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Настоящая книга соответствует третьему разделу программы
по технической механике для машиностроительных специально-
стей и предназначена для учащихся заочных техникумов.

При составлении учебника авторы стремились помочь уча-
щемуся-заочнику в организации учебного процесса. Для этого
ui'Cb учебный материал разбит на «дозы»—занятия. Каждое за-
нятие состоит из основной и заключительной частей и является
««конченной частью темы.

Занятие рассчитано на полтора-два часа самостоятельной ра-
боты учащегося с книгой.

Лшоры стремились в сжатой и ясной форме изложить учеб-
ный материал, знание которого необходимо технику в его работе
ня производстве.

Выводы расчетных формул подробные, без сокращения про-
межуточных действий. Понятия и термины, впервые упоминаемые
• тексте, сразу же поясняются.

Для зрительной фиксации основных положений и формули-
роник применяются шрифтовые выделения. Итоговые расчетные
формулы :шк точены и рамки и пронумерованы по главам: пер-
•ое число у к н ш н а с г номер главы, второе (после точки)—поряд-
ковый номер формулы в данной главе. Так же пронумерованы
таблицы и р и с у н к и .

Все таблицы, относящиеся к излагаемому вопросу, помещены
по ходу изложения учебного материала.

Назначение и объем учебника обусловили включение справоч-
ного материала в строго ограниченном количестве, необходимом
для иллюстрации теоретических расчетов и решения примеров.

В отдельных случаях, для большей наглядности, рисунки вы-
полнены в аксонометрии, а особо сложные разбиты на серии
возрастающей сложности.

В книге дано 53 типовых примера с подробными решениями
н методическими указаниями. Все примеры расположены по ходу
изложения теоретического материала.

Для подготовки учащихся к выполнению курсового проекта
по деталям машин большинство приведенных примеров является
составной частью одного комплексного примера расчета привода
ленточного транспортера, включающего зубчатый редуктор, кли-
цоременную и цепную передачи.



В конце каждого занятия приводятся задачи с ответами, конт-
рольные вопросы и указывается список дополнительной литера-
туры.

Числовые результаты решения задач соответствуют точности
вычислений с помощью 25-сантиметровой логарифмической ли-
нейки, в отдельных случаях ответы округлены согласно стан-
дартам или нормалям.

Авторы выражают глубокую благодарность профессору, док-
тору технических наук С. А. Чернавскому и |Б. Б. Паничу| за
ценные замечания, сделанные при рецензировании рукописи.
Одновременно авторы приносят искреннюю признательность до-
центу Г. М. Ицковичу за ряд указаний и советов при научном
редактировании книги.

Все замечания и пожелания по учебнику авторы примут с
благодарностью; направлять их следует в адрес издательства:
Москва, 103051, Неглинная ул., 29/14.

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ
О ДЕТАЛЯХ МАШИН

З А Н Я Т И Е 1

ОСНОВНЫЕ П О Н Я Т И Я

Третий раздел предмета «Техническая механика»•—«Детали
машин» посвящен рассмотрению основ расчета и конструирования
деталей и узлов общего назначения, встречающихся в различных
механизмах и машинах *.

М е х а н и з м о м называют устройство, служащее для пере-
дичи механического движения. Как правило, работа механизма
евягшна с изменением угловых скоростей (зубчатая, ременная и
д р у г и е передачи), или с преобразованием одного вида механи-
ческого д в и ж е н и я в другой (кривошипно-ползунный, кулачковый
н другие механизмы).

М а ш и н о й называют механизм, или сочетание механизмов,
которые служат для преобразования одного вида энергии в дру-
гой или для выполнения полезной механической работы.

В зависимости от характера рабочего процесса бывают:
1. Мйшнны-диигателп, преобразующие какой-либо вид энергии

i механическую энергию (электродвигатели, двигатели внутрен-
него с г и р и н н л и др.).

2. Машины-генераторы, преобразующие механическую энергию
в другой ннд энергии (компрессоры, динамомашины и др.).

3. Машины-орудия, производящие работу, связанную с транс-
портнроикой или с изменением формы и размеров тел (транспор-
теры, к р а н ы , различные станки, прессы и др.).

Сочетания машины-двигателя, передаточных механизмов и
машины-орудия образуют м а ш и н н ы й а г р е г а т .

Все машины состоят из деталей, которые объединены в узлы.
Д е т а л ь ю называют простейшую часть машины, изготовленную
без применения сборочных операций (шпонка, болт, зубчатое
колесо и др.).

У з л о м называют комплекс совместно работающих деталей,
представляющий законченную сборочную единицу (подшипники
качения, муфты и др.).

* В Единой системе конструкторской документации (ЕСКД) термин «узел»
ммснен термином «сборочная единица». В учебной практике сохранен термин
«узил».



В машиностроении различают детали и узлы общего и спе-
циального назначения. Деталями и узлами о б щ е г о н а з н а -
ч е н и я называют такие, которые встречаются почти во всех ма-
шинах (болты, валы, зубчатые колеса, подшипники, муфты и др.).
Они составляют подавляющее большинство и изучаются в курсе
«Детали машин». Деталями и узлами с п е ц и а л ь н о г о н а з н а -
ч е н и я называют такие, которые встречаются только в одном
или нескольких типах машин (шпиндели станков, поршни, шатуны,
коленчатые валы и др.). Они изучаются в соответствующих спе-
циальных курсах («Металлорежущие станки», «Компрессоры» и
ДР-)-

Все детали и узлы общего назначения делятся на три основ-
ные группы:

1. Соединительные детали и соединения, которые могут быть
неразъемными (заклепочные, сварные и др.) и разъемными (шпо-
ночные, резьбовые и др.). •

2. Детали, передающие вращательное движение (зубчатые ко-
леса, шкивы и др.).

3. Детали и узлы, обслуживающие передачи (валы, подшип-
ники, м>фты и др.).

ЦЕЛЬ КУРСА

Целью курса является изучение основ расчета и конструиро-
вания деталей и узлов общего назначения с учетом режима работы
и срока службы машин. При этом рассматриваются выбор мате-
риала и его термообработка, рациональные формы деталей, их
технологичность и точность изготовления. Детали машин зачастую
имеют сложную конфигурацию, они работают в разнообразных
условиях и далеко не всегда можно получить точную формулу
для их расчета на прочность или жесткость. При расчетах дета-
лей машин широко применяют различные приближенные и эмпи-
рические формулы, в которые вводят поправочные коэффициенты,
устанавливаемые опытным путем и подтверждаемые практикой
конструирования и эксплуатации машин.

Детали и узлы общего назначения изготовляют ежегодно в
очень больших количествах (в одном автомобиле более пяти тысяч
деталей), поэтому всякое усовершенствование методов, правил
и норм проектирования дает большой экономический эффект.

СОВРЕМЕННЫЕ ТЕНДЕНЦИИ
В РАЗВИТИИ МАШИНОСТРОЕНИЯ

Машиностроение служит основной технической базой разви-
тия всех отраслей народного хозяйства.

Современными тенденциями в развитии машиностроения явля-
ются:

увеличение мощности, а следовательно, и производительности
«•шипы;

Си 1строходность и равномерность хода;
повышение коэффициента полезного действия;
автоматизация рабочих циклов машин;
точность работы машины;
стандартизация и взаимозаменяемость деталей и узлов;
удобство и безопасность обслуживания;
компактность;
эстетичность внешнего вида машины.

ТРЕБОВАНИЯ К МАШИНАМ И ИХ ДЕТАЛЯМ

В соответствии с современными тенденциями к большинству
проектируемых машин предъявляют следующие общие требования:

рысокая производительность;
экономичность;
пфшппрованпый срок службы;
и рсх м и н и безопасность обслуживания;
i i t ' fx i и.шие габариты и масса;
т р ш и иортабслыюсть;
к р п « т а формы и отделки.
П р и м » нише и машине стандартных деталей и узлов уменьшает

МШ111Ч<ч ню типоразмеров, обеспечивает взаимозаменяемость, по-
•Шолйп омпри и дешево изготовлять новые машины, а в период
мншлуятйцни облнчтч ремонт. Изготовление стандартных дета-
лей и уялои Мишин производится в специализированных цехах
н эйнол'йх, M I C ) повышает их качество и снижает стоимость.

Одним ни главных требований, предъявляемых к машинам и их
иФпшлпм, является технологичность конструкции, которая значи-
тельно н л и я е г на стоимость машины. Т е х н о л о г и ч н о й назы-
i i n H i r такую конструкцию, которая изготовляется с минимальными
жиратами труда и средств в условиях данного завода.

Технологичность конструкции характеризуется:
1. Применением в новой машине деталей простейшей конфи-

гурации с минимальной механической обработкой. При этом ши-
роко используются штамповка, точное литье, фасонный прокат,
свирка.

2.(Унификацией данной конструкции, т. е. применением оди-
наковых деталей в различных узлах машины.

3. Максимальным применением стандартных конструктивных
•Ш'мешов деталей (резьб, канавок, фасок и др.), а также стан-
дартных классов точности и посадок.

4. .Применением в новой машине деталей и узлов, ранее ос-
военных в производстве.



ОСНОВНЫЕ КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ
И РАСЧЕТА ДЕТАЛЕЙ М А Ш И Н

Работоспособность деталей оценивается рядом условий или
критериев, которые диктуются режимом их работы. К ним от-
носятся: прочность, жесткость, износостойкость, теплостойкость,
виброустойчивость. Выбрав материал деталей, по одному или не-
скольким критериям расчетом определяют их размеры.

Прочность. Основным критерием работоспособности всех дета-
лей является прочность, т. е. способность детали сопротивляться
разрушению или возникновению пластических деформаций под
действием приложенных к ней нагрузок. Методы расчетов на
прочность изучаются в курсе сопротивления материалов. В рас-
четах на прочность первостепенное значение имеет правильное
определение допускаемых напряжений [а] или [т], которые зави-
сят от многих факторов. К ним относятся:

а) выбранный материал и способ получения заготовки (литье,
поковка и др.);

б) степень ответственности детали и ее режим работы;
в) конфигурация детали и ее размеры;
г) термообработка и шероховатость поверхностей и т. д.
В настоящем курсе конкретные указания о выборе допуска-

емых напряжений будут рассмотрены в расчетах соответствующих
деталей.

Жесткость. Жесткостью называют способность детали сопро-
тивляться изменению формы и размеров под нагрузкой. Для не-
которых деталей жесткость является основным критерием при
определении их размеров. Например, размеры валов точных зуб-
чатых передач определяются расчетом на жесткость, так как зна-
чительный их прогиб во время работы изменит межосевое расстоя-
ние передачи и нарушит правильность зацепления.

Нормы жесткости устанавливают на основе обобщения опыта
эксплуатации машин. Эти нормы приводятся в справочной лите-
ратуре.

Износостойкость. Способность детали сохранять необходимые
размеры трущихся поверхностей в течение заданного срока службы
называют износостойкостью. Она зависит от свойств выбранного
материала, термообработки и чистоты поверхностей, от величины
давлений или контактных напряжений, от скорости скольжения
и условий смазки, от режима работы и т. д. Износ уменьшает
прочность деталей, изменяет характер соединения (при работа
появляется шум). В большинстве случаев расчеты деталей на
износостойкость ведутся по допускаемым давлениям [р], установ-
ленным практикой (расчеты подшипников скольжения и др.). При-
менение в конструкциях уплотняющих устройств защищает де-
тали от попадания пыли, увеличивая их износостойкость.

Теплостойкость. Теплостойкостью называют способность кон-
струкции работать в пределах заданных температур в течение

виданного срока службы. Перегрев деталей во время работы —
явление вредное и опасное, так как при этом снижаются их проч-

•Hoeib и жесткость, ухудшаются свойства смазки, а уменьшение
эа.юров в подвижных соединениях приводит к заклиниванию и
поломке. Для обеспечения нормального теплового режима работы
Конструкции производят тепловые расчеты (расчеты червячных
передач, подшипников скольжения и др.) и при необходимости
вносят конструктивные изменения.

Виброустойчивость. Виброустойчивостью называют способность
к о п с ф у к ц н и работать в нужном диапазоне режимов, достаточно
д а л е к и х от области резонансов. Вибрации снижают качество
p i i d i i i h i машин, вызывают переменные напряжения в деталях, что
мо/кег привести к их усталостному разрешению. Особенно опасны
р'мопансные колебания. Расчеты на виброустойчивость рассмат-
ривают в курсе «Теория колебаний» и производят не только для
отдельных деталей, но и для всей машины в целом.

Соблюдение указанных критериев работоспособности обеспе-
чивает н а д е ж н о с т ь конструкции в течение заданного срока
службы. Развитие современного машиностроения связано с при-
менением множества взаимодействующих узлов и автоматических
у е г р о и о i и , полому О1каз в работе хотя бы одной детали или сое-
динения п р и в о д и т к нарушению работы всей конструкции. Надеж-

нивтит от качества изготовления конструкции и от соб-
норм эксплуатации. Она монотонно снижается в течение

срока службы.

IILIIiOP МАТГ.РИАЛОВ ДЛЯ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Дди шготонленни дотлей применяют металлические и неме-
Гйлличккие материалы.

К м е т и л л и ч е с к н м материалам относятся черные металлы
( ч у г у н ы н (Мали), сплавы цветных металлов (бронзы, латуни,
виббиты), легкие сплавы (алюминиевые и магниевые), биметаллы.
Черные металлы являются основными машиностроительными ма-
териалами. Они сравнительно дешевы, обладают высокой проч-
ностью. Сплавы цветных металлов дороги, но имеют высокие
• нтифршщнонпые свойства, хорошо обрабатываются резанием.
Ли кие сплавы (силумин, дюралюминий и др.) имеют малую плот-
нос i i i . Обладая хорошими литейными свойствами, легкие сплавы
пошоляют получать точные отливки под давлением.

К н е м е т а л л и ч е с к и м материалам относятся пластмассы
(текстолит, волокнит, древеснослоистые пластики и др.), мине-
ршюкерамические материалы, резина, графит и др. Все большее
распространение в машиностроении получают пластмассы.

Пластмассы имеют небольшую плотность, антикоррозийны. Из
пластмасс литьем под давлением, прессованием, экструзией и т. д.
получают детали сложной конфигурации с достаточно точным со-
блюдением размеров. Некоторые виды пластмасс имеют хорошие



антифрикционные свойства, обладают высокой виброустойчиво-
стью. Применение пластмасс в машиностроении экономит цветные
сплавы, снижает массу машины и ее стоимость.

Свойства, применение и способы производства машинострои-
тельных материалов рассматриваются в курсе «Технология метал-
лов и конструкционные материалы».

При выборе материала и назначении термообработки детали
необходимо учитывать:

а) габаритные размеры, конфигурацию и массу детали;
б) стоимость и дефицитность материала;
в) соответствие свойств материала главному критерию рабо-

тоспособности детали;
г) соответствие свойств материала технологическому процессу

обработки (свариваемость, обрабатываемость резанием и др.).
В настоящем курсе конкретные указания по выбору материа-

лов приводятся в соответствующих главах с учетом условий
работы тех или иных деталей.

ПРОЕКТНЫЙ И ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТЫ

П р о е к т н ы м р а с ч е т о м называют определение размеров
детали по формулам, соответствующим главному критерию рабо-
тоспособности (прочности, жесткости, износостойкости и др.).
Этот расчет применяется в тех случаях, когда габариты кон-
струкции заранее не предписаны.

Проектные расчеты основаны на ряде допущений и выпол-
няются как предварительные.

П р о в е р о ч н ы м р а с ч е т о м называется определение фак-
тических характеристик главного критерия работоспособности
детали и сравнение их с допускаемыми величинами.

При проверочном расчете определяют фактические (расчетные)
напряжения и коэффициенты запаса прочности, действительные
прогибы и углы наклона сечений, температуру и т. д.

Проверочный расчет является уточненным и производится,
когда форма и размеры детали известны из проектного расчета
или были приняты конструктивно. Расчет и конструирование
органически связаны.

К о н с т р у и р о в а н и е м называется процесс создания меха-
низма или машины в чертежах на основе проектных и про-
верочных расчетов. При разработке конструкции машины рас-
сматривают различные варианты для получения оптимальной
конструкции, обеспечивающей требуемые характеристики машины
при наименьшей стоимости ее изготовления.

П р о е к т и р о в а н и е м называется процесс, состоящий из
следующих этапов:

а) техническое задание с разработкой принципиальной схемы
конструкции машины;

ю

б) выполнение кинематических, прочностных, тепловых и дру-
. гнх расчетов как проектных, так и проверочных;

в) разработка конструкций узлов, выполнения рабочих черте-
жей деталей и общих видов машины;

г) разработка технологического процесса изготовления дета-
лен и >злов, сборки и контроля;

д) определение стоимости и технико-экономических показате-
лей машины.

Документация, полученная в результате проектирования,
называется п р о е к т о м .

Проектирование требует всестороннего анализа статистичес-
кою материала, отражающего опыт конструирования и эксплуа-
мцин машин данного типа, учета специфических факторов и
параметров проектируемой машины, а также всех требований
современного машиностроения.

Проектирование механизмов сводится к следующему:
1. Согласно заданию выявляют назначение, принцип действия

и режим работы проектируемого механизма, ориентируясь на
существующие конструкции, и составляют кинематическую схему.

2. Определяют необходимую мощность и выбирают двигатель.
'Л. Производят кинематический расчет, определяя переда-

точные числа i механизма, линейные v и угловые со скорости
Ллчалей.

4 Определяют расчетом вращающие моменты М на валах и
у с и л и я , действующие на детали в процессе их работы.

5. В упрощенном виде составляют расчетные схемы деталей
( н а п р и м е р , п р и расчете на изгиб валы рассматривают как балки,
ж-лшцме на двух опорах).

6. Иронзиодя! n p o o K i i i u e расчеты деталей, т. е. выбирают
мигсриал и см о ю рмооб работку, задаются расчетными коэффи-
ц и е н т а м и п д р у п ш и необходимыми величинами, а затем расчетом
по главному критерию работоспособности определяют размеры,
соыасуя их с ГОСТами.

7. По полученным размерам деталей разрабатывают конструк-
цию механизма.

8. Производят проверочные расчеты деталей и, если требуется,
вносят необходимые изменения в их конструкцию и размеры.

9. Выполняют рабочие чертежи деталей.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. В чем заключается принципиальное отличие машины от
механизма? Механизмом или машиной следует назвать коробку
передач станка?

2. К какому виду машин следует отнести гидравлические
насосы?

3. Какую конструкцию следует считать технологичной?
4. Какие факторы влияют на выбор материала детали?
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5. В чем заключается отличие проверочного расчета от проект-
ного?

6. Обоснуйте необходимость делового сотрудничества конструк-
тора и технолога при проектировании машин.

[11],. стр. 5—29.
[18], стр. 18, пример 1.9.

Дополнительная литература

СОЕДИНЕНИЯ
ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Г Л А В А 1

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ. ЗАКЛЕПОЧНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 2

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О СОЕДИНЕНИЯХ

В процессе изготовления машины некоторые ее детали соеди-
няют между собой, при этом образуются неразъемные или разъ-
емные соединения.

Н е р а зъ е м и ы м и называют соединения, которые невозможно
разобрать без разрушения или повреждения деталей. К ним отно-
сятся заклепочные, сварные и клеевые соединения. Р а з ъ е м -
II ы м и называют соединения, которые можно разбирать и вновь
собирать бе:) повреждения деталей. К разъемным соединениям
относится резьбомые, шпоночные, зубчатые (шлицевые) и др.

В настоящем к у р с е шпоночные и зубчатые соединения рас-
смитрнваютсн н гл. I I после расчета валов и осей.

ОБРАЗОВАНИЕ ЗАКЛЕПОЧНОГО ШВА

Заклепочный шов образуют заклепки и склепываемые детали,
выполненные в большинстве случаев из листового материала или
профилей проката (рис. 1.1).

Рис. 1.1. Образование заклепочного шва:
—закладка заклепки; б —клепка; 1— з а к л а д н а я головка; 2 — замыкающая головка;

3— поддержка; 4 —обжимка
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Отверстия под заклепки в деталях продавливают или сверлят.
При продавливании образуются мелкие трещины по периферии
отверстий, которые могут быть причиной разрушения заклепоч-
ного шва во время работы. Продавленные отверстия применяют
в малоответственных конструкциях.

Сверление — процесс малопроизводительный и дорогой. Свер-
леные отверстия применяют в конструкциях, где требуется высо-
кая надежность. При больших диаметрах отверстий практикуют
продавливание с последующим рассверливанием. Диаметры отвер-
стий d0 под заклепки принимают в зависимости от диаметра
заклепки d (табл. 1.1).

Т а б л и ц а 1.1
Диаметры отверстий под заклепки

ни и, мм (ГОСТ
10299—68)

6
8

10

Диаметр отверстия
dc, мм

Машино- и
станкострое-

ние

6,5
8,5

10,5

Грубая
сборка

6,7
8,7

11,0

ки и, мм (ГОСТ
10299-68)

12
16
20

Диаметр отверстия
d,, мм

Машино- и
станкострое-

ние

13,0
16,5
21,0

Грубая
сборка

13,0
17,0
21,0

Для образования замыкающей головки выступающий конец
заклепки (рис. 1.1, а) должен выходить из отверстия детали на
длину / 0« I,5d0.

Клепку производят на клепальных машинах (прессах) или
вручную (пневматическими молотками). Сначала происходит
осадка стержня, зазор между заклепкой и отверстием запол-
няется, после чего образуется замыкающая головка (рис. 1.1,6).
Стальные заклепки диаметром до 12 мм можно ставить х о л о д -
н ы м с п о с о б о м , то же относится к заклепкам из цветных
металлов и сплавов. При г о р я ч е м с п о с о б е стальные зак-
лепки нагревают до светло-красного каления. Этот способ обес-
печивает более высокое качество заклепочного шва, так как зак-
лепки укорачиваются при остывании и стягивают детали, создавая
на стыке их поверхностей большие силы трения, препятствующие
относительному сдвигу деталей при действии нагрузки.

ДОСТОИНСТВА, НЕДОСТАТКИ И ПРИМЕНЕНИЕ

ЗАКЛЕПОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Достоинства:
1. Высокая надежность соединения.
2. Удобство и надежность контроля качества шва.
3. Хорошая сопротивляемость вибрационным и ударным на-

грузкам.
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Недостатки:
1. Высокая стоимость, так как процесс получения заклепоч-

ного шва состоит из большого числа операций (разметка, про-
давливание или сверление отверстий, нагрев заклепок, их за-
кладка, клепка) и требует применения дорогостоящего оборудова-
н и я (станки, прессы, клепальные машины).

2. Большой расход материала, так как из-за ослабления деталей
отверстиями под заклепки требуется увеличение площади сече-
ний. Кроме того, необходимость применения накладок и прочих
дополнительных элементов также приводит к увеличению расхода
м.'периала.

Применение. В настоящее время заклепочные соединения при-
меняют:

1. В конструкциях, воспринимающих значительные вибрацион-
ные и ударные нагрузки при высоких требованиях к надежности
соединения.

2. При изготовлении конструкций из несвариваемых материа-
лов (дюралюминий, текстолит и др.).

3. В соединениях окончательно обработанных деталей, в кото-
рых применение сварки недопустимо из-за их коробления при
нагреве.

В современном машиностроении область применения заклепоч-
ных соединений все более сокращается по мере совершенствования
методов сварки.

ОСНОВНЫЕ ТИПЫ ЗАКЛЕПОК

Форма головки пыбнрается в зависимости от назначения закле-
почного шпа н определяет тип з а к л е п к и . Наибольшее применение
имеют заклейки с п о л у к р у г л ы м и головками (рис. 1.2, а).
Заклепки с п о т а й н ы м и головками (рис. 1.2,6) применяют

Рис. 1.2. Основные типы заклепок:
й-с полукруглой головкой; б —с потайной головкой; в—о

полупотайной головкой; г-трубчатая

тогда, когда конструктивно недопустимы выступы головок. Т р у б -
ч а т ы е заклепки (рис. 1.2, г) применяют в слабонагруженных
металлических соединениях, а также в соединениях неметалли-
ческих материалов (фибра, текстолит и др.). Замыкающая головка
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трубчатой заклепки получается развальцовкой свободного конца.
Все заклепки стандартизированы (см. справочную литературу
[7] и др.).

КЛАССИФИКАЦИЯ З А К Л Е П О Ч Н Ы Х ШВОВ

В зависимости от назначения заклепочные швы бывают:
п р о ч н ы е , обеспечивающие основной критерий работоспособ-

ности— прочность. Применяются в металлоконструкциях (фермы,
рамы и др.);

Рис. 1.3. Однорядный од-
носрезный заклепочный

шов внахлестку

Рис. 1.4. Двухрядный односрезный параллель»
ный заклепочный шов с одной накладкой

Рис. 1.5. Многорядный двухсрезный шахматный заклепочный шов с двумя
накладками
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п л о т н ы е , обеспечивающие прочность и герметичность. При-
меняются в различных резервуарах. В настоящее время плотные
заклепочные швы заменяют сварными соединениями.

В зависимости от взаимного расположения склепываемых
деталей различают заклепочные швы в н а х л е с т к у (рис. 1.3)
и встык, с одной (рис. 1.4) или с двумя (рис. 1.5) накладками.

В зависимости от числа рядов заклепок швы бывают о д н о -
р я д н ы е (см. рис. 1.3) и м н о г о р я д н ы е (см. рис. 1.4 и 1.5).
Для швов встык число рядов учитывается по одну сторону
стыка.

В зависимости от расположения заклепок в рядах различают
швы п а р а л л е л ь н ы е (см. рис. 1.4) и ш а х м а т н ы е (см.
рис. 1.5).

В зависимости от числа плоскостей среза одной заклепки
швы делят на о д н о с р е з н ы е (см. рис. 1.3 и рис. 1.4) и
д в у х с р е з н ы е (см. рис. 1.5).

КРАТКИЕ СВЕДЕНИЯ О МАТЕРИАЛАХ
З А К Л Е П О Ч Н Ы Х СОЕДИНЕНИЙ

Основными материалами склепываемых деталей являются мало-
углеродистые стали Ст. О, Ст. 2, Ст. 3, цветные металлы и их сплавы.

К материалу заклепки предъявляются требования:
1. Высокая пластичность для облегчения процесса клепки.
2. Одинаковый коэффициент температурного расширения

с материалом деталей во избежание дополнительных температур-
ных н а п р я ж е н и й в соединении при колебаниях температуры.

3. Однородность с материалом склепываемых деталей для
предотвращения появления гальванических токов, сильно разру-
шающих с о е д и н е н и я . Для стальных деталей применяются только
стальные заклепки, для дюралиминиевых — алюминиевые, для
медных — медные.

Заклепки изготовляют на высадочных автоматах из прутков
малоуглеродистых сталей Ст.2, Ст.З, Юкп, 20кп, из сплавов
цветных металлов Л62, МЗ, АД1 и др.

РАСЧЕТ ПРОЧНЫХ ЗАКЛЕПОЧНЫХ ШВОВ ПРИ ОСЕВОМ
Н А Г Р У Ж Е Н И И СОЕДИНЯЕМЫХ ДЕТАЛЕЙ

Расчет на прочность—основной критерий работоспособности
прочных заклепочных швов—основан на следующих допущениях:

1. Силы трения на стыке деталей не учитывают, считая, что
вся нагрузка передается только заклепками.

2. Расчетный диаметр заклепки равен диаметру отверстия du.
3. Нагрузка между заклепками распределяется равномерно.
Рассмотрим простейший заклепочный шов — однорядный одно-

срезный внахлестку (рис. 1.6).
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При нагружении шва осевой силой Q детали (листы) стремятся
сдвинуться относительно друг друга. При этом условия прочности
элементов шва имеют следующий вид:

а) На смятие поверхностей за-
клепок и стенок отверстий

' sd0z
, (1.1)

где

Рис. 1.6. К расчету однорядно-
го односрезного заклепочного

шва

s—меньшая из толщин
склепываемых дета-
лей в мм;

d0—диаметр отверстия
под заклепку в мм;

г—число заклепок;
0см и [а]с„—расчетное и допу-

скаемое напряжения
на смятие в н/мм2

для менее прочного
из контактирующих
материалов, т. е. для
деталей или для за-
клепок (см. ниже
табл. 1.2),

б) На срез заклепок

Q
(1.2)

где £—число плоскостей среза одной заклепки (на рис. 1.6
» = 1);

т' и [т]' —расчетное и допускаемое напряжения на срез в н/мм2

для заклепок (табл. 1.2).
в) На растяжение в деталях (см. сечение / — / на рис. 1.6)

(1.3)

где N—продольная сила, возникающая в том сечении, где
определяется стр (на рис. 1.6 в сечении /—/ N = Q);

t — шаг шва в мм;
т—число отверстий в сечении, в котором определяется

ОР (на рис. 1.6 т = 2);
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°Р s(t
N

— d0)m <МР

Q°
2s(e-^V 2 J

-<Мср

°v и [°]р—расчетное и допускаемое напряжения на растяжение
в н/мм2 для соединяемых деталей (табл. 1.2).

г) На срез края детали одновременно по двум сечениям
//—// (см. рис. 1.6). Поскольку распределение напряжений
среза в указанных сечениях весьма сложно, то для надежности

расчета принимают, что срез может произойти по длине (е—|-J:

(1.4)

где Q0 = -—усилие, приходящееся на одну заклепку;

t,.p и [т]ср —расчетное и допускаемое напряжения на срез
в н/мм2 для соединяемых деталей (табл. 1.2).

На практике при расчете прочных заклепочных швов поль-
зуются следующими соотношениями, полученными совместным
решением приведенных выше уравнений при условии равнопроч-
иостн всех элементов шва*:

1. Диаметр отверстий под заклепки для швов внахлестку
(см. рис. 1.6) или с одной накладкой (см, рис. 1,4)

(1.5)

(1.6)

3. Расстояние от края детали до оси заклепки (см. рис. 1.6)
при продавленных отверстиях

2. Шаг заклепочного шва (см. рис. 1.6)

t = (3--6К

при сверленых отверстиях

4. Расстояние между рядами заклепок (см. рис. 1.4)

(1.7)

(1.8)

(1.9)

* Например, решая совместно уравнения (1.1) и (1.2) при [а]см х 2 [т]'
и i=l, т. е. предъявляя требование равнопрочности поверхностей отверстий
па смятие и заклепок на срез, получаем d0 = 2,5s; практически принимают
d0 » 2s.
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5. Толщина накладок (см. рис. 1.5)

Si = 0,8s (1.10)

Необходимое число заклепок г определяют расчетом из усло-
вий прочности на смятие и срез по формулам (1.1) и (1.2).

ДОПУСКАЕМЫЕ Н А П Р Я Ж Е Н И Я ДЛЯ ЗАКЛЕПОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Допускаемые напряжения для прочных и плотных швов раз-
личны.

В табл. 1.2 приводятся допускаемые напряжения для проч-
ных стальных заклепочных швов в зависимости от марки стали,
характера нагрузки и способа изготовления отверстий под за-
клепки.

Т а б л и ц а 1.2
Допускаемые напряжения для прочных стальных заклепочных швов

при статической нагрузке

Элемент шва

Склепываемые
детали

Заклепки

Вид деформации
и напряжения

Растяжение [а]р

Срез [т]ср

СРез Мер

Смятие [о-)'см

Способ изготовления
отверстия

—

Продавливание
Сверление

Продавливание
Сверление

Допускаемые
н а п р я ж е н и я ,

и/ мм2

Ст 2

140
90

100
140

240
280

Ст 3

160
100

100
140

280
320

П р и м е ч а н и е . При демствии переменных н а г р у з о к допускаемые напряжения
уменьшают н а 10 -н 25%

К О Э Ф Ф И Ц И Е Н Т ПРОЧНОСТИ ШВА

Отверстия под заклепки снижают прочность соединяемых де-
талей на растяжение. Число, показывающее, во сколько раз
прочность на растяжение детали с отверстиями под заклепки
меньше прочности на растяжение той же детали без отверстий,
называют к о э ф ф и ц и е н т о м п р о ч н о с т и ш в а и обозначают
буквой ф.

Сечение детали на длине одного шага t ослаблено отверстием
диаметра d0 (см. рис. 1.6), следовательно,

(1.11)

20

Чем больше значение ф, тем лучше использован материал
склепываемых деталей.

Значения коэффициента ф зависят от конструкции шва.
Ориентировочные значения коэффициента ф для прочных швов
приведены ниже:

Тип шва Ф
Однорядный внахлестку ">°£
Двухрядный » О , / о
Однорядный с двумя накладками
Двухрядный 0,84

Для повышения значения ф уменьшают da и увеличивают t,
Т. е. применяют многорядные двухсрезные швы.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Изложите последовательность образования заклепочного
шва.

2. Дайте классификацию заклепочных швов по назначению и
конструктивным признакам.

,'5. Сколько рядов заклепок следует учитывать при расчете
гшклоночиого шва, изображенного на рис. 1.5?

4. Почему за расчетный диаметр заклепки принимают диа-
метр отверстия d0?5. Из к а к и х соображений устанавливают соотношения разме-
ров элементов заклепочного шва?

Дополнительная литература

, Т. I, стр. 68-В7, стр. (568-686.

IH
, стр. 30 — 36.
, стр, 34, пример 3.2.

З А Н Я Т И Е 3

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОЕКТНОГО РАСЧЕТА ПРОЧНЫХ
З А К Л Е П О Ч Н Ы Х ШВОВ ПРИ ОСЕВОМ НАГРУЖЕНИИ

(см. решение примера 1)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Величина осевой нагрузки Q и характер ее действия

(статическая, динамическая).
2. Материал соединяемых деталей.
3. Способ изготовления отверстий под заклепки.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Задаются типом шва и соответственно коэффициентом ф

(см. выше).
2. Из условия прочности на растяжение определяют необходи-

мую площадь сечения соединяемых деталей с учетом ослабления
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их отверстиями под заклепки

(1.12)

3. По рекомендуемым соотношениям (1.5) ч- (1.10) определяют
размеры элементов шва.

4. Из условий прочности на срез и смятие (1.1) и (1.2) опре-
деляют необходимое количество заклепок г, принимая большее
из двух полученных значений.

5. Разрабатывают конструкцию заклепочного шва, уточняя
при этом размеры элементов соединения.

6. Проверяют заклепочный шов:
а) на растяжение деталей по формуле (1.3);
б) на срез деталей заклепками по формуле (1.4).

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ ЗАКЛЕПОЧНЫХ ШВОВ

1. Заклепки в шве располагают так, чтобы ослабление соеди-
няемых деталей отверстиями было наименьшим.

2. Во избежание возникновения изгиба соединяемых деталей
заклепки располагают на оси, проходящей через центр тяжести
склепываемых деталей или симметрично относительно этой оси
(рис. 1.7).

А- А

Рис. 1.7. Пример клепаной конструкции

3. Не рекомендуется в одном шве применять заклепки раз-
ных диаметров.

4. Для предотвращенчя поворота соединяемых деталей отно-
сительно друг друга, число заклепок в шве принимают не менее
'двух, т. е. z ̂ 2.

Пример 1. Рассчитать заклепочное соединение (рис. 1.8, а),
нагруженное статической осевой растягивающей силой Q =
= 74-103и.

Материал полосы и проушины—сталь Ст. 3. Отверстия под
заклепки сверленые. Ширина проушины Ь^ 100 мм, толщина
полосы s — 6 мм.
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Р е ш е н и е . 1. Принимаем для соединения полосы с проуши-
ной двухрядный заклепочный шов внахлестку. Назначаем
<р = 0,75 (стр. 21).

Рис. 1.8. Пример соединения полосы с проушиной

2. Определяем размеры сечения проушины с учетом ослабле-
ния ее отверстиями под заклепки. По табл. 1.2 для стали
Ст. 3

[0]р = 160 н!мм2.

По формуле (1.12) необходимая площадь сечения проушины
с^ Q 74-Ю3

 С 1 _
^Й^ = ОЖТ60 = 617ЛШ-'

Принимаем толщину проушины равной толщине полосы, тогда
ширина проушины

= = = 102,8 мм.
S О
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3. Определяем размеры элементов шва.
а) По формуле (1.5) диаметр отверстий под заклепки

d0» 2s = 2-6 = 12 мм.

Принимаем заклепки с полукруглой головкой, изготовленные
из стали Ст. 3. По табл. 1.1 назначаем: диаметр заклепок
d = 12 мм, диаметр отверстий d0=\3 мм.

б) По формуле (1.6) шаг шва
£ = (3 -=- 6)d0 = (3i-f- 6)-13 = 39 -г- 78 мм. Чтобы разместить по

ширине проушины целое число шагов (см. рис. 1.8), принимаем
£ = 55 мм.

в) По формуле (1.8) расстояние от края полосы до оси за-
клепки

е= 1,65^ = 1,65-13 = 21,4 мм,

принимаем е = 22 мм.
г) По формуле (1.9) расстояние между рядами заклепок

а > 0,6/ = 0,6 -55 = 33 мм,

принимаем а = 35 мм.
4. Из условий прочности на срез и смятие определяем число

заклепок z. Из табл. 1.2 для заклепок из стали Ст. 3

[т];р=140 н/лш2, [о];м =

По формуле (1.1)
Q 74 103

sd0[<M b 13 320
= 2,96.

По формуле (1.2)
4Q 4-74-103

1 Я-13М40
= 3,98,

•X Мер
принимаем z = 4.

5. Разрабатываем конструкцию заклепочного шва (см.
рис. 1.8, б). Окончательно принимаем ширину проушины и полосы

мм.

6. Заклепочное соединение проверяем:
а) на растяжение проушины и полосы. Для полосы опасным

является сечение / — /, ослабленное двумя отверстиями (т = 2), в
этом сечении возникает продольная сила Nt=Q*. По формуле
(1.3) расчетное напряжение растяжения в сечении /— /

74-103

= 147 н/лш2,P s(t—d0)m 6(55—13)-2

что удовлетворяет условию сгр < [0]р=160 н/лш2;

* В сечении II—II полоса также ослаблена двумя отверстиями, но в
этом сечении /V / 7 = 0,5Q.
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б) на срез заклепками краев полосы или проушины. По табл.
1.2 для стали Ст.З [т1со=100 н/лш2.

л Q 74.10ч
Усилие, приходящееся на одну заклепку, У0

 = у = —5—~

= 18,5-10' «.
По формуле (1.4) расчетное напряжение среза

18,5-Ю3

= 99,5 н/лш2,

ЧТО удовлетворяет условию тср < [т]ср.

Задача I. Из условий прочности на срез и смятие заклепок
определить допускаемую осевую статическую нагрузку [Q] для
соединения двух равнобоких уголков 50x50x5 с косынкой (см.
рис. 1.7). Материал уголков, косынки и заклепок сталь Ст. 3.
Диаметр заклепок d=\0 мм, отверстия продавленные. Толщина
Косынки s 7 мм. Число заклепок z = 3.

О т в е т . [Q] =55,2- 103 н при d0 = ll мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. И МО/ките последовательность проектного расчета прочных
нклепочпых твои.

2. К а к и е рекомендации должен учитывать конструктор при
рмрпботке конструкции заклепочного шва?

Hi Ни рис. 1.8 укажите опасное сечение на растяжение
II (II IV III НИ 1.1,

Дополни тел him и литература

{II), etf, 19, Пример 3,1.

Г Л А В А 2

СВАРНЫЕ И КЛЕЕВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 4

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЯХ

Сварные соединения в настоящее время представляют собой
основной тип неразъемных соединений. Они образуются путем
местного нагрева деталей в зоне их соединения. В современном
машиностроении применяют различные способы сварки, из ко-
торых наибольшее распространение получила электрическая*.

* Технологические процессы различных способов сварки и области их
применения рассматриваются в курсе «Технология металлов и конструкцион-
ные материалы».
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Основные виды электросварки — дуговая и контактная. Разли-
чают три разновидности д у г о в о й с в а р к и :

1. Автоматическая сварка под слоем флюса. Этот метод свар-
ки высокопроизводителен и экономичен, дает хорошее качество
шва. Применяется в крупносерийном и массовом производстве
для конструкций с длинными швами.

2. Полуавтоматическая сварка под слоем флюса. Применяет-
ся для конструкций с короткими прерывистыми швами.

3. Ручная сварка. Применяется в тех случаях, когда другие
способы дуговой сварки нерациональны. Этот метод сварки ма-
лопроизводителен. Качество шва зависит от квалификации свар-
щика.

Для дуговой сварки применяют электроды с различной обмаз-
кой, которые маркируют по ГОСТ 9467—60. Для сварки кон-
струкционных сталей рекомендуются электроды: Э34, Э42, Э42А,
Э46, Э46А, Э50, Э50А, Э55 и др. Число после буквы Э обозна-
чает минимальный гарантируемый предел прочности металла шва
в кГ/мм?. Буква А обозначает гарантируемое получение повы-
шенных пластических свойств металла шва.

К о н т а к т н а я с в а р к а применяется в серийном и массовом
производстве при соединении внахлестку тонкого листового ме-
талла (точечная, роликовая сварки) или при соединении встык
круглого и полосового металла (стыковая сварка).

В дальнейшем рассматриваются соединения, выполненные
электродуговой сваркой.

ДОСТОИНСТВА И НЕДОСТАТКИ СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ
ПО СРАВНЕНИЮ С ЗАКЛЕПОЧНЫМИ

Достоинства:
1. Невысокая стоимость соединения благодаря малой трудо-

емкости процесса сварки и простоты конструкции сварного шва.
2. Сравнительно небольшая масса конструкции (на 20-т-25%

меньше массы клепаной), так как:
а) поскольку отсутствуют отверстия под заклепки, требуется

меньшая площадь сечений свариваемых деталей;
б) соединение деталей может выполняться встык без накла-

док (рис 2.1, б);

Рис. 2.1. Конструктивное оформление клепаного и сварного соединений
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в) отсутствуют выступающие массивные головки заклепок
(ср. рис. 2.1, а и 2.1, б).

3. Герметичность и плотность соединения.
4. Возможность автоматизации процесса сварки.
5. Возможность сварки толстых профилей.
Недостатки:
1. Прочность сварного соединения зависит от квалификации

сварщика. Применение автоматической сварки устраняет этот
недостаток.

2. Коробление деталей из-за неравномерности нагрева в про-
цессе сварки.

3. Недостаточная надежность при значительных вибрацион-
ных и ударных нагрузках. По мере совершенствования процесса
сварки этот недостаток проявляется в меньшей степени,

ПРИМЕНЕНИЕ СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

В современном машиностроении, в строительных конструк-
циях и в других отраслях промышленности сварные соединения
вытеснили заклепочные, за исключением осо-
бых случаев, оговоренных выше. В настоящее
время сварку широко применяют как способ
получения заготовок деталей из проката в мел-
косерийном и единичном производстве, а также
и ремонтном деле. Сварными выполняют ста-
нины, рамы, корпусы редукторов, шкивы, зуб-
чатые колеса (рис. 2.2), коленчатые валы и
другие детали.

В массовом производстве применяют штам-
поспарные детали, полученные дуговой автома-
тической или контактной сваркой.

Рис. 2.2. Пример
сварного зубчатого

колеса

КОНСТРУКТИВНЫЕ РАЗНОВИДНОСТИ СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ
И Т И П Ы ШВОВ

В зависимости от взаимного расположения соединяемых эле-
ментов применяют следующие конструктивные разновидности
сварных соединений*:

1. С т ы к о в ы е с о е д и н е н и я . Эти соединения просты и
наиболее совершенны. На рис. 2.3 показаны различные варианты
стыковых швов, выполняемых ручной электродуговой сваркой
при различной толщине соединяемых элементов.

При автоматической сварке происходит более глубокое про-
плавление металла, поэтому толщину свариваемых деталей без
обработки кромок увеличивают примерно в два раза по сравне-
нию с ручной, а при обработке кромок угол их скоса уменьшают.

См. работу [7], ГОСТ 8713—70, ГОСТ 5264—69.
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Выпуклость стыкового шва увеличивает концентрацию напря-
жений, поэтому в ответственных соединениях ее удаляют меха-

с) ническим способом.
Соединения встык наиболее надежные

из всех сварных соединений, их рекомен-
дуют в конструкциях, подверженных ви-
брационным нагрузкам.

2. С о е д и н е н и я в н а х л е с т к у. Эти
соединения выполняют угловыми швами,
которые могут иметь различную форму
сечения:

а) нормальные (рис. 2.4, а); их профлль
представляет собой равнобедренный тре-
угольник;

б) вогнутые (рис. 2.4, б); их применя-
ют в особо ответственных конструкциях
при переменных нагрузках, так как вог-
нутость обеспечивает плавный переход
шва в основной металл детали, благода-
ря чему снижается концентрация напря-
жений. Вогнутый шов повышает стоимость
соединения, так как требует глубокого
провара и последующей механичгской об-
работки для получения вогнутости;

в) выпуклые (рис. 2.4, в); они нераци-
ональны, так как вызывают повышенную
концентрацию напряжений;

г) специальные (рис. 2.4, г); их про-
филь представляет собой неравнобедрен-
ный прямоугольный треугольник. Приме-
няются при переменных нагрузках, так
как значительно снижают концентрацию
напряжений.

За катет шва k принимают меньшую
сторону вписанного в сечение шва равно-
бедренного треугольника (см. рис. 2.4, г).

Рис. 2.3. Стыковые швы:
о-односторонниД без скоса

J^SK î̂ Spo™ В "большинстве" случаев величину k при-
ним с двумя симметричными
скосами одной кромки; г~
двусторонний с двумя сим-
метричными скосами двух

кромок

нимают равной толщине s свариваемых
деталей, но не менее 3 мм.

В зависимости от расположения отно-
сительно нагрузки угловые швы бывают:

а) лобовые, расположенные перпендикулярно к линии дейст-
вия нагрузки Q (рис. 2.5, а);

б) фланговые., расположенные параллельно линии действия
нагрузки Q (рис. 2.5, б);

в) комбинированные, состоящие из сочетания лобовых и флан-
говых швов (рис. 2.5, б).

При соединении внахлестку возникает изгибающий момент
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Рис. 2.4. Угловые швы
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Рис. 2.5. Угловые швы соединений внахлестку

/Vf,, = Qs (см. рис. 2.5, а) от внецентренного действия растяги-
вающих или сжимающих сил, что является существенным недо-
статком этих соединений.

•Ч. Т а в р о в ы е с о е д и н е н и я . Свариваемые элементы рас-
Пвлщгяются во взаимно перпендикулярных плоскостях. Соедине-
НН§ может выполниться угло-
•ыми (рт1, 2.6, а) или г ш к о -
1ыми (рис. 2,(i, б) и н ы м и .

4. У г л о в ы е с о с д и н е -
н н я (рис. 2.6, в, г). Применя-
ются для изготовления тары из
листовой стали, ограждений и
др. Выполняются угловыми шва-
ми. Эти соединения передают
малые нагрузки и поэтому не
рассчитываются на прочность.

Рис. 2.6. Тавровые и угловые соеди-
нения

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Объясните, почему масса
сварной конструкции значитель-
но меньше массы клепаной?

2. Почему в отдельных случаях сварные соединения заменяют
заклепочными?

3. Перечислите основные разновидности стыковых швов. Когда
применяются стыковые швы без скоса кромок?
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4. Объясните, почему вогнутые и специальные угловые швы
рекомендуется применять при переменных нагрузках?

Дополнительная литература

[7], т. 1 стр. 60—91.
[12], листы 1—7.
[18], стр. 42, пример 4.3.

З А Н Я Т И Е 5

РАСЧЕТ СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ ПРИ ОСЕВОМ НАГРУЖЕНИИ
СОЕДИНЯЕМЫХ ДЕТАЛЕЙ

Основным критерием работоспособности сварных швов является
прочность Расчет на прочность основан на допущении, что на-
пряжения в шве распределяются равномерно как по длине, так
и по сечению.

Соединения встык. Расчет стыковых швов (рис. 2.7) произво-
дят на р а с т я ж е н и е или с ж а т и е по сечению соединяемых

деталей без учета утолщения шва.
Условие прочности шва на растяже-
ние

о;=^<м; (2.1)

б
где

Рис. 2.7. Соединение встык

Q—осевая растягивающая на-
грузка;

s—толщина шва (принима-
ется равной толщине де-
тали);

—длина шва;
0- и [а]р—расчетное и допускаемое напряжения на растяжение

для шва (см. табл. 2.1).
Соединения внахлестку угловыми швами. Расчет угловых

швов производят на с р е з по опасному сечению /—/ (см.
рис. 2.4, а), совпадающему с биссектрисой прямого угла.

Расчетная высота опасного сечения шва равна &sm45° «0,7&.
Условие прочности шва на срез

(2.2)

где т'р и [т]'р —расчетное и допускаемое напряжения среза для
шва (табл. 2.1);

/ш—длина шва.

30

В соединении лобовыми швами /ш=2/ л (см. рис. 2.5, а), флан-
говыми швами /ш = 2/фт (см. рис. 2.5,6). В комбинированном
сварном соединении (см. рис. 2.5, в) /ш равна сумме длин всех
лобовых и фланговых швов.

ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ ДЛЯ СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Температурные деформации при сварке создают остаточные
напряжения в зоне шва. Эти напряжения будут незначительны,
если свариваемые металлы обладают хорошей пластичностью.
К таким металлам относятся мало- и среднеуглеродистые стали.
Гвпрка легированных сталей несколько затруднена из-за склон-
пост к закалке околошовной зоны. Допускаемые напряжения
для сварных соединений выбирают по табл. 2.1.

Т а б л и ц а 2.1
Допускаемые напряжения для сварных соединений деталей

и« мило- и среднеумеродистых сталей при статической нагрузке

И г1П И Н Ш.С 11 11 Ш

1'НГГНЖ1'Н111' [nlj.

L*iTKP [a][K

С рез |т]̂ р

Аи HIM ин t(H Нйи и
IIHJI1 11НМ1ИЯ111Ч1М И М И
РНИ|п, 1 II |Д ф'Шм IIM

[а]
Ир

0,65 [<т]р

Ручная дуговая электродами

I80A, -»42А

[0]

[О]р

0,65 [а]р

Э50. Э42

0,9 [ст]р

ИР
0,6 [а]р

П р и м с ч а и и я 1. В таблице [а]р—допускаемое напряжение на растя-
жение для материала соединяемых деталей (см. табл. 1 2).

2. При переменных н а г р у з к а х допускаемое напряжение снижают умноже-
нием на коэффициент -у

л) для стыковых швов при нагрузке, переменной по величине, у=\; при
•Ноксшеременной нагрузке f = - 11 ^_ "cmin

б) для угловых швов при переменных по величине и направлению на-

грузках v = "4 Г~0 ' '2. V m i p
3 3 Qm j x

ГДе Qmax и Qmin — максимальное и минимальное усилия со своими знаками.

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОЕКТНОГО РАСЧЕТА
СВАРНЫХ СОЕДИНЕНИЙ ПРИ ОСЕВОМ НАГРУЖЕНИИ

(см. решение примеров 2 и 3)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Величина осевой нагрузки Q и характер ее действия.
2. Материал соединяемых деталей.
3. Вид электросварки и марка электродов.

31



П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Задаются типом шва и формой его сечения в зависимости

от конструкции свариваемых деталей.
2. Определяют допускаемые напряжения для сварного соеди-

нения.
3. Определяют общую расчетную длину швов /ш.
4. При соединении комбинированными швами определяют

длину лобовых и фланговых швов.
5. Вычерчивают сварное соединение и' уточняют размеры

соединяемых деталей.

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ СВАРНЫХ
СОЕДИНЕНИЙ ВСТЫК И В Н А Х Л Е С Т К У

1. Из-за дефектов сварки на концах шва принимают мини-
мальную длину шва не менее 30 мм.

2. В соединениях внахлестку (см. рис. 2.5, а) длину пере-
крытия принимают IS: 4s, где s—минимальная толщина свари-
ваемых деталей.

3. Длина лобовых швов lz не ограничивается.
Длина фланговых, швов ограничивается, так как с увеличе-

нием их длины возрастает неравномерность распределения на-
пряжений по длине шва (см. рис. 2.5,6) / ф 1 -

А-А

Рис. 2.8 Пример сварной конструкции

4. Сварные швы располагают так, чтобы они в соединении
были нагружены равномерно. При проектировании соединения
уголков с косынками (рис. 2.8) длины фланговых швов прини-
мают обратно пропорциональными расстояниям до центра тяжести
уголка:

'1Ф1 '"фч

Суммарная длина фланговых швов

'фЛ = '1фл"4~'.!фл-
(2.3)
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Следовательно, длина флангового шва у пера уголка

/ » го (2.4)

5. В конструкциях, подверженных действию вибрационных
знакопеременных нагрузок, соединения внахлестку не рекомен-
дуются, так как они создают значительную концентрацию напря-
жений. По этой же причине не разрешается применять всевоз-
можные «усиливающие» накладки и другие элементы.

Пример 2. Рассчитать сварное соединение встык (см. рис. 2.7),
нагруженное статической осевой растягивающей силой Q=400- 103я.
Толщина полос s=16 мм, материал—сталь Ст. 2. Сварка полу-
автомашческая под слоем флюса.

Р е ш е н и е . 1. По табл. 2.1 и 1.2 выбираем допускаемое
напряжение для сварного соединения:

[о]р= [о]р= 140 н/лш2.

2, По формуле (2.1) определяем необходимую длину шва

. Q 400 Ю3 ,_„
/... • —Ц- = = 179 мм.
" 4 Ир 16 НО

Принимаем ш и р и н у полосы Ъ = 180 мм.

Пример 3, Рассчитать сварное соединение внахлестку рав-
НОбикого уголки 7 5 x 7 6 x 8 , z.,^-21,5 мм (ГОСТ 8509—57) с ко-
бЫпкмП <• М. рис, 2,8), Hnrpyina осевая растягивающая перемен-
Нин: ,— 18Й.!0»«, РП,|П — 46'10" «. Сварка ручная дуговая
M t N l i m4 S60A, Митернил уголка и косынки—сталь Ст. 3.

P i п н е , I, Для уменьшения длины перекрытия уголка
I мш'ыпкой п р и н и м а е м к о м б и п п р о н а п и ы й угловой шов с нормаль-
ИЫм 1Ч'Ч<*НМ?М. Высоту катета шва принимаем равной толщине
Полки уголки, т. е. k 8 мм.

2, Определяем допускаемое напряжение среза для сварного
•ошпшннн.

Пч гибт, 2.1 для угловых швов при переменной нагрузке
(СМ, примечание 26)

H;p-=Y-0,65[a]p,
где

1 1
1Ц —•-

3 Qn

J_ 46 Ю3

Т 138 Ю3

= 0,82,

По табл. 1.2 для стали Ст.З [<?]р = 160 н/мм*.
Следовательно,

Мер = Y-0,65 [а]р = 0,82-0,65-160 = 85 н/мм*.
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3. По формуле (2.2) определяем общую расчетную длину
всех швов

Q =П^101 = 290
ш 0,7й[т|ср 0,7-8-85

4. Определяем размеры лобового и фланговых швов:
а) принимаем длину лобового шва равной ширине полки

уголка
/Л = Ь = 75 мм;

б) суммарная длина фланговых швов

в) по формуле (2.4) длина флангового шва у пера уголка

21,5 со•̂ =̂ - = 62 мм.
7о

По формуле (2.3)

'1Фл = /Фл-4фл = 215-62= 153 мм.

Задача 2. Из условия прочности сварного соединения вна-
хлестку фланговыми швами (см. рис. 2.5, б) определить допу-
скаемую осевую статическую нагрузку [Q]. Толщина полос
s=10 мм, материал—сталь Ст. 2. Высота катетов швов равна
толщине полос. Длина каждого флангового шва —150 мм. Сварка
электродуговая ручная электродом Э42.

О т в е т . Q] = 19M03H,

КЛЕЕВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

Клеевые соединения применяют для соединения деталей из
металла и неметаллических материалов. Достоинствами этих со-
единений являются: возможность соединения разнородных мате-
риалов, герметичность, стойкость против коррозии, возможность
соединения очень тонких листовых деталей, весьма малая кон-
центрация напряжений. Н е д о с т а т к и : сравнительно невысокая
прочность, низкая теплостойкость.

На прочность клеевых соединений влияют характер нагрузок,
конструкция соединения, марка клея, технология склеивания и
время (с течением времени прочность некоторых клеев умень-
шается). Для склеивания различных материалов применяется
большое количество марок клеев, отличающихся физико-механи-
ческими и технологическими свойствами (клеи БФ, ВК-1, ВК-2,
МПФ-1 и др.), В настоящее время наибольшее применение в ма-
шиностроении получили клеевые соединения внахлестку, рабо-
тающие на сдвиг,
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Расчет на прочность клеевых соединений производят на
§ Д * н г методами сопротивления материалов. Для соединений,
Полученных клеями основных марок, принимают допускаемое
Напряжение на сдвиг [т]с= 15-^-20 н/лш2.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие допущения приняты в расчетах сварных соединений?
2. Напишите условия прочности при расчете сварных соеди-

нений встык и внахлестку и дайте пояснения буквенных обозна-
чении.

,'1. От чего зависят допускаемые напряжения для сварных
Соединении?

4. Какие рекомендации должен учитывать конструктор при
рйчрпОшке конструкции сварного соединения?

Дополнительная литература

I], стр. 39-48.
етр. 47, пример 4.9.

Г Л А В А 3

РЕЗЬБОВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 6

ОМДИИРШШ я пли юте н наиболее распространенными
ШДПНвниимп. Их соидиют болты, винты, шпильки,

N ими И други§ ДВТ1ЛИ, снабженные резьбой. Основным элементом

Рис. 3.1. Образование винтовой линии

резьбового соединения является резьба, которая получается путем
прорезания на поверхности деталей канавок по винтовой линии.
Винтовую линию образует гипотенуза прямоугольного треуголь-
ника при навертывании на прямой круговой цилиндр (рис. 3.1).
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Если плоскую фигуру (треугольник, трапецию и т. п.) переме-
щать по винтовой линии так, чтобы ее плоскость при движении
всегда проходила через ось винта, то эта фигура образует резьбу

соответствующего профиля (рис. 3.2).

Рис. 3.2. Образование резьбы Рис. 3 3. Пример цилиндриче-
ской и конической резьб

Рис. 3.4. Профили резьб

КЛАССИФИКАЦИЯ РЕЗЬБ

В зависимости от формы поверхности, на которой образуется
резьба, различают ц и л и н д р и ч е с к и е и к о н и ч е с к и е резьбы
(рис. 3.3).

В зависимости от формы профиля резьбы делятся на пять
основных типов: т р е у г о л ь н ы е

Рис. 3.5. Примеры правой трехзаходной и
левой однозаходной резьб

(рис. 3.4, а), у п о р н ы е
рис. 3.4, б)), т р а п е ц е и -
д а л ь н ы е (рис. 3.4, в),
п р я м о у г о л ь н ы е (рис.
3.4, г) и к р у г л ы е (рис.
3.4, 5).

В зависимости от на-
правления винтовой линии
резьбы бывают п р а в ы е
и л е в ы е (рис. 3.5). У
правой резьбы винтовая
линия поднимается слева
вверх направо. Левая резь-
ба имеет ограниченное при-
менение.

В зависимости от числа
заходов резьбы делятся на
о д н о з а х о д н ы е (рис.

3.5, б) и м н о г о з а х о д н ы е (рис. 3.5, а). Многозаходные
резьбы получаются при перемещении по винтовым линиям не-
скольких рядом расположенных профилей. Заходность резьбы
легко определить с торца винта по числу сбегающих витков.
Как правило, все крепежные резьбовые детали имеют однозаход-
Hi/io резьбу.

В зависимости от назначения резьбы делятся на к р е п е ж -
н ы е и д л я п е р е д а ч и д в и ж е н и я . Крепежные резьбы
применяют в резьбовых соединениях; они имеют треугольный
профиль, который характеризуется:

п) большим трением, предохраняющим резьбу от самоотвин-
ч п н а н и я ; б) высокой прочностью; в) технологичностью.

Резьбы для передачи движения применяются в винтовых
механизмах и имеют трапецеидальный (реже прямоугольный)
профиль, который характеризуется меньшим трением.

ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ ПАРАМЕТРЫ РЕЗЬБЫ

Основными геометрическими параметрами цилиндрической
резьбы являются (рис. 3.6):

d — н а р у ж н ы й диаметр — номинальный диаметр резьбы;
d,• н н у т р е н н и й диаметр резьбы;
d,~ средний диаметр резьбы, т. е. диаметр воображаемого

цилиндра, на котором ширина витка равна ширине впадины;

Рис. 3.6. Метрическая резьба

S — шаг резьбы, т. е. расстояние между одноименными сторо-
нами двух соседних витков в осевом направлении;

S1 — ход резьбы, т. е. расстояние между одноименными сто-
ронами одного и того же витка в осевом направлении (см. рис. 3.5);

для однозаходной резьбы S1 = S,
для многозаходных резьб Sj^ — zS, где г—число заходов;
а — угол профиля резьбы (см. рис. 3.4);
X—угол подъема резьбы (см. рис. 3.1), т. е. угол, образован-

ный винтовой линией по среднему диаметру резьбы и плоскостью,
перпендикулярной к оси винта;

(3.1)
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ОСНОВНЫЕ ТИПЫ РЕЗЬБ

Метрическая резьба (см. рис. 3.6). Это наиболее распростра-
ненная из крепежных резьб. Имеет профиль в виде равносторон-
него треугольника, следовательно, а = 60°. Вершины витков и
впадин притупляются по прямой или дуге, что уменьшает кон-
центрацию напряжений, предохраняет резьбу от повреждений,
а также удовлетворяет нормам техники безопасности. Радиальный
зазор в резьбе делает ее негерметичной.

По ГОСТ 9150—59 метрические резьбы делятся на резьбы
с к р у п н ы м и м е л к и м шагом (см. табл. 3.1) В качестве основ-
ной крепежной применяют резьбу с крупным шагом, так как она
менее чувствительна к износу и неточностям изготовления. Резьбы
с мелким шагом различаются между собой коэффициентом
измельчения, т. е. отношением крупного шага к соответствую-
щему мелкому шагу (рис. 3,7). Резьбы с мелким шагом меньше

С мелким шагом

Рис. 3.7. Изменение среднего диаметра метрической резьбы в зависимости от
коэффициента измельчения шага

ослабляют деталь и характеризуются повышенным самоторможе-
нием, так как при малом шаге угол подъема винтовой линии
К мал (см. формулу 3.1). Мелкие резьбы применяются в резьбз-
вых соединениях, подверженных переменным и знакопеременным
нагрузкам, а также в тонкостенных деталях*.

Дюймовая резьба** (рис. 3.8). Имеет профиль в виде равно-
бедренного треугольника с углом при вершине а = 55°. Приме-
няется только при ремонте деталей импортных машин. Изготов-
ляется по ОСТ НКТП 1260.

Трубная резьба. Трубная цилиндрическая резьба (рис. 3.9)
является мелкой дюймовой резьбой, но с закругленными высту-
пами н впадинами. Отсутствие радиальных зазоров делает резь-
бовое соединение герметичным. Применяется для соединения
труб. Изготовляется по ГОСТ 6357—52.

Высокую плотность соединения дает трубная коническая
резьба (ГОСТ 6211—69).

*) На деталях из пластмасс метрическая резьба изготовляется по
ГОСТ 11709-66.

** 1 дюйм равен 25,4 мм,
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Т а б л и ц а 3.1

Резьба метрическая по ГОСТ 9150—59 (извлечение)
Размеры в мм по рис. 3.6

Номинальный
дмлметр
|»"|ьбы d

10
12
Hi
20
24
30
36

Резьбы с крупным шагом

Шаг
резьбы

S

1,5
1,75
2
2,5
3
3,5
4

Внутренний
диаметр d,

8,376
10,106
13,835
17,294
20,752
26,211
31,670

Средний
диаметр da

9,026
10,863
14,701
18,376
22,051
27,727
33,402

Резьбы с мелким шагом

резьбы
S

1,25
1,25
1,5
1,5
2
2
3

Внутренний
диаметр dt

8,647
10,647
14,376
18,376
21,835
27,835
32,752

Средний
диаметр ds

•
9,188

11,188
15,026
19,026
22,701
28,701
34,051

Трапецеидальная резьба (рис. 3.10). Это основная резьба в пе-
рфдаче винт-сайка (см. ниже). Ее профиль —равнобочная тра-
пеиня с углом а = 30°. Характеризуется небольшими потерями

Рив, 3,li ДюПмония Рис. 3.9. Трубная резьба

Рис. 3.10. Трапецеидальная резьба

ИЯ трение, технологична. К.п.д. выше, чем для резьб с треу-
гольным профилем. Применяется для передачи реверсивного
движения под нагрузкой (ходовые винты станков и т. п.) Раз-
меры резьбы приведены в табл. 3.2.
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Т а б л и ц а 3.2

Резьба трапецеидальная по ГОСТ 9484—60 (извлечение)
Размеры в мм по рис. 3.10

Наружный
диаметр d

. 32

40

50

60

Шаг резьбы S

3
6

10

3
6

10

3
8

12

3
8

12

Средний диаметр dz

30,5
29
27

38,5
37
35

48,5
46
44

58,5
56
54

Внутрений
диаметр rft

28,5
25
21

36,5
33
29

46,5
41
37

56,5
51
47

Упорная резьба (рис. 3.11). Имеет профиль в виде неравно-
бочной трапеции с углом 27°. Для возможности изготовления
резьбы фрезерованием рабочая сторона профиля имеет угол на-
клона 3°. К.п.д. выше, чем у трапецеидальной резьбы. Закруг-
ление впадин повышает усталостную прочность винта. Приме-

h=0,TSS

Рис. 3.11. Упорная резьба

няется в передаче винт—гайка при больших односторонних осевых
нагрузках (грузовые винты прессов, домкратов и т. д.). Изготов-
ляется по ГОСТ 10177—62.

Прямоугольная резьба (рис. 3.12). Профиль резьбы—квадрат.
Из всех резьб имеет самый высокий к.п.д., так как угол профиля
резьбы а = 0. Обладает пониженной прочностью. При износе
образуются осевые зазоры, которые трудно устранить. Стандарта
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нет. Имеет ограниченное применение в малонагруженных пере-
дачах винт—гайка.

Круглая резьба (рис. 3.13). Профиль резьбы состоит из дуг,
сопряженных короткими прямыми линиями. Угол профиляа = 303.
Резьба характеризуется высокой динамической прочностью. Стан-
дарта нет. Имеет ограниченное применение при тяжелых условиях

s

Рис. 3.12 Прямоугольная резьба Рис. 3.13 Круглая резьба

эксплуатации в загрязненной среде. Технологична при изготов-
лении отливкой, накаткой и выдавливанием на тонкостенных
изделиях.

СПОСОБЫ ИЗГОТОВЛЕНИЯ РЕЗЬБ. КОНСТРУКТИВНЫЕ ФОРМЫ
РЕЗЬБОВЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Способы изготовления резьб. Существует два основных способа
изготовления резьб: нарезанием и накатыванием. Н а р е з а н и е
р(мьб осуществляется резцами, гребенками, плашками, метчиками,
ре (ьбстими головками, фрезами. Н а к а т ы в а н и е резьб осуще-
СТйЛИпти гребенками или роликами на резьбонакатных автоматах
n y i P M илнстнчсгкоС! деформации заготовки. Этот способ высоко-
протиодптелен, применился в массовом производстве при изго-
товлении стандартных крепежных деталей. Накатанные резьбы
имеют повышенную прочность.

Конструктивные формы резьбовых соединений. Основными
резьбовыми соединениями являются соединения болтами, винтами
it шпильками.

Б о л т о в ы е с о е д и н е н и я (рис. 3.14) наиболее простые и
дешевые, так как не требуют нарезания резьбы в соединяемых
деталях. Применяются для скрепления деталей небольшой тол-
щины, а также деталей, материал которых не обеспечивает до-
статочной прочности резьбы.

С о е д и н е н и я в и н т а м и (рис. 3.15) применяются для
скрепления деталей, одна из которых имеет большую толщину.
В отличие от болта винт ввинчивается в резьбовое отверстие
детали, гайка отсутствует.

С о е д и н е н и я ш п и л ь к а м и (рис. 3.16) применяются тогда,
когда по условиям эксплуатации требуется частая разборка
соединения деталей, одна из которых имеет большую толщину.
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Применение винтов Б данном случае привело бы к преждевремен-
ному износу резьбы детали при многократном отвинчивании и
завинчивании. Шпильку ввинчивают в деталь при помощи гайки,
навинченной поверх другой гайки или при помощи шпильковерта.

и
Рис. 3.14. Болтовое

соединение
Рис. 3.15. Соедине-

ние винтом
Рис. 3.16. Соедине-

ние шпилькой

СТАНДАРТНЫЕ КРЕПЕЖНЫЕ ДЕТАЛИ

Многочисленными стандартами предусмотрены различные гео-
метрические формы и размеры болтов, винтов, шпилек, гаек
и шайб.

Болты и кргпежные винты. Различают следующие основные
типы болтов и винтов.

В зависимости от формы головки болты и винты бывают
с ш е с т и г р а н н ы м и (рис. 3.17, а), п о л у к р у г л ы м и
(рис. 3.17,6), ц и л и н д р и ч е с к и м и (рис. 3.17,е), п о т а й н ы м и

,
ntn
Ш

о

Рис. 3.17. Формы головок болтов и винтов

(рис. 3.17, г) и другими головками. Форму головки выбирают
в зависимости от необходимого усилия затяжки, пространства
для поворота ключа, внешнего вида и т. д.

Болты и винты с шестигранными головками применяют чаще
других, так как они допускают большое усилие затяжки и тре-
буют небольшого поворота ключа (V, оборота) до перехвата.

В зависимости от формы стержня болты и винты бывают
с н о р м а л ь н ы м с т е р ж н е м (рис. 3.18, и); с п о д г о л о в к о м
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ойн

(рис. 3.18,6); с у т о л щ е н н ы м точно обработанным с т е р ж н е м
для постановки без зазора в отверстие из-под развертки
(рис. 3.18,в); с о с т е р ж н е м у м е н ь ш е н н о г о д и а м е т р а
ненарезанной части для повышения упругой податливости и вы-
носливости при динамических
нагрузках (рис. 3.18, г). а)

В зависимости от точности
изготовления болты и винты бы-
пают н о р м а л ь н о й и п о в ы -
ш е н н о й т о ч н о с т и .

В зависимости от назначе-
ния болты и винты бывают об-
щ е г о н а з н а ч е н и я , у с т а -
н о в о ч н ы е и с п е ц и а л ь -
II ы е. Установочные винты
применяют для фиксации по-
ложения деталей (см. рис. 11.12,
стр. 297). По форме головок
и концов они разделяются на
большое число типов (рис.3.19). К специальным болтам относятся
фундаментные (рис. 3.20, а), болты конусные для отверстий из-
под разпертки (рис. 3.20, б), грузовые винты (рым-болты, рис.
3.20,я) и многие другие.

Рис. 3.18. Формы стержня болтов и
винтов

HJ
Рис. 3.19. Установочные винты

Шпильки. Шпильки изготовляют по ГОСТ 11765—66 без
п р о го ч к и (рис. 3.21, а) и с п р о т о ч к о й (рис. 3.21, б). В за-
висимости от материала детали глубина завинчивания шпилек
в гнездо различная. Для чугунных деталей применяют шпильки
с глубиной завинчивания / t« l,35d (тип I), для стальных / x «d
(тип II).

При динамических нагрузках прочность шпилек выше, чем болтов.
Гайки. Различают гайки нескольких основных типов.
В зависимости от формы гайки бывают ш е с т и г р а н н ы е

(рис. 3.22), к р у г л ы е (рис. 3.23, а), г а й к и - б а р а ш к и
(рис. 3.23, б) и др. Наиболее распространены шестигранные гайки.
Круглые гайки применяют для фиксации деталей при малых
осевых нагрузках.
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Рис 3 20. Примеры специальных болтов

Г!
1

ti

Рис. 321. Шпильки

Рис 3 22 Гайки шестигранные

Рис 3 23. Гайка круглая и гайка-барашек

В зависимости от высоты ш е с т и г р а н н ы е гайки бывают
н о р м а л ь н ы е (см. рис. 3.22, а), в ы с о к и е (рис. 322,6) и
н и з к и е (рис. 3.22, в) Высокие гайки применяют при частых
разборках и сборках для уменьшения износа резьбы. Прорезные
и корончатые гайки (рис.

а) б)

Рис 3 24. Шайбы

3.22, г) также выполняют
высокими.

В зависимости от точ-
ности изготовления ше-
с т и г р а н н ы е гайки,
аналогично болтам, бывают
н о р м а л ь н о й и п о в ы -
ш е н н о й т о ч н о с т и .

Шайбы. Шайбы подкла-
дынаются под гайки; они
служат для предохранения деталей от задиров и увеличения
опорной поверхности. Шайбы бывают т о ч е н ы е (рис. 3.24, а) и
m i и м п о в а н н ы е (рис. 3 24, б) Имеется большая группа стан-
дар гных стопорных шайб, которые применяют для предохранения
резьбовых соединений от самоотвинчивания.

СПОСОБЫ СТОПОРЕНИЯ РЕЗЬБОВЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Все стандартные резьбы удовлетворяют условию самотормо-
жения, так как их угол подъема резьбы Я, значительно меньше
угли трения |) Однако п р а к т и к а эксплуатации машин показала,
что при динамических нагрузках происходит самоотвинчивание

гаек и винтов. Существуют
многочисленные средства сто-
иорения резьбовых соедине-
н и й , которые основаны на
следующих основных прин-
ципах:

" ' Стопорение дополни-
тельным трением в резьбе
при помощи контргаек, пру-
жинных шайб и т. п. При
стопорении контргайкой (рис.
3.25 а), дополнительное тре-
ние в резьбе возникает за
счет упругих сил растянуто-
го участка болта между гай-
ками.

Рис 3 25. Стопорение дополнительным
трением в резьбе

В настоящее время контргайки применяются редко из-за двой-
ного расхода гаек и отсутствия надежности стопорения.

Пружинные шайбы (рис. 3.25, б) представляют один виток
цилиндрической винтовой пружины с квадратным сечением и за-
остренными краями. Вследствие большой упругости они поддер-
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живают натяг в резьбе. Острые края шайбы, врезаясь в торцы
гайки и детали, препятствуют самоотвинчиванию гайки.

2. Стопорение фиксирующими деталями, т. е. шплинтами
(рис. 3.26, а), проволокой (рис. 3.26, б), различными стопорными
шайбами с лапками, которые отгибают после завинчивания гаек
или винтов (рис. 3.26, в).

Рис. 3.26. Стопорение фиксирующими деталями

Рис. 3.27. Стопорение приваркой и пластическим деформированием

3. Стопорение приваркой (рис. 3.27, а) или пластическим
деформированием: расклепыванием (рис. 3.27, б), кернением
(рис. 3.27, в). Применяются, когда соединение не требует разборки.

4. Стопорение с помощью паст и лаков.
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К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Дайте классификацию резьб, применяемых в машиностроении.
2. Почему все крепежные резьбы выполняют однозаходными

С треугольным профилем?
3. Что называется шагом и ходом резьбы?
4. Объясните, почему метрические резьбы с мелким шагом

рекомендуется применять в соединениях, подверженных знакопе-
ременным нагрузкам?

Г). Когда в резьбовых соединениях следует применять шпильки?
Пршн'днте пример.

(>. Назовите способы стопорения резьбовых соединений. При-
•едитс примеры.

Дополнительная литература

71. т. I. стр. 477-658.
[12|. листы 8-18.

З А Н Я Т И Е 7

силовые соотношения в винтовой ПАРЕ
Рассмотрим у с и л и я , возникающие в винтовой паре с прямо-

угольной р<*1ьбой (рис. 3.28). Гайка нагружена осевой силой Q
Н, равномерно притаясь под действием окружного усилия Р,
приложенного по касательной к окружности среднего диаметра

Рис. 3.28. Схема усилий в винтовой паре

резьбы d2, перемещается вверх. Развернем виток резьбы в на-
клонную плоскость, а всю гайку представим в виде ползуна.
При равномерном перемещении вверх по наклонной плоскости
ползун находится в состоянии равновесия под дейстием системы
сил Р, Q, N и Гтр, из которых N—нормальная реакция наклон-
ной плоскости, a T^v — fN—сила трения.
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Заменим силы N и Гтр их равнодействующей R. Угол р между
векторами сил /? и N называется у г л о м т р е н и я . Из теоре-
тической механики известно, что tgр = /, где / — к о э ф ф и ц и е н т
т р е н и я . Проектируя систему сил на ось х—х, расположенную
под углом K-\-f> к горизонтали, получим

откуда
(а)

/V

Полученная зависимость между Р и Q справедлива только для
прямоугольной резьбы.

В треугольной и трапецеидальной (остроугольных) резьбах
имеется повышенное трение вследствие клинчатой формы витков

резьбы. Связь между силами трения
в прямоугольной и остроугольной
резьбах легко получить, если пред-
положить, что витки резьбы перпен-
дикулярны к оси винта, т. е. i = 0.

Согласно рис. 3.28 сила трения в
п р я м о у г о л ь н о й р е з ь б е Ттр =
= /Л/, но при А, = 0 нормальная ре-
акция N = Q (рис. 3.29, а), следова-
тельно,

TTP = /Q. (б)

резьбы

(рис.
Рис. 3.29. Схемы сил на витках
прямоугольной и треугольной

резьбы при Х = 0

Для . т р е у г о л ь н о й

также Т™ =; где JV = N'

3.29, б). При К = (
нормальной реакции N'=Q, следовательно,

Т —f2 то — I cos a/2 cos а/2 = f'Q,

cos a/2'
составляющая

(3-2)

где /' = п р и в е д е н н ы й к о э ф ф и ц и е н т т р е н и я .cos а/2
П р и в е д е н н ы й у г о л т р е н и я

р' = arctg /' = arctg
cos а/2 (3.3)

Таким образом, для определения окружного усилия Р в винто-
вой паре с треугольной или трапецеидальной резьбой в фор-

* Усилие R расположено перпендикулярно к оси х—х и проектируется
в точку.
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мулу (а) необходимо подставить вместо действительного приве-
денный угол трения, т. е.

(3.4)

МОМЕНТ ЗАВИНЧИВАНИЯ

При завинчивании гайки или винта к ключу прикладывают
момент завинчивания (рис. 3.30)

где Рр — усилие на конце ключа;
L — расчетная длина ключа;

Рис, 3.30. Схема для определения момента завинчивания

М —момент в резьбе от окружного усилия Р, приложенного
по касательной к окружности среднего диаметра
резьбы d.2;

M = P-j- = V-j-tg(K + p'), (3.5)

V — усилие затяжки болта (взамен
внешней осевой силы Q);

Мт р— момент трения на опорном торце
гайки или головки винта.

Опорный торец гайки представляет
кольцо (рис. 3.31), на поверхности ко-
торого действует среднее давление

Рис. 3.31. Схема для опре-
деления момента трения на

торце гайкигде DJ — наружный диаметр опорного
торца гайки, равный ее размеру «под ключ»;

d0—диаметр отверстия под болт в детали.

49



Разобьем площадь опорного торца гайки на элементарные
кольца радиуса г и толщины dr. На каждом элементарном кольце
действует сила трения

где 2nrdr — площадь элементарного кольца.
Момент трения на элементарном кольце

Момент трения на торце гайки
D,
2

£1

= V -
3 Dl-dl '

(3.6)

Следовательно, момент завинчивания (момент на ключе)

M = P L — V \-±\зав г p*-* — " ' ̂ ^ ' (3.7)

Пример 4. Болт М20 затягивают гаечным ключом, расчетная
длина которого L = 14 d. Усилие рабочего на конце ключа
/)

р=160н. Определить усилие затяжки болта V, если коэффи-
циент трения в резьбе и на торце гайки / = 0,15.

Р е ш е н и е . 1. По табл. 3.1 для М20 имеем 5 = 2,5 мм,
da = 18,376 мм. Угол подъема однозаходной резьбы (формула 3.1)

2. Приведенный угол трения (формула 3.3)

3. Момент на ключе от усилия Рр (формула 3.7)

M3aB = PpL = Pp-14d= 160- 14-20 = 44,8- 103«-лш.

4. Гайка М20 по ГОСТ 5915 — 70 имеет размер «под ключ»
t = 30 мм. Диаметр отверстия под болт принимаем da = 2l мм.
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Усилие затяжки болта (формула 3.7)

v=

44,8-103

18'376 ' | O c 5 0 ' )

^ ° '

Выигрыш в силе составляет

V l 100

Задача 3. Какое усилие должен приложить рабочий к ключу
в конце затяжки гайки болта М16, если У = 10кн, коэффициент
трения в резьбе и на торце гайки / = 0,13? Размер гайки «под
ключ» Dj = 24 мм, диаметр отверстия под болт d0=17 мм, рас-
четная длина ключа L=14d.

О т в е т . PVK 124 к.

САМОТОРМОЖЕНИЕ В ВИНТОВОЙ ПАРЕ

Условие самоторможения в винтовой паре, при котором ста-
тическая осевая нагрузка не вызывает самоотвинчивания гайки,
выряжается пергпк-иством Я,<р'. Все крепежные резьбы самотор-
литпщие. (В примере 4 метрическая резьба с крупным шагом
М2() имеет угол подъема Х = 2°29', а приведенный угол трения
f»' — 9"Б()', следонйтгльно, самоторможение обеспечивается.) Ме-
mpU4ft'h№ резьбы с мелким шагом имеют меньший угол X, следо-
мтслыю, самоторможение утих резьб надежнее.

К . П . Д . ВИНТОВОЙ ПАРЫ

К.п.д. винтовой пары TIB- п определяется отношением полу-
ченной работы на винте — А„ к затраченной работе за один обо-
рот винта или гайки — Л3. Согласно рис. 3.28

А п = QS1 =

Следовательно,

2 tg К; А3 = Pndz = Q tg (К + p')

'Чв. n -
An

'A3-
tg>.

tg(A + p')
(3.8)

Из анализа формулы (3.8) следует, что TJB. „ возрастает с уве-
личением К. В самотормозящей винтовой паре при К < р' к, п. д.
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винтовой пары t|B. „ < 0,5 (для крепежных резьб величина т)в „
не имеет значения). Винтовая пара с прямоугольной резьбой
имеет самый высокий г)в. п по сравнению с другими резьбами,
так как у этой резьбы р' = р.

Для увеличения К, а следовательно, для повышения к. п. д.,
применяют многозаходную резьбу с крупным шагом (формула 3.1),
а для уменьшения р'—смазку и антифрикционные материалы
(бронзу и др.).

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему в метрической резьбе возникает наибольшая сила
трения по сравнению с другими резьбами при одной и той же
осевой силе Q?

2. Докажите, что для метрической резьбы при / = 0,15,

Jl«2°30', <Ъ«0,М и £у^»1,4 Мзав « 0,24Fd.
3. Объясните, почему самоторможение резьб с мелким шагом

надежнее, чем с крупным.

Дополнительная литература

[18], стр. 64; задача 5.17.

З А Н Я Т И Е 8

МАТЕРИАЛЫ РЕЗЬБОВЫХ ДЕТАЛЕЙ

При выборе материала для резьбовых деталей учитывают ве-
личину и характер нагрузки, условия работы, способ изготовле-
ния. Стандартные крепежные резьбовые детали общего назначения
изготовляют из мало- и среднеуглеродистых сталей Ст. 3, Ст. 4,
10, А12, 20, 35 и др. Эти стали в условиях массового производ-
ства позволяют изготовлять резьбовые детали методом холодной
штамповки с последующей накаткой резьбы. Они хорошо обра-
батываются резанием. Легированные стали 35Х, ЗОХГСА приме-
няют для весьма ответственных винтов, болтов, шпилек и гаек.

Резьбовые изделия, подверженные действию воды или других
окислительных сред, оксидируют, омедняют, оцинковывают и т. п.
для повышения коррозионной стойкости. В настоящее время для
резьбовых деталей применяют также неметаллические материалы
(нейлон, полиамид и др.).

Механические свойства сталей для резьбовых соединений ука-
заны ниже:

<а стали

Ст. 3
А12
20
Ст. 4
25
35 . . . . .
35Х . . . . . . . .

Предел текучести
(Тт, Н/Л1Л12

230
240
245
260
275
314
785
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РАСЧЕТ РЕЗЬБОВЫХ СОЕДИНЕНИЙ НА ПРОЧНОСТЬ
ПРИ ПОСТОЯННОЙ НАГРУЗКЕ

Основным критерием работоспособности резьбовых соединений
Является прочность. Все стандартные болты, винты и шпильки
изготовляют равнопрочными на разрыв стержня по резьбе, на
срез резьбы и на отрыв головки, поэтому расчет на прочность
резьбового соединения обычно производится только по одному
основному критерию работоспособности—прочности нарезанной
части их стержня, при этом определяют внутренний диаметр
резьбы dx. Длину болта, винта или шпильки принимают в зави-
симости от толщины соединяемых деталей. Остальные размеры
деталей резьбового соединения (гайки, шайбы и др.) принимают
в зависимости от диаметра резьбы по ГОСТу.

Рассмотрим основные случаи расчета резьбовых соединений.

С л у ч а й 1. Болт нагружен осевой растягивающей силой Q.
Гайка завинчивается, но не затягивается. Последующая затяжка
болта отсутствует.

Этот случай встречается редко. Примером служит болтовое
соединение грузовой скобы (рис. 3.32). Расчет сводится к опре-
делению внутреннего диаметра резьбы dt

и:« условия прочности на растяжение
4Q

откуда

(3.9)

где [о]р—допускаемое напряжение на рас-
тяжение для винта (болта);

[а]
__ °т

Р [ят]
(3.10)

а
Рис. 3.32. Грузовая ско-

От—предел текучести материала болта
(стр. 52);

[пт]—требуемый (допускаемый) коэффи- Рис- 3.3
циент запаса прочности. ба ('-свинцовое кольцо)

Для болтов из углеродистой стали принимают [/гт] = 1,5 ч- 3.
Ббльшие значения коэффициента запаса [пт] принимают при не-
высокой точности определения величины нагрузки Q или для
конструкций повышенной ответственности.
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Пример 5. Определить диаметр резьбы болта для крепления
скобы (см. рис. 3.32). Нагрузка статическая Q= 15 кн. Материал
болта — сталь 20.

Р е ш е н и е . 1. Для стали 20 сгт = 245 н/лша (стр. 52). Для
резьбового соединения принимаем [лт] = 2 (см. выше). По фор-
муле (3.10) допускаемое напряжение при растяжении

2. Внутренний диаметр резьбы болта (формула 3.9)

По табл. 3.1 принимаем резьбу М16,

С л у ч а й 2. Винт нагружен осевой растягивающей силой Q,
Гайка завинчивается, но не затягивается, Затягивание резьбы
производится под нагрузкой.

Примером является резьбовое соединение винтовой стяжки
(рис, 3.33). В период подтягивания под нагрузкой винт испыты-

Рис. 3 33. Винтовая стяжка

вает растяжение и кручение. Напряжение растяжения от силы Q

= —

Напряжение кручения от момента в резьба

м Q^-tg(X+p')

Отношение напояжений

Принимая для метрической резьбы с крупным шагом d2« 1,1 d l f

Я, = 2°30' и р' = 9°45', получим — «0,5 или тк«0,5ар. Эквива-

лентное напряжение для винта по гипотезе энергии формоизме-
нения
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Из формулы (а) следует, что подтягивание резьбы под нагруз-
кой повышает расчетное напряжение в винте примерно на 30%
по сравнению со случаем простого растяжения. Таким образом,
расчет винта на совместное действие растяжгния и кручения
можно заменить расчетом на растяжение, принимая для расчета
не внешнюю нагрузку Q, а увеличенную с учетом кручения

Для метрических резьб

Q p a c q=l,3Q*|. (3.11)

В данном случае внутренний диаметр резьбы винта опреде-
ляется из условия прочности:

оа „ =

откуда

Г.' я [а]
(3.12)

где [о]р—допускаемое напряжение для вннта (болта), определяе-
мое по формуле (3.10).

Требуемы!! (допускаемый) коэффициент запаса прочности [/гт]
принимают но табл. 3.3 в зависимости от материала, характера
нвфуэки и диаметра резьбы d.

В начале расчета ориентировочно задаются диаметром резьбы
d и по табл. 3.3 для соответствующего интервала диаметров
принимают [пг]. Если в результате расчета получится d, кото-
рый не лежи г в ранее принятом интервале диаметров, то за-
дякися другим значением d и расчет повторяют.

Для сидиных соедшкчпгЯ не допускаются болты диаметром d
меньше 8 мм, ' inк к а к (юлил малых диаметров легко перетянуть
при сборке до иолшкноисиня в них остаточных деформаций.

Аналогичный расчет рекомендуется для затянутых болтов, не
нагруженных спешней осевой нагрузкой,

Т а б л и ц а 3.3

требуемого коэффициента запаса прочности [ят] при расчете болтов
с неконтролируемой затяжкой

Постоянная нагрузка Переменная нагруз а

Сталь

Углеродистая . .
Лтфованная . .

Диаметр резьбы d, мм

от 6
до 16

5—4
6,6—5

ев 16
до 30

4-2,5
5—3,3

ев 30
до 60

2,5—1,6
3,3

Длгметр резьбы d, н и

от 6
до 16

10—6,5
7,5—5

ев 16
до 30

6,5
5

ев 30
до 60

6,5—5
5—4

* Для трапецеидальных резьб Qpac4== 1.25 Q, для упорных и прямоуголь-
ных резьб Q рас, = 1,2 Q.
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При контролируемой затяжке (этот контроль можно осущест-
влять специальными динамометрическими ключами и др.) вели-
чина [пт] не зависит от диаметра резьбы а. В этом случае

для углеродистых сталей [пт] = 1,7—2,2;
» легированных » [пт] = 2—3.

Большие значения коэффициента запаса принимают при невысо-
кой точности определения действующих нагрузок или для конст-
рукций повышенной ответственности.

Пример 6. Винтовая стяжка имеет правую и левую метри-
ческую резьбу с крупным шагом (см. рис. 3.33). Определить
диаметр резьбы, если максимальная осевая нагрузка Q = 20 км.
Материал винтов—сталь 20. Нагрузка постоянная.

Р е ш е н и е . 1. Для резьбового соединения с неконтролируе-
мой затяжкой по табл. 3.3 принимаем [«т] = 3 в предположении,
что наружный диаметр резьбы будет в интервале 16-т-ЗО мм. Для
стали 20 ат = 245 HJMMZ (стр. 52). По формуле (3.10) допускаемое
напряжение

[и]р = -2i-. = ___ = 81,7 н/лша.

2. Расчетная нагрузка (формула 3.11)

Qpac4= 1,3Q = 1,3.20 = 26 кн.

3. Внутренний диаметр резьбы винтов (формула 3.12)

По табл. 3.1 принимаем резьбу М24.

Задача 4. Определить допускаемую нагрузку [Q] винтовой
стяжки, винты которой изготовлены из стали 35 и имеют резьбу
М12. Допускаемый коэффициент запаса прочности [пт]=4,2.

О т в е т . [0]«4,6кн.
С л у ч а й 3. Болтовое соединение

нагружено поперечной силой Т.
В этом соединении (рис. 3.34)

болт ставится с зазором в отверстия
деталей. При затяжке болта на стыке
деталей возникают силы трения, ко-
торые препятствуют относительному
их сдвигу. Внешняя сила Т непосред-
ственно на болт не передается, по-
этому его рассчитывают по силе за-
тяжки V:

Рис. 3.34. Схема для расчета
(болта, нагруженного поперечной

силой
V = 2 (3.13)
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где k= l,2-f-2— коэффициент запаса по сдвигу деталей;
/ — коэффициент трения. Для стальных и чугунных

поверхностей / = 0,15-т-0,20.
i=l-7-2—число стыков (на рис. 3.34 t = 2);

2 — число болтов (в расчете задаются).
При затяжке болт работает на растяжение и кручение, сле-

довательно,

(3.14)V —' расч 1,3V

Внутренний диаметр резьбы болта

> V -TF-^ Г п fo- „ (3.15)

. Допускаемое напряжение [а]р определяется так же, как во
втором случае расчета (см. стр. 55).

В болтах, поставленных с зазором, усилие затяжки V значи-
тельно больше поперечной силы Т, что требует больших диамет-
ров болтов или большого числа их. Например, при k = 1,5, / = 0,15,
1 = 1 и z = 2 по формуле (3.13)

V =
Г-1,5

0,15-1-2 = 5Г.

Для разгрузки болтов от поперечной силы применяют различ-
ные замки, втулки, штифты и др. (рис. 3.35). Роль болта в та-

Рис. 3.35. Устройства для разгрузки болтов от поперечных сил

ких случаях сводится к обеспечению плотного соприкосновения
деталей. Для уменьшения диаметров болтов применяют также
точеные (калиброванные) болты, устанавливаемые в отверстия из-
под развертки. Они могут быть цилиндрическими (рис. 3.36, а)
или конусными (рис. 3.36, б). Эти болты работают на срез, как
штифты. Диаметр стержня болта da при этом значительно меньше;
его определяют из условия прочности на срез:

тг [тср]
(3.16)
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где t = l-=-2—число плоскостей среза болта (на рис. 3.36г = 1);
г—число болтов;

[т]ср—допускаемое напряжение на срез стержня болта;

[т]ср = (0,2+-0,3)от. (3.17)

Резьбу болта не рассчитывают, так как отсутствует затяжка
резьбы. Соединения болтами, установленными в отверстия из-под
развертки, имеют повышенную стоимость из-за сравнительной
сложности технологии изготовления.

Рис. 3.36. Схемы для расчета болтов, поставленных без зазора в от-
верстия из-под развертки

Пример 7. Стальные полосы, растянутые усилием Т=2,8кн,
крепятся при помощи двух болтов, выполненных из стали А12
(см. рис. 3.34). Определить диаметр болтов. Нагрузка постоянная.

Р е ш е н и е . 1. Для болтового соединения с неконтролируемой
затяжкой по табл. 3.3 принимаем [мт]=3,5 в предположении,
что наружный диаметр резьбы будет в интервале 16 -г- 30 мм.
Для стали А12 от = 240 н/мм* (стр.52). Допускаемое напряже-
ние растяжения (формула 3.10)

2. Принимаем: коэффициент запаса по сдвигу листов k = 1,6
(см. стр. 57) и коэффициент трения / = 0,16.

Необходимое усилие затяжки болта (формула 3.13)

V — Tk — 2 '8 ' '-5 _ 7V ~ fiz ~ 0,16 -2 2 ~ ' КН-

3. По формуле (3.14) расчетное усилие затяжки болта

Vp«,= 1.3V = 1,3-7 = 9,1 кн.

4. Внутренний диаметр резьбы (формула 3.15)

А

По табл. 3.1 принимаем резьбу М16.
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Задача 5. Из условия прочности на срез определить число
конусных болтов для крепления двух стальных полос, растянутых
усилием Г = 25кн (см. рис, 3.36,6). Диаметр стержня болтов
Й 0=15лш; материал болтов—сталь 35,

Ответ . z = 2 при [т]ср = 0,25ат,

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие марки сталей применяют для изготовления резьбо-
пых деталей?

2. Как определяют допускаемые напряжения на растяжение
для незатянутого болта, нагруженного внешней растягивающей
осевой силой?

3. Докажите, что при затяжке болта с метрической резьбой
С крупным шагом расчетную нагрузку следует принимать в 1,3
роза больше силы, растягивающей болт.

4. Какими достоинствами обладают соединения болтами, по-
ставленными в отверстия из-под развертки?

Дополнительная литература

I I I , стр. 52-53.
I8J, стр. 66, 67, примеры 5.22, 5.26.

З А Н Я Т И Е 9

С л у ч а й 4. Болтовое соединение предварительно затянуто
При сборке и нагружено внешней осевой растягивающей силой,

Рис. 3.37. Схема для расчета болтового соединения:
в—болт не затянут; б-болт затянут! в—к затянутому болту приложена внешняя

сила Q

Этот случай соединения (рис. 3.37) часто встречается в ма-
шиностроении для крепления крышек цилиндров, подшипниковых
узлов и т, п.
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Обозначим: V0 — сила предварительной затяжки болта при
сборке; Q — внешняя растягивающая нагрузка, приходящаяся на
один болт.

Предварительная затяжка болта (при сборке) должна обеспе-
чить плотность соединения и отсутствие, как говорят, раскрытия
стыка после приложения внешней (рабочей) нагрузки Q.

В результате предварительной затяжки болта силой V0 (рис.
3.37,6) он удлинится на величину А /6, а детали стыка сожмутся
на Д/д (на рис. 3.37 для большей наглядности величины Д/б и
Д/д сильно увеличены).

При действии на предварительно затянутый болт внешней
растягивающей нагрузки Q (рис. 3.37, в) болт дополнительно
удлинится на величину А/б, а сжатые детали частично разгрузятся
и восстановят свою толщину на А/д, причем, в пределах до рас-
крытия стыка,

А/б -А/;. (а)

Действие сжатых деталей на болт уменьшится и составит Уг

(рис. 3.37, в), которое называется о с т а т о ч н ы м у с и л и е м
з а т я ж к и .

Полное усилие, действующее на болт,

Задача об определении результирующей нагрузки болта ста-
тически неопределима и решается с помощью уравнения переме-
щений.

По закону Гука, упругие удлинения (укорочения) прямо про-
порциональны нагрузкам, т. е.

где рб и Рд — коэффициенты податливости соответственно болта и
соединяемых деталей, численно равные изменениям длин под дей-
ствием силы в 1 н*.

Подставляя значения Д/б и Д/д в уравнение (а), получим

откуда

у _у
'1 — ' О

Рб + Рд
(б)

* Из курса «Сопротивление материалов» известно, что для бруса постоян-

ного сечения (5=-=^, где I, Е к F—соответственно длина, модуль продоль-

ной упругости и площадь поперечного сечения бруса.
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Полное усилие, растягивающее болт,

— ̂  называется к о э ф ф и ц и е н т о м в н е ш н е йВеличина
д

н а г р у з к и . Следовательно, полное усилие

F>=V0 + *Q. (в)

В большинстве случаев расчет коэффициентов податливости рб

и Рд связан с большими трудностями. Опыт расчетов и эксплу-
атации конструкций показывает, что коэффициент X обычно не-
большой.

При приближенных расчетах принимают:
для соединений стальных и чугунных деталей, без упругих

прокладок X = 0,2 -^-0,3;
для соединений стальных и чугунных деталей с упругими

прокладками (асбест, паронит, резина и др.) Х = 0,4-^-0, 5.
При уточненных расчетах определяют значения Рб и Рд, а

зак-м X.
Ирм определении рд пользуются методом, по которому пред-

полагается, что деформации от гайки и головки болта распрост-
раняются в глубь соединяемых деталей по конусу (рис. 3.38),

Рис. 3.38. Конусы давления

образующие которого наклонены под углом а. Рекомендуется
принимать tga = 0,5. Наружный диаметр меньшего основания
конуса равен диаметру Dt кольцевой опорной поверхности гайки,
юловки болта, пружинной шайбы и др.

Для упрощения расчетов конус заменяют полым цилиндром,
наружный диаметр Ь которого равен среднему диаметру конуса.
U простейшем случае для соединения, показанного на рис. 3.38, а,
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при болте постоянного сечения и однородных деталях

R, — _li_ И Р = 1_ * /О 10\
ЕлРе. Е F ' (OtlO^

где /б—длина деформируемой части стержня болта;
ha—суммарная толщина деталей; /г д ?к/ б ;

£ё и £д —модули продольной упругости материалов;
F6 и Ffl—площади сечения болта и деталей.

Для соединения, изображенного на рис. 3.38, а.

Рл = -^ (D2—а%) и D = D1 + 0,5/zfltgcc.

Формула (в) справедлива, пока остаточная сила предваритель-
ной затяжки соединяемых деталей Vt (см. рис. 3.37, б) не упадет
до нуля, в противном случае начнется раскрытие стыка деталей
и, следовательно, плотность соединения нарушится.

Минимальную силу предварительной затяжки болта V0 m m,
обеспечивающую нераскрытне стыка деталей, определяют по пре-
дельному случаю при 1/х = 0 по формуле (б):

Еб Г)
R-_i_p, ">

но

следовательно,

Практически предварительная затяжка болта V0 должна быть
больше V o m i n - И3 условия сохранения плотности стыка соединяе-
мых деталей принимают

К0 = /(зат(1— X)Q, (г)

где К"зат—коэффициент запаса предварительной затяжки; при
постоянной нагрузке /Сзат= 1.25-Н2; при переменной нагрузке

Заменив в выражении (в) значение V0 по зависимости (г),
получим окончательно формулу для определения полного усилия К,
действующего на затянутый болт, после приложения внешней
нагрузки Q:

При расчете болта на прочность необходимо учесть влияние
крутящего момента при затяжке. При этом возможны два варианта:

* В общем случае методы определения коэффициентов Вй и В, см. в ра-
ботах [15], [21], [33].
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В а р и а н т I. Болт затянут предварительно, до приложения
внешней нагрузки. Дополнительная затяжка болта под нагрузкой
отсутствует.

В этом случае расчетное усилие болта с учетом влияния
кручения болта при затяжке (см. стр. 55)

(3.19)

внутренний диаметр резьбы болта определяют по формула
(3,12). Допускаемое напряжение на растяжение болта подсчиты-
шют по формуле (3.10), при этом допускаемый коэффициент за
tiica прочности [?гт] принимают по табл. 3.3.

Пример 8. Крышка подшипникового узла нагружена осевым
усилием вала А = 12,5 кн (рис. 3.39), Определить число болтов
Ml2, выполненных из стали 25, Воз-
можны небольшие колебания нагруз-
ки sa счет изменении передаваемой
мощное»!!. Между крышкой и корпу-
сом имеек-н набор c i a шпых регули-
ровочных прокладок. Дополнитель-
нян .-книжка болтов при рабочем
(имшме недопустима. Материал кры-
i H h i i стальное литье. Рашер h =
— Я мм.

Р е ш е н и е . 1. Для стали 25 ог=
— 27ft н!мм* (erp. R2). По гибл. 3.3
При постоянной негру we принимаем
[N,1 — 4,6. Допускаемое напряжение

Рис З.ЗЭ. Пример подшипнико-
вого узла

2, По табл. 3.1 для М12 ^=10,106 мм.
3. Нагрузка на один болт

4. Болты в данном соединении должны быть поставлены
предварительной затяжкой при сборке. Упругие прокладки от-. -

tiytcTiyioT. Согласно рекомендациям принимаем: Х = 0,25 (см,
(•гр. 61); при постоянной нагрузке /Сэат = 2 (см. стр, 62). Расчет-
нов усилие болта (формула 3.19)

= [1,3-2(1 -0,25) +

,25] = 2,20 ~.
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5. По формуле (3.12) определим число болтов:

откуда

2 =
2,20 4Л 2,20-4-12,5 10'

reij [о]. я.10,1063 61,1 = 5,6.

Принимаем 2 = 6.
Проследим, изменится ли расчетное число болтов в данном

примере, если коэффициент внешней нагрузки X определить ра-
счетом (см. стр. 61).

Согласно данным болт, крышка и регулировочные прокладки
соединения — стальные. Примем для стали £ = 2,1 • 106 н/лш2. По
ГОСТ 6402—70 пружинная шайба для болта Ml2 имеет наруж-
ный диаметр Д = 19,2 мм и внутренний диаметр с/0=12,2 мм.

Согласно рис. 3.38, б наружный диаметр цилиндра деформи-
руемой зоны крышки

D = Д + ̂ tgа = 19,2+ 8-0,5 = 23,2 лш

По формулам (3.18) определим коэффициенты податливости
болта Рб и крышки вместе с прокладками Рд при I6 = ha = h (см.
рис. 3.39):

^б = 1^== Н~Г = 2,1-10 ья 12i = 3,37-10-7 мм/н,

4 8

Коэффициент внешней нагрузки

1,24-Ю- 7

ТГ7-0.26.

Расчетное значение коэффициента х = 0>26 мало отличается
от ранее принятого значения % = 0,23. Очевидно, что при рас-
четном значении % также получится число болтов 2 = 6.

В а р и а н т II. Болт затянут предварительно, до приложения
внешней нагрузки. Возможна дополнительная затяжка болта при
действии полной внешней нагрузки.

В этом случае расчетное усилие болта с учетом влияния кру-
чения при дополнительной затяжке

(3.20)

Внутренний диаметр резьбы находят по формуле (3.12). Допу-
скаемое напряжение на растяжение болта определяют по фор-
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муле (3.10), п р и н и м а я допускаемый коэффициент запаса проч-
ности [пг] по табл. 3.3.

Пример 9. Крышка газового резервуара привернута 12-ю
Шпильками (рис. 3.40) из стали 35. Материал прокладки —ас-
Лост. Возможна дополнительная затяжка шпилек при рабочем
режиме. Максимальная сила давления газа на
к р ы ш к у Q1 = 30«H. Определить диаметр резьбы
шпилек при переменной нагрузке.

Р е ш е н и е . 1. Сила давления газа, прихо-
дящаяся на одну шпильку,

Q=-y- = j2 = 2)5 кн"

2. Для стали 35 от = 314 н/мм2 (стр. 52).
Предполагая, что диаметр резьбы шпилек бу-
дет в интервале 16-=-ЗОлш, по табл. 3.3 прини-
маем при переменной нагрузке [пт]=6,5. До-
пускаемое напряжение Рис. 3.40. Крепле-

г 1 ог 314 - I C Q ние КРЫШКИ резер-

3. Для герметичности соединения шпильки поставлены с пред-
варительной затяжкой при сборке, причем возможна дополни-
тельная затяжка их при действии полной рабочей нагрузки.

Учитывая упругую асбестовую прокладку в соединении, при-
нимаем х = 0,45 (см. стр. 61). При переменной нагрузке #зат = 3
(см. стр. 62). По формуле (3.20)

QP.K-M = 1,3 [Кзат (1 —х) + X] Q = 1.3 [3 (1—0,45) +
+ 0,45]-2,5 6,81 кн.

4. Внутренний диаметр резьбы (формула 3.12)

[ М М .

По табл. 3.1 принимаем резьбу М16, у которой d, = 13,835 лш.

Задача 6. Крышку воздушного цилиндра решено крепить
болтами М20, выполненными из стали 35Х. Определить необхо-
димое количество болтов, если максимальная сила давления сжа-
того воздуха на крышку Q = 60/c«. Нагрузка переменная. После
нагружения болты дополнительно не затягиваются. Между крыш-
кой и цилиндром предусмотрена упругая прокладка.

О т в е т : 2 = 6 при х = 0>4 и ^зат = 4.

С л у ч а й 5. Болтовое соединение предварительно затянуто
при сборке и нагружено внецентренной растягивающей силой Q.

В этом соединении применяют болты с костыльной головкой
(рис. 3.41, а). Расчет соединения ведется по расчетной силе Qpac4,
которая определяется по формуле (3.19) или (3.20).
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Силу Qpac, приводят к паре сил (QpaC4, <2р асч) и силе Qpacq

(рис. 3,41,6).

расч

pact

Рис 3 41. Резьбовое соединение болтами с костыль-
ной головкой

Напряжения растяжения от силы <2Расч = <2расч

Напряжения изгиба от пары сил (Qpac4, Qp ac4) при эксцентри-
ситете головки е

32 Q расч 1

Наибольшее суммарное напряжение в болте

°max — °p ~T~ ° и max :

4Qpac4 32Q p a c 4 e_4Q p a c q

тт/^2 I тгЛЯ 1T/V2

8e

Для определения диаметра резьбы болта задаются величиной
эксцентриситета е. Так, например, при 6 = 0,5^, внутренний

диаметр резьбы болта

-./:
^>2,24 У

4Q расч

В данном случае диаметр
dx в 2,24 раза больше, чем
для болта с нормальной го-
ловкой. По этой причине бол-
ты с эксцентричной (костыль-
ной) головкой применяются
редко.

При конструировании лю-
D „ .„ „ ' бого резьбового соединения
Рис. 3 42. Болтовоейсоединение с косыми прини£ают нерЫ) устраняк>

щие перекосы опорных не-
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ирхностей под головку болта и гайку во избежание внецентрен-
Иого пагружения: черные поверхности деталей под гайки и голов-
НН цекуют, приливы (бобышки) фрезеруют, а в отдельных слу-

применяют косые шайбы (рис. 3.42).

РАСПРЕДЕЛЕНИЕ ОСЕВОЙ НАГРУЗКИ ПО ВИТКАМ РЕЗЬБЫ Г А Й К И

Осевая нагрузка по виткам резьбы гайки распределяется не-
рвипомерно из-за неблагоприятного сочетания деформаций винта
И гайки (витки в наиболее растянутой части винта взаимодей-
ствуют с витками наиболее сжатой части гайки). Статически не-
определимая задача о распределении нагрузки по виткам прямо-
угольной резьбы гайки с 10 витками была решена проф. Н. Е. Жу-
Иоиским в 1902 г. В дальнейшем это решение подтвердилось

15-20"

Рис. 3 43. Конструкции гаек для выравнивания усилий по
виткам резьбы:

о—ганка с поднутрением, б-гайка с конической выточкой

многочисленными экспериментальными исследованиями. Установ-
лено, что в стандартной крепежной гайке с шестью витками на
Первый, наиболее нагруженный виток приходится ~52% общей
Осевой нагрузки, на второй—25%, на третий—12%, на четвер-
тый—6%, на пятый — 3% и на шестой — 2%. По этой причине
Число витков в гайке не должно превышать десяти (г =£С 10), так
Кик одиннадцатый виток совсем не нагружается. Для выравни-
Ишпя нагрузки в резьбе применяют специальные гайки (рис. 3.43),
Коюрые повышают динамическую прочность соединений до 30%.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Каково достоинство болтов, установленных в отверстия
ш-под развертки, по сравнению с болтами, установленными с
шором, при нагружении поперечными силами?
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2. По рис. 3.37 объясните, для чего производится предвари-
тельная затяжка болта при сборке?

3. Почему результирующая осевая сила, действующая на
предварительно затянутый болт с внещней осевой нагрузкой,
меньше суммы усилия затяжки и внешней осевой силы?

4. Почему число витков в гайке не рекомендуется делать
больше десяти?

Дополнительная литература

111], стр. 53—64.
РЭД, стр. 70 и 79; примеры 5.34 и 5.41.

МЕХАНИЧЕСКИЕ

ПЕРЕДАЧИ

Г Л А В А 4

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О ПЕРЕДАЧАХ

3 А Н Я 1-Й Е 10

ВРАЩАТЕЛЬНОЕ ДВИЖЕНИЕ И ЕГО РОЛЬ В МЕХАНИЗМАХ
И М А Ш И Н А Х

М Р Х Й И И Ч Г Г К Й Я энергия, используемая для привода в движение
Мвпппш орудия, представляет собой энергию вращательного дви-
ж е н и и пала двигателя.

II/тщательное движение получило наибольшее распространение
i AH'\nHii:iMax и машинах, так как обладает следующими досто-
ит I I I U M I I :

I, Обеспечивает непрерывное и равномерное движение при
(Мбилыши потерях на трение.

0. Псмнолиет иметь простую и компактную конструкцию
истого механизма. (Подробнее см. применение передач.)

НАЗНАЧЕНИЕ ПЕРЕДАЧ В МАШИНАХ И ИХ КЛАССИФИКАЦИЯ

Назначение передач. Все современные двигатели для уменьше-
нии гибаритов и стоимости выполняют быстроходными с весьма
y j H i i w диапазоном изменения угловых скоростей. Непосредственно
Лм< «роходный вал двигателя соединяют с валом машины редко
(нсншлиторы и т. п.). В абсолютном большинстве случаев режим
риЛпгы машины-орудия не совпадает с режимом работы двигателя,
ни*юму передача механической энергии от двигателя к рабочему
ojJ i i i i i y машины осуществляется при помощи различных передач.

М е х а н и ч е с к и м и п е р е д а ч а м и , или просто п е р еда-
til м и , называют механизмы, передающие работу двигателя
исполнительному органу машины. Передавая механическую энер-
цш>( передачи одновременно могут выполнять следующие функции:

понижать и повышать угловые скорости, соответственно повы-
У1ЯМ или понижая вращающие моменты;



преобразовывать один вид движения в другой (вращательное
и возвратно-поступательное, равномерное в прерывистое и т.д.);

регулировать угловые скорости рабочего органа машины;
реверсировать движение (прямой и обратный ход);
распределять работу двигателя между несколькими исполни-

тельными органами машины.
В современном машиностроении применяются м е х а н и ч е -

с к и е , п н е в м а т и ч е с к и е , г и д р а в л и ч е с к и е и э л е к т -
р и ч е с к и е передачи. В настоящем курсе рассматриваются
только наиболее распространенные из механических передач.

Классификация передач. В зависимости от принципа действия
все передачи делятся на две группы:

1) передачи т р е н и е м — ф р и к ц и о н н ы е и р е м е н н ы е ;
2) передачи зацеплением—зубчатые, ч е р в я ч н ы е , ц е п -

н ы е.
Все передачи трением имеют повышенный износ рабочих по-

верхностей, так как в них неизбежно проскальзывание одного
звена относительно другого.

В зависимости от способа соединения ведущего и ведомого
звеньев бывают:

а) передачи непосредственного к о н т а к т а — ф р и к ц и о н н ы е ,
з у б ч а т ы е , ч е р в я ч н ы е ;

б) передачи гибкой с в я з ь ю — р е м е н н ы е , це п н ы е . Передачи
гибкой связью допускают значительные расстояния между веду-
щим и ведомым валами.

ОСНОВНЫЕ СИЛОВЫЕ И КИНЕМАТИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ
В ПЕРЕДАЧАХ

Особенности каждой передачи и ее применение определяются
следующими основными характеристиками:

1) мощностью на ведущем Nt и ведомом N2 валах;

а} ™1*гя- , uj шг,а»

IP ^

Рис. 4.1. Схема для определения направления вращающих моментов в пе-
редаче:

о—колеса в рабочем положении; б-колеса, условно раздвинутые

2) угловой скоростью ведущего со1 и ведомого о>2 валов
(рис. 4.1).

Это две основные характеристики, необходимые для выполне-
ния проектного расчета любой передачи.
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Дополнительными характеристиками являются:
а) механический к.п.д. передачи ц

(4.1)

Для многоступенчатой' передачи, состоящей из нескольких
отдельных последовательно соединенных передач, общий к.п.д.

Т1общ = (4.2)

Где tin т]2, . . ., т]„—к.п.д. каждой кинематической пары (зубчатой,
червячной, ременной и других передач, подшипников, муфт);

б) окружная скорость v ведущего или ведомого звена в м/сек:

(4.3)

где D—диаметр колеса, катка, шкива и др. в мм.
Окружные скорости обоих звеньев при отсутствии скольжения

равны, т. е. v1 = v2;
в) окружное усилие передачи Р (см. рис. 4.1) в я:

Р =
1000V

v
(4.4)

где N—мощногп, D кет;
г) вращающий момент М (см. рис. 4.1) в н-мм:

(4.5)

где N — G кет; D — в мм.
Вращающий момент ведущего вала Mt является моментом

движущих сил, его направление совпадает с направлением вра-
щения вала. Момент ведомого вала М2—момент сил сопротивле-
ния, поэтому его направление противоположно направлению вра-
щения вала;

д) передаточное число i,

При оА = оа, или ±jgL = JgL, имеем

(4.6)
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П е р е д а т о ч н ы м ч и с л о м называется отношение угловых
скоростей ведущего и ведомого звеньев.

Как определить передаточное число в зависимости от типа
передачи, будет показано ниже.

Передача, понижающая угловые скорости, имеет i> 1*. При
i < 1 угловые скорости повышаются.

При необходимости передаточное число можно определить по
вращающим моментам на ведущем и ведомом валах.

По формуле (4.5)
10W,

и 2= 0)3

или
_ _ =

Af, ' ' '

Следовательно,

(4.7)

Для многоступенчатой пере-
дачи общее передаточное число

', (4-8)общ

Рис. 4.2 Схема привода ленточного где ilt i2. .. ., in — передаточные
транспортера. числа каждой ступени.

1 — элечтродвнгатечь 2 — клинореметгная пе-
редача J — цилиндрический прямозубый ре- ,_ „
дуктор, 4-цепная передача, 5-ленточный ПрИМвр W. ЛбНТЗ ТрЗНСПОр-

транепортер , максималь.

ное тяговое усилие Р = 3,55кн и перемещается со скоростью
v= 1,24м/сек. Определить требуемую мощность электродвигателя
и мощности на валах редуктора, если к.п.д. ременной передачи
Т1р = 0,95, зубчатой—ть = 0,97, цепной—т)ц^=0,95, одной пары
подшипников качения редуктора t]n = 0,99. Редуктор имеет две
пары подшипников качения, барабан конвейера — одну пару.

Р е ш е н и е . 1. По формуле (4.4) мощность на барабане

*• л :== it\nn:=== , л/л/* ^̂  4,4 кет..
1000 1000

2. По формуле (4.2) общий к.п.д. привода конвейера

ЛрЛзПц»£ = 0.95' 0.97 • 0,95 • 0,993 = 0,845.

* Понижение угловых скоростей называется редуцированием, а отдельные
механизмы, понижающие угловые скорости,— р е д у к т о р а м и . Механизмы,
повышающие утлоаые скорости, называют у с к о р и т е л я м и , или м у л ь т и -
п л и к а т о р а м и .
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$. По формуле (4.1) требуемая мощность электродвигателя

A/flB=:_^L = _!̂ _ = 5,2/ce/n.

4. Мощность на быстроходном валу редуктора (на валу шестерни)

NI =- ^дв Vln = 5,2-0,95 • 0,99 = 4,9 кет.

5. Мощность на тихоходном валу редуктора (на валу колеса)

W 2 = ЛГдвт|рт|3т|2 = 5,2-0,95-0,97-0,992 = 4,7 кет.

Пример I I . Определить передаточное число ременной пере-
дачи привода ленточного транспортера и угловые скорости валов
редуктора (см. рис. 4.2). Скорость ленты и =1,24 м/сек, диаметр
барабана D = 500 мм. Угловая скорость вала электродвигателя
со,,,, 300 padjc^K. Передаточное число редуктора гред = 4, цепной
передачи 1-

ц = 5.
Р е ш е н и е . 1. По формуле (4.3) угловая скорость барабана

2 1000и 2 1000 1,24 .. ок л/о)б = —•:?— = FKjjj-1— = 4,96 рад/сек.
Ls DLM9

2. По формуле (4.6) общее передаточное число привода

«'овщ = ̂ г = 4^б = 60'4-

3, По формуле (4.8) передаточное число ременной передачи
} 'О(1|Ц '*"» 4 л лл

^ 'пйн(и 4 5

4, УГЛОШЛ гкпрш'тм:
быстроходного шла роду миря

fit Ч/И1Hi л |f iHrt» OO '

р о, UZ

тихоходного вала редуктора
гл ОО Q

(о, = -р- = ̂  = 24,8 рад/сек.

Задача 7. Определить тяговое усилие Р ленты транспортера
(см. рис. 4.2), если общий к. п. д. привода т]об1Ц = 0,8. Мощность
вЛ11ктродвигателя Л/дв = 7 кет. Угловая скорость барабана
ci>rt 1,7 рад/сек. Диаметр барабана D=600 мм.

О т в е т . Р=1Ы03 н.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Объясните, почему вращательное движение является наибо-
лее распространенным в технике?

1 2. Какие функции в машинах могут выполнять передачи?
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3. Почему в передачах трением передаточное число непос-
тоянно?

4. Каковы будут угловые скорости ведомого вала передачи,
если угловая скорость ведущего вала со;, а передаточные
числа t = 4 и / = 0,25?

5. Объясните, почему в понижающей передаче момент на ве-
домом валу М2 при TI,V близком к единице, примерно в i раз
больше, чем на ведущем?

Дополнительная литература

[18], стр. 148, задача 9.8.

Г Л А В А 5

ФРИКЦИОННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

З А Н Я Т И Е 11

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

В фрикционной передаче движение от ведущего катка к ве-
домому передается силами трения, которые возникают в месте
контакта двух прижатых друг к другу катков (рис. 5.1),

Рис. 5.1. Схема цилиндрической фрикционной пере-
дачи с гладким ободом

Условие работоспособности передачи
Т "> Р1 тр ==* г •>

(5.1)
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где Р—передаваемое окружное усилие;
Гтр—сила трения в месте контакта катков.
Нарушение условия (5.1) приводит к буксованию. При бук-

совании ведомый каток останавливается, а ведущий скользит по
нему; при этом рабочие поверхности катков изнашиваются. Для
создания требуемой силы трения Ттр катки прижимают друг к
другу силой Т, величина которой во много раз превышает усилие Р,

КЛАССИФИКАЦИЯ ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ

В зависимости от назначения различают фрикционные пере-
дачи 1) с н е р е г у л и р у е м ы м передаточным числом (см. рис. 5.1)
и 2) с б е с с т у п е н ч а т ы м (плавным) р е г у л и р о в а н и е м пе-

Р»с 5.2. Схгмп лобового вариатора

р§Д|ТОЧНОГО числи (рис. 5.2). Такие передачи называют в а р и а -
t o p i i M и ,

В SBBilci iMOCTii от взаимного расположения осей валов фрик-
ционные передачи бывают:
лельных осях (см. рис. 5.1);
2) к о н и ч е с к и е при пе-
ресекающихся осях (рис.
В.З); 3) л о б о в ы е при
скрещивающихся осях (см.
рис. 5.2).

В зависимости от усло-
пнй работы фрикционные
передачи подразделяют на
1) о т к р ы т ы е — р а б о т а -
ют всухую и 2) з а к р ы -
тые—работают в масля-
ной ванне. В открытых
фрикционных передачах
коэффициент трения / вы-
ше, прижимное усилие

ц и л и н д р и ч е с к и е при парал-

Рис. 5 3. Коническая фрикционная передача

катков Т меньше,
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В закрытых фрикционных передачах масляная ванна обеспе-
чивает хороший отвод тепла, делает скольжение менее опасным,
увеличивает долговечность передачи.

ДОСТОИНСТВА, НЕДОСТАТКИ И ПРИМЕНЕНИЕ
ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ

Достоинства:
1. Простота конструкции и обслуживания.
2. Равномерность и бесшумность вращения.
3. Возможность бесступенчатого регулирования передаточного

числа, причем на ходу, бгз останова передачи.
Недостатки:
1. Большой и неравномерный износ рабочих поверхностей

катков при буксовании.
2. Большие нагрузки на валы и подшипники от прижимного

усилия Т, что увеличивает их размеры и делает передачу гро-
моздкой. Этот недостаток ограничивает величину передаваемой
мощности.

3. Непостоянное передаточное число i из-за проскальзывания
катков.

Применение. Фрикционные передачи с нерегулируемым пере-
даточным числом в машиностроении применяют сравнительно
редко, например в фрикционных прессах, молотах. В качестве
силовых передач они громоздки и малонадежны. Эти передачи
применяют преимущественно в приборах (спидометры, магнито-
фоны и др.), где требуется плавность и бесшумность работы.
Фрикционные передачи с бесступенчатым регулированием—ва-
риаторы— широко применяются в различных машинах, например,
в металлорежущих станках, в текстильных и транспортирующих
машинах и т. д. Фрикционные передачи предназначены для мощ-
ностей, не превышающих 20 кет, окружная скорость катков
допускается до 25 м/сек.

К. П. Д. ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ

Величина к. п. д. фрикционных передач зависит от потерь на
скольжение катков и потерь в подшипниках. Скольжение в зоне
контакта обусловлено деформациями поверхностей катков.

Потери в подшипниках зависят от величины нагрузки на
валы, которая определяется прижимным усилием Т.

Для з а к р ы т ы х фрикционных передач т) = 0,88—0,93, для
о т к р ы т ы х i| = 0,68—0,86.

ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ РАБОЧИХ ПОВЕРХНОСТЕЙ
ФРИКЦИОННЫХ КАТКОВ

Усталостное выкрашивание (питтинг). Встречается в закры-
тых передачах, работающих при обильной смазке и защищенных
от попадания абразивных частиц. Прижимное усилие Т вызывает
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в месте соприкосновения катков высокие контактные напряжения
(рис. 5.4), которые при работе меняются циклически, вследствие
перемещения места контакта по ободу. Циклическое действие кон-
тактных напряжений способствует развитию усталостных мик-
ротрещин на рабочих поверхностях. При движении с трением
в поверхностном слое катка об-
разуются наклонные микротре-
щины в результате пластического
течения металла (рис. 5.5, а). Си-
лы «рения сдвигают металл, а мас-
ло высокого давления заполняет
раскрытые трещины. При закры-
тии трещин давление масла воз-
растает и частицы металла выка-
лываются (рис. 5.5, б). На рабочей
поверхности катка появляются
мелкие раковины. Для предотвра-
щения усталостного выкрашивания
производят расчет на контактную
прочность. При этом повышение
твердости поверхностей катков
обеспечивает более высокие допускаемые контактные напряже-
н и я .

За аир. Возникает в быстроходных сильно нагруженных пере-
дачах при разрыве масляной пленки на рабочей поверхности
кп'псов. В месте касания катков развивается высокая темпера-

Рис. 5.4. Эпюра контактных на-
пряжений (/ — масляный клин)

Рис 5.5. Усталостное выкрашивание рабочих поверхностей

тура, масляный слой разрывается, и катки непосредственно со-
прикасаются друг с другом. В результате происходит привар
частиц металла с последующим отрывом от одной из поверхнос-
тей катков. Приварившиеся частицы задирают рабочие поверх-
ности в направлении скольжения. Для предупреждения задира
применяют противозадирные масла.
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Износ. Повышенный износ имеют открытые передачи, вслед-
ствие упругого [скольжения и пробуксовывания. Все виды раз-
рушения рабочих поверхностей катков зависят от величины кон-
тактных напряжений ак.

МАТЕРИАЛЫ КАТКОВ

Материалы фрикционных катков должны иметь высокие коэф-
фициент трения f и модули упругости Е, быть износостойкими
и влагонепоглощающими, во время работы не засаливаться.

Для фрикционных катков применяют следующие сочетания
материалов:

1. Закаленная сталь по закаленной стали. Рекомендуются
стали: 40ХН, 18ХГТ, ШХ15 и др. Применяют в быстроходных
закрытых силовых передачах. Такие передачи отличаются высо-
кими износостойкостью и к. п. д., малыми габаритами, но тре-
буют точного изготовления (табл. 5.1).

2. Чугун по стали или чугуну. Применяют в открытых тихо-
ходных силовых передачах. Для увеличения твердости рабочие
поверхности чугунных катков отбеливают. Для повышения коэф-
фициента трения часто рабочую поверхность одного из катков
облицовывают фрикционным материалом: прессованным асбестом,
ферродо и др. (см. рис. 5.3).

3. Текстолит, гетинакс или фибра по стали. Применяют в ма-
лонагруженных открытых передачах. Катки из этих материалов
имеют пониженную износостойкость и м^лый к. п. д.

Т а б л и ц а 5.1
Значения коэффициентов трения

Материал

Сталь по стали .
Сталь по стали или чугуну, чугун по

ЧУГУНУ . . .
Текстолит или фибра по чугуну или

стали
Сталь по бронзе . .

Условия работы

В масле

Всухую

»
Периодическая

смазка

/

0,04—0,05

0 15—0 18

0,20—0,25

0,08—0,10

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие фрикционные передачи называются закрытыми? В чем
преимущество закрытых передач перед открытыми?

2. Какими достоинствами обладают фрикционные передачи?
Приведите примеры их применения.

3. Объясните процесс усталостного выкрашивания рабочих
поверхностей катков.

78

4. Что такое задир? Какими средствами можно предупредить
задир?

5. Какими свойствами должны обладать материалы фрикцион-
ных катков?

Дополнительная литература

[18], стр. 148. Задача 9.10.

А. ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ ФРИКЦИОННАЯ ПЕРЕДАЧА

З А Н Я Т И Е 12

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО

На рис. 5.1 показана схема простейшей цилиндрической фрик-
ционной передачи с нерегулируемым передаточным числом. Под-
ш и п н и к и ведомого вала выполнены плавающими и находятся
под действием пружины сжатия, вследствие чего обеспечивается
прижимное усилие Т.

В передаче с цилиндрическими катками

(5.2)

Где I —коэффициент скольжения*; е = 0,005—0,03.
В силовых передачах рекомендуется i^6.

ГЕОМРТРИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ

\, Mmociioi рис-стояние (см. рис. 5.1)

(5.3)

2, Диаметр ведущего катка

(5.4)

* В связи с проскальзыванием ведомого катка относительно ведущего уг-
лпнля скорость ведомого вала ш2 несколько меньше теоретической скорости со'
подсчитанной без учета скольжения. Величина скольжения оценивается коэф-
фициентом скольжения

Иг —о>2
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3. Диаметр ведомого катка

2 At (5.5)

УСИЛИЯ В ПЕРЕДАЧЕ

При работе фрикционных передач (см. рис. 5.1) должно со-
блюдаться условие Гтр ̂  Р, где сила трения Гтр = fT.

О к р у ж н о е у с и л и е

(5.6)р 2Л*1
DI

MX (1 + 0
Л

Следовательно,

откуда п р и ж и м н о е у с и л и е

(5.7)

Рис. 5.6. Цилиндриче-
ская фрикционная пе-
редача с клинчатым

ободом

где К—коэффициент нагрузки (запас сцеп-
ления), вводится для предупреждения про-
буксовывания катков от перегрузок, в част-
ности, в период пуска.

Для силовых передач /С=1,25—1,5, для
передач приборов К — 3—5.

Применение цилиндрической передачи с клинчатым ободом
(рис. 5.6) уменьшает прижимное усилие Т почти в три раза.
Однако эта передача применяется редко, так как имеет повы-
шенный износ рабочих поверхностей ручьев из-за геометрического
скольжения *.

* Сущность цилиндрической фрикционной передачи с клинчатым ободом
состоит в том, что при нажатии катков кольцевые выступы одного катка
вклиниваются в канавки другого. Равенство окружных скоростей катков будет
иметь место только в точках касания выступов по окружностям диаметров

£>л и £>2. В этих точках .. ' ' = * г . В любых других точках касания высту-

пов имеется разность окружных скоростей, указывающая на наличие сколь-
жения которое принято называть г е о м е т р и ч е с к и м с к о л ь ж е н и е м .
Это скольжение обусловлено геометрией катков и не зависит от усилия нажатия.
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РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ Ц И Л И Н Д Р И Ч Е С К И Х ФРИКЦИОННЫХ
ПЕРЕДАЧ С ГЛАДКИМ ОБОДОМ

Расчет по контактным напряжениям. Для фрикционных пере-
дач с металлическими катками основным критерием работоспо-
юбности является усталостная прочность, которая оценивается
иеличиной контактных напряжений.

Наибольшие контактные напряжения определяют по формуле
Герца

О„ = 1
м р

(5.8)

Где <7—нормальная нагрузка на единицу длины контактных
л и н и й (погонная нагрузка).

Для фрикционной цилиндрической передачи

т

ft,
,—расчетная ширина обода катков (см. рис. 5.1);
—приведенный модуль упругости

(5.8а)

*п„-
25.Я, (5.9)

?i И Jf,= модули упругости материалов ведущего и ведомого
катков;

рир — приведенный радиус кривизны цилиндрических катков;

/?1/?2 Р^ъ D2 Ai

Подставив указанные значения q, £пр и рпр в формулу (5.8)

о -o _

получим фо р м у л у п р о в е р о ч н о г о р а с ч е т а

0,418.. /~£лр
0K=-V1/ "Г"

(5.10)
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Выразив з н а ч е н и е Ь2 через А, т. е. Ьг =
п р о е к т н о г о р а с ч е т а

п о л у ч и м ф о р м у л у

Л (5.11)

где [о]к—допускаемое контактное напряжение для менее проч-
ного из материалов пары катков. Для закаленных сталей при
хорошей смазке [а]к = 600 Ч-800 н/мм2 (модуль упругости Е =
= 2,МО5 н/мм-); для чугунов [ст]к= 1,5 ави (£=1,Ы05 н/мм2),
где ови — предел прочности чугуна при изгибе; для текстолита
[<т]к = 80-М 00 н/мм* (£ = 6-103 н/мм2);

tyA=-j-— коэффициент ширины обода катков. Величина т|)д
f\

влияет на габариты передачи, ее к. п. д., точность изготовления
и монтажа, на величину прижимного усилия. Чем больше tyA,
тем меньше масса и габариты передачи за счет уменьшения А,
но больше ширина обода катков, что затрудняет получение кон-
такта по всей длине. С увеличением tyA повышается требуемая
точность изготовления и монтажа.

Обычно принимают г|;л = 0,2—0,4. Предельное значение ши-
2

рины большого катка b^^.Dlt чему соответствует Фл^ттгу-
Для компенсации неточностей монтажа ширину малого катка

принимают Ь1 = Ь2 + (5 -=- 10) мм.
Формулы (5.10) и (5.11) справедливы для материалов катков,

подчиняющихся закону Гука.
Расчет по нагрузке на единицу длины контактной линии. Для

фрикционных передач из материалов, деформации которых не
следуют закону Гука (фибра, резина и др.), основным критерием
работоспособности является износостойкость. В этих случаях
передачи рассчитывают из условия ограничения нагрузки q на
единицу длины контактной линии.

Учитывая формулу (5.8 а), получим ф о р м у л у п р о в е р о ч -
н о г о р а с ч е т а :

,
L(/J

Выразив значение Ь2 через А, т. е. Ь2 —
м у л у п р о е к т н о г о р а с ч е т а :

AV

(5.На)

получим ф о р -

(5.116)
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где [q] — допускаемая нагрузка на единицу длины контактной
линии для менее прочного из материалов пары катков. Для
фибры по стали всухую [</] =34-^-39 н/мм; для резины по стали
всухую [q] = 10-i-28 н/мм.

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОЕКТНОГО РАСЧЕТА Ф Р И К Ц И О Н Н Ы Х
ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 12)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Передаваемая мощность N или вращающий момент М на

ведущем или ведомом катке.
2. Угловые скорости катков cOj и со2 или одна из них и пере-

даточное число i.
.4. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1 . Выбирают материалы катков в зависимости от условий ра-

боты и для менее прочного материала принимают допускаемое
напряжение [о]„ или допускаемую нагрузку на единицу длины
Контактной л и н и и [q].

2. Задаются расчетными коэффициентами К. (стр. 80) и tyA

(стр. 82).
3. Определяют требуемое межосевое расстояние передачи А

111 услоппя контактной прочности или из условия ограничения
Погонной н а г р у з к и .

4. Определяют геометрические размеры катков, уточняя фак-
тическое мсжосепое расстояние Л'.

В» Полученные рвамеры передачи проверяют по контактным
Нйпряжеиним 0„ пли по нагрузке ни единицу длины контактной
линии ^, epaiNHHBN их с допустимой величиной [ст]к или [q].
Прпнеркй нужна иг только при уменьшении размеров, получен-
ных при проектном расчете, но п для выявления вычислитель-
ных ошибок.

Разрешается недогрузка передачи до 10% и перегрузка до 5%.

12, Рассчитать закрытую фрикционную цилиндри-
ческую передачу с гладким ободом для привода винтового тол-
Ийтели. Вращающий момент на ведущем катке 7^ = 46,4. 103н-лш.
Шррдаточное число передачи i = 3.

Р е ш е н и е . 1. Для обоих катков закрытой передачи прини-
маем сталь 40ХН с поверхностной закалкой, для которой [а]к=
•.НПО н/мм2 и Е = 2, МО5 н/мм2.

По формуле (5.9) приведенный модуль упругости (оба катка
стольные) £'пр = £1 = £'2 = 2 )Ы05 н/мм2.

По табл. 5.1 для закрытой передачи (при работе в масляной
•янне) /=0,05.

2. Для передачи принимаем
/С=1,4 (стр. 80); я|>л = 0,3 (стр. 82),
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3. По формуле (5.11) межосевое расстояние передачи

3//
J/ V

0.418у2.1 10».46.4.10».1.4 _
800 J 0,05-0,3.3 ~

= 1 II мм.

4. По формулам (5.3) — (5.5) геометрические размеры передачи:
а) диаметры катков

2/4 2-172
D,=T-I — = =86 лш. Принимаем Д =90 мм.i -f- / 1 + j

D2 = Dxf = 90-3 -=270 лш;

б) фактическое межосевое расстояние

., t 2 90-t-270 ,Q
Л = - 2 - = - 2 - '

в) ширина обода катков
b<, = tyAA' = 0,3- 180 = 54 мм. Принимаем &2 = 55 мч, ^ = 60 мм.
5. По формуле (5.10) полученные размеры передачи прове-

ряем по величине контактных напряжений

0.418
Л'

/ITbTQ6 46,4-Ю 3-1,
V 0,05 ' 55-

0,418
180

= 755 н/мм?< [о]к = н/мм*.

Недогрузка передачи составляет 5,6%, что допустимо.
6. Окружное4 усилие

n 2M, 2-46,4-10' , _ 0 1Л, ,.
90

По формуле (5.7) прижимное усилие

Т = K- = = 28,8-1 03 к.

В данном примере прижимное усилие Т больше окружного
усилия Р

Т__ 28,8 10s

Р ~ • = 28 раз,1,03-Ю3

что является крупным недостатком фрикционных передач.

Задача 8. Из условия контактной прочности определить
допускаемую мощность [Л/,| на ведущем катке открытой цилиндри-
ческой фрикционной передачи с гладким ободом. Межосевое рас-
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стояние А = 250 мм. Ведущий каток имеет ш1 = 50,5 рад/сек и
выполнен из ч у г у н а СЧ18-36 (<тви = 353 н/лш2). Материал ведо-
мого катка—сталь. Передаточное число 1 = 4, коэффициент тре-
ния / = 0,15; коэффициент нагрузки /С=1,5; коэффициент ши-
рины обода грл = 0,4.

О т в е т . !/V1] = ll,26 кет (при £1 = 1,1-105 н/мм2 и £а=
-=2,1-10' н/мм*).

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Что влияет на величину прижимного усилия Т?
2. Что может предпринять конструктор для уменьшения А

при проектировании передачи?
3. Для чего в расчетные зависимости вводят коэффициент

нагрузки /С?
4. Почему с увеличением коэффициента tyA возрастает окруж-

ное усилие передачи?

Дополнительная литература
[11], стр. 76.
[12|, лист 109.
[18], стр. 118, пример 7.3.

Б. КОНИЧЕСКАЯ ФРИКЦИОННАЯ ПЕРЕДАЧА

З А Н Я Т И Е 13

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО

Фрикционная передача между валами с пересекающимися
осями (рис. 5.7) осуществляется коническими катками. Угол
между осями валов б может
быть различным, чаще всего

углы при вершинах конусов
недущего и ведомого катков.

Без учета проскальзыва-
ния, согласно рис. 5.7,

1
tgq>i

(5.12)

Для конических фрикци-
онных передач рекомендует- Рис. 5.7. Схема конической фрикцион-
СЯ 1^4. цой передачи
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ГЕОМЕТРИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ

1. Конусное расстояние. Из треугольника acd (см. рис. 5.7)

2. Диаметр ведущего катка

D, =1
2L

= 2L sin ф,Yl

3. Диаметр ведомого катка

D, = D1t = -
2iL = 2L sin

4. Средний диаметр катков

(5.13)

(5Л4)

(5.15)

(5.16)

У С И Л И Я В ПЕРЕДАЧЕ

Усилия в конической передаче определяют по размерам средних
сечений катков, в которых лежит условная точка приложения
равнодействующей Рп (рис. 5.8, б),

Ф

Рис. 5 8. Схема сил в конической фрикционной передаче:
а-катки в рабочем положении; б-катки, условно раздвинутые
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По условию работоспособности передачи Ттр>Р, где сила
трения между катками Гтр = /Г, а о к р у ж н о е у с и л и е
р _ 2М±_ ^ Следовательно, нормальное прижимное усилие

(5Л7)

где К—коэффициент нагрузки (см. стр. 80).
О с е в ы е у с и л и я ведущего и ведомого катков (см. рис. 5.8, а^

, (5.18)

Р а д и а л ь н ы е у с и л и я катков (см. рис. 5.8,6)

РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ КОНИЧЕСКИХ ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ

Расчет на контактную прочность фрикционных передач с кони-
ческими катками ведется аналогично расчету передач с цилиндри-
ческими катками, для чего коническую передачу заменяют
эквивалентной ей цилиндрической передачей с диаметрами катков

Рис 5 9. Схема для определения диаметров-
эквивалентных цилиндрических катков

Dal и Оэ„ (рис. 5.9). Эквивалентная передача получается в ре-
зультате Эразвертки средних дополнительных конусов, образую-

Д.щие которых равны -~- и
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Из треугольников 00г5 и 0025

0,5D9l = ( L — 0 , 5 b ) t g y 1 = ( L — 0,56)-]-;

0,5D32 = (L—0,56) tg ф2 = (L—0,56) t,

где 6—ширина обода катков.
В параметрах эквивалентной цилиндрической передачи по

формуле (5.10) расчетное консактное напряжение

0,418

где межосевое расстояние эквивалентной передачи (см. рис. 5.9)

передаточное число эквивалентной передачи

£>Э

Dcp 2 sin ф2 . sin ф2

~п—~~~ ==' —:

при
, .

=tg98 = t, следовательно, «a = t

момент на эквивалентном катке
De

Преобразовав

COS

получим

Подставив значения Аэ, ia и ЛГ81, получим ф о р м у л у про-
в е р о ч н о г о р а с ч е т а конических фрикционных передач:

0.418
а*~~ (L—0,56) Ы (5.19)

Выразив ширину обода Ъ через L, т. е. b = tyLL и заменив

в формуле (5.19), получим ф о р м у л у д л я п р о е к т н о г о
р а с ч е т а конических фрикционных передач*:

2i (5.20)

где i|>i = -T-—коэффициент ширины обода. Обычно принимают
^==0,25—0,3.

* Габаритные размеры конической передачи зависят от величины £>2> по
которому и ведется проектный расчет передачи.
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Последовательность проектного расчета конических фрикцион-
ных передач аналогична расчету цилиндрических передач (стр. 83).
Исключение составляет пункт 3, в котором определяют диаметр
большего катка D2 из условия контактной прочности.

Пример 13. Рассчитать открытую коническую фрикционную
передачу для привода пресса. Требуемая мощность на ведомом
палу #, = 2 кет при со2 = 6,6 рад /сек. Передаточное число i = 2.
Материал ведущего катка текстолит, ведомого—чугун.

Р е ш е н и е 1. Для текстолита принимаем [о]к = 90 н/лш%
£1 = 6-103 н/лш2. Для чугуна £2 = 1,Ы05 н/мм* (см. стр. 82),
По формуле (5.9)

2£1ES 2- 6-10'-1,1- 10s

6-103+1,Ы05 •=1,13-10* н/мм*.

По табл. 5.1 / = 0,25. Для открытой передачи принимаем
к. п. д. Ti = 0,75 (стр. 76). По формуле (4.5) момент на ведомом
налу

М2=10°-^=100Д = 303-103 н-мм.

По формуле (4.7) момент на ведущем валу

2. Для конической передачи принимаем
/(^1,5 (стр. 80); 1̂  = 0,3 (стр. 88).
3. По формуле (5.20) диаметр большего катка

1/УУ ( кг;
1.13.10'.202.10».1.51.13.10'.202.1.. _„,.

'0,25.0,3(1-0,5.0.3^.2-^*

Принимаем £>2 = 355 мм.
4. Геометрические размеры передачи:
а) конусное расстояние

L = = 198,5 мм;

б) ширина обода катков
Ь = ̂  = 0,3 -198,5 = 59, 5 мм.

Принимаем b = 60 мм;
в) диаметры малого катка

£>! = -5s = ?р= 177,5 лм»;

Dcpl = D! — Ъ sin фг = 177,5—60 sin 26°34' = 150,7 лш,



где

Ы

5. Полученные размеры передачи проверяем по формуле (5,19):

_ 0.418 т /"£пр M
°K~(L — 0,56) I/ f '

0,418 /T,13-104 202 103 • 1 ,5 (УТ+21)3

^ (198,5— 0,5-60) I/ 0,25 ' 60-2 ^

= 88,8 н/лш2 < [<r]K = 90 н/лш2.

Недогрузка передачи составляет ~ 1 % , что допустимо,

Задача 9. По данным предыдущего примера определить осе-
вые усилия, которые должны быть приложены к каждому из
катков для передачи заданной мощности. Угол между осями кат-
ков 6 = 90°.

О т в е т . Q1 = 7,10-10 3 w; Q3= 14,46- 103 я,

ВАРИАТОРЫ

Вариаторы служат для плавного изменения на ходу угловой
скорости ведомого вала при постоянной угловой скорости ведущего
вала. Выполняются в виде отдельных механизмов с непосредствен-
ным контактом ведущего и ведомого катков (см. рис. 5.2) или
с промежуточным элементом (рис. 5.10)*. Применяются в стан-
ках, прессах, конвейерах и т. п. Главной характеристикой вариа-
тора является д и а п а з о н р е г у л и р о в а н и я , равный отноше-
нию максимальной угловой скорости ведомого катка созтах к ми-
нимальной его угловой скорости co2min:

(5.21)

Практически для одноступенчатых вариаторов Д = 3—8.
В зависимости от формы тела качения вариаторы бывают

л о б о в ы е , к о н у с н ы е , т о р о в ы е и др.
Лобовые вариаторы (см. рис. 5.2). Применяются в винтовых

прессах и приборах. Бесступенчатое изменение угловой скорости
ведомого вала достигается передвижением малого катка вдоль вала,
т. е. изменением радиуса £?2. Допускают реверсирование вращения.
Имеют интенсивный износ рабочих поверхностей катков и пони-
женный к. п. д. вследствие разности скоростей на площадке кон-

-
^2 max

tt>2ram

* В современном машиностроении применяется большое число вариаторов
с различными принципиальными схемами.
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такта. Так как /?, = const, то диапазон регулирования лобового

вариатора Д = ̂ -̂ .
«2tnin

Вариаторы с раздвижными конусами (см. рис. 5.10) имеют
наибольшее применение в машиностроении. Промежуточным эле-
ментом в тихоходных вариаторах является клиновой ремень или
специальная цепь, в быстроходных—стальное кольцо. Плавное

Рис, 6.10. Схема вариато-
ра С р л з д и п ж п м м и иопу-

спми

Рис. 5.11. Схема торового вариа-
тора

накинение угловых скоростей ведомого вала достигается раздви-
Ж§НИ§м или сближением конусных катко», т. о. изменением расчет-
H W X рнднуео» Кйтко! RI и Я,. :->ni i t a p i u i r o p u имеют простую кон-
струкцию, но значительные габариты.

Тороиые иариаторы. Па рис. 5.11 показана схема вариатора
системы ЦПИИТмаш. Вариатор состоит из двух соосных катков
с тороидпой рабочей поверхностью и двух промежуточных дисков.

Регулирование угловых скоростей производится поворотом
дисков с помощью рычажного механизма, в результате чего изме-
няются радиусы контакта /?j и ^2. Из всех вариаторов торовые
ипиболее компактны и совершенны, но имеют сложную конструк-
цию и требуют высокой точности изготовления.

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ
ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ

1. Ведущий каток изготовляют из менее твердого материала,
чем ведомый, чтобы при буксовании на рабочей поверхности ведо-
мого катка не образовались лыски.

2. Ширину обода Ь2 малого катка выполняют на 5-ИО мм
больше расчетной величины Ь2 на возможное осевое смещение
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катков из-за неточности сборки. Предельный размер &г<Ц„!п,
так как трудно обеспечить равномерное прилегание кат!\ов на
большой ширине обода.

3. Прижимное устройство катков может создавать либо постоян-
ную силу (с помощью пружины, силы тяжести конструкции и др.),
либо быть самозатягивающимся; при этом прижимное усилие
будет изменяться пропорционально изменению передаваемого мо-
мента (см. [32]). Второй способ применяют в ответственных пере-
дачах.

4. Для уменьшения буксования при пуске в цилиндрических
фрикционных передачах нажимным выполняют ведомый каток.
В конических нажимным делают меньший каток.

5. В многоступенчатых приводах фрикционную передачу целе-
сообразно применять на быстроходных ступенях,

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Пользуясь рис. 5.7, докажите, что z' =
t g < p l '

2. Какие виды деформации будет иметь вал катка конической
фрикционной передачи от окружного усилия Р, радиального Т и
осевого Q?

3. Почему в конической фрикционной передаче нажимным целе-
сообразно делать меньший каток?

4. Какими достоинствами обладают вариаторы? Что такое ди-
апазон регулирования Д?

5. Пользуясь рис. 5.2, объясните, как осуществляется ревер-
сирование вращения (прямой ход, обратный ход) ведомого вала
лобового вариатора?

Дополнительная литература

[11], стр. 76—83.
[12], листы 110—117.
[18], стр. 122; пример 7.9.

Г Л А В А 6

ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 14

В зубчатой передаче движение передается с помощью зацепле-
ния пары зубчатых колес (рис. 6.1). Меньшее зубчатое колесо
принято называть ш е с т е р н е й , а большее—колесом. Термин
зубчатое колесо относится как к шестерне, так и к колесу. Пара-
метрам шестерни приписывают индекс 1, а параметрам колеса—2.
Зубчатые передачи—самый распространенный вид механических
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передач, так как могут надежно передавать мощности от долей
до десятков тысяч кет при окружных скоростях до 150 м/сек.
Зубчатые передачи широко применяются во всех отраслях машино-
строения и приборостроения.

Рис. 6.1. Цилиндрические зубчатые передачи
внешнего зацепления

ДОСТОИНСТВА И НЕДОСТАТКИ ЗУБЧАТЫХ
ПЕРЕДАЧ

Достоинства:
1. Высокая надежность работы в широком диапазоне нагру-

зок и скоростей.
2. Малые габариты.
3. Большая долговечность.
4. Высокий к. п. д.
б. Сравнительно малые нагрузки на валы и подшипники.
6. Постоянство передаточного числа.
7, Просто га обслуживания.
Недостатки:
1, Ныпжис гррЛошжии к точности изготовления и монтажа.
2. Шум при больших скоростях.

КЛАССИФИКАЦИЯ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

В зависимости от взаимного расположения геометрических
осей валов зубчатые передачи бывают: ц и л и н д р и ч е с к и е —
при параллельных осях (см. рис. 6.1); к о н и ч е с к и е — п р и пере-
секающихся осях (рис. 6.2); в и н т о в ы е — п р и скрещивающихся
осях (рис. 6.3). Винтовые зубчатые передачи характеризуются
повышенным скольжением в зацеплении и низкой нагрузочной
способностью, поэтому имеют ограниченное применение.

Для преобразования вращательного движения в поступатель-
ное и наоборот применяется реечная передача(рис. 6.4), которая
является частным случаем цилиндрической зубчатой передачи.
Рейку рассматривают как колесо, диаметр которого обращается
и бесконечность.

В зависимости от расположения зубьев на ободе колес разли-
чают (см. рис. 6.1) передачи: п р я м о з у б ы е (в), к о с о з у -
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бые (б), ш е в р о н н ы е (а) и с к р у г о в ы м з у б о м (см,
рис. 6.2, в).

В зависимости от формы профиля зуба передачи бывают:
э в о л ь в е н т н ы е , с з а ц е п л е н и е м Н о в и к о в а , ц и к л о -

Рис 6 2 Конические зубчатые передачи:
а—прямоз>бая, б-косозубая, в —с круговым зубом

и д а л ь н ы е . В современном машиностроении широко применяется
эвольвентное зацепление *„

В 1954 г. М. Л. НОРНКОВ предложил принципиально новое
зацепление, в котором профиль з>ба очерчен дугами окружностей.

Это зацепление возможно лишь при косых
зубьях. Благодаря высокой несущей способно-
сти зацепление М. Л. Новикова весьма перепек-

Рис. 6 3. Винтовая
зубчатая передача

Рис 6 4 Реечная передача

тивно. Циклоидальное зацепление в настоящее время сохранило
свое применение в приборах и часах.

В зависимости от взаимного расположения колес зубчатые
передачи бывают в н е ш н е г о (см. рис. 6.1) и в н у т р е н н е г о

Эвольвентное зацепление предложено Л. Эйлером в 1760 г.

(рис. 6.5) зацепления. Ниже рассматриваются передачи внешнего
зацепления, как наиболее распространенные.

В зависимости от конструктивного исполнения различают
о т к р ы т ы е и з а к р ы т ы е зубчатые передачи. В открытых пере-
дачах зубья колес работают всухую или периодически смазы-
ваются консистентной смазкой. Закрытые передачи работают
п масляной ванне; при смазке окунанием зубчатые колеса (одно
из колес пары) погружают в масло на глубину до 1/3 диаметра.

Рис G.5 Цилиндриче-
ская прямозубая пере-
дача внутреннего за-

цепления

Рис 6 6. Зубчатое зацеп-
ление

ОСНОВЫ ТЕОРИИ ЗУБЧАТОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ

При работе зубчатых колес зубья одного колеса входят во
НП1ДИНЫ другого (рис. 6.6), при этом боковая поверхность зуба
ведущего колеса давит ни боковую поверхность зуба ведомого
колеся.

Профили зубьеп пары колес должны быть сопряженными, т. е.
поданному профилю зуба одного колеса должен соответствовать
вполне определенный профиль зуба другого колеса. Ч-фбы обес-
печить постоянство передаточного числа, профили зубьев нужно
очертить такими кривыми, которые удовлетворяли бы требова-
н и я м основной теоремы зацепления.

Основная теорема зацепления. Для доказательства теоремы
рассмотрим пару сопряженных зубьев в зацеплении (рис. 6.7).
Профили зубьев шестерни и колеса касаются в точке S, называе-
мой т о ч к о й з а ц е п л е н и я . Центры вращения Ot и 02 рас-
положены на неизменном расстоянии А друг от друга. Зуб шес-
терни, вращаясь с угловой скоростью (olt оказывает в точке 5
силовое действие на зуб колеса, сообщая последнему угловую
скорость и2. Проведем через точку S общую для обоих профилей
касательную ТТ и нормаль NN. Окружные скорости точки S
относительно центров вращения 01 и 02 будут

• ш, и и2 = 02S • юа,
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Разложим vl и и,, на составляющие v[ и v'2 по направлению
нормали NN и составляющие v'[ и vl по направлению касатель-
ной ТТ. Для обзспечения постоянного касания профилей необхо-
димо соблюдение условия v^ — v's, в противном случае при v[ < v'2
зуб шестерни отстанет от зуба колеса, а при v[ > v'a произойдет

Рис. 6.7. Схема к доказательству основной теоремы
зацепления

врезание зубьев. Опустим из центров Ог и 02 перпендику-
ляры OtS и 02С на нормаль NN. Из подобия треугольников aeS

я 880^ = ̂ 2 , откуда »1 = ̂ - 0^ = ̂ -

Из подобия треугольников a/S и CS02 — = тго, откуда
f > С/ > о

иа = ̂ ~02С = (02-02С.

Передаточное число

i = u2, следовательно, ю1

Нормаль NN пересекает линию центров ОгО, в точке р, назы-
ваемой п о л ю с о м з а ц е п л е н и я . Из подобия треугольников
OjC и OjB

02£_2s£_^. (б)
01В~ Ojp- п'
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Сравнивая отношения (а) и (б), получаем

i = — = — = const
C02 Tj

(6.1)

Таким образом, основная теорема зацепления формулируется
следующим образом:

для обеспечения постоянного передаточного числа зубчатых колес
профили их зубьев должны очерчиваться по кривым, у которых
общая нормаль NN, проведенная через точку касания профилей,
делит расстояние между центрами Ог0.2 на части, обратно про-
порциональные угловым скоростям.

1 1олюс зацепления р сохраняет неизменное положение на линии
нет рои C^Oj, следовательно, радиусы г^ и г2 также неизменны.
Окружности радиусов гл и гг называют н а ч а л ь н ы м и . При
нращенпи зубчатых колес начальные окружности перекатываются
друг по другу без скольжения, о чем свидетельствует равенство
их о к р у ж н ы х скоростей colr1 = o)2r2, полученное из форму-
лы (6.1).

И'» множества кривых, удовлетворяющих требованиям основной
Теоремы .ЧМЦ1М1ЛСН11Н, практическое применение в современном
Мйшинострооппп получила э в о л ь в е н т а о к р у ж н о с т и , ко-

и) ппэдплмет еришипч'лыю просто и точно получить профиль
иубй I процесс*» нпргммнии;

в) в»ч инрушенни ирииильности гощсплеппя допускает некото-
||НР ням«11(>нмо МРЖОССИОЩ расе ш п и н и Л (это изменение может
ж и м и м н у м , м реаулипгр исюч-
иоствй и-Н'отпплппш и сборки).

Явольнсмги окружности (рис.
fl И), Внолыюптой окружности
11й=Ш1ЯЮТ к р м н у ю , которую опи-
1'ЫМИТ точкп .S прямой А^Л^, пе-

бсч скольжения
По окружности радиуса г„. Эта
окружность называется эволю-
той, или о с н о в н о й о к р у ж -
н о с т ь Ю, а перекатываемая
п р и м н и NN — п р о и з в о д я -
щ е й п р я м о и. Характер рис. 6.8. Схема образования эвольвенты
*»иолыкчпного зубчатого зацеп-
ления определяется свойствами эвольвенты:

1. 11роизводящая прямая NN является одновременно касатель-
ной к основной окружности и нормалью ко всем производимым
ею аиольвентам.
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2. Две эвольвенты одной и той же основной окружности экви-
дистантны *.

3. С увеличением радиуса г0 основной окружности эвольвента
становится более пологой и при г0 —* оо обращается в прямую.

4. Радиус кривизны эвольвенты в точке 52 равен длине
дуги 50fi основной окружности. Центр кривизны эвольвенты в дан-
ной точке находится на основной окружности.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. На рис. 6.1 и 6.5 определите направление вращения колес,
если шестерни вращаются по часовой стрелке.

2. Какими достоинствами обладают зубчатые передачи?
3. В чем заключается различие открытых и закрытых зубча-

тых передач?
4. Какие основные требования предъявляют к профилям со-

пряженных зубьев?
5. Почему в современном машиностроении в основном приме-

няют эвольвентное зацепление?
6. Как изменяется эвольвента с увеличением радиуса основ-

ной окружности?

Дополнительная литература

[12], лист 23.
[18J, стр. 148, задача 9.9.

З А Н Я Т И Е 15

ОБРАЗОВАНИЕ ЭВОЛЬВЕНТНОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ

Пусть заданы межцентровое (межосевое) расстояние А и пе-
редаточное число i зубчатой передачи (рис. 6.9). При известных

А = г1-\-г„ и i = — определим радиусы начальных окружностей
д

г1=7-т-т и Г2 = iri и отметим на линии центров ОгОг положение
полюса зацепления р. Из центра 01 опишем некоторым радиусом г01

основную окружность и произведем ее развертку. Получим эволь-
вентный профиль Пг зуба шестерни. На основании основной
теоремы зацепления и первого свойства эвольвенты проведем через
полюс р нормаль NN, которая определит точку зацепления 5
сопряженных профилей. Опустим из центра 02 перпендикуляр
02С на нормаль NN и радиусом г02 = 02С опишем основную
окружность, развертка которой даст эвольвентный профиль Я2

зуба колеса. Построенные профили являются сопряженными,

щк как, касаясь в точке S, они имеют общую нормаль NN,
ммторая касается обеих основных окружностей и является про-
|| «водящей прямой эвольвент обоих профилей.

При вращении колес
ючка зацепления S эволь-
пннтных профилей переме-
тнется по общей нормали
NN (рис. 6.10), которая
является геометрическим
местом точек зацепления
сопряженных профилей и
но:1ывается л и н и е й за-
ц е п л е н и я . Линия за-
цепления NN является од-
новременно линией давле-
н и я , так как сила давле-
н и и профиля зуба шестерни
ни профиль зуба колеса
будет (в предположении
отсутствия сил трения)
действовать по общей нор-
мали NN к обоим профи-
ли м.

Угол а, образованный
инией зацепления NN
См. рис. 6.9) и общей ка-
|телыюй ТТ к начальным

•кру ж мостим, называется
I г л о м я а ц с п л с и и я.

Ил подобия треугольников 0£р и О^р

{_}пО С/о С* Тп ТС\Ъ

_S£l = _ig ИЛИ -^- — -^-

Рис. 6 9. Схема образования эвольвентного
зацепления

(см. рис. 6.9)

* Эквидистантными (равноудаленными) называются две кривые, расстоя-
ние между которыми в направлении нормали везде одинаковое.
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Из формулы (6.1) сле-
дует

|
"1ГЗЖ?Ч;^Ч1^У Ж^Г- т> е> °тноштие Угловых
•З&б/Щ Ж^-^хЖ^ Ж- скоростей двух сопряжен-

ных эвольвентных профилей
обратно пропорционально
радиусам их основных ок-
ружностей и не зависит от
расстояния А между цент-
рами этих окружностей.

Независимость передаточного числа i от изменения межосевого
расстояния А можно проследить на следующем примере.
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C, 6.10. Положения сопряженных про-
Й зубьев в начале и конце зацепленияJ



Пусть на рис. 6.11, а изображено зацепление при заданном
расстоянии А и передаточном числе i. Изменим межосезое рас-
стояние этого зацепления до А + АА (рис. 6.11,6). Сопоставляя
рисунки, видим, что в зацеплении с расстоянием А 4- АЛ возникли
новые начальные окружности с радиусами г\ и г'г. Радиусы основ-
ных окружностей не изменились, так как не изменились профили

Рис. 6. 11. Схема к доказательству независимости! от Л

зубьев, они остались очерченными теми же эвольвентами. Из по-
добия треугольников 02Ср и О^Вр (см. рис. 6.11, б)

T! roi

Таким образом, правильность эвольвентного зацепления не нару-
шится при изменении величины межосевого расстояния А; такое
нарушение может возникнуть в результате износа или неточно-
стей изготовления и сборки.

Это свойство является важным преимуществом эвольвентного
зацепления перед циклоидальным, весьма чувствительным к измене-
нию расстояния А.

ОБРАЗОВАНИЕ ЦИЛИНДРИЧЕСКОГО ЗУБЧАТОГО КОЛЕСА

Реальные зубчатые колеса характеризуются шириной зубчатого
обода. В зацеплении участвуют не профили, а поверхности зубьев,
следовательно, касанию плоских профилей в точке соответствует
касание поверхностей по линии контакта. Основным окружностям
колес соответствуют основные цилиндры колес, начальным окруж-
ностям— начальные цилиндры, окружностям выступов—цилиндры
выступов, окружностям впадин—цилиндры впадин.

На рис. 6.12 изображен основной цилиндр радиуса /•„ и ка-
сательная к нему плоскость N, на поверхности которой на опре-
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деленных расстояниях нанесены прямые ВС, DF, ..., параллель-
ные образующей цилиндра. При перекатывании справа налево
плоскости N прямая ВС опишет в пространстве правую эволь-
вентную поверхность зуба. Левую поверхность образует прямая
DE при перекатывании плоскости N в обратном направлении.
Образовав аналогичным приемом боковые поверхности остальных
зубьев и ограничив их высоту цилиндрами выступов и впадин,
получим обод эвольвентного цилиндрического прямозубого колеса.

ЗАЦЕПЛЕНИЕ ЭВОЛЬВЕНТНОГО ЗУБЧАТОГО КОЛЕСА
С РЕЙКОЙ

Рейка представляет частный случай зубчатого колеса (см,
рис. 6.4), у которого число зубьев обращается в бесконечность
(г —>• оо), при этом начальная окружность . колеса обращается

в прямую линию, называе-
мую н а ч а л ь н о й п р я -
м о й . При работе реечной
передачи начальная прямая

Рис. 6.12. Образование цилиндрического
зубчатого колеса

Рис. 6.13. Зацепление шестерни
с рейкой

рейки перекатывается без скольжения по начальной окружности
колеса (рис. 6.13; / — начальная прямая). Согласно третьему
свойству эвольвенты профиль зуба рейки прямобочный, трапецие-
видной формы с углом заострения 2а.

ПРИНЦИПИАЛЬНЫЕ ОСНОВЫ НАРЕЗАНИЯ ЗУБЬЕВ
МЕТОДОМ ОБКАТКИ

Зацепление эвольвентного зубчатого колеса с рейкой положено
п основу нарезания зубчатых колес методом обкатки; при этом
рейка используется в качестве режущего инструмента. Чтобы
прямолинейная режущая кромка зуба инструментальной рейки 1
(рис. 6.14) могла обрабатывать эвольвентный профиль зуба,
нужно чтобы ее положение в отношении нарезаемого зуба все
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время изменялось. Такое движение называется движением обкатки,
а процесс нарезания зуба—нарезанием по методу обкатки. В про-
цессе нарезания (рис. 6.15) заготовка вращается вокруг своей оси,
а инструментальная рейка / совершает возвратно-поступательное
движение параллельно оси заготовки 2 по принципу долбяка

Рис. 6.14. К нарезанию
зубьев методом обкатки

Рис. 6.15. Схема нарезания
методом обкатки

зуоьев

и поступательное движение параллельно касательной к ободу за-
готовки. Начальная окружность нарезаемого колеса (см. рис. 6.13)
делится шагом рейки * на z равных частей, благодаря чему она
получила название д е л и те л ь н о й о к р у ж н о с т и . На дели-
тельной окружности шаг t и угол зацепления а нарезаемого ко-
леса равны шагу и углу профиля ад инструментальной рейки.

ИСХОДНЫЙ КОНТУР ЗУБЧАТОЙ РЕЙКИ

При увеличении до бесконечности числа зубьев нормального
(некорригированного **) колеса получается основная рейка, про-
филь которой соответствует исходному контуру, регламентиро-

a) ff)

Рис. 6.16. Основная рейка и исходный контур

ванному ГОСТ 13755—68 для цилиндрических и ГОСТ 13754—68
для прямозубых конических колес (рис. 6.16, а). Исходный контур

* Шагом рейки называется расстояние между одноименными сторонами
двух соседних зубьев, взятое по средней линии.

** Корригирование — изменение формы зуба (см. ниже).
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характеризуется углом профиля аа = 20°, глубиной захода h3,
радиальным зазором С, радиусом закругления г у корня зуба.

Для цилиндрических колес ha = 2m; С = 0,25 т; г = 0,40 т.
Для конических колес h3 = 2m; С = 0,20т; г = 0,20т, где m —
модуль зацепления *. Основная рейка полностью определяет про-
фили зубьев всех колес нормального зацепления и обеспечивает
возможность их любого сочетания при одинаковом модуле.

Исходный контур инструментальной рейки (рис. 6.16, б) отли-
чается от контура основной рейки увеличенной на С высотой
головки зуба, необходимой для образования большей глубины
впадины, обеспечивающей радиальный зазор С в зацеплении
сопряженных колес.

Избыточная высота зуба инструментальной рейки не участвует
в формировании эвольвентной части профиля зуба нарезаемого
колеса.

ИЗГОТОВЛЕНИЕ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

Заготовки зубчатых колес получают литьем, штамповкой или
ковкой в зависимости от материала, формы и размеров. Зубья
колес изготовляют накатыванием, нарезанием, реже литьем.

Накатывание зубьев. Предварительное формообразование зубьев
цилиндрических и конических колес производится горячим нака-
тыванием. Венец стальной заготовки нагревают токами высокой
частоты до температуры 1200°С, а затем обкатывают между ко-
лесами-накатниками. При этом на венце выдавливаются зубья.
Для получения колес более высокой точности производится
последующая механическая обработка зубьев или холодное обка-
тывание— калибровка. Холодное накатывание зубьев применяется
при модуле до 1 мм. Зубонакатывание — высокопроизводительный
метод изготовления колес, резко сокращающий отход металла
в стружку. Применяется в массовом производстве.

Нарезание зубьев. Существуют два метода нарезания зубьев:
копирование и обкатка. М е т о д к о п и р о в а н и я заключается
в прорезании впадин между зубьями модульными фрезами: дис-
ковыми (рис. 6.17,а) или пальцевыми (рис. 6.17,6). После про-
резания каждой впадины заготовку поворачивают на шаг зацеп-
ления. Профиль впадины представляет собой копию профиля ре-
жущих кромок фрезы, отсюда и название — метод копирования.
Метод копирования — малопроизводительный и неточный, приме-
няется преимущественно в ремонтном деле.

Нарезание зубьев м е т о д о м о б к а т к и основано на воспро-
изведении зацепления зубчатой пары, одним из элементов которой
является режущий инструмент—червячная фреза (рис. 6.18, а),
дисковый долбяк (рис. 6.18,6) или реечный долбяк — гребенка
(см. рис. 6.15). Червячная фреза имеет в осевом сечении форму

О модуле зацепления см. стр. 107.
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инструментальной рейки. При нарезании зубьев заготовка и фреза
вращаются вокруг своих осей, обеспечивая непрерывность про-
цесса. Нарезание зубьев червячными фрезами широко применяется
для изготовления цилиндрических колес с внешним расположе-
нием зубьев. Для нарезания колес с внутренним расположением

Рис. 6.17. Нарезание зубьев методом копирования

Рис. 6.18. Нарезание зубьев методом обкатки

Рис. 6.19. Нарезание зубьев конических колес

зубьев применяют дисковые долбяки. Гребенками нарезают пря-
мозубые и косозубые колеса с большим модулем зацепления.

Нарезание зубьев конических колес методом обкатки произ-
водится строганием (рис. 6.19, а) или фрезерованием (рис, 6.19, б)
инструментом с прямобочным профилем.
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Отделка зубьев. Зубья точных зубчатых колес после нарезания
подвергают отделке шевингованием, шлифованием, притиркой или
обкаткой.

Ш е в и н г о в а н и е применяется для тонкой обработки неза-
каленных колес. Выполняется инструментом-шевером, имеющим
вид зубчатого колеса с узкими канавками на поверхности зубьев.
Вращаясь в зацеплении с обрабатываемым колесом, шевер сни-
мает режущими кромками канавок волосообразные стружки
с зубьев колеса.

Ш л и ф о в а н и е применяется для тонкой обработки закален-
ных зубьев. Выполняется шлифовальными кругами способом
копирования или обкатки.

П р и т и р к а используется для отделки закаленных зубьев
колес. Выполняется притиром—чугунным точно изготовленным
колесом с использованием притирочных абразивных паст.

О б к а т к а применяется для сглаживания шероховатостей на
рабочих поверхностях зубьев незакаленных колес. В течение 1—2
минут зубчатое колесо обкатывается под нагрузкой с эталонным
колесом большой твердости.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие профили зубьев называются сопряженными?
3. Что называется углом зацепления?
3. Почему нарезание зубьев инструментальной рэйкой назы-

вается методом обкатки?
4. Какие существуют методы изготовления зубьев и в чем их

отличие?

Дополнительная литература

[7], т. 2; стр. 303—307.
[18], стр. 148, задача 9.11.

З А Н Я Т И Е 16

ОСНОВНЫЕ ЭЛЕМЕНТЫ И ХАРАКТЕРИСТИКИ
ЭВОЛЬВЕНТНОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ

Начальные окружности (рис. 6.20). Проведем из центров Ог и Ог

через полюс р две окружности, которые в процессе зацепления
перекатываются одна по другой без скольжения. Эти окружности
называют н а ч а л ь н ы м и . При изменении межосевого расстоя-
ния А (см. рис. 6.11) меняются и диаметры начальных окружно-
стей шестерни и колеса. Следовательно, у пары зубчатых колес
может быть множество начальных окружностей. У отдельно взя-
того колеса начальной окружности не существует.
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Согласно рис. 6.20 межосевое расстояние

(6.2)

Делительная окружность (см. рис. 6.20). Окружность, на ко-
торой шаг t и угол зацепления а соответственно равны шагу
и углу профиля ад инструментальной рейки, называется д е л и -
т е л ь н о й . Эта окружность принадлежит отдельно взятому

Рис. 6 20. Основные геометрические параметры эвольвентного
зацепления

колесу. При изменении межосевого расстояния ее диаметр ад оста-
ется неизменным. Делительные окружности совпадают с началь-
ными, если межосевое расстояние А пары зубчатых колес равно
сумме радиусов делительных окружностей, т. е.

(6.3)

У подавляющего большинства зубчатых передач диаметры де-
лительных и начальных окружностей совпадают, т. е. ddl = d1

и dd2 = d2. Исключение составляют передачи с угловой коррек-
цией (см. ниже).

Шаг зацепления t (см. рис. 6.20). Расстояние между одноимен-
ными сторонами двух соседних зубьев, взятое по дуге делитель-
ной окружности, называется ш а г о м з а ц е п л е н и я . Шаг равен
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сумме толщины зуба и ширины впадины:

Для пары сцепляющихся колес шаг должен быть одинаковым.
О с н о в н о й ш а г tu измеряется по основной окружности.

На основании второго и четвертого свойств эвольвенты расстояние
по нормали между одноименными сторонами двух соседних зубьев
равно основному шагу ta (см. рис. 6.8).

Из треугольника OJBp (см. рис. 6.20) диаметр основной ок-
ружности d02 = 2r02 = dd2 cos а, откуда

(6.4)

Толщина зуба S и ширина впадины SB по дуге делительной
окружности нормального колеса теоретически равны. Однако при
изготовлении колес на теоретический размер S назначают такое
расположение поля допуска, при котором зуб получается тоньше,
вследствие чего гарантируется боковой зазор Ср, необходимый
для нормального зацепления. По делительной окружности всегда

Модуль зацепления. Из определения шага следует, что длина
делительной окружности зубчатого колеса ndd = tz, где z — число
зубьев. Следовательно,

4 = -*.о я

Шаг зацепления t так же, как и длина окружности, включает
в себя трансцендентное число п, а потому шаг — также число
трансцендентное. Для удобства расчетов и измерения зубчатых
колес в качестве основного расчетного параметра принято ра-

циональное число — , которое обозначают буквой т и измеряют в мм:

тогда

или

(6.5)

(6.6)

(6.7)

М о д у л е м з а ц е п л е н и я т называется часть диаметра
делительной окружности, приходящаяся на один зуб.
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Модуль является основной характеристикой размеров зубьев.
Для пары зацепляющихся колес модуль должен быть одинаковым.

Для обеспечения взаимозаменяемости зубчатых колес и уни-
фикации зуборезного инструмента значения т регламентированы
ГОСТ 9563—60 (табл. 6.1).

Т а б л и ц а 6.1

Модули зацепления т по ГОСТ 9563—60 (извлечение)

Ряды

1
2
1
2

Модули, мм

1,0
1,125
6
7

1,25
1,375
8
9

1,5
1,75
10
11

2,
2,25
12
14

2,5
2,75
16
18

3
3,5
20
22

4
4,5
25
28

5
5,5
—
~

П р и м е ч а н и я . 1. Приведенные значения модулей распространяются на
зубчатые колеса цилиндрические, конические и червячные с цилиндрическим
червяком.

2. При назначении величин модулей первый ряд следует предпочитать
второму.

В странах с дюймовой системой мер (Англия, США) вместо
модуля применяется питч—р. П и т ч е м называется число зубьев,
приходящееся на один дюйм делительной окружности:

Р = : (в дюймах)'

Модуль и питч связаны зависимостью туз = 25,4 мм.
Принят следующий ряд значений питча:

1. 1 ' . 1 _L • 1 _ • 9- 9— •1 ~4~ ' 2 4 * ' 4 ' •; 2-J; 3 и т. д.

Высота головки и ножки зуба. Начальная окружность рассе-
кает зуб по высоте на головку Ы и ножку Л". Для создания
радиального зазора С (см. рис. 6.20)

| ] (6.8)

где С—см. стр. 103.
Для нормального (некорригированного) зацепления ft'=/w,
Длина зацепления. При вращении зубчатых колес точка за-

цепления S (см. рис. 6.10) пары зубьев перемещается по линии
зацепления NN. Зацепление профилей начинается в точке S'
пересечения линии зацепления с окружностью выступов колеса
и заканчивается в точке S" пересечения линии зацепления с ок-
ружностью выступов шестерни. Отрезок S'S" линии зацепления
называется длиной зацепления и обозначается буквой /. Длину /
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легко определить графически, для чего радиусами окружностей
выступов обоих колес отсекают на линии зацепления NN отрезок
S'S" и замеряют /.

Коэффициент перекрытия. Непрерывность работы зубчатой
передачи возможна при условии, когда последующая пара зубьев
входит в зацепление до выхода предыдущей, т. е. когда обеспе-
чивается перекрытие работы одной пары зубьев другой. Чем
больше пар зубьев одновременно находится в зацеплении, тем
выше плавность передачи. За период работы пары зубьев точка
их зацепления проходит путь, равный длине / (см. рис. 6.10), а
расстояние между профилями соседних зубьев по линии зацеп-
ления равно основному шагу t0 (см. рис. 6.8). При I > t0 обес-
печивается необходимое перекрытие работы зубьев.

К о э ф ф и ц и е н т о м п е р е к р ы т и я & называется отношение
длины зацепления к основному шагу:

e=i- <6-9>
Коэффициент перекрытия характеризует плавность передачи.

Он показывает среднее число пар зубьев, находящихся одновре-
менно в зацеплении. Например, если е=1,62, то на длине 0,62 /
в зацеплении находятся две пары зубьев, а на длине 0,38/—одна
пара зубьев. Это значит, что 62% времени зацепления в нем
участвует две пары зубьев, а остальные 38%—одна пара зубьев.

Минимально допустимое значение е=1,15. Рекомендуется
е^1,4. Величина е возрастает с увеличением суммы чисел
зубьев гг и г2. В прямозубой передаче е всегда меньше двух.

СКОЛЬЖЕНИЕ ПРИ ВЗАИМОДЕЙСТВИИ ЗУБЬЕВ
При работе колес зацепление двух зубьев происходит по ра-

бочим участкам профилей ВрС (рис. 6.21), которые определяют
графически путем переноса
конечных точек S' и S" линии
зацепления на профили зубь-
ев. Нерабочая часть ножки
СН называется к о р н е м
з у б а .

В процессе зацепления
рабочие участки профилей
зубьев одновременно катятся
и скользят друг по другу
вследствие разности участков
головок Вр и соответствую-
щих участков ножек рС. При Рис. 6.21.
доказательстве основной тео-
ремы зацепления не рассмат-
ривались касательные составляющие v'[ и v"s окружных скоростей
профилей зубьев в точке зацепления S (см. рис. 6.7). Неравен-

Рабочие участки
зубьев

профилей
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ство v'i и u'j не нарушает правильности зацепления, но создает
относительное скольжение профилей. Скорость скольжения зуба
шестерни по зубу колеса uC K=f'i—v"2. Согласно рис. 6.22 в край-
них точках зацепления УСК имеет максимальные значения. В по-
люсе зацепления уск = 0. При переходе через полюс иск меняет

N

Рис. 6.22. Скольжение при взаи-
модействии зубьев

знак. Точки профилей головок имеют большие касательные ско-
рости, чем точки ножек, следовательно, поверхности головок
являются опережающими. Большему износу подвержена ножка,
меньшему—головка, что приводит к искажению профиля зуба,
особенно в открытых передачах. Неравномерное скольжение зубьев
является крупным недостатком эвольвентного зацепления.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с , ы

1. Объясните принципиальное различие между начальной и
делительной окружностями. Когда эти окружности совпадают?

2. Дайте определение шага и модуля зацепления.
3. Что называется коэффициентом перекрытия и какова его

роль в работе передачи?

ПО

4. Сколько пар зубьев в среднем одновременно находится в
зацеплении, если е = 2,47?

5. Объясните, почему рабочая часть ножки зуба подвержена
большему износу, чем рабочая часть головки?

Дополнительная литература
(11], стр. 104—110.
£18], стр. 149, задача 9.13.

З А Н Я Т И Е 17

ВЛИЯНИЕ ЧИСЛА ЗУБЬЕВ НА ФОРМУ
И ПРОЧНОСТЬ ЗУБА

Для уменьшения габаритов зубчатой передачи применяют
колеса с малым числом зубьев. Изменение числа зубьев приводит

Рис. 6.23. Влияние z на форму зубьев

к изменению формы зуба. У рейки, когда z—>-оо, зуб прямо-
бочный (рис. 6.23, а). С уменьшением z увеличивается кривизна
эвольвентного* профиля, а толщина зуба у основания и у вер-
шины уменьшается (рис. 6.23, б).

При дальнейшем уменьшении г ни-
же предельного появляется подрез нож-
ки зуба режущей кромкой инструмента,
в результате чего прочность зуба резко
снижается (рис. 6.23, в). Из-за среза
части эвольвенты у ножки зуба (рис.
6.24) уменьшается длина рабочего уча-
стка профиля, в результате чего пони-
жается коэффициент перекрытия е и
возрастает износ. Чтобы исключить
явление подрезания при малом z, не-
обходимо инструментальной рейке со- Рис. 6.24. Эвольвентное за-

цепление с подрезанным зу-
бом

ж ^ _ _ _ - £ , V_...V -WW

общить смещение х (рис. 6.25, а) *, при

* Избыточная часть зуба инструментальной рейки высотой С не участвует
в подрезании зуба колеса.
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котором вершина ее зуба выйдет из зацепления с зубом колеса в точ-
ке S и эвольвента профиля получится полной, не подрезанной (рис.
6.25, б). Зуб будет очерчен пологой частью эвольвенты (см. штрих-
пунктирную линию на рис. 6.25, а) той же основной окружности

1

Рис. 6.25. Влияние коррекции на форму зуба:
а-некорригированный зуб; б-корригированный зуб; /-инструментальная рейка;

2 — колесо

радиуса г„. Величина х называется а б с о л ю т н ы м с м е щ е н и -

ем р е й к и , величина — = | — относительным смещением рейки,

или к о э ф ф и ц и е н т о м с м е щ е н и я . Согласно рис. 6.25, а

х = т—рН.

Из треугольников SpH и OpS

рН = pS sin а = Op sin2 а = 0,5d3 sin2 а = O.Smz^sin2 а.

Следовательно,

x = m(l— 0,5zsin2a), (6.10)
откуда

1=1— 0,5zsin2cc. (6.11)

Из формулы (6.11) легко определить zmin шестерни, у которой
исключено подрезание зуба без сдвига рейки, т.е. когда £ = 0:

гшш = ж- (6.12)

При а = 20° г„ 17.
Явление подреза зубьев возникает только при z < zmin.

* При нарезании зубьев дисковым долбяком гт\п зависит от передаточного
числа между долбяком и нарезаемым зубчатым колесом. Например, при наре-
зании стандартным дисковым долбяком с числом зубьев 40 зуб колеса не
будет подрезан при гт;п=15.
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Для уменьшения шума при работе передачи число зубьев
шестерни гх назначают тем больше, чем выше окружная скорость
передачи. Для редукторов принимают г1 = 20—30. С увеличением
г, возрастает коэффициент перекрытия е, повышается плавность
передачи.

ПОНЯТИЕ О КОРРИГИРОВАНИИ ЗУБЧАТЫХ ЗАЦЕПЛЕНИЙ

Корригированием называется улучшение профиля зуба путем
его очерчивания другим участком той же эвольвенты по срав-
нению с нормальным зацеплением (рис. 6.26). Корригирование
применяется:

а) для устранения подреза-
ния зубьев шестерни при z<zmin;

б) для повышения изгибной
прочности зубьев, что достига-
ется увеличением их толщины;

в) для повышения контакт-
ной прочности, что достигается
увеличением радиуса кривизны
в полюсе зацепления;

г) для получения заданного
межосевого расстояния переда-
чи (см. рис. 6.11). Рис 6.26. Исправление формы зуба

при корригировании:
Корригирование ОСуЩеСТВ- ,_зуб „екорригированного колеса; 2-зуб

ЛЯСТСЯ Смещением ИНСТрумеН- корригированного колеса

тальной рейки на величину
х при нарезании зубьев (рис. 6.25, б).

Положительным называется смещение рейки от центра зубча-
того колеса, отрицательным—к центру.

При положительном смещении увеличивается толщина зуба у
основания (см. рис. 6.26), что повышает его прочность на изгиб.
Диаметр выступов De возрастает. Профиль зуба переходит на
участок эвольвенты, бэлее удаленной от основной окружности
/•„, что приводит к увеличению радиусов кривизны и, следова-
тельно, к повышению контактной прочности. При отрицательном
смещении рейки происходит обратное явление. У корригирован-
ных колес по делительной окружности толщина зуба и ширина
впадины не одинаковы, но в сумме остаются равными шагу t.
В зависимости от сочетания смещений при нарезании зубьев
парных зубчатых колес коррекция может быть высотной или
угловой.

При в ы с о т н о й к о р р е к ц и и шестерня изготовляется с
положительным коэффициентом смещения |j, а колесо с отри-
цательным — £2, но так, чтобы ^ = —12. Суммарный коэффициент
смещения £с = £i + £2 = 0. Высотная коррекция применяется при
большом передаточном числе, когда требуется обеспечить такие
формы зубьев шестерни и колеса, при кото-рых они будут при-
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мерно равнопрочными на изгиб. При высотной коррекции зубча-
той пары диаметры делительной и начальной окружностей
совпадают, как и в нормальном зацеплении, следовательно, меж-
осевое расстояние А, коэффициент перекрытия е, и угол зацеп-
ления а остаются неизменными. Общая высота зубьев также,
не изменяется против ее нормального значения. Меняется лишь
соотношение между высотой головок и ножек зубьев, вследствие
чего такая коррекция и называется высотной.

У г л о в а я к о р р е к ц и я является общим случаем корриги-
рования, при котором суммарный коэффициент смещения |с^=0.
Если £с = &! + is > О при |, > 0 и 52 > 0, то толщина зубьев по
делительным окружностям и диаметры выступов Ц, (см. рис. 6.26)
увеличатся как у шестерни, так и у колеса. Для правильного
зацепления колеса необходимо раздвинуть, увеличив межосевое
расстояние на АЛ (см. рис. 6.11,6); при этом возникнут новые
начальные окружности. При увеличении А возрастет угол за-
цепления а, который не будет равен профильному углу инстру-
мента аа = 20р. По этой причине такая коррекция называется
угловой. Угловая коррекция по сравнению с высотной дает
значительно большие возможности влиять на различные пара-
метры зацепления, поэтому применяется чаще.

Корригированные колеса изготовляют тем же стандартным
инструментом и на том же оборудовании, что и некорригирован-
ные. Для получения нормальной высоты зуба диаметры заготовок
соответственно увеличивают или уменьшают на величину удво-
енного смещения инструмента, т. е. на 2 х.

Далее рассматриваются только некорригированные зубчатые
передачи.

Пример 14. Определить минимальную величину смещения ин-
струмента из условия неподрезания зубьев и диаметры заготовок
зубчатой пары при высотной коррекции, если m = 5 MM, г1 ==12,
z2 = 96. Зубья нормальной высоты.

Р е ш е н и е . 1. При гт1п = 17 из формулы (6.12) получим
2

_ 8 ш г а = р = . Преобразовав формулу (6.11), найдем

17—г 17—12
= 0,294,b~~ 17 ~~ 17

2. Абсолютное смещение инструмента

х = i/Ti = 0,294-5 = 1,47 мм,

3. Диаметры делительных окружностей:
шестерни ddl = tnz1 = 5 • 12 = 60 мм;
колеса dd2 = mz2 = 5 • 96 = 480 мм.

4. Диаметры заготовок (окружностей выступов):
шестерни Del = ddl + 2m + 2x = 60 + 2-5 + 2-1,47 = 72,94 лш;
колеса De2 = dd2 + 2m — 2x = 480 + 2-5—2-1,47 = 487,06 лш.
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ТОЧНОСТЬ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

При изготовлении зубчатых передач неизбежны погрешности,
которые выражаются в отклонениях шага, биении колес, в откло-
нениях от теоретического профиля зубьев, непараллельности
зубьев, в отклонениях межосевого расстояния и др. Все эти
погрешности приводят к повышенному шуму во время работы и
к преждевременному разрушению передачи. Точность зубчатых
передач регламентируется стандартами *, в которых предусмотрело
12 степеней точности с обозначением степеней в порядке убыва-
ния точности. Наибольшее распространение имеют 6, 7, 8 и 9-я
степени точности (табл. 6.2). 6-я степень точности соответствует
высокоточным скоростным передачам, 7-я—точным передачам,
8-я — передачам средней точности, 9-я—тихоходным передачам
пониженной точности.

Т а б л и ц а 6.2
•Л

Степень точности передачи в зависимости от окружной скорости колес

Щ]
,j. Вид передачи

Цилиндрическая

Коническая

Вид зубьев

Прямые
Косые

Прямые

Степень точности

6-я 7-я 8-я 9-я

Предельная окружная скорость и, м/сек

15
30

9

10
15

6

6
10

4

3
6

2,5

К.П.Д. ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

Потери мощности в зубчатых передачах складываются из по-
терь на трение в зацеплении, на трение в подшипниках и гид-
равлических потерь на размешивание и разбрызгивание масла
(закрытые передачи). Потери в зацеплении составляют главную,,
часть потерь передачи, они зависят от точности изготовления,
способа смазки и числа зубьев колес. С увеличением числа
зубьев к.п.д. передачи возрастает. При передаче неполной мощ-
ности к.п.д. передачи снижается. Для выполнения расчетов можно
использовать табл. 6.3.

Потерянная мощность в передаче переходит в тепло, которое
при недостаточном охлаждении может вызвать перегрев передачи.
Тепловой расчет зубчатых передач ведется аналогично расчету
червячных передач (см. ниже, стр. 218).

* ГОСТ 1643—56 для цилиндрических и ГОСТ 1758—56—для конических
передач.
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Т а б л и ц а 6.3

Средние значения к. п. д. одной пары зубчатых колес
на подшипниках качения при передаче полной мощности

Вид передачи

Цилиндрическая . . . .
Коническая

Закрытая передача Открытая пепеда-а

Степень точности *

6-я и 7-я 8-я 9-я

к. п. д.

0,99—0,98
0,98—0 97

0,97
0,96

0,96
0,94

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Что такое подрезание зубьев и при каких условиях оно
возникает?

2. Какое зацепление называется корригированным и с какой
целью его применяют?

3. Какие существуют способы корригирования и в чем они
заключаются?

4. Как изменяются прочность зуба на изгиб и контактная
прочность зуба при отрицательном смещении инструмента?

5. Что следует предпринять, чтобы повысить к. п. д. зубчатой
передачи?

Дополнительная литература

3—309.
9.

[18], стр. 151, задача 9.18.

[7], т. 2, стр. 308—309.
[11], стр. 113—119.

З А Н Я Т И Е 18

ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ ЗУБЬЕВ И КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ
ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

В процессе зацепления на зуб действует нагрузка, переда-
ваемая зацеплением, и силы трения. Циклическое изменение
напряжений может быть причиной поломки зубьев и усталост-
ного выкрашивания их поверхностей, а трение в зацеплении вы-
зывает износ и заедание зубьев.

Поломка зубьев. Вследствие своей внезапности это наиболее
опасный вид разрушения. Излом зубьев является следствием
возникающих в зубьях повторно-переменных напряжений изгиба.
Усталостные трещины образуются у основания зуба на той сто-
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роне, где от изгиба возникают наибольшие напряжения растя-
жения. Прямые короткие зубья выламываются полностью, а
длинные, оеобенно косые, обламываются по косому сечению
(рис. 6.27, а). Усталостную поломку предупреждают расчетом на
прочность по напряжениям изгиба [а]и, применением коррекции,
а также увеличением точности изготовления и монтажа передачи.

Рис. 6.27. Виды разрушения зубьев

Усталостное выкрашивание рабочих поверхностей зубьев. Яв-
ляется основным видом разрушения зубьев закрытых передач. Воз-
никает вследствие действия повторно-переменных контактных
напряжений сгк (см. рис. 5.4). Процесс разрушения начинается
на ножке зуба в околополюсной зоне, где развивается наибольшая
сила трения, способствующая пластическому течению металла и
образованию микротрещин на поверхности зубьев (см. рис. 5.5, а).
Развитие микротрещин приводит к выкрашиванию частиц поверх-
ности, образованию вначале мелких ямок (см. рис. 6.27, б),
переходящих далее в раковины. При выкрашивании нарушаются
условия образования сплошной масляной пленки (смазка выжи-
мается в ямки), что приводит к быстрому износу и задиру зубьев.
Усталостное выкрашивание зубьев предупреждают расчетом на
прочность по контактным напряжениям, повышением твердости
поверхности зубьев, применением коррекции, повышением степени
точности, правильным выбором сорта масла.

В открытых передачах выкрашивания не наблюдается, так как
процесс износа поверхности зубьев опережает процесс развития
усталостных трещин.

Износ зубьев. Является основным видом разрушения зубьев
открытых передач. По мере износа зуб утоняется (см. рис. 6.27, б),
ослабляется его ножка, увеличиваются зазоры в зацеплении, что
в конечном итоге приводит к поломке зубьев. Разрушению зубьев
предшествует возникновение повышенного шума при работе пере-
дачи. Износ можно уменьшить защитой от попадания абразивных
частиц, повышением твердости и класса чистоты рабочих поверх-
ностей зубьев, уменьшением скольжения зубьев путем коррекции.
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Заедание зубьев*. Заключается в приваривании частиц одного
зуба к другому вследствие местного повышения температур в зоне
зацепления. Образовавшиеся наросты на зубьях задирают рабочие
поверхности других зубьев, бороздя их в направлении скольжения
(см. рис. 6.27, г). Заедание зубьев предупреждают повышением
твердости и класса чистоты рабочих поверхностей зубьев, при-
менением коррекции, правильным подбором противозадирных
масел.

МАТЕРИАЛЫ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

Выбор материала зубчатых колес зависит от назначения пере-
дачи, условий ее работы, способов получения заготовок и методов
обработки зубьев.

В качестве материалов зубчатых колес применяют стали,
чугуны и пластмассы.

Стали. Основными материалами для зубчатых колес служат
термически обрабатываемые стали. Термообработка производится
для повышения твердости, от которой зависит контактная проч-
ность, а также износостойкость и противозадирные свойства.

В зависимости от твердости стальные зубчатые колеса делятся
на две группы:

П е р в а я г р у п п а — к о л е с а с твердостью ^ЯВ350. Приме-
няются в мало- и средненагруженных передачах. Материалами
для колес этой группы служат углеродистые стали 35, 40, 45,
50, 50Г, легированные стали 40Х, 45Х, 40ХН и др. Термообра-
ботка— нормализация или улучшение производится до нарезания
зубьев. Колеса с твердостью ^.НВ 350 хорошо прирабатываются
и не подвержены хрупкому разрушению. Для равномерного из-
носа зубьев и лучшей их прирабатываемости твердость шестерни
должна быть на (25 -г- 50) НВ больше твердости колеса.

В т о р а я г р у п п а — колеса с твердостью > НВ 350 **. При-
меняются в тяжелонагруженных передачах. Высокая твердость
рабочих поверхностей зубьев достигается объемной и поверхност-
ной закалкой, цементацией, азотированием, цианированием. Эти
виды термообработки позволяют в несколько раз повысить на-
грузочную способность передачи по сравнению с нормализован-
ными или улучшенными сталями. При цементации используют
стали 15, 20, 15Х, 20Х и др. Для азотируемых колес применяют
сталь 38ХМЮА и др. Колеса с твердостью > НВ 350 нарезают
до термообработки. Отделка зубьев производится после термо-
обработки.

В передачах общего назначения экономически целесообразно
применять колеса с твердостью ^ НВ 350. Рекомендуемые соче-
тания марок сталей для шестерни и колеса приведены в табл. 6.4.

* См. занятие 11. Задир поверхностей фрикционных передач.
** При твердости > НВ 350 твердость материала измеряется по шкале

Роквелла. ЮН В w 1HRC.
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Т а б л и ц а 6.4

Рекомендуемые сочетания некоторых марок сталей
для шестерни и колеса

Твердость

<ЯВ350

Марки сталей

Шестерни

Колеса

45

35, 40Л

50

35, 45Л

55

45, 55Л

5СГ

45, 50

35Х, 40Х

50, 55

40ХН

35Х, 40Х

Стальное литье. Применяется при изготовлении крупных зуб-
чатых колес (Д.^500 мм), работающих в паре с кованой шестер-
ней. Употребляются стали от 35Л до 55Л. Литые колеса подвер-
гаются нормализации.

Некоторые марки сталей для зубчатых колес, их термообра-
ботка и механические характеристики приведены в табл. 6.5.

Чугуны. Применяются при изготовлении крупных зубчатых
колес тихоходных открытых передач. Рекомендуются чугуны от
СЧ 18-36 до СЧ 35-56. Зубья чугунных колес хорошо прираба-
тываются, но имеют пониженную прочность на изгиб.

Пластмассы. Применяются в быстроходных малонагруженных
передачах для шестерен, работающих в паре с металлическими
колесами. Зубчатые колеса из пластмасс отличаются бесшумностью
и плавностью хода. Наибольшее распространение имеют тексто-
лит, лигнофоль, капрон и др.

ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ

Для закрытых зубчатых передач основным, выполняемым в
качестве проектного, является расчет на контактную прочность;
расчет на изгиб выполняется как проверочный. Открытые пере-
дачи рассчитывают только на изгиб.

При действии кратковременных пиковых (весьма больших)
нагрузок, например в период пуска, торможения, может насту-
пить пластическая деформация рабочих поверхностей зубьев, если
твердость их ^/7В 350, или хрупкое разрушение при большей
твердости. Проверка прочности зубьев на предотвращение пласти-
ческих деформаций или хрупкого разрушения от действия кратко-
временных пиковых нагрузок, которые не учитываются в основном
расчете, ведется по предельным допускаемым напряжениям.

Допускаемые контактные напряжения [о]к. Экспериментом
установлено, что контактная прочность рабочих поверхностей
зубьев определяется в основном твердостью этих поверхностей.

Для стальных колес при твердости

(6,13)
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Для стальных колес, подвергнутых поверхностной закалке при
твердости > НВ 350,

Гст! — 241и]к — •"> рк н/мм* (6.14)

где НВт[п и HRCm-ln — минимальное значение твердости материала
(см. табл. 6.5);

&рк—коэффициент режима нагрузки пря расчете
зубьев на контактную прочность, учитывающий влияние рабочего
ч.тсла циклов нагружения зубьев Nu (срока службы) на вели-
чину [о]к;

6 /
^рк= У

"ц
(6.15)

Число циклов нагружения зубьев за весь срок службы

(6.16)

где ш—угловая скорость в рад/сек',
Т—срок службы передачи в часах.

Для сталей с твердостью ^ НВ 350 kfK min = 1, для сталей
с твердостью > НВ 350 и для чугунов &p K m i n = 0,585.

Расчет прямозубых передач ведут по меньшему значению [ак]
из полученных для шестерни и колеса.

Косозубые передачи при Ябшест — ЯВКОЛ> 50 рассчитывают по

Г 1 Л R / Г 1 ' Г 1 \ / R 17 ^

где [a]Kl и [а]к2—допускаемые контактные напряжения для ше-
стерни и колеса. При этом [а]к не должно быть больше 1,25 [o]K2.

Допускаемые предельные контактные напряжения [о*]кпред. Для
стали:
при твердости ̂  Я5350

l^JK пред 2,5 [a]K (6.18)

при твердости > Я5350

I^JK пред = 2[а]к (6.19)

Допускаемые напряжения изгиба [о]и. При работе зубьев
одной стороной (отнулевой цикл напряжений)

ltf°l«- ' */[„] (6.20)
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При работе зубьев обеими сторонами (симметричный цикл
напряжений)

Ггг 1L C T -iJ H k
о

о

-1

[Л]
k ри (6.21)

где о_!—предел выносливости при симметричном цикле (табл. 6.5);
ka—эффективный коэффициент концентрации напряжений

у основания зуба.
Для стальных нормализованных или улучшенных колес ka =

= 1,8; для стальных колес с поверхностной закалкой £„=1,2;
для чугунных колес />, = !,2;

[п] —требуемый (допускаемый) коэффициент запаса прочности.
Для кованых нормализованных или улучшенных колес [п] = 1,5;
для кованых закаленных колес [я] =2,2; для литых нормали-
зованных или учучшенных колес [/г] = 1,8;

&ри — коэффициент режима нагрузки при расчете зубьев на
изгиб

_ 3/5 10е

РИ~ У N,,
(6.22)

где Nn определяют по формуле (6.16).
Минимальное значение &plimin = 1, максимальное—&р и т а х= 1,65,
Допускаемое предельное напряжение изгиба [о]ипред.
Для стальных колес:

при твердости ^.НВЗЬО

' ' (6.23)1̂ 1 и пред = 0,8от

при твердости > ЯВ350

ГггТ
L°JH пред

0,36ов

*.

для чугуна

Ми пред 0,6овр

(6.24)

(6.25)

Пример 15. Определить допускаемые напряжения для рас-
чета закрытой прямозубой передачи. Материал шестерни—нор-
мализованная сталь 50Г, материал колеса — нормализованная
сталь 45. Угловая скорость шестерни со, =99,3 рад/сек, колеса
со2 = 24,8 рад/сек. Срок службы передачи 7 = 2Ы03 ч (примерно
5 лет при двухсменной работе). Передача нереверсивная (работа
зубьев одной стороной), нагрузка, близкая к постоянной. Диаметр
заготовки шестерни не должен превышать 75 мм.

Р е ш е н и е . 1. По табл. 6.5 для нормализованной стали 50Г
при диаметре заготовки шестерни до 150 мм 0Т = 363 н/лш2,
0_1 = 274 н/лш2, НВ190—229.
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Для нормализованной стали 45 при диаметре заготовки до
300 мм стт = 284 н/лш2, а_, = 245 н/лш2, твердость ЯВ167— -217.

2. По формуле (6.16) число циклов нагружения зубьев:
шестерни Л^Ц1 = 572, 4^7 = 572, 4-99,3-21 • 103= 119,5- 107;
колеса ЛГЦ2 = 572,4а2Г = 572,4-24,8. 2Ы03 = 29,8- 107.
Подставив в формулы (6.15) и (6.22) значения ДОЦ1, Л^Ц2 и

учитывая рекомендуемые минимальные значения коэффициентов
режима нагрузки, получим £рк = 1 и £ри = 1.

3. Допускаемые контактные напряжения для материала колеса
как менее прочного:

а) по формуле (6.13)

[а]к = 2,75ЯВт!пАрк = 2,75-167.1 =459 н/мм*;

б) по формуле (6.18)

Мк пред = 2,5 [а]к = 2,5 -459 =1147 н/лш2;

в) допускаемые напряжения изгиба в зубьях при односторон-
нем нагружении [формула (6.20)].

Для материала шестерни

Ггт 1 0 .4-J- 1.6) а-!,, _ 1.5 274 _
L аИи! = - £j^j - «ри— 1>8 1 > 5

- 1 — 10/ Н/ММ >

где £„=1,8; [п] = 1,5 (см. стр. 122).
Для материала колеса

, , (1.4^1.6)а-г, _ 1.5. 245
1°о1я2 = р и ~ - — ч/ мм ,

г) допускаемые предельные напряжения изгиба [формула
(6.23)]:
для материала шестерни [а]и1пред=^0,8ат = 0,8-363
для материала колеса [ог]и2пред = 0,8ат = 0, 8-284 = 227и 2 п р е д

Задача 10. Определить допускаемые напряжения изгиба для
расчета открытой передачи. Материал шестерни — нормализован-
ная сталь 45, материал колеса — нормализованная сталь 40Л.
Угловая скорость шестерни со1 = 39,7 рад/сек, колеса со2 =
= 9,9 рад/сек. Нагрузка нереверсивная. Срок службы передачи
Т = 2Ы03 ч. Диаметр заготовки шестерни принять до 100 мм.

О т в е т . К]И1=140 н/лш2; К]н2= 104 н/лш2; [о]ипред =
= 235 к/лш2.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Объясните процесс усталостного излома зуба и укажите
меры его предупреждения.

2. Что такое усталостное выкрашивание рабочих поверхностей
зубьев, в каких передачах оно наблюдается и как можно его
предупредить?
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?. Почему в открытых передачах не наблюдается выкраши-
вания рабочих поверхностей зубьев?

4. Как бороться с явлением задира в зубчатых передачах?
5. Почему все стальные зубчатые колеса в зависимости от

твердости зуба делят на две группы? Какая из этих групп более
экономична и почему?

Дополнительная литература

[11], стр. 141—147; 152—153.
[18], стр. 152, задача 9.28.

А. ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ ПРЯМОЗУБАЯ ПЕРЕДАЧА

З А Н Я Т И Е 19

В прямозубой передаче (см. рис. 6.1, в) зубья входят в зацеп-
ление сразу по всей длине. Из-за неточности изготовления пере-
дачи и ее износа процесс выхода одной пары зубьев из зацеп-
ления и начало зацепления другой пары сопровождается ударами
и шумом, сила которых возрастает с увеличением окружной
скорости v колес. Прямозубые передачи применяют при невысо-
ких и средних окружных скоростях (см. табл. 6.2), в частности,
открытые передачи, как правило, делают прямозубыми.

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО

Согласно основной теореме зацепления [см. формулу (6.1)]
для понижающих передач

ddl

(6.26)

Для пары цилиндрических зубчатых колес рекомендуется
<3 —6; наибольшее значение i=12,5 (ГОСТ 2185—66).

ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ

(см. занятие 16)

Размеры зубчатого колеса выражают через модуль зацепле-
ния т и число зубьев z (см. рис. 6.20).

Диаметры делительной и начальной окружностей

, = а = mz

Диаметр окружности выступов

(6.27)

(6.28)
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Диаметр окружности впадин

Межосевое (межцентрозое) расстояние передачи

где zc =

л ddi + dfa с
2

* a i U + 0
2

mzl (1-
2

1-0 тгс

" 2

(6.29)

(6.30)

2 — суммарное число зубьев.

Зная гс, определяют число зубьев шестерни 21 = r-j-. и колеса

СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ В ЗАЦЕПЛЕНИИ

Силы взаимодействия между зубьями принято определять
в полюсе зацепления р (рис. 6.28).

Распределенную по контактным линиям нагрузку в зацепле-
нии заменяют равнодействующей Рп, которая направлена по линии

Рис. 6.28. Схема усилий в прямозубой цилиндрической пе-
редаче

давления (зацепления) NN. Силами трения в зацеплении пре-
небрегают, так как они малы. Для расчета зубьев, валов и опор
усилие Р„ раскладывают на составляющие: окружное усилие

2/и, MI (1 + 0

радиальное усилие

(6.31)

(6.32)

где /И,— вращающий момент на шестерне.
На ведомом колесе направление усилия Р совпадает с направ-

лением вращения, на ведущем — противоположно ему.
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РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ОТКРЫТЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ
ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

Основным критерием работоспособности открытых передач
является прочность зубьев на изгиб. При выводе расчетной фор-
мулы принимают следующие допущения:

1. Вся нагрузка Рп зацепления передается одной парой зубьев
(рис. 6.29).

2. Зуб рассматривают как консольную балку, нагруженную
сосредоточенной
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силой Р„, приложенной к зубу в его вершине.

Рис. 6.29. Схема расчета зубьев на изгиб (1 — усталостная тре-
щина)

Эта сила, действующая под углом а к оси зуба, вызывает в его
сечениях напряжения изгиба и сжатия. Силу Рп переносят по
линии зацепления до оси зуба и полученную точку О принимают
за вершину параболы, которая определяет контур балки равного
сопротивления изгибу. Точки F и Я касания ветвей параболы
и профиля зуба определяют положение опасного сечения зуба
на изгиб.

3. Сила трения в зацеплении и сжимающее действие силы
Рп мало влияют на величину напряжения и поэтому не учиты-
ваются .

При этих допущениях напряжение изгиба в опасном сече-
нии корня зуба FH (см. рис. 6.29)

_МЯ_РЛ1_ Р1
°и W ~ W ~

• cos a

где W =-z осевой момент сопротивления опасного сечения

корня зуба.
Плечо изгиба / и ширину зуба в опасном сечении S выра-

жают через модуль зацепления:

где [I и v — коэффициенты, учитывающие форму зуба,
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Тогда

cos a
biny '

где у = g- cos a—коэффициент формы зуба.

Заменив

ddl

получим
2/М,

• ~~ Ьт*ггу *

Учитывая динамическое действие нагрузки и неравномерное
распределение ее по длине зуба поправочным коэффициентом К,
а износ зуба — поправочным коэффициентом 7» получим ф о р -
м у л у д л я п р о в е р о ч н о г о р а с ч е т а открытых прямозубых
передач:

(6.33)

где Ь = Ъ2 — ширина обода колеса.
Выразив значение Ь2 через т, т. е. bs = tymm, получим ф о р -

м у л у д л я п р о е к т н о г о р а с ч е т а открытых прямозубых
передач:

V, (6.34)

где ! — вращающий момент на шестерне;
К — коэффициент нагрузки (см. ниже);

Y — к о э ф ф и ц и е н т и з н о с а . В зависимости от допусти-
мого износа зуба 10н-30% соответственно принимают у= 1,25—2;

г|зт=— — к о э ф ф и ц и е н т ш и р и н ы о б о д а к о л е с а по отно-

шению к модулю. Для прямозубых передач общего назначения
рекомендуется принимать iJ5m=10 — 20, соблюдая при этом усло-
вие Ъг ̂ ddl.

При выборе коэффициента 1|зт следует учитывать соображения,
изложенные при расчете фрикционной передачи (см. стр. 82).
Ширину обода шестерни Ьг выполняют на 5 -=- 10 мм больше
расчетной, учитывая возможное осевое смещение зубчатых колес
из-за неточности сборки;

у — коэффициент формы зуба шестерни или колеса (см. ниже);
[о]и — допустимое напряжение изгиба для материала шестерни

или колеса,
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Коэффициент формы зуба у. Коэффициент у—величина без-
размерная, зависит от числа зубьев г, коэффициента смеще-
ния |, угла зацепления а, отношения высоты головки зуба h'

к модулю зацепления т, т. е. — = /„ (см. табл. 6.6).

Т а б л и ц а 6.6

Значения коэффициента формы зуба у для некорригированного
внешнего зацепления при а = 20°, f0—l

z или г
э

у или у
э

г или г
э

у или у
ъ

18

0,354

45

0,451

20

0,372

50

0,457

22

0,383

65

0,472

24

0,395

80

0,478

26

0,404

100

0,451

28

0,411

150

0,490

30

0,416

300

0,496

35

0,431

40

0,442

Рейка

0,523

Из-за меньшего числа зубьев зуб шестерни у основания более
тонкий, чем у колеса; это отражено в меньшей величине коэф-
фициента у(уг < у2). Для обеспечения примерно равной прочности
зубьев шестерни и колеса шестерню делают из более прочного
материала, чем колесо (см. табл. 6.4).

Зубья шестерни и колеса будут иметь равную прочность на
изгиб при условии

У! (6.35)

В формулы (6.33) и (6.34) подставляют значения у и [<т]и

того колеса, для которого меньше произведение у[ст]и.
Коэффициент нагрузки К. При работе зубчатых передач

вследствие возможных неточностей изготовления и сборки в зацеп-
лении возникают дополнительные динамические нагрузки. Кроме
того, деформация валов, корпусов и самих зубчатых колес при-
водят к неравномерному распределению нагрузки по длине зуба,
вызывая ее концентрацию.

Влияние указанных явлений при расчете передач на проч-
ность учитывается коэффициентом нагрузки К.. Вводя этот коэф-
фициент, повышают расчетную нагрузку передачи, что приводит
к увеличению ее размеров.

При п р о е к т н о м р а с ч е т е зубчатых передач коэффициен-
том К предварительно задаются:
К = 1,3 — при симметричном расположении колес относительно

подшипников;
/С =1,4 — 1,6 — при несимметричном или консольном расположе-

нии колес.
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При п р о в е р о ч н о м р а с ч е т е зубчатых передач коэффи-
щиент нагрузки уточняют:

(6.36)

где 7 ( д и н — д и н а м и ч е с к и й к о э ф ф и ц и е н т , учитывающий
дополнительные динамические нагрузки (табл. 6.7).

Т а б л и ц а 6.7
Приближенные значения Кцин

Вид передачи

Прямозубая

Косозубая

Степень
точности
передачи

6
7
8
9

6
7
8

Окружная скорость колес v, м/сек

1-3 3-8 8-12 12-18 18-23

К
ДИН

1
1,2
1,3
1,4

1
1

1,1

1,2
1,4
1,5

1
1 , 1
1.25

1,3
1,5

1,05
1,15
1,35

-

1,15
1,25
—

-

1,3
1,4
—

П р и м е ч а н и е . Для конических колес значение Кдая принимают по
°ср и увеличивают на 10%.

/ С к ц — к о э ф ф и ц и е н т к о н ц е н т р а ц и и н а г р у з к и , учи-
тывающий неравмерное распределение нагрузки по длине зуба,
вследствие деформации зубчатых колес, валов и подшипников,
а также погрешностей при изготовлении и сборке передачи (см.
табл. 6.8).

Т а б л и ц а 6.8

Приближенные значения АГкц для колес с твердостью зубьев > //Д350

Расположение
колес

относительно
подшипников

Симметричное

Несимметричное
или консольное

Степень
точности
передачи

7
8
9

7
8
9

Огнош *z /
!НИе Лл.

для конических колес
'' ^У Л \ ср j

0,4

1,05
1,15
1,25

1,2
1,3
1,4

0,8

1,1
1,2
1,3

1,3
1,4
1,55

1 ,0

1,15
1,25
1,35

1,35
1,5
1,6

1 ,2

1,25
1,3

1,45

1,35
1,5
1,6

1,0

1,3
1,4
1,5

1,4
1,55
1,65
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Для колес с твердостью зубьев < HB35Q при переменных
нагрузках

(6.37)

где /СКц—подставляют из табл. 6.8.
Для тех же колес, но при нагрузке, близкой к постоянной,

Км, = 1 •
Проверку прочности зубьев на предотвращение пластической

деформации или хрупкого разрушения при изгибе от действия
кратковременных пиковых нагрузок ведут по [ст]нпред (см. стр. 122).

(6.38)

гдеанник—расчетное напряжение изгиба при перегрузках от М1пивг,
действующего на шестерню в период пуска, торможг-
ния, буксования и т. д.;

сти—расчетное напряжение изгиба по формуле (6.33) от
номинального момента М1 на шестерне.

Пример 16. Определить напряжение изгиба аи1 в опасном
сечении зуба шестерни цилиндрической прямозубой передачи,
если напряжение в зубе колеса ая2 = 220н/,и.и2; г., = 80; г = 4.

Р е ш е н и е . 1, По табл. 6.6

для шестерни при г1 = — = j = 20 у1 = 0,372;

для колеса при г2 = 80 г/2 = 0,478.
2. Напряжение изгиба в опасном сечении зуба шестерни

0,372"

Задача //. Определить допускаемую величину вращающего
момента на шестерне цилиндрической прямозубой открытой пе-
редачи, если т = 3лш; 2t = 24; Ь2 = 60лш. Допускаемое напря-
жение изгиба для материала шестерни [а]и1 = 15/0 н/мм*. Расчет-
ные коэффициенты: /С=1,3, 7=1,5.

О т в е т . [М]1 = 197-108к-лш.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Как определить модуль зацепления, если число зубьев
шестерни гг и диаметр ее окружности выступов Del известны?

2. Как изменятся усилия в зубчатом зацеплении, если при
том же моменте уменьшить межосевое расстояние Л?
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3. Что учитывает коэффициент формы зуба и от чего он за-
ЕНСИТ?

4. Почему напряжение изгиба в зубьях шестерни всегда больше,
чем в зубьях колеса?

5. Что учитывает коэффициент нагрузки /<?

Дополнительная литература

[18J, стр. 154, задача 9.32.

З А Н Я Т И Е 20

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ ОТКРЫТЫХ
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 17)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Мощность на валу шестерни N^
2. Угловые скорости шестерни tOj и колеса гоа.
3. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Определяют передаточное число передачи i.
2. Задаются числом зубьев шестерни Z j ^ l 7 и определяют

число зубьев колеса z2.
3. Уточняют передаточное число i' и угловую скорость ко-

леса (Uj.
4. Определяют вращающий момент на шестерне Мг.
5. Выбирают материалы для шестерни и колеса (табл. 6.4 и

6.5) с учетом требуемых габаритов передачи и условий работы.
6. Определяют число циклов нагружения Nu зубьев шестерни

и колеса за весь срок службы передачи [формула (6.16)], а за-
тем коэффициенты режима нагрузки £ри [формула (6.22)].

7. Определяют допускаемые напряжения изгиба [0]„ [форму-
лы (6.20) и (6.21)] и [о-]ипред [формулы (6.23—6.25)] для мате-
риалов шестерни и колеса.

8. По числу зубьев г1 и 22 принимают коэффициенты формы
зуба yt и у2 (табл. 6.6).

9. Определяют сравнительные характеристики прочности
зубьев шестерни и колеса на изгиб #[о]„. Расчет передачи ведут
по менее прочному зубу.

10. Задаются расчетными коэффициентами нагрузки /( (см.
стр. 128), износа v (см. стр. 127), ширины обода колеса tym

(там же).
11. Определяют модуль зацепления из условия прочности на

изгиб [формула (6.34)] и принимают ближайшее большее значе-
ние по ГОСТ 9563—60 (табл. 6.1).
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12. Определяют геометрические размеры передачи. Диаметры
делительных окружностей dgl и d&2 вычисляют с точностью до
0,01 мм.

13. Определяют окружную скорость и зубчатых колес и на-
значают степень точности их изготовления (табл. 6.2).

14. Уточняют коэффициент нагрузки К.' [формула (6.36)].
15. Определяют расчетные напряжения 0И в основании зуба

шестерни и колеса при номинальной нагрузке и сравнивают
с [0]я. В формулу (6.33) подставляют уточненное значение К,'.
Допускается перегрузка до 5%, а недогрузка не более 10%.

16. Определяют расчетные напряжения изгиба ои пик в зубьях
шестерни и колеса при кратковременном действии пиковой на-
грузки и сравнивают с [0]цпред [формула (6.38)]. Если условия
прочности не выполняются, то либо увеличивают модуль, либо
изменяют материалы или режимы термообработки и расчет по-
вторяют.

Пример 17. Рассчитать открытую цилиндрическую прямо-
зубую передачу привода автоматической линии (рис. 6.30). Мощ-
ность, развиваемая электродвигателем, Л/дв = 6,1 кет при угловой

скорости содв=99,4 рад/сек.
Передаточное число редукто-
раг р е д =2,5,к.п.д. т]ред = 0,96.
Нагрузка нереверсивная,
близкая к постоянной. В пе-
риод пуска кратковременно
действующая пиковая нагруз-
ка в 1,5 раза больше номи-
нальной. Срок службы при-
вода Г = 2Ы03 ч. Угловая
скорость тихоходного вала
привода сот= IQрад/сек.

Р е ш е н и е . 1. Передаточ-
ное число привода

. ^юдв^99,4 = Q Q 4

общ w [0 '

11

, 1 *
X

Рис. 6.30. Схема привода к решению
примеров 17 и 23:

/-электродвигатель; 2 —конический прямозу-
бый редуктор, J-открытая цилиндрическая
прямозубая передача; 4 — автоматическая линия

Передаточное число открытой зубчатой передачи (ориентиро-
вочно)

; = ̂  = ̂  = 3,97.гред ^>°

Угловая скорость шестерни открытой передачи
Юдв 99,4

Й! = т-^- = -^-= 39,7 рад/сек.
I Л 1 Д *- , О

2. Число зубьев колес. Для шестерни принимаем z1 = 20,
тогда

z2 = z1t = 20 '3,97 = 79,4. Принимаем гг = 80.
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ц • 3. Фактические передаточное число и угловая скорость колеса
фкрытой передачи

г-, 80 со, 39,7
г?

1 = -4-

4. Мощность на валу шестерни

Л/i = МдвЧред = 6, 1 -0,96 = 5,86 кет.

Вращающий момент на шестерне

5. Материалы для шестерни и колеса. Учитывая, что пере-
дача открытая, тихоходная и по условию задачи габариты ее не
оговариваются, принимаем по табл. (6.4) и (6.5) при твердости
< ЯБ350 следующее сочетание марок сталей:

для шестерни — сталь 45; термообработка — нормализация;
0т = 294н/лш2; сг_1 = 253н/лш2 (считаем, что диаметр заготовки
шестерни до ЮОлш); твердость Я5167 — 217;

для зубчатого колеса — сталь 40 Л, термообработка — норма-
лизация; ат = 294н/лш2; о_1 = 224н/жл*2; твердость ЯВ147. При
выборе материалов учтено, что твердость зубьев шестерни должна
быть на (25-^50)ЯВ больше твердости зубьев колеса.

6. Число циклов нагружения зубьев за весь срок службы
формула (6.16):
у шестерни ЛГЦ1 = 572,4^7 = 572,4-39,7-2Ы03 = 47,7. 107;
у колеса Л/ц2 = 572,4со2 Г = 572,4.9,9-2Ы03= 11,9- 107.

Коэффициент режима нагрузки /гри. Подставляя в формулу
(6.22) значения JVU, ,N,U и учитывая затем рекомендуемое мини-
мальное значение коэффициента режима нагрузки &ри, получаем
Яри = 1 •

7. Допускаемые напряжения изгиба в зубьях при односторон-
нем нагружении [формула (6.20)]:

для материала шестерни

(1,4 ч- 1,6)(т_, , 1,5-253
= - , , ' * = -

Ри 1,8 1,5
. .„ . ,
140 н/мм\

где *а=1,8 и [п] = 1,5 (см. стр. 122);
для материала колеса

(1,4 ч- 1,6)а_!
- -

1,5 224

где и. = 1,8; [п] = 1,8.
Допускаемое предельное напряжение изгиба [формула (6.23)]

для материала шестерни и колеса [0]ипред = 0,80т = 0,8-294 =
=235н/лш2.
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а для колеса — сталь 45. Термообработка — нормализация. Опре-
делить, по зубу шестерни или колеса необходимо вести расчет
передачи на изгиб?

О т в е т . Расчет передачи на изгиб следует вести по зубу
шестерни.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1 . Почему в расчетные формулы открытых передач вводится
коэффициент износа Y?

2. Какие факторы учитывают при определении допускаемого
напряжения на изгиб?

3. С какой целью ширину обода шестерни &t принимают на
5 -г- Ю мм больше ширины обода колеса.

Дополнительная литература
[18], стр. 154, задача 9.31.

З А Н Я Т И Е 2 1

РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ЗАКРЫТЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ
ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

Основным критерием работоспособности закрытых передач
является контактная прочность поверхностного слоя зубьев. По

этой причине основные раз-
меры передачи определяют
из расчета по контактным
напряжениям, затем зубья
проверяют на изгиб. При
выводе расчетной формулы
на контактную прочность
рассматривают соприкос-
новение зубьев в полюсе,
где происходит однопар-
ное зацепление; при этом
контакт зубьев рассматри-
вают как контакт двух
цилиндров (рис. 6.31). Рас-
чет ведут по колесу, мате-
риал которого менее про-
чен. Наибольшее контакт-
ное напряжение в зоне за-
цепления определяют по
формуле Герца:

Рис. 631. Схема к расчету зубьев на кон-
тактную прочность (1 — эпюра контактных

напряжений)
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ак =0,418
п

гДе "7 нормальная на-
грузка на единицу длины

контактной линии зуба; для прямозубых колес длина контактных
линий равна ширине обода колеса Ь2;

Р„К РК MlK
, cos a b«A cos a '

К — коэффициент нагрузки (стр. 128), учитывающий неравно-
мерность распределения нагрузки по длине контактных линий и
дополнительные динамические нагрузки вследствие погрешностей
изготовления и деформации деталей передачи;

„
£пр= приведенный модуль упругости,

£t и Е2 — модули упругости материала шестерни и колеса,

PiD-> «рп„= | — приведенный радиус кривизны,

Р! и р2 — радиусы кривизны зубьев шестерни и колеса в полюсе
зацепления (см. рис. 6.31).

Из треугольника Вр01

A
\ = Y sm a = . sin a.

Из треугольника Dp03

d, . Лг .= -£• sm a = . , . sin a.

Тогда

Подставив значения q и рм р в формулу Герца, получим

Ai sin a
Pnp =

cos a Ai sin a

Приняв шестерню и колесо стальными с £пр = 2,Ы05 н/лш2 и
a = 20°, получим ф о р м у л у п р о в е р о ч н о г о р а с ч е т а за-
крытых цилиндрических прямозубых стальных передач:

340

V
(6.39)

Выразив Ь2 через А, т. е. йа = г))лЛ, получим ф о р м у л у п р о -
е к т н о г о р а с ч е т а закрытых цилиндрических прямозубых
стальных передач:

3 / /340ум,A:
\Ик.

(6.40)

137



где Mt—вращающий момент на валу шестерни в н-мм;
[°]к —допускаемое контактное напряжение для менее прочного

из материалов пары зубчатых колес в н/мм-;

УА=~Т — к о э ф ф и ц и е н т ш и р и н ы о б о д а к о л е с а . Для
прямозубых передач общего назначения рекомендуется г|зл =
= 0,2—0,63* при b.i^ddl. При выборе коэффициента tyA необхо-
димо учитывать соображения, изложенные при расчете фрикцион-
ной передачи (см. стр. 82).

Численный коэффициент 340 справедлив только для пары
стальных, зубчатых колес, причем в нем скрыты определенные
единицы измерения. При переходе к другим материалам или
к другим единицам измерения численный коэффициент необхо-
димо пересчитать.

Из формул (6.39) и (6.40) следует, что контактная прочность
зубьев колес зависит от материала и габаритных размеров пере-
дачи и не зависит от модуля и числа зубьев в отдельности. По
условиям контактной прочности при данном А модуль зацепле-
ния и число зубьев могут иметь различные значения, лишь бы
соблюдалось условие

m(z1 + z2)_ ,
2 ~л-

Прочность же зубьев на изгиб, при прочих равных условиях,
зависит как от модуля, так и от числа зубьев в отдельности
[см. формулу (6.33)].

Проверку поверхности зубьев на предотвращение пластической
деформации или хрупкого разрушения от действия кратковремен-
ных пиковых нагрузок ведут по [о]кпред (см. стр. 121)

= « чЛ
I ПИК "к У [°]к пред (6.41)

где окпнк—расчетное контактное напряжение при перегрузках
от Мг пик, действующего на шестерню в период пуска,
торможения, буксования и т. д.;

°к—расч-гтное контактное напряжение по формуле (6.39).

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ ЗАКРЫТЫХ
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 18)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Мощность на валу шестерни N^.
2. Угловые скорости шестерни и колеса <о

Для стандартных редукторов по ГОСТ 2185 — 66 =0,l — 1,25.
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3. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Определяют передаточное число передачи г.
2. Определяют вращающий момент на валу шестерни Af t.
3. Выбирают материалы колес и назначают термообработку

(табл. 6.4 и 6.5).
4. Определяют число циклов нагружения колес Nn [форму-

ла (6.16)] и вычисляют коэффициенты режима нагрузки £рк и
&ри [формулы (6.15) и (6.22)].

5. Определяют допускаемые напряжения:
а) контактные [а]к и [<т]кпред для материала колеса, как менее

прочного (см. стр. 119 и 121);
б) изгиба [ст]и и [ст]ипред для материалов шестерни и колеса

(см. стр. 121 и 122).
6. Задаются расчетными коэффициентами: нагрузки /С (см.

стр. 128) и ширины обода tyA (см. стр. 138).
7. Определяют минимальное межосевое расстояние А из усло-

вия контактной прочности [формула (6.40)]. Для стандартных
редукторов А округляют до ближайшего значения по ГОСТ
2185—66.

8. Задаются модулем зацепления /п = (0,01 -г- 0,02) А по ГОСТ
9563—60 (табл. 6.1).

Уменьшение модуля зацепления т и соответствующее увели-
чение г способствует уменьшению удельного скольжения, что
увеличивает надежность против заедания. При малом т увели-
чивается коэффициент перекрытия е, уменьшаются шум и тру-
доемкость нарезания колес, но прочность зубьев на изгиб пони-
жается.

9. Определяют суммарное число зубьев гс [формула (6.30)],
а затем число зубьев шестерни г± и колеса z3.

10. Уточняют передаточное число V.
11. Определяют геометрические размеры передачи. Диаметры

делительных окружностей определяют с точностью до 0,01 мм.
12. Определяют окружную скорость колес v и назначают сте-

пень точности (табл. 6.2).
13. Уточняют коэффициент нагрузки К.' (см. стр. 129).
14. Определяют расчетные контактные напряжения стк в зоне

зацепления зубьев. В формулу (6.39) подставляют уточненные
значения A', t', К.'. Допускается недогрузка не более 10% и
перегрузка до 5%. Если условие прочности не выполняется, то
либо увеличивают степень точности изготовления колес, уменьшая
тем самым'коэффициент нагрузки /(', либо увеличивают ширину
обода колеса Ь2, не выходя за пределы рекомендуемых значений \|)л.
Если эти меры не дадут должного эффекта, то либо увеличивают
межосевое расстояние, либо назначают другие материалы колес
или другую термообработку и расчет повторяют.

15. По табл. 6.6 принимают коэффициенты формы зуба yl и #2

и определяют расчетные напряжения изгиба ои в основании зуба
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шестерни и колеса [формула (6.33)]. Износом зубьев в закрытой
передаче пренебрегают (v= 1). Если <ти > [о]и, то задаются новым
значением модуля т, соответственно изменяя zlt z2, и повторяют
проверочный расчет передачи на изгиб. При этом межосевое рас-
стояние А не изменяется, а следовательно, не нарушается кон-
тактная прочность передачи.

16. Определяют расчетные контактные ак п и к и изгибные <ти пик

напряжения при перегрузках по формулам (6.41) и (6.38). Если
условия прочности не выполняются, то назначают другие мате-
риалы или другие режимы термообработки и весь расчет повторяют.

Пример 18. Рассчитать закрытую прямозубую передачу одно-
ступенчатого цилиндрического редуктора привода ленточного
транспортера (см. рис. 4.2). Мощность на валу шестерни N1 =
= 4,9 кет при со1 = 99,3 рад/сек. Угловая скорость колеса <в2 =
= 24,8 рад/сек. Срок службы передачи Г = 2Ы0 3ч. Нагрузка
нереверсивная, постоянная. В период пуска кратковременная
(пиковая) нагрузка в 1,8 раза больше номинальной.

Р е ш е н и е . 1. Передаточное число редуктора

24,8 ~ '

2. Вращающий момент на валу шестерни редуктора

,, Л', 4,9- 103 . „ . лг\ л ir\iМ, = — = -7̂ з- = 49, 4 н-л< = 49,4- 103 н-мм.
0)j У У, О

3. Материалы для шестерни и колеса. По условию примера
габариты редуктора не оговариваются. По табл. 6.4 выбираем
для шестерни сталь 50Г, а для колеса — сталь 45.

4 и 5. По данным примера 15, допускаемые напряжения: для
материала колеса [о]к==459 н/лш2; [ст]к п р е д= 1147 н/лш2 '> [<Т0]И2 =
= 136 н/мм2; [<т] И2 „ред = 227 н/лш2; для материала шестерни
[00]И1=152 н/лш2; [<т]и1|1ред = 290 н/мм2.

6. Принимаем расчетные коэффициенты:
а) коэффициент нагрузки при симметричном расположении

колес /(=1,3 (см. стр. 128);
б) коэффициент ширины обода колеса г|;л = 0,3 (см. стр. 138).
7. Можосевое расстояние передачи [формула (6.40)]

0V 49,4- 103- 1,3) -- ___

Принимаем Л = 160 мм.
8. Модуль зацепления

т = (0,01 -1-0,02) А = (0,01 -т- 0,02) -160 = 1,60 -г- 3,20 мм.

Из экономических соображений принимаем по ГОСТ 9563—60
(табл. 6.1) т = 2 мм.
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9. Суммарное число зубьев [формула (6.30)]
_2_Л_2_160_

Zc~ ~m"~ ~~2~~

Числа зубьев шестерни и колеса:

__ гс _ 160

z2 = zc— Zj = 160 — 32 = 128.

10. Фактическое передаточное число редуктора
г 2___128

Z ~ 32

11. Основные геометрические размеры передачи:
а) Диаметры делительных окружностей:

ddl = mz1 = 2-32 = 64 мм;
dd2 — mz^ = 2- 128 = 256 мм.

б) Фактическое межосевое расстояние

А,==4й + йй = «±266=160лш>

в) Диаметры окружностей выступов:

Del = ddl + 2т = 64 + 2 • 2 = 68 мм;
m = 256 + 2 • 2 = 260 мм;

Полученные значения Del и Вег соответствуют предварительно
принятым диаметрам заготовок (см. решение примера 15).
г) Ширина обода:

колеса
= 48 мм,

принимаем
шестерни

= 50 мм;

= 55 мм.

Условие b2^.ddl соблюдено.
12. Окружная скорость зубчатых колес

v ~ 24000 ~ 2-1000 ~ °'1U -""/1'с-11"

По табл. 6.2 принимаем 8-ю степень точности изготовления зуб-
чатых колес.

13. Уточненный коэффициент нагрузки К' [формула (6.36)].
По табл. 6.7 и 6.8 принимаем /(„„„= 1,5 и /Скц=1.

Я'= *„„*,„= 1,5-1 = 1,5.
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14. Расчетные контактные напряжения для рабочей поверх-
ности зубьев [формула (6.39)]

340

340 1/49.4

Недогрузка составляет
100% =0,44% < 10%, что допустимо.

459

4~9

457

15. Коэффициенты формы зуба по табл. 6.6 (интерполирова-
нием *):
для шестерни 21 = 32, ^ = 0,422,
для колеса 22=128, у2 = 0,483.

Расчетные напряжения изгиба в зубьях (7=1)'- шестерни
[формула (6.33)]

°о„1=-

колеса

11=» Н,Ш'< Ы.-182 ф*.

т. е. прочность зубьев на изгиб обеспечена.
16. Расчетные предельные напряжения в период пуска: а) кон-

тактные для рабочих поверхностей зубьев [формула (6.41)]

=457 [о]к пред

б) изгиба в основании ножки зуба [формула (6.38)] шестерни

°И1 ПИК

колеса

О„п nnir ^(

и I

м.

что допустимо.

Задача 13. Определить величину допускаемой мощности на
валу шестерни одноступенчатого прямозубого редуктора, если
допускаемое контактное напряжение для з>бьев колеса [а]к=

* Интерполирование—нахождение промежуточных значений функции по
некоторым известным ее частным значениям. В данном примере для Zj = 32
значение t/x = 0,422 найдено следующим вычислением:
по табл. 6.6 для г = 30 г/ = 0,416, а для г = 35 jr = 0,431. Для г1 = 32 уг =

= 0,416 + -——— .2 = 0,422. Такое интерполирование называют линей-
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= 670 н!мм*. Параметры передачи: А = 100 мм, Ьг = 40 мм, i = 6,3.
Угловая скорость шестерни ол1 = 75,2рад/сек. Коэффициент на-
грузки К =1,35.

Ответ. [Nj] = 1,4 кет.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему проектный расчет закрытых зубчатых передач ведут
на контактную прочность?

2. Назовите все величины, входящие в формулу (6.39), и ука-
жите их размерности и единицы измерения.

3. Почему при проектном расчете закрытых передач в первую
очередь определяют межосевое расстояние Л, а не модуль зацеп-
ления т?

4. Как влияет на размеры передачи выбор коэффициента фл?

Дополнительная литература

[111, стр. 138—156.
[18], стр. 164, задача 9.47.

Б. ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ КОСОЗУБАЯ ПЕРЕДАЧА

З А Н Я Т И Е 2 2

Цилиндрические колеса, у которых зубья расположены по
винтовым линиям на делительном цилиндре, называют в и н т о -
вым и,'или чаще к о с о з у б ы м и * (см. рис. 6.1,6).

В отличие от прямозубой, в косозубой передаче зубья вхо-
дят в зацепление не сразу по всей длине, а постепенно, что зна-
чительно снижает шум и дополнительные динамические нагрузки.
Чем больше угол наклона зуба р (рис. 6.32), тем выше плав-
ность зацепления. У пары сопряженных косозубых колес с внешним
зацеплением углы р равны по величине, но противоположны по
направлению. Одно колесо правое, другое—левое. Косозубая пе-
редача применяется в ответственных механизмах при средних и
высоких скоростях (см. табл. 6.2).

ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ

У косозубого колеса (рис. 6.33) расстояние между зубьями
можно измерить в торцовом (s—s) и нормальном (п—п) направ-
лениях. В первом случае получим торцовый шаг ts, во втором—

* Такое название объясняется тем, что шаг винтовой линии зуба по де-
лительному цилиндру весьма значителен по сравнению с шириной обода и
криволинейность зуба"малозаметна.
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нормальный шаг tn. Различными в этих направлениях будут и
модули зацепления:

«,=£; «„ = £, (6.42)

где ms и тп—торцовый и нормальный модули зацепления.

Рис. 6.32. Косозубая
передача

Согласно рис. 6.33

следовательно,

Рис 6.33. Геометрические раз-
меры косозубого колеса

(6.43)

(6.44)

где р— угол наклона зуба на делительном цилиндре.
Нормальный модуль т„ должен соответстовать ГОСТ 9563—60

(табл. 6.1) и является исходной величиной при геометрических
расчетах.

Диаметр делительной и начальной окружности

(6.45)

Косозубые колеса нарезают тем же инструментом, что и пря-
мозубые. Наклон зуба получают поворотом инструмента на угол р.
Профиль косого зуба в нормальном сечении соответствует ис-
ходному контуру инструментальной рейки и, следовательно, сов-
падает с профилем прямого зуба модуля т = тп.

Аад
т„ „
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Высоты головки косого зуба h' и ножки h" соответственно
равны:

h' = mn h" = 1 ,25 тп

Диаметр окружности выступов

Межосевое расстояние

2 C O S P 1 2cosp

(6.46)

(6.47)

(6.48)

В косозубой передаче, меняя величину угла р, можно незна-
чительно изменить А.

Прямозубую передачу можно рассматривать как частный слу-
чай косозубой, у которой р = 0 и, следовательно, tn = mn = ms,

ЭКВИВАЛЕНТНОЕ КОЛЕСО

Как указывалось выше, профиль косого зуба в нормальном
сечении А — А (рис. 6.34) соответствует исходному контуру ин-
струментальной рейки и, сле-
довательно, совпадает с про-
филем прямозубого колеса.
Так как прочность на изгиб
косого зуба определяется его
размерами в нормальном се-
чении, то расчет косозубых
колес ведут, используя пара-
метры эквивалентного прямо-
зубого колеса, полученные из
следующих условий.

Делительная окружность
косозубого колеса в нормаль-
ном сечении А — А (см. рис.
6.34) образует эллипс, радиус
кривизны которого в полюсе
зацепления Рис. 6.34. Схема для определения гъ ко-

dg £ созубого колеса

Профиль зуба в этом сечении почти совпадает с профилем услов-
ного прямозубого колеса, называемого эквивалентным, диаметр

См. курс аналитической геометрии.
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делительной окружности которого

откуда эквивалентное число зубьев

(6.49)

где z—действительное число зубьев косозубого колеса.
Из формулы (6.49) следует, что с увеличением р возрастает

га, следовательно, повышается прочность косых зубьев.

СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ В ЗАЦЕПЛЕНИИ

В косозубой передаче нормальное усилие Рп составляет угол |3
с торцом колеса (рис. 6.35). Разложив Р„ на составляющие, по-
лучим:

Рис. 6.35. Схема усилий в косозубой передача

окружное усилие

радиальное усилие

осевое усилие
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(6.50)

(6.51)

При определении направлений усилий учитывают направление
вращения колес и направление наклона зуба (правое или левое),

Осевое усилие Q дополнительно нагружает подшипники, воз-
растая с увеличением р\ По этой причине для косозубых колес
принимают р = 8ч-15°. Наличие в зацеплении осевых сил является
недостатком косозубой передачи.

РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ОТКРЫТЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ
КОСОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

Вследствие наклонного расположения зубьев в косозубом за-
цеплении одновременно находится несколько пар зубьев, что
уменьшает нагрузку на один зуб, повышая его прочность. Нак-
лонное расположение зубьев увеличивает их жесткость на изгиб,
уменьшает динамические нагрузки. Все эти особенности трудно
учесть при выводе расчетных формул, поэтому расчет на проч-
ность косозубых передач ведут по формулам эквивалентных пря-
мозубых передач с введением в них поправочных коэффициентов.
По условиям прочности габариты косозубых передач получаются
меньше, чем прямозубых.

Проектный расчет. Аналогично расчету прямозубой передачи
[см. формулу (6.34)] нормальный модуль зацепления

з /—

У*;

где дополнительно:
•фи = _1 — к о э ф ф и ц и е н т ш и р и н ы

(6.52)

к о л е с а .о б о д а

Для косозубых передач рекомендуется \pra = 15 — 40, при этом
b2^l,5ddl. Здесь Ьа — ширина обода колеса;

г/э — к о э ф ф и ц и е н т ф о р м ы з у б а . Выбирают из табл. 6.6
по эквивалентному числу зубьев гэ.

В формулу (€.52) подставляют меньшее из двух произведений
#в[°]и> вычисленных для шестерни и колеса.

£п и=1,3 — 1,4 — коэффициент, учитывающий повышение проч-
ности на изгиб косых зубьев по сравнению с прямыми.

Проверочный расчет. Аналогично расчету прямозубой передачи
[см. формулы (6.33) н (6.35)] напряжения изгиба в зубьях шес-
терни и колеса:

ы
1 ]и2

(6.53)

(6.54)
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Проверка прочности зубьев при перегрузках по стипик анало-
гична проверке прямозубой передачи.

Последовательность расчета открытых цилиндрических косозу-
бых передач. Расчет ведут аналогично расчету открытых прямозу-
бых передач (см. стр. 131) со следующими изменениями:

в п у н к т е 8 задаются углом наклона зуба р = 8-^-15°, опре-
деляют эквивалентное число зубьев гэ1 и гэ2 и по табл. 6.6 при-
нимают уэ1 и уэ2;

в п у н к т е 11 определяют нормальный модуль зацепления тп

[формула (6.52)], значение которого округляют по ГОСТ 9563—60
(табл. 6.1). В проверочном расчете напряжения аи и аи пш( опре-
деляют по формулам (6.53), (6.54) и (6.38).

Пример 19. В приводе автоматической линии примера 17
открытая цилиндрическая прямозубая передача заменена косозу-
бой с углом р = 13°6', 1]>и = 25, £п н=1,3; К =1,4.

Как изменится межосевое расстояние передачи, если материал
колес, число зубьев и коэффициент у оставить прежними?

Р е ш е н и е . 1. Согласно решению примера 17 расчет передачи
следует вести по зубу колеса, эквивалентное число зубьев кото-
рого (формула 6.49)

г - г* =

 80 -866^ э 2 — c o s s p cos313°6' '"'

По табл. 6.6 г/32 =-0,479.
2. По формуле (6.52) нормальный модуль зацепления

25.20-0,479.104-1,3 ~^'°

По ГОСТ 9563—60 (табл. 6.1) принимаем тп — 3мм,
3. Межосевое расстояние [формула (6.48)]

"--2cosp -2со513°б'^1^Л1Ж'

Следовательно, межосевое расстояние уменьшится на 46 мм,
или примерно на 23%.

Задача 14. Определить диаметры заготовок (диаметры окруж-
ностей выступов) колес цилиндрической косозубой передачи,
если ^=100лш; /п„=1,5лш; zx^-22; t = 5.

О т в е т . Ое1 = 36,3иш; Д,2= 169,7мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какое направление наклона зуба (правое или левое) имеет
шестерня на рис. 6.1,6?

2. Как влияет на работу зубчатой передачи изменение угла р?
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3. Какие модули зацепления различают для косых зубьев?
Какова зависимость между ними?

4. Что такое эквивалентное число зубьев косозубого колеса
и как оно определяется?

5. Объясните, почему с увеличением угла р контактная и из-
гибная прочности косых зубьев повышаются?

Дополнительная литература

[11], стр. 104—110.
[18], стр. 157, задача 9.37.

З А Н Я Т И Е 23

РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ЗАКРЫТЫХ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ
КОСОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

Проектный расчет. Аналогично расчету прямозубой передачи
[см. формулу (6.40)] межосевое расстояние для стальной косозу-
бой пары

(6.55)

где дополнительно:
1|)л = 0,2—0,63 — коэффициент ширины обода колеса, при этом

fe2^l,5dai. Значение tyA <0,4 может быть принято при условии
„ ^_ 2. 5т„соблюдения неравенства tyA ^ . . " , при котором в зацеплении

f\ sin p
косозубых колес одновременно участвует не менее двух пар зубьев,
Рекомендации по выбору я|)л см. на стр. 82;

£пк=1,25—1,35 — коэффициент, учитывающий повышение кон-
тактной прочности ко_сых зубьев по сравнению с прямыми.

Проверочный расчет. Аналогично расчету прямозубой передачи
[см. формулу (6.39)] контактные напряжения в поверхностном
слое косых зубьев

t __340 ч/7

J"-~A V ' (6.56)

Проверка прочности на и з г и б по аи аналогична проверке
открытой косозубой передачи, но без учета износа зубьев (см.
стр. 147). Проверка прочности зубьев п р и п е р е г р у з к а х
аналогична проверке прямозубой закрытой передачи (см. стр. 138).

Последовательность расчета, (см. решение примера 20). Этот
расчет ведут так же, как и расчет закрытых прямозубых передач
(см. стр. 138), со следующими изменениями:
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в п у н к т е 6 задаются расчетными коэффициентами: К (см.
ста. 128), ЦА (стр. 149) и йпк (там же);

'
т

,„ v i • -- -ПК \ - ~ ~/'

в п у н к т е 8 задаются т„ = (0,01 -=-0,02) Л, затем округляют
„ по ГОСТ 9563—60 (табл. 6.1);

в п у н к т е 9 принимают предварительно угол (} (см. стр. 147),
определяют числа зубьев zc [формула (6.48)], z1 и г2, а затем
уточняют угол р*.

В п р о в е р о ч н о м р а с ч е т е напряжения стк определяют по
формуле (6.56), а напряжения сги по формулам (6.53) и (6.54)

при у = 1. Коэффициенты уэ1

и уэ2 принимают по табл. 6.6,
предварительно определив гз1

и гэ2 [формула (6.49)].
Пример 20. Рассчитать

закрытую косозубую переда-
чу одноступенчатого цилинд-
рического редуктора привода
винтового транспортера (рис.
6.36). Мощность, развиваемая
электродвигателем, Nm =
= 14 кет при угловой скоро-
сти содв=152 рад /сек. Срок
службы привода Г = 12-10 3 ч
(3 года при 2-сменной работе).
Угловая скорость вала транс-

портера сот=14 рад/сек. Нагрузка нереверсивная, переменная. В
период пуска кратковременно действующая перегрузка в 1,7 раза
больше номинальной. Габариты привода должны быть наименьшими.

Р е ш е н и е . 1. Общее передаточное число привода

. _ ° > д в _ 1 5 2 _ ) п я
«общ-^-ТТ- Ш'8'

Для редуктора принимаем / = 5.
Угловая скорость колеса редуктора

% «дв 152 ол . т ,
со2 = -ji = —г- = -=- = 30,4 рад /сек.

I I и

Рис. 6.36. Схема привода к решению при-
меров 20 и 22:

/ — электродвигатель; 2 — редуктор; J-винтовой
транспортер; 4-открытая коническая прямозу-

бая передача

2. Вращающий момент на валу шестерни

'"

= 92,\.103н-мм.

3. Материалы шестерни и колеса. Для уменьшения габаритов
редуктора принимаем по табл. 6.5 для шестерни улучшенную
сталь 40Х. При диаметре заготовки до 120мм ат = 686 н/мм*,
<г_1 = 480 к/мм-, твердость Я5257 — 285; для колеса — нормализо-

* Значение cos P следует вычислять с точностью до пяти знаков.

150

ванную сталь 40Х. При диаметре заготовки до 300 мм огт=
= 490 н/лш2, 0_1 = 352 н/лша, ЯВ200—230.

4. Число циклов нагружения зубьев [формула (6,16)]:
шестерни

JVul = 572,4(0^ = 572,4 • 152-12 • 103 = 104-107;

колеса
#Ц2 = 572,4со2Т = 572,4 - 30,4 -12 • 103 = 20,8 • 10'.

Подставив в формулы (6.15) и (6.22) значения Л/ц1 и N^t по-
лучим &рк = 1; йри = 1.

5. а) Допускаемое контактное напряжение [формула (6.17)]

[0]к = 0,5 ([o]Kl + [o]K2) = 0,5 (706 + 550) = 628 н/мм2,

где для материала шестерни

[a]Kl = 2,75 ЯВт!п£ри = 2,75-257-1=706 н/мм2;

для материала колеса

„£рк = 2,75 • 200 • 1 = 550 н]мм*.

Условие [а]к< 1,25 [o]K2 соблюдается;
б) Допускаемое предельное контактное напряжение [формула

(6.18)]
М„ пред -2,5 [о]к= 2,5-628=1570 н\мм\

в) Допускаемые напряжения изгиба [формула (6.20)] для ше-
стерни и колеса

r , (1,4-r l,6)o_ t 1,5-480
<

г - т (1,4-М,6)о_1 1,5-352 1ПГ. , ,
[О.] и, = J - Щ— = ТЖТ5 = 1 9° "'*" '

где *„=1,8; [п] = 1,5 (см. стр. 122);
г) Допускаемые предельные напряжения изгиба [формула

(6.23)]:
для шестерни

Н„, пред = 0,8от = 0,8-686 = 548 н/лш2;

для колеса
Н из пред = 0,80Т = 0,8 -490 = 392 н/лш2.

6. Принимаем расчетные коэффициенты:

К =1,3 (см.. стр. 128); ̂  = 0,5 (см. стр. 149); Аик = 1,3 (там же).

7. Межосевое расстояние передачи [формула (6.55)]

0.5-5.1.3
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Принимаем Л = 140 мм.
8. Модуль зацепления

т„ = (0,01 -f- 0,02) Л = (0,01 ~ 0,02)-140= 1,4 -f- 2,8 мм.

По ГОСТ 9563—60 (см. табл. 6.1) принимаем /п„=1,5 мм.
9. а) Задаемся предварительно углом наклона зуба р = 1

(см. стр. 147).
б) Суммарное число зубьев [формула (6.48)]

Zc = ?^=2d40_co110!=183)8i

Принимаем zc=184.
в) Числа зубьев:

шестерни
г, 184

принимаем г1 = 31;
колеса

22 = гс—z1 = 184 — 31 = 153.

г) Фактический угол наклона зубьев [формула (6.48)]
п с — ' ' r\ Q Q K 7 1 ' ft Q°'10'

9x1 9. МЛ ~~ V . a O J / l , |J — » -î  .

10. Фактическое передаточное число

-' г 2 1 5 3 .

11. Основные геометрические размеры шестерни и колеса:
диаметры делительных окружностей:

. «л 1,5-31 ._ ,_
'̂ = ̂ p = coS9°42' =47.17 **,

, _ т„г, 1,5-153 „„_ _
а<>2 ~ cos р ~ cos 9°42' ~ ̂ А«« лш.

при этом соблюдается равенство

диаметры окружностей выступов:

0*1 = dai + 2mB = 47,17 + 2- 1,5 = 50,17 лш,
Оег = do, + 2т„ = 232,83 + 2-1,5 = 235,83 мм,

что соответствует предварительно принятым диаметрам заготовок;
ширина обода:

колеса

152

шестерни
&j = &2 + 5 жж = 70 + 5 = 75 мм.

Условие Ь2 ̂  1,5dd l выполнено.
12. Окружная скорость косозубых колес

_ a>tddi „ 152-47,17 „ ,„
2 1000 2 • 1000 ' ч

По табл. 6.2 принимаем 8-ю степень точности изготовления
колес.

13. Уточненный коэффициент нагрузки /С'. По табл. 6.7

Для переменной нагрузки по формуле (6.37), табл. 6.8 при

-р-= = 1,48 и симметричном расположении колес относи-

тельно опор
К- _,_ / Скц+ 1 „1,37+1 _ _ , 1Я

^ кц — 2 2 '

По формуле (6.36) /С'=/СдИЛвд= 1.25-1,18 =1,47."
14. Расчетное контактное напряжение [формула (6.56)]

„340 -./~М1К' (1+t')3 „340 -./" 92,МО3 1,47 (1+4.93)3 _
°К~1Г К М'Апк ~^0 К 70 4,93 1,3 ~

= 610 н/мм* < [СУ] к = 628 н/мм-,

т. е. условие прочности выполнено.
Недогрузка составляет 2,8%.
15. Эквивалентные числа зубьев шестерни и колеса [формула

(6.49)]:
31

cos- p cos:j 9°42
г., 153

7^=32,3,

32 cos3P cos39°42'

Коэффициенты формы зубьев (см. табл. 6.6): шестерни уэ1=
=0,423; колеса г/э, = 0,490.

Расчетные напряжения изгиба в зубьях шестерни и колеса
[формулы (6.53) и (6.54)] при £пи = 1,35 (см. стр. 147):

2 92,1-103-1,47
70 1,52-31-0,423-1,35

^ = 97,2 н/мм2 < [ст„]и2 = 266 н/мм2;

Уменьшить тп нельзя, так как он принят по наименьшему
рекомендуемому значению*.

* В редукторах общего назначения рекомендуется модуль зацепления
принимать не менее 1,5мм.
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16. Расчетные предельные напряжения в период перегрузок:
а) Контактные напряжения для рабочих поверхностей зубьев

[формула (6.41)]

°„ пик = *K-^ij?s*=61oKTj = 795 н/мм*<

<[о-]к„ред=1570н/ЛШ2.

б) Напряжения изгиба в основании зуба [формула (6.38)]:
шестерни

о« Ж1 „нк = о„ В1 ^ЙТ* = 97,2 • 17 = 165 н/мм* < [о]и пред = 548 н/млР,

колеса

= GO И2 ̂
1 = Ь3,7 - 1 ,7 = 142 н/жл^ < [а]и прод = 392 н.'мм*.

ШЕВРОННАЯ ЦИЛИНДРИЧЕСКАЯ ПЕРЕДАЧА

Шевронное колесо представляет собой сдвоенное косозубое колесо,
выполненное как одно целое (см. рис. 6.1, а). Вследствие разного
направления зубьев на полушевронах, осевые силы Q взаимно
уравновешиваются на колесе и на подшипники не передаются

(рис. 6.37). Это обстоятельство позволяет
принимать у шевронных колес угол наклона
зуба р = 25^-40°, что повышает прочность
зубьев и плавность передачи. Шевронный
зуб требует строго определенного осевого
положения шестерни относительно колеса,
поэтому вал шгстерни монтируют в подшип-
никах, допускающих осевую «игру» вала.

Недостатком шевронных колес является
большая стоимость их изготовления. Приме-
няются в мощных быстроходных закрытых
передачах. Геометрический и прочностной
расчеты шевронной передачи аналогичны
расчетам косозубой передачи. Для шевронной

передачи коэффициент ширины обода колеса ^ = 0,4 — 0,8, при
этом b2s^.2,5ddl (в некоторых случаях, например в прокатном
оборудовании, допускается tyA до 1,25).

Задача 15. Определить, с какой окружной скоростью рабо-
тает шевронная передача, если А = 630 мм, тл = 10диг, f = 4,
Zj = 22. Угловая скорость шестерни o)j = 151 рад/сек.

О т в е т . ti = 19 м/сек.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Как влияет изменение диаметров зубчатых колес на их кон-
тактную прочность?

2. Что представляют собой шевронные зубчатые колеса и ка-
кими достоинствами они обладают?

Рис. 6.37. Схема уси-
лий на шевронном

колесе
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3. Укажите рекомендуемые углы наклона зуба для цилиндри-
ческих косозубых и шевронных колес и объясните причину их
разного значения.

4. Почему вал шевронной шестерни должен быть плавающим?

Дополнительная литература

[18], стр. 158, задача 9.38.

В. КОНИЧЕСКАЯ ПРЯМОЗУБАЯ ПЕРЕДАЧА

З А Н Я Т И Е 24

Конические зубчатые колеса применяют в передачах, когда
оси валов пересекаются под углом д (см. рис. 6.2). Наибольшее
распространение имеют передачи с углом 6 = 90°, которые и рас-
сматриваются ниже. Конические колеса бывают с прямыми (см.
рис. 6.2,а), косыми (см. рис. 6.2,6), круговыми (см. рис. 6.2,в)
и редко с шевронными зубьями. Далее рассматриваются только
прямозубые конические передачи.

Внутреннее зацепление с коническими колесами практически
не применяется. Конические зубчатые передачи по сравнению с
цилиндрическими сложнее в изготовлении и монтаже. Нарезание
зубьев производится на специальных станках. В конических пе-
редачах, как правило, шестерня располагается консольно (рис.
6,38), при этом вследствие меньшей жесткости консольного вала

2 J

Рис. 6.38. Подшипниковой узел вала конической шестерни:
/ — стакан; 2 —набор металлических прокладок для регулирования
зацепления; 3 — набор металлических прокладок для регулирования
подшипников

увеличивается неравномерность распределения нагрузки по длине
зуба. По этой причине конические колеса работают с большим
шумом. Подшипники вала шестерни располагаются в стакане для
обеспечения возможности осевого регулирования зацепления колес
при сборке (рис. 6.38).
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ГЕОМЕТРИЯ ЗАЦЕПЛЕНИЯ КОЛЕС

Роль начальных и делительных цилиндров цилиндрических
зубчатых передач в конических передачах играют начальные и
делительные конусы. При вращении колес начальные конусы
катятся друг по другу без скольжения (рис. 6.39). В конических
передачах угловая коррекция не применяется, поэтому начальные

if Лф.

Рис. 6.39. Схема к геометрии зацепления конических колес:
/, 2, 3 — образующие внутреннего, среднего и наружного дополни-

тельных конусов; ^-эквивалентное колесо

и делительные конусы всегда совпадают. Углы делительных ко-
нусов обозначают соответственно фг и q>2. Угол между осями
6 = ф1-)-ф2. Эвольвентные зубья конического колеса профилируют
на развертке дополнительного конуса, образующая которого
перпендикулярна к образующей делительного конуса. Дополни-
тельные конусы можно построить для наружного, среднего и
внутреннего сечений конического колеса. Ширина обода зубча-
того колеса Ь ограничена двумя дополнительными конусами — на-
ружным и внутренним.

ЭКВИВАЛЕНТНОЕ КОЛЕСО

Профили зубьев конического колеса, построенные на развертке
дополнительного конуса (см. рис. 6.39), весьма близки к про-
филям зубьев эквивалентного цилиндрического колеса, делитель-
ная окружность которого получена разверткой дополнительного
конуса на плоскость. Дополнив развертку до полной окружности
(рис. 6.40), получим эквивалентное колесо с числом зубьев га.
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Из треугольника OCS (см. рис. 6.40) диаметр делительной
окружности эквивалентной шестерни

, d^i mz,и 1 =— — — triz~i,
31 COS ф! COS фг

 э1

откуда эквивалентные числа зубьев шестерни и колеса

COS COS ф,
(6.57)

где гх и 22—действительные числа зубьев конических колес.

Рис. 6.40. Схема для определения эквивалентного чи-
сла зубьев

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО

Аналогично - конической фрикционной передаче при
(стр. 85)

О), dal 2j

= 90°

(6.58)

Для конической прямозубой передачи рекомендуется i = 2—3;
при колесах с непрямыми зубьями возможны более высокие зна-
чения i; наибольшее значение i = 6,3 (ГОСТ 12289 — 66).

ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ

Как известно, модуль зацепления предстааляет собой отноше-
ние диаметра делительной окружности к числу зубьев колеса, но
для делительного конуса конического зубчатого колеса этих диа-
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метров, а следовательно, и модулей бесчисленное множество. При
разных по длине зуба модулях высота зуба также величина пе-
ременная (рис. 6.41). Для удобства измерения размеры кониче-
ских колес принято определять по наружному торцу зуба, обра-
зованному наружным дополнительным конусом. Максимальный
модуль зацепления т, полученный по наружному торцу, иногда

Рис. 6.41. К геометрическому расчету конического
колеса

называют п р о и з в о д с т в е н н ы м м о д у л е м зацепления. Его
обычно округляют по ГОСТ 9563—60 (см. табл. 6.1). В кониче-
ских зубчатых колесах одним и тем же зуборезным инструментом
можно нарезать колеса с различным модулем.

Диаметр основания делительного конуса

Высоты головки зуба h' и ножки h" соответственно равны:

h' — т h" = 1 ,2т

Диаметр окружности выступов

2т cos cp

(6.59)

(6.60)

Длина образующей делительного конуса (см. треугольник aCS
на рис. 6.39)

или

r d.ll mz\
e 2 sin op! 2 sir, ф1

(6.61)

(6.62)
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Угол головки зуба А' (см. рис. 6.41)

tgA '
h'

-~re

Диаметр средней делительной окружности шестерни

(6.63)

(6.64)

где Ь — ширина обода колес.
Разделив на Zj левую и правую части формулы (Ь.Ь4), полу-

чим средний модуль зацепления:

b si n cpt

Zi
(6.65)

У С И Л И Я В ПЕРЕДАЧЕ

Усилия в конической прямозубой передаче определяют по
размерам средних сечений зубьев, "в которых лежит точка при-
ложения усилия Рп, дей-
ствующего перпендикуляр-
но к поверхности зуба
(рис. 6.42). Разложив Рп

на составляющие, получим:
окружное усилие йа ше-

стерне

(6.65)

радиальное усилие на
шестеоне

T1 = P1tgct cos cpi

(6.67)

осевое усилие на ше-
СТеРН6

Ql = P 1 tgasincp 1

Рис. 6.42. Схема сил в конической прямо-
зубой передаче

(6.68)
Усилия на колесе по величине соответственно равны:
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Пример 21. Коническое колесо имеет т = 4 мм; га = 50.
Определить угол обточки заготовки колеса при t = 4. Зубья нор-
мальной высоты.

Р е ш е н и е . 1. Угол делительного конуса колеса [формула
(6.58)]

= i = 4; ф„ = 75°58'.

2. Длина образующей делительного конуса [формула (6.62)]

. _ отг.2 _ 4-50 _ 1 по и
Ь* - 2 sin ф2 - 2 sin 75°58' ~ Ш/'в ММ'

3. Угол головки зуба (см. рис. 6.41)

4. Угол обточки заготовки колеса

<pei = ср2 + А' = 75°58' + 2°14' = 78°12',

Задача 16. Определить осевое усилие QJ на шестерне кони-
ческой передачи, если мощность Л^ = 6, 1 кет при coj = 99,4 рад/сек.
Параметры передачи: m = 2 MM; zl = 20; 6 = 32 мм; 1 = 2.

О т в е т . Q1 = 223 н.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1 . Какие недостатки имеет коническая зубчатая передача по
сравнению с цилиндрической?

2. Какова связь между производственным и средним модулями
зацепления в конической передаче?

3. Почему зуб конического колеса имеет бесчисленное мно-
жество значений модуля зацепления?

4. Направление каких усилий, возникающих в зацеплении
конических колес, зависит от направления вращения колес
(см. рис. 6.42)?

Дополнительная литература

[12], лист 24.
[18], стр. 168, задача 9.54.

З А Н Я Т И Е 25

РАСЧЕТ КОНИЧЕСКОЙ ПРЯМОЗУБОЙ П Е Р Е Д А Ч И НА ПРОЧНОСТЬ

Расчет конической передачи на прочность основан на допу-
щении, что несущая способность зубьев конического колеса будет
такой же, как и у эквивалентного цилиндрического (см. рис. 6.39)
с той же длиной зуба Ъ и профилем, соответствующим среднему
дополнительному конусу (среднему сечению зубьев). Однако пра-
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ктика эксплуатации показала, что при одинаковой степени на-
груженности конические передачи выходят из строя быстрее ци-
линдрических. Поэтому при расчете вводят коэффициент пониже-
ния допускаемой нагрузки конической зубчатой передачи по срав-
нению с эквивалентной цилиндрической; этот коэффициент
равен 0,85.

Расчет открытой передачи

Проектный расчет. Аналогично расчету цилиндричесь ой пря-
мозубой передачи [см. формулу (6.34)] средний модуль зацепления

iMiJbM.-0.85
(6.69)

где дополнительно:

гЬ„ = к о э ф ф и ц и е н т ш и р и н ы о б о д а ко л е с а по
/ИСр

отношению к среднему модулю. Обычно принимают tym=- 10-=-15;
уэ — к о э ф ф и ц и е н т ф о р м ы з у б а э к в и в а л е н т н о г о

к о л е с а . Выбирают по z3 (см. табл. 6.6).
В формулу (6.69) подставляют меньшее из двух произведений

#э[°]и Для шестерни и колеса.
Проверочный расчет. Аналогично расчету цилиндрической пря-

мозубой передачи [см. формулы (6.33) и (6.35)] расчетные напря-
жения изгиба в зубьях конических колес и условие их прочности
выражаются формулой

(6.70)

„
J/32

Проверка прочности зубьев по <ти п и к при перегрузках анало-
гична проверке цилиндрической передачи (см. стр. 130).

Расчет закрытой передачи

Проверочный расчет. Формула (6.39) в параметрах эквивалент-
ной цилиндрической прямозубой передачи по среднему дополни-
тельному конусу' (см. рис. 6.39) имеет вид

340 -, /~Af,iK(l-M.»)3 ^ г 1
°« = A^Y Vo.85 <Ик-

Заменив значения Аа, М31 и ta аналогично конической фрик-
ционной передаче (см. стр. 88), получим ф о р м у л у п р о в е р о ч -
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н о г о р а с ч е т а для стальных конических прямозубых колес:

CL =-
34° 0.85

(6.71)

Проектный расчет. Заменив в формуле (6.71) значения

и =

получим ф о р м у л у п р о е к т н о г о р а с ч е т а для стальных
конических прямозубых передач

р. 3/7 340 У МгК
л \ ^[0]J ^£(1_o,5^t)*i.o.33 (6.72)

где t y r = - , к о э ф ф и ц и е н т ш и р и н ы о б о д а к о л е с а .
Le

Обычно принимают ipL = 0,25—0,3.
Конические зубчатые передачи редукторов выполняют по

ГОСТ 12289—66, который регламентирует i, dd.2 и Ь (табл. 6.9).

Т а б л и ц а 6.9

Рекомендуемые основные параметры конических зубчатых передач
(извлечение из приложения к ГОСТ 12239—66)

Диаметр основания

колеса 4Л_, мм

63
80

100
125
160
200
250
230

Передаточное число 1

2 2,24 2.5 2,8 3,15

Ширина конического з>бчатого колеса Ь, мм.

10
13
16
20
25
32
40
45

12
16
19
25
32
40
42

12
15
19
25
30
38
42

15
19
24
30
38
42

15
19
24
30
38
42

П р и м е ч а н и я . 1. В приложение к ГОСТ 12239—66 включены:
значения d^, от 50 до 1600 мм;
значения i от 1 до 6,3.
2. Фактическое отклонение <К; от стандартного значения не должно превышать ±3%.

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ ОТКРЫТЫХ
КОНИЧЕСКИХ ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 22)

Расчет ведется так же, как и открытых цилиндрических пря-
мозубых передач (см. стр. 131).

Исключения составляют:
в п у н к т е 8 определяют: а) углы при вершинах делительных

конусов q>! и фа [формула (6.58)];
б) эквивалентные числа зубьев шестерни z8l и колеса z32

[формула (6.57)];
в) коэффициенты формы зуба шестерни у91, колеса г/э2 (см.

табл. 6.6);
в п у н к т е 11 определяют: а) средний модуль зацепления тср

[формула (6.69)];
б) ширину зубчатого венца b = tymm<.f;
в) производственный модуль зацепления m [формула (6.65)],

округляя по ГОСТ 9563—60 (табл. 6.1);
в п у н к т е ! 3 степень точности изготовления передачи назначают

по окружной скорости уср, для чего уточняют средний модуль пгср

[формула (6.65)], определяют диаметр средней делительной
окружности шестерни dcpl, а затем иср.

Напряжения изгиба <ти в основании зубьев определяют по
формулам (6.70).

Пример 22. Рассчитать открытую коническую прямозубую
передачу (см. рис. 6.36) по данным примера 20 (см. стр. 150).
Редуктор имеет к.п.д. т]ред = 0,94 и передаточное число 1'ред = 4,93.

Угол между осями валов конической передачи 6 = 90°.
Р е ш е н и е . 1. Передаточное число открытой конической зуб-

чатой передачи

, «обо, 1М 9 1 Qt = ̂ — = 4,93=^>1У-
1ред

2. Число зубьев шестерни принимаем гг = 22. Число зубьев
колеса 22 = г1г = 22-2,19 = 48,2. Принимаем г2 = 48.

3. Фактическое передаточное число

Угловые скорости шестерни и колеса:

152
ч = -^- = Ш = 30# рад/сек;

'ред

ю, 30,8 . . . ,,
}* ̂  F = 08Г = 14> J Pa%m-
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4. Л1ощность и вращающий момент на валу конической шес-
терни:

#i = ЛГдвЛред -= 14-0,94= 13,15 кет;

. = — = Т7Г5Г ===427 н - л =1 с»! 30,8 н-мм.

5. Материалы шестерни и колеса. Чтобы получить наименьшие
размеры передачи по табл. 6.4 и 6.5, принимаем для шестерни
нормализованную сталь 40Х. При диаметре заготовки до 200 мм

от = 490 н/жж 2; ст_1 = 362 н/мм2; Я5200— 230;
для колеса — нормализованную сталь 55.

При диаметре заготовки до 500 мм аг = 304 н/мм2;
о_1 = 262 н/мм2, НВ 185— 229.

6. Число циклов нагружения зубьев [формула (6.16)]:
шестерни

Л/ц1 = 572,4со1Г = 572,4-30,8.12-103 = 21,3-107;
колеса

#Ц2 = 572,4 ш3Г = 572,4 • 14, Ы2 • 103 = 9,7 • 107.

По формуле (6.22) коэффициент режима нагрузки &ри = 1.
7. Допускаемые напряжения изгиба [формулы (6.20) и (6.23)]:

для материала шестерни
г , (1,4ч- 1,6)0-! 1,5-362

- =

где £„=1,8, [/г] = 1,5 (стр. 122);

М„1 пред = 0,8стт = 0,8 • 490 = 392 н/мм2;

для материала колеса

г , _ (1,4 * 1.6)0., _ 1,5-262 _
L°o J H 2 — ka[n\ — 1 8 -1 5 ~ и/л»л ,

НИ2 пред = 0,°8 стт = 0,8 • 304 = 243 н/мм*.

8, а) Углы при вершинах делительных конусов [формула (6. 58)]:

r = = 0,43850; Ф1 = 24°38';

шестерни

Фз = б—Ф1 = 90° —24°38' = 65°22'.

б) Эквивалентное число зубьев [формула (6.57)]

, - 2t .._ 22

cos cos 24°~38
7 = 24,2;

колеса

92 С05ф2 cos 65° 22'

в) Коэффициенты формы зуба по табл. 6.6:
для шестерни уэ1 = 0,395; для колеса г/32 = 0,482.
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9. Сравнительная характеристика прочности зубьев на изгиб:
для шестерни

Уэ1[0о]и1 = 0,395-200 = 79 н/мм2,
для колеса

4ГЭ 2Ы.2 = 0,482.145 = 70 н/мм'.

Расчет передачи следует вести по зубу колеса как менее
прочному.

10. Расчетные коэффициенты. Принимаем К= 1,5(см. стр. 128),
1|зт=-12(см. стр. 161); 7=1,6 (см. стр. 127).

11. а) Средний модуль зацепления [формула (6.69)]

\f 2M,K^ _\f 2-427-10 3-1,5-1,6 __ -
т^~" V г|5л,г1(/э.21ап]и2-0,85 ~~ У 12-22-0,482-145-0,85 ~~ й ? и / ММ"

б) Ширина зубчатого обода 6 = i|3Mmcp= 12-5,07 ж 60 мм.
в) Производственный модуль зацепления [формула (6.65)]

, b sin m, r /VT i 60 sin 24°38'
22 - = 6,2 мм.

"'•По ГОСТ 9563—60 (см. табл. 6.1) принимаем т = 7 мм,
12. Основные геометрические размеры передачи:

а) Диаметры оснований делительных конусов

ddl = mz1 = 7 -22= 154 мм,
d = m22 = 7-48 = 336 мм.

б) Диаметры окружностей выступов

Del = ddl + 2m cos q>t = 154 + 2-7 cos 24°38' = 166,8 MM,
A-2 = ddt + 2m cos ф2 = 336 + 2 • 7 cos 65°22' = 34 1 ,8 MM.

Полученные диаметры De соответствуют предварительно при-
нятым диаметрам заготовок.
в) Длина образующей делительного конуса [формула (6.62)]

, _ mZl 7-22 .„.„

13. а) Фактический средний модуль [формула (6.65)]

ft sin tp, _ 60sin24°38' _ 0_тср=т -~ 22 = 5,87 мм.

б) Диаметр средней делительной окружности шестерни

dcpi = m'^Zi = 5,87 • 22 = 129,1 мм.

в) Окружная скорость зубчатых колес
ю^ср! 30,8-129,1

• УСР' = 2-1000= 2-1000 = ' MJceK,
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По табл. 6.2 принимаем 9-ю степень точности передачи.
14 Уточняем коэффициент нагрузки [формула (6.36)]. По

табл. 6.7 (см. примечание) /Сдин=1,54. Для колес с твердостью
< Я5350 при переменной нагрузке

t u+l ,,41 + 1
2 2 L^UJ,

где

/СкЦ = 1,41 (см. табл. 6.8) при _J2 оды
129,1 -и>*о::)-

Тогда К' = /(„„„/Cm = 1,54 -1,205 = 1,85.
15. Напряжения изгиба в основании зуба колеса как менее

прочного [формула (6.70)]

^ 2М1АГ'у 2-427 К)3 1,35 1,6

°° И2~ Ь КР)2г,г/э2-0,85 ~60-5,87'-22 0,182 0,85 ="

= 136 н/мм"' < [ст„]и, = 145 н/мм*.

Недогрузка составляет 6,2%, что дотстимо.
16. Напряжения изгиба в основании з\ба колеса в период

пуска [формула (6.38)]

*,,n« = <'o..%f!5=136.1,7 = 231 «/лш*<[о]я 2 п р е д = 243 н/мм*,

следовательно, прочность зубьев обеспечена.

Задача 17. Во время работы конической передачи в основании
зубьев колеса возникает напряжение изгиба анз=128 н/мм*.
Определить напряжение в зубьях шестерни, если i = 3,12 и zi = 24,

О т в е т . си1= 157,5 н/мм*.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему при расчете на прочность конической зубчатой пе-
редачи вводят коэффициент 0,85?

2. Почему расчеты на прочность конических передач ведут
по размерам в среднем сечении колес?

3. Объясните, почему при работе зубчатой пары с передаточ-
ным числом i Ф1 напряжения изгиба аи в основании ножки
зубьез шестерни и колеса разные?

4. Что выражают коэффициенты ^т и tyL', каковы обычно при-
нимаемые их значения?

5. Как определить напряжения изгиба в основании зуба шес-
терни ои1 пяк в примере 22?

Дополнительная литература

[18], стр. 169, задача 9.56.
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З А Н Я Т И Е 26

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ ЗАКРЫТЫХ
КОНИЧЕСКИХ ПРЯМОЗУБЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 23)

Расчет ведется аналогично расчету закрытых цилиндрических
прямозубых передач (см. стр. 138) со следующими изменениями:

в п у н к т е 6 задаются коэффициентами К. (см. стр. 128) и if L

(см. стр. 162);
в п у н к т е 7 определяют диаметр основания делительного

конуса колеса dd2 [формула (6.72)], Для стандартных редукто-
ров dd2 принимают по ГОСТ 12289—66 (см. табл. 6.9);

в п у н к т е 8 задаются производственным модулем зацепления,
исходя из числа зубьев шестерни Zj=18 — 28:

т __.
*~ (18

Из полученного интервала модулей принимают по ГОСТ
9563 — 60 (см. табл. 6.1) такое значение т, которому соответст-
вовало бы целое или близкое к нему число зубьев колеса 22 =
= — . По принятым значениям т и z2 уточняют диаметр колеса

d'fo = mz2. Допускаемое отклонение d^ от стандартного значения
±3%;

в п у н к т е 9 определяют число зубьев шестерни гг = ~ ,

округляют до целого числа, а затем уточняют передаточное число

в п у н к т е 10 определяют углы делительных конусов ф, и <р2;
в п у н к т е 12 определяют средний модуль тср [формула

(6.65)] и диаметр средней делительной окружности шестерни dcpl,
а затем среднюю окружную скорость колес иср, по которой на-
значают степень точности (см. табл. 6.2);

в п у н к т е 14 определяют расчетные контактные напряжения
для поверхностей зубьев в зоне зацепления ок и ок пик при номи-
нальной и пиковой нагрузках [формулы (6.71), (6.41)];

в п у н к т е 15 определяют эквивалентное число зубьев колес
z8i и z82 [формула (6.57)], по которым по табл. 6.6 принимают
коэффициенты формы зубьев г/91 и уэ2;

в п у н к т е 16 определяют расчетные напряжения изгиба оя

и оипик в основании зубьев шестерни и колеса при номинальной
и пиковой нагрузках [формулы (6.70) и (6.38)]. Износом зубьев
в закрытой передаче пренебрегают (у=1)-

Пример 23. Рассчитать закрытую коническую прямозубую
передачу редуктора привода автоматической линии по данным
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примера 17 (см. стр. 132). Угол между осями валов редуктора
6 = 90° (см. рис. 6.30).

Р е ш е н и е . 1. Согласно данным примера 17, передаточное
число конического редуктора i = 2,5. Мощность на валу кониче-
ской шестерни Л^ = Л^дв = 6,1 кет, при со1 = содв = 99,4 /?ад/шс,
Угловая скорость конического колеса

со, 99,4 or. т т /о)2 = т1 = -^-р- = 39,7 рад /сек.
I £, О

2. Вращающий момент на валу шестерни

— i Q) yy 4 - - ' - —'- - - --•

3. Материалы зубчатой пары. Не имея указаний об ограниче-
нии размеров редуктора, выбираем для колес углеродистые кон-
струкционные стали, аналогично примеру 15 (см. стр. 122), т. е.
для шестерни — нормализованную сталь 50Г; для колеса — норма-
лизованную сталь 45.

4. Число циклов нагружения зубьев за Т = 21 -10° ч работы:
шестерни

ЛГЦ1 = 572,4со,Г = 572,4-99,4 • 21 • 103 = 119,5 • 107;

колеса

N... = 572,4<Г = 572,4 • 39,7• 21 • 103 = 47,7- Ю7.

По формулам (6.15) и (6.22) коэффициенты режима нагрузки
крк = 1, /?ри = 1.

5. Допускаемые напряжения. Согласно решению примера 15
(см. стр. 123):
для материала шестерни

для материала колеса

[<т]к = 459 н/млР; [а]к пред = 1147 н/лш»;

Ы„2=136н/лш2 и [а]„2 пред = 227 н/мм\

6. Принимаем расчетные коэффициенты /С ==1,5 (см. стр. 128)
и г|}£ = 0,27 (см. стр. 162).

7. Диаметр основания делительного конуса колеса [формула
(6.72)]

«*>2< K(pr)vtl.-..iwM...B-
OV 61,4-10 3 -1,5

^459/ 0,27(1 —О,S-0,27)2 2,5-0,85"

По ГОСТ 12289—66 принимаем dd2 = 250 мм (см. табл. 6.9).
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8. При числе зубьев шестерни г1=18—28, рекомендуемые
Яйачения производственного модуля

Ля» 250
"(18-т-28)i (18 ч-28)-2,5

= 5,55 4-3,57 мм.

По ГОСТ 9563—60 (см. табл. 6.1) принимаем т = 5 мм, которому
соответствует целое число зубьев

В данном примере фактическое значение

d-д-г = dd2 -= тг2 = 250 мм,

9. Число зубьев шестерни

„ г2 50 пп
г! = Т~275~ U*

В данном примере фактическое значение

10. Углы делительных конусов [формула (6.58)]:
шестерни

колеса

11. Основные геометрические размеры передачи:
диаметр основания делительного конуса шестерни

ddl = mzl = 5 • 20 = 100 мм;

диаметр окружностей выступов [формула (6.60)]:
шестерни

A?i = ddl + 2тcosфх = 100 + 2-5cos2P48' = Ю9,2 мм;

колеса

Ц?2 = dte + 2m cos ф, = 250 + 2 • 5 cos 68° 12' = 253,7 мм;

длина образующей делительного конуса

mzi 5-20 i о л 7
? • —о «in 9I°48'— !«*>' ММ',

ширина обода зубчатых колес
b = i|)zL, = 0,27 -134,7 = 36,4 мм. По табл. 6.9 принимаем
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12. а) Средний модуль зацепления [формула (6.65)]

38 sin21°48' _
20

" &Vt «fI С '

б) Диаметр средней делительной окружности шестерни

<*cpi = /"cpZi = 4,29-20 = 85,8 мм.

в) Средняя окружная скорость зубчатых колес

99,4 85,8 . л _
= 2-1000 =4'26

По табл. 6.2 принимаем 7-ю степень точности передачи.
13. Уточняем коэффициент нагрузки К'. По табл. 6.7 (см.

примечание) Д'дин = 1 ,54. При постоянной нагрузке /Свд= 1 (стр. 130).

К! = /Сдин/Скц= 1,54- 1 = 1,54,

14. Расчетные контактные напряжения:
при номинальной нагрузке [формула (6.71)]

340
* (Le— 0,5*)

340
*:=(134,7— 0,5-38) у 38-2,5-0,85

= 446 н/мм* < [о]к = 459 к/мм*.

Недогрузка составляет ~2,8%, что допустимо;
при пиковой нагрузке [формула (6.41)]

* = 446 < [о], пред= 1 147 н/лш>,

что допустимо.
15. Эквивалентные числа зубьев колес [формула (6.57)]:

"cos21c487 = 21,5; z = *
82 COS фг

50
: cos 68°12': = 135.

По табл. 6.6 #Э1 = 0,380; ув2 = 0,484.
16. Напряжение изгиба в основании зуба шестерни и колеса:

при номинальной нагрузке (7=1) [формула (6.70)]

^ 2М,К'~ 2-61,4-10» 1,54

ZlyBl 0,85 "38-4,29-20 0,380 0,85 ~

= 42 н/мм* < [ой]и1 = 152 я/лл»;

^о И2 = *о HI ̂  = 42 gg = 33 «/^2 < [а0] И2 = 1 36 н/

что допустимо;
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при пиковой нагрузке (формула 6.38):

аи! пик = °о И1 "м"" = 42 • 1,5 = 63 н/мм* < [G] И1 пред =

°н2п„к = °оиа ̂ р = 33• 1,5 = 49,5 н/иш < МИ,ПРСД = 227 н/мм\

что допустимо.

Задана 18. Определить коэффициент ширины обода колес ф£

конической прямозубой передачи, если т = 4 мм; 2Х = 25; z2 = 50;
b = 32 мм; 6 = 90°.

О т в е т . 115,^=0,285.

КОНИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ С КОСЫМИ
И КРУГОВЫМИ ЗУБЬЯМИ

Конические передачи с косыми и круговыми зубьями (см. рис.
6.2, б, в) применяют в тяжелонагруженных быстроходных пере-
дачах. По сравнению с пря-
мозубыми, эти передачи
обладают большей несущей
способностью, работают
плавно и бесшумно. Наре-
зание кр}гового зуба рез-
цовыми головками (рис.
6.43) является высокопро-
изводительным способом
зубообработки, что способ-
ствует распространению
колес этого вида. Расчет
конических передач с не-
прямыми зубьями ведется
по формулам прямозубых рис. 6.43. Нарезание кругового зуба кони-
конических передач, но С ческого колеса резцовой голозюй
учетом особенностей их гео-
метрии *,

ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ С ЗАЦЕПЛЕНИЕМ
М. Л. НОВИКОВА

Эвольвентное зацепление, господствующее в современном маши-
ностроении, является линейчатым, так как контакт зубьев про-
исходит по линии (практически по узкой площадке), расположенной
вдоль зуба (рис. 6.44). Вследствие малого приведенного радиуса
кривизны контактная прочность звольвентного зацепления срав-

Подрэблее см. [15].
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Рис. 6.44. Схема движения контактной
площадки в эвольвентном зацеплении

нительно невысока, поэтому для современных мощных передач
важен вопрос повышения несущей способности зубчатых передач.

М. Л. Новиковым было предложено новое точечное зацепление,
в котором профили зубьев колес в торцовом сечении очерчены по
дугам окружности (рис. 6.45). Зуб шестерни делается выпуклым,
а зуб колеса — вогнутым, что увеличивает их приведенный радиус

ее кривизны, значительно повы-
шая контактную прочность
передачи.

В зацеплении Новикова
линия контакта зубьев обра-
щается в точку и зубья ка-
саются только в момент про-
хождения профилей через эту
точку (рис. 6.46), а непре-
рывность передачи движения
обеспечивается винтовой фор-
мой зубьев. Поэтому зацепле-
ние Новикова может быть
только косозубым с углом на-
клона зубьев р = 10 ~ 30°. В
результате упругой деформа-
ции точечный контакт пере-
ходит в контакт по малой
площадке. При взаимном пе-
рекатывании зубьев контакт-
ная площадка перемещается
вдоль зуба с большой скоро-
стью, что создает благопри-
ятные условия для образова-
ния устойчивого масляного
слоя между зубьями. По этой
причине потери на трение в
передаче Новикова уменьша-
ются примерно в два раза.

Зубья колес точечного за-
цепления нарезают методом
обкатки на том же оборудо-
вании, что и при эвольвент-
ном зацеплении, но особым
зуборезным инструментом.

Существенным недостат-
ком зацепления Новикова яв-

ляется повышенная чувствительность к изменению межосевого рас-
стояния и к значительным колебаниям нагрузок.

Расчет передач с зацеплением Новикова ведется аналогично
расчету передач с эвольвентным зацеплением, но с учетом их
особенностей (см. [33]).

Рис. 6.45. Передача Новикова

Рис. 6.46. Схема движения контактной
площадки в зацеплении Новикова
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КОНСТРУКЦИИ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

В зависимости от назначения и размеров зубчатые колеса
имеют различную конструкцию. Цилиндрические и конические
шестерни выполняют как одно целое с валом (вал-шестерня), если
расстояние а от впадины зуба до шпоночного паза (рис. 6.47)

Рис. 6.47. Шестерни

Рис. 6.48. Монолитные зубчатые колеса

меньше 2,5 ms для цилиндрических и 1,6/п для конических ше-
стерен. Во всех остальных случаях зубчатые колеса выполняют
насадными.

Рис. 6.49. Конструкции кованых колес при De sg: 500 мм:
Д = (3-=-4)т; dC T=l,6dB: (CT = (1.2-H,5) dtt; с = (0,2-0,3) Ь; £>отв-конструктивно;

= 10ч-20 мм

При диаметре De^. 150 мм колеса изготовляют в форме сплош-
ных дисков из проката или из поковок (рис. 6.48)*. Зубчатые

* См. нормали машиностроения от МН 2793—61 до МН 2865—61 [7].
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колеса диаметром De ̂  500 мм получают ковкой, штамповкой
(рис. 6.49), отливкой (рис. 6.50, а) или сваркой (рис. 6.50, б).
Колеса диаметром De ̂  500 мм выполняются отливкой или свар-
кой. Бандажированные (рис. 6.51, а) или свертные (рис. 6.51,6)
колеса применяют в целях экономии легированных сталей,

Рис. 6.50. Зубчатые колеса:
о—литые; б—сварные

Рис. 6.51. Зубчатые колеса:
с-бандажированные; б—свертиые

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему в проверочном расчете зубьев на изгиб закрытых
передач принимают коэффициент у=1?

2. Объясните, как перемещается контактная площадка сопря-
женных зубьев при работе эвольвентного зацепления и зацепления
Новикова?

3. Каковы достоинства передач с зацеплением Новикова?
4. Как различают зубчатые колеса пс конструкции?

Дополнительная литература

[7], т. 2, стр. 326—360; 366—367, 381—389.
[12], листы 25—35.
J18], стр. 288, задача 17.55.

Г Л А В А 7

ПЕРЕДАЧА ВИНТ —ГАЙКА

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 27

Передача винт—гайка служит для преобразования вращатель-
ного движения в поступательное, при этом гайка и винт могут
иметь либо одно из названных движений, либо оба движения
вместе.

Достоинства:
1. Простота конструкции и изготовления.
2. Компактность при высокой нагрузочной способности.
3. Высокая надежность.
4. Плавность и бесшумность.
5. Большой выигрыш в силе.
6. Возможность обеспечения медленных перемещений с боль-

шой точностью.
Недостатки: 1. Повышенный износ резьбы вследствие боль-

шого трения.
2. Низкий к. п. д.

' Применение. Передача винт—гайка широко применяется:
, для создания больших усилий (прессы, домкраты, тиски и т. п.);
' для точных перемещений (механизмы подачи станков, измери-

тельные приборы, установочные и регулировочные устройстза).

РАЗНОВИДНОСТИ ВИНТОВ ПЕРЕДАЧИ

В зависимости от назначения передачи винты бывают:
1. Г р у з о в ы е . Применяются для создания больших осевых

усилий. При знакопеременной нагрузке имеют трапецеидальную
резьбу (см. стр. 39), при большой односторонней нагрузке—упор-
ную (см. стр. 40), Гайки грузовых винтов цельные (рис. 7.1, а).

Рис. 7.1. Гайки передачи винт-гайка
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В домкратах (рис. 7.2) для большого выигрыша в силе и обес-
печения самоторможения применяют однозаходную резьбу с малым
углом подъема Я (см. стр. 37).

2. Х о д о в ы е . Применяются для перемещений в механизмах
подачи. Для уменьшения трения имеют преимущественно трапе-
цеидальную многозаходную резьбу. Для устранения «мертвого»
хода из-за износа резьбы гайки ходовых винтов выполняют разъ-
емными (см. рис. 7.1, б; /—набор металлических прокладок).

3. У с т а н о в о ч н ы е . Применяются для точных перемещений
и регулировок. Имеют метрическую резьбу (см. стр. 38). Для
обеспечения безлюфтовой передачи гайки делают сдвоенными
(см. рис. 7.1, е). В механизмах точных перемещений, где важно
малое трение и отсутствие зазора в резьбе, применяют шарико-
вые винтовые пары, в которых трение скольжения заменено тре-
нием качения (рис. 7.3). К. п. д. такой передачи достигает 0,95.

К. П. Д. И ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО

К. п. д. В передаче винт—гайка потери возникают в резьбе и
в опорах. Потери в резьбе составляют главную часть. Они зави-
сят от профиля резьбы, ее заходности, материала винтовой пары,

точности изготовления и способа смазки (см.
стр. 51).

L& Ъ

Лв. пер ЛопЛв. п ^lon tg (Я+ Р') , (7.1)

где rion — коэффициент, учитывающий потерн в
опорах. Этот коэффициент зависит от конструк-
ции винтового механизма и может колебаться
в широких пределах. Так, например, для хо-

i

Рис. 7.2. Винтовой
домкрат

Рис. 7.3. Шариковая винтовая
пара

довых винтов станков т)оп = 0,90—0,95; для домкратов и прессов
т]оп = 0,5 — 0,7; при этом обычно в домкратах и прессах т]оп не
принимают, а вычисляют.

Силовые зависимости в передаче винт—гайка такие же, как
и в крепежной резьбе (см. стр. 47),
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Передаточное число. В передаче винт—гайка вращение винта
(или гайки) осуществляется с помощью штурвала (см. рис. 7.4,
стр. 184), зубчатого колеса, рукоятки (см. рис. 7.2) и др. Поня-
тия передаточного числа в обычном смысле для передачи винт —
гайка не существует, так как здесь происходит преобразование
вращательного движения в поступательное, и наоборот. Но все
же введем понятие об условном передаточном числе. Так, назовем
отношение перемещения штурвала Д ш к перемещению гайки А г, т. е.

&и
Дг

(7.2)

где я_радиус штурвала (зубчатого колеса) или длина рукоятки;
Sj — ход резьбы.
В передаче винт — гайка передаточное число t большое, сле-

довательно, и большой выигрыш в силе.

Пример 24. Определить передаточное число и к. п. д. пере-
дачи винт — гайка, резьба которой Трап 60x3 (d = 60 MM, St =
= S = 3 мм). Материал винта— сталь, материал гайки— бронза.
Смазка периодическая. Радиус штурвала винта /? = 400 мм,

°П Р е ш е н и е. 1 . По табл. 3.2 средний диаметр резьбы d2 = 58,5 мм.
2. Передаточное число передачи [формула (7.2)]

2л- 400

3. Угол подъема резьбы [формула (3.1)]

4. Приведенный угол трения [формула (3.3)]

р' = arctg cos а/2
0,09

где по табл. 5.-1 / = 0,09 и « = 30° (см. стр. 39).
5. К- п. д. передачи винт — гайка [формула (7.1)]

igb tg 0°56' „

ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ ПЕРЕДАЧИ И МАТЕРИАЛЫ ВИНТОВОЙ ПАРЫ

Виды разрушения. Основной причиной выхода из строя винтов
и гаек является большой износ их резьбы. Поэтому при опреде-
лении размеров передачи исходят из расчета на износостойкость
резьбы по допускаемому давлению [р] с последующей проверкой

177



винта на прочность. Потеря устойчивости длинных сжатых вин-
тов может быть также причиной разрушения передачи.

Материалы. Материалы винта и гайки должны представлять
антифрикционную пару, т. е. быть износостойкими и иметь не-
высокий коэффициент трения. Выбор марки материала зависит
от назначения передачи, условий работы и способа обработки
резьбы.

Для винтов рекомендуются стали Ст. 5, 45, 50, 40Х, 40ХГ
и др. В ответственных передачах для повышения износостойкости
применяют закалку винтов с последующей шлифовкой резьбы.

Гайки ответственных передач изготовляют из оловянных бронз
Бр. ОФ 10-1, Бр. ОЦС 6-6-3 и др., а в тихоходных переда-
чах—из антифрикционных чугунов АВЧ-1, АСЧ-3 и др.

РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ ВИНТ —ГАЙКА

Основным критерием работоспособности передачи является изно-
состойкость, которая оценивается по величине среднего давле-
ния р между витками резьбы винта и гайки. Расчет передачи
ведут из условия износостойкости (иногда говорят из условия
невыдавливаемости смазки), предполагая, что нагрузка по виткам
резьбы распределяется равномерно:

Q _ Q ^т.-,

где Q—осевое усилие;
F—площадь рабочей поверхности витка;
Л—рабочая высота профиля (см, рис. 3.6; 3.10; 3.11);
z—число витков в гайке высотой Я;

* = -?-, (7.3)
где S—шаг резьбы.

Подставив в формулу (а) значение г и выразив Я = ч|? 2̂,
a Л = £5, получим формулу для проектного расчета передачи:

Я

(7.4)

где1|)я=у к о э ф ф и ц и е н т в ы с о т ы г а й к и ;
для цельных гаек 1ря=1,2—2,5;
для разъемных и сдвоенных гаек 1ря = 2,5—3,5;

£ — к о э ф ф и ц и е н т р а б о ч е й в ы с о т ы п р о ф и л я
р е з ь б ы ;
для трапецеидальной резьбы £ = 0,5 (см. рис. 3.10);

» упорной » £ = 0,75 (см. рис. 3.11);
» треугольной » £ = 0,541 (см. рис. 3.6).
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Ход резьбы Sj определяют в зависимости от скорости посту-
пательного движения v и угловой скорости и винта или гайки:

(7.5)

где v—мм/сек; (о—рад /сек.
Длину винта выбирают конструктивно в зависимости от тре-

буемой величины перемещения /0. Для домкратов рекомендуется
/(|' = (8ч- 10)d (см. рис. 7.2).

Наружный диаметр гайки D (см. рис. 7.1, а.) определяют из
условия прочности ее тела на растяжение и кручение:

(7.6)

где Qpac4 см. в формуле (3.11).
,(Диаметр буртика гайки D1 определяется из условия проч-

Жлсти на смятие:

(7.7)

Для равномерного распределения нагрузки по виткам резьбы
млсоту буртика гайки а принимают

(7.8)
4^-3'

Сильно нагруженные винты п р о в е р я ю т на п р о ч н о с т ь
по гипотезе энергии формоизменения:

в = Кс , (7.9)

где а8кв — эквивалентное напряжение для опасной точки винта;
N и МЛ—продольная сила и крутящий момент, возникающие

в проверяемом поперечном сечении винта.
Сжатые винты п р о в е р я ю т на у с т о й ч и в о с т ь по усло-

вию устойчивости:

(7.Ю)

где пу — расчетный коэффициент запаса устойчивости;
[п„]—допускаемый (требуемый) коэффициент запаса устойчи-

вости; для грузовых и ходовых винтов принимают
К] =4-5;
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0=
4/V ,,

расчетное напряжение в поперечном сечении винта;

кр при расчете на

сткр — критическое напряжение, возникающее в поперечном
сечении винта.

В зависимости от метода определения сткр

устойчивость винты делятся на три группы:
1-я г р у п п а . Винты большой гибкости, для которых должно

соблюдаться условие А,^гЯп р е д, где К — гибкость винта, зависящая
от его приведенной длины и внутреннего диаметра резьбы (см.
ниже); А,пред — предельная гибкость для материала винта, при
которой критическое напряжение в поперечном сечении винта
равно пределу пропорциональности (табл. 7.1). Для этой группы
винтов критическое напряжение определяют по формуле Эйлера

(7.11)

здесь Е—модуль продольной упругости материала винта.
2-я г р у п п а . Винты средней гибкости, для которых должно

соблюдаться условие А,0 ̂  А\ ̂  А,пред, где Я„ — гибкость, при кото-
рой критическое напряжение в поперечном сечении винта равно
пределу текучести от (табл. 7.1). Для этой группы винтов кри-
тическое напряжение определяют по формуле Ясинского

(7.12)

где а и Ь—эмпирические коэффициенты, имеющие размерность
напряжения и зависящие от материала винта (табл. 7.1).

Т а б л и ц а 7.1
Значения пред , Х0, а, Ь и ат

Ст. 5
45
50

пред

92
85
82

>ч>

57
60
50

а ь о
т

н/мм-

343
578
404

1,39
3,75
1,23

274
353
373

3-я г р у п п а . Винты малой гибкости, для которых соблю-
дается условие А, < А,0. Для этой группы винтов принимают
сткр = ат, т. е. нет надобности в специальном расчете на устой-
чивость.

Из курса сопротивления материалов известно, что гибкость
винта

' ^ (7.13)
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где / _ длина винта. Для винтов, у которых второй опо-
рой служит гайка, / равно расстоянию между
опорой и серединой гайки;

— Л/ — — радиус инерции поперечного сечения винта,

здесь У — момент инерции поперечного сечения винта, кото-
рый вычисляется по эмпирической формуле

ц — коэффициент приведения длины, учитывающий способ
закрепления концов винта;

= 1 — оба конца оперты шарнирно;
= 2 — один конец свободен, другой заделан;
о, 7— один конец заделан, другой закреплен шарнирно;
0,5 — оба конца заделаны.
Разъемную гайку считают шарнирной опорой,

ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ

Для материалов передачи винт—гайка рекомендуются:
1. Допускаемое напряжение [or] на растяжение или сжатие

стальных винтов по формуле (3.10) при [пт] = 3.
2. Допускаемые напряжения для материала гайки:

на смятие бронзы или чугуна по чугуну или стали [а]см = 42 -i-
Ч- 55 н/лш2;
на растяжение: для бронзы [а]р = 34--г-44 н/мм2,

для чугуна [а]р = 20-=-24 н/мм2.
3. Допускаемое давление в резьбе:

сталь по чугуну [р] = 5 ч- 6 н/мм2,
сталь по бронзе [р] =8-=- 10 н/мм2,
закаленная сталь по бронзе [р] = 10-=- 12 н/ммг.

Для винтов домкратов и струбцин, т. е. сравнительно редко
работающих механизмов, значения [р] повышают на 30 Ч-40%.

Задача 19, Определить необходимое число заходов для
резьбы Трап 40x6, есть угловая скорость гайки со = 3,5 рад/сек,
а скорость перемещения винта v =10 мм/сек.

О т в е т . z = 3.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие четыре случая комбинации движения винта и гайки
возможны в передаче винт—гайка?

2. Укажите, какие резьбы применяют для грузовых винтов,
и дайте их характеристику?

3. Что влияет на величину к.п.д. передачи винт—гайка?
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4. Как выводится формула (7.5)?
5. Что такое самоторможение в винтовой паре и от чего оно

зависит?

Дополнительная литература

[11], стр. 210—215.
[18], стр. 93, задача 5.65.

З А Н Я Т И Е 28

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА ПЕРЕДАЧИ ВИНТ—ГАЙКА

(см. решение примера 25)

И с х о д н ы е д а н н ы е :

1. Величина нагрузки Q.
2. Длина перемещения /„ (высота подъема, ход ползуна и т. д.).
3. Назначение передачи и условия работы.

П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :

1. Учитывая назначение передачи, выбирают материалы винта
и гайки.

2. Определяют допускаемые напряжения: [а] для материала
винта; [сг]р, [0]см для материала гайки, а также допускаемое дав-
ление [р] (см. стр.181).

3. В зависимости от величины и направления нагрузки за-
даются профилем резьбы передачи и коэффициентом £ (см. стр. 178).

4. В зависимости от назначения передачи задаются конструк-
цией гайки (цельная, разъемная, сдвоенная) и принимают коэффи-
циент tyH (см. стр. 178).

5. Определяют средний диаметр резьбы &г [формула (7.4)], а
затем по ГОСТу принимают размеры резьбы (табл. 3.1; 3.2 и др.).

6. В зависимости от назначения передачи и того, требуется ли
самоторможение, задаются числом заходов резьбы г. При извест-
ной скорости поступательного движения v винта или гайки по
формуле (7.5) определяют ход резьбы Slt а затем число заходов z.

Определяют угол подъема резьбы А, [формула (3.1)] и приведен-
ный угол трения р' [формула (3.3)]. Если в передаче необходи-
мо самоторможение, то должно быть выполнено условие К < р'
(см. стр. 51).

7. Определяют размеры гайки. Учитывая неравномерность рас-
пределения нагрузки по виткам резьбы, необходимо выдержать
условие г^ 10 (см. стр. 67). Если по расчету число витков z>10,
то необходимо изменить размеры резьбы или выбрать другие мате-
риалы.

8. Полученные размеры винта проверяют:
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А. На п р о ч н о с т ь : а) определяют момент М в резьбе [фор-
мула (3.5)] и момент трения Мтр на торце опорной поверхности
[формула (3.6)];

б) для выявления наиболее нагруженного сечения винта строят
эпюры продольных сил и крутящих моментов;

в) определяют эквивалентное напряжение аакв для наиболее
нагруженного сечения винта [формула (7.9)]. Если по расчету
°8кв>[0]' то необходимо увеличить d^ или изменить материал
винта.

Б. На у с т о й ч и в о с т ь : а) в зависимости от принятого спо-
соба закрепления концов винта принимают коэффициент ц, (см.
стр. 181);

б) определяют момент инерции J и радиус инерции i попе-
речного сечения винта;

в) определяют гибкость винта X [формула (7.13)], сравнивают
с Хгред и Я,0, а затем вычисляют акр [формулы (7.11), (7.12)]
в зависимости от полученного результата;

г) определяют расчетный коэффициент запаса устойчивости п^
[формула (7.10)] и сравнивают с допускаемым значением [п ].
Если по расчету /гу < [nj , то необходимо увеличить dj *.

Пример 25. Рассчитать передачу винт-гайка ручного винто-
вого пресса на усилие Q = 49 кн (рис. 7.4). Ход ползуна
/0 = 120 мм.

Р е ш е н и е . 1. Материалы винта и гайки. Для винта принимаем
нормализованную сталь 45, (по табл. 7.1 ст = 353 н[мм*), для
гайки — бронзу Бр. ОФ 10-1.

2. Допускаемые напряжения:
для материала винта [формула (3.10)] при [ят] = 3

M = = = 117,7 «/**«;

для материала гайки (см. стр. 181)

[а] р = 4 0 н/мм* ; [о] см = 45 н/лш* ;

допускаемое давление для пары сталь — бронза (см. стр. 181)
[р] = 10 н/мм*.

3. Учитывая сравнительно небольшое усилие пресса, прини-
маем для передачи трапецеидальную резьбу с £ = 0,5 (см. стр. 178).

4. Конструкцию гайки выбираем цельную (см. рис. 7.1, а)
с i|>H=l,5 (см. стр. 178).

1 В отдельных случаях винт дополнительно проверяют на жесткость по
абсолютной величине укорочения или удлинения и углу закручивания, напри-
мер, для ходовых винтов станков с тем, чтобы изменение их шага резьбы не
приводило к недопустимым погрешностям в шаге нарезаемой резьбы. Витки
гайки иногда дополнительно проверяют на срез.
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5. Средний диаметр резьбы [формула (7.4)]

Л--.-!/ Q 1/ 49-103
Л^У S^TSFI = К я.1, 5.о,5Ю= 4 5 ' 6 мм-

По ГОСТ 9484—60 (табл. 3.2) d = 50 MM, S = 8 MM, d2 =
d = 41 иш.

лм»

Рис. 7 4. Винтовой пресс

6. Для большего выигрыша в силе принимаем однозаходную
резьбу (z=l ; S1 = S). Угол подъема резьбы [формула (3.1)]

Приведенный угол трения [формула (3.3)]

р' = arctgr & — —-
cos а/2 -«**£&.

где f = 0,09 (см. табл. 5.1); f =15° (см. рис. 3.10).

Так как А,<р', передача винт —гайка пресса самотормозящая.
7. Размеры гайки. Высота гайки
Я = гМ2= 1,5-46 = 69 иш.
Принимаем Я = 70 ли*.
Число витков в гайке [формула (7.3)]

• z = -5~ = ^g- = 8,75 < г = 10, что допустимо,
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Наружный диаметр гайки [формула (7.6)]

Принимаем D = 68 лш.
Диаметр буртика гайки [формула (7.7)]

Принимаем Д = 80 лгж.
Высота буртика гайки [формула (7.8)]

— Н — 70 _ ОП
а~4"П~~з75~^и ММ>

8. Проверочный расчет винта.
А. На п р о ч н о с т ь , а) Момент в резьбе [формула (3.5)]

') =49- 103 ')= 167,9- \03 н-мм.

Согласно рис. 7.4 винт опирается на ползун сплошной пятой
диаметром dn=dl. При стальном подпятнике принимаем / = 0,17
(см. табл. 5.1). Момент трения на торце пяты [формула (3.6)]

б) Строим эпюры продольных сил N и крутящих моментов
Мк (см. рис. 7.4). При условии равномерного распределения
нагрузки по виткам резьбы продольная сила винта в пределах
гайки будет уменьшаться от Q до 0, а крутящий момент—от
М + Мтр до Мтр. По эпюрам N и Мк положение опасного се-
чения винта не очевидно: оно может быть либо выше гайки
(сечение А — А), либо ниже ее (сечение Б — Б)*. Сделаем про-
верку для того и другого сечений.

Сечение А — А. В этом сечении продольная сила Л/ = 0, а кру-
тящий момент Мк = М + УИ т р=167,9-10 3+113,8-10 3 = 281,7 X
X 103 н-мм. Эквивалентное напряжение [формула (7.9)]

4 V 281,7-103V
0.2-413

= 36,1 w/лш2 < [а] =-. 117,7 н/мм2.

* Доказывается, что сечения винта в пределах гайки менее опасны, чем
сечения А — А и Б —Б, указанные на рис. 7.4 (см. работу [18], стр. 94, при-
мер 5.67).
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Сечение Б — Б. В этом сечении N = Q, а МК =

//= к
4Л/ 49

= 40 и/ [а] ,

113.8 103у

:ледовательно, в обоих сечениях прочность винта обеспечена.
Б. На у с т о й ч и в о с т ь , а) Согласно рис. 7.4 один конец

винта заделан в гайке, а другой пятой опирается шарнирно на
ползун. Принимаем коэффициент ц, = 0,7 (см. стр. 181).

б) Момент инерции сечения винта (см. стр. 181)

J- ̂  (0,375 + 0,625|) = Z^L* (0,375 + 0,625g) =-

= 15,7-104 мм*.

Радиус инерции сечения винта (см. стр. 181)

, 2 2
41

104

1Л п

= 10'9 мм'

По табл. 7.1 для стали 45 А,пред = 85; А,0 = 60; от = 353 н]мм*.
Согласно рис. 7.4 длина винта

Гибкость винта

= /0 + Я/2 =120 + 70/2 =155 мм.

ц/_0,7 155_
~ ~

следовательно, винт малой гибкости, для которого <ткр = сгт, т.е.
специальный расчет на устойчивость не нужен,

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ
ПЕРЕДАЧИ ВИНТ — ГАЙКА

1. Винты не должны иметь высокие буртики и глубокие про-
точки, в противном случае в местах резкого изменения попе-
речного сечения винта будут возникать высокие местные напря-
жения.

2. Во избежание сильной деформации гайки при запрессовке
толщина ее тела 6^4 мм (см. рис. 7.1, о).

Задача 20. Из условия износостойкости резьбы определить
величину допускаемой осевой нагрузки [Р] винтового домкрата
(см. рис. 7.2), упорная резьба которого Уп 40 х 6 имеет d2 ==
= 35,5 мм. Высота гайки Я = 75 мм. Материал винта — сталь,
материал гайки — чугун.

О т в е т . [Р] =36 кн при [р] =5,8 н/хм2.
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К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. По рис. 7.1,6 и 7.1,6 объясните, как устраняется люфг
в разъемной и сдвоенной гайках 0

2. Почему число витков в гайке не должно превышать десяти?
3. Чем объясняется большой выигрыш в силе в передаче

винт—гайка?
4. Как определить величину момента, требуемого для враще-

ния винта?
5. Почему для винтов не рекомендуют высокие буртики?

Дополнительная литература

[12], листы 118—124.
(18J, стр. 94—97. примеры 5.67, 5.68, 5.70.

Г Л 4В А 8

ЧЕРВЯЧНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 29

0

Червячные передачи применяются для передачи вращательного
движения между валами, у которых угол скрещивания осей обычно
составляет 0 = 90° (рис. 8.1).

В большинстве случаев веду-
щим является червяк, т. е. ко-
роткий винт с трапецеидальной
или близкой к ней резьбой.

Для облегания тела червяка
венец червячного колеса имеет
зубья дугообразной формы, что
увеличивает длину контактных
линий в зоне зацепления. Пара-
метрам червяка приписывается
индекс /, а параметрам колеса —
индекс 2.

Червячная передача—это зубча-
то-винтовая передача, движение
в которой осуществляется по принципу винтовой пары.

Рис. 8 1 Червячная передача:
/—червяк, 2 — венец червячного колеса

ДОСТОИНСТВА, НЕДОСТАТКИ И ПРИМЕНЕНИЕ
ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ

Достоинства: 1. Плавность и бесшумность работы.
2. Компактность и сравнительно небольшая масса конструкции.
3. Возможность большого редуцирования, т. е. получения

больших передаточных чисел (в отдельных случаях в несиловых
передачах до 1000).
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4. Возможность получения самотормозящей передачи, т. е.
допускающей передачу движения только от червяка к колесу.
Самоторможение червячной передачи позволяет выполнить меха-
низм без тормозного устройства, препятствующего обратному
вращению колеса.

Недостатки: 1. Сравнительно низкий к. п. д. вследствие сколь-
жения витков червяка по зубьям колеса.

2. Значительное выделение тепла в зоне зацепления червяка
с колесом.

3. Необходимость применения для венцов червячных колес
дефицитных антифрикционных материалов.

4. Повышенный износ и склонность к заеданию.
Применение. Червячные передачи применяют при небольших и

средних мощностях, обычно не превышающих 50 кет. Применение
передач при больших мощностях неэкономично из-за сравнительно
низкого к. п. д. и требует специальных мер для охлаждения пере-
дачи во избежание сильного нагрева.

Червячные передачи широко применяют в станках, подъемно-
транспортных машинах, троллейбусах и т. д.

При проектировании передач, состоящих из зубчатых и чер-
вячных пар, червячную пару рекомендуется применять в качестве
быстроходной ступени, так как при увеличении окружной ско-
рости червяка создаются более благоприятные условия для обра-
зования устойчивого масляного клина в червячном зацеплении и,
следовательно, уменьшаются потери на трение.

Червячные передачи во избеокание их перегрева предпочтительно
использовать в приводах периодического (а не непрерывного) дей-
ствия.

КЛАССИФИКАЦИЯ ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ

В зависимости от формы внешней поверхности червяка пере-
дачи бывают с ц и л и н д р и ч е с к и м (рис. 8.2, а) или с г л о б о -
и д н ы м (рис. 8.2,6) червяком.

Рис. 8.2. Схемы червячных передач
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Глобоидная передача имеет повышенный к. п. д., более надеж-
на и долговечна, но из-за сложности изготовления имеет пока
ограниченное применение.

В зависимости от направления винтовой линии резьбы червяка
червячные передачи бывают с п р а в ы м или л е в ы м червяком.
Наибольшее применение имеют правые червяки.

ff)

Рис. 8.3. Схемы расположения червяка относительно колеса

В зависимости от числа заходов резьбы червяка передачи бы-
вают с о д н о з а х о д н ы м или м н о г о за х о д н ы м червяками.

В зависимости от расположения червяка относительно колеса
передачи бывают (рис. 8.3) с н и ж н и м (а), б о к о в ы м (б) и в е р х -
н и м (в) червяками. Нижний червяк обычно применяется при ок-
ружной скорости червяка v1 ̂  4 м/сек. При vt > 4 м/сек рекомен-
дуется верхний червяк.

А-А

Рис. 8.4. Схема установки инструмента при нарезании архиме-
дова червяка

В зависимости от формы винтовой поверхности резьбы цилин-
дрического червяка передачи бывают с а р х и м е д о в ы м , к о н -
в о л ю т н ы м и э в о л ь в е н т н ы м червяками. Каждый из них
требует различных способов нарезания.
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Если резец, имеющий в сечении форму трапеции (см. рис. 8.4),
установить на станке так, чтобы верхняя плоскость резца А—А
проходила через ось червяка, то при нарезании получится винто-
вая поверхность, которая в сечении, перпендикулярном к оси
червяка, даст кривую—архимедову спираль. Червяк с такой вин-
товой поверхностью называют а р х и м е д о в ы м .

Архимедов червяк в осевом сечении имеет прямолинейный
профиль равнобедренной трапеции, аналогичный инструменталь-
ной рейке.

Угол между боковыми сторонами профиля витка у стандарт-
ных червяков 2а = 40°.

Если тот же резец повернуть на угол подъема винтовой линии
червяка Кд (рис. 8.5) так, чтобы верхняя плоскость резца А—А

Рис. 8 5. Схема установки инструмента при нарезании Я.ОНБО-
лютного червяка

была перпендикулярна к винтовой линии, то при нарезании по-
лучится винтовая поверхность, которая в сечении, перпендику-
лярном к оси червяка, даст кривую—конволюту*, а червяк со-
ответственно будет называться к о н в о л ю т н ы м .

Если резец установить так, чтобы верхняя плоскость резца
Б—Б или В—В, смещенная на некоторую величину е (рнс. 8.6),
была параллельна оси червяка, то при нарезании получится вин-
товая поверхность, которая в сечении, перпендикулярном к оси
червяка, даст кривую—эвольвенту окружности, а червяк будет
называться э в о л ь в е н т н ы м .

Эвольвентный червяк представляет собой цилиндрическое ко-
созубое колесо с эвольвентным профилем и с числом зубьев,
равным числу заходов червяка.

Конволюта —удлиненная или укороченная эвольвента окружности.
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Практика показала, что при одинаковом качестве изготовле-
ния форма профиля нарезки червяка мало влияет на работоспо-
собность передачи. Из всех вариантов червяков наибольшее рас-

А-А

олружшти

Рис. 8 6 Схема установки инструмента при нарезании эвольаент-
ього червяка

пространение получили архимедовы червяки, поэтому ниже будут
рассмотрены червячные передачи только с цилиндрическими ар-
химедовыми червяками.

НАРЕЗАНИЕ ЧЕРВЯКОВ И ЧЕРВЯЧНЫХ КОЛЕС

Архимедовы червяки подобны ходовым винтам с трапецеидаль-
ной резьбой. Основными способами их изготовления являются:

1. Нарезание резцом на токарно-винторезном станке (см. рис.
8.4). Этот способ точный, но малопроизводительный.

2. Нарезание модульной фрезой на резьбо-фрезерном станке.
Способ более производительный. „ , _ ,

Работоспособность червячной
передачи зависит от твердости
и чистоты винтовой поверхности
резьбы червяка, поэтому после
нарезания резьбы и термообра-
ботки червяки часто шлифуют,
а в отдельных случаях поли-
руют. Архимедовы червяки при-
меняют и без шлифовки резьбы,
так как для шлифовки требуют-
ся круги фасонного профиля,
что затрудняет обработку и снижает точность изготовления.

Червячные колеса чаще всего нарезают червячными фрезами
(рис. 8,7), причем червячная фреза должна представлять копию

Рис 8.7. Схема нарезания червячного
колеса:

/—фреза; 2 —заготовка колеса
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того червяка, с которым будет зацепляться червячное 'ко-
лесо.

При нарезании заготовка колеса и фреза совершают такое же
взаимное движение, какое будут иметь червяк и червячное ко-
лесо при работе.

Степени точности червячных передач указаны в ГОСТ 3675—56,

ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ
В ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧЕ

Геометрические размеры червяка и колеса определяют по фор-
мулам, аналогичным формулам для зубчатых колес.

В червячной передаче расчетным является осевой модуль червяка
ms, равный торцовому модулю червячного колеса. Этот модуль
должен соответствовать ГОСТ 2144—66 (см. табл. 8.1).

Основными геометрическими размерами ч е р в я к а являются
(рис. 8.8):

Рис. 8.8. Основные размеры цилиндрического червяка

1. Угол профиля витка в осевом сечении 2а = 40°.
2. Осевой шаг червяка

откуда модуль зацепления

3. Ход винтовой линии (см. рис. 8.9)

(8.1)

(8.2)

(8.3)

где 2j—число заходов червяка.
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и 4. Высота головки витков (рис. 8.8)

высота ножки витков

5. Диаметр делительного цилиндра, т. е. такого цилиндра
червяка, на котором толщина витка равна ширине впадины

(8-4)

где q = 7,5—16—число модулей в диаметре делительного цилиндра
червяка или относительная толщина червяка.

Чтобы червяк не был слишком тонким, q увеличивают с
уменьшением ms. Тонкие червяки при работе получают большие
прогибы, что нарушает правильность зацепления.

Рис. 8.9. Схема определения угла подъема винтовой
линии по делительному цилиндру червяка

Величину q принимают в соответствии с ms по ГОСТ 2144—66
(табл. 8.1).

Т а б л и ц а 8.1
Значения осевого модуля т, и относительной толщины червяка q

по ГОСТ 2144—66 (извлечение)

т, мм

q

3

10; 12;
14

3,5

10; 12;
14

4

9; 10;
12; 14;

16

5

9; 10;
12; 16

6

9; 10;
12; 14

7

9; 10;
12

8

8; 9;
10; 12

10

8; 9;
10; 12

6. Угол подъема винтовой линии по делительному цилиндру
(рис. 8.9)

nddi nqms q
(8.5)
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Величины Яа для стандартных значений гг и q приведены в
табл. 8.2.

Т а б л и ц а 8.2

Значения угла подъема Кд витка червяка на делительном цилиндре

(ГОСТ 2144—66)

«1

1
2
4

9

16

3°34'35"
7°07'30"

14°02'10"

14

4°05'08"
8°07'48"

15°56'43"

12

4°45'49"
9°27'44"

18°25'06"

10

5°42'38"
11°18'36"
21°48'05"

9

6°20'25"
12°ЗГ44"
23°57'45"

8

7°07'30"
14°02'10"
26°33'54"

7,5

7°35'4Г
14°55'53"
28°04'21"

* По ГОСТ 2144-66 червяки с г± = 3 не применяются.

Т. Диаметр цилиндра выступов (см. рис. 8.8)

8. Диаметр цилиндра впадин

(8.6)

(8.7)

9. Длина нарезанной части червяка зависит от числа заходов:

при г г= 1—2

при Zj =4

(8.8)

(8.9)

где z2—число зубьев червячного колеса.

Рис. 8.10. Основные размеры венца червячного колеса
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Для фрезеруемых и шлифуемых червяков по технологическим
причинам L увеличивают на 25 -4- 50 мм.

Основные геометрические размеры в е н ц а ч е р в я ч н о г о
к о л е с а определяют в среднем его сечении (рис. 8.10). К ним
относятся:

1. Диаметр делительной окружности

2. Диаметр окружности выступов

3. Диаметр окружности впадин

4. Межосевое расстояние передачи

(8.10)

(8.11)

(8.12)

(8.13)

5. Наружный диаметр О„ и ширина b колеса зависят от числа
заходов червяка гг (см. табл. 8.3).

Т а б л и ц а 8.3
Зависимость DH и Ь от

0,75Del

6. Условный угол обхвата червяка колесом 2у определяется
точками пересечения дуги окружности диаметром Del — Q,5ms с
контуром венца:

._fe (8-14)

Пример 26. Определить модуль зацепления, если замером по-
лучены следующие параметры червячного редуктора: межосевое
расстояние передачи А ~ 160 мм, диаметр цилиндра выступов чер-
вяка Del = 80 мм< число зубьев червячного колеса z2 — 32, число
заходов червяка zt = 2.
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Р е ш е н и е 1. По формуле (8.13) 2А =
По формуле (8.6) Del = i

Разделив первое уравнение на второе, найдем число модулей
в диаметре делительного цилиндра червяка:

2А д + гг
или

откуда
Ре1гг — 4Л =

~ 2A—Del ~
32— 4-160

2 160—80

2. Модуль зацепления [формула (8.13)]

_я

'

2 160 о
— яХад = 8 Л1Л4'

2А

Задача 21. Определить угол подъема Яд винтовой линии по
делительному цилиндру двухзаходного червяка, у которого диа-
метр цилиндра выступов Del = 35 мм, а осевой модуль ms =

О т в е т . Ь

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Объясните, почему зубья червячного колеса имеют дуго-
образную форму?

2 Почему червячную передачу не рекомендуется применять
при больших мощностях'

3. Определите направление винтовой линии и заходность чер-
вяка, изображенного на рис. 8 4.

4. Объясните, как получается винтовая поверхность архиме-
дова червяка при его нарезании резцом на токарно-винторезном
станке?

5. Какой модуль червячной передачи принимают за расчетный?
6. Почему с уменьшением ms следует увеличивать параметр q

червяка?

Дополнительная литература

[7], т. 2, стр. 390—402.
[12], листы 72 и 86
[18], стр. 179, задача 10.6.

З А Н Я Т И Е 30

СКОРОСТЬ СКОЛЬЖЕНИЯ В ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧЕ

Во время работы червячной передачи витки червяка скользят
по зубьям червячного колеса.

Скорость скольжения УСК (рис. 8.11) направлена по касатель-
ной к винтовой линии делительного цилиндра червяка. Являясь
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относительной скоростью, скорость скольжения легко определяется
через окружные скорости червяка и колеса. Окружная скорость
червяка

(8.15)

окружная скорость ко-
леса

1000 м! сек, (8.16)

где ddl и ddz—диаметры чер- '
вяка и колеса в мм;

о»! и со2—угловые ско-
рости червяка и колеса в
рад /сек.

Скорость скольжения в
червячной передаче опреде-
ляется из параллелограмма Рис 811 Схема определения скорости
скоростей (СМ. рис. 8 11): скольжения в червячной передаче

COS Ял 2000 cos
(8.17)

Как видно из формулы (8.17), всегда иск > i^. Большое скольже-
ние в червячной передаче повышает износ зубьев червячного колеса,
увеличивает склонность к заеданию (см. стр. 118).

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Из рис. 8.11 следует, что vt — vt tg Кд, или

2 1000 2 1000

откуда

где 2 t—число заходов червяка. Из формулы (8.5) z1 =
z2—число зубьев колеса.

Передаточное число передачи

0
(8.18)
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На практике в силовых передачах применяют червяки с чи-
слом заходов z1 = l—-4. С увеличением гг возрастают техноло-
гические трудности изготовления передачи и увеличивается число
зубьев червячного колеса z2.

Во избежание подреза основания ножки зуба в процессе на-
резания зубьев принимают z2^=28. Оптимальным является z2=
=50—60. Диапазон передаточных чисел в этих передачах
t=10—80.

Пример 27. Определить число заходов червяка и число зубьев
червячного колеса, если угловые скорости валов червяка и чер-
вячного колеса соответственно равны 0)4= 151 рад/сек и <»2=
=9,45 рад/сек. Допускаемое отклонение угловой скорости червяч-
ного колеса от заданной ±2,5%.

Р е ш е н и е . 1. Передаточное число червячной передачи

.•_fi>i_J5l_1[- q

*~5;-9,45-1&'У>

2. Минимальное число заходов червяка [формула (8.18)]

_ _ _ — 1 7 6
j — 1 5 , 9 ~ 1 > 0 >

Принимаем 2t = 2.
3. Число зубьев червячного колеса

Принимаем г2 = 32.
4. Фактическое передаточное число

•' г2 32 ./

5. Фактическая угловая скорость вала червячного колеса

со; = ̂  = ̂  = 9,44 рад/сек.

Отклонение фактической угловой скорости вала колеса от задан-
ной составляет:

. юо % = 9'4цТ,9'44 • 100% « 0, 1 % < 2,5% ,
1(Оа

что допустимо

Задача 22, Определить заходность червяка, который вра-
щается с угловой скоростью 99 рад/сек. Червячное колесо имеет
52 зуба и вращается с угловой скоростью 3,82 рад/сек.

Ответ. 2i = 2.
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К.П.Д. ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Червячная передача является зубчато-винтовой передачей,
поэтому в ней имеются потери, свойственные как зубчатой пе-
редачи, так и передаче винт—гайка.

Общий к.п.д. червячной передачи

(8.19)

где п — число пар подшипников в передаче;
т)п — к. п. д., учитывающий потери в одной паре подшипников;
для подшипников качения т]„ = 0,99 — 0,995;
для подшипников скольжения т]п = 0,97 — 0,99;
Г)Р — к.п.д., учитывающий гидравлические потери, связанные

с перемешиванием и разбрызгиванием масла в корпусе передачи;
при средних скоростях принимают rjp = 0,97 — 0,98;

т|3. з — к.п.д., учитывающий потери в зубчатом зацеплении
(см. табл. 6.3). Так как бронзовый зуб червячного колеса легко
прирабатывается к виткам червяка, то принимают т)э э =
= 0,97—0,98;

г)в. „ — к.п.д., учитывающий потери в винтовой паре, которые
составляют главную часть всех потерь передачи. Определяют по
формуле (3.8), выведенной для винтовой пары:

Угол трения р' зависит не только от материала червяка и
зубьев колеса, чистоты обработки рабочих поверхностей, качест-
ва смазки, но и от скорости скольжения иск (табл. 8.4). Вели-
чина р' значительно снижается при увеличении иск, так как при
этом в зоне зацепления создаются благоприятные условия для
образования масляного клина.

Т а б л и ц а 8.4

Зависимость угла трения р' от скорости скольжения даск при работе
стального червяка с колесом из оловянной бронзы

уск' м/сек

0,1
0,5
1,0

Р'

4°34'— 5°09'
3°09'— 3°43'
2°35'— 3°09'

"ск- м/сек

1,5
2
2,5

Р'

2°17'— 2°52'
2°00'— 2°35'
1°43'— 2°17'

*ск,м/сеК

3
4
7

р'

Г36'— 2°00'
1°19'— 1°43'
1°02'— Г29'

П р и м е ч а н и я . 1. Меньшие значения относятся к передачам с закален-
ными шлифованными червяками при обильной смазке.

2. При венце колеса из безоловянной бронзы табличные значения уве-
личивают на 30—50%.
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Учитывая, что tgX a = —, заключаем, что уменьшение q в до-

пустимых пределах обеспечивает повышение к.п.д. червячной
передачи.

При предварительных расчетах, когда размеры червячной
передачи еще неизвестны, величину к.п.д. принимают ориенти-
ровочно по табл. 8.5.

Т а б л и ц а 8.5
Зависимость к.п.д. т) червячных передач от числа заходов червяка z±

Zi

ч

1

0,70—0,75

2

0,75—0,82

3

0,82—0,87

4

0,87—0,92

После определения размеров передачи величину к.п.д. уточ-
няют расчетом по формуле (8.19).

Червячные передачи, как уже указывалось, имеют сравни-
тельно низкий к.п.д., что является крупным недостатком, огра-
ничивающим область их применения.

Пример 28. Определить к.п.д. червячной передачи редуктора,
у которого двухзаходный червяк Zj = 2 с диаметром длительного
цилиндра ddl = 40 мм вращается с угловой скоростью ьл1 —
= 101 рад/сек. Модуль зацепления ms = 4 мм.

Зубчатый венец червячного колеса изготовлен из бронзы
Бр.ОФЮ-1. Стальной червяк закален до твердости > HRC45 и
шлифован. Смазка передачи обильная.

Р е ш е н и е . 1. Число модулей в диаметре делительного ци-
линдра червяка [формула (8.4)]

2. По табл. 8.2 угол подъема винтовой линии Яа= ITI
3. Скорость скольжения в зацеплении [формула (8.17)]

у =

" —

101-40 _ -_

~ ̂ 'Ub м'сек-'
ск
 2000 cos К

д
 2000 cos 11 °18'36'

4. Принимаем для валов червяка и колеса по одной паре
подшипников качения, т.е. п = 2 (см. стр. 199). Принимаем:
т]п==0,99; TIP = 0,98; Ti3.3 = 0,98.

По табл. 8.4 при уск = 2,06 м/сек принимаем р' = 2°. Следо-
вательно,

_ igXg _ tgll°18'36" _,
MB. n — — tg (1 1°18'36"+ 2°)

5. К.п.д. червячной передачи редуктора

Л = ЛЦ Vb.s4... = °-"2 ' °'98 ' °'98 ' °'845 = °'795-
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Задача 23. Определить к.п.д. червячной передачи, если
mf = 8 MM; z t = l ; </ = 9; о>1 = 73 рад/сек.

Венец червячного колеса изготовлен из бронзы Бр.ОНФ.
Червяк стальной с твердостью < Я/?С45, нешлифованный. При-
нять: Tin = 0,99; Tip = 0,98; т)3.3 = 0,97.

Ответ, т]« 0,74.

СИЛЫ, ДЕЙСТВУЮЩИЕ В ЧЕРВЯЧНОМ ЗАЦЕПЛЕНИИ

В приработанной червячной передаче, как и в зубчатых пе-
редачах, усилие червяка воспринимается не одним, а несколь-
кими зубьями колеса.

Для упрощения расчета силу взаимодействия червяка и ко-
леса Рп (рис. 8.12, а) принимают сосредоточенной и приложен-

Сечение fa \
Витка

I Виток
чердяка

Рис. 8.12. Схема сил, действующих в червячном зацеплении

ной в полюсе зацепления р по нормали к рабочей поверхности
витка. По правилу параллелепипеда Рп раскладывают по трем
взаимно перпендикулярным направлениям на составляющие Plt

7\, QJ. Для ясности изображения усилий на рис. 8.12, б чер-
вячное зацепление раздвинуто.

Окружное усилие па червяке Р1 численно равно осевому усилию
на червячном колесе Q2:

(8.20)

где M!—вращающий момент на червяке.
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Окружное усилие на червячном колесе Р2 численно равно осе-
вому усилию на червяке Qt:

(8.21)

где М2—вращающий момент на червячном колесе.
Радиальное усилие на червяке Tt численно равно радиальному

усилию на колесе Г2 (рис. 8.12, в):

(8.22)

Направления осевых усилий червяка и червячного колеса
зависят от направления вращения червяка, а также от направ-
ления его винтовой линии. Направление усилия Р2 всегда сов-
падает с направлением скорости вращения колеса, а усилие Рг

направлено в сторону, противоположную скорости вращения
червяка.

Пример 29. Определить усилия в полюсе червячного зацеп-
ления редуктора, если мощность на валу червяка N1 = 4,5 кет
при угловой скорости к»! =151 рад/сек. Передаточное число пе-
редачи t=16, к.п.д. т] = 0,915. Диаметр делительного цилиндра
червяка ddl = 64 мм, диаметр делительной окружности колеса
// — 9^fi ил ttdz — ^cJVJ jnjit*

Р е ш е н и е . 1. Вращающий момент на валу червяка [фор-
мула (4.5)]

М — — — — 9QR н• м — 9Q8.103 н. мм••Jj — * р | —• Л J,v/ П Jn ^tJ,\JL\J П • JnJn•

2. Вращающий момент на валу червячного колеса [формула
(4-7)]

Mt = M1ir\ = 29,8-103-16-0,915 = 436-103 н-мм.

3. Окружное усилие- на червяке
9М 9.9Q и. 103

P1=Q*=^= 64 =931 "•

4. Окружное усилие на колесе

Р = о —2М* — 2 436'103

2 dfa 256

5. Радиальные усилия на червяке и колесе

н.

Задача 24. Аналогично рис. 8.12,6 вычертить схему чер-
вячной передачи с нижним левым червяком, который вращается
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против часовой стрелки; если смотреть вд него с левого торца.
На схеме показать стрелкой направление вращения червячного
колеса и вычертить векторы усилий, возникающих в полюсе
зацепления.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Из каких соображений выбирают число заходов чер-
вяка Zj?

2. Почему при необходимости получения самотормозящей пе-
редачи применяют 2!=!?

3. Как влияет г1 на величину к.п.д. передачи?
4. Объясните, почему осевое усилие на червяке Q1 всегда

больше окружного Рг и радиального 7\ усилий?
5. Изменится ли направление вращения червячного колеса на

рис. 8.12, б, если червяк перевести из нижнего положения в
верхнее, сохраняя прежнее направление его вращения?

Дополнительная литература

[11], стр. 172—176.
[18], стр. 180, задача 10.10.

З А Н Я Т И Е 31

ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ ЗУБЬЕВ ЧЕРВЯЧНЫХ КОЛЕС

В червячной паре менее прочным элементом является зуб ко-
леса, для которого возможны все виды разрушений и поврежде-
ний, встречающиеся в зубчатых передачах, т. е. усталостное
выкрашивание, износ, заедание и поломка зубьев (см. стр. 116).
Из перечисленного наиболее редко встречается поломка зубьев
колеса.

В передачах с колесами из оловянных бронз (мягкие мате-
риалы) наиболее опасно усталостное выкрашивание рабочих по-
верхностей зубьев колеса, но возможно и заедание, которое
проявляется в намазывании бронзы на червяк. Сечение зуба по-
степенно уменьшается, при этом передача может еще продолжать
работать длительное время.

При венцах колес из твердых бронз (алюминиевых) заедание
переходит в задир с последующим катастрофическим износом
зубьев колеса частицами бронзы, приварившимися к виткам чер-
вяка. Этот вид разрушения зубьев встречается наиболее часто.

Для предупреждения заедания рекомендуется тщательно обра-
батывать поверхности витков и зубьев, применять качественные
антифрикционные материалы (бронзы) и ограничивать величину
контактных напряжений сгк.

И з н о с з у б ь е в колес червячных передач зависит от сте-
пени загрязненности йасла, точности монтажа, частоты пусков и
остановок, а также от величины контактных напряжений.

И з л о м з у б ь е в червячных колес происходит в большин-
стве случаев после износа.
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МАТЕРИАЛЫ ЧЕРВЯЧНОЙ ПАРЫ

Ввиду того что в червячном зацеплении преобладает трение
скольжения, материалы червячной пары должны иметь низкий
коэффициент трения, обладать хорошей износостойкостью и по-
ниженной склонностью к заеданию. Для этого в червячной пере-
даче сочетают разнородные материалы при высоком классе
чистоты соприкасающихся поверхностей.

Ч е р в я к и изготовляют из среднеуглеродистых сталей марок
40, 45, 50 или легированных сталей марок 40Х, 40ХН с по-
верхностной или объемной закалкой до твердости Я/?С45—55.
При этом необходима шлифовка рабочих поверхностей витков.

Хорошую работу передачи обеспечивают червяки из цемен-
туемых сталей (15Х, 20Х и др.) с твердостью после закалки
ЯЯС58-63.

З у б ч а т ы е в е н ц ы червячных колес изготовляют преиму-
щественно из бронзы, причем выбор марки материала зависит от
скорости скольжения УСК и длительности работы.

При высоких скоростях скольжения, когда иск = 6^-25 м/сек,
и при длительной работе рекомендуются оловянные бронзы ма-
рок Бр.ОФ 10-1, БР.ОНФ, которые обладают хорошими проти-
возадирными свойствами. При средних скоростях скольжения,
когда uCK = 2-f-6 м/сек, применяют алюминиевую бронзу марки
Бр.АЖ 9-4. Эта бронза обладает пониженными противозадир-
ными свойствами, поэтому применяется в паре с закаленными
до твердости ^HRC 45 и шлифованными червяками. В отдель-
ных случаях ее применяют до уск = 8 м/сек.

При малых скоростях скольжения, когда уск < 2 м/сек, чер-
вячные колеса можно изготовлять из серых чугунов марок
СЧ 12-28, СЧ 15-32 и др.

Практика показала, что срок службы бронзовых венцов чер-
вячных колес сильно зависит от способа отливки заготовок.

Т а б л и ц а 8.6

Механические характеристики материалов венцов червячных колес

Марка бронзы
или чугуна

Бр.ОНФ
Бр.ОФ 10-1
Бр.ОФ 10-1
Бр.АЖ 9-4
Бр.АЖ 9-4
Бр.АЖ 9-4
СЧ 12-28
СЧ 15-32

Споеоб отливки

Центробежный
В кокиль
В землю
Центробежный
В кокиль
В землю
То же

»

Предел
текучести

стт

Предел проч-
ности при рас-

тяжении ст

Предел
прочности

при изгибе
°ви

н/ммг

170
150
140
200
200
200
—
~~

285
255
225
490
490
392
118
147

274
314

Твердость
ИВ

100—120
100—120
80—100

120
100
100

143—229
163—229
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Большее сопротивление изнашиванию оказывают зубья венцов,
отлитых центробежных способом.

Механические характеристики для некоторых материалов вен-
цов червячных колес приведены в табл. 8.6.

ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ ДЛЯ МАТЕРИАЛОВ ВЕНЦОВ
Ч Е Р В Я Ч Н Ы Х КОЛЕС

Червячные передачи, аналогично зубчатым, рассчитывают на
к о н т а к т н у ю п р о ч н о с т ь и на и з г и б зубьев червячного
колеса как менее прочных по сравнению с витками червяка.

1. Допускаемые контактные напряжения [о]к для оловянных
бронз (Бр.ОФ 10-1, Бр.ОНФ и др.) определяют из условий со-
противления усталостному выкрашиванию рабочих поверхностей
зубьев по эмпирической формуле

(8.23)

Где с—эмпирический коэффициент; С = 0,75—0,90. Большие
значения коэффициента рекомендуется принимать при закален-
ных до твердости >Я#С45 шлифованных червяках;

ов — предел прочности бронзы при растяжении (см. табл. 8.6);
kfK—коэффициент режима нагрузки при расчете на контакт-

ную прочность;

(8.23а)

здесь N —число циклов нагружения зубьев червячного колеса
за весь срок службы передачи [формула (6.16)].

Если #ц>25-107, то его принимают равным 25-10'.
2. Допускаемые контактные напряжения [а]к для твердых

бронз (Бр.АЖ 9-4 и др.) и чугунов определяют из условия
сопротивления заеданию в зависимости от скорости скольжения
по табл. 8.7.

Т а б л и ц а 8.7

Допускаемые контактные напряжения [<у]к для материалов червячных колес из
условия сопротивления заеданию

Материалы

венца
колеса

Бр. АЖ 9-4

СЧ 12-28
или

СЧ 15-32

червяка

я

Закаленная сталь,
твердость ̂ ЯУ?С45
Сталь 45

или
Ст. 6

[а] , н/мм*, при скорости скольжения »ск> м/сек

0,25

137

0,5

245

117

1

225

88

2
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68

3

177

4

157

6

118

8

88
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3. Допускаемые напряжения изгиба [а]я определяют -по эмпи-
рическим формулам в зависимости от материала венца червяч-
ного колеса и характера нагрузки по табл. 8.8.

Т а б л и ц а 8.8
Допускаемые напряжения изгиба [<т]„ для материалов червячных колес,

работающих в паре с незакаленными нешлифованными червяками

Материал вен-
ца колеса

Бронза
Чугун

Нереверсивная передача (работа
зубьев одной стороной)

[о0]н = (0,080в + 0,25от)Ар11
[а0]и = 0,12авя

Реверсивная передача (работа
зубьев обеими сторонами)

[а_1]и = 0,16аЖи

[о-1]н = 0,075ав„

Примечания: 1. При закаленном и шлифованном червяке [а]„ увеличи-
вают на 25%.

2. йр„— коэффициент режима нагрузки при расчете на изгиб;

ъ — 1/ _кг\и I/ Т/"1

где АГЦ — число циклов нагружения зубьев червячного колеса [формула (6.16)].
Если Мц < 10е, то его принимают равным 10е. Если Л/ц > 25-10', то его при-
нимают равным 25-10'.

3. 0Т, а„, ави— предел текучести и пределы прочности при растяжении и
изгибе в н/мм2 (см. табл. 8.6).

4. Допускаемые предельные напряжения для проверки зубьев
червячного колеса на действие кратковременных пиковых нагру-
зок, не учитываемых в основном расчете, принимают:

для бронзы и чугуна Мкпред = 2 [а]к, (8.24)
для бронзы [а],, пред « 0,8ат, (8.25)
для чугуна Мипред^О.бОвр. (8.25а)

Пример 30. Выбрать материал червячной пары редуктора и
определить допускаемые напряжения [о]к и [о]и для материала
зубьев колеса, если передача нереверсивная, работает без пере-
рывов. Срок службы Г = 2Ы03 ч (5 лет при 2-сменной работе).
Угловая скорость червячного колеса ю2 = 9,44 рад/сек.

Р е ш е н и е . 1. По условию червячная передача должна ра-
ботать без перерывов при 2-сменной работе.

Для повышения к.п.д., предупреждения заедания и перегрева
передачи принимаем для зубчатого венца червячного колеса оло-
вянную бронзу Бр.ОФ 10-1 с отливкой в кокиль.

По табл. 8.6 0В = 255 н/мм2, от= 150 н/мм3. Для червяка при-
нимаем сталь 45 с поверхностной закалкой до твердости > Я/?С45
и последующей шлифовкой.

2. Число циклов нагружения зубьев колеса за весь срок
службы [формула (6.16)]

= 572,4-9,44-2Ы03=11,4-107 циклов.
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Коэффициент режима нагрузки

k = V — =•true I/ A.T 11,4-10'
= 0,738;

3. Допускаемое контактное напряжение для материала зубьев
червячного колеса [формула (8.23)].

При закаленном и шлифованном червяке принимаем С = 0,9.

[а]к = CcrBfepK = 0,9 • 255 • 0,738 = 170 н/мм2,

Нк „ред = 2 [<т]к = 2 - 170 = 340 н/мм*.

5. Допускаемое напряжение изгиба для зубьев червячного
колеса при нереверсивной передаче (табл. 8.8).

Для закаленного и шлифованного червяка допускаемое на-
пряжение увеличиваем на 25% (см. примечание 1):

К]„ = 1 ,25 (0,08ств + 0,25(тт) йри =
= 1,25 (0,08 • 255 + 0,25 • 150) • 0,83 = 60 н/мм2;

Задача 25. Определить допускаемые напряжения [ст]к и [а]и

для зубьев червячного колеса, венец которого выполнен из бронзы
Бр.АЖ 9-4 (отливка центробежная). Червяк, закаленный (твер-
дость > Я7?С45), шлифованный, имеет со1 = 99 рад/сек; д = 8;
zt = 2; ms = 8 мм. Передача реверсивная, срок службы неогра-
ничен (Л/ц>25-10 7).

О т в е т . [о]к = 171,8 н/мм2; [a_-i]a = 79,6 н/мм2,

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы ' ' ' '

1. Какие виды разрушения чаще всего встречаются у зубьев
червячных колес?

2. Что такое заедание и при каких обстоятельствах оно может
перейти в задир?

3. От каких факторов зависит интенсивность износа зубьев
червячного колеса?

4. Для зубчатого венца колеса принята бронза Бр.АЖ 9-4.
Сталь какой марки следует выбрать для червяка? Нужны ли
закалка и шлифование рабочих поверхностей витков?

5. Как влияет число циклов нагружения Л/ц на величину [а]„?

Дополнительная литература

[И], стр. 77—183.
[18], стр. 184, пример 10.19.
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З А Н Я Т И Е 32

РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ

Червячные передачи, аналогично зубчатым, рассчитывают на
контактную прочность и на изгиб зубьев червячного колеса как
менее прочных по сравнению с витками червяка.

Как отмечалось выше (см. стр. 203), в червячных передачах,
кроме выкрашивания рабочих поверхностей зубьев, велика опас-
ность заедания и износа, которые зависят от величины контакт-
ных напряжений ак. Поэтому, в отличие от зубчатых, для всех
червячных передач (открытых и закрытых) расчет по контактным
напряжениям является основным, а расчет по напряжениям из-
гиба —проверочным.

Расчет по контактным напряжениям. В основу вывода рас-
четных формул для червячных передач положены те же исходные
зависимости и предположения, что и в зубчатых передачах (см.
стр. 136).

Наибольшее контактное напряжение в зоне зацепления по
формуле Герца

< т = 0,418
' Р п р

где <7Ч—нормальная нагрузка на единицу длины контактных
линий. Эта нагрузка распределяется неравномерно вследствие
деформаций валов червяка и колеса, а также подшипников и
корпуса передачи. •

Рп—нагрузка, нормальная к поверхности зуба червячного
колеса и витка червяка и приложенная в полюсе зацепления.
Согласно рис. 8.12, а

Q, Р, 2М,
cos a cos A,,) cos а cos \ cos а cos

Lm i n—минимальная длина контактных линий в зацеплении
червячной передачи. При средних значениях условного угла об-
хвата 2у « 100° и коэффициента перекрытия в средней плоскости
сечения колеса е = 1,82

cos.

После подстановки получим

* Определение Lm\n см. в работе [36].
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Здесь дополнительно введен / С — к о э ф ф и ц и е н т н а г р у з к и ,
учитывающий неравномерность распределения нагрузки вслед-
ствие деформации деталей передачи, а также дополнительные
динамические нагрузки;

^пр — П Р и в е д е н н ы й м о д у л ь у п р у г о с т и ;

Для стального червяка £1«2,Ы05 н/мм2; для бронзового или
чугунного колеса £2 « 0,98-105 н/мм2. Следовательно,

2 - 2 , 1 - Ш ' - О . Э В - 1 0 » = 1,34-10s н/мм2;

р п р — п р и в е д е н н ы й р а д и у с к р и в и з н ы профилей вит-
ков червяка и зубьев колеса в полюсе зацепления.

В осевом сечении профиль витка червяка прямолинейный
(рис. 8.13), поэтому приведенный радиус кривизны для червячной
пары равен радиусу кри-
визны профиля зуба чер-
вячного колеса в полюсе
зацепления:

Подставив <?„, £пр, рпр

В формулу Герца и при-
|Няв a = 20°, получим ф о р -
, м у л у п р о в е р о ч н о г о

р а с ч е т а червячных пе-
редач по контактным' на-
пряжениям:

476

^

Рис. 8.13. Схема определения приведенного
радиуса кривизны в червячном зацеплении

(8.26)

где ск—расчетное контактное напряжение для поверхностей
зубьев и витков в зоне зацепления в н/мм2;

ddl, dd2—диаметры червяка и колеса в мм;
М2 — вращающий момент на червячном колесе в н-мм.
Заменив в формуле (8.26) значения

1А

209



получим ф о р м у л у п р о е к т н о г о р а с ч е т а • червячньцс
передач

(8.27)

где А—межосевое расстояние передачи в мм.
Червячные передачи работают плавно, бесшумно, поэтому в

них дополнительные динамические нагрузки невелики. Хорошая
приработка зубьев колес к виткам червяков значительно умень-
шает концентрацию нагрузки.

При удовлетворительной точности изготовления принимают:
/С=1—при постоянной нагрузке,
/С= 1,3ч- 1,5 — при переменной нагрузке.
Расчет по напряжениям изгиба. Расчет зубьев червячного

колеса на изгиб аналогичен расчету зубьев цилиндрических ко-
созубых колес. Вследствие дугообразной формы зубьев (см.
рис. 8.10) считают, что их прочность на изгиб примерно на 40%
выше, чем зубьев цилиндрических колес.

В формулу (6.53) вводят поправки, учитывающие увеличение
прочности зубьев червячного колеса благодаря их дугообразной
форме и одновременному зацеплению нескольких зубьев с вит-
ками червяка. С учетом этих поправок получается ф о р м у л а
п р о в е р о ч н о г о р а с ч е т а червячных передач по напряжениям
изгиба:

(8.28)

где аи — расчетное напряжение изгиба в опасном сечении зубьев
червячного колеса;

V — коэффициент износа зубьев;
для закрытых передач (т. е. при обильной смазке)
v=i— 1,1;
для открытых передач (т. е. при недостаточной смазке)
7=1,5;

z/82 — коэффициент формы зуба колеса, который выбирают по
табл. 6.6 в зависимости от эквивалентного числа зубьев гэа.

Так как зуб червячного колеса имеет угол наклона Кд, то по
аналогии с косозубым колесом

(8-29)

Разрушение зубьев колеса может носить не только усталост-
ный характер, но явиться следствием действия кратковременной
пиковой нагрузки М2пик. Поэтому в передачах, в которых воз-
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никают- кратковременные пиковые нагрузки, зубья дополнительно
проверяют на предотвращение пластической деформации или
хрупкого разрушения от контактных напряжений по формуле
(6.41) и от напряжений изгиба по ф°РмУле (6-38), в которые
подставляют М2пих и М2.

Пример 31. По данным примера 26 определить допускаемую
мощность на валу червячного колеса из условия контактной
прочности зубьев, если [а]к=180 н/мм2. Передача работает при
постоянной нагрузке. Угловая скорость колеса сок = 8 рад[сек.

Р е ш е н и е . 1. Диаметр делительного цилиндра червяка

Диаметр делительной окружности колеса

d = msz = 8 • 32 == 256 мм.
di

2. По формуле (8.26) допускаемый момент на валу колеса при
Д"=1 (см. стр. 210)

J =
64-2562-1802

= 600-103 Н-ММ.
476* ~ 476а

3. Допускаемая мощность на валу колеса (формула 4.5)

ГА/ 1 -г* [Ma]u)a_600-103-8
1^2] ̂  10e — me

_.
— 4'в квт-

Задача 26. По данным примера 26 определить допускаемую
мощность на валу червячного колеса из условия прочности зубьев
на изгиб, если [(т]н = 40 н/мм2. Коэффициент износа зубьев у= !,!•

О т в е т . [ЛГа] = 13,4 квт.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Объясните, почему расчет червячных передач на прочность
ведется по зубу колеса, а не по витку червяка?

2. Что учитывает коэффициент нагрузки /С и каковы его
значения?

3. Напишите формулу для проектного расчета червячной
передачи на контактную прочность и дайте анализ входящих
в нее величин.

4. Сравните ответы примера 31 и задачи 26 и объясните,
почему данная червячная передача может передавать [Af2] =4,8 кет.

Дополнительная литература

[18J, стр. 184; задача 10.18.
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З А Н Я Т И Е 33

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ
ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 32)

И с х о д н ы е д а н н ы е :

1. Передаваемая мощность N на валу червяка или колеса,
2. Угловые скорости червяка ы1 и колеса со2.
3. Условия работы передачи.

П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :

1. Определяют передаточное число i (формула 8.18).
2. Задаются числом зубьев колеса z2^28 и определяют число

заходов червяка (формула 8.18).
3. По принятым Zj и гг уточняют /' и ы'2.
4. Выбирают материалы для венца червячного колеса и чер-

вяка в зависимости от условий работы.
5. Определяют допускаемые напряжения [а]к, [а]и, [а]кпред,

[°]ипРед Для материала венца колеса*. При определении [о]к для
твердых бронз (АЖ 9-4 и др.) предварительно задаются скоро-
стью скольжения иск.

6. Если задана нагрузка на червяке, то предварительно за-
даются к.п.д. передачи т) (см. табл. 8.5) и определяют номиналь-
ный вращающий момент на валу колеса М2.

7. В зависимости от характера нагрузки принимают коэффи-
циент нагрузки /С (см. стр. 210).

8. Предварительно задаются относительной толщиной червяка

9 = 8—12 (см. стр. 193).

9. Определяют межосевое расстояние передачи А из условия
контактной прочности** [формула (8.27)].

10. Определяют осевой модуль зацепления ms {формула (8.13)]
и округляют полученное значение по ГОСТ 2144—66. В зависи-
мости от значения ms уточняют величину q [формула (8.13)],
согласуя ее с ГОСТ 2144—66 (см. табл. 8.1), а затем уточняют
межосевое расстояние А' также по формуле (8.13).

Межосевое расстояние А' должно выражаться целым числом мм.
В случае, если этого не получилось, надо несколько изменить
параметры передачи, например, изменить q или на 1—2 еди-
ницы 22.

* Величины [а]к пред и [а]„ пред определяют только в тех случаях, когда
в передаче возникают пиковые нагрузки.

** Если червячная передача должна быть стандартной, то полученное рас-
четным путем значение А округляют до стандартного значения по ГОСТ 2144—66,
которому соответствуют определенные ms, q, zt и Z2.
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1 1 . Определяют геометрические размеры червяка и венца ко-
леса [формулы (8.4) — (8.11)].

12. Находят скорость скольжения v'CK в зацеплении [форму-
ла (8.17)].

13. Вычисляют расчетное значение к. п. д. передачи -п' [фор-
мула (8.19)].

14. Уточняют номинальный вращающий момент на валу ко-
леса М'2 [формула (4.5)].

15. Если материалом колеса является твердая бронза или
чугун, то уточняют [а]к по полученной величине v'CK (см. табл. 8.7).
При необходимости определяют [а]кпред [формула (8.24)]. Опре-
деляют расчетное контактное напряжение [формула (8.26)] и срав-
нивают с допускаемой величиной [а]к или [о]'к. Допускается
недогрузка не более 10% и перегрузка до 5%.

16. Определяют эквивалентное число зубьев червячного колеса
[формула (8.29)] и по табл. 6.6 принимают коэффициент г/э2.

17. Определяют расчетное напряжение изгиба в основании
зуба червячного колеса [формула (8.28)] и сравнивают его с до-
пускаемой величиной [а]и. В большинстве случаев расчетная
величина аи значительно меньше [<т]и.

18. В случае, если передача подвержена действию кратко-
временных пиковых нагрузок, то определяют соответственно
напряжения сгк п и к и аи п н к и сравнивают их с допускаемыми
[формулы (6.41) и (6.38)].

П р и м е ч а н и е . При проектировании червячных передач тело червяка
проверяют на прочность и жесткость (см. расчет валов, стр. 282 и 285).

Пример 32. Рассчитать червячную передачу редуктора. Мощ-
ность на валу червяка Nt = 2,2 кет. Угловые скорости валов
червяка и колеса соот-ветственно с^ = 151 рад/сек, со2 = 5, 55 рад/сек.
Допускаемое отклонение со2 от заданной ±2,5%. Передача ревер-
сивная, нагрузка с небольшими толчками. Срок службы неогра-
ничен. Расположение червяка — нижнее. В период пуска кратко-
временная пиковая нагрузка в два раза больше номинальной.

Р е ш е н и е . 1. Передаточное число (ориентировочно)

2. Число заходов червяка при принятом 22 = 28(см. стр. 198)

Для повышения к. п. д. принимаем 2, = 2, тогда число зубьев
колеса

za = 2t; = 2 -27,2 = 54,4.
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Принимаем 22 = 54.
3. Фактическое передаточное число лередачи

Фактическая угловая скорость червячного колеса

г о, 151 .- ,, -,.
co2 = -rf = — = 5,6 рад/сек.

Отклонение фактической угловой скорости от заданной состав-
ляет ~0,9°/о. что допустимо.

4. Материалы венца червячного колеса и червяка. По усло-
вию задачи к редуктору не предъявляются специальные требова-
ния, поэтому в целях экономии дорогих оловянных бронз для
венца колеса принимаем алюминиевую бронзу Бр. АЖ 9-4 (от-
ливка в землю) с 0Т = 200 н/мм? и сгв = 392 н/мм2 (см. табл. 8.6).
Выбранная бронза имеет пониженные противозадирные свойства,
следовательно, для червяка принимаем сталь 40Х с закалкой до
твердости > Я/?С45 и последующим шлифованием и полирова-
нием витков.

5. Допускаемые напряжения для материала венца колеса. Ори-
ентировочно принимаем скорость скольжения yC K«3,5 м/сек и
по табл. 8.7 находим [0^=167 н/мм*.

По табл. 8.8 для реверсивной передачи с закаленным шлифо-
ванным червяком (см. примечание 1) принимаем

При неограниченном сроке службы передачи согласно примечанию 2
к табл. 8.8 принимаем Л^ц = 25-107 циклов, тогда

[<!_,], = 1,25-0,16-392-0,814 = 63,8 нЦлм\

По формуле (8.25) [а]ипред = 0,8(Тт = 0,8-200 = 160 н/мм*.
6. Задаемся предварительно к. п. д. передачи. По табл. 8.5

при zt = 2 принимаем т) = 0,80.
Номинальный вращающий момент на валу червячного колеса

5,6 н-мм.

7. Согласно условию червячная пара работает с небольшими
толчками. Принимаем коэффициент нагрузки К, = 1,3 (см. стр. 210).

8. Предварительно принимаем число модулей в диаметре дели-
тельного цилиндра червяка q = 9.
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9. Межосевое расстояние передачи из условия • контактной
прочности ^формула (8.27)]

315-103-1,3 =158,9 мм.

10. Осевой модуль зацепления [формула (8.13)}
2А 2-158,9

9+54 • = 5,04 мм.

По ГОСТ 2144—66 (см. табл. 8.1) принимаем /п^ = 5 мм,
Уточняем значение q [формула (8.13)]

2А

По ГОСТ 2144 — 66 (см. табл. 8.1) для tns = 5 мм принимаем
9=10.

Фактическое межосевое расстояние передачи [формула (8.13)]

11. Основные геометрические размеры червяка [формулы
(8.4)-(8.9)]:
диаметр делительного цилиндра

ddi — Ят*= 10-5 = 50 мм;

диаметр цилиндра выступов

Сг1 = тЛ<7 + 2) = 5(Ю + 2) = 60 мм;

диаметр цилиндра впадин

Dn = ms(q— 2,4) = 5 (10— 2,4) ==38 мм;
&

длина нарезанной части

L = (ll+0,0622)m i = ( l l +0,06-54)^5 = 71,2 мм.

Для шлифованного червяка полученную длину увеличиваем
примерно на 25 мм (см. стр. 195) и принимаем L = 92 мм.

Угол подъема винтовой линии по делительному цилиндру
(см. табл. 8.2)

Я,а=11°18'36".

Основные геометрические размеры венца червячного колеса
[формулы (8.10 и 8.11)]:
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диаметр делительной окружности
dd2 = msz2 = 5 • 54 = 270 мм;

диаметр окружности выступов

А-2 = т* (г, + 2) = 5 (54 + 2) = 280 мм.

Наружный диаметр Ц, и ширину венца b при zt = 2 опреде-
ляем по табл. 8.3:

Ц, < De2 + 1,5/и, == 280 + 1,5 • 5 = 287,5 мм.

Принимаем Ц, = 287 мм.

12. Скорость скольжения [формула (8.17)]

' e>iddi 151-50 о ос
VCK ~~ 2000 cos Кд ~~ 2000 cos 11°18'36" = ' М/сек.

13. Расчетное значение к. п. д. TJ' передачи [формула (8.19)].
Для червячной пары принимаем:

л = 2, т]п = 0,99; t|p = 0,97; Лз.з = 0,97.

По табл. 8.4 согласно примечаниям 1 и 2 при Уск = 3,85 м/сек
принимаем р'= 1°42' (табличное значение увеличено на 35%).
Тогда

__ tgll°18'36*
"~ tg(H018'36"+l042') ~

следовательно,

,992- 0,97- 0,97 -0,866 = 0,797.

14. Расчетный номинальный момент М'л на валу червячного
колеса [формула (4.5)]

.
0)2 а'°

15. Расчетная скорость скольжения v'CK отличается от пред-
варительно принятой иск, поэтому по табл. 8.7 уточняем [а]к и
получаем [<т]к=160 и/жж2.

По формуле (8.24) [о], пред = 2 [о]'к = 2- 160 = 320 н/мм*.
Расчетное контактное напряжение ак в зацеплении (формула

(8.26)] VT F J

476 - Л М а К 4 7 6 ' Ш Т ю з 1,3_
~

50

= 159 н/жл2 < [а] к = 160

Недогрузка составляет 0,63% < 10%, что допустимо.
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16. Эквивалентное число зубьев червячного колеса [формула
(8.29)]

г 54 — 47 Ч
° ' " ~ °' '°'С08з cos3 1 1°18'36

По табл. 6.6 выбираем коэффициент формы зуба «/Э2 = 0,464.
17. Расчетное напряжение изгиба а_1 н в основании зуба колеса

при v=l,05 (см. стр. 210)

_ l,2MtKv _ 1,2-314-103.1,3-1,05 _ .„ 4

~ 0.464-5-50-270 ~~ Ш>

[а_Ли = 63,8 н/мм3.

18. Расчетные напряжения в период кратковременных пико-
вых нагрузок:

контактные напряжения в зацеплении [формула (6.41)]

М2

= 225 Щмм* < [о] к п р е д

напряжения изгиба в основании зуба колеса [формула (6.38)]
- М,.п«. = 16>4.2 =32,8 н/мм*< [а]ипред=160н/лл(2.- 1 И П И К -1и

Задача 27. Как изменится модуль червячного зацепления
в решении примера 32, если для червячного колеса принять
бронзу Бр. ОФ10-1 (отливка в кокиль), а червяк выполнить
стальным незакаленным, нешлифованным?

Ответ. ms = 6 мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Для чего в исходных данных проектного расчета должны
быть указаны условия работы передачи?

2. Почему число зубьев у червячного колеса обычно прини-
мают не менее 28?

3. Какую перегрузку по расчетным напряжениям передачи
принято считать допустимой?

4. Объяснуте, почему, заменив в примере 32 менее качест-
венную бронзу Бр. АЖ 9-4 (отливка в землю) на более качест-
венную Бр. ОФ 10-1 (отливка в кокиль), получили в задаче 27
больший модуль, а следовательно, и более громоздкую передачу?

Дополнительная литература

[18], стр. 188, задача 10.24.
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З А Н Я Т И Е 34

ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНЫХ ПЕРЕДАЧ

При работе червячных передач с механическими приводами
выделяется большое количество тепла. Потерянная мощность
(1 — f])N1 на трение в зацеплении и подшипниках, а также на
размешивание и разбрызгивание масла переходит в тепло, кото-
рое нагревает масло, а оно через стенки корпуса передает это
тепло окружающей среде.

Если отвод тепла будет недостаточным, передача перегреется.
При перегреве смазочные свойства масла резко ухудшаются (его
вязкость падает) и возникает опасность заедания, что может при-
вести к выходу передачи из строя.

Тепловой расчет червячной передачи при установившемся
режиме работы производится на основе т е п л о в о г о б а л а н с а ,
т. е. равенства тепловыделения QB и теплоотдачи Q0.

Количество тепла, в ы д е л я ю щ е г о с я в непрерывно рабо-
тающей передаче в одну секунду,

где т] — общий к. п. д. червячной передачи;
JV, — мощность на червяке в em.
Количество тепла, о т в о д и м о г о наружной поверхностью

корпуса, в одну секунду

где F — площадь в м* поверхности корпуса, омываемая внутри
маслом или его брызгами, а снаружи воздухом. Поверх-
ность днища корпуса не учитывается, так как она не
омывается свободно циркулирующим воздухом;

tB — температура воздуха вне корпуса в градусах; в цехо-
вых условиях обычно tB = 20° С;

tH — температура масла в корпусе передачи в °С;
/Ст — коэффициент теплопередачи, т. е. число, показывающее,

сколько тепла в секунду передается одним квадратным
метром поверхности корпуса при перепаде температур
в один градус. Зависит от материала корпуса ре-
дуктора и скорости циркуляции воздуха (интенсивности
вентиляции помещения). Для чугунных корпусов при-
нимают /Ст = 8 -т- 17 вт/ мг х град.

Большие значения используют при незначительной шерохова-
тости поверхности наружных стенок, хорошей циркуляции воз-
духа вокруг корпуса и интенсивном перемешивании масла (при
нижнем или боковом расположении червяка).

По условию теплового баланса Q
S
 = Q

0
, т. е,

-4)^=^, (*„-/„)/?,
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откуда температура масла в корпусе червячной передачи при
непрерывной работе

(8.30)

Величина [*]„ зависит от марки масла. Обычно принимают

i > Шм. т° необходимо:
I J» - - - -

Если при расчете окажется, что
1. Либо увеличить поверхность

охлаждения F, применяя охлаж-
дающие ребра (в расчете учиты-
вается только 50% поверхности
ребер).

2. Либо применить искусствен-
ное охлаждение, которое может
осуществляться:

а) обдувом корпуса воздухом
с помощью вентилятора, насажен-
ного на вал червяка (рис. 8.14); в
этом случае увеличивается /Ст;

б) охлаждением масла водой,
проходящей через змеевик (рис.
8.15, а);

в) применением циркуляцион-
ной системы смазки со специаль-
ным холодильником (рис. 8.15,6).

В случаях б) и в) формула
(8.30) не применима*.

Рис. 8.14. Охлаждение ребристого
корпуса редуктора обдувом возду-

хом от вентилятора:
/-охлаждающие ребра, 2- вентилятор

/Масло /Масло_
Рис. 8 15. Схемы искусственного охлаждения червячных передач:

а-охлаждение масляной ванны водой, проходящей через змеевик; б-циркуляционная
смазка, /-насос, 2—фильтр; 3 — холодильник

* Подробнее см. в работе [33].
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Тепловой расчет червячных передач производится как п р о -
в е р о ч н ы й после ориентированного определения размеров кор-
пуса при эскизном проектировании *.

Пример 33. По данным примера 32 проверить тепловой
режим червячного редуктора, работающего непрерывно в тече-
ние смены. Редуктор расположен в помещении с температурой
ts = 2Q°C. Размеры корпуса указаны на рис. 8.16. Вся внутрен-
няя поверхность корпуса омывается маслом.

с=120

Рис. 8.16. Корпус червячного редуктора к решению примера 33

Р е ш е н и е 1. Ориентировочно определяем площадь поверх-
ности корпуса (без учета бобышек и выступов). Согласно рис. 8.16

F = 2hb + 2hc + be = 2 (460 • 420) + 2(460 • 120) + 420 • 120 =

= 55-104 мм* = 0,55 MZ.

2. Принимаем Кг = 17 вт/м*-град и определяем фактическую
температуру масла в редукторе:

/ _ t , U-ribVi _ono (1-0,797).2,2-103

что допустимо.

Задача 28. Определить максимально допустимую по нагреву
мощность на валу червяка редуктора, работающего в цехе
с ?в = 20°С. Расположение червяка нижнее, [^]М = 90°С, /Ст=
= 14 вт1м?-град. К. п. д. передачи т) = 0,84, поверхность охлаж-
дения корпуса Т7 = 0,48 м2.

Ответ . [N]t — 2,l кет.

* Об эскизном проектировании см. в работе [17].
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КОНСТРУКТИВНЫЕ ЭЛЕМЕНТЫ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ

В большинстве случаев червяк изготовляют как одно целое
с валом (см. рис. 8.8), реже отдельно от него, чтобы сэкономить
высоколегированную сталь. В конструкции червяка, изготовлен-
ного отдельно от вала (рис. 8.17),
должно быть соблюдено уело-

ВИС dn Ŝ  о ' •

Рис. 8.17.

Для экономии бронзы зубча-
тый венец червячного колеса
изготовляют отдельно от чугун-
ного (реже стального) диска
(рис. 8.18).

В машиностроении применя-
ют следующие конструкции вен-
цов червячных колес:

1. С н а п р е с с о в а н н ы м в е н ц о м (рис. 8.18, а) — бронзо-
вый венец насажен на чугунный диск с натягом, обычно по
легкопрессовой посадке.

Для предотвращения смещения венца относительно диска при-
меняют дополнительное крепление 3 ч- 8 винтами.

Конструкция насадного
червяка

Рис. 8.18. Конструкции венцов червячных колес

Оси отверстий под винты должны быть смещены относительно
стыка на 2 ч- 3 мм в сторону чугуна для центрирования сверла
при сверлении. Конструкция с напрессованным венцом приме-
няется при небольшом диаметре колес и невысокой температуре
нагрева передачи. При высокой температуре эта конструкция не
рекомендуется, так как посадка соединения ослабнет (бронза
расширяется сильнее чугуна) и передача выйдет из строя.

2. С п р и в е р н у т ы м в е н ц о м (рис. 8.18,6)—бронзовый
венец с фланцем крепят болтами к диску. Фланец выполняют
симметрично относительно венца для уменьшения температурных
деформаций зубьев. Болты—точеные, а отверстия под них обра-
батывают разверткой. Такую конструкцию применяют при зна-
чительных диаметрах колес и при высоких температурах нагрева.
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3. С в е н ц о м , о т л и т ы м на ч у г у н н о м ц е н т р е (рис.
8.18, в)—чугунный диск вставляют в форму, в которую заливают
бронзу для получения венца. Эту конструкцию применяют в се-
рийном и массовом производствах.

Во всех рассмотренных конструкциях чистовую обточку заго-
товки колеса и нарезание зубьев производят после закрепления
венца на диске.

Размеры элементов диска определяют по соотношениям, реко-
мендуемым для цилиндрических зубчатых колес*.

РЕДУКТОРЫ

Р е д у к т о р о м называется механизм, понижающий угловую
скорость в приводах от двигателя к рабочей машине и состоя-
щий из зубчатых или червячных передач, установленных в от-
дельном корпусе.

Редукторы широко применяют в различных отраслях машино-
строения и поэтому они весьма разнообразны по своим кинема-
тическим схемам и конструктивному исполнению. Редукторы
бывают с цилиндрическими и коническими зубчатыми колесами,
а также с червячными парами. Зубчатые колеса могут быть
с прямыми, косыми, круговыми и шевронными зубьями. В чер-
вячных редукторах применяют червяки цилиндрической и гло-
боидальной формы. Вид и конструкция редуктора определяются
типом, расположением и количеством отдельных передач (сту-
пеней).

Различают следующие виды редукторов:
по типу п е р е д а ч и — ц и л и н д р и ч е с к и е зубчатые (рис. 8.19,

а—3), к о н и ч е с к и е зубчатые (рис. 8.19, е), ч е р в я ч н ы е
(рис. 8.18, и—л), к о н и ч е с к о - ц и л и н д р и ч е с к и е зубчатые
(рис. 8.19, ж), ч е р в я ч н о - ц и л и н д р и ч е с к и е (рис. 8.19, з)
и др.;

по числу ступеней—одно- (рис. 8Л9, а, е, и, к, л), д в у х -
(рис. 8.19, б—д, з, м), т р е х с т у п е н ч а т ы е (рис. 8.19, ж)
и т. д.;

по расположению валов и зубчатых к о л е с — г о р и з о н т а л ь -
н ы е (рис. 8.19, б) и в е р т и к а л ь н ы е (рис. 8.19, в).

Зубчатые редукторы. Цилиндрические зубчатые редукторы
благодаря широкому диапазону передаваемых мощностей, долго-
вечности, простоте изготовления и обслуживания имеют широкое
распространение в машиностроении. При передаточных числах
1^6,3 применяют одноступенчатые редукторы (см. рис. 8.19, о).
Наиболее часто в машиностроении используют двухступенчатые

* О конструировании червяков и червячных колес подробно см. в рабо-
тах [12] и [17J.
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редукторы (рис. 8.19, б—д), для которых /<63. При переда-*
точных числах f^400 применяют трехступенчатые редукторы.

Из двухступенчатых редукторов наибольшее распространение
имеют редукторы с последовательным расположением ступеней
(см. рис. 8.19, б) как наиболее простые по конструкции. Недо-
статком этих редукторов является повышенная неравномерность
распределения нагрузки по длине зуба из-за несимметричного
расположения колес относительно опор. Для улучшения условий
работы зубчатых колес применяют редукторы с раздвоенной сту-
пенью (см. рис. 8.19, г). В таких редукторах вследствие симмет-
ричного расположения колес относительно опор деформации валов
не вызывают существенного перекоса колес, а следовательно,
большой концентрации нагрузки по длине зубьев.

Соосные редукторы (см. рис. 8.19, д) применяют для умень-
шения длины корпуса редуктора.

При взаимно перпендикулярном расположении входного и
выходного валов применяют одноступенчатые конические редук-
торы, если i ̂ 6,3 (рис. 8.19, е), а при больших передаточных
числах — комбинированные коническо-цилиндрические редукторы
(рис. 8.19, ж).

Параметры зубчатых зацеплений цилиндрических зубчатых
редукторов регламентированы ГОСТ 2185—66, а конических ГОСТ
12289—66.

Червячные редукторы. Основное распространение имеют одно-
ступенчатые редукторы (см. рис. 8.19, и—л) с передаточным
числом / = 8—80.

При больших передаточных числах применяют комбинирован-
ные червячно-цилиндрические (см. рис. 8.19, з) или двухступен-
чатые червячные редукторы (см. рис. 8.19, м). Червяк в редукторе
может располагаться под колесом (см. рис. 8.19, ы), над колесом
(см. рис. 8.19, к) и сбоку колеса (см. рис. 8.19, л). Боковое
расположение червяка усложняет смазку подшипников вертикаль-
ного вала.

Корпусы (картеры) редукторов должны быть прочными и жест-
кими. Их отливают из серого чугуна, а для червячных редукто-
ров—также из алюминиевых сплавов. Для удобства сборки
корпусы редукторов выполняют разъемными (рис. 8.20).

Опорами валов редукторов, как правило, являются подшип-
ники качения.

Смазка зубчатых или червячных передач редукторов в боль-
шинстве случаев осуществляется окунанием, а подшипников —
разбрызгиванием или консистентной смазкой. В корпус редуктора
заливают масло из расчета 0,4 ч- 0,7 л на 1 кет передаваемой
мощности, при этом колесо или червяк должны погружаться
в масло на глубину не менее, чем высота зуба или витка.

Допускается погружать в масляную ванну тихоходные колеса
многоступенчатых редукторов на глубину до 1/3 радиуса колеса
(см. рис. 8.20).

Рис 8 20. Редуктор зубчатый цилиндрический двухступенчатый:

ческий штифт
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К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему опасен перегрев червячной передачи?
2. Объясните, почему введение охлаждающих ребер корпуса

передачи (см. рис. 8.14) производится преимущественно в зоне
червяка?

3. В каких случаях прибегают к искусственному охлаждению
червячной передачи и как оно осуществляется?

4. Почему в большинстве случаев червячные колеса изготов-
ляют составными, т. е. зубчатый венец из одного материала,
а диск из другого?

5. В каких случаях венец червячного колеса необходимо
делать из бронзы?

6. По каким признакам классифицируют редукторы?

Дополнительная литература

[И], стр. 193—196.
[12], листы 73—88 и 37—54.
[18], стр. 189, задача 10.32.

Г Л А В А 9

РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

З А Н Я Т И Е 35

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Ременная передача относится к передачам трением с гибкой
связью. Состоит из ведущего и ведомого шкивов, огибаемых рем-
нем (рис. 9.1). Нагрузка передается силами трения, возникаю-
щими между шкивом и ремнем вследствие натяжения последнего.
Параметрам ведущего шкива приписывают индекс 1, параметрам
ведомого—индекс 2.

i Рис. 9.1. Схема ременной передачи

В зависимости от формы поперечного сечения ремня передача
бывают: п л о с к о р е м е н н ы е (рис. 9.1, а), к л и н о р е м е н н ы е
(рис. 9.1, б) и к р у г л о р е м е н н ы е (рис. 9.1, б). Передача
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с круглым ремнем имеет ограниченное применение (швейные ма-
шины, настольные станки).

Рассмотрим достоинства, недостатки и применение ременных
передач.

Достоинства:
1. Простота конструкции и малая стоимость.
2. Возможность передачи мощности на значительные расстоя-

ния (до 15 м).
3. Плавность и бесшумность работы.
4. Смягчение вибрации и толчков вследствие упругой вытяжки

ремня.
Недостатки:
1. Большие габаритные размеры, в особенности при передаче

значительных мощностей.
2. Малая долговечность ремня в быстроходных передачах.
3. Большие нагрузки на валы и подшипники от натяжения

ремня.
4. Непостоянное передаточное число из-за неизбежного упру-

гого проскальзывания ремня.
5. Необходимость в постоянном надзоре во время работы

из-за возможного соскакивания и обрыва ремня.
6. Неприменимость во взрывоопасных местах вследствие

электризации ремня.
Применение. Ременные передачи применяют в большинстве

случаев как замедлительные, когда по конструктивным сообра-
жениям межосевое расстояние А должно быть достаточно боль-
шим, а передаточное число i не строго постоянным.

Мощность, передаваемая ременной передачей, обычно до 50кб/и
и в редких случаях достигает 1000 кет. Скорость ремня
v = 5—30 м/сек, а в сверхскоростных передачах может доходить
до ~ 100 м/сек. В сочетании с другими передачами ременную
передачу применяют на быстроходных ступенях привода (см.
рис. 4.2).

ПЛОСКОРЕМЕННАЯ ПЕРЕДАЧА

Плоскоременная передача (рис. 9.2) имеет простую конструк-
цию шкивов и вследствие большой гибкости ремня обладает
повышенной долговечностью.

Эта пер'едача рекомендуется при:
больших межосевых расстояниях (до 15 ж),
весьма высоких скоростях (до 100 м/сек).
Различают следующие основные типы плоскоременных передач:
1. О т к р ы т ы е — о с и валов параллельны, вращение шкивов

в одном направлении (рис. 9.2, а). Открытые передачи получили
наибольшее распространение вследствие благоприятных условий
работы ремня, обеспечивающих большую его долговечность.
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2. П е р е к р е с т н ы е — о с и валов параллельны, вращение
шкивов в противоположных направлениях (рис. 9.2, б). Вследст-
вие взаимного трения ветвей имеют повышенный износ ремня,
В настоящее время встречаются редко.

Рис. 9 2 Типы плоскоременных передач

3. П е р е д а ч а с н а т я ж н ы м р о л и к о м , обеспечивающим
постоянное натяжение ремня (рис. 9.2, в). Применяется при
больших передаточных числах или при малых межосевых рас-
стояниях. В настоящее время успешно заменяется клиноременной
передачей.

ПЛОСКИЕ ПРИВОДНЫЕ РЕМНИ

Материал ремня должен обладать достаточной прочностью,
износостойкостью, эластичностью и долговечностью, хорошо сцеп-
ляться со шкивами и иметь низкую стоимость.

В машиностроении применяют различные типы плоских
ремней.

Прорезиненные ремни (ГОСТ 101—54*). Состоят из несколь-
ких слоев хлопчатобумажной ткани — прокладок, связанных вул-
канизированной резиной.

Ткань передает основную часть нагрузки, а резина предохра-
няет ткань от повреждений и повышает коэффициент трения.
Будучи прочными, эластичными, .малочувствительными к влаю
прорезиненные ремни получили большое применение для широ-
кого диапазона мощностей при передаче спокойных нагрузок.
Эти ремни непригодны в помещениях с повышенным содержанием
паров нефтепродуктов, которые разрушают резину.

Рис. 9.3. Типы прорезиненных ремней
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Прорезиненные ремни выпускаются трех типов (табл. 9.1):
р е м н и т и п а А—нарезанные, с резиновыми прослойками

между тканевыми прокладками (рис. 9.3, а). Рекомендуются для
шкивов малого диаметра при v ̂  30 м/сек;

р е м н и т и п а Б — послойно завернутые с прослойками или
без прослоек между прокладками (рис. 9.3, б). Рекомендуются
для тяжелых условий работы при v ^20 м/сек;

р е м н и т и п а В — спирально завернутые из одного куска
ткани, без резиновых прослоек (рис. 9.3, в). Рекомендуются для
небольших нагрузок при v ^15 м/сек.

Прорезиненные ремни всех типов могут иметь резиновые
обкладки для работы в сырых помещениях.

Т а б л и ц а 9.1

Прорезиненные ремни по ГОСТ 101—54* (извлечение)

Размеры в мм

Тип ремня

А

Ширина
ремня b

20; 25; 30;
40; 45; 50;

60; (65); 70;
75

80; 85; 90;
100

(115; 120);
125; 150;

(175); 200;
(225); 250

Число
прокладок г

3—5

3—6

4—6

Б

Ширина
ремня Ь

20; 25; 30;
40; 45

—

150; 200;
250

Число
прокладок z

2

—

4—6

В

Ширина
ремня Ь

20; 25, 30;
40

50; 60; (65);
70, 75

80; 85; 90,
100

125; 150;
200; 250

Число
прокладок г

3

3—5

3—6

4—6

П р и м е ч а н и я . 1. Число прокладок указано для ремней, изготовленных
из бельтинга (ткани) марки Б-820. Толщина одной прокладки с резиновой
прослойкой 1,5 мм, без резиновой прослойки—1,25 мм.

2. Размеры, указанные в скобках, по возможности не применять.

Хлопчатобумажные цельнотканые ремни (ГОСТ 6982—54). Из-
готовляют из хлопчатобумажной ткани с пропиткой специальным
составом для увеличения срока их службы.

Будучи легкими и гибкими хорошо работают на шкивах ма-
лых диаметров. По сравнению с прорезиненными ремнями обла-
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дают меньшей тяговой способностью и долговечностью. Рекомен-
дуются для небольших переменных нагрузок при v ̂  20 м/сек. Для
работы в сырых помещениях непригодны.

Шерстяные ремни (ОСТ НКТП 3157). Изготовляют из шерстя-
ной пряжи, переплетенной и прошитой хлопчатобумажными
нитями, с последующей пропиткой специальным составом. Обла-
дая большой упругостью, могут работать при резких колебаниях
нагрузки. Малочувствительны к влаге, пыли, кислотам и повы-

шенной температуре, что и
определяет область их при-
менения. Имеют высокую сто-
имость.

Кожаные ремни (ОСТ
НКЛП 5773/176) изготовляют
из кожи, выработанной из
шкур крупного рогатого ско-
та. Обладают высокой тяго-
вой способностью и долговеч-
ностью. Рекомендуются для
передачи переменных и удар-
ных нагрузок. Из-за дефицит-
ности и дороговизны имеют
ограниченное применение.

В настоящее время в про-
мышленности применяют так-
же специальные нестандарт-
ные ремни из синтетических

Рис. 9.4. Металлическое скрепление кон-
цов ремней:

а-гребешком; 6-спиралью

волокон. Такие ремни достаточно прочны, легки, эластичны; до-
пускают работу со скоростями до 100 м/сек.

Соединение концов плоских ремней. В большинстве случаев
плоские ремни выпускают в рулонах, от которых затем отрезают
ремень необходимой длины. Соединение концов выполняют склеи-
ванием, сшивкой или металлическим скреплением (рис. 9.4)
в зависимости от типа ремня и окружной скорости шкивов.

КЛИНОРЕМЕННАЯ ПЕРЕДАЧ/»

Клиноременная передача применяется в виде открытой пере-
дачи и работает с одним или несколькими ремнями (см. рис. 9.1, б).
В этой передаче благодаря клиновой форме канавки на шкиве
сила сцепления ремня со шкивом больше, чем в плоскоременной,
вследствие чего клиноременной передачей можно передавать
большую мощность, допускать меньшее межосевое расстояние А
и меньший угол обхвата ах (см. рис. 9.1).

Н е д о с т а т к а м и клиноременной передачи в сравнении
с плоскоременной является меньшая долговечность ремней вслед-
ствие значительной их толщины, более низкий к. п. д. и большая
стоимость шкивов.
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Клиноременные передачи рекомендуются при:
малых межосевых расстояниях,
больших передаточных числах,
вертикальном расположении осей валов.
Скорость ремней клиноременной передачи не должна превышать

30 м/сек, так как при больших скоростях клиновые ремни вибри-
руют. Наибольшую нагрузку клиновые ремни передают при
v = 20 ч-25 м/сек. Невыгодны скорости меньше 5 м/сек.

КЛИНОВЫЕ ПРИВОДНЫЕ РЕМНИ

Для приводов общего назначения по ГОСТ 1284—68 клино-
вые ремни выпускают семи сечений (О, А, Б, В, Г,Д, Е) в виде
бесконечных колец (табл. 9.2).

Т а б л и ц а 9.2

Клиновые ремни (по ГОСТ 1284—68)

Тип
ремня

0
А
Б
В
г
П
Е

Размеры сечения, мм
(рис. 9.5)

ь.

10
13
17
22
32
38
50

*Р

8,5
11
14
19
27
32
42

h

6
8

10,5
13,5
19
23,5
30

F0, MMS

47
81

138
230
476
692

1170

Расчетная
длина L

400—2500
560—4000
800—6300

1800—10600
3150—15000
4ЕОО— 18000
6300—18000

П р и м е ч а н и я : 1. Размер bf относится к нейтральному слою.
2. Площадь поперечного сечения ремня F0 в ГОСТ 1284—68 не указана.

Она определена по размерам Ь0 и h при <p0 = 40°.
3. Стандартный ряд предпочтительных расчетных длин L в мм: 400, 450,

500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000, 2240,
2500, 2800, 3150, 3550, 4000, 4500, 5000, 5600, 6300, 7100, 8000, 9000, 10000,
11200, 12500, 14000, 16000, 18000.

Кроме того, по ГОСТ 5813—64 для автомобилей, тракторов
и комбайнов выпускают вентиляторные клиновые ремни пяти
сечений (1; 2; 3; 4; 5).

По конструкции клиновые ремни бывают двух типов: к о р д -
т к а н е в ы е (рис. 9.5, а) и к о р д ш н у р о в ы е (рис. 9.5, б).
В первых Норд * состоит из нескольких рядов ткани, располо-
женных в зоне нейтрального слоя ремня. Выше и ниже корда
расположены резиновые прослойки. Снаружи ремень завернут

..? Корд—прочная крученая нить из хлопчатобумажного или искусствен-
ного волокна.
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в два-три слоя прорезиненной ткани. Кордтканевые ремни при-
меняют в приводах общего назначения.

Более совершенными являются кордшнуровые ремни, в которых
корд состоит из одного ряда толстых шнуров. Эти ремни более
гибки и долговечны и предназначены для быстроходных передач.
Замена текстильных нитей корда синтетическими волокнами или
стальными тросами значительно повышает прочность ремней,

a) S)

Рис. 9.5. Конструкции клиновых ремней

Все клиновые ремни в сечении имеют форму трапеции с углом
профиля ср0 = 40° в недеформированном состоянии. Расчетная
длина L клинового ремня соответствует длине по нейтральному
слою.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Чем определяется выбор типа ременной передачи?
2. Почему ременные передачи применяют на быстроходных

ступенях привода?
3. Дайте сравнительную характеристику плоскоременной и

клиноременной передач?
4. Почему в клиновом ремне корд располагается в зоне

нейтрального слоя?

Дополнительная литература

[7], стр. 273—279.

З А Н Я Т И Е 36

ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ В ОТКРЫТЫХ
РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧАХ

1. Межосевое расстояние А ременной передачи (рис. 9.6) оп-
ределяется в основном конструкцией привода машины. Рекомен-
дуется:

для плоскоременных передач

(9.1)
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для клиноременных передач

2 (D, + DJ > А > 0,55 (D2 + DJ (9.2)

где D! и D2—диаметры шкивов;
Л—высота сечения ремня.

Рис. 9.6. Геометрические параметры открытой ременной пе-
редачи

2. Расчетная длина ремня L равна сумме длин прямолинейных
участков и дуг обхвата шкивов. Значение длины ремня

(9.3)

При наличии сшивки длину ремня увеличивают на AL =
= 100 -f- 400 мм.

3. Межосевое расстояние при окончательно установленной
длине ремня

2L— я I . (9.4)

4. Угол обхвата ремнем малого шкива

ai=180°—2у°.

Из треугольника OtS02

Практически у не превышает ^-, поэтому приближенно прини-

мают sin^^Y Paд^ тогда
о 180° D2—D,

или V = " А ~ ^ -
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Следовательно,

аг = 180°—57° 2

 A°
l

Для плоскоременной передачи рекомендуется [aj
клиноременной [а1]^120°.

(9.5)

150°, а для

КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Основными критериями работоспособности ременных передча
являются:

т я г о в а я с п о с о б н о с т ь , которая зависит от величины сил
трения между ремнем и шкивом;

д о л г о в е ч н о с т ь р е м н я , т. е. его способность сопротив-
ляться усталостному разрушению.

Основным расчетом ременных передач, обеспечивающим требу-
емую прочность ремней, является расчет по тяговой способности.
Расчет на долговечность производится как п р о в е р о ч н ы й .

УСИЛИЯ В ВЕТВЯХ РЕМНЯ

Для создания трения между ремнем и шкивом ремень наде-
вают с предварительным натяжением 5„. Чем больше S0, тем выше
тяговая способность передачи. В состоянии покоя или холостого
хода каждая ветвь ремня натянута одинаково с усилием 50

(рис. 9.7, а). При приложении рабочей нагрузки М1 происходит

Рис. 9.7. Усилия в ветвях ремня

перераспределение натяжений в ветвях ремня: ведущая ветвь
дополнительно натягивается до усилия Slt а натяжение ведомой
ветви уменьшается до S2 (рис. 9.7, б). Из условия равновесия
моментов внешних сил относительно оси вращевия имеем:

^i s D l -0т; >->2 — —v
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ИЛИ

где Р =

(9.6)

о к р у жн ое у с и л и е на ш к и в е ,
Общая геометрическая длина ремня во время работы передачи

остается неизменной, так как дополнительное удлинение ведущей
ветви компенсируется равным сокращением ведомой ветви. Сле-
довательно, насколько возрастает натяжение ведущей ветви ремня,
настолько же оно снижается в ведомой, т. е.

51 = 5 + Д5 и S = S — Д5

или

Решая совместно уравнения (9.6) и (9.7), получаем:

Р_

2

(9.7)

(9.8>

При обегании ремнем шкивов в ремне возникает ц е н т р о -
б е ж н а я с и л а

Sv = PFv* \, (9.9)

где р — плотность ремня;
F—площадь сечения ремня.

Сила 5„, отбрасывая ремень от шкива, уменьшает полезное
действие предварительного натяжения S3, понижая нагрузочную
способность передачи. Таким образом, натяжение в ведущей и
ведомой ветвях ремня при работе будет S1-\-Sv, Sa-{-Sv и для
холостого хода S0-\-Sv.

Пример 34. Ведущий шкив ременной передачи имеет диа-
метр DJ = 250 мм и работает с угловой скоростью <лг = 101 рад'/сек.
Ремень—прорезиненный, площадь сечения его Р = 400ммг и
плотность р = 1400 кг/ж3. Определить усилия в ветвях ремня при
передаче мощности #1=10 кет, если предварительное натяжение
S0 = 800 н.

Р е ш е . н и е . 1. Скорость ремня [формула (4.3)]
_ eOjDi _ 101-250_ ,9 е ,v~Tim~ 2-юоо ~~ iZ fbм'сек-

2. Окружное усилие [формула (4.4)]

р ИКШ_1000-10 -„.
^==~Т~~"Т2^"~/!ИЯ§

3. Центробежная сила [формула (9.9)]

S0 = PFv*= 1400• 400-10-"• 12,62 = 89 «,
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4. Натяжения в ведущей и ведомой ветвях ремня при работе:

- s,= s0— £-+$„=800-^+89 «•

НАГРУЗКА НА ВАЛЫ И ПОДШИПНИКИ РЕМЕННОЙ ПЕРЕДАЧИ

Усилия натяжения ветвей ремня нагружают валы и под-
шипники. Из треугольника Oab (рис. 9.8) равнодействующая

сила

(9.10)

Рис 9 8 К определению нагрузки
на валы ременной передачи

Направление силы Q принима-
ют по линии центров передачи.
Обычно Q в два-три раза больше
окружного усилия Р, что являет-
ся крупным недостатком ремен-
ных передач.

СКОЛЬЖЕНИЕ РЕМНЯ

В ременной передаче возника-
ют два вида скольжения ремня

по шкиву: упругое—неизбежное при нормальной работе пере-
дачи и б у к с о в а н и е — п р и перегрузке.

В процессе обегания ремнем ведущего шкива натяжение его
падает от St до 52 (рис. 9 9). Ремень укорачивается и отстает от
шкива—возникает упругое скольжение. На ведомом шкиве про-
исходит аналогичное скольжение, но здесь натяжение ремня воз-
растает от S2 до Slt он удлиняется и опережает шкив. Упругое
скольжение ремня происходит не на всей дуге обхвата, а лишь
на части е е — д у г е с к о л ь ж е н и я ас, которая всегда распола-
гается со стороны сбегания ремня со шкива. Длина дуги сколь-
жения определяется условием равновесия окружного усилия
P = S1 — S2 и сил трения на этой дуге.

Со стороны набегания ремня на шкив имеется д у г а п о к о я
ап, на которой усилие в ремне не изменяется, оставаясь равным
натяжению набегающей ветви, и ремень движется вместе со шки-
вом без скольжения. Сумма дуг ас и ап равна д у г е о б х в а т а а.
Скорости прямолинейных ветвей ut и v2 равны окружным скоро-
стям шкивов, на которые они набегают. Потеря скорости vt—v2

определяется скольжением только на ведущем шкиве, где направ-
ление скольжения не совпадает с направлением движения шкива
(см. мелкие стрелки на дуге acl, рис. 9 9). Таким образом, уп-
ругое скольжение ремня неизбежно в ременной передаче, оно воз-

о
33
Я

1
U

Я
О,
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никает в результате разности натяжения ведущей и ведомой вет-
вей. Упругое скольжение приводит к снижению скорости, следо-
вательно, к потери части мощности, а также вызывает электри-
зацию, нагревание и износ ремня, сокращая его долговечность.

По мере роста усилия Р уменьшается дуга покоя ап1, следо-
вательно, уменьшается и запас сил трения. При значительной
перегрузке дуга скольжения acl достигает дуги обхвата аг и
ремень скользит по всей поверхности касания с ведущим шкивом,
т. е. буксует. При буксовании ведомый шкив останавливается,
к.п.д. передачи падает до нуля.

Упругое скольжение ремня характеризуется к о э фф и ц и е н-
т о м с к о л ь ж е н и я е, который представляет относительную по-
терю скорости на шкивах:

8 = - (9.11)

где У! и о2—окружные скорости ведущего и ведомого шкивов.
При нормальном режиме работы обычно е = 0,01—0,02.
Упругое скольжение является причиной некоторого непостоян-

ства передаточного числа i ременных передач.

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО

Окружные скорости шкивов передачи

и v, = •

i
% £>2

-еоа D^l-e)

где «! и соа — угловые скорости ведущего и ведомого шкивов;
D! и D2—диаметры этих шкивов.
Вследствие упругого скольжения ^ > и2. Разделив v1 на vt

с учетом формулы (9.11), получим передаточное число ременной
передачи:

(9.12)

Для плоскоременных передач рекомендуется 1^5, для кли-
ноременных i <7.

Задача 29. Открытая ременная передача работает с угловыми
скоростями шкивов: ведущего со1 = 151 рад/сек и ведомого со2 =
= 47,6 рад/сек. Диаметры шкивов соответственно Д=160>ш и
D2 = 500 мм. Определить передаточное число i и коэффициент
скольжения е.

О т в е т . j = 3,17; е = 0,012.
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К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Чему равно окружное усилие Р на ободе ведомого шкива,
если натяжение ведущей ветви 1800 н, а ведомой 1000 н?

2. Что такое упругое скольжение ремня и можно ли от него
избавиться?

3. Объясните явление буксования ремня.
4. Чем ограничено увеличение передаточного числа ременной

передачи?

Дополнительная литература

[11], стр. 84—93.
[18], стр. 130, задача 8.1.

З А Н Я Т И Е 37

НАПРЯЖЕНИЯ В РЕМНЕ

При работе ременной передачи напряжения по длине ремня
распределяются неравномерно (рис. 9.10). Различают следующие
виды напряжения в ремне:

1. П р е д в а р и т е л ь н о е н а п р я ж е н и е сг0. В состоянии
покоя или при холостом ходе каждая ветвь ремня натянута
с усилием S0, следовательно,

(9.13)

где F — площадь поперечного сечения ремня.
Из условия долговечности рекомендуется: для плоских ремней

а„ = 1,76 н/мм?, для клиновых ремней 00 = 1,18 — 1,47м/лша.
2 . У д е л ь н о е о к р у ж н о е у с и л и е ( п о л е з н о е н а п р я -

ж е н и е ) &„. Отношение окружного усилия в передаче (полезной
нагрузки) Р к площади поперечного сечения F называют удель-
ным окружным усилием kn

или полезным напряжением:

Удельное окружное усилие kn является разностью напряжений
в ведущей аг и ведомой с2 ветвях ремня при рабочем ходе на
малой скорости (без учета влияния центробежных сил), т. е.

так как
о,— 02 =

: Т ~~ Т "^" 2F :

.S,.
Т

.«•
"7"

_р^
"2? =
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Величиной kn оценивается тяговая способность ременной
передачи.

3. Н а п р я ж е н и е и з г и б а ои. Возникает в ремне при оги-
бании шкивов. По закону Гука ои = е£', где е = ̂ s—относитель-

ное удлинение волокон на выпуклой стороне ремня при изгибе.
Согласно рис 9.11 утах = 0,56 и р =
=0,5(D4-6), следовательно,

Пренебрегая величиной б по срав-
нению с D, получаем

I с =А,
L__! —

(9.14)

Рис. 9.11 К изгибу ремня
на шкиве

где б—толщина ремня;
Е—модуль продольной упругости

материала ремня.
Из формулы (9.14) следует, что наибольшее напряжение изгиба

в ремне возникает на малом шкиве DL. Обычно по соображениям
компактности стремятся принимать небольшие значения Dlt поэтому
ои1 может в несколько раз превышать все другие напряжения
в ремне. На практике величина аи1 ограничивается минимально

с

допустимым значением -=г- (см. табл. 9.3, стр. 243). Напряжение
*Л

изгиба не влияет на тяговую способность передачи. Изменяясь
по стнулевому циклу, оно является главной причиной усталост-
ного разрушения ремня.

4 . Н а п р я ж е н и е о т ц е н т р о б е ж н ы х с и л

о„ = ф. (9-15)

Наибольшее суммарное напряжение атах (см. рис. 9.10) воз-
никает в поперечном сечении ремня в месте его набегания на
малый шкив (эта же величина напряжения сохраняется на всей
дуге покоя)

(9.16)

КРИВЫЕ СКОЛЬЖЕНИЯ

Тяговая способность ременной передачи обусловливается сцепле-
нием ремня со шкивами. Исследуя тяговую способность, строят
графики — к р и в ы е с к о л ь ж е н и я и к. п. д. (рис. 9.12); на
их базе разработан современный метод расчета ременных передач.
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В результате исследования кривых скольжения, построенных
по опытным данным, устанавливают связь между полезной нагруз-
кой— окружным усилием Р и предварительным натяжением ремня
S0 в зависимости от коэффициента скольжения е. По оси абсцисс

Р
(f~S1 + St

Р
~2S0~

kn

2а0

Рис. 9.12. Кривые скольжения и к. п. д.

графика откладывают нагрузку, выраженную через к о э ф ф и -
ц и е н т т я г и :

(9.17)

по оси ординат —коэффициент скольжения е и к. п. д. передачи т).
При построении кривых постепенно повышают полезную нагрузку
Р при постоянном натяжении S1 + S2 = 2S0, замеряя при этом
скольжение и к. п. д. передачи. При возрастании коэффициента
тяги от нуля до критического значения ф„ наблюдается только
упругое скольжение. В этой зоне упругие деформации ремня
приближенно подчиняются закону Гука, поэтому кривая сколь-
жения близка к прямой. При значении ср0 окружное усилие Р
достигает величины максимальной силы трения, дуга покоя ап1

исчезает, а дуга скольжения acl распространяется на весь угол
обхвата (см. рис. 9.9).

При увеличении коэффициента тяги от ф„ до фшах работа пере-
дачи становится неустойчивой. К упругому скольжению прибав-
ляется частичное буксование, которое по мере увеличения <р
растет, ремень быстро изнашивается, к. п. д. передачи резко
падает. При фтах наступает полное буксование, ведомый шкив
останавливается, к. п. д. падает до нуля.

Согласно кривой скольжения, коэффициент тяги ф следует
принимать близким ф0, которому соответствует т]тах. Работа при
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Ф > Ф0 допускается только при кратковременных перегрузках,
например, в период пуска. Значения ф„ устанавливают экспери-
ментально для каждого типа ремня.

Таким образом, кривая скольжения отражает явления, про-
исходящие в ременной передаче и совместно с кривой к. п. д.
характеризует ее работу в данных условиях. Критерием рацио-
нальной работы ремня служит коэффициент тяги фс, величина
которого определяет максимальное окружное усилие Ртз^, до
которого ременная передача при предварительном натяжении
ремня S0 может работать в нормальных условиях,

Из формулы (9.17)
/>_ = 2ФА. (9.18)

ДОПУСКАЕМОЕ УДЕЛЬНОЕ ОКРУЖНОЕ УСИЛИЕ

Определение допускаемого удельного окружного усилия, или
допускаемого полезного напряжения [ k n ] , основано на кривых
скольжения. Разделив обе части равенства (9.18) на площадь
поперечного сечения ремня F, получим

[/г0]==2ф000,

где [kg]—допускаемое приведенное полезное напряжение в ремне,
соответствующее критическому значению коэффициента
тяги ф0 (см. рис. 9.12).

Приведенным оно называется потому, что получено при опре-
деленных условиях испытания ремня, т. е. при:

угле обхвата аг— 180°,
скорости ремня v= 10 м/сек,
спокойной нагрузке и горизонтальном расположении линии

центров передачи.
Как показал опыт, величина [ka] зависит от типа ремня и

его толщины 8, диаметра шкива Dlt скорости ремня v и предва-
рительного напряжения о„.

Значения [k0] для различных типов ремней, полученные в резуль-
тате обработки многочисленных кривых скольжения, приведены
в табл. 9.3 и 9.4.

Т а б л и ц а 9.3

Значения [ft,,] для плоских ремней при сг0=1,76 н!мм-;
at = 180°; v = 10 м/сек и спокойной нагрузке

Тип ремня [*oL, и/мм*

2,45—9,81 6/Dt

2,06—14,7 6/Dt

. в/D,

<i ' ; -
<35
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Т а б л и ц а 9.4
Значения (Л„) для клиновых ремней при etj = 180°;

v = 10 м/сек и спокойной нагрузке

to
я

3
0

о
«J

Q.

1 ̂та t

t5S*

71
80

3=90

100
112

3=125

140
160

3=180

200
224
250

>:280

К
Я
£
О.

t
к

f— I

0

/4

Б

№o]

*i>

~

-̂X
00

L *

^
>?
я
о.

1,42
1,54
1,62

1,48
1,58
1,67

1,48
1,64
1,71

1,48
1,66
1,80
1,87

w

а

^

«"

,̂
X

и
о

О

Я
о.
с

1,59
1,71
1,82

1,64
1,76
1,87

1,64
1,84
2,01

1,64
1,85
2,03
2,20

ез
to
s
»
Э
о
с.о
се
S

о.

S Ч
еа _

гЧ м

R4

320
360
400

3=450

500
560

3=630

800
900

3=1000

К
X
S
й>
О.

с
S

Ь-1

г

д

Е

[*»]
в*

ч
х"

—
II
о

О,
с

1,48
1,69
1,87
1,88

1,48
1,69
1,88

1,48
1,70
1,88

^

X̂

X

*JJ

о
О

0.

1,64
1,89
2,12
2,20

1,64
1,89
2,20

1,64
1,91
2,20

П р и м е ч а н и е . При числе проСегов и < 5 в секунду рекомендуется
0 = 1,47 н/мм*, при и = 5ч- 10 в секунду а0=1,18 '

Расчет проектируемой ременной передачи ведут по допускае-
мому удельному окружному усилию (допускаемому полезному
напряжению) [ k n ] . От значения [k0] к значению [kn] переходят
при помощи поправочных коэффициентов, учитывающих геометрию,
кинематику и режим работы проектируемой передачи:

Ги

где Са—коэффициент угла обхвата (табл. 9.5);
С„—скоростной коэффициент;

для плоских ремней
Cv= 1,04—0,0004 и3;

для клиновых ремней

С„= 1,05—0,0005 У2;
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(9.19)

(9.20)

. (9.21)

Ср — коэффициент нагрузки и режима работы (табл. 9.6);
Се — коэффициент, учитывающий вид передачи и ее располо-

жение (табл. 9.7).

Т а б л н ц а 9.5
Значения коэффициента Са

Угол обхвата а°

с. для плоских ремней
для клиновых ремней

180

1,00
1,00

170

0,97
0,98

160

0,94
0,95

150

0,91
0,92

140

0,89

130

0,86

120

0,83

Т а б л и ц а 9.6
Значения коэффициента С,

Характер
нагрузки

Ср

Спокойная.
Пусковая на-

грузка до 120%
номинальной

1,0

С умеренными
колебаниями.

Пусковая нагруз-
ка до 150% но-

минальной

0,9

Со значитель-
ными колеба-

ниями- Пуско-
вая нагрузка до
200% номиналь-

ной

0,8

Ударная и резко
неравномерная.

Пусковая нагруз-
ка до 300% номи-

нально,"!

0,7

П р и м е ч а н и е . При двухсменной работе Ср следует понижать на 0,1,
при трехсменной—на 0,2.

Т а б л и ц а 9.7

Значение коэффициента С для плоскоременных передач

Передача

Открытая
Перекрестная

С. при угле наклона линии центров
передачи к горизонту в°

0—60

1,0
0,9

60—80

0,9
0,8

80—90

0,8
0,7

П р и м е ч а н и е . Для клиноременных передач и плоскоременных передач
с автоматическим натяжением С = 1 независимо от угла 9.

К. П. Д. РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Величина к. п. д. ременных передач зависит от потерь на
скольжение ремня по шкивам, на внутреннее трение в ремне
при изгибе, на сопротивление воздуха движению ремня и шки-
вов, на трение в подшипниках.

При нормальных условиях работы принимают (см. рис. 9. 12):
для плоскоременной передачи ?i = 0,96;
для клиноременной передачи 11 = 0,95.
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Пример 35. Клиноременная передача имеет число ремней
2 = 4 типа Б и работает с а0=1,18 н/мм2. Определить коэффи-
циент тяги ф, если усилия в ведущей и в ведомой ветвях соот-
ветственно равны: 5Х = 950 н и 52 = 350 н.

Р е ш е н и е . 1. По табл. 9.2 для ремня типа Б площадь сече-
ния F0= 138 мм2.

2. Предварительное натяжение ремней [формула (9.13)]

S0 = F00 = z/:>0 = 4.138-l,18 = 650 н,

3. Окружное усилие [формула (9.6)]

P = S1—S2 = 950 —350 = 600 к.

4. Коэффициент тяги [формула (9.17)]
Р 600 п .с

^йгГ'Гббо^0'46-

Задача 30. Хлопчатобумажный ремень часто буксовал и его
заменили прорезиненным тех же размеров. Насколько увеличи-
лась тяговая способность передачи, если в обоих случаях 8/Dj =
= 1/40 и предварительное напряжение а„=1,76 н/мм2.

О т в е т . В 1,3 раза.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. По какой дуге прилегания ремня к шкиву изменяется
напряжение в ремне от ох до а2?

2. Почему при огибании шкивов равных диаметров напряже-
ния в клиновом ремне значительно больше, чем в плоском?

3. Что такое коэффициент тяги и как он выражается через
полезное напряжение?

4. Почему для клиновых ремней рекомендуется о0 меньше,
чем для плоских?

5. Какие потери имеются в ременных передачах и почему к. п. д.
клиноременных передач меньше, чем плоскоременных?

Дополнительная литература

[18], стр. 130—134; задача 8.2 и примеры 8.5 и 8.7.

З А Н Я Т И Е 38

ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ РЕМНЕЙ

Усталостное разрушение. Изгиб ремня при набегании на шкивы
сопровождается внутренним трением между его элементами, кото-
рое при циклическом деформировании приводит к усталостному
разрушению — ремень расслаивается, ткани перетираются. С уве-
личением суммарного напряжения в ремне (см. рис. 9.10) и частоты
циклов этих напряжений срок службы ремня уменьшается.
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Перегрев ремня. В результате упругого скольжения и внут-
реннего трения ремень нагревается, температура его повышается
с увеличением частоты циклов напряжений. Перегрев отрицательно
влияет на физико-механические свойства ремня, срок его службы
уменьшается.

Износ ремня. Возникает вследствие упругого скольжения и
частичного буксования.

РАСЧЕТ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ ПО ТЯГОВОЙ СПОСОБНОСТИ

Согласно кривым скольжения (см. рис. 9.12) прочность ремня
не является достаточным условием, определяющим работоспособ-
ность передачи, так как ремень, расчитанный на прочность,
может оказаться недогруженным или же будет буксовать. Основным
расчетом ременных передач является расчет по тяговой способ-
ности, основанный на кривых скольжения. Этот расчет одно-
временно обеспечивает требуемую прочность ремней.

Расчет по тяговой способности сводится к определению рас-
ч е т н о й п л о щ а д и сечения ремня:

(9.22)

где Р — передаваемое окружное усилие;
\kn] —допускаемое полезное напряжение в ремне, полученное

согласно кривым скольжения [формула (9.19)].
Для п л о с к о р е м е н н о й передачи / = 86, где д и Ъ—тол-

щина и ширина ремня.
Для к л и н о р е м е н н о й передачи F = zF0, где F0 — площадь

поперечного сечения одного ремня (см. табл. 9.2); г—число рем-
ней. Рекомендуется z^C8, так как при большем числе клиновых
ремней нельзя гарантировать равномерность их нагружения.

РАСЧЕТ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ НА ДОЛГОВЕЧНОСТЬ

Долговечность ремня определяется в основном его усталостной
прочностью, которая зависит не только от величины напряже-
ний, но также и от частоты циклов напряжений, т. е. от числа
изгибов ремня в единицу времени. Для уменьшения напряжений
изгиба [формула (9.14)] рекомендуется выбирать возможно мень-

шее отношение -=г, что благоприятно влияет на долговечность,и\
а также и на тяговую способность передачи (см. табл. 9.3).
Полный цикл напряжений (см. рис. 9.10) соответствует одному
пробегу ремня. Полное число пробегов ремня за весь срок работы
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передачи пропорционально числу пробегов в секунду:

и = — s:*["] (9.23)

где v—скорость ремня в м/сек;
L—длина ремня в м;

[и]—допускаемое число пробегов в секунду.
Число пробегов является скоростным фактором, влияющим

на долговечность: чем больше и, тем выше частота циклов, тем
меньше срок службы ремня. В связи с тем что пока еще нет
метода расчета ремней на долговечность, учитывающего все влияю-
щие на нее факторы, то расчет ремней на долговечность ограни-

чивают выбором ^р в рекомендуемых пределах и проверкой числа

пробегов ремня в секунду.
Практика рекомендует: для плескоременной передачи [и] ̂

^5 1/сек, для клиноременной—[и] ̂  10 1/сек.
Ремни, рассчитанные по тяговой способности, обладают нор-

мальной долговечностью, которая в среднескоростных передачах
равна 2000-^5000 ч.

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА ПЛОСКОРЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 36)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Мощность на валу малого шкива /V t,
2. Угловые скорости шкивов tOj и со2.
3. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. В зависимости от условий работы выбирают тип плоского

ремня (см. занятие 35).
2. Определяют диаметр малого шкива по эмпирической фор-

муле

Д =(520-610)}/^ мм (9.24)

где N-i—мощность на валу малого шкива в кет.
Размер А должен соответствовать ГОСТ 17383—72 (табл. 9.9).
3. Определяют скорость ремня v и сопоставляют ее с опти-

мальной для принятого типа ремня (см. занятие 35). При неудов-
летворительной v изменяют D,.

4. Задаются коэффициентом скольжения е и определяют диа-
метр большего шкива D2 [формула (9.12)]. Полученный размер
округляют до стандартного значения (табл. 9.9).

5. Уточняют передаточное число (формула 9.12),
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6. Ориентировочно принимают межосевое расстояние А или
в соответствии с требованием конструкции, или в рекомендуемых
пределах (см. стр. 232).

7. Определяют расчетную длину ремня L [формула (9.3)].
Для бесконечных ремней L округляют до стандартного значения.

8. Проверяют передачу на долговечность по числу пробегов
ремня [формула (9.23)] и, если оно выше допустимого, увели-
чивают длину ремня, т. е. принимают большее Л.

9. Уточняют межосевое расстояние А [формула (9.4)]. Расчет
производят только для передач с бесконечным ремнем при окон-
чательно установленной длине по стандарту.

10. Проверяют угол обхвата ах ремнем малого шкива [фор-
мула (9.5)] и при необходимости увеличивают межосевое расстоя-
ние А или применяют натяжной ролик.

И. Согласно рекомендациям (табл. 9.3) задаются отношением
8/D1 и определяют толщину ремня б, округляя ее до ближайшего
меньшего стандартного значения (табл. 9.1).

Определяют допускаемое приведенное полезное напряжение
(допускаемое приведенное удельное окружное усилие) [&„] (см.
табл. 9.3).

12. Находят поправочные коэффициенты Сх, Cv, Cp, С9 и вы-
числяют допускаемое полезное напряжение [формула (9.19)].

13. Вычисляют окружное усилие Р.
14. Из расчета по тяговой способности определяют требуемую

площадь поперечного сечения ремня и его ширину b [формула
(9.22)], округляя до ближайшего большего стандартного значе-
ния (см. табл. 9.1 и др.). При несоответствии ширины b указан-
ным в стандарте (для принятой толщины 6) производят пере-
расчет передачи.

15. Находят усилие предварительного натяжения ремня S0

[формула (9.13)].

Пример 36. Рассчитать открытую плоскоременную передачу
от электродвигателя к приводу поршневого водяного насоса.
Мощность электродвигателя Л^ = 4,5 кет; угловая скорость
<а1 = 78 рад/сек. Передаточное число 1 = 3,16. Нагрузка с уме-
ренными колебаниями, работа двухсменная. Угол наклона линии
центров шкивов к горизонту 6 = 75°. Передачу выполнить с воз-
можно меньшими габаритами.

Р е ш е н и е . 1. Учитывая повышенную влажность окружающей
. среды и желая получить недорогую передачу, принимаем проре-

зиненный ремень типа А.
2. Диаметр малого шкива [формула (9.24)]

Dl = (520-^-610) у Ji = (520-^610) |/ 7! = 200-^236 л«ле.

По табл. 9.9 (стр. 257) принимаем Д=200жл{.
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3. Скорость ремня
u>iDi _78 200

"2 1000 ~ 2-1000
_ 0 ,

= 7,8 лг/шс.

Полученное значение скорости допустимо для прорезиненного
ремня типа А (см. стр. 229).

4. Принимаем коэффициент скольжения е = 0,01. Диаметр
большего шкива [формула (9.12)]

O1 = i£> 1 ( l—e) = 3,16-200(1—0,01) = 626 мм.

По табл. 9.9 (стр. 257) принимаем D2 = 630 мм.
5, Фактическое передаточное число

630
: = 3,18.~D1(l — e) ~ 200 (1—0,01)

6. Исходя из требования получить возможно меньшие габариты
передачи, принимаем межосевое расстояние [формула (9.1)]

А = 2 (D2 + Д) = 2 (630 + 200) = 1660 мм.

1. Расчетная длина ремня [формула (9.3)]

i я /«on ! оппч i (630 —200)2 .„_0+ у (630 + 200) + 4.1660 = 4658 мм.

Прибавляем на сшивку ремня AL = 242 мм. Общая длина
ремня

L0 = L + AL == 4658 + 242 = 4900 мм.

8. Число пробегов ремня в секунду [формула (9.23)]

v 7,8
L ~ 4,658 = 1,67 \/сек< [и] =5 1/сек,

что допустимо.
9. Уточнения межосевого расстояния не производим, так как

ремень не бесконечный, а сшивной.
10. Угол обхвата ремнем малого шкива [формула (9.5)]

oj = 180° —57° ̂ =^ = 180' — 57° 165° > [oj = 150°.

11. Толщина ремня 6. По табл. 9.3 для прорезиненных рем-
ней

При D1 = 200 мм 6<^- = ̂  = 5лш.

По табл. 9.1 для ремня типа А принимаем толщину 6 = 4,5 мм
(три прокладки с резиновыми прослойками).
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Допускаемое приведенное полезное напряжение в ремне при
о0 = 1,76 н/мм2 (табл. 9.3)

[А0] =2,45—9,81 А = 2,45 — 9,81 Ц = 2,23 я/ли»1.

12. Поправочные коэффициенты:
по табл. 9.5 (интерполированием) Са = 0,957;
по формуле (9.20) С,= 1,04 — 0,0004у2 = 1,04 — 0.0004-7.82 =

= 1,02;
по табл. 9.6 (см. примечание) Ср = 0,8;
по табл. 9.7 Св = 0,9.
Допускаемое полезное напряжение [формула (9.19)]

[ka] = [k0] CaC0CpCe = 2,23 -0,957- 1,02-0,8-0,9-= 1,56

13. Окружное усилие

v 7,8

14. Площадь сечения F и ширина ремня b (формула 9.22):

По табл. 9.1 принимаем Ь — 85 мм.
15. Усилие предварительного натяжения ремня [формула

(9.13)]
Sa = F00 = 8bo0 = 4,5 - 85 • 1 ,76 = 672 н.

Задача 31. Открытая плоскоременная передача имеет: диа-
метры шкивов DJ = 200 мм и D2 = 560 мм; межосевое расстояние
Л = 1500 мм, толщину хлопчатобумажного ремня 6 = 6,5 мм.
Определить допускаемое полезное напряжение для ремня, если
угловая скорость малого шкива со1 = 99 рад/сек. Линия центров
передачи наклонена к горизонту под углом 0 = 30°. Нагрузка
со значительными колебаниями, работа односменная,

О т в е т . [А„] « 1,21 н/мм2.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Что влияет на тяговую способность ремня?
2. В чем заключается усталостное разрушение ремней?
3. Как влияет на долговечность ремня изменение межосевого

расстояния, если прочие условия остаются прежними?
4. Для чего применяется натяжной ролик?
5. Как влияет увеличение усилия предварительного натяже-

ния S0 на срок службы передачи?

2S1



Дополнительная литература

[11], стр. 93—101.
[18], стр. 133—135, примеры 8.8 и 8.14.
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ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА КЛИНОРЕ1ЙЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 37)

Расчет ведется аналогично расчету плоскоременных передач
(см. 248) со следующими изменениями:

в п у н к т е ! по передаваемой мощности и предполагаемой
скорости ремня выбирают тип клинового ремня (табл. 9.8), а затем
определяют размеры сечения (табл. 9.2).

Т а б л и ц а 9.8

Выбор типа клинового ремня в зависимости от передаваемой
мощности и скорости ремня

(приложение к ГОСТ 1284—68)

Передавае-
мая

мощность,
кет

<1
1—2
2—4

4—7,5
7,5—15

Тип ремня при скорости, м/сек

<5

0, А
0, А, Б
А, Б
Б, В

В

5—10

0, А
0, А
0, А, Б
А, Б
Б, В

>ю

0
0, А
0, А
А, Б
Б, В

Предавае-
мая

мощность,
кет

15—30
30—60
60—120

120—200
>200

Тип ремня при скорости, м/мк

<5

—

—
—
—

5-10

В
г,д

д
Д,Е

>ю

В, Г
В, Г
г, д
г, д
Д, Е

В табл. 9.8 для каждого значения мощности рекомендуется
два-три типа ремня. Расчет передачи выполняют параллельно для
всех рекомендуемых ремней, принимая окончательно тот из них,
который обеспечивает меньшие габариты передачи и большую дол-
говечность *;

в п у н к т е 2 для выбранного типа ремня принимают диаметр
малого шкива по табл. 9.4;

в п у н к т е 11 задаются напряжением предварительного натя-
жения <т0 (см. стр. 239, 244) и для выбранного типа ремня
принимают допускаемое приведенное полезное напряжение [&„]
(табл. 9.4);

в п у н к т е 14 из расчета тяговой способности определяют число
ремней [формула (9.22)] **.

* Из-за ограниченного объема книги пример 37 решен в одном варианте.
** Число ремней z можно также определить по мощности, допускаемой

для одного ремня (см. ГОСТ 1284—68).
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Пример 37. Рассчитать клиноременную передачу от электро-
двигателя к редуктору привода ленточного транспортера (см.
рчс. 4.2). Требуемая номинальная мощность электродвигателя
Л?

1в = 5,2квт при одв = 300 pad/сек. Передаточное число ременной
передачи i = 3,02.

Работа двухсменная. В период пуска кратковременная (пико-
вчя) нагрузка в 1,8 раза больше номинальной.

Р е ш е н и е . 1. По табл. 9.8 для передачи мощности 5,2 кет
принимаем клиновой ремень типа Б, который имеет Ър = 14 мм,
А _ = 1 0 , 5 д ш ; /7

0 = 138жж2 (табл. 9.2).
2. По табл. 9.4 принимаем диаметр малого шкива Dl -= 160 мм.
3. Скорость ремня

v = 160
2- 1000 ~ 2 1000 = 24 м/сек.

Полученная скорость соответствует оптимальной для клино-
вых ремней (см. стр. 231). Выбранный ремень типа Б при дан-
ной скорости допускается (см. табл. 9 8).

4. Принимаем коэффициент скольжения е = 0,01 (см. стр. 238).
Диаметр большего шкива [формула (9 12)]

Dt = iD 1(l— е) = 3,02-160 (1—0,01) = 478,4 мм.

По табл. 9.10 (см. примечание) принимаем £2 =
5. Фактическое передаточное число

£>, 500
l— е) 160(1—0,01) = 3,16,

отклонение от заданного составляет 4,64%.
6. Ориентировочно принимаем минимальное межосевое расстоя-

ние [формула (9.2)]

А = 0,55 (D2 + А) + h = 0,55 (500 + 160) + 10,5 = 374 мм.

7. Расчетная длина ремня [формула (9.3)]

= 2-374 + ^(500+160) (500-
4А

-160)2

4 374
= 1860лш,

По табл. 9.2 принимаем Ь = 2000лш -=2 м.
8. Число пробегов ремня в секунду [формула (9.23)]

,, 94
ы = -г = у = 12 1/сяс> [и] = 10 1/сек,

что недопустимо.
При [и] = 10 l/сек расчетная длина ремня

71 94

£>= = 2 ' 4 j M = 2 4 0 ° м л -
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По табл. 9.2 принимаем L = 2500 мм.
9. Уточняем межосевое расстояние [формула (9.4)].

.,

=

2-2500— я (500+ 160) + |^[2-2500— я (500+160)]2— 8 (ЬОО— I :=712лш,

что соответствует рекомендации {формула (9.2)].
10. Угол обхвата ремнем малого шкива [формула (9.5)]

0^=180°—57° А'
.500—160

712 = 152,8° >[о1] = 120°.

11. По табл. 9.4 принимаем о„ = 1,18 я/лш2 и [&„] = 1,64 н/лша.
12. Поправочные коэффициенты:
по табл. 9.5 (интерполированием) Ся = 0,93;
по формуле (9.21) С0=1,05— 0,0005у2 = 1,05— 0,0005 -24а=0,76;
по табл. 9.6 (см. примечание) Ср = 0,7;
по табл. 9.7 (см. примечание) С 9=1.
Допускаемое полезное напряжение [формула (9.19)]

[£„] = [*о] С,АСрСв = 1 ,64 • 0,93 • 0,76 • 0,7 • 1 = 0,81 н[мм\

13. Окружное усилие

.v 24

14. Требуемое число ремней г [формула (9.22)]
Р 217

_ Я _ 268 _ . Q .
2-?;-138~1>У*-

Принимаем 2 = 2.
15. Усилие предварительного натяжения ремней [формула (9.13)]

50 = Рал = zF0aa =2 • 138- 1 ,18 = 326 н.

Задача 32. Клиноременная передача имеет шесть ремней ти-
па А. Диаметры шкивов D!=100jtat и О2 = 320лш. Определить
наибольшую допускаемую мощность передачи, если угловая ско-
рость малого шкива со1=151 рад/сек. Межосевое расстояние
Л = 250лш. Нагрузка с умеренными колебаниями; работа в две
смены.

О т в е т . [N] = 3,8 кет.

НАТЯЖЕНИЕ РЕМНЕЙ

Предварительное натяжение ремня S0 является необходимым
условием работы ременной передачи. Чем выше S0, тем больше
тяговая способность и к. п. д. передачи, но меньше долговеч-
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пость ремня. Наиболее экономичными и долговечными будут
передачи, в которых S0 выбрано порекомендованному значению оа.
Натяжение ремня в передачах осуществляется:

1. Устройствами периодического действия, где натяжение про-
изводится винтами (рис. 9.13, а) и др.

Рис. 9.13. Схемы натяжных устройств

2. Устройствами постоянного действия, где натяжение соз-
дается грузом, силой тяжести узла или пружиной. К ним от-
носятся натяжные ролики (см. рис. 9.2, в), качающиеся плиты
(рис. 9.13, б) и др.

3. Устройствами, автоматически обеспечивающими регулиро-
вание натяжения в зависимости от нагрузки с использованием
активных и реактивных сил и моментов, действующих в пере-
даче.

Рис. 9.14. Схема передачи с автоматическим регу-
лированием натяжения ремня

На рис. 9.14 показан пример такого устройства. Шкив / здесь
установлен на качающемся рычаге, который является одновременно
осью ведомого колеса зубчатой передачи. Натяжение ремня (2S0)
равно окружному усилию на шестерне электродвигателя, а сле-
довательно, пропорционально передаваемому моменту. Эти устрой-
ства сравнительно дороги и не получили широкого распростра-
нения.
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ШКИВЫ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Наибольшее распространение получили литые шкивы из чугуна
марки СЧ 15-32, которые применяют при и ^30 м/сек. Стальные
сварные шкивы допускают окружные скорости до 60 м/сек. Для
снижения центробежных нагрузок при высоких скоростях приме-
няют шкивы из алюминиевых сплавов. В настоящее время широко
применяются шкивы из пластмасс, они имеют малую массу и
повышенный коэффициент трения между ремнем и шкивом, поэтому
эти материалы очень перспективны.

Рис. 9.15. Литые шкивы

Шкивы быстроходных передач подвергают балансировке.
При диаметре D^ 300мм шкивы выполняют с дисками без

спиц, шкивы больших диаметров—с 4—6 спицами. Число спиц,
их форму и размеры выбирают по справочной литературе [7],
[11] и др.

Диаметр и длина ступицы (рис. 9.15, а)

(9.25)
:В, (9.26)

где d—диаметр вала,
В—ширина обода шкива.
Окончательно /ст принимают после расчета шпоночного или

зубчатого соединения.
П л о с к о р е м е н н ы е ш к и в ы имеют гладкую рабочую по-

верхность обода. Для центрирования ремня поверхность ведомого
шкива делается выпуклой (рис. 9.15, б), а ведущего—цилин-
дрической. При у>25 м/сек оба шкива делают выпуклыми.

Толщина обода чугунных шкивов

6 = 0,005D + 3 [мм]. (9.27)

Размеры плоскоременных шкивов приведены в табл. 9.9.

Т а б л и ц а 9.9

Размеры плоскоременных шкивов

(рис. 9.15, а, б) по ГОСТ 17383—72( извлечение)

Диаметры шкивов D, мм

50, 63, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 225, 250, 280, 320, 360, 400,
450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000,

2250, 2500, 2800, 3200, 3600, 4000

Размеры, мм

Ширина
ремня

Ъ

30
40
50

60
70
75

Ширина
шкива

В

40
50
60

70
85
85

Стрелка вы-

обода шкива

1

1,5

Ширина
ремня

Ь

80
85
90

100
125

Ширина
шкива

В

100
100
100

125
150

Стрелка вы-
пуклости

обода шкива

1,5

2

У к л и н о р е м е н н ы х ш к и в о в рабочей поверхностью яв-
ляются боковые стороны клиновых канавок (рис. 9.15, в). Диа-
метр D, по которому определяют расчетную длину ремня, назы-
вают расчетным диаметром шкива.

Для обеспечения правильного контакта ремня со шкивом угол
канавки ср назначают в соответствии с углом деформированного
ремня в зависимости от диаметра шкива (табл. 9.10).

Т а б л и ц а 9.10
Размеры клиноременных шкивов

(рис. 9.15, в) по ГОСТ 1284—68 (извлечение)

Размеры, мм

Тип
ремня

0
А
Б
В
Г
д
Е

л.

2,5
3,5
5
6
8,5
10
12,5

н

10
12,5
16
21
28,5
34
43

t

i
12
16
20
26

37,5
44,5
58

*i

8
10

12,5
17
24
29
38

k

5,5
6
7,5
10
12
15
18

Угол ф°

Расчетные диаметры шкивов D

63—71
90—112

125—160
200
—

—
—

34

80—100
125— НЮ
180—224
224—315
315—450
500—560

—

36

112—160
180—400
250—500
355—630
500—900
630—1120
800—1400

38

>Л80
5г450
Зг560
Ss710
SilOOO
=Ы250
ssieoo

40
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П р и м е ч а н и е . Расчетные диаметры шкивов, т. е. диаметры окружнос-
тей, проходящих через центры тяжести с е ч е н и и р е м н я , находящегося на шкиве,
выбирают из ряда (мм) 63, 71, 80, 90, 100, 112, 125, 140, 160, 180, 200, 224,
250, 280, 315, 355, 400, 450, 500, 560, 630 710, 800, 900, 1000, 1120, 1250,

1400, 1600, 1800, 2000, 2250, 2500, 2800, 3150, 3350, 4000.

Расчету на прочность подвергают только те шкивы, которые
имеют отклонения размеров от рекомендуемых справочной литера-
турой. Обод рассчитывают на прочность под действием центро-
бежных сил как свободно вращающееся кольцо.

Спицы рассчитывают на изгиб как консольные балки, заделан-
ные в ступице, с силами, приложенными на концах, причем счи-
тают, что окружное усилие воспринимается только 1/3 общего
числа спиц.

РЕКОМЕНДАЦИИ по КОНСТРУИРОВАНИЮ РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

1. Для удобства надевания ремней шкивы передач должны
быть консольными, иначе для смены ремня потребуется разборка
узла.

2. Необходимо избегать минимальных диаметров шкивов, так
как с уменьшением диаметра долговечность и к. п. д. передачи
резко падают.

3. Для удешевления клиноременной передачи при i ̂  3 можно
выполнять большой шкив гладким, а не желобчатым.

4. Для создания натяжения ремня конструкция должна до-
пускать изменение межосевого расстояния в сторону уменьшения
на 0.015L и в сторону увеличения на 0.03L (где L—длина ремня).
В противном случае применяют натяжной ролик, который уста-
навливают на ведомой ветви.

5. Рекомендуется ведомую ветвь передачи располагать вверху
для увеличения угла обхвата а при провисании ремня.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему при передаче той же нагрузки в клиноременной
передаче по сравнению с плоскоременной требуется меньшее пред-
варительное натяжение ремня 50?

2. Чем определяется область применения чугунных шкивов?
3. Почему угол профиля канавки ср клиноременного шкива

уменьшается с уменьшением диаметра шкива (см. табл. 9.10)?
4. По какой причине натяжной ролик нельзя применять в ре-

версивной передаче?

Дополнительная литература

[7], стр. 282-304.
[12], листы 95—104.
[18], стр. 140, пример 8.26..
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Г Л А В А 10

ЦЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

З А Н Я Т И Е 40

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Цепная передача относится к передачам зацеплением с гибкой
связью. Состоит из ведущей и ведомой звездочек, огибаемых
цепью (рис. 10.1). Параметрам ведущей звездочки приписывается
индекс 1, а ведомой — индекс 2. В отличие от ременной, цепная
передача работает без про-
скальзывания.

Достоинства:
1. По сравнению с зуб-

чатыми передачами цепные
передачи могут передавать
движение между валами
при значительных межосе-
вых расстояниях (до 8 м).

2. По сравнению с ре-
менными передачами:

а) более компактны; б)
могут передавать большие
мощности (до 3000 кет);
в) силы, действующие на
валы, значительно меньше,
так как предварительное
натяжение цепи мало; г)
могут передавать движение
одной цепью нескольким
звездочкам.

Недостатки:
1. Значительный шум

вследствие удара звена це-
пи при входе в зацепление,
особенно при малых числах
зубьев звездочек и боль-
шом шаге. Этот недостаток
ограничивает возможность
применения цепных пере-
дач при большихскоростях.

2. Сравнительно быст-
рый износ шарниров цепи
вследствие затруднитель- рис юл. Цепная передача:
НОГО ПОДВОДа СМаЗКИ. e-роликовой цепью, б-зубчатои цепью
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3. Удлинение цепи из-за износа шарниров, что требует натяж-
ных устройств.

4. Необходимость точного изготовления цепи и высококаче-
ственного монтажа передачи.

5. Высокая стоимость.
Применение. Цепные передачи применяют в станках, транс-

портных и других машинах для передачи движения между парал-
лельными валами, расположенными на значительном расстоянии,
когда зубчатые передачи непригодны, а ременные ненадежны.
Наибольшее применение получили цепные передачи мощностью
до 120 кет при окружных скоростях до 15 м/сек.

ПРИВОДНЫЕ ЦЕПИ

Главный элемент цепной передачи—приводная цепь, которая
состоит из соединенных шарнирами звеньев*.

Основными типами приводных цепей являются втулочные,
роликовые и зубчатые, которые стандартизированы и изготов-
ляются специализированными заводами.

Рис. 10 2. Приводная роликовая однорядная цепь:
1-соединительное звено, 2-переходное звено

Роликовые цепи. (ГОСТ 10947—64). Состоят из двух рядов
наружных и внутренних пластин (рис. 10.2). В наружные пла-
стины запрессованы валики, пропущенные через втулки, на ко-
торые напрессованы внутренние пластины. Валики и втулки обра-
зуют шарниры. На втулки свободно надеты закаленные ролики.
Зацепление цепи со звездочкой происходит через ролик, который
перекатывается по зубу и уменьшает его износ. Кроме того,
ролик выравнивает давление зуба на втулку и предохраняет ее
от износа.

Роликовые цепи имеют широкое распространение, рекоменду-
ются при скоростях и< 15 м/сек (табл. 10.1).

Втулочные* цепи (ГОСТ 10947—64). Эти цепи по конструкции
аналогичны предыдущим, но не имеют роликов, что удешевляет

* Тяговые и грузовые цепи не рассматриваются.
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Т а б л и ц а 10.1

Цепи типа ПР (рис. 10.2) — приводные роликовые
однорядные нормальные (извлечение из ГОСТ 10947—64)

Шаг t, мм

19,05
25,4
31,75

Диаметр
валика Л, мм

5,96
7,95
9,55

Ширина внутрен-
него звена В, чм

17,75
22,61
27,46

Разрушающая
нагрузка Q, кн

24,52
49,03
68,65

Вес 1 м цепи
Ч, и

14,9
25,3
36,5

цепь, уменьшает ее массу, но увеличивает износ. Втулочные цепи
применяют в неответственных передачах при и^1 м/сек.

В зависимости от передаваемой мощности втулочные и роли-
ковые цепи изготовляют о д н о р я д н ы м и (см. рис. 10.2) и м н о-
г о р я д н ы м и (рис. 10.3).

Рис 10.3 Приводная роликовая двухрядная цепь

Рис. 10 4 Приводная зубчатая цепь

С о е д и н е н и е к о н ц о в ц е п и при четном числе ее звеньев
производят соединительным хзвеном, при нечетном — переходным
(см. рис. 10.2).

Зубчатые цепи. Состоят из набора пластин зубообразной формы
шарнирно соединенных между собой (рис. 10.4). Число пластин
определяет ширина цепи В, которая зависит от передаваемой
мощности. Рабочими гранями пластин являются плоскости зубьев,
расположенные под углом 60°, которыми каждое звено цепи
садится на два зуба звездочки (см. рис. 10.7). Благодаря этой
особенности зубчатые цепи обладают минимально возможным шагом
и поэтому допускают более высокие скорости.
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Для устранения бокового спадания цепи со звездочки приме-
няются направляющие пластины 1, расположенные по середине
цепи.

Шарниры зубчатых цепей бывают с трением скольжения и с
трением качения (рис. 10.5). Цепи с шарниром скольжения изго-

товляют по нормалям, а с шарниром каче-
ния—по ГОСТ 13552—68.

Ш а р н и р т р е н и я с к о л ь ж е н и я
(рис. 10.5, а) образует валик и два сег-
ментных вкладыша, длина которых равна
ширине цепи. Вкладыш 1 закрепляется
неподвижно в пластинах А, а вкладыш
2—в пластинах Б. Образующийся при
этом вырез обеспечивает повороты звеньев.

Ш а р н и р т р е н и я к а ч е н и я (рис.
, 10.5, б) состоит из двух призм 3 и 4 с ци-

V линдрическими поверхностями, которые
обеспечивают трение качения. Длина призм
равна ширине цепи. Призма 3 закреплена
в пластинах А, а призма 4—в пласти-
нах Б.

Зубчатые цепи по сравнению с другими
работают более плавно, с меньшим шумом,
лучше воспринимают ударную нагрузку,
но тяжелее и дороже. Рекомендуются при
скоростях v ̂  25 м/сек.

Материал цепей. Цепи должны быть из-
носостойкими и прочными. Пластины цепей

изготовляют из стали 50 с закалкой до твердости HRC 38—45,
оси, втулки, ролики, вкладыши и призмы—из цементуемых ста-
лей, например, 15; 20 с закалкой до твердости HRC52—60.

ШАГ ЦЕПИ

Шаг г цепи является основным параметром цепной передачи
и принимается по ГОСТу. Чем больше шаг, тем выше нагрузочная
способность цепи, но сильнее удар звена о зуб в период набегания
на звездочку, меньше плавность, бесшумность и долговечность
передачи. При больших скоростях принимают цепи с малым шагом.
В быстроходных передачах при больших мощностях рекомендуются
также цепи малого шага: зубчатые большой ширины или роли-
ковые многорядные. Максимальное значение шага цепи ограничи-
вается угловой скоростью малой звездочки (табл. 10.2).

ЗВЕЗДОЧКИ

Звездочки по конструкции отличаются от зубчатых колес лишь
профилем зубьев, размеры и форма которых зависят от типа
цепи.

Рис. 10.5. Шарниры зуб-
чатых цепей
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Т а б л и ц а 10.2

Наибольшие допустимые угловые скорости cuj max малой звездочки

вубьев
z,

15
23
30

17—35

ralmax' Рад/сек, ПРИ шаге t, мм

12,7 15,875 19,05 25,4 31,75 38,1 44,45 50,8

Для роликовых и втулочных цепей

241
262
272

199
220
230

141
157
162

120
131
136

105
115
115

78,5
84
84

68
78,5
78,5

63
68
73

Д л я з у б ч а т ы х ц е п е й
314 278 230 173 136 —

—

Методы расчета и построения профиля зубьев для роликовых
и втулочных цепей (рис. 10.6) указаны в ГОСТ 591—69, а для
зубчатых (рис. 10.7) —в ГОСТ 13576—68,

Рис. 10.6. Звездочки роликовой и втулочной цепей

Рис. 10.7. Звездочка зубчатой цепи
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Делительная окружность звездочек проходит через центры
шарниров цепи. Из треугольника Оас (см. рис, 10.7)

ft
ад~

t

. 180°
sm —

г

(ЮЛ)

где 2 — число зубьев звездочки.
Для увеличения долговечности цепной передачи принимают по

возможности большее число зубьев меньшей звездочки. При малом
числе зубьев в зацеплении находится небольшое число звеньев,
что снижает плавность передачи и увеличивает износ цепи из-за
большого угла поворота шарнира.

Однако при вытягивании цепь стремится подняться по про-
филю зубьев, причем тем больше, чем больше число зубьев звез-
дочки. При весьма большом числе зубьев даже у мало изношен-
ной цепи в результате радиального сползания по профилю зубьев
нарушается зацепление со звездочкой. Поэтому м а к с и м а л ь -
н о е ч и с л о з у б ь е в б о л ь ш о и з в е з д о ч к и ограничено: для
втулочной цепи 23^90, для роликовой 22^120, для зубчатой
г2^ 140. Число зубьев малой звездочки принимают по табл. 10.3.

Т а б л и ц а 10.3

Рекомендуемое число зубьев малой звездочки

zl при передаточном числе i

Тип цепи

Роликовая и вту-
лочная

Зубчатая

1—2

31—27
40—35

2-3

27—25
35—31

3—4

25—23
31-27

4—5

23—21
27—23

5-6

21—17
23—19

>б

17—15
19—17

Предпочтительно принимать нечетные числа зубьев звездочек,
что в сочетании с четным числом звеньев цепи способствует бо-
лее равномерному ее износу.

М а т е р и а л з в е з д о ч е к должен быть износостойким и хо-
рошо сопротивляться ударным нагрузкам. Звездочки изготовляют
из сталей 45, 40Х и др. с закалкой или из цементуемых сталей 15,
20Х и др. Перспективным является изготовление зубчатого венца
звездочек из пластмасс, что понижает шум при работе передачи
и износ цепи.

Задача 33. Определить шаг роликовой цепи, если малая
звездочка имеет ddl=152 мм и 2! = 25.

О т в е т . t= 19,05 мм.
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К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Каковы достоинства и недостатки цепной передачи по срав-
нению с зубчатой и ременной?

2. Дайте сравнительную характеристику передач с роликовой,
втулочной и зубчатой цепью.

3. В каких случаях применяют многорядные роликовые цепи?
4. Как влияет на равномерность вращения ведомой звездочки

увеличение шага цепи?
5. Почему нельзя принимать малое число зубьев малой звез-

дочки и слишком большое для большой звездочки?

Дополнительная литература

[7], стр. 531—554.
[12], лист 105—103.

З А Н Я Т И Е 41

ПЕРЕДАТОЧНОЕ ЧИСЛО ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ

Цепь за один оборот звездочки проходит путь /г, следовательно,
средняя скорость цепи

(Ю.2)2л-1000 2П-1000

где t—шаг цепи в мм;
21 и z2 — числа зубьев ведущей и ведомой звездочек;
со, и (о,—угловые скорости ведущей и ведомой звездочек в рад/сек.

Из равенства .скоростей цепи на звездочках

(10.3)

Передаточное число цепной передачи переменно в пределах пово-
рота звездочки на один зуб, что практически заметно при малом
числе 2j. Непостоянство i вызывает неравномерность хода передачи.
Среднее передаточное число за оборот постоянно. Для цепных
передач рекомендуется t ̂  8.

/

ОСНОВНЫЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИЕ СООТНОШЕНИЯ
В ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧАХ

1. Оптимальное межосевое расстояние передачи (рис. 10.8)
принимают из условия долговечности цепи:

Л = (30 Ч- 50)/

где t—шаг цепи.

(10.4)
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2. Длину цепи Lt вычисляют по формуле, аналогичной формуле
для определения длины ремня:

2л J A
(10.5)

где Lt—длина цепи в шагах или число звеньев цепи.

Рис. 10.8. Схема цепной передачи

Значение Lt округляют до целого четного числа, что в соче-
тании с нечетным числом зубьев звездочек способствует более
равномерному износу цепи.

3. Межосевое расстояние передачи при окончательно выбран-
ном числе шагов

=4 [!,-*+•-• (10.6)

Для нормальной работы передачи ведомая ветвь должна иметь
небольшое провисание f, для чего расчетное межосевое расстоя-
ние уменьшают на (0,002^0,004) А'.

УСИЛИЯ В ВЕТВЯХ ЦЕПИ

Окружное усилие, передаваемое цепью,

(10.7)

где dd—диаметр длительной окружности звездочки.
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Предварительное натяжение цепиот провисания ведомой ветви

(10.8)

где 9-вес 1 м цепи в н (см. табл. 10.1); Л-межосевое рас-
стояние в м; ft,—коэффициент провисания; для горизонталь-
ных передач fy=6, для наклоненных к горизонту до 4U —
для вертикальных — kf=\.

Натяжение цепи от центробежных
сил

(10-9)

Сила Sv нагружает звенья цепи
по всему ее контуру, но звездочка-
ми не воспринимается.

Натяжение ведущей ветви целей
работающей передачи (рис. 10.9)

> + sv
(10.Ю)

Натяжение ведомой ветви цепи

(Ю.И)— S +S
': °0 ~ V Рис. 10.9. Эпюра усилий в

звеньях цепи при работе пере-
дачиБлагодаря тому, что шарнир сбега-

ющего звена цепи упирается в зуб,
усилие S2 не передается на звенья, расположенные на звездочке.

Нагрузка на валы звездочек. Цепь действует на валы звездо-
чек с силой

' (10.12)
Q = >

где &„—коэффициент нагрузки вала (табл. 10.4).
Направление силы Q принимают по линии центров валов.

Т а б л и ц а 10.4

Значение коэф«МЦиента ka

Наклон л и н и и центров звездочек
к горизонту

0—40°

40—90°

Характер
нагрузки

Спокойная
Ударная

Спокойная
Ударная

*в

1,15
1,30

1,05
1,15
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Пример 38. Определить натяжения ведущей и ведомой вет-
вей цепи и силы давления на валы звездочек, если М1 = 189,5 х
X Ю3 н-мм, ddl= 170,5 мм. Роликовая цепь с шагом ^ = 25,4 мм
работает со скоростью и = 2,11 м/сек; А = 1,016 м; нагрузка спо-
койная, наклон линии центров к горизонту 6 = 30° (см. рис. 10.8).

Р е ш е н и е . 1. Окружное усилие, передаваемое цепью,

ddl 170,5 "

2. По табл. 10.1 принимаем <7 = 25,3 н/м. Натяжение цепи
от провисания ведомой ветви при k/ = 3 [формула (10.8)]

S0 = kfqA = 3-25,3-1,016 = 76,7 н.

3. Натяжение цепи от центробежных сил [формула (10.9)]

5„ = |̂  = ̂ 2,1Р=11,Зн.

4. Натяжение ведущей ветви цепи [формула (10.10)]

8г = Р + S0 + Sv = 2225 + 76,7 + 11,3 = 2313 н.

5. Натяжение ведомой ветви цепи [формула (10.11)]

52 = 50 + 5„ = 76,7+11,3 = 88 н.

6. По табл. 10.4 принимаем & в =1,15. Нагрузка на валы
звездочек [формула (10.12)]

,= 1,15-2225 + 2-76,7 = 2713 н.

Как видим, натяжение Sx близко к величине Р, а натяже-
ние S2 мало. Следовательно, нагрузка на валы в цепной передаче
значительно меньше, чем, при прочих равных условиях, в ремен-
ной передаче.

РАСЧЕТ ЦЕПНОЙ ПЕРЕДАЧИ НА износостойкость

Критерии работоспособности. Основным критерием работоспо-
собности цепных передач является долговечность цепи, определяе-
мая износом шарниров. В соответствии с этим за основной при-
нят расчет цепных передач, обеспечивающий износостойкость
шарниров. Цепи, выбранные из условия износостойкости, обла-
дают, как правило, достаточной прочностью.

Расчет передачи. Нагрузочная способность цепи определяется
из условия, чтобы среднее давление р в шарнире звена не пре-
вышало допускаемого [р], указанного в табл. 10.5 (стр. 270):

(10.13)
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где Р—окружное усилие, передаваемое цепью;
F—площадь проекции опорной поверхности шарнира;

для р о л и к о в ы х и в т у л о ч н ы х цепей

F=dB;

для з у б ч а т ы х цепей с шарниром трения скольжения

F = 0,76dfl,

d —диаметр оси;
В—длина втулки или ширина зубчатой цепи;
/(—коэффициент эксплуатации;

ч per (10.14)

/Сдт—коэффициент динамичности нагрузки; при спокойной
нагрузке /Сд и„=1; при толчках /Сдин= 1,2—1,5;

КА — коэффициент межосевого расстояния; /Си = 1 —при А —
= (30-^50) ^; /О = 1,25 —при А < 2Ы; КА =0,8—при Л =
= (60-^80)*;

/Сс — коэффициент способа смазки; при непрерывной смазке
/Сс = 0,8; при капельной /С с=1; при периодической /Сс=1,5;

/Се—коэффициент наклона линии центров звездочек к гори-
зонту (см. рис. 10.8);

при 0<60°/Се = 1; при в > 60°/С, = 1,25;
/Ср—коэффициент режима работы; при односменной работе

/С р =1; при двухсменной /Ср=1,25; при трехсменной /Ср= 1,5;
^Рег — коэффициент способа регулирования натяжения цепи; при

регулировании отжимными опорами /Срег = 1; при регулировании
нажимными роликами или оттяжными звездочками К е =1,1-
для нерегулируемой передачи /Срег=1,25.

Выразив в формуле (10.13) окружное усилие через момент М1

на малой звездочке, щаг цепи t и число зубьев г, а площадь
проекции опорной поверхности шарниров через шаг t, получим
ф о р м у л у д л я п р е д в а р и т е л ь н о г о п о д б о р а ш а г а
ц е п и :

роликовой и втулочной

= 2,8 мм (10 15)

зубчатой с шарниром скольжения

мм (10.16)
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где v—число рядов роликовой или втулочной цепи;
D

т()( = - коэффициент ширины цепи; для зубчатых цепей ift =з

= 2 — 8.
Т а б л и ц а 10.5

Допускаемые давления в шарнирах цепей [р]

Шаг цепи
[р].н/мм2, при угловой скорости меньшей звездочки

ш,, рад/сек

<5,27 21 42 63 84 105 126 168

Д л я р о л и к о в ы х и в т у л о ч н ы х ц е п е й

12,7—15,875
19,05—25,4
31,75—38,1

34,3
34,3
34,3

30,9
29,4
28,1

28,1
25,7
23,7

25,7
22,9
20,6

23,7
20,6
18,1

22,0
18,6
16,3

20,6
17,2
14,7

18,1
14,7
—

Д л я з у б ч а т ы х ц е п е й с ш а р н и р о м с к о л ь ж е н и я

12,7—15,875
19,05—25,4
31,75

19,6
19,6
19,6

17,6
16,7
16,1

16,1
14,7
13,7

14,7
12,9
11,8

13,7
11,8
10,3

12,9
10,8
9,32

11,8
9,81
8,43

10,3
8,43
—

Задача 34. По условиям примера 38 определить нагрузку
на валы цепной передачи с горизонтальным расположением линии
центров звездочек. Нагрузка ударная.

Ответ. # = 3073 и.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. По какой причине в цепной передаче нельзя применять
большие скорости движения?

2. Почему для цепей рекомендуется четное число звеньев,
а для звездочек нечетные числа зубьев?

3. Почему в цепных передачах нагрузки на валы меньше,
чем в ременных?

4. Укажите причины, по которым цепные передачи выходят
из строя.

5. Чем определяется работоспособность цепных передач?

Дополнительная литература
[11], стр. 196—210.
[18], стр. 194, задача 11.2.

З А Н Я Т И Е 42

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

(см. решение примера 39)
И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Мощность на валу ведущей звездочки Nlt

2. Угловые скорости звездочек соа и ю2.
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3. Условия работы.
По с л е ао в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. В зависимости от передаваемой мощности Nlt предпола-

гаемой скорости цепи и условий работы передачи выбирают тип
цепи (см. стр. 260).

2. Определяют передаточное число передачи г.
3. По передаточному числу f принимают число зубьев малой

звездочки z1 (табл. 10.3) и определяют число зубьев большой
звездочки 22 [формула (10.3)]; при этом должно соблюдаться
условие Z 2 <z 2 m a x (см. стр. 264).

4. Определяют вращающий момент на малой звездочке Mt.
5. Выбирают допускаемое давление в шарнирах [р], ориенти-

руясь на меньшее значение при заданной а>1 (табл. 10.5).
6. Задаются расчетными коэффициентами /Сди„, КД, /Сс, /С9,

/Ср, /(рег (см. стр. 269) и определяют коэффициент эксплуатации К
[формула (10.14)].

7. Определяют шаг цепи из условия износостойкости шарни-
ров [формула (10.15) или (10.16)] и принимают ближайшее зна-
чение по стандарту.

8. Принятый шаг проверяют по допустимой угловой скорости
малой звездочки со1 (табл. 10.2).

Если условие .со, не соблюдается, то увеличивают
число рядов роликовой (втулочной) или ширину зубчатой цепи
и расчет повторяют. В отдельных случаях принимают другой
тип цепи.

9. Определяют среднюю скорость цепи v [формула (10.2)] и
передаваемое окружное усилие Р [формула (4.4)].

10. Проверяют износостойкость цепи по формуле (10.13).
Если условие р< [р] не соблюдается, то увеличивают шаг цепи
или ее ширину, и расчет повторяют.

11. Определяют геометрические размеры передачи.

Пример 39. Рассчитать цепную передачу в приводе ленточ-
ного транспортера (см. рис. 4.2). Мощность на ведущей звездочке
Л^ = 4,7 кет при угловой скорости со1 = 24,8 рад/сек. Нагрузка
спокойная, работа двухсменная. Смазка цепи периодическая.
Наклон линии центров звездочек к горизонту в = 30°. Регулиро-
вание натяжения цепи производится нажимным роликом. Угло-
вая скорость вала транспортера со2 = 4,96 рад/сек.

Р е ш е н и е . 1. Учитывая небольшую передаваемую мощ-
ность Л/i при средней угловой скорости малой звездочки, прини-
маем для передачи однорядную роликовую цепь.

2. Передаточное число

. он_24,8 ,
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3. По табл. 10.3 принимаем число зубьев малой звездочки
2j = 21. По формуле (11.3) число зубьев большой звездочки

22 = 2^'= 21-5 = 105.

Условие z2 ̂  z2 max = 120—соблюдается.
4. Вращающий момент на малой звездочке

М^-^-^^ПГ^189'5 «'•«= 189,5-103 н-мм,Ш^ ^т у О

5. По табл. 10.5 интерполированием находим [р] =27,3 н/мм*,
которое соответствует меньшему табличному значению для задан-
ной о>1 = 24,8 рад/сек.

6. Согласно условиям работы принимаем /( = 1; КА= 1 при
А = (30-г 50)*; /Сс=1,5; /С,= 1; /Ср=1,25; /Ср е г=1,1.

Коэффициент эксплуатации [формула (10.14)]

К = #длЛАЛЛрКрег = 1 • Ы ,5 • 1.1,25 • 1,1 = 2,06.
7. Шаг цепи [формула (10.15)]

9 о 5/
^2'8 V

3/189,5 103-2,06
1-21-27,3 = 24,5

По ГОСТ 10947—64 (см. табл. 10.1) принимаем цепь с шагом
/ = 25,4лш, для которой d = 7,95 мм, В = 22,61 мм, </ = 25,Зн/ж.

8. Для выбранной цепи с ^ = 25,4 мм по табл. 10.2 интерпо-
лированием определяем co l m a x=128 рад/сек, следовательно, усло-
вие u) 1<co l m a x соблюдается.

9. Средняя скорость цепи [формула (10.2)]
_ tzi®! __ 25,4-21-24,8 _ 9 ..

У^2я-1000~ 2Я-1000 ~ 'И м'сек-

Окружное усилие, передаваемое цепью,

££ = 2225*.

10. Расчетное давление в шарнирах принятой цепи [форму-
ла (10.13)]

РК РК 2225-2,06 0[-

11. Межосевое расстояние принимаем по формуле (10.4)

А = 40? = 40 -25,4 =1016 мм.

Длина цепи в шагах [формула (10.5)]
2Л

~ 25,4

Принимаем Lt=148.

272

2-1016 . 21 + 105
~Г о

j_

2п j ~A
405 —21\^25.4

1016
.._-

=147>5-

Межосевое расстояние, соответствующее окончательно приня-
той длине цепи Lt, не пересчитываем, так как передача имеет
натяжное устройство.

Диаметрыделительных окружностей звездочек [формула (10.1)]:

t 25,4 ,_„ с= 170,5 мм;

= 846 мм.
sm 105

НАТЯЖЕНИЕ И СМАЗКА ЦЕПИ. К.П.Д. ПЕРЕДАЧИ

Натяжение цепи. По мере износа шарниров цепь вытягивается,
стрела провисания f ведомой ветви увеличивается (см. рис. 10.8),
что вызывает захлестывание звездочки цепью. Для передач
с углом наклона 0^40° к горизонту [/]<0,02Л; при
в > 40° [/]^0,015Л, где А—межосевое расстояние.

Регулирование натяжения цепи осуществляется устройствами,
аналогичными применяемым для натяжения ремня, т. е. переме-
щением вала одной из звездочек, нажимными роликами или от-
тяжными звездочками.

Натяжные устройства должны компенсировать удлинение цепи
в пределах двух звеньев, при большей вытяжке цепи два ее
звена удаляют.

Смазка цепи. Смазка цепи оказывает решающее влияние на ее
долговечность. При скорости цепи v^4 м/сек применяют п е р и о -
д и ч е с к у ю с м а з к у ручной масленкой примерно через каж-
дые 7 ч. При v ̂ 10 м/сек применяют смазку масленками — ка-
п е л ь н и ц а м и . Наиболее совершенна непрерывная смазка
о к у н а н и е м в маслянную ванну: ведомую ветвь цепи погру-
жают в ванну на глубину высоты пластин. В мощных быстро-
ходных передачах применяют ц и р к у л я ц и о н н у ю струйную
смазку от насоса.

К.п.д. передачи. К.п.д. передачи зависит от потерь на трение
в шарнирах цепи, на зубьях звездочек и на перемешивание масла
при смазке окунанием. При_нормальных условиях работы среднее
значение к.п.д. т] = 0,92—0,97.

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

1. В приводах с быстроходными двигателями цепную передачу,
как правило, устанавливают после редуктора (см. рис. 4.2).

2. Ведомую ветвь цепи рекомендуется располагать внизу во
избежание подхватывания ее звеньев зубьями ведущей звездочки.

3. Для обеспечения достаточного самонатяжения цепи не сле-
дует делать угол наклона линии центров к горизонту 6 более 60°.
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При 6 > 60° применяют оттяжную звездочку, которую устанав-
ливают на ведомой ветви.

4. Поскольку цепь в поперечном сечении не обладает гибкостью,
валы цепной передачи должны быть параллельными, а звездочки
установлены в одной плоскости.

Задача 33. Определить допускуемую мощность [jV] для пере-
дачи роликовой однорядной цепью, если t = 19,05 мм,
<»! = 21 рад/сек., гг = 23, К =1,73.

О т в е т . N = 2,63 кет.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. В каких случаях применяют многорядные цепи?
2. Объясните назначение натяжных устройств в цепных пере-

дачах.
3. Почему нажимной ролик или оттяжную звездочку устанав-

ливают на ведомой ветви цепи?
4. При каких скоростях цепи рекомендуется смазка ее оку-

нанием?
5. Почему при монтаже цепной передачи звездочки устанав-

ливают строго в одной плоскости?

Дополнительная литература

[18], стр. 195; пример 11.12.

ВАЛЫ, ОСИ,
ШПОНОЧНЫЕ И ЗУБЧАТЫЕ

(ШЛИЦЕВЫЕ) СОЕДИНЕНИЯ,
ПОДШИПНИКИ, МУФТЫ

Г Л А В А 1 1

ВАЛЫ, ОСИ, ШПОНОЧНЫЕ И ЗУБЧАТЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

А. ВАЛЫ И ОСИ

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 43

Зубчатые колеса, шкивы, звездочки и другие вращающиеся
детали машин устанавливают на валах или осях.

В а л предназначен для поддержания сидящих на нем деталей
и для передачи вращающего момента. При работе вал испыты-
вает изгиб и кручение, а в отдельных случаях дополнительно
растяжение и сжатие.

Рис. 11.1. Ось тележки

Ось—деталь, предназначенная только для поддержания сидя-
щих на ней деталей. В отличие от вала, ось не передает вращаю-
щего момента и, следовательно, не испытывает кручения. Оси
могут быть н е п о д в и ж н ы м и (см. рис. 11.10, стр. 294) или
в р а щ а т ь с я вместе с насаженными на них деталями (рис. 11.1).
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РАЗНОВИДНОСТИ ВАЛОВ И ОСЕЙ

По геометрической форме валы делятся на п р я м ы е (рис. 11.2),
к о л е н ч а т ы е и г и б к и е . Коленчатые и гибкие валы отно-
сятся к специальным деталям и в настоящем курсе не рассма-
триваются. Оси, как правило, изготовляют прямыми (см. рис. 11.1).
По конструкции прямые валы и оси мало отличаются друг от друга.

Рис. 11 2 Прямой ступенчатый вал:
/ - ш и п , 2-шейка, <?-подшипниь

2. По длине прямые валы и оси могут быть г л а д к и м и
(см. рис. 11.10) или с т у п е н ч а т ы м и (см. рис. 11.2). Образование
ступеней связано с различной напряженностью отдельных сечений,
а также условиями изготовления и удобства сборки.

3. По типу сечения валы и оси бывают с п л о ш н ы е и по-
л ы е . Полое сечение применяется для уменьшения массы или для
размещения внутри другой детали.

ЭЛЕМЕНТЫ КОНСТРУКЦИИ ВАЛОВ И ОСЕЙ

1. Цапфы. Участки вала или оси, лежащие в опорах, назы-
вают цапфами. Они подразделяются на шипы, шейки и пяты.

Ш и п о м называется цапфа, расположенная на конце вала
или оси и передающая пре-
имущественно радиальную
нагрузку (см. рис. 11.2).

Ш е й к о й называется ца-
пфа, расположенная в сред-
ней части вала или оси. Опо-
рами для шипов и шеек слу-
жат подшипники.

Шипы и шейки по форме
могут быть цилиндрически-

В большинстве случаев при-

Рис 1 1 3 Пяты

ми, коническими и сферическими.
меняются цилиндрические цапфы (см. рис. 11.2).

П я т о й называется цапфа, передающая осевую нагрузку
(рис. 11.3). Опорами для пят служат подпятники. Пяты по форме
могут быть сплошными (рис. 11.3, а), кольцевыми (рис. 11.3,6)
и гребенчатыми (рис. 11.3, в). Гребенчатые пяты применяют редко.
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2. Посадочные поверхности. Посадочные поверхности валов
и осей под ступицы насаживаемых деталей выполняют цилиндри-
ческими (см. рис. 11.2) и реже коническими (см. рис. 5.3). При
прессовых посадках диаметр этих поверхностей принимают при-
мерно на 5% больше диаметра соседних участков для удобства
напрессовки (см. рис. 11.2). Диаметры посадочных поверхностей
выбирают по ГОСТ 6636—69 (см. стр. 279), а диаметры под под-
шипники качения —в соответствии с ГОСТами на подшипники,

Ф

Рис. 11 4 Переходные участки вала

3. Переходные участки. Переходные участки между двумя
ступенями валов или осей выполняют:

а) с канавкой со скруглением для выхода шлифовального
круга по ГОСТ 8820—69 (рис. И.4, а). Эти канавки повышают
концентрацию напряжений, поэтому рекомендуются на концевых
участках, где изгибающие моменты небольшие;

б) с галтелью * постоянного радиуса по ГОСТ 10948—64
(рис. 11.4,6);

в) с галтелью переменного радиуса (рис. 11.4, б), которая
способствует снижению концентрации напряжений, а потому
применяется на сильно на- . ч

груженных участках валов а)
или осей.

Эффективными средствами
для снижения концентрации
напряжений в переходных
участках являются протачи-
вание разгрузочных канавок
(рис. 11.5, а), увеличение

„ , , _ „ ,рис ц 5. Способы повышения усталост-
ной проЧности валов

радиусов галтелей, высверливание в ступенях большого диаметра
г (рис. 11.5,6). Пластическое упрочнение (наклеп) галтелей об-

каткой роликами повышает несущую способность валов и осей.

МАТЕРИАЛЫ ВАЛОВ И ОСЕЙ

Материалы валов и осей должны быть прочными, хорошо
обрабатываться и иметь высокий модуль упругости. Прямые валы
и оси изготовляют преимущественно из углеродистых и легиро-
ванных сталей.

* Галтель—поверхность плавного перехода от меньшего сечения вала
к большему.
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Для валов и осей без термообработки применяют стали Ст. 5,
Ст. 6, 35,40; для валов с термообработкой—стали 45, 40Х (см.
табл. 6.5). Быстроходные валы, работающие в подшипниках
скольжения, изготовляют из сталей 20, 20Х, 12ХНЗА. Цапфы
этих валов цементуют для повышения износостойкости.

Валы и оси обрабатывают на токарных станках с последую-
щим шлифованием цапф и посадочных поверхностей.

КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ ВАЛОВ И ОСЕЙ

Валы и вращающиеся оси при работе испытывают циклически
изменяющиеся напряжения. Основными критериями работоспособ-
ности являются усталостная прочность (выносливость) и жест-
кость. Усталостная прочность валов и осей оценивается коэффи-
циентом запаса прочности, а жесткость — прогибом в местах
посадок деталей и углами наклона или закручивания сечений.

Практикой установлено, что разрушение валов и осей быстро-
ходных машин в большинстве случаев носит усталостный характер,
поэтому основным является расчет на усталостную прочность.

РАСЧЕТ ВАЛОВ

Основными расчетными силовыми факторами являются кру-
тящие Мк и изгибающие МЙ моменты. Влияние растягивающих
и сжимающих сил, как, правило, невелико и в большинстве
случаев не учитывается.

Различают п р о е к т н ы й и п р о в е р о ч н ы й расчеты валов.

Проектный расчет валов

Проектный расчет валов производится на статическую проч-
ность для ориентировочного определения диаметров. В начале
расчета известен только крутящий момент Мк. Изгибающие мо-
менты Мя оказывается возможным определить лишь после раз-
работки конструкции вала, когда согласно чертежу выявится его
длина. Кроме того, только после разработки конструкции опре-
делятся места концентрации напряжений: галтели, шпоночные
канавки и т. п. Поэтому проектный расчет вала производится
условно только на одно кручение. При этом расчете влияние из-
гиба, концентрации напряжений и характера нагрузки на проч-
ность вала компенсируются понижением допускаемых напряжений
на кручение [т]к.

При проектном расчете обычно определяют диаметр выход-
ного конца вала, который в большинстве случаев испытывает
лишь одно кручение. Промежуточный вал не имеет выходного
конца, поэтому для него расчетом определяют диаметр под ше-
стерней. Остальные диаметры вала назначаются при разработке
конструкции с учетом технологии изготовления и сборки.

278

3 ,
d>y

' мк
0,2 [т]к

Диаметр расчетного сечения вала определяют по формуле,
известной из курса сопротивления материалов:

(11.1)

где Мк—крутящий момент в н-мм, возникающий в расчетном
сечении вала и обычно численно равный передаваемому
вращающему моменту М, т. е. МК = М;

[т]к—допускаемое напряжение на кручение в н/мм*.
Для валов из сталей Ст. 5, Ст. 6, 35, 40, 45 принимают: при

определении диаметра выходного конца [т]к = 20 -=- 25 н/мм2; при
определении диаметра промежуточного вала под шестерней
[т]к=Юч-20 н/мм*.

Полученное значение диаметра округляют до ближайшего
стандартного по ГОСТ 6636—69.

Н о р м а л ь н ы е л и н е й н ы е р а з м е р ы в м м (извлечение
из ГОСТ 6636—69):

16, 17, 18, 19, 20, 21, 22, 24, 25, 26, 28, 30, 32, 34, 36, 38,
40, 42, 45, 48, 50, 52, 55, 60, 63, 65, 70, 75, 80, 85, 90, 95, 100.
При проектировании редукторов диаметр выходного конца

быстроходного вала часто принимают равным (или почти равным)
диаметру вала электродвигателя, с которым он будет соединен
муфтой.

Последовательность проектного расчета валов

(см. решение примера 40)

И с х о д н ы е д а н н ы е : 1. Передаваемый момент М.
2. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а : 1. В зависимости от

условий работы выбирают материал вала и задаются допускаемым
напряжением [т]к (см. выше).

2. Определяют диаметр выходного конца вала из расчета
только на кручение [формула (11.1)]. Для промежуточных валов
определяют диаметр под шестерней.

3. Разрабатывают конструкцию вала и по чертежу оценивают
его размеры. Окончательно форму и размеры вала определяют
после подбора подшипников, когда выявятся необходимые раз-
меры цапф.

Пример 40. Рассчитать тихоходный вал одноступенчатого
цилиндрического прямозубого редуктора привода ленточного
транспортера (см. рис. 4.2). Вращающий момент на валу
М = 189,5-103 н-мм. Ширина обода зубчатого колеса Ь2 = ЬО мм.
(Начало расчета см. в решениях примеров 10, 18 и 39.)
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Р е ш е н и е . 1. Материал вала принимаем сталь 45, для ко-
торой по табл. 6.5 ат = 294 н/лш2, а_1 = 253 н/лш2.

Учитывая, что выходной конец вала помимо кручения испы-
тывает изгиб от натяжения цепи (см. рис. 4.2), принимаем
[т]к = 20 я/лш2 (см. стр. 279).

2. По формуле (11.1) при Мк = М определяем диаметр выход-
ного конца вала под звездочкой:

т/ м«
V ОЗЙ^

По ГОСТ 6636 — 69 (см. стр. 279) принимаем ^ = 38 мм.
3. Разрабатываем конструкцию вала и по чертежу оцениваем

его размеры (см. рис. 11.9, а, стр. 289).
Диаметр вала в месте посадки звездочки d = 38 мм получен

расчетом. Диаметр в месте посадки подшипников принимаем
^ = 40 мм, чтобы внутреннее кольцо подшипника прошло сво-
бодно через посадочное место для звездочки *. Диаметр в месте
посадки колеса берем d2 = 45 мм по тем же соображениям.
Радиусы галтелей принимаем равными г = 1,5 мм (см. [1]). Кон-
структивно назначаем /1 = 70 мм; /2 = /3 = 60 мм [13; 17].

Задача 36. Определить диаметр выходного конца вала редук-
тора, который передает мощность W = 4,5 кет при угловой ско-
рости со = 76, 5 рад/сек. Материал вала сталь 35,'[т]к = 22 н/лш2.

Ответ . d = 24 мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие различают виды валов?
2. Как называются'опорные части вала? Какая разница между

шипом и шейкой?
3. Назовите основные критерии работоспособности валов и

осей и укажите, какими величинами они оцениваются.
4. В чем заключается различие между проектным и прове-

рочным расчетами вала?

Дополнительная литература

[111, стр. 216—223.
[18], стр. 199; задача 12.14.

Во многих случаях принимают большую, чем здесь, разность днаметоов
ступеней вала с тем, чтобы при сборке можно было насадить детачь не вы
нимая шпонку, установленную в канавке ступени меньшего диаметра.'
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З А Н Я Т И Е 4 4

ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ВАЛОВ

Проверочный расчет валов производится на усталостную и
статическую прочность и на жесткость, а в отдельных случаях
на колебания*. Выполняется после конструктивного оформления
вала на основе проектного расчета и подбора подшипников.

Проверочный расчет вала выполняют по его расчетной схеме.

Составление расчетной схемы

Валы рассматривают как прямые брусья, лежащие на шар-
нирных опорах.

При выборе типа опоры считают, что деформации валов малы
и, если подшипник допускает хотя бы небольшой наклон или

VV/V/'V,' V/V>Xv

Рис. 11.6. Расчетные схемы

перемещение цапфы, его считают шарнирно-неподвижной или
шарнирно-подвижной опорой. Подшипники качения или сколь-
жения, воспринимающие одновременно радиальные и осевые уси-
лия, рассматривают как шарнирно-неподвижные опоры (рис.
11.6, а), а подшипники, воспринимающие только радиальные уси-
лия,—-как шарнирно-подвижные (рис. 11.6,6).

На схеме центр шарнира опоры принимают в середине под-
шипника качения (см. рис. 11.6, а) или на расстоянии 0,3—0,4
длины подшипников скольжения ** со стороны нагруженного
пролета (см. рис. 11.6, б). При двух подшипниках качения, уста-
новленных на одной опоре, центр шарнира опоры принимают
в середине ближайшего к пролету подшипника*** (рис. 11.6, в).

Основными нагрузками на валы являются усилия от передач,
распределяющиеся по длине ступицы.

* Расчет на колебания в настоящем курсе не рассматривается.
** Давление по длине подшипника скольжения распределяется неравно-

мерно вследствие деформации валов и осей.
*** Иногда при уточненных расчетах два рядом установленных на одной

опоре подшипника качения рассматривают как жесткую заделку.
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На расчетных схемах эти усилия, а также вращающие мо-
менты изображают как сосредоточенные, приложенные в середи-
нах ступиц (рис. 11.6,г). Влиянием силы тяжести валов и наса-
женных на них деталей пренебрегают (за исключением тяжелых
маховиков и т. п.). Силы трения в опорах не учитывают.

Пример перехода от конструкции к расчетной схеме дан на
рис. 11.9 (стр. 289).

Расчет на усталостную прочность

Этот расчет валов выполняют как проверочный; он заклю-
чается в определении расчетных коэффициентов запасов прочности
в предположительно опасных сечениях, предварительно намечен-
ных в соответствии с эпюрами моментов и расположением зон
концентрации напряжений. При расчете принимают, что напря-
жения изгиба изменяются по симметричному циклу (рис. 11.7, а),

Рис. 11.7. Циклы напряжений

а напряжения кручения — по отнулевому (пульсирующему) циклу
.(рис. 11.7,6). Выбор отнулевого цикла для напряжений круче-
ния основан на том, что большинство валов передает переменные
по величине, но постоянные по направлению вращающие моменты.

Проверку на усталостную прочность производят по величине
коэффициента запаса прочности:

(11.2)

ниям;
где па—коэффициент запаса прочности по нормальным напряже-

14 ТЛ С Т А Л •

(И.З)
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п.— коэффициент запаса прочности по касательным напряже-
ниям;

i ; (11.4)
fe.
8.

о_ i и т_! — пределы выносливости при изгибе и кручении
с симметричным циклом (см. табл. 6.5);

kc и k. — эффективные коэффициенты концентрации напряже-
ний при изгибе и кручении (табл. 11.1);

гд и ет — масштабные факторы (табл. 11.2);

Т а б л и ц а 11.1

Значения коэффициентов ft, и fc*

Концентратор напряжения

Галтель (рис. 11.4, б)
при h/r=\ и r/d = 0,02

0,05

0,10

Шпоночная канавка, вы-
полненная торцовой
фрезой

Прессовая посадка ** при
р5э20 н/лш3 . . . .

Резьба

k. *t

сгв стали, н/мм*

< 700

1,49

1,69

1,55

1,89

2,4

2,2

^ 1000

1,60

1,83

1,72

2,26

3,6

2,61

<700

1,37

1,46
\

1,42

1,71

1,8

1,0

> 1000

1,39

1,51

1,46

2,22

2,5

1,0

П р и м е ч а н и я . 1. Если в одном сечении несколько концентраторов
напряжений, то в расчет принимается тот, для которого больше ka.

2. Для посадки внутренних колец подшипников качения принимают зна-
чения ka и kv соответствующие прессовой посадке.

* Подробнее см. работы [9], [11], [17].
** Наибольшая концентрация напряжений возникает у края напрессован-

ной детали.
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Т а б л и ц а 11.2
Значения коэффициентов е, и ет

Наименьший из примыкаю-
щих к зоне концентрации

диаметр вала d, мм

Свыше 20 до
» 30 »
» 40 »

30 . . . .
40 . . . .
50 . . . .

Углеродистые стали

е.

0,91
0,88
0,84

ЕТ

0,89
0,81
0,78

Легированные стали

е.

0,83
0,77
0,73

«т

0,89
0,81
0,78

оа и т0—амплитуды циклов изменения напряжений при из-
гибе и кручении.

Согласно рис. 11.7

°а СТи Ц7 ' Та о 9U7 '
** нетто * *-w к нетто

Где И^нетто И ^к нетто — МОМ6НТЫ СОПрОТИВЛбНИЯ ИЗГИбу И

чению нетто сечения (табл. 11.3);

Т а б л и ц а 11.3
Формулы для определения WH6TTO и WK

Сечение вала или оси

Круглое, сплошное диа-
метром d

С одной шпоночной ка-
навкой (см. рис. 11.11,
стр. 296)

Ч^нетго

£„...*

nd3 U (d — t)"-
32 d

WK нетто

Т»»'2""

jrd3 bt (d— О2

16 d

om и тт—средние напряжения циклов при изгибе и кручении.
Согласно рис. 11.7 а,л = 0; тга = т0. Если одновременно с из-

гибом в расчетном сечении возникает продольная растягивающая

сила N, то от = —, где F — площадь сечения;

•ф„ и г|5т—коэффициенты, учитывающие влияние среднего на-
пряжения цикла на усталостную прочность.

Обычно принимают:
для среднеуглеродистых сталей i|;ff = 0,10; ty. = 0,05;
для легированных сталей ip0 = 0,30; г|)т = 0,10;

[п] —допускаемый (требуемый) запас прочности.
Для валов передач рекомендуется [п] ^2,5.
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Проверочный расчет на усталостную прочность ведется по
длительно действующей номинальной нагрузке без учета кратко-
временных пиковых нагрузок, число циклов действия которых
невелико и не влияет на усталостную прочность.

Расчет на статическую прочность

Проверка валов на статическую прочность ведется для пре-
дупреждения пластических деформаций в период действия пико-
вых нагрузок (например, в период пуска). Эквивалентное напря-
жение <тэ для опасного сечения вала определяют по гипотезе
энергии формоизменения:

Где

оэ =- У сйах -г Зтк < [а] пр(.д

М /V•'"и пик j J V пик
ix И^нетто ' F

Мки т — пик
К Н7

•" к нетто

(11.5)

•Мипик и ^кпик — изгибающий и крутящий моменты в опасном
сечении при пиковой нагрузке;

Л^пик — продольная растягивающая или сжимающая
сила в том же сечении при пиковой нагрузке.

Предельное допускаемое напряжение принимают
[а]пред«0,80т, где от— предел текучести (см. табл. 6.5).

Расчет на жесткость \

Проверочный расчет валов на жесткость выполняется в тех
случаях, когда их деформации существенно влияют на работу
сопряженных с валом деталей.

1

Рис. 11.8. Прогиб и углы наклона сечений вала

Так, например, повышенный прогиб / валов зубчатых пере-
дач (рис. 11.8) вызывает перекос колес, концентрацию нагрузки
по длине зубьев и преждевременный их износ или даже излом,
а значительный угол наклона Э цапф—защемление тел качения
в подшипниках, повышенное трение и нагрев.

Различают изгибную и крутильную жесткость.
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И з г и б н а я ж е с т к о с т ь валов оценивается прогибом / и
углом наклона 6, которые определяются методами сопротивле-
ния материалов.

Требуемая изгибная жесткость обеспечивается при соблюде-
нии условий / ̂  [/] и 8 ̂  [6].

Величина допускаемых прогибов [/] и углов наклона [в]
зависит от назначения вала или оси.

Для валов зубчатых передач под серединой колеса принимают
[/] « (0,01 -̂ - 0,03) т, а для валов червяков [/] = (0,005 ~ 0,01) т3,
где т и т^—модули зацепления.

Угол наклона цапф в подшипниках скольжения рекомендует-
ся [0] =0,001 рад, а в радиальных шарикоподшипниках — [6]»
«0,01 рад.

В большинстве случаев валы редукторов на жесткость не
проверяют, поскольку завышены коэффициенты запаса прочно-
сти. Исключение составляют валы червяков, которые всегда про-
веряют на изгибную жесткость вследствие большого расстояния
между опорами. При симметричном расположении опор макси-
мальный прогиб

(11.6)

где / — расстояние между серединами опор червяка в мм;
PI и Т1, — окружное и радиальное усилия на червяке в н;

Е — модуль продольной упругости в н/мм2; для стали
Е = 2, МО5 н/мм2;

J — приведенный (с учетом витков резьбы) момент инерции
сечения вала червяка в мм*:

f1
ts l /Pf+Г?

48EJ <[/]

0,375

Если расчетный прогиб вала червяка / > [f], то увеличивают
относительную толщину червяка q (см. стр. 193) и расчет пов-
торяют.

К р у т и л ь н а я ж е с т к о с т ь валов оценивается углом за-
кручивания ф0 на единицу длины вала:

Фо
AiK

GJp
*Ы (11.7)

где Мк—крутящий момент в расчетном сечении в н-м;
G — модуль сдвига в н/м2; для стали G = 8-104 н/мм2 =

= 8-1010 н/м2;
Jp — полярный момент инерции расчетного сечения в м*,

Для круглого сплошного сечения Jn = ̂ -;
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[фо}—-допускаемый угол закручивания вала в рад на дли-
не 1 м.

Величина [ср0] зависит от назначения вала и колеблется в
широких пределах. [<р0] = (5,0ч- 22)- 1Q-3 рад/м. Для многих ва-
лов передач крутильная жесткость не имеет существенного зна-
чения, и такой расчет не производится.

Задача 37. Проверить вал червяка на изгибную жесткость,
если модуль зацепления ms = 8 мм, число модулей в диаметре
делительного цилиндра червяка <? = 8. Червяк расположен сим-
метрично относительно опор, расстояние между серединами ко-
торых I = 145 мм. Материал червяка—сталь с£ = 2,Ы05 «/лш2.
Окружное усилие на червяке Р1 = 931 н, радиальное усилие
7\=1240 н. Прогиб под серединой червяка / не должен пре-
вышать [/] = 0,008rtv

О т в е т . / = 0,037 мм < [f] =0,064 мм, следовательно, вал
червяка обладает достаточной жесткостью.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие допущения необходимы при составлении расчетной
схемы вала?

2. Каково назначение расчета валов на усталостную проч-
ность?

3. Что учитывает масштабный фактор е и от чего он зависит?
4. В каких случаях выполняется расчет валов на изгибную

жесткость?

Дополнительная литература

[7], стр. 223—235.
[18], стр. 207, задача 12.20.

З А Н Я Т И Е 4 5

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОВЕРОЧНОГО РАСЧЕТА ВАЛОВ
НА УСТАЛОСТНУЮ И СТАТИЧЕСКУЮ ПРОЧНОСТЬ

(см. решение примера 41)

И с х о д н ы е д а н н ы е : 1. Нагрузка на вал.
2. Условия работы.

- 3. Чертеж узла.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а : 1. По чертежу узла

составляют расчетную схему.
2. Определяют силы, действующие на вал.
3. Строят эпюры изгибающих моментов в двух взаимно пер-

пендикулярных плоскостях.
4. Строят эпюру крутящих моментов,
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5. В соответствии с формой вала и эпюрами моментов вы-
являют предположительно опасные сечения, подлежащие про-
верке на усталостную прочность.

6. Для каждого из указанных сечений по формуле (11.2)
определяют расчетные коэффициенты запаса прочности п и срав-
нивают с допускаемым значением [п]. При этом должно соблю-
даться условие п~^[п].

7. Если вал в период работы испытывает кратковременные
перегрузки, то наиболее нагруженные сечения его проверяют на
статическую прочность по формуле (11.5).

В зависимости от результатов проверочного расчета конст-
рукцию вала оставляют без изменения или в нее вносят исправ-
ления. В последнем случае проверочный расчет повторяют.

Пример 41. По данным примера 40 проверить вал редук-
тора на усталостную и статическую прочность (см. рис. 4 2
и 11.9, а). Диаметр делительной окружности зубчатого колеса
dg<2 = 256 мм. Сила давления цепи на вал Q=2713 н и на-
правлена под углом 0 = 30° к горизонту. Нагрузка на вал не-
реверсивная, постоянная. Работа спокойная. В период пуска
кратковременная (пиковая) нагрузка в 1,8 раза больше номи-
нальной.

Зубчатое колесо вращается по часовой стрелке, если смот-
реть на него со стороны звездочку. (Начало расчета см. в ре-
шениях примеров 10; 18; 38, 39 и 40 )

Р е ш е н и е . 1 . Составляем расчетную схему вала (рис. 1 1 .9, б)
в соответствии с конструкцией, принятой в примере 40.

2. Определяем силы, действующие на вал (см. рис. 11.9,6).
Окружное усилие на колесе

2М 2-189.5-103 ,.0„= 1486 н.

Радиальное усилие на колесе (формула 6.32)

r = Ptga=1486tg20° = 540 н.

Силу давления цепи на вал Q раскладываем на составляю-
щие в вертикальной и горизонтальной плоскостях:

QB = Qsine = 2713sm30°=1357 н,

QT = Q cos в = 27 13 cos 30° = 2352 м«

3. Строим эпюры изгибающих моментов.
В вертикальной плоскости (рис. 11.9, б):

Рис. 119 К расчету вала
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а) Определяем опорные реакции

-Q B -70 ,.120 = 0;
D ~ QB-70+P-60 1357-70+148660 1 t-Q.
«г*- 120 [go— -lod4 н;

2МГ=0; - QB-190+ #£„• 120+ Р-60 = 0;
n QB-190 —P-60 1357-190—1486-60 ,.Л С.
Яяв = 120 = 120 = 14Ut> M.

б) Проверяем правильность определения реакций:

2У=(2 в — ̂ Бв—/> + /?Л1 =1357—1405—1486+1534 = 0

— реакции найдены правильно.
в) Строим эпюру изгибающих моментов Мив, для чего опре-

деляем их значения в характерных сечениях вала:
в сечении А Мив = 0;
» » Б M^=QB-70= 1357-70 = 94,9-10» н-мм;
» » В Мяв = КГв-60= 1534-60 = 92-103 н-мм;
» » Г Мив = 0.

В горизонтальной плоскости (рис. 11.9, г):
а) Определяем опорные реакции:

r- 120 = 0;
Q r-70 — Г-60 2352-70 — 540-60
- 120 -- 120

п
A fir =

Qr-190+Г-бО 2352-190 + 540-60
- -120 120

QOQ/I
= ОУУ4 «.

б) Проверяем правильность определения реакций:

2Х = <2г — Я£г+Т + Ял- = 2352—3994 + 540+1102 = 0

— реакции найдены правильно.
в) Строим эпюру изгибающих моментов Мит, для чего опре-

деляем их значения в характерных сечениях вала:
в сечении А Мт — 0;
» » Б МИ Г=<2Г-70 = 2352-70= 164,6-103 н-мм;
» » Б Л1иг=/?/-г.60.= 1102-60 = 66,МО3 н-мм;
» » Г Миг = 0.
4. Строим эпюру крутящих моментов (рис. 11.9,5). Передача

вращающего момента происходит вдоль оси вала от середины
ступицы колеса до середины ступицы звездочки (см. рис. 11.9, а)

МК = М= 189,5-10s н-мм.

5. В соответствии с формой вала и эпюрами Мк и Мк пред-
положительно опасными сечениями вала, подлежащими проверке
на усталостную прочность, являются сечения /—/, //—// и
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III— III, в которых имеются концентраторы напряжений и воз-
никают наибольшие моменты.

6. Определяем запас усталостной прочности в сильно нагру-
женном сечении // — // , в котором концентрация напряжений
обусловлена канавкой с галтелью (см. рис. 11.4, а) и посадкой
внутреннего кольца подшипника с натягом. Это сечение распо-
ложено на расстоянии 15 мм от середины подшипника.

а) Определяем изгибающие моменты в сечении // — II .
Из рис. 11.9, в /Иив1[ = <?В-8о— /?£ в. 15 = 1357-85— 1405-15=;

= 94,2-103 н-мм.
Из рис. 11.9, г AfHr,, = Q r-85 — К Б Г - ! О =

= 2352-85— 3994-15= 140- 103 н-мм.
Суммарный изгибающий момент в сечении // — //

- 103)2

= 168,6- 103 н-мм.
(140.

б) Согласно эпюре крутящий момент в сечении // — // Мк =а
= 189,5-103 н-мм.

в) Определяем номинальные напряжения в сечении // — //.
Напряжения изгиба

Л1и„_
"~ ~= ̂ ££ = 26,3 «/*»•.0.1-403

В сечении //—// отсутствуют продольные силы, следователь-
но, нормальные напряжения в этом сечении изменяются по сим-
метричному циклу с амплитудой

Напряжения кручения
мк_ мк :^^-3=Н,8я/л^.

При отнулевом цикле изменения касательных напряжений

г) В сечении II — // два концентратора напряжений: канавка
с галтелью и посадка с натягом. Согласно примечаниям к табл.
11.1 в расчет принимаем концентрацию напряжений от посадки
внутреннего кольца подшипника, для которой £, = 2,4 и £т= 1,8.

По табл. 11.2 80 = 0,88, ет = 0,81.
д) Определяем коэффициенты запаса прочности вала в сече-

нии // — // по нормальным и касательным напряжениям.
По формуле (11.3)

253 _ - _ ,
-- — " - Ojijv*

о_,
' 2,4
0,88

26,3+0
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По формуле (11.4)
147

1̂

7,4+0,05-7,4
- = 8,74,

где т_ 1 = 0,58а_, = 0,58-253= 147 н/мм*; ap, = 0,05 (см. стр. 284).
Расчетный коэффициент запаса прочности вала в сечении

It —II (формула 11.2)

„Л __ 3,53-8,74 _ = 3,28>[Л]=2,5.

Усталостная прочность вала в сечении // — // обеспечена.
7. Проверяем статическую прочность вала в сечении / / — //.
а) В период пуска кратковременная (пиковая) нагрузка

в 1,8 раза больше номинальной, следовательно, в сечении // — //
возникают пиковые изгибающий и крутящий моменты:

Мк пик „ = 1 ,8 Мк „ = 1 ,8- 389,5 • 103 = 340- 103 я- мм.

б) Расчетные нормальное и касательное напряжения в сече-
нии II — II в период пуска:

_ МИ ПИК 11 _ Мя ПИК П. _ 303 - 1 03

— — "
_ /<7 Q „/„„2.

~^'>>3 ' М '

9fi е , g

~~ '
в) Предельное допускаемое напряжение для стали 45

М „ред =- 0,8 ат = 0,8 -294 = 235 н/лш2.

г) По формуле (11.5) эквивалентное напряжение

,„ + Зтк ц = /47,3» + 3- 26,52 =- 65,8 н/лш2 < [а]пред.

Статическая прочность вала в сечении / / — / / обеспечена.
Проверочный расчет вала на усталостную и статическую проч-

ности в сечениях / — / и / / / — / / / предлагается учащемуся про-
извести самостоятельно.

Задача 38. По данным примера 41 определить коэффициент
запаса усталостной прочности вала для сечения / / / — / / / под
серединой зубчатого колеса.

О т в е т . пш-=5,43.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Объясните, для чего при расчете вала строят эпюры изги-
бающих и крутящих моментов?

2, Какие сечения вала предположительно опасны?
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3. Укажите конструктивные и технологические способы повы-
шения усталостной прочности валов.

4. В каких случаях вал проверяют на статическую прочность?

Дополнительная литература

[18], стр. 207, задача 12.19.

РАСЧЕТ ОСЕЙ

З А Н Я Т И Е 46

Проектный расчет. Оси работают как поддерживающие детали
и поэтому нагружены только изгибающими нагрузками *. Проект-
ный расчет осей на статическую прочность выполняют аналогично
расчету балок с шарнирными опорами обычными методами сопро-
тивления материалов, задаваясь при этом длинами участков осей
в зависимости от конструкции узла. Расчет неподвижных осей
ведут в предположении изменения напряжений изгиба по отнуле-

-вому циклу — самому неблагоприятному из всех знакопостоянных
циклов. Для осей, изготовленных из среднеуглеродистых сталей,
допускаемое напряжение изгиба принимают [00]„ = 100 -=- 160 н/лш2.
Меньшие значения рекомендуются при острых концентраторах
напряжений. Напряжения во вращающихся осях изменяются по
симметричному циклу, для них принимают [o_i],, = (0,5 ч- 0,6) [о0]и.
Если ось в расчетном сечении имеет шпоночную канавку, то
полученный диаметр увеличивают примерно па 10% и округляют
до ближайшего большего значения по ГОСТ 6636 — 59 (см. стр. 279х.

Проверочный расчет. Проверочный расчет осей на усталост-
ную прочность и изгибную жесткость ведут аналогично расчету
валов при Мк = 0.

Пример 42. Определить диаметр оси подвески крюка грузо-
подъемностью Р=10-10 3 « (рис. 11. 10, а).

Р е ш е н и е . 1. Составляем расчетную схему, рассматривая
ось как балку с шарнирными опорами, нагруженную сосредото-
ченными силами (рис. 11.10,6).

2. Определяем опорные реакции RA и Rr- р
При симметричном расположении блоков jRA = Rr = ~ • =

3. Строим эпюру изгибающих моментов Мн:
в сечении А М„ = 0;
» » Б МЙ = — Ял-50 = — 5-103-50 = — 250.103н-лш;
» » В M» = —Rr-50 = —5-lQ3-5Q =
» » Г М = 0.

Растягивающими и сжимающими нагрузками пренебрегают.
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4. Для удобства изготовления и сборки принимаем ось глад-
кой и неподвижной, Учитывая ответственность оси в крюковой
подвеске, выбираем материал сталь Ст. 5 с [00]„= 125 н/мм?

(стр. 293).
5. Требуемый диа-

метр оси определяем из
условия прочности на
изгиб:

г)
Ч/

Расчетная
схема оси.

5ff 90 SO _

т
А

ВА

Р
2'

Т
Б

1

3)

\
юра

£.
Z

8̂
1

%

У

уа

Г

''ЯГ

откуда

s f-

По ГОСТ 6636—69
(см. стр. 279) принима-
ем d —28 мм.

Задача 39. По дан-
ным примера 42 опре-
делить расчетный коэф-
фициент запаса устало-
стной прочности для
сечения Б оси (см. рис.
11.10,6). Материал оси
сталь Ст.5 с a_ t =я
==215 н/мм*.

О т в е т . п=п„=3,17;
Рис. 11.10. Крюковая подвеска:

/ — неподвижная ось; 2-ось-держатель

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ ВАЛОВ И ОСЕЙ

1. Каждая насаживаемая на вал или ось деталь должна про-
ходить до своей посадочной поверхности свободно во избежание
повреждения других поверхностей (см. рис. 11.9, s).

2. Торцы валов и осей и их уступы выполняют с фасками
(ГОСТ 10948—64) для удобства насадки деталей и соблюдения
техники безопасности (см, рис. 11.2).

3. В тяжелонагруженных валах или осях для снижения кон-
центрации напряжений в местах посадочных поверхностей реко-
мендуется перепады ступеней выполнять минимальными с при-
менением галтелей переменного радиуса (см, рис, 11.4, в).
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4. При прессовых посадках трудно совместить шпоночную
канавку в ступице со шпонкой вала. Для облегчения сборки на
посадочной поверхности вала предусматривают небольшой направ-
ляющий цилиндрический участок с посадкой Х3 (см. рис. 11.2).

5. Для уменьшения номенклатуры резцов радиусы галтелей,
углы фасок, ширину проточек на одном валу или оси рекомен-
дуется выполнять одинаковыми. Если на валу несколько шпо-
ночных пазов, то их располагают на одной образующей вала
(см. рис. 11.9, а).

6. Выбор рациональной формы вала или оси зависит от мас-
штаба производства. При единичном производстве валы и оси
изготовляют преимущественно из круглого проката, поэтому для
уменьшения механической обработки принимают простую форму —
без буртиков (см. рис. И.9,а). При массовом производстве валы
и оси изготовляют из специальных поковок, которые позволяют
применять упорные бурты (см. рис. 11.2),

7. Для увеличения изгибной жесткости валов и осей реко-
мендуется располагать насаживаемые детали ближе к опорам.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. В чем заключается принципиальное различие между валом
и осью?

2. Какова последовательность проектного расчета осей?
3. Чем отличается расчет неподвижных осей от расчета вра-

щающихся?
4. Объясните, почему на рис. 11.2 на одной ступени вала

А А ..
проставлены два размера 0-гг- и 0 -y-f

Дополнительная литература

[7], т. 2, стр. 120-135.
[12], листы 125—129.
[18], стр. 199, задача 12.1.

Б. ШПОНОЧНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 47

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Шпоночные соединения состоят из вала, шпонки и ступицы
колеса (шкива или другой детали). Ш п о н к а представляет собой
стальной брус, вставляемый в пазы вала и ступицы. Она служит
для передачи вращающего момента между валом и ступицей.
Основные типы шпонок стандартизованы. Шпоночные пазы у валов
получаются фрезерованием дисковыми или пальцевыми фрезами, а
в ступице—долблением или протягиванием,
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Достоинства:
простота и надежность конструкции,
низкая стоимость,
простота монтажа и демонтажа.
Недостаток—шпоночные пазы ослабляют вал и ступицу наса-

живаемой на вал детали. Ослабление вала обусловлено не только
уменьшением его сечения, но, главное, острой концентрацией
напряжений изгиба и кручения, вызываемой шпоночным пазом,

РАЗНОВИДНОСТИ ШПОНОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Все шпоночные соединения подразделяют на ненапряженные
и напряженные. Н е н а п р я ж е н н ы е соединения получаются при
применении призматических (рис. 11.11) и сегментных (см. рис.
11.14) шпонок. Эти соединения называют ненапряженными, так

Исполнение 3 Исполнение 2 Исполнение 1

Рис. 11 11. Соединения призматическими шпонками

как при их сборке не возникает предварительных напряжений.
Н а п р я ж е н н ы е соединения получаются при применении кли-
новых (см. рис. 11.15) и тангенциальных (см. рис. 11.16) шпонок.
Здесь при сборке соединений в их деталях возникают предвари-
тельные (монтажные) напряжения.

Соединения призматическими шпонками

Конструкции соединений призматическими шпонками изобра-
жены на рис. 11.11. Рабочими являются б о к о в ы е , более узкие
грани шпонок высотой h. Размеры сечений шпонок и пазов при-
нимают в зависимости от диаметра вала d по ГОСТ 8788—68
(табл. 11.4).

По форме торцов различают шпонки со скругленными тор-
цами— исполнение 1 (рис. 11.11, в), с плоскими торцами—испол-
нение 3 (рис, 11.И, а) и с одним плоским, а другим скругленным
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Т а б л и ц а 11.4

Шпонки призматические по ГОСТ 8788—68 (извлечение)
Размеры в мм по рис. 11.11

Диаметр вала d
свыше — до

30—38
38—44
44—50
50—58
58—65

Сечение шпонок

Ь

10
12
14
16
18

h

8
8
9

10
11

Глубина паза

Вал t

5
5
5,5
6
7

Втулка <i

3,3
3,3
3,8
4,3
4,4

П р и м е ч а н и е . Длину шпонок выбирают из ряда (по ГОСТ 8789—68),
мм: 6, 8, 10, 12, 14, 16, 18, 20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80,
90, 100, ПО, 125, 140, 160, 180, 200, 220, 250.

торцом—исполнение 2 (рис. 11.11,6). Шпонки исполнения 1 реко-
мендуются для более точных соединений.

П р и з м а т и ч е с к и е в ы с о к и е ш п о н к и (ГОСТ 10748—68)
применяют для передачи больших вращающих моментов,

Рис. 11.12. Соединение призматической направляющей шпонкой:
/ — кольцо упорное, 2-кольцо пружинное

Соединения призматическими шпонками дают хорошее центри-
рование деталей на валах, но не удерживают от осевого смеще-
ния вдоль вала. Чтобы застопорить колесо от осевого смещения,
применяют распорные втулки (/ на рис. 11.11), упорные кольца
(рис. 11.12), установочные винти (см. рис. 11.14).
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П р и з м а т и ч е с к и е н а п р а в л я ю щ и е ш п о н к и с креп-
лением на валу (ГОСТ 8790—68) применяют в подвижных соеди-
нениях для перемещения ступицы вдоль вала (рис. 11.12). Сред-
нее резьбовое отверстие в шпонке служит для того, чтобы в него

^—.—_ можно было ввернуть винт и извлечь
шпонку из паза вала.

При большом перемещении детали
вдоль вала применяют с к о л ь з я щ и е
ш п о н к и (рис. 11.13).

Соединения сегментными шпонками

(рис. 11.14)

^ Сегментные шпонки так же, как и приз-
матические, работают б о к о в ы м и гра-
нями и образуют ненапряженное соедине-
ние. Применяются при передаче небольших
вращающих моментов. Сегментные шпонки
(табл. 11.5) и пазы для них просты в из-
готовлении, удобны при монтаже и де-
монтаже. Широко применяются в серийном
и массовом производствах.

Рис. 11.13. Соединение
призматической скользя-

щей шпонкой

Рис. 11.14. Соединение сегментной шпонкой:
/ — винт установочный; 2-кольцо замковое пружинное

Соединения клиновыми шпонками

(рис. 11.15)

Клиновые шпонки имеют форму односкосных самотормозящих
клиньев с уклоном 1:100. Такой же уклон имеют пазы в ступи-
цах. Клиновые шпонки без головок изготовляют по ГОСТ 8792—68.
Шпонки с головками выполняют по ГОСТ 8793—68. Головка
служит для выбивания шпонки из паза. По правилам техники

298

Т а б л и ц а 11.5

Шпонки сегментные по ГОСТ 8794—68 (извлечение)
Размеры в мм по рис. 11.14

Диаметр вала d

Для шпонок.
передающих

вращающий момент

Свыше 22 до 30

Для шпочок,
фиксирующих

элементы i

Свыше 38 до 44

Номинальные размеры
шпонок

Ь

8

ft

(9)
11
13
15

dt

(22)
28
32
38

I

21,6
27,3
31,4
37,1

Глубина
паза

вал

(6)
8

10
12

втулка
<i

3,3
3,3
3,3
3,3

П р и м е ч а н и е . Размеры, заключенные в скобки, по возможности не
применять.

безопасности выступающая головка должна иметь ограждение
(/ на рис. 11.15). Клиновые шпонки забивают в пазы, в резуль-
тате создается напряженное соединение, которое передает не
только вращающий момент, но и осевое усилие. Эти шпонки не

_/±v А-А

Рис. 11.15. Соединение клиновой шпонкой

требуют стопорения ступицы от продольного перемещения вдоль
вала. При забивании клиновой шпонки в соединении возникают
распорные радиальные усилия, которые нарушают центрирование
детали на валу, вызывая биение. Клиновые шпонки работают
ш и р о к и м и гранями. По боковым граням имеется зазор.

Соединения клиновыми шпонками применяют в тихоходных
передачах*. Они хорошо воспринимают ударные и знакоперемен-
ные нагрузки.

* В настоящем курсе рассматриваются не все разновидности клиновых
шпонок, поскольку применение их в современном производстве резко
сокращено.
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Соединения тангенциальными шпонками

(рис. 11.16)

Тангенциальные шпонки состоят из двух односкосных клиньев
с уклоном 1:100 каждый. Изготовляются по ГОСТ 8796—68.
Работают у з к и м и гранями. Вводятся в пазы ударом. Создают
напряженное соединение. Натяг между валом и ступицей создается
в касательном (тангенциальном) направлении.

4-Л

Ц
г ' ' JГ г Ч"

U •
Рис. 11.16. Соединение тангенциальными шпонками

Применяются для валов диаметром свыше 60 мм при передаче
больших вращающих моментов с переменным режимом работы.
При реверсивной работе ставят две пары тангенциальных шпонок
под углом 120°. В современном производстве имеют ограниченное
применение.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Каков недостаток шпоночных соединений?
2. В каких случаях применяют призматические шпонки? Ка-

ковы их недостатки?
3. Какие достоинства имеют соединения сегментными шпон-

ками и когда их рекомендуется применять?
4. Объясните, почему выступающая головка клиновой шпонки

должна иметь ограждение?
5. В каких случаях применяют скользящие шпонки?

[7], т. 1, стр. 687—704.
Ц1], стр. 69.
[12], лист 20.

Дополнительная литература

З А Н Я Т И Е 48

ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ШПОНОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Основным критерием работоспособности шпоночных соединений
является прочность. Шпонки выбирают по таблицам ГОСТов
в зависимости от диаметра вала, а затем соединения проверяют
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на прочность. Размеры шпонок и пазоз в ГОСТах подобраны из
условия прочности на смятие, поэтому основным проверочным
расчетом шпоночных соединений является расчет на смятие. Про-
верку шпонок на срез в большинстве случаев не производят.
При расчете многошпоночного соединения допускают, что нагрузка
распределяется равномер-
но между всеми шпонками.

С о е д и н е н и я п р и з -
м а т и ч е с к и м и ш п о н -
к а м и (рис. 11.17 и рис.
11.11) проверяют по усло-
вию прочности на смятие:

см»

Усилие, передаваемое
г, 2М

ШПОНКОЙ , Р = —г .

Площадь смятия /7

ГМ =

X
Рис. 11.17. Расчетная схема соединения

призматической шпонкой

= (ft — t—f) L = (ft—f_0,05ft) /p= (0,95Л — it) L
где f—фаска шпонки; / :

Следовательно,
: 0,05ft.

О™ =
2Л1

сГ(0,95А — (11.8)

где М — передаваемый момент,
d—диаметр вала,

(0,95/i — t)—рабочая глубина паза в ступице (см. табл. 11.4),
1а]см—допускаемое напряжение смятия (см. табл. 11.6),

/р—рабочая длина шпонки,
для шпонок с плоскими торцами /р = /;

» » со скругленными торцами 1^ — 1—Ь.
С о е д и н е н и я с е г м е н т н ы м и ш п о н к а м и (см. рис. 11.14)

проверяют на смятие:

°см

2Л1 ^ , ,
*(/,_,)/ ̂ 1 1«

(11.9)

где /—длина шпонки (см. табл. 11.5),
(h—t) — рабочая глубина паза в ступице (см. табл. 11.5).

Сегментная шпонка узкая, поэтому в отличие от призматиче-
ской ее проверяют на срез.
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Условие прочности шпонки на срез

ТСР
2М

~ т ^S Мер (11.10)

где b—ширина шпонки (см. табл. 11.5),
Мер—допускаемое напряжение на срез шпонки (см. ниже).

С о е д и н е н и я в р е з н ы м и к л и н о в ы м и ш п о н к а м и
(см. рис. 11.15) проверяют по условию прочности на смятие
рабочих поверхностей контакта:

12М
Wp(6+6/d)

(11.11)*

где р —длина рабочей части шпонки;
коэффициент трения; для стали по чугуну или стали
/ = 0,15—0,18.

МАТЕРИАЛЫ И ДОПУСКАЕМЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ

Стандартные шпонки изготовляют из специального сортамента
среднеуглеродистой, чистотянутой стали (ГОСТ 8787—68, ГОСТ
8786—68). Легированные стали применяют для специальных
шпонок. Допускаемые напряжения смятия для шпоночных соеди-
нений выбирают по табл. 11.6.

Т а б л и ц а 11.6

Допускаемые напряжения смятия [0]см, н/мм2, для шпоночных соединении

Соединение

Неподвижное

Подвижное

Материал ступицы

| Сталь
\ Чугун

Сталь

Характер нагрузки

постоянная

150
90
50

переменная

100
60
30

Допускаемое напряжение на срез шпонок

[т]ср = 70ч- 100н/лш2.
Большее значение принимают при постоянной нагрузке.

Вывод формулы (11.11) см. в работе [33].
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ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОВЕРОЧНОГО РАСЧЕТА
ШПОНОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

(см. решение примера 43)

И с х о д и ы е д а н н ы е : 1. Передаваемый вращающий момент М.
2. Диаметр вала d и длина ступицы /ст.
3. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Задаются видом шпоночного соединения в зависимости от

класса машины, конструкции соединяемых деталей, угловой ско-
рости, величины и характера нагрузки.

2. Зная диаметр вала d, по ГОСТу принимают размеры сече-
ния шпонки b х ft.

3. В зависимости от длины ступицы задаются длиной шпонки /
из стандартного ряда длин (см. примечание к табл. 11.4).

Рекомендуется /^l,5d, но не более длины ступицы. Длину
призматических шпонок принимают на 5 ~- 10 мм меньше длины
ступицы.

4. Из условия прочности на смятие, а в соединениях сегмент-
ными шпонками и на срез, определяют расчетные напряжения
в соединении и сравнивают с допускаемыми значениями (см.
табл. 11.6).

Если расчетное напряжение превышает допускаемое более чем
на 5 %, то увеличивают длину шпонки и соответственно ступицы
или принимают две шпонки. Призматические шпонки устанавли-
вают под углом 180°, сегментные — в ряд по длине ступицы.

Пример 43. По данным примера 40 для соединения сталь-
ного зубчатого колеса с валом (см. рис. 11.9, а) выбрать тип
стандартного шпоночного соединения и подобрать размеры шпонки.
Диаметр вала d — 45 мм, длина ступицы колеса /ст = 50 мм. Со-
единение передает момент Л4 = 189,5-103 н-мм.

Р е ш е н и е . 1. Зубчатые передачи изготовляют с высокой
точностью, поэтому для соединения вала с колесом принимаем
призматическую шпонку со скругленными торцами (исполнение /).

2. По табл. 11.4 для диаметра вала d = 45 мм принимаем
размеры сечения шпонки 6=14 мм; h = Q мм. Глубина паза
t = 5,5 мм.

3. Из стандартного ряда (см. примечание к табл. 11.4) выби-
раем длину шпонки / = 45 мм, на 5 мм меньшую длины ступицы.
Рабочая длина шпонки lf — l—6 = 45—14 = 31 мм.

4. По табл. 11.6 для неподвижного соединения принимаем

[а]см=150н/л1Л12.

По формуле (11.8) проверяем принятое шпоночное соединение
на смятие:

„ 2М 2.189,5.10» _ on,.,.„,..
C M~d(0,95A—0/р ~ 45 (0,95-9—5,5)-31~~ '^ <М •

что удовлетворяет условию асм < [а]си.
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РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ ШПОНОЧНЫХ
СОЕДИНЕНИЙ

1. Перепад диаметров ступеней вала с призматическими шпон-
ками назначают из условия свободного прохода детали без уда-
ления шпонок из пазов (см. рис. 11.9, а).

2. Две призматические шпонки в соединении ставят под
углом 180° одна к другой. Две сегментные шпонки ставят вдоль
вала в одном пазу ступицы. Постановка нескольких шпонок
сильно ослабляет вал, поэтому в настоящее время их заменяют
зубчатым (шлицевым) соединением.

3. Из технологических соображений рекомендуется для ступе-
ней одного и того же ступенчатого вала назначать одинаковые
шпонки по сечению и длине, исходя из ступени меньшего диа-
метра, имеющего шпоночный паз (рис. 11.18).

со iK Ю ;

*- Го

1 < 32 * 1

-< ^.

\
*> ^

•$

Рис. 11.18. Ступенчатый вал с одинаковыми шпонками

Прочность шпоночных соединений в данном случае получается
вполне достаточной, так как усилия Рг и Р3, действующие на
шпонки, составляют

но dj > dt, следовательно, Р2 <, Pt. Это доказывает, что чем
больше диаметр ступени вала, тем меньшее усилие Р передает
шпонка этой ступени при одном и том же вращающем моменте М .

Пример 44. Два вала диаметром d = 25 мм соединены с муф-
той сегментными шпонками (см. рис. 11.14). Определить допу-
скаемую величину передаваемого вращающего момента [М] из
условия прочности шпоночного соединения. Материал муфты —
сталь. Нагрузка спокойная.

Р е ш е н и е . 1. По табл. 11.5 для вала d = 25 мм принимаем
размеры шпонки: Ь = 8мм, ft =11 мм, / = 27, Змм, t=8MM.

2. По табл. 11.6 принимаем [о"]см= 150 н/лш2; [т]ср= 100н/лш2.
3. По формуле (11.9) определяем допускаемый вращающий

момент из условия прочности соединения на смятие:
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4. По формуле (11.10) определяем допускаемый вращающий
момент из условия прочности шпонки на срез:

25-8-27,3-100 0,0 1П,
- =273- 103 Н-ММ.^ 2 2

Принимаем [М] ̂  153,5-10? н-мм.

Задача 40. Из условия прочности на смятие определить
длину стандартной призматической шпонки с плоскими торцами
(исполнение 3) для передачи вращающего момента с вала на
шестерню (см. рис. 11.11, а). Диаметр вала d — 40 мм. Материал
шестерни — чугун. Передаваемый момент М = 290-10s н-мм. На-
грузка постоянная.

О т в е т . / = 63мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Как определяют размеры шпонок?
2. Чем объясняется, что основным проверочным расчетом

шпоночного соединения служит расчет на смятие?
3. Напишите формулу для расчета на смятие соединения

призматической шпонкой и объясните значения величин, входя-
щих в эту формулу.

4. Почему сегментную шпонку необходимо проверять на срез,
а призматическую не обязательно?

Дополнительная литература

[11], стр. 69-71.
[18], стр. 106—107, примеры 6.1 и 6.2

В. ЗУБЧАТЫЕ (ШЛИЦЕВЫЕ) СОЕДИНЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 4 9

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Зубчатые соединения образуются выступами — зубьями навалу
и соответствующими впадинами — пазами в ступице (рис. 11.19).
Рабочими поверхностями являются боковые стороны зубьев.
Зубья вала фрезеруют по методу обкатки или накатывают в хо-
лодном состоянии профильными роликами по методу продольной
накатки. Пазы отверстия ступицы изготовляют протягиванием.

Зубчатые соединения широко распространены в машинострое-
нии. Все размеры их стандартизованы.

Достоинства зубчатых соединений по сравнению со шпоноч-
ными:

1. Обеспечивается лучшее центрирование соединяемых деталей
и более точное направление при осевом перемещении.
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2. Уменьшается число деталей соединения. Зубчатое соедине-
ние образуют две детали, шпоночное — три, четыре,

3. При одинаковых габаритах допускают передачу больших
вращающих моментов за счет большей поверхности контакта.

Рис. 11.19. Прямобочные зубчатые соединения

4. Обеспечивается высокая надежность при динамических и
реверсивных нагрузках, вследствие равномерного распределения
нагрузки по зубьям.

5. Вал зубьями ослабляется незначительно. Зубчатый вал
можно рассчитывать на прочность так же, как гладкий, диаметр
которого равен внутреннему диаметру зубчатого вала.

6. Уменьшается длина ступицы.
Недостатками зубчатых соединений по сравнению со шпоноч-

ными является более сложная технология изготовления, а следо-
вательно, и более высокая стоимость.

РАЗНОВИДНОСТИ ЗУБЧАТЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Зубчатые соединения различают:
по характеру соединения: н е п о д в и ж н ы е — д л я закрепле-

ния детали на валу (см. рис. 11.19); подвижные—допускаю-

" S)

Рис. 11.20. Эвольвентное и треугольное зубчатые соединения
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щие перемещение детали вдоль вала (например, блока шестерен
коробки передач станка);

по форме зубьев: п р я м о б о ч н ы е (см. рис. 11.19), э в о л ь -
в е н т н ы е (рис. 11.20, а); треугольные (рис. 11.20, б);

по способу центрирования ступицы относительно вала: с цен-
т р и р о в а н и е м п о н а р у ж н о м у д и а м е т р у О (рис. 11.19, а),
по в н у т р е н н е м у д и а м е т р у d (рис. 11.19, б) ч по боко-
в ы м п о в е р х н о с т я м з у б ь е в (рис. 11.19, в и рис. 11.20).

Соединения с прямобочным профилем зубьев

(см. рис. 11.19)

Применяются в неподвижных и подвижных соединениях.
Имеют постоянную толщину зубьев. Выполняются с различными
способами центрирования. В соединениях, где требуется высокая
соосность вала и ступицы, применяется центрирование по одному
из диаметров. Наиболее технологичным является центрирование
по наружному диаметру, которое рекомендуется при твердости
внутренней поверхности ступицы < ЯВ350. Калибровку центри-
рующих поверхностей ступицы выполняют протягиванием, а ка-
либровку вала—шлифованием. Этот способ применяется при
изготовлении неподвижных соединений в серийном и массовом
производствах.

Центрирование по внутреннему диаметру рекомендуется при
высокой твердости материала ступицы, когда калибровка отвер-
стия протяжкой невозможна. В этом случае центрирующие по-
верхности ступицы и вала доводят шлифованием. Применяется
в индивидуальном и мелкосерийном производствах.

Центрирование по боковым поверхностям обеспечивает более
равномерное распределение нагрузки по зубьям. Рекомендуется для
передачи больших переменных ударных нагрузок при пониженной
точности центрирования (карданные валы и др.):

ГОСТ 1139—58 предусматривает три серии соединений с прямо-
бочным профилем зубьев: легкую, среднюю и тяжелую (см.
табл, 11.7), которые отличаются высотой и числом зубьев г. Лег-
к а я серия рекомендуется для неподвижных соединений, с р е д н я я
—для подвижных, при перемещении ступицы не под нагруз-
кой. Т я ж е л а я серия имеет более высокие зубья с большим
числом их. Рекомендуется для передачи больших вращающих
моментов, а также для подвижных соединений при перемещении
ступицы под нагрузкой.

Соединения с эвольвентным профилем зубьев

(см. рис. 11.20, а)

Применяются в неподвижных и подвижных соединениях. Зуб
очерчен по кривой—эвольвенте. Угол зацепления а. = 30°. Ножка
зуба усилена. Серий не имеют. Выполняются по ГОСТ 6033—51
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Т а б л и ц а 11.7

Соединения зубчатые (шлицевые) прямобочные по ГОСТ 1139—58 (извлечение)
Размеры в мм по рис. 11.19 и 11.21

z— число зубьев

Серия

Легкая

Средняя

Тяжелая

Номинальны!! размер
z x d x O

6x28x32
8X32X36
8x35x40
8x42x46

6x28x34
8x32x38
8x36x42
8x42-48

10 2ах35
10x32x40
10X36X45
10x42x52

b

1
6
7
8

7
6
7
8

4
5
5
6

f

0,3
0,4
0,4
0,4

0,4

0,4

г

0,2
0,3
0 3
0,3

0,3

0,3

с центрированием по боковым поверхностям зубьев, реже по
наружному диаметру. По сравнению с прямобочными зубьями
имеют повышенную прочность, лучше центрируют вал в сту-
пице, позволяют применять типовые процессы зубонарезания.
Из-за сложности профиля протяжек имеют пока ограниченное
распространение. Рекомендуются для передачи больших враща-
ющих моментов при повышенной точности центрирования.

Соединения с треугольным профилем зубьев

(рис. 11.20, б)

Применяются в неподвижных соединениях. Имеют большое
число мелких зубьев. Выполняются с центрированием по боко-
вым поверхностям. Не стандартизованы. Рекомендуются для
тонкостенных ступиц, пустотелых валов, а также для передачи
небольших вращающих моментов.

ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ЗУБЧАТЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Основным критерием работоспособности зубчатых соединений
является прочность. Эти соединения аналогично шпоночным вы-
бирают по таблицам стандартов в зависимости от диаметра вала,
а затем проверяют расчетом. Размеры зубьев в ГОСТах приняты
из условия прочности на снятие, поэтому основным проверочным
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расчетом зубчатых соединений является расчет на смятие. Про-
верку зубьев на срез не производят.

При расчете на прочность допускают, что по боковым поверх-
ностям зубьев нагрузка распределяется равномерно, но из-за
неточности изготовления их
по шагу в работе участвует
0,75 общего числа зубьев z.

Зубья соединения прове-
ряют по условию прочности
на смятие:

Р
Нем.

2Л1 пе-
редаваемое
одним зубом
(рис. 11.21);

ля ета зубчатых
соединений

,дср = — ~ -- средний диаметр соединения;

FCM — площадь смятия рабочей поверхности одного з}ба;
[ст]сч — допускаемое напряжение смятия (табл. 11.8),

Следовательно,

2М
(11.12)

Для соединения с прямобочным профилем зубьев (см. рис. 11.21)

'Dir~/-')'р. (П-13)

где /р — рабочая длина зубьев (см. рис. 11.19).
Для соединения с эвольвентным профилем зубьев (см.рис, 11.20, а)

где т — модуль соединения (см. рис. 11.19).

МАТЕРИАЛЫ И ДОПУСКАЕМЫЕ Н А П Р Я Ж Е Н И Я
ДЛЯ ЗУБЧАТЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Зубчатые валы и ступицы изготовляют из среднеуглеродистых
и легированных сталей с ав ̂  500 н/мм3, допускаемые напряжения
для которых приведены в табл. 11.8.
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Т а б л и ц а 11.8

Допускаемые напряжения смятия [а]см в н!ммг для зубчатых соединений

Соединение

Неподвижное

Подвижные
не под

нагрузкой

Подвижные под
нагрузкой

Условия
экслуатации

Легкие
Средние
Тяжелые

(с ударами)

Легкие
Средние
Тяжелые

(с ударами)

Легкие
Средние
Тяжелые

(с ударами)

Поверхность зуба

без термообработки

80—120
60—100

35— 50

_
—

—

—
—

с термообработкой

120—200
100—140

40— 70

40—70
30—60
20—30

10—20
5—15
3— 10

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ ПРОВЕРОЧНОГО РАСЧЕТА
ЗУБЧАТЫХ СОЕДИНЕНИЙ

(см. решение примера 45)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Передаваемый вращающий момент М,
2. Диаметр вала и длина ступицы.
3. Условия работы.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Задаются видом зубчатого соединения в зависимости от

точности центрирования деталей, величины нагрузки, условий
эксплуатации и типа производства.

2. Зная диаметр вала d, по ГОСТу принимают размеры зуб-
чатого соединения, причем серией задаются в зависимости от
характера соединения и условий работы.

3. Из условия прочности на смятие определяют расчетное
напряжение асм в соединении и сравнивают с допускаемым [<т]см

(табл. 11.8). Если осм превышает [о]си более чем на 5%, то
увеличивают длину ступицы /ст или принимают другую серию,
а иногда другой вид соединения и повторяют проверочный расчет,

Пример 45. Подобрать зубчатое соединение для блока шесте-
рен с валом коробки передач (рис. 11.22). Расчетный диаметр
вала d = 3$MM, рабочая длина ступицы блока / =65жд. Соеди-
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/Н4

нение передает М = 200- 103н-лш при реверсивной нагрузке
с толчками. Материал вала—сталь 50 (0В = 628 н/лш2), материал
блока зубчатых колес—сталь 40Х(0В = 981 н/лш2). Рабочие по-
верхности зубьев термически обработаны. Блок шестерен пере-
ключается не под нагруз-
кой.

Р е ш е н и е . 1. Выбира-
ем зубчатое соединение—
прямобочное как наиболее
распространенное. Зубья со-
единения термообработаны,
следовательно, принимаем
центрирование по внутренне-
му диаметру.

2. По табл. 11.7 находим
размеры соединения по сред-
ней серии, которая рекомен- " рис ц.22. Блок шестерен
дуется при перемещении сту-
пиц не под нагрузкой. Для диаметра вала <2 = 35лш

г х ^ Х / ) = 8х36х42лш; / = 0,4лш; г = 0,3лш.

3. По табл. 11.8 для подвижного не под нагрузкой соедине-
ния при тяжелых условиях эксплуатации принимаем [а] см=25н/лш2.

Средний диаметр соединения

Площадь смятия рабочей поверхности одного зуба [формула
[11.13)]

• 65= 149,5 лш",

По формуле (11.12) принятые размеры соединения проверяем на
смятие:

2М 2-200-Ю3

= 11,4 н/лш2,UCM "0,752^0.. 0,75-8.39.149,5

что удовлетворяет условию прочности осм < [о]см,

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ ЗУБЧАТЫХ СОЕДИНЕНИЙ

1. Для подвижных соединений рекомендуется рабочую длину
ступицы /р принимать не менее диаметра вала, т. е. /p^d
(см. рис. 11.19). При коротких ступицах возможно защемление
от перекоса при перемещении вдоль вала.

2. В длинных ступицах, когда /ст> 2,5d, необходима расточка
отверстия для выхода стружки при протягивании (см, рис. 11.22).
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Задача 41. Определить длину ступицы колеса из условия
прочности на смятие неподвижного прямобочного зубчатого сое-
динения zxdxD= 10x36 X45мм (рис. 11.19, а). Материал колеса
и вала—сталь 45 (0В = 589 н/мм2). Рабочие поверхности зубьев тер-
мически не обработаны. Передаваемый момент М=1600- 103«-лш.
Условия эксплуатации средние.

Ответ. /ст>35лш при [а]см = 80«/жж2.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Почему зубчатое соединение допускает более короткую
ступицу, чем шпоночное?

2. По каким признакам подразделяют зубчатые соединения?
3. В каких случаях следует применять центрирование прямо-

бочного зубчатого соединения по наружному диаметру?
4. Какими достоинствами обладают соединения с эвольвентным

профилем зубьев?

Дополнительная литература

[7], т. 1, стр. 705—710.
[12], лист 21.
[18], стр. 111, примеры 6.13, 6.16.

Г Л А В А 12

подшипники

А. ПОДШИПНИКИ СКОЛЬЖЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 50

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Подшипники являются опорами валов и вращающихся осей. Они
воспринимают нагрузки, приложенные к валу или оси, и пере-
дают их на корпус машины. Качество подшипников в значитель-
ной степени определяет надежность и долговечность машины

В зависимости от рода трения подшипники делятся на под-
ш и п н и к и с к о л ь ж е н и я и п о д ш и п н и к и к а ч е н и я .

В зависимости от направления воспринимаемой нагрузки под-
шипники бывают:

р а д и а л ь н ы е — воспринимают радиальные нагрузки, пер-
пендикулярные к оси цапфы;

у п о р н ы е — воспринимают осевые нагрузки;
р а д и а л ь н о - у п о р н ы е—воспринимают радиальные и осевые

нагрузки,

312

Упорные подшипники часто называют п о д п я т н и к а м и .
Основным элементом подшипника скольжения является в к л а

дыш, который устанавливают в корпусе подшипника (рис. 12.1)

Рис. 12 1. Подшипник с разъемным корпусом и вкладышем (/ —
вкладыш)

или непосредственно в станине или раме машины (рчс. 12.2).
Форму рабочей поверхности вкладыша определяет форма цапфы —
в большинстве случаев цилиндрическая.

В процессе работы трущиеся поверхности цапфы и вкладыша
находятся в состоянии относительного
скольжения.

КОНСТРУКЦИИ подшипников
СКОЛЬЖЕНИЯ

В большинстве случаев подшипники
скольжения состоят из корпуса, вклады-
шей и смазывающих устройств. Конст-
рукции подшипников разнообразны и опре-
деляются конструкцией машины. В про-
стейшем виде подшипник скольжения
представляет собой втулку * (вкладыш),
встроенную в станину машины (см.рис. 12.2).
На рис. 12.3 подшипник имеет отдельный
корпус, который крепится на станине ма-
шины.

Подшипники скольжен?1я делятся на
неразъемные (см. рис. 12.2; 12.3) и разъ-
емные (см. рис. 12.1).

Н е р а з ъ е м н ы е (глухие) п о д ш и п -
н и к и применяют при малой скорости скольжения с перерывами
в работе (механизмы управления и др.).

Рис. 12.2. Неразъемный
подшипник, встроенный

в станину машины:
/-втулка, 2—смазочная ка-
навка, 3-стопорный винт)

4 — станина машины

Размеры чугунных и бронзовых втулок приведены в ГОСТ 1978—43.
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Рис. 12.3. Фланцевый (неразъ-
емный) подшипник

Р а з ъ е м н ы е п о д ш и п н и к и имеют основное применение
в общем и особенно в тяжелом машиностроении. Они облегчают

монтаж валов, что является их боль-
шим достоинством.

При большой длине цапф приме-
няют с а м о у с т а н а в л и в а ю щ и е -
ся п о д ш и п н и к и (рис. 12.4).Сфе-
рические выступы вкладышей позво-
ляют им самоустанавливаться для
устранения перекосов вследствие де-
формации вала и неточностей монта-
жа, обеспечивая равномерное распре-
деление нагрузки в подшипнике.

Пример конструкции п о д п я т -
н и к а показан на рис. 12.5.

РЕЖИМЫ ТРЕНИЯ

В подшипниках скольжения мо-
жет быть полусухое, полужидкостное
и жидкостное трение, переходящее
последовательно одно в другое по
мере возрастания угловой скорости
вала от нуля до определенной вели-
чины. Вращающийся вал увлекает
смазку в клиновой зазор между цап-
фой и вкладышем и создает гидроди-
намическую подъемную силу, вслед-
ствие которой цапфа всплывает по
мере увеличения скорости (рис. 12.6).
В период пуска, когда скорость
скольжения мала, большая часть по-
верхности трения не разделена смаз-
кой и трение будет п о л у с у х о е .

При увеличении скорости цапфа
всплывает и толщина смазывающего
слоя увеличивается, но отдельные
выступы трущихся поверхностей оста-
ются не разделенными смазкой. Тре-
ние в этом случае будет п о л у ж и д-
к о с т н о е .

При дальнейшем возрастании уг-
ловой скорости и соблюдении опре-
деленных условий (см. ниже, стр. 320)
появляется сплошной устойчивый
слой смазки, полностью разделяющий

Рис. 12.4. Самоустанавливаю-
щийся подшипник (/ — баббито-

вая заливка)

Рис. 12.5. Подпятник

шероховатости поверхностей трения (рис. 12.7). Возникает ж и д -
к о с т н о е трение, при котором износ и заедание отсутствуют.
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В некоторых случаях при малой угловой скорости вала соз-
дается г р а н и ч н о е трение, когда трущиеся поверхности не раз-
делены слоем смазки, но на поверхностях цапфы и вкладыша

имеется тонкая адсорбированная * масляная
пленка, толщиной порядка 0,1 мкм**.

Жидкостное трение возникает лишь в спе-
циальных подшипниках при соблюдении оп-
ределенных условий. Большинство подшип-
ников скольжения работает в условиях
полужидкостного трения, а в периоды пуска
и останова — в условиях полусухого и гра-
ничного трения. Граничное, полусухое и по-
лужидкостное трение объединяют одним по-
н я т и е м — т р е н и е п р и н е с о в е р ш е н н о й
с м а з к е ,

Рис. 12.6. Положение
цапфы в подшипнике:
а — в состоянии покоя;
б — при вращении; / —
эпюра давлений в масля--

ном слое

Рис. 12.7. Расположение поверхностей
трения при жидкостном трении (силь-

но увеличено):
/—цапфа; 2—вкладыш; 3 — слой смазки

ДОСТОИНСТВА, НЕДОСТАТКИ И ПРИМЕНЕНИЕ ПОДШИПНИКОВ
СКОЛЬЖЕНИЯ

Достоинства:
1. Надежно работают в высокоскоростных приводах. Подшип-

ники качения в этих условиях имеют низкую долговечность.
2. Способны воспринимать большие ударные и вибрационные

нагрузки вследствие демпфирующего *** действия масляного слоя.
3. Бесшумно работают.
4. Имеют сравнительно малые радиальные размеры (см. рис.

12.2).
5. Разъемные подшипники допускают установку их на шейки

коленчатых валов. При ремонте не требуют демонтажа муфт,
шкивов и т. д.

* Адсорбция—поверхностное поглощение.
** мкм—микрометр; 1 мкм—lQ-6 м = 10~3 мм.

*** Демпфирование—смягчение (гашение) колебаний.
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6. Для тихоходных машин могут иметь весьма простую кон-
струкцию (см. рис. 12.2),

Недостатки:
1. В процессе работы требуют постоянного надзора вследствие

высоких требований к смазке и опасности перегрева. Перерыв
в подаче смазки ведет к выходу из строя подшипника.

2. Сравнительно большие осевые габаритные размеры.
3. Значительные потери на трение в период пуска и при не-

совершенной смазке.
4. Большой расход смазки.
Применение: 1. Для валов с ударными и вибрационными на-

грузками (молоты, поршневые машины и др.).
2. Для коленчатых валов, когда по условиям сборки тре-

буются разъемные подшипники.
3. Для валов больших диаметров, для которых отсутствуют

подшипники качения.
4. Для высокоскоростных валов, когда подшипники качения

непригодны (центрифуги и др.).
5. При особо высоких требованиях к точности работы вала

(шпиндели станков и др.).
7. В тихоходных машинах.

ВИДЫ РАЗРУШЕНИЯ ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ

Работа подшипников скольжения сопровождается абразивным
износом вкладышей и цапф, заеданием и усталостным выкраши-
ванием.

А б р а з и в н ы й и з н о с возникает вследствие попаданий со
смазкой абразивных частиц и неизбежного полусухого трения при
пуске и останове.

В обычных конструкциях подшипников скольжения в резуль-
тате износа вкладыш принимает овальную форму и вал смещается
в сторону износа. Для устранения этого недостатка в отдельных
случаях применяют обращенную подшипниковую пару, в которой
цапфу выполняют из антифрикционного материала, а вкладыш —
из малоуглеродистой стали с последующей цементацией и закал-
кой. В этом случае цапфа изнашивается равномерно, сохраняя
длительное время цилиндрическую форму, а вкладыш незначи-
тельно. В обращенных подшипниковых парах антифрикционный
материал на цапфы наносят наплавкой, металлизацией, напрес-
совкой гильз и т, п.

З а е д а н и е возникает при перегреве подшипника, так как
вследствие трения вкладыши и цапфа нагреваются. При устано-
вившемся режиме работы температура подшипника не должна
превышать допускаемой величины для данного материала вкла-
дыша и сорта масла. С повышением температуры понижается вяз-
кость масла; масляная пленка местами разрывается, образуется
металлический контакт с температурными пиками. Происходит
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заедание цапфы в подшипнике, и, как следствие этого, вкладыши
выплавляются (см. рис. 12.4) или полностью захватываются разо-
гретой цапфой, и подшипник выходит из строя.

У с т а л о с т н о е в ы к р а ш и в а н и е поверхности вкладышей
происходит редко и встречается при пульсирующих нагрузках
(в поршневых двигателях и т. п.).

МАТЕРИАЛЫ ВКЛАДЫШЕЙ

Материалы вкладышей подшипников должны иметь:
1. Достаточную износостойкость и высокую сопротивляемость

заеданию в периоды отсутствия жидкостного трения (пуск, тормо-
жение и др.). Изнашиванию должны подвергаться вкладыши, а не
цапфа вала, так как замена вала значительно дороже замены
вкладыша.

2. Высокую сопротивляемость хрупкому разрушению при дей-
ствии ударных нагрузок и достаточную усталостную прочность.

3. Низкий коэффициент трения и высокую теплопроводность
с малым расширением.

В качестве материалов для вкладышей применяют:
Бронзы. Бронзовые вкладыши широко используют при сред-

них скоростях и больших нагрузках. Наилучшими антифрикцион-
ными свойствами обладают оловянные бронзы (Бр. ОФ10-1, Бр.
ОЦС6-6-3 и др.). Алюминиевые (Бр. АЖ9-4 и др.) и свинцо-
вые (Бр. СЗО) бронзы вызывают повышенный износ цапф валов,
поэтому применяются в паре с закаленными цапфами. Свинцовые
бронзы используют при знакопеременных ударных нагрузках.

Баббит. Является одним из лучших антифрикционных мате-
риалов для подшипников скольжения. Хорошо прирабатывается,
стоек против заедания, но имеет невысокую прочность, поэтому
баббит заливают лишь тонким слоем на рабочую поверхность
стального, чугунного или бронзового вкладыша (см. рис. 12.4).
Лучшими являются высокооловянные баббиты Б89, Б83. Вкла-
дыш с баббитовой заливкой применяют для ответственных под-
шипников при тяжелых и средних режимах работы (дизели, ком-
прессоры и др.).

Чугуны. Чугунные вкладыши без заливки применяют в мало-
ответственных тихоходных механизмах. Наибольшее применение
получили антифрикционные чугуны АСЧ-1 и др.

Металлокерамика. Металлокерамические вкладыши изготовляют
прессованием и последующим спеканием порошков меди или
железа с добавлением графита, олова или свинца. Особенностью
этих материалов является большая пористость, которая исполь-
зуется для предварительного насыщения горячим маслом. Вкла-
дыши, пропитанные маслом, могут долго работать без подвода
смазки. Их применяют в тихоходных механизмах в местах, труд-
нодоступных для подвода жидкой смазки.
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Неметаллические материалы. Из неметаллических материалов
для вкладышей применяют пластмассы, древеснослоистые плас-
тики, дерево, резину и др. Неметаллические материалы устойчивы
против заедания, хорошо прирабатываются, могут работать при
смазке водой, что имеет существенное значение для подшипников
гребных винтов, насосов, пищевых машин и т. п.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Пользуясь рис. 12.1, опишите устройство разъемного под-
шипника.

2. Чем отличается полужидкостное трение от полусухого и
при каких режимах работы они возникают в подшипниках?

3. Какое назначение имеют вкладыши и из каких материалов
их изготовляют?

4. Что такое заедание и каковы его последствия в подшипни-
ках скольжения?

5. Какими основными достоинствами обладают подшипники
скольжения?

Дополнительная литература

[7], т. 2 стр. 136—166.
[12], листы 130—138.

З А Н Я Т И Е 51

УСЛОВНЫЙ РАСЧЕТ ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ

Критерии работоспособности. Основным критерием работоспо-
собности опор скольжения является износостойкость—сопротивле-
ние изнашиванию и заеданию. Для оценки работоспособности и
надежности подшипников, работающих в режиме несовершенной
смазки, служат среднее давление на трущихся поверхностях р и
удельная работа сил трения pv, где v—окружная скорость поверх-
ности цапфы. Расчет по среднему давлению р гарантирует невы-
давливаемость смазки, а расчет по pv—нормальный тепловой
режим и отсутствие заедания. Для подшипников жидкостного
трения выполняют специальный расчет, гарантирующий достаточ-
ную толщину масляного слоя между цапфой и вкладышем.

Расчет подшипников. Как указывалось выше, большинство
подшипников скольжения работает в условиях трения при несо-
вершенной смазке. Ввиду отсутствия теории расчета при режиме
несовершенной смазки, подшипники рассчитывают условно по
среднему давлению р и величине pv. При этом должны соблю-
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даться условия:

R (12.1)

(12.2)

где R — радиальная нагрузка на подшипник;
F — площадь проекции цапфы на диаметральную плоскость.

Для шипа или шейки

d и / — диаметр и длина шипа (шейки), которые определяют при
расчете и конструировании вала. Для большинства подшипни-
ков / = (0,5-М, 3)d.

Допускаемые значения [р] и [pv] зависят от материала поверх-
ностей трения (табл. 12.1).

Т а б л и ц а 12.1

Допускаемые значения [р] и [pv]

Сталь
Сталь
Сталь

Материал

по бронзе Бр. ОЦС 6-6-3
закаленная по баббиту . .

по серому чугуну

[р], н/ммг

4—6
6—10
2—4

[ра], Мн-м/м2'сек *

4—6
15—20

1—3

Расчет подпятников аналогичен расчету подшипников **, при
этом площадь опорной поверхности пяты зависит от ее конструк-
ции (см. рис. 11.3).

Для подшипников, работающих при режиме несовершенной
смазки, условный расчет является основным и выполняется в боль-
шинстве случаев как проверочный; для подшипников жидкостного
трения—как ориентировочный. При неудовлетворительном резуль-
тате расчета изменяют размеры цапфы или принимают другой
материал вкладыша и расчет повторяют.

Пример 46, Проверить подшипник оси тележки (см. рис. 11.1),
если размеры шейки. cf = 60 мм и / = 70 мм. Радиальная нагрузка
на подшипник ^==16 км при максимальной угловой скорости

* Мн—меганыотон; 1 ЛГн=10 в н.
** Подпятники находятся в худших условиях теплоотвода, поэтому зна-

чения [р] и [pv] для них принимают на 20-^-30% ниже, чем для подшипников.
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оси № = 30 рад/сек. Материал вкладыша — Бр. ОЦС 6-6-3, мате-
риал оси — нормализованная сталь 45.

Р е ш е н и е . 1. Определяем окружную скорость шейки:
cod _ 30-60 _ п пу —2лб5о — 2Лооо~и>у м'сек-

2. По табл. 12.1 принимаем [р]=4 н/мм*, [ри]=4 Мн-м/м^-сек.
3. Проверяем среднее давление в подшипнике [формула (12.1)]:

16-Ю3

 0 0 . . , . , . , 2 _ Q Q Mulu*<[p]t

что допустимо.
4. Проверяем подшипник на нагрев и отсутствие заедания

[формула О2-2)]'-
/го = 3,8-0,9=3,42 Мн-м/м*-сек< [pv]

—подшипник для заданного режима работы пригоден,

Задача 42. Вал звездочки цепной передачи установлен в
подшипниках скольжения с вкладышами из серого чугуна. Опре-
делить максимально допустимую угловую скорость вала из усло-
вия отсутствия заедания и перегрева подшипников. Максимальная
радиальная нагрузка на один подшипник ^ = 2,4 кн. Размеры
шипов: d = 30 мм, / = 40 мм.

О т в е т : со^66,7 рад/сек при [ру]=2 Мн-м/мм^-сек.

РАБОТА ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ В УСЛОВИЯХ
жидкостного ТРЕНИЯ

Для обеспечения жидкостного трения необходимо соблюдать
следующие условия:

а) зазор между поверхностями трения должен быть требуемой
величины (см. рис. 12.6);

б) масло необходимой вязкости должно надежно заполнять
зазор и непрерывно пополняться (см. рис. 12.6);

в) скорость скольжения должна быть достаточной для созда-
ния необходимой гидродинамической поддерживающей силы за
счет заклинивания смазки;

г) смазка должна полностью разделять трущиеся поверхности
(см. рис. 12.7).

Режим жидкостного трения удается получить при правильном
проектировании и тщательном изготовлении подшипника. Расчет
подшипников скольжения, работающих при жидкостном трении,
производится на основе гидродинамической теории смазки *,
которая основана на решении дифференциальных уравнений гид-
родинамики вязкой жидкости. Эта теория доказывает, что гидро-
динамическое давление может развиваться только в клиновом

* Основоположником теории является Н. П. Петров (1883 г.)
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зазоре (см. эпюру на рис. 12.6). Толщина масляного слоя h
в самом узком месте (см. рис. 12.7) зависит от режима работы
подшипника. Чем больше вязкость смазки и угловая скорость
цапфы, тем больше h. С увеличением нагрузки h уменьшается.
При установившемся режиме работы толщина h должна быть
больше суммы микронеровностей цапфы 8t и вкладыша б2:

h = К & + &J,

где К ̂ 2 — коэффициент запаса, учитывающий изгиб цапфы и
неточности изготовления и сборки.

Гидродинамический расчет подшипников жидкостного трения*
является основным и выполняется как проверочный для проверки
выполнения условий жидкостного трения.

СМАЗКА подшипников

Смазочные материалы. Для уменьшения трения и износа под-
шипники смазывают. Смазка должна быть маслянистой и вязкой.

М а с л я н и с т о с т ь ю называется способность смазки образо-
вывать на поверхности трения устойчивые адсорбированные
пленки.

В я з к о с т ь ю называется свойство слоев смазки сопротив-
ляться относительному сдвигу. Различают динамическую и кине-
матическую вязкости. За единицу динамической вязкости прини-
мают силу в ньютонах, необходимую для перемещения слоя
жидкости площадью в 1 м2 по слою той же величины, удален-
ному от первого на 1 м, со скоростью 1 м/сек; сокращенное обо-
значение этой единицы н-сек/м*. В ГОСТах указаны значения
кинематической вязкости, которая представляет отношение дина-
мической вязкости к плотности смазки.

Единица кинематической вязкости м*/сек. Практически кинема-
тическую вязкость оценивают косвенным методом по времени
истечения данного объема масла из специального прибора — вис-
козиметра. Результат испытания выражают в условных единицах
ВУ50 или ВУ100 (вязкость условная при температуре масла 50
или 100°С). Вязкость масел резко понижается с повышением
температуры.

Смазочные материалы могут быть жидкие, консистентные,
твердые и газообразные.

Ж и д к и е с м а з к и являются основным смазочным материалом.
Они имеют низкий коэффициент внутреннего трения. Их легко
подавать к местам смазки, они оказывают охлаждающее действие.
Недостатком жидкой смазки является ее вытекание из мест смазки.

Жидкие масла бывают органические и минеральные. Органи-
ческие масла—растительные (касторовое и др.) и животные (кост-
ный жир и др.), обладают высокими смазывающими свойствами,

* Подробно см. в работе [33].
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но дефицитны и п р и м е н я ю т с я в специальных с л у ч а я х . Минераль-
ные масла — продукты перегонки нефти, находят преимуществен-
ное применение для подшипников. К ним относятся индустри-
альные масла различных марок, автотракторные и др.* В о д а
применяется для смазки подшипников с вкладышами из дерева,
резины и некоторых пластмасс.

К о н с и с т е н т н ы е с м а з к и (мази) изготовляются путем
загущения жидких минеральных масел мылами жирных кислот
или углеводородами. К ним относятся солидолы, консталины и др.

Эти смазки хорошо заполняют зазоры, герметизируя узлы
трения. Вязкость их мало меняется с изменением температуры.
Применяются в подшипниках при малых скоростях скольжения
и ударных нагрузках.

Т в е р д ы е с м а з о ч н ы е м а т е р и а л ы — графит, слюда и
другие применяются в машинах, когда по условиям производства
нельзя применить жидкую или консистентную смазку (ткацкие
станки, пищевые машины и др.).

В о з д у ш н а я и г а з о в а я с м а з к и применяются в мало-
нагруженных подшипниках при очень большой угловой скорости
вала (центрифуги, шпиндели шлифовальные и др.).

Подвод и распределение смазки. Смазка подводится в подшип-
ник по ходу вращения цапфы в зону зазора, где отсутствует
гидродинамическое давление (см. рис. 12.6,6). Распределение
смазки по длине вкладыша осуществляется смазочными канав-
ками, которые располагают в ненагруженной зоне вкладыша

Рис. 12.8. Вкладыш из
двух половин (/ — кар-

ман-холодильник)

Рис. 12.9. Пресс-маслен-
ка под запрессовку

Рис. 12.10. Схема коль-
цевой смазки

(см. рис. 12.1 и 12.2). В местах стыка вкладышей делают неглу-
бокие к а р м а н ы - х о л о д и л ь н и к и (рис. 12.8), которые распре-
деляют смазку по длине цапфы, собирают продукты износа и
охлаждают смазку.

Смазка подается в подшипники с а м о т е к о м с помощью
смазочных устройств или под давлением от шестеренчатых и дру-
гих насосов. Смазочные устройства многочисленны и разнообразны.

Подробнее см. в работах [1], [33].
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По характеру подачи смазки различают устройства для пери-
одической (рис. 12.9) и непрерывной (рис. 12.10) смазки, а в за-
висимости от вида смазки—для жидкой (рис. 12.11) и конси-
стентной (рис. 12.12).

Через п р е с с - м а с л е н к и (см. рис. 12.9) смазка подается
к трущимся поверхностям под давлением при помощи шприца.

Эти масленки малогабаритны и могут уста-
навливаться в труднодоступных местах.

К о л п а ч к о в ые м а с л е н к и (см.
рис. 12.12) служат для подачи консис-
тентной смазки. Здесь мазь периодически

Рис. 12.11. Масленка
тильная

Рис. 12.12. Масленка
колпачковая

выдавливается через канал масленки путем подвинчивания кол-
пачка, заполненного смазкой.

Ф и т и л ь н ы е м а с л е н к и (см. рис. 12.11) обеспечивают
непрерывность подачи масла, фильтруя его при прохождении
через фитиль. Фитильное смазывание основано на принципе
сифона, осуществляемого капиллярами хлопчатобумажного фи-
тиля. Конец фитиля, вставленный в трубку масленки, должен
быть ниже дна масляного резервуара. Недостатком этих масле-
нок является зависимость подачи масла от его уровня в масленке,
а также расход масла в нерабочий период.

К о л ь ц е в а я с м а з к а (см. рис. 12.10) является наиболее
совершенным способом смазки подшипников. Осуществляется сво-
бодно висящим на цапфе кольцом. За счет силы трения, возни-
кающей между цапфой и кольцом, последнее вращается, захва-
тывает из ванны масло и подает его на цапфу. Отработанное
масло стекает в ванну и вновь захватывается кольцом.

С м а з к а р а з б р ы з г и в а н и е м применяется в герметически
закрытых механизмах (редукторах, коробках передач и т. п.),
в которых масло захватывается вращающимися деталями и раз-
брызгивается.

В современном машиностроении широко применяется ц и р к у -
л я ц и о н н а я с и с т е м а с м а з к и , когда к трущимся поверх-

^^i
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ностям непрерывно подводится свежее охлажденное и профиль-
трованное масло, а отработанное масло непрерывно отводится

(см. рис. 8.15, б).

к.п.д. подшипников СКОЛЬЖЕНИЯ
Величина к .п .д . подшипников скольжения зависит от потерь

на трение поверхностей скольжения. В условиях полужидкостного
трения к .п .д . одной пары подшипников принимают:

для вкладышей из чугуна г| = 0,95 — 0,96;
» » » бронзы т] = 0,97 — 0,98;
» » » с баббитовой заливкой г] = 0,98—0,99;
» » » из древеснослоистых пластиков при смазке

водой rj = 0,98.

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО КОНСТРУИРОВАНИЮ
подшипников СКОЛЬЖЕНИЯ

1. Разъем корпуса подшипника производят перпендикулярно
к линии действия радиальной нагрузки R (рис. 12.13).

2. Вкладыш выполняют без буртиков (см. рис. 12.2), с одним
и с двумя буртиками (см. рис. 12.8). Буртики служат для вос-
принятая осевых нагрузок и для фиксации вкладышей от осевого

смещения. Толщина стенки вкла-
дыша б зависит от диаметра цап-
фы d и материала. Для чугунных
вкладышей б = 0,03<i + (2 -г- 5) мм;
для бронзовых вкладышей б =
= 0,03d + (l ~-3)мм. Ширина бур-
тика Ь ж 1,26, а высота /i»;0,66.

Толщина слоя заливки бабби-
та (см. рис. 12.4) на стальном
вкладыше s »0,01d + (0,5-f- 1}мм,
на чугунном вкладыше s ж 0,01d+
+ (1 — 2) мм. Для сцепления баб-

бита с вкладышем на поверхности
последнего делают пазы—«ласточ-
кин хвост».

В массовом производстве вкладыши штампуют из стальной
ленты, на которую нанесен тонкий антифрикционный слой.

3. Вкладыши жестко закрепляют в корпусе для предохране-
ния от проворачивания и осевого перемещения (см. рис. 12.1).

4. Регулирование зазора в разъемных подшипниках произво-
дят радиальным смещением вкладышей:

а) либо подбором или подшлифовкой прокладок, установлен-

ных в разъеме корпуса;
б) либо шабрением плоскостей стыка вкладыша или корпуса

(см. рис. 12.1).
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Рис. 12.13. Подшипник с наклон-
ным разъемом корпуса

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какова последовательность условного расчета подшипников
скольжения?

2. Какое трение желательно иметь в подшипниках скольже-
ния и при каких условиях оно возникает?

. 3. Какими свойствами должна обладать смазка?
4. Почему при расположении смазочных канавок в нагружен-

ной зоне вкладыша работоспособность подшипника падает?
5. Объясните принцип действия кольцевой (см. рис. 12.10) и

фитильной (см. рис. 12.11) смазок.

Дополнительная литература

[11], стр. 236—250.
[18], стр. 234—235, примеры 14.4; 14.6.

Б. ПОДШИПНИКИ КАЧЕНИЯ

З А Н Я Т И Е 52

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Подшипник качения представляет собой готовый узел, основ-
ным элементом которого являются т е л а к а ч е н и я — шарики
или ролики, установленные между кольцами и удерживаемые на
определенном расстоянии друг от друга обоймой, называемой
сепаратором (рис. 12.14). В процессе работы
тела качения катятся по беговым дорожкам
колец, одно из которых в большинстве слу-
чаев неподвижно. Распределение нагрузки меж-
ду несущими телами качения неравномерно
(рис. 12.15) и зависит от величины радиального
зазора в подшипнике и от точности геометри-
ческой формы его деталей.

В отдельных случаях для уменьшения ра- р 12 н пт
диальных размеров подшипника кольца отсут-
ствуют (рис. 12.16) и тела качения катятся
непосредственно по цапфе и корпусу.

Подшипники качения широко распростране-
ны во всех отраслях машиностроения. Они стан-
дартизованы и изготовляются в массовом про-
изводстве на ряде крупных специализированных заводов.

ковый однорядный
радиальный под-

шипник:
1 — наружное кольцо;
2 —внутреннее коль-
цо; J-шарик; 4-се-

паратор

ДОСТОИНСТВА И НЕДОСТАТКИ ПОДШИПНИКОВ К А Ч Е Н И Я

Достоинства:
1. Сравнительно малая стоимость вследствие массового про-

изводства подшипников,
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2. Малые потери на трение и незначительный нагрев. Потери
на трение при пуске и установившемся режиме работы практи-
чески одинаковы.

3. Высокая степень взаимозаменяемости, что облегчает мон-
таж и ремонт машин.

4. Малый расход смазки.
5. Не требуют особого внимания и ухода.

Рис 1215. Схема рас-
пределения нагрузки
межд\ телами качения

в подшипнике

Рис. 12.16. Блок зубчатых колес на
игольчатых подшипниках без колец

Недостатки:
1. Высокая чувствительность к ударным и вибрационным

нагрузкам вследствие большой жесткости конструкции подшип-

ника.2. Малонадежны в высокоскоростных приводах из-за чрезмер-
ного нагрева и опасности разрушения сепаратора от действия
центробежных сил.

3. Сравнительно большие радиальные размеры.
4. Шум при больших скоростях.

КЛАССИФИКАЦИЯ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ И ИХ МАРКИРОВКА

Подшипники качения классифицируют по следующим основ-
ным признакам:

по форме тел качения (рис. 1 2 . 1 7 ) — ш а р и к о в ы е (а) и ро-
л и к о в ы е, причем последние могут быть с цилиндрическими (б),
коническими (в), бочкообразными (г), игольчатыми (д) и витыми (е)
роликами;

S) 8)

Рис. 12.17. Тела качения подшипников
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по направлению воспринимаемой нагрузки — р а д и а л ь н ы е ,
р а д и а л ь н о - у п о р н ы е и у п о р н ы е ;

по числу рядов тел к а ч е н и я — о д н о р я д н ы е и м н о г о р я д -
ные;

по способности самоустанавливаться — н е с а м о у с т а н а в л и -
в а ю щ и е с я и с а м о у с т а н а в л и в а ю щ и е с я (сферические);

по габаритным размерам—на с е р и и .
Для каждого типа подшипника при одном и том же внутрен-

нем диаметре имеются различные серии, отличающиеся разме-
рами колец и тел качения. В зависимости от размера наружного
диаметра подшипника серии бывают: сверхлегкие, особо легкие,
легкие, средние и тяжелые.

В зависимости от ширины подшипника серии подразделяются
на узкие, нормальные, широкие и особо широкие.

Подшипники качения маркируют нанесением на торец колец
ряда цифр и букв, условно обозначающих внутренний диаметр,
серию, тип, конструктивные особенности, класс точности и др.

Д в е п е р в ы е ц и ф р ы справа обозначают его внутренний
диаметр d. Для подшипников с d = 20-f-495 мм размер внутрен-
него диаметра определяется умножением указанных двух цифр
на 5. Так, например, подшипник 7309 имеет d = 45 мм.

Т р е т ь я ц и ф р а справа обозначает серию подшипника.
Особо легкая серия обозначается цифрой 1, легкая — 2, сред-
няя— 3, тяжелая — 4, легкая широкая — 5, средняя широкая — 6
и т.д.

Например, подшипник 7309—средней серии.
Ч е т в е р т а я ц и ф р а справа обозначает тип подшипника:

радиальный шариковый однорядный
радиальный шариковый сферический
радиальный с короткими цилиндрическими роликами . .
радиальный роликовый сферический
радиальный роликовый с длинными роликами или иголь-

чатый
радиальный роликовый с витыми роликами
радиально-упорный шариковый
роликовый конический
упорный шариковый
упорный роликовый

О*
1
2
3

4
5
6
7
8
9

Приведенный для примера подшипник 7309 является ролико-
вым коническим.

П я т а я или п я т а я и ш е с т а я ц и ф р ы справа обозна-
чают отклонение конструкции подшипника от основного типа.

Например, подшипник 7309 основной конструкции (см.
рис. 12.24, стр. 330) пятой цифры в обозначении не имеет, а
аналогичный подшипник с бортом (см. рис. 12.25, стр. 330)
клеймится 67309.

* Если после 0 слева нет цифр, то 0 в условном обозначении подшипника
ве проставляется.
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О д н а или две б у к в ы в п е р е д и цифр условного обо-
значения указывают класс точности подшипника.

Нормальный класс точности обозначается буквой Н, повышен-
ный—П, высокий—В, особо высокий—А, сверхвысокий—С,
промежуточные ВП, АВ, СА.

У подшипников нормального класса буква Н не проставляется.
Следовательно, приведенный в качестве примера подшипник 7309 —
нормального класса точности.

В условном обозначении подшипников могут быть дополни-
тельные знаки, характеризующие изменение металла деталей под-
шипника, специальные технологические требования и т.д.*.

Примеры обозначений подшипников:
211 подшипник радиальный шариковый однорядный, легкой

серии с внутренним диаметром d = 55 мм, нормального класса
точности;

П405 — подшипник радиальный шариковый однорядный, тяже-
лой серии с d = 25 мм, повышенного класса точности;

В2208—подшипник радиальный роликовый с короткими ци-
линдрическими роликами, легкой серии с d = 40 мм, высокого
класса точности.

Задача 43. Прочитать условное обозначение подшипников:
106, П3520, 8314.

ОСНОВНЫЕ Т И П Ы ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

Шариковый радиальный однорядный подшипник (рис. 12.18,
табл. 12.2) является самым распространенным подшипником в
машиностроении. Он дешев, допускает перекосы вала до 1/4°.
Предназначен для радиальной нагрузки, но может воспринимать
и осевую в пределах 70% от неиспользованной радиальной.
Обеспечивает осевое фиксирование вала в двух направлениях.
При одинаковых габаритных размерах работает с меньшими
потерями на трение и при большей угловой скорости вала, чем
подшипники всех других конструкций.

Шариковый радиальный сферический подшипник (рис. 12.19)
предназначен для радиальной нагрузки. Одновременно с радиаль-
ной может воспринимать небольшую осевую нагрузку и работать
при значительном перекосе внутреннего кольца относительно на-
ружного. Способность самоустанавливаться определяет область
его применения.

Роликовый радиальный сферический подшипник (рис. 12.20)
имеет ту же характеристику, что и шариковый сферический, но
обладает наибольшей грузоподъемностью из всех других подшип-
ников таких же габаритных размеров,

* Подробнее см. в работе [9].
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Т а б л и ц а 12.2
Шариковые радиальные однорядные подшипники

по ГОСТ 8338—57 (извлечение)

Условные
обозначе-

ния

206
207
208
209
210

306
307
308
309
310

406
407
408
409
410

Основные размеры в мм
(рис. 12.18)

Л D В Г

Коэффициент
работоспособ-

ности Стабл

Допускаемая
статическая

нагрузка
QCT в к»

Предельная
угловая
скорость
в рад/сек

Л е г к а я с е р и я
30
35
40
45
50

62
72
80
85
90

16
17
18
19
20

1,5
2
2
2
2

22000
30000
39000
39000
42000

9,3
12,7
16,7
16,7
18,6

1360
1040
1040
838
838

С р е д н я я с е р и я

30
35
40
45
50

72
80
90

100
ПО

19
21
23
25
27

2
2,5
2,5
2,5
3

33000
40000
48000
57000
72000

13,7
16,7
20,6
24,5
34,3

1040
838
838
660
660

Т я ж е л а я с е р и я
30
35
40
45
50

90
100
ПО
120
130

23
25
27
29
31

2,5
2,5
3
3
3,5

60000
68000
78000
92000

108000

24,5
30,4
34,3
43,1
52

838
660
660
660
524

Рис. 12.18. Шари- Рис. 12.19. Шари- Рис. 12.20. Ролико- Рис.12 21. Роли-
ковый радиальный ковый радиальный вый радиальный ковый радиаль-
однорядный под- сферический под- сферический под- ный подшипник

шипник шипник шипник с короткими ци-
линдрическими

роликами
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Роликовый радиальный подшипник с короткими цилиндриче-
скими роликами (рис. 12.21) воспринимает только радиальною
нагрузку. Допускает осевое взаимное смещение колец. Приме-
няется для коротких жестких валов, а также в качестве «плаваю-
щих» опор (для валов шевронных шестерен и др.).

Рис. 12.22. -Ро-
ликовый иголь-
чатый подшип-

ник

Рис. 12.23. Ша-
риковый ради-
ально-упорный

подшипник

Рис. 1224. Ро-
ликовый кони-
ческий П О 1 Ш И П -

ник

Рис. 12 25. Ро-
ликовый кониче-
ский подшипник
с упорным бор-

том

Роликовый игольчатый подшипник (рис. 12.22) воспринимает
только радиальную нагрузку. При сравнительно небольших габа-
ритных размерах обладает высокой радиальной грузоподъемностью.

Шариковый радиально-упорный подшипник (рис. 12.23) пред-
назначен для комбинированных (радиальных и осевых) или чисто
осевых нагрузок. Подшипники, смонтированные попарно, воспри-
нимают осевые усилия, действующие в обоих направлениях. При-
меняются для жестких валов при больших скоростях вращения.

Рис. 12.26. Шариковый упорный подшипник

Роликовый конический подшипник (рис. 12.24 и 12.25) вос-
принимает одновременно радиальную и осевую нагрузки. Приме-
няется при средних и низких скоростях вращения. Обладает
большой грузоподъемностью. Удобно регулируется. Не допускает
перекоса колец, поэтому требует жестких валов и точного мон-
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та/на. Эти подшипники, как и предыдущие, устанавливают по-
парно, они должны быть нагружены осевой силой — внешней или
специально созданной при сборке.

Шариковый упорный подшипник (рис. 12.26, а) воспринимает
одностороннюю осевую нагрузку. При действии осевых сил попе-
ременно в обоих направлениях устанавливают двойной упорный
подшипник (рис. 12.26,6). Во избежание заклинивания шариков
от действия центробежных сил этот подшипник применяют при
средних и низких скоростях вращения.

МАТЕРИАЛЫ П О Д Ш И П Н И К О В

Тела качения и кольца изготовляют из высокопрочных ша-
рикоподшипниковых хромистых сталей ШХ9, ШХ15 и других
с термообработкой и последующими шлифованием и полирова-
нием. Витые ролики изготовляют навиванием из стальной полосы.
Твердость закаленных тел качения и колец HRC61—66.

Сепараторы чаще всего штампуют из мягкой листовой стали.
Для высокоскоростных подшипников сепараторы изготовляют
массивными из бронзы, латуни, легких сплавов или пластмасс.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Из каких деталей состоят подшипники качения?
2. Можно ли применять шариковые радиальные подшипники

для восприятия комбинированных (радиальных и осевых) на-
грузок?

3. Каковы достоинства подшипников качения по сравнению
с подшипниками скольжения?

4. Укажите достоинства и недостатки шариковых подшипни-
ков по сравнению с роликовыми.

5. В каких случаях следует применять сферические подшип-
ники?

Дополнительная литература

[7], т. 2, стр. 167—175.

З А Н Я Т И Е 53

виды РАЗРУШЕНИЯ подшипников КАЧЕНИЯ

Основными причинами потери работоспособности подшипников
качения являются:

У с т а л о с т н о е в ы к р а ш и в а н и е рабочих поверхностей
тел качения и беговых дорожек колец в виде раковин или от-
слаивания (шелушения) вследствие циклического контактного
нагружения. Усталостное выкрашивание является основным видом
разрушения подшипников, обычно наблюдается после длительной
работы и сопровождается стуком и вибрациями.
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П л а с т и ч е с к и е д е ф о р м а ц и и на дорожках качения
(вмятины) вследствие действия ударных нагрузок или больших
статических нагрузок без вращения.

З а д и р ы рабочих поверхностей качения по причине недо-
статочной смазки или слишком малых зазоров из-за неправиль-
ного монтажа.

А б р а з и в н ы й и з н о с вследствие плохой защиты подшип-
ника от попадания пыли. Применение совершенных конструкций
уплотнений подшипниковых узлов уменьшает износ рабочих по-
верхностей подшипника.

Р а з р у ш е н и е с е п а р а т о р о в от действия центробежных
сил и воздействия на сепаратор тел качения. Этот вид разру-
шения является основной причиной потери работоспособности
быстроходных подшипников.

Р а с к а л ы в а н и е колец и тел качения из-за перекосов при
монтаже или при больших динамических нагрузках.

КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ ПОДШИПНИКОВ К А Ч Е Н И Я

Основными критериями работоспособности подшипников каче-
ния являются долговечность по усталостному выкрашиванию и
статическая грузоподъемность по пластическим деформациям.

Расчет на д о л г о в е ч н о с т ь выполняют для подшипников,
вращающихся с угловой скоростью со ^0,105 рад/сек.

Невращающиеся подшипники или медленно вращающиеся
(с угловой скоростью со < 0,105 рад/сек) рассчитывают н а с т а -

т и ч е с к у ю г р у з о п о д ъ е м -
н о с т ь .

Подшипники качения не кон-
струируют, а подбирают по ко-
эффициенту работоспособности
(см. далее).

ВЫБОР ТИПА ПОДШИПНИКА

Выбор типа подшипника за-
висит от его назначения, на-
правления и величины нагруз-
ки, угловой скорости, режима
работы, стоимости подшипника
и особенностей монтажа. Для
малых нагрузок и больших ско-
ростей вращения принимают
шариковые однорядные подшип-

ники легких серий. Подшипники более тяжелых серий обладают
большей грузоподъемностью, но допускаемая угловая скорость их
меньше. При одновременном действии радиальной и осевой на-
грузок выясняют, достаточен ли один подшипник или необходи-

Рис. 12.27. Пример установки вала
на шариковых подшипниках при ра-
диальной и значительной осевой на-

грузке постоянного направления:
/ — войлочное уплотнение; 2-свингювое

кольцо
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мо, чтобы каждая из нагрузок воспринималась отдельным под-
шипником (рис 12.27).

При ударных, или переменных, нагрузках с большой кратко-
временной пиковой нагрузкой предпочтительны двухрядные
роликовые подшипники (см. рис. 12.20). Шариковые подшипники
менее требовательны к смазке, чем роликовые.

РАСЧЕТ (ПОДБОР) ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ
НА ДОЛГОВЕЧНОСТЬ

Расчет на долговечность основан на коэффициенте работо-
способности подшипника С, представляющем условную нагрузку Q,
которую может выдержать подшипник при угловой скорости
вращения со=1 рад/сек и долговечности подшипника /г=1 ч.

Экспериментально установлено, что требуемая долговечность
подшипника качения определяется условием:

(123)

где С—расчетный коэффициент работоспособности подшипника *;
Q — условная нагрузка на подшипник (см. ниже) в я;
со—угловая скорость вращающегося кольца подшипника

в рад /сек;
h—требуемая долговечность подшипника (срок службы) в ч;

С1аб:,—допускаемый коэффициент работоспособности стандарт-
ного подшипника по справочнику.

Формула (12.3) справедлива при со > 1,05 рад/сек, но не выше
предельного значения, указанного в таблице для данного под-
шипника. При со = 0,105 -f- 1,05 рад/сек в формулу подставляют
со = 1,05 рад/сек.

Подбор подшипников производится по коэффициенту С и ди-
аметру цапфы вала.

Условная нагрузка. Условная нагрузка Q учитывает характер
и направление действующих на подшипник нагрузок, условия
работы и зависит от типа подшипника:

для радиальных подшипников

для радиально-упорных подшипников

*В системе измерения МКГСС и внесистемных единицах С = Q(
где Q — условная нагрузка в кГ; п —число оборотов в минуту.

(12.4)

(12.5)
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для упорных подшипников

(12.6)

где R — радиальная нагрузка на подшипник (суммарная опорная
реакция) в н;

Значения коэффициента т
Т а б л и ц а 12.3

Тип подшипника

Шарикоподшипники радиальные од-
норядные

Шарикоподшипники радиальные сфе-
рические легкой серии

То же, средней серии

То же, широких серий

Роликоподшипники радиальные сфе-
рические легкой серии

То же, средней серии

Шарикоподшипники радиалыю-упор-
ные однорядные

Роликоподшипники конические

Обозначение типа и
серии подшипника

100, 200, 300 и 400

1200, 11200, 111200;
внутренний диаметр в мм:
до 17
20—40
45 и выше

1300, 11300, 111300;
внутренний диаметр в мм:
до 30
35 и выше

1500, 1600, 11 500, 11600,
111500, 111600

3500, 13500, 113500

3600, 13600, 113600

6000
36000
46000
66000

7100, 7200, 7500
7300, 7600
27000

т

1,5*

2,5
3,5
4,5

3
4

2,5

4,5

3,5

2
1,5
0,7
0,5

1,5
1,8
0,7

* Коэффициент т зависит от отношения R/A:
при R/A < 1 = 2 > 2,

табличное значение m умножают на 1,25 1,15 1,0;
при R/A > 5 осевую нагрузку на радиальные однорядные и радиально-упорные ша-

рикоподшипники, а также конические роликоподшипники можно не учитывать.
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А — осевая нагрузка подшипника в н; для подшипников
с короткими цилиндрическими роликами и для подшип-
ников, установленных как плавающие опоры Л = 0;

т — коэффициент приведения осевой нагрузки к радиальной
(табл. 12.3);

/Ск — коэффициент, учитывающий зависимость долговечности
подшипника от того, какое из колец вращается:

при вращении внутреннего кольца /(к=1,
при вращении наружного кольца К.* — 1,2, кроме сферических

подшипников, для которых /С„=1;
/С6—коэффициент, учитывающий влияние характера нагрузки

на долговечность подшипника.

Характер нагрузки Д'6

Спокойная нагрузка (без толчков) 1
Легкие толчки. Кратковременные перегрузки до 125%

от расчетной нагрузки 1,0—1,2
Умеренные толчки. Вибрации нагрузки Кратковре-

менные перегрузки до 150% от расчетной нагрузки 1,3—1,8
Нагрузки со значительными толчками и вибрациями.

Кратковременные перегрузки до 200% от расчетной
нагрузки 1,8—2,5

Нагрузки с сильными ударами и кратковременные
перегрузки до 300% от расчетной нагрузки . . . . 2,5—3,0

Kt — коэффициент, учитывающий влияние температуры на
долговечность подшипника:

при /°С< 100 150 170 200
/С, = 1,00 1,03 1,10 1,25

250
1,40;

Лсу%1 — суммарная осевая нагрузка радиально-упорного под-
шипника в н;

(12.7)

и S2 — осевые составляющие от радиальных нагрузок под-
шипников (рис. 12.28);

S 2 «l,3# 2 tgp\ (12.8)

где Р — угол контакта тела качения с беговой дорожкой наруж-
ного кольца (см. рис. 12.28 и 12.23).

При расположении радиально-упорных подшипников по одно-
му на каждой из двух опор (см. рис. 12.28) Лсуи воспринимает
один из подшипников, а второй от осевой силы разгружен.

За положительное направление силы 5t или S2 принимают
направление осевой силы А. Знак плюс для Лсум указывает на
совпадение направлений А и Лсум. При расположении подшип-
ников аналогично схеме рис. 12.28 в формуле (12.5) Асуя со
знаком плюс учитывают только для правого подшипника, а при
знаке минус—только для левого подшипника (но абсолютной
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величине). При расположении подшипников по схеме рис. 12.29
в формуле (12.5) Лсум со знаком плюс учитывают только для
левого подшипника, а при знаке минус—только для правого
подшипника.

1̂

JE3

Рис. 12 28. Пример установки вала на роликовых ко-
нических подшипниках враспор:

/ — расстояние между опорами, /—манжетное уплотнение: 2—набор
прокладок

Рис. 12.29 Пример установки вала-шестерни конической
передачи на конических роликоподшипниках

Пример 47. Определить величину и направление суммарной
осевой нагрузки Лсум для конического роликоподшипника с углом
Р=14°20' при расположении подшипников согласно рис. 12.28,
если Л = 615 н, R1 = \320 н и #2 = 1180 н.

Р е ш е н и е . 1 . Осевые составляющие от радиальных нагрузок
(формула 12.8)

Sx« 1, 3R-, tg P = 1,3-1 320 tg!4°20' = 437 н;
53« l,3/? 2 tgp=l,3-1180tgl4°20' = 394 н.

2. Суммарная осевая нагрузка (формула 12.7)

394 = 658 н,

336

Знак плюс указывает, что направление Лсум совпадает с на-
правлением А. Осевую силу Лсум воспринимает правый подшип-
ник, для которого условная нагрузка Q определяется по фор-
муле (12.5). Условную нагрузку левого подшипника определяют
по той же формуле, но при Лсум = 0.

РАСЧЕТ (ПОДБОР) ПОДШИПНИКОВ КА Ч ЕН ИЯ
НА СТАТИЧЕСКУЮ ГРУЗОПОДЪЕМНОСТЬ*

В домкратах, нажимных и других устройствах подшипники
Качения воспринимают нагрузку в неподвижном состоянии или
при медленном вращении (с угловой скоростью ю < 0,105 рад/сек).
Работоспособность таких подшипников определяется допускаемой
статической нагрузкой QCT, при которой не возникает пласти-
ческих деформаций контактирующих поверхностей. Значения QCT

приводятся в справочной литературе для каждого подшипника
(см. табл. 12.2). Действующая на подшипник нагрузка не должна
превышать табличного значения QCT. При ударных нагрузках QCT

должна быть в два раза больше действующей нагрузки.

Пример 48. Ось качающегося рычага несет спокойную ради-
альную нагрузку Q = 30/см, приложенную посередине. Подобрать
шариковые радиальные однорядные подшипники, если диаметр
цапф оси d = 35 мм.

Р е ш е н и е . При качательном движении оси подшипник под-
бираем по статической грузоподъемности.

Один подшипник несет нагрузку
Q 30 , -
Т = 1Г кн'

По ГОСТ 8338—57 (см. табл. 12,2) выбираем подшипник 307,
для которого Q C T = l u , 7 кн.

Задача 44. Определить условную нагрузку Q для упорного
подшипника (см. рис. 12.27), если осевая нагрузка Л =12 кн.
Рабочая температура подшипникового узла ^^150°С. Подшип-
ник испытывает умеренные толчки.

О т в е т . Q=18,55 кн при /(6=1,5.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Укажите основные причины выхода из строя подшипников
качения.

2. Какова особенность определения условной нагрузки ра-
диально-упорных подшипников?

* Расчет (подбор) подшипников качения, работающих при переменной
нагрузке и переменной угловой скорости (опоры канатных барабанов и др )
выполняют с учетом коэффициента переменности режима. Данные по подбору
таких подшипников приведены в работах [1], [4], [17].
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3. Какой физический смысл имеет коэффициент работоспо-
собности С?

4. В каких случаях подбор подшипников производится по
их статической грузоподъемности?

Дополнительная литература

[И], стр. 250—264.
[18], стр. 218, пример 13.1.

З А Н Я Т И Е 54

ПОСЛЕДОВАТЕЛЬНОСТЬ РАСЧЕТА (ПОДБОРА) ПОДШИПНИКОВ
К А Ч Е Н И Я НА ДОЛГОВЕЧНОСТЬ

(см. решение примера 49)

И с х о д н ы е д а н н ы е :
1. Расчетная схема вала с величиной и направлением нагрузок

(см. занятие 44).
2. Угловая скорость вала ш.
3. Диаметр цапф вала d.
4. Условия работы подшипникового узла.
П о с л е д о в а т е л ь н о с т ь р а с ч е т а :
1. Определяют радиальные опорные реакции в вертикальной

Ra и горизонтальной Rr плоскостях*, а затем суммарные реак-
ции R для каждой опоры:

Rt (12.9)

2. Выбирают тип и серию подшипника исходя из условий
работы, действующих нагрузок и намечаемой конструкции под-
шипникового узла.

3. Задаются расчетными коэффициентами дк, т, дб, дт в за-
висимости от принятого типа и серии подшипника, а затем
определяют условную нагрузку Q для каждого подшипника.

4. Задаются долговечностью h подшипника и определяют
требуемый коэффициент работоспособности С (формула 12.3).
Обычно долговечность подшипника определяется сроком работы
машины между капитальными ремонтами. В среднем машино-
строении принимают /1 = 2500—20000 ч.

5 Зная диаметр цапфы d и требуемый коэффициент работо-
способности С, по таблице подбирают подшипник принятого
типа, при этом соблюдают условие С<Ста6л.

* При определении опорных реакций радиально-упорных подшипников
пролетом между опорами считают расстояние / о учетом угла контакта £
(см. рис. 12.28 и 12.29).
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Если С > Стабл, а долговечность Л не может быть уменьшена,
то переходят к более тяжелой серии или принимают другой тип
подшипника (например, вместо шарикового — роликовый), и расчет
повторяют. В отдельных случаях увеличивают диаметр цапфы
вала с целью увеличения Стабл. В этом случае в конструкцию
вала вносят изменения.

Если для опор вала принимают одинаковые подшипники
(см. рис. 12.28), то расчет и подбор подшипника ведут по наи-
более нагруженной опоре. В этом случае уменьшается количество
типоразмеров подшипников в машине.

Пример 49. По данным примера 41 подобрать подшипники
качения для вала редуктора (см. рис. 11.9, а). Диаметр цапф
вала dl = 40 мм, угловая скорость вала со = 24,8 рад/сек. Нагрузка
нереверсивная, постоянная. В период пуска кратковременная
(пиковая) нагрузка в 1,8 раза больше номинальной. Рабочая
температура подшипникового узла не должна превышать 65° С,
(Начало расчета см. в решениях примеров 40 и 41.)

Р е ш е н и е . 1 . Согласно расчетной схеме вала (см. рис. 1 1 .9, б)
и решению примера 41 определяем суммарные радиальные опор-
ные реакции по формуле (12.9):

для опоры Б: RB = V Rl* + Квг = /14052 + 39942 = 4234 н;

для опоры Г: Rr = Rr* + Rrr = |Л5342+ Ш22= 1889 н.

2. По условиям работы подшипникового узла (небольшая
угловая скорость; отсутствие осевой нагрузки) намечаем для
обеих опор наиболее дешевый — шариковый радиальный одноряд-
ный подшипник тяжелой серии типа 400.

3. В соответствии с условиями работы подшипника принимаем:
/Ск=1 — вращается внутреннее кольцо (см. стр. 335);
/С6 = 2,2 — подшипники работают с кратковременной (пиковой)

нагрузкой, в 1,8 раза больше номинальной (см. стр. 335);
/Ст=1 — рабочая температура подшипника не выше 65° С (см.

стр. 335).
Условная нагрузка подшипников при Л = 0 [формула (12.4)]:

для опоры Б: QE=RbKKK6KT = 4234- Ь 2,2- 1 = 93 10 н;
для опоры Г: Qr = RrKKK6KT=\889- 1-2,2.1= 4150 н.

Опора Б является более нагруженной, и по ней ведем даль-
нейший расчет (подбор) подшипника.

4. Учитывая рекомендации на стр. 338, для подшипников
редуктора принимаем желаемую долговечность /1=10000 ч.

Требуемый коэффициент работоспособности подшипника опо-
ры Б [формула (12.3)]

С = 0,2Qfi(eo/0°'3 =0,2-9310 (24,8- 10000)°'3 = 77 200*.

* Величина (24,8- 10 000)°>3 найдена логарифмированием: lg (24,8- 10 000)0lS=
=0,3 lg (24,8- 10000) = 0,31g(2,48.105) = 0,3.5,394= 1,618; (24,8- 10 ООО)0,3 = 41, 5.
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5. По диаметру цапфы 0 40 мм и требуемому коэффициенту
работоспособности С = 77 200 по ГОСТ 8338—57 (см. табл. 12.2)
подбираем подшипник 408 с размерами d xDxb = 40 х 110x27,
у которого Стабл = 78000.

Для опоры Г принимаем тот же подшипник 408.

Задача 45. Подобрать шариковый радиальный однорядный
подшипник для вала коробки передач при следующих данных:
радиальная нагрузка на подшипник R = 1000 н, осевая А = 200 н\
угловая скорость вала со = 42 рад/сек', диаметр цапфы с1 = <15мм.
Нагрузка с легкими толчками. Вращается внутреннее кольцо.
Температура нагрева подшипника не превышает 80° С. Желаемая
долговечность ft = 8000 ч.

О т в е т . Подшипник 309 с Стабл = 57000 (при / C t f = l , l ) .

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Как подбирают подшипники качения по заданной долго-
вечности?

2. Как подобрать подшипник качения, угловая скорость ко-
торого w = 0,8 рад/сек?

3. Какие факторы влияют на долговечность подшипника и
как их учитывают при подборе подшипника?

4. На рис. 12.28 вал шестерни косозубой передачи установ-
лен на двух одинаковых роликовых конических подшипниках.
Нужно ли для подбора подшипников знать направление вра-
щения вала?

Дополнительная литература

[18], стр. 219, пример 13.2; стр. 222, пример 13.6.
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ОСОБЕННОСТИ КОНСТРУИРОВАНИЯ УЗЛОВ
ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

Работоспособность подшипников качения зависит не только
от правильного их подбора, но и от рациональной конструкции
подшипникового узла. Чем чувствительнее подшипник к деформаци-
ям вала и перекосам, тем больше внимания уделяют конструк-
тивной разработке подшипникового узла.

П о д ш и п н и к и устанавливают в жестких корпусах, стре-
мясь избежать перекосов, которые могут возникнуть вследствие
неправильной обработки посадочных мест или при монтаже.

Установку н е п о д в и ж н ы х к о л е ц подшипников осуществ-
ляют с более свободными посадками, чем вращающихся.
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Чем больше нагрузка и меньше угловая скорость, тем выше
должна быть плотность посадки. Желательно, чтобы вал с под-
шипниками качения представлял собой статически определимую
систему, так как в статически неопределимых конструкциях
ничтожные смещения опор (например, в результате погрешностей
монтажа) вызывают резкое возрастание нагрузок, действующих
на подшипники.

При установке на валу н е с к о л ь к и х р а д и а л ь н ы х
п о д ш и п н и к о в один из них крепят на валу и в корпусе от

Рис. 12.30. Пример установки вала на шариковых ради-
альных подшипниках (правый фиксирующий подшипник,

левый — плавающий):
/-канавочное уплотнение, 2-мазеудерживающее кольцо

осевого смещения (рис. 12.30). Все остальные выполняют пла-
вающими в корпусе для компенсации теплового расширения вала
и возможных ошибок монтажа. Плавающий подшипник переме-
щается в осевом направлении на величину удлинения (укоро-
чения) вала, при этом не возникает температурных напряжений.

При отсутствии осевых сил плавающим выполняют менее
нагруженный радиальный подшипник, чтобы уменьшить трение
от перемещения подшипника. Если на вал действует большая
осевая нагрузка, то плавающим выполняют более нагруженный
радиальными силами подшипник. При этом всю осевую нагрузку
будет воспринимать подшипник, менее нагруженный радиаль-
ными силами.

К о р о т к и е в а л ы (см. рис. 12.28) с расстоянием между
опорами l^.8d (где d—наибольший диаметр вала), но с боль-
шими осевыми нагрузками устанавливают на радиально-упорных
подшипниках враспор. Осевая регулировка таких подшипни-
ков производится изменением толщины набора прокладок. В этом
случае перепад температур вала и корпуса не должен превы-
шать 20°.

Для д л и н н ы х в а л о в , нагруженных как радиальной, так
и значительной осевой нагрузкой, оба радиально-упорных под-
шипника устанавливают враспор на одной опоре (рис. 12.31).
Вторую опору выполняют плавающей.

Для создания самостоятельного сборочного комплекта вала
с подшипниками в некоторых конструкциях п о д ш и н п п к о и ы х
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узлов применяют чугунные стаканы (см. рис. 12.28). В подшип-
никовом узле вала-шестерни конической передачи стакан яв-
ляется обязательным, с его помощью производят регулировку
зубчатого зацепления (см. рис. 12.29 и 6.38).

Рис. 1231. Пример установки вала на сдвоенных радиаль-
но-упорных шариковых подшипниках и плавающем радиачь-
ном шариковом подшипнике (/ — лабиринтно-канавочное

уплотнение)

В зависимости от величины осевой нагрузки, скорости вра-
щения и принятой конструкции подшипникового узла внутрен-
ние кольца подшипников на валу крепят различными способами
(рис. 12.32): посадкой с натягом (а), концевыми шайбами (б),
круглыми шлицевыми гайками (в) и др.

Рис. 12 32. Крепление подшипников на валу

Рис. 12.33. Крепление подшипников в корпусе

Наружные кольца подшипников закрепляют между упорным
буртиком корпуса и торцом крышки (рис. 12.33, а), между крыш-
кой и упорным пружинным кольцом / (рис. 12.33, б) и др.
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В конструкциях с разъемными корпусами (рис. 12.33, в) на-
ружные кольца подшипников крепят цельными кольцами 3 боль-
шого сечения и врезными крышками 2.

Для защиты от загрязнения извне и для предупреждения
вытекания смазки подшипниковые узлы снабжают различными
уплотняющими устройствами.

Широкое распространение по-
лучили м а н ж е т н ы е уплотне-
ния (см. рис. 12.28), которые при-
меняют при окружных скоростях
до 10 м!сек.

Манжетные уплотнения обла-
дают высокой надежностью и хоро-
шими уплотняющими свойствами.

В о й л о ч н ы е (фетровые) уп- Рис. 1234. Лабиринтное
лотнения (см. рис. 12.27) устанав- ние

ливают при скоростях до 5 м/сек.
К а н а в о ч н ы е уплотнения (см. рис. 12.30) применяют для

подшипниковых узлов, работающих в чистой среде при скоро-
стях до 5 м/сек и консистентной смазке. Зазор в канавках
заполняется смазкой.

Л а б и р и н т н ы е уплотнения (рис. 12.34) являются наиболее
совершенными из всех средств защиты подшипниковых узлов.
Являясь безконтактными, они пригодны для работы при любых
скоростях. Зазор в лабиринтах заполняется консистентной смаз-
кой независимо от вида смазки подшипника. В ответственных
конструкциях применяют к о м б и н и р о в а н н ы е уплотнения
в различных сочетаниях, например, лабиринтно-канавочное
уплотнение (см. рис. 12.31) и др.

СМАЗКА П О Д Ш И П Н И К О В К А Ч Е Н И Я . К. П. Д.

Смазка. В подшипниках качения смазка уменьшает трение и
шум, отводит тепло, защищает подшипник от коррозии, запол-
няет зазоры в уплотнениях, обеспечивая герметизацию подшип-
никового узла. Для смазки подшипников качения применяют
консистентные, жидкие и твердые смазки (см. стр. 321).

К о н с и с т е н т н ы е смазки (солидолы, консталины и др.)
используют для подшипников при окружной скорости поверх-
ности вала до 10 м/сек. Корпус подшипникового узла запол-
няют смазкой в объеме V3 его свободного пространства. Через
каждые три месяца смазку добавляют, а не реже одного раза
в год полностью заменяют.

Ж и д к и е смазки (минеральные масла и др.) применяют для
подшипников при окружных скоростях вала свыше 10 м/сек.
В зависимости от условий работы применяют различные способы
подачи жидкой смазки в подшипники (капельная смазка и др.).
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Уровень масла должен быть не выше центра нижнего тела ка-
^ения. В редукторах и коробках передач часто применяют
подачу смазки разбрызгиванием из масляной ванны. Масло раз-
брызгивается одним из быстровращающихся колес или специаль-
ными крыльчатками. Пополняют масло не реже одного раза
в месяц, а через каждые 3—6 месяцев—полностью заменяют.

Т в е р д ы е смазки (коллоидальный графит и др.) применяют
в распыленном состоянии для подшипников, работающих при
температурах свыше 300° С.

К. п. д. В подшипниках качения наряду с трением качения
наблюдается трение скольжения тел качения о сепаратор, а также
скольжение в уплотнениях и в смазке.

Для одной пары подшипников качения принимают к. п. д.
т] = 0,99—0,995.

МОНТАЖ И ДЕМОНТАЖ ПОДШИПНИКОВ

Перед сборкой подшипникового узла подшипник промывают
в горячем минеральном масле или бензине. Посадочные поверх-
ности вала и корпуса чисто* протирают и слегка смазывают.
На вращающуюся деталь кольцо подшипника (внутреннее—на
вал, наружное — в корпус) монтируется с натягом, на невраща-
ющуюся— с посадкой, обеспечивающей значительно меньший
натяг или зазор. Для облегчения посадки подшипника на вал
с натягом подшипник предварительно нагревают до 80—90°С
в горячем минеральном масле или при помощи электроиндук-
ционной установки. Усилие напрессовки прикладывают к тому
кольцу, которое монтируется с натягом (рис. 12.35), не допуская
передачи усилий напрессовки через тела качения. Демонтируют
подшипники при помощи съемников (рис. 12.36) и других при-
способлений, исключающих удары.

Во избежание появления вмятин на дорожках качения при
демонтаже подшипник захватывают за внутреннее кольцо при
удалении с вала и за наружное — при удалении из корпуса.

Задача 46. Определить, какой из подшипников вала, изо-
браженного на рис. 12.31, воспринимает осевое усилие, направ-
ленное справа налево, и как это усилие передается с вала на
корпус подшипникового узла?

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какая из двух конструкций, изображенных на рис. 12.28
и 12.29, допускает повышенное температурное удлинение вала?

2. Какое назначение имеет смазка в подшипниках качения?

* От соблюдения чистоты деталей узла в значительной степени зависит
долговечность подшипника, • ^ ~
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3. По конструкции подшипникового узла, изображенного на
рис. 12.30, определите вид смазки подшипников.

4. Как производится монтаж и демонтаж подшипников ка-
чения?

Рис. 12.35. Приспособле-
ние для монтажа подшип-
ников (/—защитное коль-

цо)

Рис. 12.36 Съемник для подшипни-
ков

[7], т. 2, стр. 220—272
[12], листы 139—165
[18], стр. 222, пример 13.18.

Дополнительная литература

Г Л А В А 1 3

МУФТЫ

З А Н Я Т И Е 56

ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

В современном машиностроении большинство машин состоит
из сборочных единиц (узлов) и механизмов. Для обеспечения
кинематической и силовой связи валы узлов соединяют муфтами
(рис. 13.1).

М у ф т о й называется устройство для соединения концов
валов или для соединения валов со свободно сидящими на них
деталями (зубчатые колеса, звездочки и т. д.). Назначение
муфт—передача вращающем момента без изменения его вели-
чины и направлена*. В ряде случаев муфгм дополнительно по-
глощают вибрации и толчки, предохраняю! ' м ш ш ш у от в н а р н й
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при перегрузках, а также используются для включения н вы-
ключения рабочего механизма машины без останова двигателя.

Многообразие требований, предъявляемых к муфтам, и раз-
личные условия их работы обусловили создание большого коли-
чества конструкций муфт, которые классифицируют по различ-
ным признакам на группы.

Рис. 13.1. Втулочная муфта

По принципу действия:
п о с т о я н н ы е муфты, осуществляющие постоянное соеди-

нение валов между собой;
с ц е п н ы е муфты, допускающие во время работы сцепление

и расцепление валов при помощи системы управления;
с а м о у п р а в л я е м ы е муфты, автоматически разъединяю-

щие валы при изменении заданного режима работы машины.
По характеру работы:
ж е с т к и е муфты, передающие вместе с вращающим момен-

том вибрации, толчки и удары;
у п р у г и е муфты, амортизирующие вибрации, толчки и

удары при передаче вращающего момента благодаря наличию
упругих элементов — различных пружин, резиновых втулок и др.

В курсе «Детали машин» рассматриваются только механиче-
ские муфты. Электромагнитные и гидравлические муфты изуча-
ются в специальных курсах.

Основной характеристикой муфт является передаваемый вра-
щающий момент М. Муфты подбирают по ГОСТу или ведом-
ственным нормалям по большему диаметру соединяемых валов
и расчетному моменту

(13.1)мрасч=/ш
где К—коэффициент режима работы муфты.

Для приводов от электродвигателя принимают:
при спокойной нагрузке Л"=Ы5—1,4;

» переменной » /(=1,5—2;
» К = 2,5-4.

переменной
» ударной
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Муфты каждого размера выполняют для некоторого диапа-
зона диаметров вала, которые могут быть различными при одном
и том же вращающем моменте по причине разных материалов
и различных изгибающих моментов.

Наиболее слабые звенья выбранной муфты проверяют на
прочность по расчетному моменту -Мрасч.

Шпоночные или зубчатые (шлицевые) соединения вала с муф-
той проверяют методами, изложенными в занятиях 48 и 49.
Ниже рассматриваются муфты каждой группы, наиболее рас-
пространенные в общем машиностроении.

ГЛУХИЕ МУФТЫ

Постоянные муфты делятся на г л у х и е и к о м п е н с и р у ю -
щие.

Глухие муфты соединяют соосные валы в одну жесткую линию.
Применяются в тихоходных приводах. Из различных видов глу-
хих муфт наибольшее распространение получили в т у л о ч н а я
и ф л а н ц е в а я муфты.

Втулочная муфта

Эта муфта представляет втулку, закрепленную на валах при
помощи шпонок или шлицев (см. рис. 13.1 и 11.14). Приме-
няется для передачи небольших вращающих моментов. Имеет
простую конструкцию, малые габариты и низкую • стоимость.
Недостатком муфты является неудобный монтаж и демонтаж,
связанные с осевым смещением валов или муфты вдоль вала.

Материал втулки—сталь 45.
Втулочную муфту выбирают по нормалям машиностроения

МН 1067—60-М069—60. Прочность втулки проверяют на кру-
чение по формуле

0,2(£>*— (13.2)

где а и D—размеры муфты (см. рис. 13.1);
[т]к = 22^-25 н/мм2—допускаемое напряжение на

кручение для стали 45.

Фланцевая муфта

Состоит из двух полумуфт с фланцами, стянутыми болтами
(рис. 13.2), причем половина болтов установлена с зазором,
а другая—точно пригнана к отверстиям из-под развертки. Для
центрирования валов на одном фланце делается выступ, на дру-
гом— расточка. Такой способ центрирования требует осевого
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смещения одного из валов при монтаже и демонтаже муфты.
Этот недостаток устраняют применением центрирующих разъем-
ных промежуточных полуколец / (рис. 13.2, б), которые закла-
дывают между фланцами полумуфт. Фланцевые муфты изготов-
ляют открытыми без защитного обода (рис. 13.2, а и б) и закры-
тыми с защитным ободом (рис. 13.2, в), закрывающими крепежные

Рис. 13.2. Фланцевая муфта

болты и гайки. Защитный обод полумуфт может быть использован
в качестве тормозного барабана привода. Посадка полумуфт на
валы выполняется с гарантированным натягом, но передача
момента осуществляется шпонками.

Фланцевые муфты просты по конструкции, надежны в работе,
могут передавать большие моменты. Они широко распространены
в машиностроении. Материал полумуфт—сталь 40 или сталь
35Л, допускается также чугун СЧ 21-40.

Эти муфты выбирают по нормалям машиностроения МН2726—
— 61-^-2729— 61. Проверочный расчет болтов на прочность выпол-
няют методом, изложенным в занятии 8.

Пример 50. Фланцевая закрытая муфта по нормали
МН 2728—61 соединяет концы двух валов диаметром d = 8Q мм
каждый. Фланцы полумуфт соединены шестью болтами М16, три
из которых выполнены по ГОСТ 7817 — 62 и поставлены в отверс-
тия без зазора (диаметр стержня болта d4=17 мм); остальные
три болта выполнены по ГОСТ 7808—70 и входят в отверстия
с зазором. Материал болтов—сталь 35.

Проверить на срез болты, поставленные без зазора в предпо-
ложении, что весь вращающий момент М = 3000 н-м передается
только этими болтами. Муфта установлена в приводе цепного
транспортера, работающего при переменной нагрузке. Диаметр
окружности, на которой расположены оси болтов, Ох = 220 мм.

Р е ш е н и е . 1. Для стали 35 предел текучести от = 314 н/лш2

(стр. 52).
2. По формуле (3.17) допускаемое напряжение на срез стержня

болта принимаем

[т]ср = 0,255<тт = 0,255 • 314 = 80 н/лш2.
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3. При переменной нагрузке коэффициент режима работы
муфты выбираем /("=1,7 (см. стр. 346).

4. Окружное усилие, передаваемое одним болтом,

_ ^Mpacч _ 2МК_ 2-3000-1,7
~~ г£>! ~~ г£>! ~ 3-0,22 =15470 Я,

где г = 3—число болтов.
5. Расчетное напряжение среза в болте

4Р 4-15470 со . , . г , 0_
З^Г = iTTTi- = 68 "/^2 < М СР = 80

что удовлетворяет условию прочности.

Задача 47. Втулочная муфта по нормали МН 1068—60
(рис. 13.1) установлена в механизме подачи станка для пере-
дачи вращающего момента М= 170 н-м между валами d = 30 мм.

Диаметр втулки D = 45 мм, материал — сталь 45. Проверить
прочность втулки на кручение, если муфта работает при пере-
менной нагрузке.

О т в е т . тк= 18,6 н/лш2 при /С =1,6.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Какие различают группы муфт по принципу действия и
характеру работы?

2. Какие муфты называют глухими и каково их назначение?
3. Дайте краткую характеристику втулочной муфты.
4. Как устроена и работает фланцевая муфта? С какой целью

в этой муфте применяются промежуточные полукольца? Вычер-
тите эскиз полукольца.

Дополнительная литература

[7], стр. 89—114.
[12], лист 166.
[18], стр. 242, задача 15.1.

З а н я т и е 67

КОМПЕНСИРУЮЩИЕ МУФТЫ

Компенсирующие муфты предназначены для соединения валов
с компенсацией радиальных, осевых и угловых смещений вследст-
вие неточности изготовления и монтажа (рис. 13.3).

Компенсирующие муфты делятся на ж е с т к и е и у п р у г и е .
В жестких муфтах компенсация несоосности валов достигается
за счет подвижности жестких деталей муфты, а в упругих — за
счет деформации упругих деталей муфты.
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Рис. 13.3. Отклонения от соосного
расположения валов:

а—соосное расположение валов; б-ради-
альное смещение валов на величину А, в-
осевое смещение велов на величину Я,; г—

угловое смещение валов на величину 6

2

Рис. 13.4 Зубчатая муфта:
I— обойма; 2-втулка

Из жестких муфт наиболь-
шее распространение получили
зубчатые, кулачково-дисковые
и шарнирные; из упругих—
пружинные и втулочно-пальце-
вые.

Зубчатая муфта

Эта муфта стандартизована
ГОСТ 5006—55 (рис. 13.4). Со-
стоит из двух обойм с внутрен-
ними зубьями эвольвентного
профиля, которые зацепляются
с зубьями втулок, насаживае-
мых на концы валов. Обоймы
соединены между собой болта-
ми, поставленными в отверстия
без зазора. Втулки и обоймы
изготовляют из стали 40 или
стали 45Л.

Зубчатые муфты компенси-
руют радиальные, осевые и уг-
ловые смещения валов за счет
боковых зазоров в зацеплении
и обточки зубьев втулок по сфе-
ре. Компенсация несоосности
валов сопровождается скольже-

нием зубьев. Для повы-
шения износостойкости
зубья подвергают тер-
мообработке, а муфту
заливают маслом боль-
шой вязкости, которое
меняют через каждые 3
месяца.Потери в муфте
оцениваются к.п.д. г\ =
= 0,985—0,995.

Вследствие трения
между зубьями эта муф-
та оказывает изгибаю-
щее действие на валы
с моментом изгиба Мя =
=0, 1М, где М—вра-
щающий момент, пере-
даваемый муфтой. Зуб-
чатые муфты широко
применяются для сое-
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динения горизонтальных тяжелонагруженных валов диаметром
d = 4Q-I-560 мм при окружных скоростях до 25 м/сек. Эти муф-
ты надежны в работе, имеют малые габариты. При работе зубья
испытывают переменные контактные напряжения и напряжения
изгиба, что затрудняет их точный расчет. Поэтому согласно
ГОСТ 5006—55 зубчатые муфты подбирают по наибольшему диа-
метру концов соединяемых валов и проверяют по формуле

(13.3)

где Мгост—максимальный вращающий момент муфты по ГОСТ
5006—55;

/d—коэффициент безопасности. Если поломка муфты
может вызвать остановку машины, то /Ci = l» ава-
рию машины—/Cj=l,2; человеческие жертвы —
/d=l,8;

/С2—коэффициент условий работы машины. При спокой-
ной работе /(2=1; при переменной работе /Са = 1,2;
при тяжелой работе с толчками /С2=1,5.

Кратковременные пиковые моменты не должны превышать
двукратной величины Мгост •

Кулачково-дисковая муфта

Муфта состоит из двух полумуфт с диаметральными пазами
на торцах (рис. 13.5), в которые входя г взаимно перпендику-
лярные кулачки промежуточного плавающего диска.

Рис. 13.5. Кулачково-дисковая муфта

При передаче движения между несоосными валами кулачки
диска скользят в пазах полумуфт. Через специальные отверстия
в диске к трущимся поверхностям подводится смазка, которая
добавляется не реже одного раза в смену,

Потери на трение в муфте оцениваются к.п.д. т) = 0,97—
— 0,98. Полумуфты и диск изготовляют из стали 45Л, Для
повышения износостойкости рабочие поверхности пазов и кулач-
ков подвергают поверхностной закалке.
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; Кулачково-дисковая муфта применяется для соединения тихо-
ходных валов с повышенным радиальным смещением осей А ^С
^0,04d, где d—диаметр вала. Вследствие боковых зазоров эта
муфта допускает угловое смещение валов 8^0°30', Муфту под-

бирают по МН 2701—61 и
проверяют на износостой-
кость поверхностей трения
по давлению р, которое рас-
пределяется по закону тре-
угольника (рис. 13.6).

Усилие передаваемое од-
ним кулачком,

n I D—d. D—d,

где р—максимальное давле-
ние.

Усилие Р приложено в
центре тяжести треугольной
эпюры, удаленном от оси

Рис. 13.6. Эпюра удельных давлений МУФТЫ на Расстояние

— -fL-L— D—d_d D—d
~~ 2 ~^ 3 ' 2 ""2+ 3 '

на кулачках промежуточного диска
кулачково-дисковой муфты

Расчетный момент, передаваемый муфтой,

^"расч '

откуда условие износостойкости муфты

р= (2D + d)(D — d)h (13.4)

где D, d и h—размеры муфты (см. рис. 13.5);
[р] = 15-f-30 н[мм*—допускаемое давление для муфт с закален-

ными поверхностями трения в зависимости
от условий работы.

Шарнирная муфта

Применяется для соединения валов, оси которых пересе-
каются под углом 6<;45° (рис. 13.7). Состоит из двух вилок и
крестовины. При постоянной угловой скорости ведущего вала
ft»! одна шарнирная муфта передает вращение ведомому валу
с переменной угловой скоростью к»2 в течение одного оборота,
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причем с увеличен-ием угла 8 неравномерность вращения ведо-
мого вала возрастает*. Чтобы ликвидировать этот недостаток
применяют сдвоенную шарнирную муфту (рис. 13.8) у которой,
обе вилки промежуточного вала лежат в одной плоскости, а оси
соединяемых валов имеют одинаковые угловые смещения 6/2

Рис. 13.7. Шарнирная одинарная муфта

Рис. 13.8. Шарнирная сдвоенная муфта

с осью промежуточного вала. Для осевого смещения валов во
время работы применяют телескопический промежуточный вал,
т. е. вал изменяющейся длины. Вилки и крестовину муфты
изготовляют из хромистых сталей 20Х и 40Х с закалкой тру-
щихся поверхностей шарниров. Во время работы муфту смазы-
вают консистентной смазкой не реже одного раза в смену. Шар-
нирные муфты широко применяют в машиностроении для пере-
дачи движения между узлами машины, имеющими относительную
подвижность. Малогабаритные шарнирные муфты стандартизо-
ваны ГОСТ 5147—-69 для валов диаметром d=lO-f-40 мм. Выб-

* Кинематику шарнирной муфты см. и работе [20|.
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ранную стандартную муфту проверяют по условию

(13.5)

где Мгост —допускаемый вращающий момедт для муфты по
ГОСТ 5147—69 при 6 = 0.

Проверочный расчет на прочность деталей муфты ведут мето-
дами сопротивления материалов.

1

Муфта со змеевидной пружиной

Из большого числа различных муфт с металлическими упру-
гими элементами наиболее совершенной является муфта со зме-
евидной пружиной (рис. 13.9). Она состоит из двух полумуфт
с зубьями специального очертания, между которыми свободно

заложены секции ленточной
змеевидной пружины прямо-
угольного сечения. Кожух,,
состоящий из двух половин,
удерживает пружину от вы-
скакивания под действием
центробежной силы и служит
резервуаром для консистент-
ной смазки, которую меняют

. через каждые 4 месяца.
Материал полумуфт—

сталь 45 или 45Л, материал
пружин — сталь 65Г. Кожух
отливают из чугуна СЧ 12-28.

Муфта со змеевидной пру-
жиной достаточно податлива.
В зависимости от размеров
она допускает комбинирован-
ное смещение валов: ради-
альное Д = 0,5-;-3 мм, осе-
вое Я, = 4ч- 20 мм и угловое

Рис. 13.9. Муфта со змеевидной пружиной:
/ — полумуфта; 2 —кожух; 3 —пружина

.
Муфта надежна в работе, имеет малые размеры и долговеч-

на. Применяется при передаче больших вращающих моментов.
Размеры муфты принимают по нормалям станкостроения.

Змеевидную пружину проверяют на изгиб методами сопротивле-
ния материалов, рассматривая прямолинейную часть пружины
как балку, защемленную с двух сторон*. Зуб муфты проверяют
на изгиб как консольную балку.

Подробнее-см. работу [31].
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Муфта упругая втулочно-пальцевая (МУВП)

Эта муфта является наиболее распространенной муфтой с не-
металлическими упругими элементами — резиной; обладает хоро-
шей эластичностью, высокой демпфирующей* и электроизоляци-
онной способностью.

Муфта МУВП состоит из двух дисковых полумуфт (рис. 13.10),
в одной из которых в конических отверстиях закреплены соеди-

Рис. 13.10. Муфта упругая втулочно-пальцевая (МУВП)

нительные пальцы с надетыми гофрированными резиновыми втул-
ками. Материал полумуфт—чугун СЧ 21-40, сталь 35 или 35Л.
Материал пальцев—сталь 45.

Вследствие небольшой толщины резиновых втулок муфта об-
ладает малой податливостью, компенсируя незначительные сме-
щения валов. Радиальное и угловое смещения валов снижают
долговечность резиновых втулок, нагружая валы дополнительной
изгибающей силой.

Муфта МУВП широко применяется для соединения машин
с электродвигателями при передаче малых и средних вращающих
моментов. Она проста в изготовлении и надежна в работе.
Наружная поверхность полумуфт может использоваться в каче-
стве тормозного барабана. Муфту подбирают по МН 2096—64
(табл. 13.1) в диапазоне диаметров валов d= 16-М50лш.

Пальцы муфты проверяют по условию прочности на изгиб,
как консольные балки:

Му__ Мрасч^п

'"W~n ы3г».?

:
(13.6)

где
Р /г расч in

'' 2z =

* Демпфирующей способностью муфты называется ее способность превра»
щать механическую энергию в тепло мри д«ч|юрм.щии упругих MtMtNTOl.
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Т а б л и ц а 13.1

Муфты упругие втулочно-пальцевые МУВП
(извлечение из МН 2096—64)

ние муфты

МУВП-16
МУВП-18

МУВП-20
МУВП-22

Размеры в мм (рис 1 3 1 0 )

d

16
18

20
22

D

90

100

L

84

104

D

58

68

4

6

dп

10

10

/
п

19

19

/
в

15

15

Допускаемые

[М 1
н м

31,4

53,9

со,
рад/сек

660

586

/п, da и Д — размеры пальца и полумуфты (см. рис. 13.10);
z — число пальцев;

и = 80-=-90н/лш2—допускаемое напряжение изгиба для паль-
цев из стали 45.

Резиновые втулки проверяют на смятие:

(13.7)

где /в — длина резиновой втулки;
[°]см ̂  2н/лш3 — допускаемое напряжение на смятие для резины.

Пример 51. В приводе подъемника электродвигатель соеди-
'нен с редуктором муфтой МУВП. Мощность электродвигателя
N=1,7 кет при угловой скорости со = 299 рад/сек. Диаметры
валов электродвигателя и редуктора d= 18 мм. Подобрать муфту
и проверить пальцы и резиновые втулки на прочность. Подъем-
ник работает при ударной нагрузке.

Р е ш е н и е . 1. Вращающий момент на валу электродвига-
теля

.. N 1,7-Ю3 г- _

2. При ударной нагрузке принимаем коэффициент режима
работы муфты /( = 4 (см. стр. 346).

3. Расчетный вращающий момент [формула (13.1)]

Л1расч = КМ = 4 • 5,7 = 22,8 я • м.

4. По нормали МН 2096 — 64 (см. табл. 13.1) выбираем муфту
МУВП-18 с размерами ^=18лш; О! = 58.лш; z=4; а„=\0мм;
/ п =19лш; /„= 15 лш. Допускаемый расчетный момент [Мрасч] =
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5. Проверяем пальцы на изгиб (формула 13.6):

22,8-103-19 = 18,7 я/лш2 < [о]и = 80 н/мм2.

6. Проверяем резиновые втулки на смятие (формула 13.7):

2-22,8-Ю 3

= 1,31 < [ст]см = 2 н/ЛШ2

"см — DjZdn/B 58-4-10-

— выбранная муфта удовлетворяет условию прочности.

Задача 48. В приводе центробежного насоса установлена
муфта МУВП-22 (см. табл. 13.1). Определить допускаемое зна-
чение [Мрасч] для муфты из условия прочности пальцев и рези-
новых втулок. Пальцы выполнены из стали 45с [ст]и = 80 н/лш2.
Для резиновых втулок [<?]см= 1,75 w/лш2.

О т в е т . [Мрасч] =53,5 н-мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Дайте краткую характеристику зубчатой муфты (ем. рис.
13.4). С какой целью зубья втулок этой муфты изготовляют по
сфере?

2. Какие смещения валов допускает сдвоенная шарнирная
муфта с телескопическим валом (см. рис. 13.8)? Приведите при-
меры применения этой муфты.

3. Объясните, как передается вращающий момент упр_угой
муфтой со змеевидной пружиной (см. рис. 13.9)? Какие смеще-
ния валов может компенсировать эта муфта?

4. Как устроена и работает втулочно-пальцевая муфта (см.
рис. 13.10) и как производят ее проверочный расчет?

Дополнительная литература

[7], стр. 115—163.
[12], листы 167—173.
[18], стр. 244; пример 15.5.

З А Н Я Т И Е 58

СЦЕПНЫЕ МУФТЫ

Сцепные (управляемые) муфты служат для быстрого соеди-
нения и разъединения валов при работающем двигателе. Приме-
няются при строгой соосности валов. По принципу работы де-
лятся на к у л а ч к о в ы е и ф р и к ц и о н н ы е . Все сцепные
муфты должны легко и быстро включаться при незначительном
усилии, а также иметь м а л ы й н.-прои и нанос п р и частых пере-
к л ю ч е н и я х .
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Кулачковые муфты

Кулачковые муфты состоят из двух полумуфт с кулачками
на торцовых поверхностях (рис. 13.11). При включения кулачки
одной полумуфты входят во впадины другой, создавая жесткое
сцепление. Для переключения муфты одна полумуфта передви-
гается вдоль вала на двух направляющих шпонках или шлицах
при помощи отводки.

Рис. 13.11. Кулачковая муфта:
/—полумуфта; 2—центрирующее кольцо; ^-отводка

Материал полумуфт—сталь 20Х или 20ХН. Для повышения
износостойкости рабочие поверхности кулачков цементируют и
закаливают до твердости HRC 54—60.

Основным элементом муфт являются кулачки различных про-
филей (рис. 13.12): прямоугольного (а), трапецеидального (б),
треугольного (в) соответственно для больших, средних и малых
нагрузок. Асимметричный профиль кулачков (рис. 13.12, г) при-

6) 6) г)
3+8'

а)

Рис. 13.12. Профили кулачков муфт сцепления

меняют в нереверсивных механизмах для облегчения включения
муфты. Число кулачков принимают г = 3—60 в зависимости от
величины вращающего момента Мрасч и желаемого времени вклю-
чения, с увеличением которых z уменьшается. Недостатком ку-
лачковых муфт является невозможность включения на быстром
ходу. Во избежание ударов и повреждения кулачков включение
муфты производят без нагрузки при разности окружных ско-
ростей на кулачках У ̂  0,8 ле/сете. Выключение муфты возможно
при любых скоростях.

Кулачковые муфты просты в изготовлении и малогабаритны,'
Применяются в механизмах, где должно быть обеспечено посто-
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янное передаточное число (металлорежущие станки), а также
при передаче больших вращающих моментов, когда переключе-
ния производятся редко.

Размеры муфты принимают конструктивно, а затем кулачки
проверяют расчетом:

на и з н о с о с т о й к о с т ь — по среднему давлению на рабо-
чих поверхностях

(13.8)

где 0,75—коэффициент неравномерности распределения
нагрузки по кулачкам, вследствие неточнос-
ти изготовления;

Д. b и h—размеры муфты (см. рис. 13.11);
[р]=25-г-35 н/мм2—допускаемое давление для закаленных ку-

лачков, включаемых на ходу;
н а п р о ч н о с т ь — п о напряжению изгиба у основания ку-

лачков в предположении неполного включения (сила приложена
к вершинам кулачков):

оа = -=г = -
W

,<[а] (13.9)

где
Сто -= -г—момент сопротивления кулачка изгибу;

а—средняя ширина кулачка (см. рис. 13.11).
Допускаемое напряжение на изгиб для кулачков принимают

Фрикционные муфты

Фрикционные муфты служат для плавного сцепления валов
под нагрузкой на ходу при любых скоростях. Передача вра-
щающего момента осуществляется силами трения между трущи-

Рис. 13.13. Схемы фрикционных муфт

мися поверхностями деталей муфты (рис. 13.13). В начале вклю-
чения за счет проскальзывания рабочих поверхностей муфты
разгон ведомого вала происходит плавно, без удара, с посте-
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пенным нарастанием передаваемого вращающего момента по мере
увеличения нажимного усилия Q. При установившемся движе-
нии проскальзывание отсутствует, муфта замыкается и оба вала
вращаются с одной и той же угловой скоростью. В момент
перегрузок фрикционные муфты пробуксовывают, предохраняя
машину от поломок.

По форме поверхности трения фрикционные муфты (см. рис.
13.13) делятся на д и с к о в ы е (а), к о н у с н ы е (б) и ц и л и н д -
р - и ч е с к и е (в). В дисковых муфтах рабочими поверхностями
служат плоские торцовые поверхности дисков, в конусных —
конические, а в цилиндрических—цилиндрические.

По условиям смазки муфты бывают м а с л я н ы е и с у х и е .
Смазка служит для уменьшения износа, улучшения расцепления
рабочих поверхностей и отвода тепла.

В муфтах, работающих в масле, трущиеся детали изготовляют
из закаленной стали. В сухих муфтах применяют пары трения —
сталь или чугун по фрикционному материалу (накладки из асбесто-
проволочной прессованной ткани—ферродо, фрикционные пласт-
массы, металлокерамическое покрытие и др.). В современном
машиностроении применяются различные конструкции фрикцион-
ных муфт, среди которых наибольшее распространение получила
многодисковая муфта.

Многодисковая фрикционная муфта. Муфта состоит из двух
полумуфт в виде корпуса и втулки, дисков и нажимного меха-
низма (рис. 13.14). В продольные пазы на внутренней поверх-
ности корпуса свободно входят выступьиведущих дисков, а в пазы

Рис. 13.14. Многодисковая фрикционная муфта:
/ — корпус, 2 — отводка, 3 — втулка, 4 — ведущий диск, 5 — ведомый диск

на наружной поверхности втулки — выступы ведомых дисков.
При включении муфты нажимной механизм сжимает диски для
сцепления их силами трения для передачи вращающего момента.

Толщину стальных дисков принимают 1,5 -ь 2,5 мм для ма-
сляных муфт и 2,5 ч- 5 мм — для сухих муфт. Зазор между дисками
выключенной муфты от 0,2 до 1 мм в зависимости от материала
поверхностей трения. Число ведущих дисков выбирают не более I I ,
так как нажимное усилие Q на последние диски постепенно
уменьшается вследствие трения выступов дисков в пазах полу-

муфт. Все диски в муфте должны быть параллельными и соос-
ными во избежание их местного повышенного износа и нагрева.

Многодисковые муфты имеют малые габариты, что важно для
быстроходных механизмов. Эти муфты с механическим управле-
нием применяют для передачи малых и средних вращающих
моментов. При передаче больших моментов многодисковые фрик-
ционные муфты снабжают пневматическим, гидравлическим или
электромагнитным дистанционным управлением, широко приме-
няемым в современном станкостроении.

Основным критерием работоспособности фрикционных муфт
является износостойкость трущихся поверхностей.

Муфты фрикционные многодисковые механические выбирают
по МП 5664—65. Поверхности трения дисков проверяют на из-
носостойкость по величине давления.

Проверочный расчет муфты цыполняют по моменту сил трения:

[T = Mрасч " (13.10)

где f—коэффициент трения (табл. 13.2);
Q — усилие сжатия дисков;

#ср = '"Г "—средний радиус поверхности трения дисков, при-

мерно равный приведенному радиусу трения этих
поверхностей;

D! и D2—диаметры дисков (рис. 13.14);"
2=(гг+22)—1—число пар трущихся поверхностей;

z t и г2—число ведущих и ведомых дисков в муфте (на
рис. 13.14 муфта имеет г=14).

Давление на трущихся поверхностях

'-*-

4Q

где [р]—допускаемое давление (табл. 13.2).

Значения \р\ и / д л я фрикционных муфг

(13.11)

Т аб л и ц п 13.2

Закаленная сталь по закаленной
стали

Ферродо по стали или чугуну . . .
Металлокерамика по закаленной стали

При гмл-шр

|р), ч /мм1

0 6 0 8

0,8

I

0 06

0,12

Псу к у ш i

[р\, н/мм'

0,2—0,3
0,3

1

0,3
0,3



П р и м е ч а н и я : 1. Меньшие значения [р] принимают для многодиско-
вых муфт с большим числом дисков, большие—для многодисковых муфт
с малым числом дисков и для конусных и цилиндрических муфт.

2. Если тепловой расчет муфты не производится, то табличные значения
[р] следует умножить на Kv и XT, выбираемые в зависимости от окружной
скорости vju/сек на среднем радиусе поверхности трения и от числа включе-
ний Т муфты в час:

v до
К„ =
Т до

2,5
1
90

2,5—4 4-6
0,9 0,8
120 180

0,95 0,8

6—8 8—12
0,7 0,63
240 300
0,7 0,6 v

12—18
0,55

360 и более
0,5

более
0,5

18

Пример 52, В приводе станка установлена масляная много-
дисковая фрикционная муфта для передачи мощности N = 3, 1 кет
при угловой скорости (о = 60 рад /сек. Муфта работает при пере-
менной нагрузке с числом включений Т ^Г 180 в час. Материал
дисков — сталь 65Г с закалкой до твердости ^HRCGO. Число
ведущих дисков z1 = 9, ведомых z2 = 10. Диаметры дисков
О1=110мм и О2 = 82мм. Определить необходимое усилие сжа-
тия дисков для включения муфты и проверить диски на износо-
стойкость.

Р е ш е н и е 1. При переменной нагрузке принимаем коэффи-
циент режима работы муфты К= 1,7 (см. стр. 346).

2. Расчетный вращающий момент, передаваемый муфтой,

3. По табл. 13.2 принимаем коэффициент трения / = 0,06,
4. Средний радиус поверхностей трения дисков

^ср = 4

110 + 82
= 48лш.

5. Число пар трущихся поверхностей дисков

2 = (z1 + z,)-l=(9+10)-l = 18.

6. Усилие сжатия дисков при включении муфты (формула
13.10)

Л_Мт,ас,_ «7.8.10»

"0,06-48-18
=1694 н.

7. Окружная скорость на среднем радиусе поверхности трения
дисков

у = (»Яср = 60-48-10-3 = 2,88 м/сек.

8. По табл. 13.2 (см. примечания) принимаем допускаемое
давление

[р] =0,6 /СДТ = 0,6-0,9-0,8 = 0,432 н/мм*.
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9. Расчетное давление на трущихся поверхностях дисков
[формула (13.11)]

40 4 1 694
Р = я(в1-в\) n(H02-822)

условию износостойкости.
2:= °'

< Н« что Удовлетворяет

Задача 49. Определить необходимое число дисков сухой
фрикционной муфты для передачи Мрасч = 63 н • м. Диски с метал-
локерамическим покрытием имеют наружный диаметр Ог= 104 мм,
внутренний D2 = 77 мм. Максимальное усилие сжатия дисков

Ответ. Ведущих дисков z1==3; ведомых г2 = 4.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Дайте краткую характеристику сцепной кулачковой муфты
и укажите область ее применения.

2. Какими свойствами должен обладать материал, применяемый
для трущихся поверхностей фрикционных муфт?

3. Объясните, как работает многодисковая фрикционная муфта?
Почему крайние ведомые диски этой муфты выполняют большой
толщины?

4. За счет чего можно увеличить [Мрасч] многодисковой фрик-
ционной муфты, не изменяя ее диаметра?

Дополнительная литература

[12], листы 174—176.
[18], стр. 248, пример 15.14.

З А Н Я Т И Е 5 9

САМОУПРАВЛЯЕМЫЕ МУФТЫ

Самоуправляемые муфты предназначены для автоматического
сцепления и расцепления налов при изменении заданного режима ра-
боты машины. Самоуправляемые муфты быипют:

по направлению вращения — о б г о н н ы е ,
по угловой с к о р о с т и — ц е н т р о б е ж н ы е ,
по моменту — п р е д о х р а н и т е л ь п ы е.

Обгонные муфты

Обгонные муфты, или муфты свободного хода, служат для
.передачи вращающего момента в одном направлении. Наибольшее
распространение получила роликовая муфта (рис, 13.15), норма-
лизованная МНЗ—61 с диапазоном диаметров валов d= 10+90 мм
и числом роликов z = 3—5.
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Эта муфта состоит из двух строго соосных полумуфт, одна из
которых имеет форму кольца, а вторая—форму звездочки с выре-
зами для роликов. Для быстрого включения муфты ролики от-
жимаются пружинами. При передаче вращающего момента ролики
заклиниваются между полумуфтами в суживающейся части выреза,

А-А

Рис. 13 15. Обгонная роликовая муфта

образуя жесткое сцепление. Если по какой-либо причине угловая
скорость ведомого вала превысит угловую скорость ведущего
вала, то, вследствие обгона, ролики расклинятся, выкатятся в рас-
ширенную часть выреза и муфта автоматически выключится. При
останове ведущего вала ведомый вал продолжает вращаться*.
Материал деталей муфты—стали ШХ15 и 20Х, термообработанные
до высокой твердости рабочих поверхностей. Ролики должны
быть постоянно смазаны маловязким маслом.

Обгонные роликовые муфты работают бесшумно, допуская
большую частоту включений. Применяются в станках, автомобилях
и т. д. Критерием работоспособности роликовых муфт является
контактная прочность рабочих поверхностей роликов и полумуфт.

Муфты выбирают по нормали МН 3—61 и проверяют на кон-
тактную прочность.

* В велосипеде обгонная муфта позволяет колесу катиться при неподвиж-
ных педалях
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Центробежные муфты

Эти муфты предназначены для автоматического включения или
выключения ведомого вала при достижении ведущим валом задан-
ной угловой скорости.

По устройству центробежные муфты представляют собой фрик-
ционные муфты, у которых механизмом управления служат грузы-
колодки 1 (рис. 13 16), находящиеся под действием центробежных

т

Рис 13 16. Центробежная колодочная муфта

сил. При достижении ведущим валом заданной угловой скорости
центробежные силы, действуя на грузы, производят включение
муфты. Передача вращающего момента осуществляется силами
трения, величина которых пропорциональна квадрату угловой
скорости.

В современном машиностроении применяется большое коли-
чество разнообразных конструкций центробежных муфт, которые
служат для разгона механизмов с большими маховыми массами
при двигателе с малым пусковым моментом, для повышения
плавности пуска, для предотвращения разноса машины и т. п.
Размеры муфт принимают конструктивно Рабочие поверхности
трения грузов проверяют на износостойкость аналогично фрик-
ционным муфтам.

Предохранительные муфты

Предохранительные муфш предназначены для предохранения
машин от перегрузок, допуская регулироику неличины пере-
даваемого момента Муфты и шип как можно ближе к мепу
возникновения перегрузи, они могут рабогигь только при
строгой соосности валов. Во и.)бежание случайных ныключенпН
эти муфты рассчитываются по п р е д е л ь н о м у м о м е н т у

,= 1,25Мрасч (13.12)

По принципу работы предохранительные муфты делятся на
п р у ж и н н о - к у л а ч к о в ы е , ф р и к ц и о н н ы е и с р а з р у -
ш а ю щ и м э л е м е н т о м ,
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Пружинно-кулачковая предохранительная муфта. По конструк-
ции эта муфта аналогична сцепной кулачковой муфте, только
подвижная в осевом направлении полумуфта прижимается к не-
подвижной не механизмом управления, а постоянно действую-
щей пружиной с регулируемым усилием. Кулачки выполняют
трапецеидального профиля небольшой высоты с углом наклона
рабочих граней 0 = 454-60" (рис. 13.17). При перегрузке сумма
осевых составляющих усилий S на гранях кулачков становится

Buff A

Р\

Рис. 13.17. Пружинно-кулачковая предохранительная муфта

Рис. 13.18. Многодисковая фрикционная предохранительная муфта

больше прижимного усилия пружины и муфта многократно
прощелкивает кулачками, подавая звуковой сигнал о перегрузке.
Повторные мгновенно-ударные включения кулачков при пере-
грузке отрицательно влияют на усталостную прочность деталей
механизма, вследствие чего эти муфты применяют для передачи
небольших моментов при малых угловых скоростях. Кулачковые
предохранительные муфты надежны в работе, но имеют повы-
шенный износ кулачков. Размеры муфт подбирают по ГОСТ
15620—70 или принимают конструктивно*. Кулачки проверяют
на износостойкость аналогично сцепным кулачковым муфтам,
пружины рассчитывают методами сопротивления материалов.

Фрикционные предохранительные муфты. Отличаются большим
разнообразием. Конструкция этих муфт (рис. 13.18) аналогична

* В сельскохозяйственном машиностроении кулачковые предохранительные
муфты подбирают по ГОСТ 8741—68.
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конструкции сцепных фрикционных муфт. Сила нажатия в них
создается пружинами, отрегулированными на передачу предель-
ного вращающего момента Мпред. Пружины периодически регу-
лируют, так как по мере износа поверхностей трения диски
сближаются, уменьшая силу сжатия пружин. Чаще других исполь-
зуются сухие многодисковые муфты, размеры которых подбирают
по ГОСТ 15622—70 или принимают конструктивно, а затем про-
веряют расчетом аналогично сцепным фрикционным муфтам.

Муфты с разрушающимся элементом. Наибольшее распростра-
нение получила фланцевая муфта со срезным штифтом (рис. 13.19),

Рис. 13.19. Фланцевая муфта со срезным штифтом

Муфта состоит из двух фланцевых полумуфт, соединенных
штифтом, поставленным во втулки по скользящей посадке. При
перегрузке штифт срезается и муфта выключается. Штифт вы-
полняют по ГОСТ 3128—70 из стали 45 с закалкой. Материал
втулок—сталь 40Х с закалкой. При перегрузке штифт, будучи
хрупким, быстро срабатывает, образуя плоскость среза без
заусенцев, мешающих при замене штифта. Эти муфты просты
по конструкции, имеют малые размеры. Недостатком их является
остановка машины для замены штифта. Применяются в приводах,
работающих с редкими перегрузками. При замене штифта фланцы
полумуфт поворачивают относительно друг друга.

Размеры муфты принимают по нормали станкостроения. Диа-
метр штифта dm проверяют на срез

Мпред (13.13)

где г= 1—2—число штифтов;
R—радиус расположения центров штифтов;
т„ — предел прочности на срез. Для закаленной стали 45

тв = 420 н/мм*.

Пример 53. Определить, какую мощность может передавать
фланцевая муфга со срезным штифтом (см. рис. 13.19) при
угловой скорости <в = 98,5 рад/сек, если dm= 3 мм', г = 1; R = 35 мм.
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Материал штифта — закаленная сталь 45 с т„ = 420я/лш2. Муфта
работает при спокойной нагрузке.

Р е ш е н и е . 1. Предельный момент муфты [формула (13.13)]

= ~zf>rB = . 1-35-420 = 104- 10 3 н-лш.

2. Принимаем коэффициент режима работы муфты /С =1,2
(стр. 346).

3, Номинальный момент муфты [формулы (13.12) и (13.1)].

Мпред_ 1Q4-103

: 1,25/С~ 1,25-1,2 = 69,4-103н-.ил.

4. Максимальная мощность, передаваемая муфтой [форму-
ла 4.5)],

» _ М < р _ 69,4 98,5_
~~ """ — —

КОМБИНИРОВАННЫЕ МУФТЫ

Комбинированные муфты представляют сочетание различных
муфт в одной конструкции. Применяются, когда ни одна отдельно
взятая муфта, рассмотренная выше, не может обеспечить требуе-

Рис. 13.20. Комбинированная упруго предохрани-
тельная фрикционная муфта, встроенная в шкив

мого характера соединения валов. Число возможных комбинаций
муфт велико. В машиностроении часто встречается комбинация
компенсирующих упругих муфт с предохранительными (рис. 13.20).

Задача 50. В приводе подачи станка установлена предохра-
нительная муфта с двумя срезными штифтами для передачи Мрасч=
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= 240rt-jn. Материал штифта —закаленная сталь 45. Определить
необходимый диаметр штифтов, если радиус расположения их
центров К.— 30мм.

О т в е т . dm = 4 мм.

К о н т р о л ь н ы е в о п р о с ы

1. Как устроены обгонные муфты и где они применяются?
2. В каких случаях применяют предохранительные муфты?

Почему эти муфты устанавливают как можно ближе к месту
возникновения перегрузок?

3. Дайте характеристику пружинно-кулачковой предохрани-
тельной муфты и укажите, где ее применяют.

4. Объясните устройство и принцип действия многодисковой
фрикционной предохранительной муфты (см. рис. 13.18).

5. Дайте краткую классификацию муфт по принципу действия
и характеру работы.

Дополнительная литература

[7], стр. 164—174.
[12], листы 178—185.
[18], стр. 249, пример 15.16; стр. 256, пример 15.23.
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