: image1753.wmf][

]

/

сж

s


	[image: image1754.wmf][

]

/

сp

t



	Автоматическая под флюсом; ручная электродами Э42А, Э50А; контактная стыковая
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	Ручная дуговая электродами Э42 и Э50
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