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ВВЕДЕНИЕ
Данное пособие предназначено для оказания помощи студентам заочного отделения инженерных специальностей при самостоятельном изучении материала практических занятий по дисциплине «Детали машин».
Тестовые задания в виде задач обучают студентов навыкам пользования справочной литературой и приучают их к использованию теоретического материала для решения практических задач. Контрольные вопросы помогут студентам оценить уровень освоенности материала.
При самостоятельном изучении материала практических занятий обязательно необходимо иметь литературу, указанную к данному практическому занятию.
В методических указаниях приводятся примеры решения типовых задач из сборников. Условия задач не приводятся, для этого имеется ссылка на номер задачи соответствующего сборника. рисунки, таблицы и необходимые справочные данные к рассматриваемым задачам, на которые сделаны ссылки, также находятся в сборниках задач.

1. РАСЧЕТЫ ДЕТАЛЕЙ НА ПРОЧНОСТЬ ПРИ РАЗЛИЧНЫХ ВИДАХ ДЕФОРМАЦИИ
Цель: Обучение методам расчета напряжений, возникающих в деталях при различных видах деформаций. Допускаемые напряжения. Оценка прочности деталей. Выполнение проектировочных расчетов из условия прочности деталей при различных видах деформаций.
Литература к занятию
1. Карнаух С. Г. Детали машин: конспект лекций. – Краматорск: ДГМА, 2002. – 212 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).
2. Сборник задач по дисциплине “Детали машин” для студентов механических специальностей. Часть 1. – Краматорск: ДГМА, 2001. – 80 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).
3. Примеры решения задач по дисциплине «Детали машин» для студентов механических специальностей. Ч.1. / Сост. Л. П. Филимошкина. – Краматорск: ДГМА, 2008. – С. 20.
4. Основы конструирования и детали машин: учебное пособие / Сост. Т. А. Кулик. — Краматорск: ДГМА, 2009. — С. 192.

5. Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.
Организационная часть
Перекличка








2 мин.
Сообщение о теме занятия





3 мин.
Краткое изложение преподавателем теоретического материала и решение типовых задач по теме занятия




25 мин.

Самостоятельное решение задач




30 мин.
Анализ результатов решения задач




18 мин.

Задание на следующее занятие




2 мин.

Основные теоретические сведения
Необходимый теоретический материал представлен в [1, стр.9-19].
Важнейшие критерии работоспособности и надежности машин: прочность, жесткость, износостойкость, теплостойкость, виброустойчивость. Наиболее важным критерием работоспособности для большинства деталей является прочность.
Распространенным методом оценки прочности деталей машин является сравнение расчетных рабочих напряжений, которые возникают в деталях под действием нагрузок с допустимыми напряжениями, назначенными для материала этих деталей.

В этом случае условие прочности записывают такими соотношениями:
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 – соответственно расчетное и допускаемое нормальное напряжение;
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 – соответственно расчетное и допускаемое касательное напряжение.
Эти же соотношения используются при проектировочных расчетах деталей из условия обеспечения прочности при заданной схеме нагружения деталей.

Рекомендуется четко придерживаться приведенной ниже последовательности расчета. 
· составление расчетной схемы (РС);

· выбор критерия работоспособности (КР);

· составление расчетного неравенства (РН);
· получение расчетного уравнения (РУ);

· вывод расчетной формулы (РФ).
Расчетные рабочие напряжения в детали в зависимости от схемы нагружения определяются по зависимостям, представленным в таблице 1 [1].
Допускаемые напряжения определяются по следующим формулам:

[image: image5.wmf][

]

S

пред

s

s

=

 и 
[image: image6.wmf][

]

S

пред

t

t

=

,
где, 
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 – предельные нормальное и касательное напряжения;
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 – запас прочности или коэффициент безопасности. Всегда 
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 – допускаемые нормальное и касательное напряжения.

Допускаемыми напряжениями принято называть такие максимальные напряжения, при которых будет обеспечена работоспособность детали в течение заданного срока службы.

Предельными напряжениями принято называть такие минимальные напряжения, при которых происходит разрушение или пластическое деформирование детали. В таблице 1.1 приведены формулы, по которым рассчитываются допускаемые напряжения в зависимости от материала и вида нагружения.
Таблица 1.1 – Предельные и допускаемые напряжения
	Характер нагрузки
	Материалы
	Предельные напряжения
	Допускаемые напряжения

	Статическая
	Пластичные
	Предел текучести
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	Хрупкие
	Предел прочности
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	Циклическая
	Пластичные
	Предел выносливости при симметричном цикле перемены напряжений
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К пластичным материалам относятся, стали и бронзы. В справочниках приводятся значения предела текучести материалов при растяжении. Пределы текучести при изгибе, кручении и срезе определяются по эмпирическим формулам. 
Для всех сталей:
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К хрупким материалам относят чугуны. 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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Необходимо четко понимать связь между расчетной схемой и окончательной расчетной формулой. В качестве наглядного примера решим следующую задачу.
Задача.
Зубчатое колесо установлено на валу диаметром 
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 при помощи призматической шпонки с сечением 
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. Вращающий момент от одной детали к другой передается посредством шпонки.

Определить напряжения смятия и среза, возникающие при передаче вращающего момента 
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Рассмотрим оба вида нагружения, придерживаясь рекомендуемой последовательности расчета прочности детали.
1.Составление расчетной схемы (РС)
В данной задаче составляется одна общая расчетная схема для двух видов нагружения – смятия и среза (рис. 1.1).
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Рисунок 1.1 – Расчетная схема
Напряжения смятия

2. Критерий работоспособности (КР) – прочность на смятие рабочих граней шпонки.
3. Составление расчетного неравенства (РН).
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 – сминающая сила, 
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4. Получение расчетного уравнения (РУ).
Для получения расчетного уравнения необходимо четко представлять входящие в расчетное неравенство величины.

Т.к. шпонка передает вращающий момент, то сминающей силой будет окружная сила на диаметре вала, которую определим по следующей зависимости
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где
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 – вращающий момент, который передает шпонка, 
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 – диаметр вала, 
[image: image45.wmf]мм

.

Вращающий момент передается от одной детали к другой посредством шпонки. Нагружаются боковые грани. В качестве площади смятия необходимо принимать площадь, определяемую частью боковой грани шпонки, которая выступает над валом, т. к. эта площадь будет меньшей.
Площадь смятия находим по формуле
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 – высота шпонки,
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 – рабочая длина шпонки, которая зависит от типа шпонки.

Шпонки с закругленными торцами 
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Шпонки с прямыми торцами
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Шпонки с закругленным и прямым торцами
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Расчетное уравнение (РУ) имеет вид
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5. Вывод расчетной формулы (РФ).
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Подставив значения величин в формулу, определим напряжения смятия
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6.Заключение о прочности.
Сравниваются рабочие напряжения смятия с допускаемыми значениями. В данной задаче величина допускаемых напряжений не задана, поэтому вывод о работоспособности соединения не выполняется.
Напряжения среза

2. Критерий работоспособности (КР) – прочность шпонки на срез.
3. Составление расчетного неравенства (РН).
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 – срезающая сила, 
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 – площадь, сопротивляющаяся срезу, 
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4. Получение расчетного уравнения (РУ).
Срезающей силой будет, как и в предыдущем расчете, окружная сила на диаметре вала, которую определим по следующей зависимости
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Площадь среза находим по формуле
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где
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 – ширина шпонки, 
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Расчетное уравнение (РУ) имеет вид


[image: image67.wmf][

]

ср

ср

ср

ср

b

l

d

T

A

F

t

t

£

´

´

=

=

2000

.

5. Вывод расчетной формулы (РФ).
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Подставив значения величин в формулу, определим напряжения среза


[image: image69.wmf]МПа

ср

08

,

2

12

40

40

20

2000

=

´

´

´

=

t

.

6.Заключение о прочности.
Сравниваются рабочие напряжения среза с допускаемыми напряжениями.
Если значения допускаемых напряжений не заданы, то вывод о прочности выполнить невозможно.

Примечание.

При выводе формул необходимо обратить внимание на то, что при одних и тех же величинах, входящих в формулы, т.е. сила и площадь, значение этих величин для каждого вида нагружения будет свое, а, следовательно, и результаты расчетов будут различными.

Решение типовых задач подробно изложено в методических указаниях «Примеры решения задач по дисциплине «Детали машин» для студентов механических специальностей. Ч.1. / Сост. Л. П. Филимошкина. – Краматорск: ДГМА, 2008. – С. 20.» [3, стр. 5-7].

Для закрепления навыков расчета необходимо самостоятельно решить задачи из пособия «Основы конструирования и детали машин: учебное пособие / Сост. Т. А. Кулик. — Краматорск: ДГМА, 2009. — С. 192.» [4, стр.18-20].
Вопросы для самопроверки
1. Назовите основные критерии работоспособности.
2. Какие простые виды деформаций существуют?

3. Как изменится величина контактных напряжений и напряжений смятия, если нагрузка, действующая на деталь, увеличится в 4 раза?

4. Что происходит с напряжениями среза, если увеличивается площадь поперечного сечения?

5. По какой зависимости определяется изгибающий момент при консольном приложении нагрузки?
6. Запишите условия прочности для простых деформаций и приведите примеры некоторых простых деформаций деталей машин.

7. Какие механические характеристики материалов являются исходными для определения предельных напряжений?
Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из источника «Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с..» [5, раздел 1].
2. ОБЩИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ПЕРЕДАЧ КРУГОВРАЩАТЕЛЬНОГО ДВИЖЕНИЯ
Цель: Получить практические навыки расчета кинематическо-силовых параметров на элементах привода.
Литература к занятию
1. Карнаух С. Г. Детали машин: конспект лекций. – Краматорск: ДГМА, 2002. – 212 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).

2. Расчеты механических передач. Учебное пособие к курсовому и дипломному проектированию для студентов механических специальностей /Сост. С. Г. Карнаух. – Краматорск: ДГМА, 2003. – С. 292. – ISBN . (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08)

3. Сборник задач по дисциплине “Детали машин” для студентов механических специальностей. Часть 1./ Сост. С. Г. Карнаух, П. В. Шишлаков, А. В. Чумаченко. – Краматорск: ДГМА, 2001. – 80 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08)

4. Примеры решения задач по дисциплине «Детали машин» для студентов механических специальностей. Ч.1. / Сост. Л. П. Филимошкина. – Краматорск: ДГМА, 2008. – С. 20.
5. Основы конструирования и детали машин: учебное пособие / Сост. Т. А. Кулик. — Краматорск: ДГМА, 2009. — С. 192.
6. Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.

7. Карнаух С. Г. Збірник завдань на курсовий проект за дисципліною «Основи конструювання і деталі машин». Навчальний посібник / С. Г. Карнаух, О. О. Бігунов. – Краматорськ: ДДМА, 2004 – 192с. ISBN 996-7851-55-9 Гриф надано Міністерством освіти і науки України ( Лист № 14/18.2-1555 від 08.07.04) . (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08)

8. Методические указания по содержанию и оформлению пояснительной записки к курсовому проекту по дисциплине «Основы конструирования и детали машин” (для студентов механических специальностей). – Краматорск: ДГМА, 2002. – 20 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08)

Организационная часть
Перекличка








2 мин.

Сообщение о теме занятия





3 мин.

Краткое изложение преподавателем теоретических сведений по теме занятия









10 мин.

Самостоятельное решение задач




15 мин.
Выдача вариантов контрольной работы



5 мин.

Пример расчета первой части контрольной работы

45 мин.

Основные теоретические сведения
Необходимые сведения приведены в [1, стр.19-22].
Основным назначением передач является передача силового и кинематического потока с его изменением по величине и по направлению. Передачи классифицируются по виду передаваемой энергии. В курсе «Детали машин» рассматриваются передачи механические, к которым относятся передачи круговращательного движения.
Условное изображение передачи круговращательного движения, применяемое в кинематических схемах, показано на рис.2.1.
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Рисунок 2.1 – Передача круговращательного движения

Передачи круговращательного движения широко применяются в машиностроении. Основными характеристиками передач являются: передаточное отношение (число) 
[image: image71.wmf]u

 и коэффициент полезного действия (КПД) 
[image: image72.wmf]h

.
Передаточное отношение показывает, во сколько раз изменяется угловая скорость на ведомом элементе по отношению к угловой скорости на ведущем элементе. Передаточное отношение характеризует изменение кинематических параметров.
Коэффициент полезного действия (КПД) учитывает потери силового потока при переходе с ведущего элемента на ведомый элемент. КПД характеризует изменение силовых параметров.
Вращающий момент от ведущего элемента 1 передается на ведомый элемент 2 посредством трения или зацепления. При этом происходит изменение вращающего момента по величине и по направлению. Передачи круговращательного движения характеризуются общими основными зависимостями между кинематическими и силовыми параметрами.
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Направление момента на ведущем элементе 
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 не совпадает с направлением вращения ведущей детали, т. е. он «реактивен». Направление момента на ведомом элементе передачи 
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 совпадает с направлением вращения ведомой детали, т. е. он «активен».
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Преобразовав представленные зависимости, получим формулы, связывающие кинематические и силовые  параметры передач круговращательного движения:
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Преобразование размерностей полученных величин
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Передаточное число (передаточное отношение)
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Коэффициент полезного действия (КПД)
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Ряд последовательно соединенных передач характеризуются суммарным передаточным числом и суммарным КПД.
Теорема 1. В последовательном ряде передач суммарное передаточное число  равно произведению передаточных чисел промежуточных передач
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Теорема 2. В последовательном ряде передач суммарный КПД равен произведению КПД промежуточных передач
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Для самостоятельной подготовки можно рекомендовать студентам пользоваться источником [6, стр.11].
Решение типовых задач подробно изложено в методических указаниях [4, стр. 8-9].

Для закрепления навыков расчета необходимо самостоятельно решить задачи из пособия [5, стр.72-75].
Типовая задача

В качестве типовой задачи рассмотрим задачу №4.3 (1) [4, стр. 19].
В передачах двухступенчатого редуктора с цилиндрическими зубчатыми колесами начальные диаметры:  ведущего элемента (шестерни) первой ступени — 
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. Рассчитайте: передаточные числа пар первой и второй ступеней, начальные диаметры ведомых элементов (колес) первой и второй ступеней,  окружные скорости колес первой и второй ступеней (рис. 2.2).
[image: image121.png]. Nof T,

N Ilm(Tnl) ‘ n,

Fy

odu)|





Рисунок 2.2 – Кинематическая схема редуктора
Решение
Передаточные числа первой и второй ступени:
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Делительные диаметры колес:
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Окружные скорости в полюсе зацепления:
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Ответ: 
[image: image128.wmf];

5

2

1

=

-

u

 
[image: image129.wmf];

16

,

3

4

3

=

-

u

 
[image: image130.wmf];

160

2

мм

d

=

 
[image: image131.wmf];

32

,

164

4

мм

d

=

 
[image: image132.wmf];

38

,

2

1

с

м

V

=

  
[image: image133.wmf].

77

,

0

3

с

м

V

=


Для закрепления навыков расчета необходимо самостоятельно решить задачи из сборника задач по дисциплине “Детали машин” часть 1 [3, стр. 17-22].
Выдача вариантов контрольной работы
Вариант контрольной работы (КР) является индивидуальным заданием на курсовой проект по дисциплине «Детали машин». Варианты индивидуальных заданий выдаются в соответствии со сборником заданий [7].

Содержание КР

Модуль 1.
1. Выбор электродвигателя.

2. Кинематический расчет.

3. Расчет передач зацепление.
4. Расчет передач гибкой связью.
Модуль 2. 
5. Проектировочный расчет диаметров валов.

6. Назначение и выбор подшипников качения.

7. Выбор соединительных муфт.
8. Эскиз компоновочной схемы редуктора 
Подробное описание разделов КР представлено в методических указаниях по оформлению расчетно-пояснительной записки к курсовому проекту [8].

Структура контрольной работы
КР состоит из двух модулей

Первый модуль – расчет передач зацеплением, расчет передач гибкой связью.
Второй модуль – проектировочный расчет валов, назначение и выбор подшипников качения, выбор соединительных муфт, эскиз компоновочной схемы редуктора, выполненный в удобном масштабе на формате А4.
КР оформляется в полном соответствии со стандартами на оформление текстовых технических документов.

Студенты выполняют КР в соответствии с семестровым графиком. КР сдается на проверку преподавателю не позднее двух недель до начала сессии.
В дальнейшем проверенная и защищенная работа используется студентами при выполнении курсового проекта по дисциплине «Детали машин» в последующих триместрах.

Последовательность расчета

1.Выбор электродвигателя

Расчет мощности привода 
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Суммарный КПД привода равен произведению всех потерь на приводе
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Расчет потребляемой мощности электродвигателя.
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Учитывая полученное значение 
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 и заданную синхронную частоту вращения 
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, выбираем из каталога (2, табл.3, 4) или по плакату двигатель серии 
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, параметры которого заносим в таблицу 2.1.
Таблица 2.1 - Параметры электродвигателя

	Тип

двигателя
	Мощность
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2.Кинематический расчет
Целью кинематического расчета является определение общего передаточного числа привода и разбивка его по ступеням.

Передаточное число привода
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Передаточное число привода можно представить как произведение передаточных чисел передач, входящих в привод
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Передаточное число редуктора равно 
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Если ременная передача в кинематической схеме отсутствует, тогда 
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В общем виде передаточное число редуктора можно записать как:
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Учитывая рекомендации по разбивке суммарного передаточного числа по ступеням [2, табл.12, стр. 33,34], определяется передаточное число одной из ступеней, например 
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Принимаем в соответствии с ГОСТ 2185-76 ближайшее стандартное значение передаточного числа [2, табл.9, 10], а затем рассчитаем передаточное число второй пары
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Принимаем также в соответствии с ГОСТ 2185-76 ближайшее стандартное значение передаточного числа [2, табл.9, 10].
Номинальное передаточное число редуктора равно
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Определяем погрешность передаточного числа, которая не должна превышать 4%
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3. Расчет кинематическо-силовых параметров на элементах привода
Для проектировочных передач расчетов всех передач необходимо знать нагрузки, передаваемые элементами привода, т.е. мощность, вращающий момент, а также частоту вращения.
Результаты расчетов этих величин сводим в таблицу 2.2.
Таблица 2.2 – Кинематическо-силовые параметры
	Параметр
	Ременная
	Быстроходная
	Тихоходная
	Выход

	
	Ш1
	Ш2
	Z1
	Z2
	Z3
	Z4
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Примеры данного расчета подробно представлены в методических указаниях по расчету механических передач [2].

Вопросы для самопроверки
1. Запишите формулы, по которым можно определить вращающий момент.

2. Запишите формулы для расчета передаточного отношения через диаметры, вращающие моменты и частоты вращения.
3. Как определяется коэффициент полезного действия?

4. Как изменится мощность, если окружное усилие увеличить в 2 раза, а скорость уменьшить в 2 раза?

5. Чему равно передаточное отношение привода?

6. Как определить количество ступеней привода?

Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из пособия «Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [5, раздел 1].

3. ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ И СИЛОВЫЕ ПАРАМЕТРЫ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ.
Цель: Ознакомиться с расчетом геометрических параметров цилиндрических зубчатых колес и сил, действующих в зацеплении.
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Методическое обеспечение
1. Плакат «Зубчатые передачи»
2. Набор зубчатых колес.
Организационная часть
Перекличка








2 мин.

Сообщение о теме занятия





3 мин.

Краткое изложение преподавателем теоретических сведений и решение задач №1 и №2







15 мин.

Самостоятельное решение задач №1 или №2


10 мин.

Краткое изложение преподавателем теоретических сведений и решение задач №3 и №4







15 мин.

Самостоятельное решение задач №3 и №4


10 мин.

Краткое изложение преподавателем теоретических сведений и решение задач №5 и №6







15 мин.

Самостоятельное решение задач №5 или №6


10 мин.

Основные теоретические сведения
Необходимый теоретический материал представлен в [1, разделы 6, 8, 9]. При самостоятельном изучении теоретического материала рекомендуется использовать методические указания к самостоятельной работе [6].
Зубчатыми цилиндрическими передачами называются зубчатые передачи, у которых оси вращения параллельны, а зубья нарезаны на цилиндрических заготовках. На рис.3.1 показаны основные геометрические параметры зубчатого эвольвентного зацепления.
Геометрические и кинематические параметры (рис. 3.1):

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

рабочий профиль – эвольвента;
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При профилировании без смещения 
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 – радиус кривизны рабочего профиля зуба
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Отсюда имеем
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Обязательное условие возможности зацепления
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Рисунок 3.1 – Геометрические параметры эвольвентного зацепления
Высотные параметры зуба:
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 – полная высота зуба
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 – рабочая высота зуба
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 – диаметр окружности вершин зубьев
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 – передаточное число 
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 - межосевое расстояние
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коэффициент ширины зубчатого венца относительно:

межосевого расстояния 
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диаметра шестерни 
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модуля 
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ширина зубчатого венца:
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Знак «+» принимается для внешнего зацепления, знак «–»  относится к внутреннему зацеплению.
Стандартными параметрами зубчатых передач являются: межосевое расстояние 
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, коэффициент ширины зубчатого венца относительно межосевого расстояния 
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Типовая задача №1
Рассмотрим решение задачи №6.4(1) [3], пример этой задачи представлен в пособии [4].

Передаточное число прямозубой цилиндрической передачи 
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. Рассчитать числа зубьев колес пары, фактическое передаточное число и погрешность фактического передаточного числа в процентах к заданному передаточному числу.
Решение
Из формулы межосевого расстояния определим суммарное число зубьев колес
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Используя формулу передаточного числа, выразим число зубьев колеса 
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 через число зубьев шестерни 
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 и передаточное отношение 
[image: image218.wmf]u



[image: image219.wmf];

1

2

2

1

z

z

u

=

-

.    
[image: image220.wmf];

2

1

1

2

-

=

u

z

z

   
[image: image221.wmf](

)

140

1

2

1

1

=

+

-

u

z

.

Определим число зубьев шестерни
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Принимается 
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Фактическое передаточное число равно

[image: image225.wmf].

784

,

2

37

103

1

2

=

=

=

z

z

u

ф


Погрешность составляет
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ОТВЕТ: 
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Для закрепления материала данной темы рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.14-3.18 [5].
Вопросы для самопроверки
1. Какие геометрические параметры прямозубых цилиндрических колес стандартизованы?
2. Запишите формулу для определения делительного диаметра прямозубого цилиндрического колеса.

3. Записать зависимость для определения межосевого расстояния через диаметры и передаточное число.

4. Записать формулу для определения шага.

Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из пособия «Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [6, раздел 3, стр.17-19].

Силы в зацеплении зубчатых колес

Силы взаимодействия между зубьями принято определять в полюсе зацепления 
[image: image231.wmf]P

 (рис. 3.2). Распределенную по контактным линиям нагрузку в зацеплении заменяют равнодействующей 
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, которая направлена по линии давления (зацепления) NN. Силами трения в зацеплении пренебрегают, так как они малы. Для расчета зубьев, валов и опор силу 
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 раскладывают на составляющие:
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Рисунок 3.2 – Схема сил в прямозубой цилиндрической передаче

Для прямозубых цилиндрических колес силу 
[image: image235.wmf]n
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 раскладывают на две составляющие – окружную силу 
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 и радиальную 
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(рис.3.2).

Сила 
[image: image238.wmf]t
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 направлена по касательной к траектории вращения зубчатого колеса от полюса зацепления. На ведомом колесе направление силы 
[image: image239.wmf]t
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 совпадает с направлением вращения, на ведущей шестерне — противоположно ему.

Запишем зависимости, по которым рассчитываются силы.
Окружная сила 
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Радиальная сила 
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 направлена из полюса зацепления по радиусу к оси вращения. 
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Тогда сила нормального давления зуба на зуб равна
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Типовая задача №2
В качестве типовой задачи рекомендуется решить задачу №6.6 (1) [3], пример этой задачи представлен в пособии [4]. 

Пара прямозубых цилиндрических колес передает мощность 
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Решение
Делительный диаметр шестерни определим через межосевое расстояние
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Вращающий момент на шестерне равен
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Окружная сила на шестерне
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Радиальная сила на шестерне
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где 
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 - угол зацепления.

Сила нормального давления
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Для закрепления материала данной темы рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.19-3.22 [5].
Вопросы для самопроверки
1. Какие силы возникают в зацеплении прямозубых цилиндрических колес?

2. Как направлены силы, возникающие в зацеплении прямозубых цилиндрических колес?

3. Запишите зависимость для определения 
[image: image259.wmf]t

F

.

4. Запишите зависимость для определения 
[image: image260.wmf]r

F

.

5. Запишите зависимости для определения 
[image: image261.wmf]n

F

.

Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из пособия «Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [6, раздел 3, стр.17-20].

Основные геометрические соотношения косозубых колес
Косозубые  и шевронные зубчатые передачи, как и прямозубые, предназначены для передачи момента между параллельными валами (см. рис.3.3). 
Шевронные зубчатые колеса представляют собой разновидность косозубых колес.

Цилиндрическое зубчатое колесо, венец которого по ширине состоит из участков с правыми и левыми зубьями (рис. 3.4), называют шевронным колесом. Часть венца зубчатого колеса, в пределах которого линии зубьев имеют одно направление, называют полушевроном.
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Рисунок 3.3 - Косозубая цилиндрическая передача
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Рисунок 3.4 – Шевронная передача
У косозубых  и шевронных колес зубья направлены к образующей делительного цилиндра под углом 
[image: image266.wmf]b

 (рис. 3.5). Угол наклона зубьев 
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Рисунок 3.5 – Геометрические параметры колес с наклонным зубом.

Для зубчатых колес с наклонным расположением зубьев геометрические параметры необходимо рассматривать в двух сечениях: нормальном и торцовом.

Нормальное сечение получают в плоскости перпендикулярной (нормальной) направлению зуба, т.е. в плоскости расположенной под углом 
[image: image270.wmf]b

 к образующей цилиндра и оси вращения колеса. Торцовое сечение получают в плоскости перпендикулярной образующей цилиндра и оси вращения колеса (рис. 3.5). 
Геометрические параметры 
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 – делительный диаметр
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 – межосевое расстояние передачи
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 – угол наклона зуба 
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Остальные геометрические параметры определяют по зависимостям для прямозубых цилиндрических колес.
Типовая задача №3
Рассмотрим решение задачи №7.1(1) [3] , пример этой задачи представлен в пособии [4].
У передачи косозубыми цилиндрическими колесами должно быть: межосевое расстояние 
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Решение
Определим суммарное число зубьев из формулы для расчета межосевого расстояния
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Из следующего равенства 
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принимается 
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Фактическое передаточное число равно
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Для закрепления материала данной темы рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.34-3.41 [5].

При решении задач, нужно обратить внимание на взаимосвязь таких геометрических параметров как межосевое расстояние, делительные диаметры и передаточное отношение. Зависимости, связывающие данные геометрические параметры справедливы для всех цилиндрических зубчатых передач.

Межосевое расстояние
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Делительные диаметры
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Вопросы для самопроверки
1. Какие дополнительные геометрические параметры имеются у колес с наклонным зубом по сравнению с прямозубыми цилиндрическими колесами?
2. Какой модуль больше нормальный или торцовый?
3. Запишите формулу для расчета делительного диаметра колеса.
4. Запишите формулу для определения угла наклона зуба.

5. Какие геометрические параметры косозубой цилиндрической передачи стандартизованы?

Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из пособия «Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [6, раздел 3, стр.17-19].

Силы в зацеплении косозубых зубчатых колес
Силы взаимодействия между зубьями принято определять в полюсе зацепления 
[image: image303.wmf]P

. Распределенную по контактным линиям нагрузку в зацеплении заменяют равнодействующей 
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, которая направлена по линии давления (зацепления) NN. Силами трения в зацеплении пренебрегают, так как они малы. 

Для косозубых цилиндрических колес силу нормального давления зуба на зуб 
[image: image305.wmf]n
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 раскладывают на три составляющие – окружную силу 
[image: image306.wmf]t
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, радиальную 
[image: image307.wmf]r
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 и осевую 
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 (рис.3.6).

Наличие осевой силы является недостатком косозубых передач. В шевронных  передачах, возникающие осевые силы взаимно компенсируются, т.к. на полушевронах зубья имеют противоположные направления (рис.3.4).
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Рисунок 3.6 – Силы в зацеплении косозубых цилиндрических колес
Сила 
[image: image310.wmf]t
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 направлена по касательной к траектории вращения зубчатого колеса от полюса зацепления. На ведомом колесе направление силы 
[image: image311.wmf]t
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 совпадает с направлением вращения, на ведущей шестерне — противоположно ему.
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Радиальная сила 
[image: image313.wmf]r

F

 направлена из полюса зацепления по радиусу к оси вращения.
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Осевая сила 
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 направлена вдоль оси вращения колеса от полюса зацепления в тело зуба.
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Сила нормального давления зуба на зуб равна
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Типовая задача №4
В качестве типовой задачи рекомендуется решить задачу №7.9(1) [3], пример решения этой задачи представлен в пособии [4]. 

Передача косозубыми цилиндрическими колесами имеет межосевое расстояние 
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Решение
Зная взаимосвязь между модулями косозубого колеса, найдем угол наклона зуба
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Определим делительный диаметр шестерни
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Рассчитаем силы в зацеплении косозубых колес:
Окружная сила 
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Радиальная сила 
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Осевая сила 
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Сила нормального давления 
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ОТВЕТ:
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При решении задачи необходимо обратить внимание на негативное влияние угла наклона зуба, которое вызывает появление осевой силы. С увеличением угла наклона зуба увеличивается осевая сила. В шевронных передачах происходит взаимная компенсация осевых сил (рис.3.4).
Зависимости для определения сил в косозубом зацеплении будут справедливы и для прямозубого зацепления, у которого угол наклона 
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Радиальная сила 
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Осевая сила
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Для закрепления материала данной темы рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.42-3.46 [5].

Вопросы для самопроверки
1. Какие силы возникают в зацеплении косозубых цилиндрических колес?

2. Как влияет угол наклона зуба на величину осевой силы?

3. Запишите зависимость для определения 
[image: image342.wmf]r

F

.
4. Запишите зависимости для определения 
[image: image343.wmf]n
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.

5. Почему в шевронном зацеплении отсутствуют осевые силы?
6. Можно ли для определения сил, действующих в прямозубом зацеплении использовать зависимости для определения сил, действующих в косозубом зацеплении?
Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из пособия «Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [6, раздел 3, стр.17-20].

Конические передачи
Зубчатую передачу с пересекающимися осями, у которой начальные и делительные поверхности колес конические, называют конической. 
[image: image344.emf]
Рисунок 3.7 - Параметры прямозубого конического зубчатого колеса

Коническая передача состоит из двух конических зубчатых колес (рис. 3.7) и служит для передачи вращающего момента между валами с пересекающимися осями под углом 
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. Наиболее распространена в машиностроении ортогональная коническая передача с углом между осями 
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. Заготовки для таких зубчатых колес имеют форму конуса. Колеса конических передач выполняют с прямыми, косыми, круговыми зубьями. Высота и толщина зубьев уменьшаются по направлению к вершинам конусов.
Вершины начальных и делительных конусов прямозубой конической передачи находятся в точке пересечения осей валов О (рис. 3.7). У некорригированных конических зубчатых передач начальный и делительный конусы совпадают. 
Геометрические параметры конической передачи:

Для конических колес принято различать геометрические параметры в трех сечениях: внешнем среднем и внутреннем. 
Геометрические параметры, относящиеся  к внешнему сечению, используются при контроле конических колес и обозначаются индексом «
[image: image348.wmf]e

». Допускается для параметров внешнего сечения не применять индекса.

Геометрические параметры, относящиеся  к среднему сечению, используются при силовых расчетах конических передач и обозначаются индексом «
[image: image349.wmf]m

».

Рассмотрим геометрические параметры некорригированных конических колес:
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 – диаметр делительного конуса (делительный диаметр) шестерни во внешнем сечении, мм;
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 выбирают из стандартного ряда, мм;
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Учитывая приведенные выше формулы, можно записать
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[image: image374.wmf]b

 – длина зуба, мм.
Длина зуба назначается в зависимости от передаточного числа передачи 
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Зубья конических колес имеют различную величину поперечного сечения.
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При проектировочных расчетах рекомендуется назначать 
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 - модуль в среднем торцевом сечении 
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[image: image390.wmf]m
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 - передаточное число 
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Типовая задача №5
У пары прямозубых конических колес внешний (торцовый) модуль зацепления 
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. Рассчитайте внешнее конусное расстояние передачи.

Решение
Внешнее конусное расстояние можно определить по формуле
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где 
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 – диаметр делительного конуса зубчатых колес во внешнем торцевом сечении;

Рассчитаем делительные диаметры колес:
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Подставив полученные значения диаметров в расчетную формулу, определим необходимую величину 
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ОТВЕТ: 
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Можно решить задачу другим способом
Решение 2

Передаточное число пары равно
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Полуугол при вершине начального конуса колеса
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Делительный диаметр колеса
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Внешнее конусное расстояние можно определить по формуле
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ОТВЕТ: 
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Второй вариант решения более длинный.
Для закрепления материала данной темы рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.52-3.58 [5].

Вопросы для самопроверки
1. Какие геометрические параметры стандартизованы для конических зубчатых колес?
2. Запишите формулу для расчета конусного расстояния – среднего и внешнего.

3. Как передаточное отношение конической передачи связано с полууглами делительных конусов?

4. Как определить коэффициент переменности шага?

Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из «Методических указаний к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост. С.К.Добряк, Л.Н.Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [6, раздел 3, стр.17-20].

Силы в зацеплении зубчатых колес
Силы взаимодействия между зубьями принято определять в полюсе зацепления 
[image: image409.wmf]P

 (рис. 3.8). Распределенную по контактным линиям нагрузку в зацеплении заменяют равнодействующей 
[image: image410.wmf]n

F

, которая направлена по линии давления (зацепления) NN. Силами трения в зацеплении пренебрегают, так как они малы. 

В коническом зацеплении сила нормального давления 
[image: image411.wmf]n

F

 раскладывается на три составляющие и прикладывается в среднем торцовом сечении (рис. 3.8).
У конической передачи расчетным (стандартным) является диаметр колеса, поэтому все силовые зависимости выражаются через параметры колеса. Проектировочные расчеты также выполняются через параметры колеса.

В отличие от цилиндрических передач, в конической передаче имеет место совсем другая парность сил.

Для цилиндрических колес силы попарно равны:

[image: image412.wmf]2

1

t

t

F

F

=

,


[image: image413.wmf]2

1

r

r

F

F

=

,


[image: image414.wmf]2

1

a

a

F

F

=

.
У конической передачи силы попарно равны так:
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Окружная сила 
[image: image418.wmf]t

F

 направлена по касательной к траектории вращения зубчатого колеса от полюса зацепления. На ведомом колесе направление силы 
[image: image419.wmf]t
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 совпадает с направлением вращения, на ведущей шестерне — противоположно ему.
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Рисунок 3.8 – Силы в зацеплении конических колес
Окружная сила определяется в среднем сечении и рассчитывается по формуле
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Радиальная сила 
[image: image422.wmf]r
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 направлена из полюса зацепления по радиусу к оси вращения.
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Осевая сила 
[image: image424.wmf]a
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 направлена вдоль оси вращения колеса от полюса зацепления в тело зуба.
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Сила нормального давления зуба на зуб
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Типовая задача №6
Передача прямозубыми коническими колесами имеет внешнее конусное расстояние 
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. Ее шестерня нагружается крутящим моментом 
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Решение
Полуугол начального конуса колеса
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Полуугол начального конуса шестерни
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Длина зуба конических колес
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Среднее конусное расстояние передачи
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Диаметр шестерни по среднему торцевому сечению
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Силы в зацеплении в среднем торцевом сечении:
окружная сила для шестерни и колеса
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радиальная сила для шестерни


[image: image437.wmf]H

tg

tg

F

F

cp

t

r

5

,

281

8014

,

21

cos

20

1

,

833

cos

1

1

=

´

´

=

=

o

o

d

a

;
осевая сила для шестерни
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радиальная сила для колеса
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осевая сила для колеса
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ОТВЕТ: 
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Для закрепления материала данной темы рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.59-3.62 [5].
Вопросы для самопроверки
1. Какие силы возникают в зацеплении конических колес?

2. Почему при расчете сил в конической передаче используют параметры колеса?

3. Запишите парность сил для конических колес.

4. В каком торцевом сечении определяют силы, действующие в конической передаче и почему? 

Дополнительно для закрепления материала  этой темы можно дополнительно воспользоваться вопросами из «Методических указаний к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост. С.К.Добряк, Л.Н.Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [6, раздел 3, стр.19-20].

4. РАСЧЕТЫ ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ
Цель: Ознакомиться с расчетом геометрических параметров элементов червячной передачи и сил, действующих в зацеплении.
Литература к занятию
1. Карнаух С. Г. Детали машин: конспект лекций. – Краматорск: ДГМА, 2002. – 212 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).
2. Сборник задач по дисциплине “Детали машин” для студентов механических специальностей. Часть 1. – Краматорск: ДГМА, 2001. – 80 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).
3. Примеры решения задач по дисциплине «Детали машин» для студентов механических специальностей. Ч.1. / Сост. Л. П. Филимошкина. – Краматорск: ДГМА, 2008. – С. 20.

4. Основы конструирования и детали машин: учебное пособие / Сост. Т. А. Кулик. — Краматорск: ДГМА, 2009. — С. 192.

5. Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.

Методическое обеспечение

1. Плакат «Червячные передачи»

2. Натурные образцы червяков и червячных колес.

3. Червячный редуктор с гипоидным червяком.

Организационная часть
Перекличка








2 мин.

Сообщение о теме занятия





3 мин.

Краткое изложение преподавателем теоретического материала и решение типовых задач по теме занятия




25 мин.

Самостоятельное решение задач




40 мин.

Анализ результатов решения задач




10 мин.

Основные теоретические сведения
Необходимый теоретический материал представлен в [1, раздел 12]. Для самостоятельной подготовки можно рекомендовать студентам пользоваться источником [5, стр.15, лекция 17].

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.4.1). Зацепление червячной пары подобно зацеплению зубчатого колеса (с зубьями особой формы) с зубчатой рейкой. Геометрические оси валов при этом скрещиваются под углом 90°.
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Рисунок 4.1 - Червячная передача

Червячную передачу, у червяка и колеса которой делительные и начальные поверхности цилиндрические, называют цилиндрической червячной передачей. Червячное колесо нарезается инструментом, который является аналогом червяка, сопряженный профиль колеса получается автоматически.
По числу заходов витков червяки делят на однозаходные и многозаходные, по направлению витка — левые или правые.
Основные геометрические параметры червячной передачи
На червячные передачи с архимедовым червяком установлен стандарт ДСТУ 2458-94. Основные параметры передачи показаны на рис. 4.2.

Червяки
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 – модуль (осевой по червяку, торцевой на колесе), величина стандартная. Значения отличаются от модулей зубчатых колес;
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Рисунок 4.2 - Параметры червячной передачи
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 – число заходов червяка (стандарт: 1, 2, 4);

направление витков - правое (левое);
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 – коэффициент диаметра червяка, (стандартный);


[image: image453.wmf]1

d

 – делительный диаметр червяка
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 – угол подъема витка червяка
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 – угол зацепления (стандартный);
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 – коэффициент радиального зазора;
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 – диаметр окружности выступов витков
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 – диаметр окружности впадин витков
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[image: image464.wmf]1

b

 - рабочая длина червяка.

Рабочая длина червяка определяется согласно рекомендациям стандарта в зависимости от числа заходов на червяке 
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Червячные передачи бывают со смещением и без смещения. Для нарезания червячных колес со смещением и без смещения на практике используется один и тот же инструмент. Поэтому червяк (аналог инструмента) всегда нарезают без смещения. Смещение в передаче обеспечивают за счет смещения на червячных колесах. Смещение инструмента при нарезании колеса выполняют в целях обеспечения заданного или стандартного межосевого расстояния. В передачах со смещением червяк имеет только начальный диаметр, который становится равным 
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 и на чертеже не проставляется.
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 – коэффициент смещения

При заданном межосевом расстоянии коэффициент смещения равен
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Колеса (рис.4.2)
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 – делительный диаметр колеса (измеряется по средней плоскости сечения колеса)
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 – диаметр окружности выступов
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 – диаметр окружности впадин
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 – внешний (габаритный) диаметр колеса;
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 – ширина венца, определяется согласно рекомендациям стандарта в зависимости от числа заходов на червяке 
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 – передаточное отношение
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 - межосевое расстояние
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Отсюда можем получить
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Решение типовых задач подробно изложено в методических указаниях «Примеры решения задач по дисциплине «Детали машин» для студентов механических специальностей. Ч.1. / Сост. Л. П. Филимошкина. – Краматорск: ДГМА, 2008. – С. 20.» [3, стр. 55-65].

Типовая задача №1
Рассчитать передаточное число червячной пары, если ее межосевое расстояние равно 
[image: image487.wmf]мм

a

100

=

, число заходов червяка 
[image: image488.wmf]4

1

=

z

 при коэффициенте диаметра 
[image: image489.wmf]8

=

q

 и модуле зацепления 
[image: image490.wmf]мм

m

5

=

.

Решение
Делительный диаметр червяка
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Делительный диаметр колеса
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Угол подъема витка червяка
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Передаточное число
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ОТВЕТ: 
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Для закрепления материала данной темы и навыков расчета рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.69-3.72 [4].

Вопросы для самопроверки
1. Как должны быть расположены валы, чтобы можно было применить червячную передачу?
2. По какой формуле определяется передаточное число червячной передачи?

3. Какие параметры червячной передачи стандартизованы?
4. Запишите зависимости для определения делительных диаметров червяка и червячного колеса.
5. Почему смещение исходного контура выполняют только на червячном колесе?

Кинематические параметры червячной передачи
Передаточное отношение
В червячной передаче в отличие от зубчатой  передачи окружные скорости 
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 и 
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 не совпадают (рис. 4.3). Они направлены под углом 900 и различны по величине. В относительном движении начальные цилиндры не обкатываются, а скользят. При одном обороте червяка колесо будет поворачиваться на угол, охватывающий число зубьев колеса, равное числу заходов червяка, т. е. длина дуги на делительном диаметре колеса будет равна ходу червяка. Отсюда передаточное отношение червячной передачи равно
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Из формулы видно, что для полного оборота колеса необходимо 
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оборотов червяка. Число заходов червяка выполняет здесь функцию числа зубьев шестерни в зубчатой передаче. Так как число заходов червяка 
[image: image500.wmf]1
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 может быть небольшим и даже равным единице (чего никогда не может быть у шестерни), то в одной червячной паре можно получить большое передаточное отношение. Это и является основным достоинством червячных передач.

Скорость скольжения
[image: image501.jpg]EY\K%\%S





Рисунок 4.3 – Скорость скольжения в червячной передаче
При движении витки червяка скользят по зубьям колеса (как в винтовой паре). Скорость скольжения направлена по касательной к винтовой линии червяка (рис. 4.3). Скольжение служит причиной пониженного КПД в червячных передачах, повышенного износа и склонности к заеданию (основные недостатки червячных передач).

Скорость скольжения рассчитывается по формуле:
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 – окружная скорость, 
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Если выразить окружные скорости на червяке и на червячном колесе через скорость скольжения, то можно получить 
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Типовая задача №2

Определить скорость скольжения в червячной передаче, если частота вращения червяка 
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, а их делительные диаметры соответственно 
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Решение
Рассчитаем окружные скорости на червяке 
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Найдем скорость скольжения
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Ответ:  
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Для закрепления материала данной темы и навыков расчета рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.73-3.76 [4].

Вопросы для самопроверки
1. Чему равна скорость скольжения в зацеплении червячной пары?
2. Как влияет на величину скорости скольжения число заходов червяка?

3. Как направлена скорость скольжения?

4. Почему в червячной передаче можно получить большое значение передаточного отношения?

Силы в зацеплении червячной передачи
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Рисунок 4.4 - Силы в зацеплении червячной передачи

Силы взаимодействия между червяком и червячным колесом принято определять в полюсе зацепления 
[image: image519.wmf]P

 по средней плоскости колеса (рис. 4.4). Равнодействующую силу давления 
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, раскладывают на три составляющие. При определении сил, действующих в червячном зацеплении, обязательно учитывается влияние силы трения, которая значительно больше по величине, чем в зубчатом зацеплении. Витки червяка скользят по зубьям колеса.
Для червячных передач силу нормального давления витка  на зуб 
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 раскладывают на три составляющие – окружную силу 
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, радиальную 
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 и осевую 
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 (рис. 4.4). Для червячного зацепления характерна такая парность сил
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Сила 
[image: image529.wmf]t
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 направлена по касательной от полюса зацепления к траектории вращения червяка или червячного колеса. На червячном колесе направление силы 
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 совпадает с направлением вращения, на червяке — противоположно ему.

Запишем зависимости, по которым рассчитываются силы.

Окружная сила  на червяке 
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 и на червячном колесе
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рассчитывается по формулам:
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 – приведенный угол трения;
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[image: image539.wmf]f
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 – приведенный коэффициент трения;
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 – коэффициент трения;
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 – угол профиля витка и угол зацепления.

Радиальная сила 
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 направлена из полюса зацепления по радиусу к оси вращения. 
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Осевая сила 
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 направлена вдоль оси вращения от полюса зацепления в тело зуба или витка
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Сила нормального давления  в червячном зацеплении равна
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Типовая задача №3
В качестве типовой задачи решим задачу № 9.9(1) [2].
Вращающий момент на колесе червячной передачи 
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Решение
Делительный диаметр червячного колеса
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Окружная сила на колесе
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Окружная сила на червяке
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Число заходов червяка
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Угол подъема витка червяка
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Приведенный угол трения
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Радиальные силы на червяке и червячном колесе
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Осевые силы:
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Сила нормального давления
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ОТВЕТ: 
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Примечание.
Решение задачи желательно сопровождать рисунком, на котором удобно показать парность сил, действующих в червячном зацеплении (см. рис. 4.4).

Стоит особо обратить внимание, что в червячном зацеплении парность сил отличается от парности сил в других видах зацепления.
Для цилиндрических зацеплений характерна такая парность сил
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Для конического зацепления характерна такая парность сил
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Для червячного зацепления характерна такая парность сил
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Вопросы для самопроверки
1. Какие силы возникают в червячном зацеплении?

2. Как отличаются силы, возникающие в червячном зацеплении от сил, возникающих в косозубом цилиндрическом и в прямозубом коническом зацеплении?

3. Запишите формулу для расчета осевых сил.
4. Как определить приведенный угол трения?
5. Запишите парность сил, возникающих в червячном зацеплении.

Для закрепления материала данной темы и навыков расчета рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.77-3.80 [4].

КПД червячной передачи
КПД показывает соотношение полезной и затраченной работы. Червячная передача сочетает в себе свойства винтовой и зубчатой пар. По аналогии с винтовой парой при ведущем червяке (прямое движение) КПД определяется по следующей формуле
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КПД увеличивается с увеличением числа заходов червяка (увеличивается угол 
[image: image581.wmf]g

) и с уменьшением коэффициента трения или угла трения 
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Если ведущим будет червячное колесо, то изменяются направления действия сил и КПД определяется по формуле для обратного движения.
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Если 
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передача движения от колеса к червяку становится невозможной. Получаем самотормозящую червячную пару.

Следовательно, выражение 
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 является условием самоторможения.

Свойство самоторможения позволяет применять червячные передачи в качестве предохранительного звена. Для надежности самоторможения рекомендуют обеспечивать условие 
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Типовая задача №4
В качестве типовой задачи рекомендуется решить задачу №9.13 (1) [2].
Известны параметры червячной передачи: делительный диаметр червяка 
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 и коэффициент трения в зацеплении 
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Решение
Из формулы передаточного числа найдем, значение тангенса угла подъема витка и значение самого угла
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Приведенный угол трения
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КПД червячной передачи определим по формуле
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Мощность на червяке рассчитаем по формуле
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ОТВЕТ: 
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Вопросы для самопроверки
1. Какие факторы влияют на величину КПД червячной передачи?
2. Запишите формулу для определения КПД червячной пары.

3. В чем заключается условие самоторможения?

4. Как влияет число заходов червяка на величину КПД червячной передачи?
5. Как изменится формула для определения КПД, если ведущим элементом будет червячное колесо?
Для закрепления материала данной темы и навыков расчета рекомендуется самостоятельно решить задачи № 3.81-3.84 [4].

5.РАСЧЕТЫ валов и осей. выбор и расчет подшипников КАЧЕНИЯ

Цель: Ознакомиться с методикой расчета валов и осей, выбора и расчета подшипников качения.
Литература к занятию
1. Карнаух С. Г. Детали машин: конспект лекций. – Краматорск: ДГМА, 2002. – 212 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).

2. Выбор и расчет подшипников качения: методические указания к курсовому и дипломному проектированию для студентов всех специальностей./ Сост.: Л. Н. Новицкая, П. В. Шишлаков. – Краматорск: ДГМА, 2004. – 52 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).

3. Методические указания к расчету валов и осей для студентов всех специальностей вуза./ Сост.: А. В. Чумаченко, С. Г. Карнаух. – Краматорск: ДГМА, 2002. – 72 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).

4. Основы конструирования и детали машин: учебное пособие / Сост. Т. А. Кулик. — Краматорск: ДГМА, 2009. — С. 192.

5. Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.
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Изложение материала по модулю №2 КР
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Краткое изложение преподавателем теоретических сведений и решение типовых задач
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Самостоятельное решение задачи
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Анализ результатов решения задач
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Основные теоретические сведения
Необходимый теоретический материал по теме валы и оси представлен в [1, раздел 17].
Для самостоятельной подготовки можно рекомендовать студентам пользоваться источником [5, тема 8].

На валах и осях размещают вращающиеся детали: зубчатые колеса, шкивы, барабаны и т. п. Машинные валы и оси конструктивно похожи. Основным отличием валов от осей является то, что валы передают вращающий момент от одной детали к другой, а оси момента не передают. Вал всегда вращается, а ось может быть вращающейся или невращающейся.

На валах напряжения изгиба изменяются по знакопеременному циклу, напряжения растяжения (сжатия) - постоянны, напряжения кручения зависят от характера момента.
Ось воспринимает и передает только радиальные и осевые силы, поэтому, испытывает только нормальные напряжения. Для вращающихся осей напряжения изгиба изменяются по знакопеременному циклу, напряжения растяжения (сжатия) – постоянны. Для неподвижных осей напряжения изгиба остаются постоянными.
При расчете валов и осей необходимо различать проектировочный и проверочный расчеты. Расчеты валов и вращающихся осей не имеют принципиальных отличий.
Цель проектировочного расчета определить диаметр вала. Существуют упрощенный и уточненный проектировочные расчеты валов.
При упрощенном проектировочном расчете диаметр вала определяется:

либо из условия крутильной прочности (короткие валы)
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либо из условия крутильной жесткости (длинные валы коробок скоростей и трансмиссионные валы) 
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Для выполнения уточненного проектировочного расчета необходимо знать величину и расположение нагрузок, действующих на вал или на ось. Диаметр в этом расчете определяется из условия обеспечения прочности на изгиб. Расчетная формула имеет вид
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[image: image604.wmf].
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 – коэффициент сплошности полого вала или оси;
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 – наружный и внутренний диаметры полого вала или оси;
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 – допускаемое напряжение изгиба;
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 – расчетный момент, определяется по формуле:

для валов
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[image: image609.wmf]a

 – поправочный коэффициент, учитывающий различную степень опасности для материала вала нормальных  и касательных напряжений, когда они меняются во времени по разным циклам.
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для осей
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Для неподвижных осей допускаемое напряжение изгиба рассчитывают по формуле
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[image: image614.wmf]T
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 – предел текучести материала оси (назначается по справочнику);
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 – коэффициент запаса прочности.

Для валов и вращающихся осей допускаемое напряжение изгиба определяется по другой формуле 
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 – предел выносливости материала вала или оси при симметричном цикле нагружения (выбирается по справочнику, в зависимости от назначенного материала оси или вала) (см. табл. 5.1).
Для валов и вращающихся осей при определении допускаемого напряжения изгиба дополнительно используется суммарный поправочный коэффициент 
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, который учитывает влияние различных факторов на предел выносливости.
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[image: image620.wmf]s

K

 – эффективный коэффициент концентрации напряжений, который учитывает отклонение от гладкой цилиндрической формы, т.е. наличие концентратора напряжений (см. табл. 5.5);
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 – коэффициент влияния абсолютных размеров вала в зависимости от размеров вала (см. табл. 5.4);
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 – коэффициента влияния шероховатости поверхности (см. табл. 5.2);
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 – коэффициента влияния упрочнения поверхности. При отсутствии поверхностного упрочнения 
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Проектирование валов можно разбить на три этапа:

1-й этап. Проектировочный расчет.

Цель расчета заключается в определении диаметра вала. Для этого можно воспользоваться упрощенным или уточненным проектировочным расчетами, о которых говорилось ранее.

2-й этап. Конструирование вала.

Полученное значение диаметра позволяет разработать конструкцию вала.

3-й этап. Проверочные расчеты.

Выполняют три проверки:
1. Проверка усталостной прочности.

2. Проверка статической прочности.

3. Проверка жесткости.
Проверка усталостной прочности.

Для валов и вращающихся осей основным проверочным расчетом является расчет усталостной прочности.
Расчет сводится к определению фактического запаса прочности. Расчетное неравенство имеет вид
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 - требуемый запас прочности для материала вала (сталь),
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 – фактический запас прочности при совместном действии нормальных и касательных напряжений, который определяется по формуле
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 – запас прочности по нормальным напряжениям
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 – запас прочности по касательным напряжениям
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 – суммарные поправочные коэффициенты, учитывающие влияние всех факторов на предел выносливости по нормальным и касательным напряжениям. 
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 – коэффициенты чувствительности материала к ассиметрии цикла
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 – пределы выносливости соответственно при изгибе и кручении для симметричного цикла нагружения;
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 – переменные (индекс 
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) и постоянные (индекс 
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) составляющие циклов нормальных напряжений;
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 – переменные (индекс 
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) и постоянные (индекс 
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) составляющие циклов касательных напряжений.
Для определения напряжений 
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 строят эпюры изгибающих моментов в горизонтальной и вертикальной плоскости от сил, которые действуют на вал. Если внешние нагрузки по положению относительно рассчитываемой детали неизменны, то: 
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Напряжения 
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 определяют из эпюры вращающего момента.
Различают два случая:

– вал работает в реверсивном режиме (симметричный цикл):
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– режим работы вала не реверсивный (пульсирующий цикл как худший из возможных циклов):
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Проверка статической прочности.

Эта проверка для валов и вращающихся осей является дополнительной. Выполняется только в том случае, если выдерживается неравенство
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 - коэффициент перегрузки, который обеспечивается механическими свойствами материала вала или вращающейся оси,

[image: image656.wmf].
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 - коэффициент перегрузки, задаваемый условиями работы.

Для осей, которые не вращаются, данная проверка является обязательной.

В качестве наглядного примера решим следующую задачу.

Задача 
Определить можно ли неподвижную ось ходового колеса рельсовой самоходной тележки выполнить вращающейся такого же диаметра. Максимальная нагрузка, приходящаяся на колесо, 
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. Ось закреплена в балках рамы, расстояние между которыми составляет 
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. Колесо расположено посередине между опорами. Колесо предполагается установить на вращающуюся ось при помощи шпонки. Ось выполнить сплошной шлифованной из стали марки Ст.5.
Решение
Расчет будем выполнять в следующей последовательности.

1.Неподвижная ось будет испытывать постоянные изгибные напряжения.
Расчетное неравенство имеет вид:
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2.Допускаемые напряжения для неподвижной оси определим по формуле
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 – запас прочности, принимаем 
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 – предел текучести для материала оси (Ст.5) при растяжении, выбирается из справочника (см. табл. 5.1).
3.При условии, что нагрузка прикладывается посередине между опорами, рассчитаем изгибающий момент по следующей формуле
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4.Из условия изгибной прочности определим диаметр неподвижной оси.
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Принимается 
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5.Определим допускаемые напряжения для вращающейся оси
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 - предел выносливости для стали Ст.5, выбирается из справочника (см. табл. 5.1),
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 – суммарный поправочный коэффициент, учитывающий влияние всех факторов на предел выносливости, определяется по формуле
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 – эффективный коэффициент концентрации напряжений. Концентратор напряжения – шпоночная канавка 
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[image: image675.wmf]83

,

0

=

s

d

K

 
[image: image676.wmf](

)

мм

d

45

=

 (см. табл. 5.4),
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 – коэффициента влияния шероховатости поверхности. При шлифовании
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6.Рабочие напряжения, возникающие в оси
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7. Фактический запас прочности 
Для осей 
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[image: image686.wmf]s
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 - коэффициент чувствительности материала к асимметрии цикла. Для малоуглеродистых сталей 
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 (см. табл. 5.3).
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 - усталостная изгибная прочность вращающейся оси не будет обеспечена. 
ОТВЕТ: Заменить неподвижную ось вращающейся осью такого же диаметра нельзя.
Таблица 5.1 — Механические характеристики материалов валов и осей

	Марка стали
	Твердость, НВ
	[image: image689.wmf]в
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	[image: image690.wmf]Т
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	[image: image691.wmf]Т

t


	[image: image692.wmf]1

-

s


	[image: image693.wmf]1

-

t


	ГОСТ

	
	
	МПа
	

	Ст. 5
	190
	520
	280
	150
	220
	130
	380-88

	Ст. 6
	200
	650
	330
	220
	270
	170
	

	Сталь 35
	190
	540
	320
	190
	230
	135
	1050-88

	Сталь 45
	200
	600
	340
	220
	250
	150
	

	Сталь 40Х
	200
	730
	500
	280
	320
	200
	4543-88

	Сталь 40ХН
	240
	820
	650
	390
	260
	210
	

	Сталь 20Х
	197
	650
	400
	240
	300
	160
	

	Сталь 12ХНЗА
	260
	950
	700
	490
	420
	210
	

	Сталь 18ХГТ
	330
	1150
	950
	665
	520
	280
	

	Сталь 30ХГТ
	320
	1150
	950
	665
	520
	310
	


Таблица 5.2 — Значение коэффициента влияния шероховатости поверхности [image: image694.wmf]F

K


	Среднее арифметическое отклонение профиля [image: image695.wmf]a
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, мкм
	Значение [image: image696.wmf]F

K

 

при [image: image697.wmf]в
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, МПа

	
	400
	600
	1200

	0,08…0,32
	1
	1
	1

	0,32…2,5
	1,05
	1,1
	1,25

	5…20
	1,2
	1,25
	1,5


Таблица 5.3 — Усредненные значения коэффициентов чувствительности материала к асимметрии цикла

	Материал
	Коэффициенты

	
	[image: image698.wmf]s

y


	[image: image699.wmf]t
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	Малоуглеродистые стали
	0,15
	0,05

	Среднеуглеродистые стали
	0,20
	0,10

	Легированные стали
	0,25
	0,15


Таблица 5.4 — Значения коэффициентов влияния абсолютных размеров [image: image700.wmf]s

d
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 и [image: image701.wmf]t

d
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 в зависимости от диаметра вала

	Напряженное состояние
	Материал
	Значение [image: image702.wmf]d

K

 при диаметре вала, мм

	
	
	15
	20
	30
	40
	50
	70
	100

	Прогиб, кручение
	Углеродистая сталь
	0,96
	0,92
	0,88
	0,85
	0,81
	0,76
	0,7

	
	Высоколегированная сталь
	0,87
	0,83
	0,77
	0,73
	0,70
	0,65
	0,59


Таблица 5.5 — Эффективные коэффициенты концентрации напряжений [image: image703.wmf]s
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 и [image: image704.wmf]t
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	Концентратор
	Значение [image: image705.wmf]s

K


	Значение [image: image706.wmf]t
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	при [image: image707.wmf]в

s

, МПа
	при [image: image708.wmf]в

s

, МПа

	
	Менее 700
	Свыше 1000
	Менее 700
	Свыше 1000

	Шпоночные канавки
	1,75
	2
	1,50
	1,90

	Шлицы прямобочные
	1,60
	1,75
	2,45
	2,80

	Витки червяка
	2,30
	2,50
	1,70
	1,90

	Валы-шестерни
	1,60
	1,75
	1,50
	1,60

	Посадка подшипников
на валы
	2,40
	3,60
	1,80
	2,50


Примеры расчета машинных валов можно посмотреть в методических указаниях [3] или [4, стр.142]

Для закрепления материала данной темы и навыков расчета рекомендуется самостоятельно решить задачи № 4.1-4.8 из пособия [4].
Вопросы для самопроверки

1. Какие виды проектировочного расчета машинных валов вы знаете?

2. Запишите формулы для определения диаметра коротких и длинных валов.

3. Чем отличается вал от оси?

4. Какие проверки выполняют при расчете валов?

5. Почему оси могут быть неподвижными, а валы всегда вращаются?

Дополнительно для закрепления материала можно воспользоваться вопросами из «Методических указаний к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост.: С. К. Добряк, Л. Н. Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с.» [5, раздел 4, стр.24, 25].

Подшипники качения

Основные теоретические сведения

Необходимый теоретический материал по подшипникам представлен в [1, раздел 19].

Для самостоятельной подготовки можно рекомендовать студентам пользоваться источником [5, тема 9].

Типовая конструкция подшипника качения показана на рис. 5.1

[image: image709.png]



Рисунок 5.1 - Конструкция радиального шарикоподшипника

Подшипник качения (рис. 5.1) в общем случае состоит из наружного кольца 1, внутреннего кольца 2, тела качения 3 и сепаратора 4, который существенно уменьшает потери на трение.
Подшипники качения стандартизованы. Их изготовляют в условиях высокоспециализированного массового производства подшипниковые заводы. 
Подшипники качения служат опорами валов и вращающихся осей. Подшипники качения классифицирую по нескольким признакам: по форме тела качения, по виду воспринимаемой нагрузки, по величине нагрузки и др.

В качестве тел качения применяют шарики и ролики. Ролики бывают короткие цилиндрические, конические, бочкообразные, игольчатые, витые.

В зависимости от воспринимаемой нагрузки подшипники качения бывают:

радиальные – воспринимают в основном радиальные нагрузки, которые действуют перпендикулярно оси вращения вала или оси,

радиально-упорные – воспринимают как радиальные, так и осевые нагрузки. Осевые нагрузки действуют вдоль оси вращения,

Упорные – воспринимают только осевые нагрузки.

По величине выдерживаемой нагрузки подшипники качения подразделяются на серии. При одинаковом диаметре внутреннего кольца подшипника диаметр наружного кольца будет увеличиваться от серии к серии. Самый малый диаметр будет у легких серий, самый большой у более тяжелых серий (рис. 5.2).
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Рис. 5.2 –  Соотношение параметров подшипников

Подшипники одной серии с различными телами качения при одинаковом диаметре внутреннего кольца имеют одинаковые габаритные размеры, т. е. – диаметр внутреннего кольца 
[image: image711.wmf]d

, диаметр наружного кольца 
[image: image712.wmf]D

, ширину 
[image: image713.wmf]B

. Это позволяет заменять шариковый радиальный подшипники на роликовый радиальный подшипник той же серии без изменения размеров деталей узла опоры. Грузоподъемность роликовых подшипников выше, чем грузоподъемность шариковых такого же размера. 
Выбранный предварительно подшипник проверяют либо на долговечность, либо на статическую грузоподъемность.
На долговечность проверяются те подшипники качения, частота вращения кольца которых 
[image: image714.wmf]1
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. В противном случае проверяется статическая грузоподъемность подшипника.

Рекомендуемая последовательность расчета долговечности подшипника.
1. С учетом действующих на вал нагрузок и предварительно определенного из условия крутильной прочности диаметра вала назначаем номер подшипника средней серии.
2. Из каталога подшипников выбираются необходимые параметры подшипника и сводятся в таблицу, пример которой показан ниже (табл. 5.6).
Таблица 5.6 – Характеристики подшипников качения

	Вал
	Номер

подшипника
	Размеры
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	Входной
	7207
	35
	72
	18,5
	2,0
	35,2

	Промеж.
	7205
	25
	52
	16,5
	1,5
	23,9

	Выходной
	307
	35
	80
	21
	2,5
	33,2


3.Рисуется схема загрузки вала, и определяются усилия, действующие на вал горизонтальной и вертикальной плоскости.

4. Рассчитываются реакции в опорах вала 
[image: image720.wmf].
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5. Определяется радиальная нагрузка на подшипники по формуле
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6. Рассчитывается эквивалентная динамическая радиальная нагрузка
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где 


[image: image724.wmf]X

 – коэффициент радиальной динамической нагрузки;

[image: image725.wmf]Y

 – коэффициент осевой динамической нагрузки;

[image: image726.wmf]V

 – коэффициент кольца учитывает, какое кольцо подшипника вращается, при вращении внутреннего кольца 
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 – коэффициент, учитывающий температуру, при которой будет работать подшипник. Обычные подшипники предназначены для работы при температуре 
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, в этом случае 
[image: image730.wmf]1
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[image: image731.wmf]Б
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 – коэффициент безопасности;
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 – радиальная и осевая нагрузка, действующая на подшипник.
7. Определяется базовая долговечность, измеряемая в млн. оборотов
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где 
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 - для роликовых подшипников,
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 - для шариковых подшипников.

8.Скорректированная долговечность, измеряемая в млн. об.

[image: image736.wmf]23

1

10

a

a

L

L

pa

=

,
где 
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 – коэффициент, учитывающий заданную надежность работы подшипника, назначается по таблицам. Для базовой долговечности надежность составляет 
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[image: image740.wmf]23
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 – коэффициент, учитывающий условия работы подшипников, назначается в зависимости от типа подшипников.

Значения всех коэффициентов можно посмотреть в источнике [2]

9. Базовая долговечность, измеряемая в часах
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10. Скорректированная долговечность, измеряемая в часах
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Рассчитанная долговечность должна быть больше заданной, в этом случае подшипник будет пригоден.

Задача

Ведущий вал цилиндрического зубчатого редуктора имеет в опорах радиальные шарикоподшипники № 210. Проверить, работоспособность подшипника, если радиальная нагрузка на него равна 
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Решение

1. Рассчитывается эквивалентная динамическая радиальная нагрузка
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Для радиальных шарикоподшипников при отсутствии осевой нагрузки 
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2. Базовая долговечность, измеряемая в часах
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 – подшипник пригоден

ОТВЕТ:
Работоспособность подшипника в течение требуемого срока службы обеспечена.
Примеры расчета подшипников качения можно посмотреть в методических указаниях [2] или [4, стр.158]

Вопросы для самопроверки

1. Основные типы подшипников качения. 

2. Как определяется эквивалентная динамическая нагрузка подшипника? 

3. Запишите формулу для определения ресурса работы подшипника качения? 

4. Как учитывают надёжность, качество материала и условия эксплуатации при определении ресурса работы подшипника? 

Для закрепления материала данной темы и навыков расчета рекомендуется самостоятельно решить задачи № 4.9-4.17 из пособия [4].

 8. РАСЧЕТЫ СОЕДИНЕНИЙ

Цель: Ознакомиться с методикой расчета разъемных и неразъемных соединений и подготовиться к проведению итоговой контрольной работы, которая включает в себя материал по всем трем модулям теоретического курса.
Литература к занятию
1. Карнаух С.Г. Детали машин: конспект лекций. - Краматорск: ДГМА, 2002 – 212 с.

2. Збірник задач з дисципліни «Деталі машин» для студентів механічних спеціальностей. /Укл.: С.Г. Карнаух, А.В. Чумаченко. – Краматорськ: ДДМА, 2007. – Ч.3. – 44с.

3. Решебник к задачам по курсу «Детали машин» для студентов механических специальностей. Часть 3.
4. Л.Л Роганов., С.Г. Карнаух Розрахунок різьбових з’єднань: Навчальний посібник. – Краматорськ: ДДМА, 2004. – 96 с. ISBN 996-7851-53-2 Гриф надано Міністерством освіти і науки України ( Лист № 14/18.2-1555 від 08.07.04) . (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).
5. Методические указания к курсовому и дипломному проектированию для студентов механических специальностей. Расчет шпоночных, шлицевых и бесшпоночных соединений. – Краматорск: ДГМА,– 44 с. (Перезатверджено на засіданні метод. ради факультету інженерної механіки, протокол №8 від 16.04.08).
4. Методические указания к самостоятельной работе студентов механических специальностей всех форм обучения./ Сост. С.К.Добряк, Л.Н.Новицкая. – Краматорск: ДГМА, 2007. – 32 с

Методическое обеспечение

1. Натурные образцы соединений и элементов соединений.
2. Плакат «Параметры резьбы»

3. Плакат «Допускаемые напряжения для сварных швов»

4. Справочные данные по резьбам.

Организационная часть

Перекличка




2 мин.

Сообщение о теме занятия


3 мин.

Краткое изложение преподавателем теоретических сведений по теме занятия



25 мин.

Самостоятельное решение задач

40 мин.

Анализ результатов решения задач

10 мин.

Задание на следующее занятие

5 мин

Основные теоретические сведения

Преподаватель дает классификацию соединений, определяет их роль в машинах.
Необходимый теоретический материал представлен в [1, разделы 21-25]. Для самостоятельной подготовки можно рекомендовать студентам пользоваться источником [5, стр.6-10, лекция 5-9]. Изложение теоретического материала рекомендуется дополнять демонстрацией натурных образцов соединений и элементов соединений. Необходимо четко показать различие между резьбовыми соединениями и резьбовыми деталями. В качестве типовой задачи при расчете резьбовых соединений можно рассмотреть задачу №1.4.1 [2]. При решении задачи необходимо обратить внимание студентов на то, что используются зависимости, определяющие прочность деталей при различных видах деформации. 
При определении допускаемых напряжений, как для резьбовых деталей, так и для сварных швов необходимо учитывать рекомендации по назначению допускаемых напряжений. Выбор допускаемых напряжений для резьбовых деталей рекомендуется выполнять по источнику [4]. Допускаемые напряжения для сварных швов рассчитываются с учетом вида нагружения шва и технологии сварки. 

При изложении теоретического материала по расчету неразъемных соединений, необходимо обратить внимание, что при проектировании таких соединений преследуется принцип равной прочности соединения и соединяемых деталей. В качестве типовой задачи при расчете сварных соединений можно рассмотреть задачу №3.2 [2]. При решении задачи необходимо объяснить студентам различия между типами швов и типами сварных соединений. Например, сварное угловое соединение можно получить при помощи угловых швов и при помощи стыковых швов. Этот пример необходимо сопровождать эскизом и показом натурных образцов. Студенты должны четко представлять разницу между видами швов и видами соединений. 
Рекомендуется самостоятельное решение задач начинать с решение задачи №1.1.1 [2]. Это позволит студентам ознакомиться со справочными данными по резьбам. Остальные задачи преподаватель выдает по своему усмотрению, включая задачи по всем видам соединений.
После окончания решения задач необходимо разобрать со студентами и объяснить непонятные моменты, возникавшие при самостоятельной работе студентов.
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