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ВВЕДЕНИЕ
Строительство неразрывно связано с использованием большой группы машин, механического оборудования и механизмов. Специалист должен иметь представление о назначении, принципах работы и функциональных параметрах этих машин оборудования в целом и его основных, наиболее типичных частей — узлов и деталей.
Детали машин и механизмов — это их составные части, изготовленные без применения сборочных операций (например: болт, ось, шкив и т.п.). С помощью различного типа соединений из деталей собираются узлы — конструктивно обособленные единицы обычно определенного назначения (муфты приводов, редукторы и т.п.).
Детали и узлы, которые имеют универсальное назначение и применяются во многих машинах, изучают в самостоятельном курсе «Детали машин». В этом конспекте даются краткие сведения из курса, необходимые для студента, обучающегося по направлению «Строительство».

Машины и механизмы будут надежно выполнять заданные функции, если обеспечены работоспособность и надежность деталей и узлов, из которых они собраны. Для этого необходимо выполнение ряда условий — критериев. К основным критериям работоспособности относятся: прочность, жесткость, износостойкость. К числу важных критериев можно отнести также теплостойкость и виброустойчивость. Расчеты по одному или нескольким критериям являются основанием для конструирования деталей и узлов, т.е. определения необходимых размеров, формы поверхности, материала и т.п.
В расчетах используются методы, освоенные студентами в процессе изучения курсов сопротивления материалов и теоретической механики.
Дисциплина «Детали машин и механизмов» состоит из следующих основных разделов: соединения; механические передачи; валы и оси; подшипники; упругие элементы; муфты приводов.
1.  Соединения

1.1.  Общие сведения о соединениях и их классификация

Необходимость проектирования машины в виде разделенной на отдельные элементы (детали) конструкции вызвана условиями изготовления, сборки, транспортировки (для крупных машин), обслуживания, ремонта и т.п. В собранном виде детали и узлы машины СОЕДИНЕНЫ друг с другом подвижно (шарнирами, подшипниками и т.п.) или неподвижно. К соединениям в общем «Детали машин» принято относить только неподвижные связи. Такие соединения разделяются на разъемные и неразъемные. К первым относятся резьбовые, штифтовые, клеммовые, клиновые, шпоночные, шлицевые и профильные соеди​нения, а ко вторым — варные, заклепочные, паяные, клеевые, вальцованные, фальцевые, соединения с натягом. К двум последним видам соединений название неразъемные относится условно, однако их разборка связана с применением значительных усилий и частичным повреждением сопрягаемых поверхностей.
Только надежное соединение деталей друг с другом, обеспечивающее выполнение предъявляемых к нему требований, позволяет создать надежную машину. К числу требований к соединениям, прежде всего, следует отнести прочность, жесткость, ограниченные габариты, во многих случаях плотность, герметичность, а иногда теплопроводность, электропроводность (или теплоизоляция, электроизоляция).
В этом курсе рассмотрены элементы конструкций и практического расчета только некоторые из наиболее распространенных видов соединений. Более полные сведения о соединениях представлены в учебнике [1].
1.2.  Резьбовые соединения

1.2.1.  Основные понятия
Резьбовые соединения осуществляются с помощью резьбы, нанесенной на соединяемые детали или специальные крепежные детали — винты, болты, шпильки, гайки. Болт (рис.1,а) отличается от винта (рис.1,б) обязательным наличием головки и применением вместе с гайкой (т.е. отверстия под болт в соединяемых деталях не имеют резьбы). Шпилька (рис.1,в) — цилиндрический стержень, на концах которого нанесена резьба.
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	Рис. 1. Основные типы резьбовых соединения


При образовании соединения винтами и шпильками наличии резьбы в одной из соединяемых деталей обязательно. При частых разборках и обратных сборках резьба в отверстии более дорогостоящей, чем винт, детали может быть повреждена, и выгоднее использовать шпильки, не препятствующие разборке. При малопрочном материале детали выгод нее использовать болты. Но следует помнить, что применение болтов требует больше места для размещения гайки, увеличивает массу изделия, искажает его форму, усложняет сборку-разборку, т.к. необходимо удерживать головку от проворачивания. Болты редко используют для соединения деталей большой толщины из-за сложности сверления глубоких отверстий и значительной податливости длинных болтов.
Т.е. выбор оптимального варианта конструкции резьбового соеди​нения в каждом конкретном случае требует предварительного анализа.
1.2.2.  Резьба

Резьба наносится в виде выступа, или канавки определенного профиля на поверхность стержня (наружная резьба) или отверстия (внутренняя резьба) по винтовой линии (рис. 2) с равномерным шагом 
[image: image2.wmf]P

 и углом подъема 
[image: image3.wmf]y

. Технология нанесения резьбы — нарезанием, накатыванием, литьём или выдавливанием — определяется материалом и конструкцией детали. Форма профиля стандартной резьбы может быть треугольной, трапецеидальной, круглой и прямоугольной. Трапецеидальные резьбы могут обеспечить относительно высокий КПД и применяют для передачи движения. Для образования неподвижных соединений применяются однозаходные резьбы треугольного профиля, так как они в наибольшей мере отвечают требованиям прочности, технологичности и самоторможения (обеспечивают повышенную силу трения в резьбе). Для однозаходной резьбы шаг 
[image: image4.wmf]P

 равен ходу 
[image: image5.wmf]n

P

 — поступательному перемещению винтовой линии за один оборот: 
[image: image6.wmf]=×

n

PPn

, где 
[image: image7.wmf]n

 — число заходов резьбы, т.е. число равноотстоящих друг от друга винтовых линий, огибающих одну и ту же поверхность.
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	Рис. 2. Правая и левая винтовые линии


Многозаходные резьбы характеризуются бóльшим значением угла 
[image: image9.wmf]y
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, где 
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 — средний диаметр резьбы. Они используются для передачи движения, так как с ростом угла 
[image: image11.wmf]y

 относительно угла трения 
[image: image12.wmf]j

 возрастает КПД такой передачи. На рис. 2 показаны правая и левая резьбы. Правая резьба — наиболее распространенная. Левую резьбу (винтовая линия поднимается справа налево) применяют редко, например, когда рабочее направление вращения детали совпадает с направлением отвинчивания соединения с правой резьбой.

Наиболее распространенной стандартной крепежной резьбой является метрическая резьба с витками треугольного профиля со срезанными вершинами и углом профиля 
[image: image13.wmf]a
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 (рис. 3). 
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	Рис. 3. Метрическая резьба треугольного профиля


Номинальным диаметром резьбы считается наружный диаметр 
[image: image15.wmf]d

 (от 0,25 до 600 мм). Важными параметрами являются внутренний (
[image: image16.wmf]1

d

) и средний (
[image: image17.wmf]2

d

) диаметры резьбы, рабочая высота профиля 
[image: image18.wmf]1

H

. Совместно с шагом 
[image: image19.wmf]P

 они определяют прочностные и кинематические характеристики резьбы. Для стандартной метрической резьбы известны функциональные зависимости, связывающие основные её параметры. Например: 
[image: image20.wmf]=
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; 
[image: image21.wmf]=
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 и т.п. Стандартом установлены три ряда значений 
[image: image22.wmf]d

 — 1-й, 2-й и 3-й (в порядке предпочтительности применения). Например, наиболее часто используются в качестве силовых, т.е. передающих рабочие нагрузки, болты (винты) со значениями 
[image: image23.wmf]d

 из 1-го ряда: 6, 8, 10, 12, 16, 20, 24, 30 мм. Значения 
[image: image24.wmf]=

d

 7, 11, 15, 18, 22, 27 мм относятся уже ко 2-му ряду, менее предпочтительному, хотя используются нередко. А значения 
[image: image25.wmf]=

d

 9, 11, 15, 17, 25, 26, 28 мм почти не встречаются на практике (входят в 3-й ряд). Для каждого стандартного значения 
[image: image26.wmf]£

d

 68 мм из 1 и 2 ряда [6, т.1] установлены один крупный шаг (основной) и один или несколько (для 
[image: image27.wmf]³

d

 1 мм) мелких шагов. Например, для 
[image: image28.wmf]=

d

 10 мм основной шаг 
[image: image29.wmf]P

 = 1,5 мм, а мелкие шаги 1,25; 1; 0,75 и 0,5 мм. Резьба с крупным (основным) шагом менее чувствительна к износу и погрешностям изготовления и имеет бóльшую статическую несущую способность. Резьба с мелким шагом в меньшей степени снижает усталостную прочность соединяемых деталей, а также используется для тонкостенных деталей и при необходимости обеспечить точную регулировку.
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	Рис. 4. Трубная резьба


Для соединения труб и арматуры трубопроводов применяется труб​ная резьба (рис. 4). Это мелкая дюймовая резьба треугольного профиля с 
[image: image31.wmf]a
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, не предусматривающая зазоров в соединении по выступам и впадинам, которые выполняются скругленными. Такая резьба (крепежно-уплотняющая) в сочетании с простейшим уплотняющим материалом позволяет обеспечить не только прочность, но и герметичность соединения.
В обозначении трубной резьбы в качестве номинального размера указывается условный внутренний диаметр трубы (проход в свету), а не наружный диаметр 
[image: image32.wmf]d

. Например, резьба с номинальным размером 1 дюйм имеет 
[image: image33.wmf]=

d

 33,249 мм. Трубная резьба стандартизована в диапазоне номинальных размеров от 1/16 до 6 дюймов. Вместо трубной резьбы нередко используют метрическую резьбу с мелкими шагами.
Обеспечить герметичность соединений труб и арматуры можно и без применения уплотнений, если использовать стандартные конические резьбы.
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	Рис. 5. Коническая резьба


Плотность соприкасания профилей обеспечивает​ся при затяжке даже изношенной конической резьбы. Стандартизо​ваны резьбы с конусностью 1:16: метрическая с 
[image: image35.wmf]a
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 и дюймовая с 
[image: image36.wmf]a
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 и трубная с 
[image: image37.wmf]a
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 (рис. 5). Биссектриса угла профиля этих резьб, перпендикулярна оси винтовой линии, а не образующей конуса, что обеспечивает возможность свинчивания с цилиндрической резьбой. Для вентилей и баллонов для газа предусмотрена резьба с конусностью 3:25, у которой биссектриса угла профиля перпендикулярна образующей конуса.
Для шпинделей вентилей, смесителей и водопроводных кранов используются круглые резьбы (рис. 6), профиль которых состоит из дуг окружности, соединенных короткими участками прямой, а 
[image: image38.wmf]a
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. Круглые резьбы обеспечивают хорошее уплотнение, менее чувствительны к загрязняющим частицам, имеют бóльшую усталостную прочность, удобны для изготовления литьём.
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	Рис. 6. Круглая резьба


1.2.3.  Крепежные детали
Стандарты предусматривают возможность применения более тридцати видов винтов и болтов, отличающихся формой и конструкцией головки и стержня. Различают крепежные, установочные, фундаментные и специальные винты (болты). Выбор вида винта или болта определяется его назначением, условиями нагружения и размещения, частостью сборки-разборки, требуемой точностью и т.п.
Широкой области применения резьбовых соединений соответствует разнообразие видов и других крепежных деталей: более двадцати видов гаек (в основном шестигранных), 6 видов шпилек, 5 видов подкладных шайб (устанавливаются под гайкой для предохранения поверх​ности детали от повреждения, если материал детали менее прочен) и несколько видов шайб, предохраняющих соединение от самоотвинчивания (пружинные, стопорные и т.п.). При статическом нагружении самоотвинчивание резьбового соединения исключено, так как угол подъема стандартной крепежной резьбы (
[image: image40.wmf]23

°

K

) значительно меньше угла трения. Однако нагружение, как правило, переменное, существенно ослабляющее фрикционное сцепление витков резьбы, что и вызывает необходимость использования дополнительных средств от самоотвинчивания. Среди них наиболее простыми являются контргайка и пружинная шайба (рис. 7 и 8).
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	Рис. 7. Стопорение контргайкой
	Рис. 8. Пружинная шайба


1.2.4.  Момент завинчивания
Условно представим завинчивание гайки под действием осевой нагрузки 
[image: image43.wmf]F

 как движение ползунка вверх по наклонной плоскости с углом, равным углу подъема резьбы (рис. 9, а). Если 
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 — угол трения при коэффициенте трения 
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, то движущая сила 
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, приложенная по касательной к цилиндру диаметром 
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 (или параллельно основанию наклонной плоскости) 
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, а момент, который необходимо приложить к гайке с помощью ключа (рис. 10)
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где
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 — приведенный угол трения, который определяется исходя из нормальной к поверхности витка силы 
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	Рис. 9. Силы взаимодействия между винтом и гайкой


Дополнительно завинчиванию препятствует момент трения между опорным торцом гайки и деталью
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где

[image: image55.wmf]f

 — коэффициент трения в этой паре. Т.е. момент завинчивания гайки под нагрузкой
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	Рис. 10. Завинчивание гайки


Для стандартных резьбовых деталей и ключа длиной 
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 ориентировочно можно принять: 
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 — сила, которую необходимо приложить рукой к ключу при завинчивании. Таким образом, выигрыш в силе в резьбовых соединениях весьма значительный.
При отвинчивании гайки сила 
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 и сила трения меняют направление, а момент отвинчивания
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1.2.5.   Основы подбора крепежных деталей, исходя из условия их прочности и эксплуатационных требований
Нагрузка, передаваемая элементами резьбового соединения, как правило, переменная по времени. Но специфика работы затянутых резьбовых соединений такова, что постоянная часть нагрузки (средняя нагрузка) существенно превышает переменную, и расчет винтов на статическую прочность является обязательным.
При перегрузке соединения могут иметь место следующие виды его повреждения:
· разрыв стержня на нагруженном участке с резьбой или по пере​ходному сечению (от резьбового участка к гладкому);

· срез, изгиб, смятие и износ резьбы;

· срез или повреждение головки винта, разрушение стержня у головки.

Например, предельные напряжения среза резьбы и растяжения стерж​ня винта будут соответствовать одному и тому же уровню нагружения соединения при высоте гайки 
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 или глубине завинчивания в стальные детали 
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 , а в чугунные и силуминовые — 
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. При соблюдении этих и других подобных соотношений, предусмотренных стандартом, достаточно проверить на прочность только стержень винта (болта).Если условие прочности стержня выполняется, то необходи​мость других проверок отпадает. Но в случае отклонений от норм, например, при использовании низких гаек (
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), необходимо дополнительно проверить резьбу на срез. Т.е., если соединение с нор​мальной длиной свинчивания не имеет начальной затяжки и нагружено только осевой растягивающей силой (рис. 11), то подбор необходимого диаметра резьбы проводится, исходя из допускаемых напряжений растяжения 
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Исходя из полученного минимального значения внутреннего диаметра резьбы, подбирают стандартный болт необходимой конструкции, длины, точности и выполняют проверочный расчет:
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Небольшая перегрузка (в пределах 5%) допустима, так как в этих пределах находится точность расчета, а фактическая площадь стержня на участке с резьбой несколько больше, чем площадь круга диаметром 
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. Большинство крепежных деталей изготовляют из пластичных низко- и среднеуглеродистых сталей — относительно дешевых, позволяющих применять оптимальную технологию изготовления и обеспечивающих малую чувствительность к концентрации напряжений. Легированные стали используют только для высоконагруженных деталей, а также для деталей, работающих в агрессивной среде, при высокой температуре. Стали, рекомендуемые для крепежных деталей, сгруппированы по классам прочности. Обозначение класса прочности болтов характеризует 
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 (вторая цифра), а гаек — напряжения от испытательной нагрузки. Например, болты из стали 20 соответствуют классу прочности 4.6, означающему, что 
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	Рис. 11. Пример соединения, нагруженного только осевой силой


Если в проектируемом соединении используются стандартные крепежные детали, то все их характеристики указываются в установленных стандартом обозначениях, которые содержат:
· наименование детали (болт, шпилька, гайка);
· класс точности и вариант исполнения (при нормальной точности и наиболее распространенном варианте исполнения 1 — не указываются);
· номинальный диаметр резьбы;
· шаг резьбы, если он мелкий;
· направление резьбы (если оно левое — LH);
· допуск резьбы (наиболее распространенные допуски — 8g для наружной резьбы и 7Н для внутренней резьбы — обычно не указывают);
· длину болта (для шпильки дополнительно длины ввинчиваемого и резьбового концов);
· класс прочности (в ответственных случаях технологию получения стали и марку материала);
· вид покрытия (12 видов) и его толщина в мкм, если покрытие предусматривается;
· номер ГОСТ, определяющий конструкцию и размеры.
Например, условное обозначение «Болт П 2 М12х1,25.6gх60.109.40Х.019 ГОСТ 7805–70» указывает на то, что требуется болт повышенной точности исполнения 2 (с отверстием в стержне), с метрической резьбой 
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, класса прочности 10.9 из стали 40Х с покрытием 01 (цинковое с хроматированием) толщиной 
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.
Для большинства крепежных деталей, работающих в нормальных условиях, обозначения проще: «Болт М 16 х 80.56 ГОСТ 7798–70» (нормальной точности, исполнения I, 
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, без покрытия); «Гайка М16.5 ГОСТ 5915-70» (исполнение I, 
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1.2.6.  Расчет болтов, нагруженных осевой силой и крутящим моментом. Изгиб болтов
Во многих случаях болтовые или винтовые соединения затягиваются ключом для обеспечения плотности прижатия стыкуемых деталей (например, крышки смотрового или монтажного люков в герметичном корпусе, рис. 12). При этом какая-либо внешняя нагрузка на болт отсутствует, и все нагружение болта определяется необходимой затяжкой. Т.е. стержень болта нагружен силой 
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Величину силы затяжки 
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 считаем известной, так как она определяется напряжениями смятия 
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 в стыке деталей, необходимыми для обеспечения герметичности, т.е. для деформирования (в том числе и смятия) неровностей стыкуемых поверхностей: 
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 — площадь стыка. Требуемую величину 
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 можно существенно снизить введением прокладки, более мягкой, чем стыкуемые детали. Приведенные нормальные напряжения в стержне болта при совместном действии 
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что для стандартных метрических резьб составит 
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 и возникающим при этом крутящим моментом 
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 подбор крепежных деталей осуществляют по допускаемым напряжениям растяжения в стержне 
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 — при контролируемой затяжке (ключ с встроенным динамометром и т.п.). Если затяжка не контролируется, то 
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 на 25…30 % выше). Увеличение 
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 при малых 
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 связано с их возможной перегрузкой при затяжке: болт М6 разрушается при силе 
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. Поэтому в силовых соединениях болты меньше М8 использовать не рекомендуется.
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	Рис. 12. Соединение, нагруженное силой затяжки


Прочность подобранного стандартного болта проверяют по формуле
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Кроме нагрузок 
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 и 
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, при затяжке соединения стержень болта может быть нагруженным изгибающим моментом 
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. Одна из типичных причин появления 
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 — непараллельностъ опорных поверхностей деталей под гайкой и головкой болта. Эта непараллельность может возникнуть и из-за любой местной неровности на опорной поверхности. В большинстве болтовых соединений диаметр отверстия под болт боль​ше диаметра стержня, и в пределах этого зазора стержень болта (шпильки) подобен свободноизогнутой балке с защемленными опорами (рис. 13). Из курса сопротивления материалов известно, что при заданном угле 
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Например, при 
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[image: image144.wmf]s

è

 намного меньше из-за местных пластических деформаций. Но для болтов и винтов из высокопрочных сталей 
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 такого расчетного уровня весьма опасны. Для уменьшения 
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 необходимо планировать опорные поверхности деталей или под​кладывать специальные шайбы.
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	Рис. 13. Расчетная схема при непараллельности опорных поверхностей


1.2.7.  Расчет болтового соединения, нагруженного поперечными силами
Болтовое соединение, обеспечивающее передачу поперечной нагруз​ки (рис. 14 — нижнее крепление), может быть выполнено в двух вариантах:
а) болт установлен в отверстие с зазором (I, а);
б) болт установлен без зазора с небольшим натягом (I, б).
Первый вариант проще в изготовлении, так как не требует высокой точности, а второй — обеспечивает передачу значительно большей нагрузки при тех же размерах соединения.
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	Рис. 14. Подвеска трубопровода с помощью болтовых соединений


Соединение будет нарушено, если стягиваемые детали сдвинутся друг относительно друга. Т.е. в первом варианте сила 
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 затяжки болта должна обеспечить силу трения в стыке, превышающую сдвигающую нагрузку 
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где 
[image: image152.wmf]K

 — коэффициент запаса по сцеплению (
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подобрать стандартный болт и выполнить проверочный расчет 
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. Допускаемые напряжения принимаются по п.1.2.6.
Во втором варианте болты рассчитывают на срез. Условие прочности:
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где 
[image: image162.wmf]i

 — число срезов; если нагрузка статическая (например, только весовая), то 
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Т.е. необходимый диаметр (в месте потенциальной опасности среза) 
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 и в этом варианте может передаваться трением, обычно не учитывают, так как затяжка болта здесь не обязательна. Если стягиваемые детали тонкие (
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Принятая здесь площадь смятия 
[image: image169.wmf]×

min

dh

 (где 
[image: image170.wmf]min

h

 — толщина более тонкой детали) — условная, также как условно и соответствую​щее этой площади значение 
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1.2.8.  Расчет болтового соединения с предварительной затяжкой при действии центральной отрывающей силы
Наиболее характерными примерами рассматриваемого случая являются крепление крышки резервуара (котла, цилиндра и т.п.), фланцевое соединение участков трубопровода, в которых под давле​нием 
[image: image173.wmf]p

 находятся жидкость, пар или газ (рис. 15).
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	Рис. 15. Крепление крышки резервуара


Величина предварительной затяжки 
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 болтов или винтов (
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 — число болтов в соединении) должна при последующем нагружении соединения силой 
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 обеспечить герметичность соединения, т.е. нераскрытие стыка с гарантированным запасом.
Приблизительно можно считать болт (с гайкой и шайбой) и стягиваемые детали (обычно с прокладкой) линейно деформируемыми телами с податливостями, соответственно, 
[image: image178.wmf]l
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 и 
[image: image179.wmf]l
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. Деформации болта 
[image: image180.wmf]d
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 и деталей 
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 от силы 
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 и их очевидно равные (до раскрытия стыка) деформации ( после приложения силы 
[image: image183.wmf]F

 представлены на рис. 16. Нагрузка 
[image: image184.wmf]F

 распределяется между болтом и фланцами в соответствии с их податливостями. Для определения слагаемых 
[image: image185.wmf]+=
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, т.е. решения статически неопределимой задачи, составим уравнение деформации болта и стянутых деталей:
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где 
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 коэффициент внешней (основной) нагрузки. Как видно из рис. 16, стык раскроется, если 
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. Поэтому назначают 
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, где 
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 — коэффициент запаса, величина которого принимается в пределах 
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 в зависимости от характера нагрузки (посто​янная или переменная) и ответственности соединения. Требуемый диаметр резьбы определяется исходя из расчетной нагрузки на болт с учетом момента затяжки: 
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	Рис. 16. Диаграмма деформации болта стягиваемых деталей


Значения коэффициента 
[image: image197.wmf]c

 при стальных фланцах и отсутствии прокладки обычно находятся в пределах 
[image: image198.wmf]K
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. При толстых упругих прокладках величина 
[image: image199.wmf]c

 значительно выше, и требуемая сила 
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 заметно уменьшается. Расчет податливостей 
[image: image201.wmf]l
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, 
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 и коэффициента 
[image: image203.wmf]c

 сопряжен с большими трудностями, точность этого расчета невысокая. Поэтому на практике часто принимают 
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, задаваясь при необходимости обеспечить герметичность стыка величинами 
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 при мягкой неметаллической прокладке и 
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 при плоской металлической прокладке [4].
Требуемый диаметр резьбы 
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, где величина 
[image: image208.wmf]s
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 определяется так же, как в пункте 1.2.6.
1.2.9.  Расчет болтового соединения, нагруженного отрывающей и сдвигающей силами и моментом
Соединения такого типа имеет место, например, при использовании кронштейнов для подвески трубопроводов. На рис. 14 (верхнее крепление II) показан подобный случай. Составляющие нагрузки 
[image: image209.wmf]Q

.
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расположены в плоскости симметрии кронштейна и опорной плиты, которая крепится к условно показанной стойке болтами. Т.е. последние нагружены отрывающей силой 
[image: image212.wmf]1
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 и сдвигающей 
[image: image213.wmf]2

Q

, а также моментом 
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. Неподвижность соединения обеспечивается предварительной затяжкой 
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 каждого болта, напряжения смятия от которой на всей площади прилегания плиты к стойке (площади стыка)
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где 
[image: image217.wmf]z

 — число болтов (на рисунке 
[image: image218.wmf]=
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), 
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 и 
[image: image220.wmf]h

 — размеры опорной плиты.
Полагая, что податливость стянутых болтами в узле II деталей (опорной плиты и основания) значительно меньше податливости болтов, т.е. 
[image: image221.wmf]c
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 и что опорная плита под действием внешней нагрузки остается плоской и, поворачиваясь под действием момента 
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 относительно оси симметрии 
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, изменяет эпюру напряжений в стыке как при изгибе, получим:

напряжения на верхней кромке стыка
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напряжения на нижней кромке стыка
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Здесь 
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, т.е. без учета отверстий в плите под болты (это оправдано их относительно малым влиянием и тем, что принято 
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Условие нераскрытия стыка: 
[image: image230.wmf]s
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. Для обеспечения достаточной жесткости стыка и во избежание контактной коррозии требуемую величину напряжений от затяжки болтов определяют с учетом коэффициента запаса по нераскрытию стыка 
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Условие 
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 целесообразно проверять, если плита крепится к стене относительно небольшой прочности (бетон, кирпич и т.п.). Если оно не выполняется, то следует изменить размеры стыка.
Стык также необходимо проверить на отсутствие сдвига деталей от действия составляющей 
[image: image234.wmf]2
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:
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Где 
[image: image236.wmf]f

 — коэффициент трения в стыке (для пары сталь по стали или чугуну 
[image: image237.wmf]f0,150,20
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); 
[image: image238.wmf]K

 — коэффициент запаса по сцеплению (см. п.1.2.7). При невыполнении этого условия рекомендуется один из двух вариантов предотвращения сдвига деталей:
а) увеличить 
[image: image239.wmf]çàò
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;
б) поставить болты без зазора, или в дополнение к болтам — штифты, работающие на срез (расчет по п. 1.2.7.), или другие элементы (шпонку, упор и т.п.), воспринимающие силу 
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По наибольшему потребному значению 
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 определяют силу затяжки болта 
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 и расчетную нагрузку на болт
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 — внешняя нагрузка на верхние болты (размеры 
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 и 
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 показаны на рис. 14).

Требуемый диаметр болта определится из минимально необходи​мого внутреннего диаметра резьбы 
[image: image247.wmf]ps
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 — см. п. 1.2.6.
1.2.10.  Прочность резьбовых соединений при переменных нагрузках
Выше (п.1.2.5.) указывалось, что во многих резьбовых соединениях статическая (средняя) нагрузка превалирует. Однако усталостное разрушение болтов от воздействия переменной нагрузки — достаточно типичный случай для резьбовых соединений в механизмах. Этому во многом способствует нарезанная резьба как концентратор напряжений, по существу многократно их увеличивающий.
В качестве примера рассмотрим случай нагружения болта (винта), когда внешняя нагрузка 
[image: image249.wmf]F

 изменяется по отнулевому циклу относительно предварительной затяжки 
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 (рис. 17).
Как известно из курса "Сопротивление материалов", запас прочности по переменным напряжениям составит:
	
[image: image251.wmf]1am

s/(K)[s]2,5

ss

ssys

-

=×+³=

,
	(1.20)


где 
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 — предел выносливости материала болта; 
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 — амплитуда цикла переменных напряжений; 
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 — коэффициент чувствительности материала к асимметрии цикла напряжений; 
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 — эффективный коэффициент концентрации напряжений в затянутой резьбовой паре; величина 
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 растет с увеличением предела прочности материала болта и может быть снижена на 
[image: image258.wmf]2030%

K

, если резьбу не нарезать, а накатывать.
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	Рис. 17. Переменная нагрузка на болт


При переменных нагрузках остается обязательной и оценка стати​ческой прочности болта:
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где 
[image: image261.wmf][s]

 принимается как в пункте 1.2.6.
1.3.  Шпоночные соединения
Шпоночные соединения применяют для передачи крутящего (вращающего) момента 
[image: image262.wmf]T

 от вала к ступице зубчатого колеса, звездочки, муфты и т.п. или от ступицы к валу. Наиболее распространены ненапряженные шпоночные соединения призматическими шпонками, которые здесь и рассматриваются. Такие шпонки имеют прямоугольное сечение с размерами 
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, установленными стандартом в зависимости от диаметра вала [2, т.2]. Стандарт устанавливает и ряд, из которого выбираются длины шпонок. В таблице стандарта указывается наибольшее сечение шпонки для данного диапазона диаметров вала, а сечение, меньше указанного, можно использовать, если выполняется условие прочности соединения. Шпонки изготовляют из чистотянутого стального прутка с 
[image: image266.wmf]â
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. Концы шпонок выполняют плоскими или скругленными (рис. 18, а, б).
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	Рис. 18. Виды наиболее часто применяемых шпонок: 
а — призматические с плоскими торцами; б — призматические с закругленными торцами


Шпонку врезают в вал и ступицу примерно на половину ее высоты. Так как рабочими являются боковые грани, в радиальном направлении соединения предусматривается зазор.

Недостатком призматических шпонок является трудность обеспечения их плотной посадки в паз вала, необходимой для нормальной работы соединения. Условная расчетная схема соединения показана на рис. 19. В целях упрощения расчета полагают, что напряжения смятия 
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 равномерно распределяются по высоте и длине шпонки, и плечо равнодействующей этих напряжений равно 
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Тогда условие прочности по смятию имеет вид:
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где расчетная длина шпонки 
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, если ее концы плоские и 
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, если концы скруглены по радиусу 
[image: image273.wmf]0,5b

 (рис. 18); 
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 и 
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 — ширина и высота шпонки; 
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. Для разных условий работы 
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 (меньшие значения принимают при чугунных ступицах, неплотных посадках ступицы на вал и резких изменениях нагрузки). Иногда призматические шпонки применяют в подвижных (в осевом направлении) соединениях. В таких случаях шпонка крепится к валу винтами, а 
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 снижают в несколько раз для ограничения износа.
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	Рис. 19. Расчетная схема шпоночного соединения


Стандартные шпонки имеют такое соотношение размеров 
[image: image280.wmf]b

 и 
[image: image281.wmf]h

, что при выполнении условия по 
[image: image282.wmf]ñì

[]

s

 расчет шпонки на срез по сечению А – А (рис. 19) не требуется.
1.4.  Шлицевые соединения

Шлицевые соединения условно можно представить как многошпоночные, у которых шпонки и вал — одно целое. Такие соединения имеют бόльшую несущую способность при одинаковых со шпоночными габаритах и в меньшей степени ослабляют прочность вала. Они являются предпочтительными для подвижных соединений.

В основном применяют два типа шлицевых соединений, различаю​щихся формой шлица (зуба) — прямобочные и эвольвентные. Размеры их стандартизованы, [2, т.2].
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	Рис. 20. Прямобочные шлицевые соединения 


Прямобочные шлицевые соединения (рис. 20) наиболее распространены. Профиль зуба у них очерчен окружностями выступов (
[image: image284.wmf]D

) и впадин (
[image: image285.wmf]d

) и прямыми, образующими зуб постоянной толщины 
[image: image286.wmf]b

. Стандартные соединения используют в диапазоне 
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. Одним из важных достоинств шлицевых соединений является возможность хорошего центрирования и направления деталей. Поэтому условное обозначение прямобочного шлицевого соединения начинается с поверхности центрирования и числа шлицев, а далее указываются значения 
[image: image288.wmf]d

 и 
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 (в мм). Например: 
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 ГОСТ 1139-80 (в ред. 1991г.), где 
[image: image291.wmf]H7/g6

 — посадка, т.е. характер сопряжения вала и ступицы по центрирующему диаметру. Обычно осуществляют центрирование по 
[image: image292.wmf]D

 (рис. 20, а), но если ступица имеет по отверстию высокую твердость, что характерно для подвижных вдоль вала соединений, то — по 
[image: image293.wmf]d

 (рис. 20, б). Центрирование по 
[image: image294.wmf]b

 (рис. 20, в), т.е. по боковым поверхностям зубьев, обеспечивает наиболее равномерное распределение нагрузки по зубьям и используется при отсутствии необходимости строгой соосности вала и ступицы.
Эволъвентные шлицевые соединения имеют повышенную прочность и более технологичны, особенно при больших диаметрах соединения (стандартизованы до в диапазоне значений номинального диаметра 
[image: image295.wmf]D4500ìì
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). Профиль зуба образуют окружности его вершин и впадин и эвольвенты, очерчивающие рабочие боковые поверхности (рис. 21). Центрирование этого соединения, как правило, осуществляется по боковым поверхностям. 
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	Рис. 21. Эвольвентное шлицевое соединение
	Рис. 22. Расчетная схема шлицевого соединения


Пример условного обозначения с номинальным диаметром 
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, модулем 
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 и посадкой по боковым поверхностям 
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: 
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 ГОСТ 6033-80. Условный расчет шлицевых соединений на смятие и износ проводится на основе упрощенной расчетной схемы (рис. 22):
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где 
[image: image303.wmf]T

 — передаваемый соединением момент; 
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 — для эволъвентных; 
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 — число зубьев; 
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 — рабочая длина зубьев; рабочая высота зубьев 
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 для прямобочных шлицев (рис. 20) и 
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 — коэффициент неравномерности распределения нагрузки по шлицам. Для средних условий эксплуатации неподвижных соединений 
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). Для подвижных соединений 
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2.  Механические передачи
2.1.  Назначение и классификация механических передач. 
Основные понятия

В машиностроении применяются механические, электрические, гидравлические и пневматические передачи. В этом курсе рассматриваются только широко распространенные — механические передачи (ниже — просто передачи).
Передача это промежуточный механизм между двигателем и исполнительным органом. Применение этого механизма обусловлено необходимостью привести выходные параметры двигателя в соответствие с эксплуатационными требованиями, заданными для рабочего органа машины. Габариты, масса и стоимость двигателя данной мощности уменьшаются с увеличением его быстроходности. Как правило, экономически выгоднее применять быстроходный двигатель с передачей, в функцию которой входит понижение скорости (повышение вращающего момента или движущей силы), а иногда и изменение закона движения. Кроме того, использование передач позволяет размещать двигатель и рабочий орган на определенном удалении друг от друга в тех случаях, когда это требуется по условиям рациональной компоновки машины, удобства обслуживания, техники безопасности и т.п. С помощью передач можно также обеспечивать работу нескольких исполнительных органов от одного двигателя.
Ниже рассматриваются только наиболее распространенные механические передачи общего назначения, предназначенные для передачи вращения. По принципу работы их разделяют на две основные группы: передачи зацеплением (зубчатые, червячные, винтовые и цепные) и трением (фрикционные и ременные). Цепные и ременные передачи отличаются от остальных наличием гибкого звена 3 (цепи или ремня) между ведущим I и ведомым 2 (рис. 23) элементами передачи.
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	Рис. 23. Механическая передача с гибким промежуточным звеном


Параметры передач рассмотрим на примерах одноступенчатой (рис. 23 и рис. 24) и двухступенчатой (рис. 25) передач. К основным параметрам относятся мощность 
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Из-за потерь на трение, учитываемых с помощью КПД 
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, мощности на входном, выходном и промежуточных валах передачи несколько различаются: 
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	Рис. 24. Одноступенчатая механическая передача


В кинематическом и силовом расчетах передачи используется производный параметр 
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, который называют передаточным отношением. Т.е. 
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 это отношение угловых скоростей сравниваемых валов. При известных значениях параметров 
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 для ступеней передачи на рис. 25, а также нагрузки 
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 двигателя можно определить величины 
[image: image333.wmf]T

 и 
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Если 
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, то передача понижает скорость вращения (редуктор), а если 
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 — повышает (мультипликатор). Передача, обеспечивающая ступенчатое изменение 
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, называется коробкой скоростей. Плавное изменение 
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 возможно в специальных передачах — вариаторах.
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	Рис. 25. Двухступенчатая механическая передача


Коробки скоростей — это, как правило передачи с зубчатыми колесами. Из рис. 26 видно, что изменение 
[image: image341.wmf]i

 в таких механизмах осуществляется перемещением блока зубчатых колес вдоль вала 1, т.е. поочередным включением в кинематическую цепь передачи пар зубчатых колес с разными значениями 
[image: image342.wmf]i

. Иногда применяются коробки скоростей с ременной или цепной передачами, где используются, соответственно, ступенчатые шкивы или блоки звездочек.
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	Рис. 26. Схема коробки скоростей


Практически все типы вариаторов — фрикционные передачи. Схема лобового вариатора с переменным рабочим радиусом ведомого звена 2 показана на рис. 27. Силовые фрикционные передачи имеют ряд существенных недостатков по сравнению с передачами зацеплением, и вариаторы в основном используют для передачи малых мощностей. Сложен в конструктивном и технологическом отношении единственный тип нефрикционного механического вариатора — цепной. С вариаторами успешно конкурируют электрическая и гидравлическая передачи с более простыми системами автоматического регулирования скорости
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	Рис. 27. Схема лобового вариатора


2.2.  Зубчатые передачи

Зубчатые передачи применяют для передачи вращения между валами с параллельными, пересекающимися и перекрещивающимися осями. Соответствующие этим взаиморасположениям осей передачи показаны на рис. 28: а — цилиндрическая, б — коническая, в и г — винтовая и гипоидная. Реечная зубчатая передача (рис. 28, д) служит для преобразования вращательного движения в поступательное и наоборот.
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	Рис. 28. Схемы зубчатых передач


Наибольшее применение имеют зубчатые цилиндрические передачи с прямыми (рис. 29, а), косыми (рис. 29, б) и шевронными (рис. 29, в) зубьями. Косозубые колеса при тех же габаритах, что и прямозубые обеспечивают бóльшие плавность работы и несущую способность передачи. Шевронные зубья позволяют взаимно уравновесить осевые силы, возникающие при работе колес с косыми зубьями, и применяются в тяжелонагруженных передачах.
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	Рис. 29. Цилиндрические зубчатые передачи


Зубчатые цилиндрические передачи обеспечивают надежную работу механизмов в большом диапазоне скоростей, вращающих моментов, передаточных отношений и имеют по сравнению с фрикционными передачами существенные преимущества: малые габариты, высокий КПД, отсутствие проскальзывания. Достоинства зубчатых передач базируются на эвольвентном зацеплении, обеспечивающем постоянство передаточного отношения при перемещении зуба по зубу с малой скоростью скольжения, при относительно простой технологии изготовления.
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	Рис. 30. Геометрия эвольвентных зубчатых колес


Рассмотрим упрощенную схему формирования эволъвентных зубьев прямозубых цилиндрических колес, нарезаемых без смещения инструмента (рис. 30). Эвольвенты, очерчивающие рабочие боковые поверхности зубьев, являются развертками основной окружности диаметром 
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. Если по неподвижному цилиндру диаметром 
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 перекатывать без скольжения плоскость А (рис. 30, а; след этой плоскости на рис. 30, б — прямая 
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), то лежащая в этой плоскости линия ПП( опишет рабочую поверхность зуба с изменяющимся в процессе перекатывания радиусом кривизны. В прочностных расчетах используют радиусы кривизны в точке П — полюсе зацепления, т.е. 
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 (рис. 30, б). Образованные поочередным обкатыванием плоскости А вокруг цилиндров диаметрами 
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 и 
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 поверхности зубьев двух колес I и 2, образующих передачу, будут при повороте этих колес вокруг своих неподвижных осей 
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 соприкасаться в точках, расположенных только на прямой 
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. Т.е. при известной угловой скорости 
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где 
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 — передаточное отношение рассматриваемой передачи; 
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 — диаметры начальных окружностей колес (в нашем упрощенном случае совпадаю​щих с делительными окружностями 
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), или цилиндров, соприкасающихся в точке П и взаимно обкатывающихся без скольжения при вращении колес. Прямая 
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 — линия зацепления — расположена по нормали к боковым поверхностям зубьев. Ее постоянное положение определяется углом зацепления 
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, который в нашем случае равен 
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 делятся зубьями на равные части длиной р. Значение 
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 — делительного окружного шага зубьев — определяется числом зубьев
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 — окружной модуль зубьев. Значения модулей стандартизованы в диапазоне 
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. Модуль является основной характеристикой размеров зубьев, т.к. определяет не только их ширину, но и высоту. По ГОСТ 13755-81 для рассматриваемой передачи (для колес, нарезанных без смещения инструмента) диаметр вершин зубьев 
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 и радиальный зазор (расстояние между выступом и впадиной сопряженных зубьев) 
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. Межосевое расстояние — главный геометрический параметр — для этой передачи совпадает с делительным межосевым расстоянием 
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Геометрические зависимости для косозубых колес и для колес, нарезанных со смещением инструмента, здесь не рассматриваются и приводятся в учебниках (см., например, [1, с.241]). Отметим лишь, что угол наклона зубьев 
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 (рис. 29, б), а в шевронных передачах — до 
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. С увеличением угла 
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 растет нагрузочная способность и плавность работы передачи. При 
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 прочность зубьев из-за неблагоприятного изменения их формы заметно уменьшается, и такие колеса нарезаются со смещением инструмента.
Ширина зубчатого колеса в среднем составляет 
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 от межосевого расстояния и в значительной степени зависит от положения колес относительно опор, возможности приработки зубьев при изменении их взаиморасположения из-за деформаций и других причин. Косозубые колеса обычно шире прямозубых при том же 
[image: image387.wmf]w

a

. Шестерня (меньшее из двух колес передачи) имеет несколько бóльшую ширину, чем сопряженное с ней колесо, что позволяет скомпенсировать осевые погрешности монтажа.
Габариты передачи определяются передаваемой нагрузкой, передаточным отношением 
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, прочностью материала колес. Обычно в закрытых хорошо смазываемых передачах основная опасность — нарушение контактной прочности зубьев, что и предопределяет выбор материала: легированные стали 35Х, 40Х, 40ХН и т.п. с поверхностной закалкой, цементуемые низкоуглеродистые хромоникелевые и хромистые стали и другие стали, имеющие высокую твердость и износостойкость после поверхностной термохимической обработки. Но для колес относительно крупных и средних размеров применяют также улучшаемые качественные углеродистые и хромистные стали (45, 50Г, 40Х и др.), что позволяет нарезать зубья после термообработки (а не «до», как при закалке, понижающей точность зубчатых колес) и сохранить хорошую прирабатываемостъ зубьев.
Рабочим поверхностям зубьев шестерни обеспечивают значительно большую прочность, чем у зубьев колеса, так как они работают в 
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 раз чаще.
В рассматриваемой выше прямозубой передаче нагрузку в зоне кон​такта зубьев — силу в зацеплении 
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 можно определить, при известных крутящем моменте 
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 колеса, через окружную составляющую 
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 этой силы (рис. 30, б):
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Как известно из курса «Сопротивление материалов», наибольшие напряжения в зоне контакта сжимаемых цилиндров определяются по формуле Герца:
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где 
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 — коэффициент, учитывающий механические свойства материалов колес (модуль упругости и коэффи​циент поперечного сжатия); для сталей 
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 — нормальная нагрузка на единицу длины контактных линий, т.е. для прямозубой передачи — на единицу ширины колеса 
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 (рис. 29, а); 
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 — коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по 
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 и дополнительную динамическую нагрузку, которые возникают из-за погрешностей изготовления и монтажа и из-за упругих деформаций; 
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 — приведенный радиус кривизны рабочих поверхностей зубьев в точке контакта.
Как видно из рис. 30, б, расчетные значения радиусов кривизны:
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Тогда 
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. В этой расчетной зависимости вместо передаточного отношения 
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 в тех случаях, когда ведущим является большее из колес (
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При выбранном материале колес, т.е. известном значении допус​каемых напряжений 
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Если учесть, что в этом выражении 
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т.е., габариты передачи в основном являются функцией передаваемой нагрузки, передаточного числа и контактной прочности зубьев.
Второй причиной выхода из строя закрытых хорошо смазываемых передач является поломка зубьев. Как правило, выламываются углы зубьев. Наиболее опасные напряжения изгиба 
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 имеют место у основания зуба в зоне растяжения (на рис. 31 справа), когда сила в зацеплении 
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 приложена на границе эвольвенты с окружностью выступов, т.е. при наибольшем плече относительно основания. Наряду с величиной и положением 
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 значения 
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 определяются размерами зуба у его основания. Выше уже говорилось, что ширина и высота зуба пропорциоальны модулю 
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	Рис. 31. Схема расчета зуба на изгибную прочность


При этом для силовых передач учитываются следующие рекомендации: 
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 для косозубых передач, а также для колес, нарезанных со смещением инструмента см. [4, табл. 8.6]). Обычно расчет зубьев на изгибную прочность делается как проверочный при размерах, обусловленных обес​печением контактной прочности, и при соблюдении рекомендуемого соотношения 
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 выполняется. Но в ряде случаев определяющей размеры передачи может оказаться именно изгибная прочность. Тогда проектный расчет начинают с определения модуля 
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В этом подразделе приводятся лишь краткие сведения, которые дают представление об основных параметрах зубчатых передач, функциональных зависимостях размеров передач от передаваемой нагрузки, передаточного отношения, механических характеристик материалов колес. Конкретные расчетные зависимости, используемые в инженерном проектировании, допускаемые напряжения для проверки усталостной и статической прочности зубьев приводятся в учебниках по курсу «Детали машин» (см. например [1], [4]).
Геометрический и прочностной расчеты цилиндрических зубчатых передач проводятся в соответствии со специальными стандартами. Эти расчеты лежат в основе проектирования и других передач, например, зубчатых конических. Последние значительно сложнее цилиндрических в изготовлении и монтаже и применяются в тех нередких случаях, когда по условиям компоновки механизма оси валов пересекаются. Угол пересечения обычно равен 
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Основа конической передачи (рис. 32) — начальные и делительные конусы (обычно они совпадают) с длиной образующей 
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, называемой внешним конусным расстоянием. Контуры самих колес передачи представляют собой усеченные конусы с внешними (ограниченными 
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 — ширина зубчатого венца. Обычно 
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. В конических передачах колеса могут иметь прямые, косые (или тангенциальные) и круговые зубья. Кроме того, стандартом предусмотрены три осевые формы зубьев, отличающиеся характером изменения размеров зуба по длине. Кратко рассмотрим основы расчета передачи только с прямыми зубьями формы I, пропорционально понижающимися. У зубьев формы I (рис. 33) линия впадин проходит через общую вершину начальных конусов, а линия выступов параллельна линии впадин зуба сопря​женного колеса и отстоит от нее на величину радиального зазора, рав​ную 0,2 модуля зацепления 
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	Рис. 32. Схема конической передачи


Отметим, что в прочностных расчетах оперируют величиной модуля в среднем сечении:
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Расчетные зависимости для конической передачи можно получить, если зубья конических колес условно считать зубьями воображаемой (эквивалентной) цилиндрической передачи с межосевым расстоянием 
[image: image451.wmf]v

a

. Как следует из рис. 33,
	
[image: image452.wmf]1212

0,5()()

vvvm

addRtgtg

dd

=+=+

.
	(2.8)


	[image: image453.png]




	Рис. 33. Расчетная схема конической передачи


Так как 
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Но в данной эквивалентной цилиндрической передаче
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где 
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T

 — крутящий момент на валу конической шестерни. Фактическая нагрузочная способность прямозубой конической передачи, рассчитанной по этим формулам, составляет около 
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 от теоретической. Это учитывается введением в расчетные зависимости соответствующего корректирующего коэффициента.
2.3.  Червячные передачи
Червячная передача состоит из червяка 1 и червячного колеса 2 (рис. 34, а) и обеспечивает передачу вращения между валами с перекрещивающимися (обычно под углом 
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) осями. Передача относится к зубчато-винтовым. Червяк это винт с трапецеидальной или близкой к ней резьбой. Червячное колесо, точнее его зубчатый венец, упрощенно можно представить в виде сектора круглой гайки 3 длиной 
[image: image469.wmf]LD

p

=

, навернутого на поверхность диска диаметром 
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 резьбой наружу (рис. 34, б).
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	Рис. 34. Схема червячной передачи


При вращении винт — червяк, неподвижный в направлении своей оси, заставляет двигаться «гайку», т.е. вращает червячное колесо. Зубья колеса (витки резьбы сектора гайки) имеют дуговую форму, облегают тело червяка, что обес​печивает существенную площадь контакта и хорошую нагрузочную способ​ность червячной передачи.
К числу основных достоинств червячных передач относят:
· возможность обеспечения большого передаточного отношения (в силовых передачах обычно от 
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 до 
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, а в отдельных случаях, когда требуются очень малые скорости, — до 
[image: image474.wmf]1000

);

· плавность, бесшумность работы, высокую точность перемещений;

· возможность обеспечения самоторможения, что в некоторых случаях является условием безопасной эксплуатации механизма.

Однако во многих случаях червячные передачи не могут конкуриро​вать с зубчатыми из-за низкого КПД. Как и в обычной винтовой паре витки червяка скользят по зубьям колеса, и суммарные потери мощности в передаче могут достигать 
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. Во избежание перегрева масла необходимы конструктивные меры по теплоотводу. Зубчатый венец червячного колеса, как правило, изготовляют из дорогостоящих антифрикционных материалов (бронз), а стальной закаленный червяк шлифуют и полируют. Передача дороже цилиндрической также и из-за повышенных требований к точности изготовления и монтажа, особенно для передач с глобоидным червяком, которые здесь не рассматриваются. Тем не менее область применения червячных передач, благодаря их достоинствам, значительная.
КПД передачи растет с увеличением числа заходов 
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 (угла подъема резьбы 
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 — число зубьев колеса), как и в зубчатых передачах, полагаем равным передаточному отношению 
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. Так как по условиям прочности зубьев колеса и жесткости червяка для силовых передач установлены ограничения 
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В червячных передачах применяют червяки с различными профилями витков. Выбор профиля определяется технологическими факторами. Основные расчетные формулы при любом цилиндрическом червяке базируются на передаче с архимедовым червяком, у которого в осевом сечении фор​ма профиля прямолинейная (рис. 35). Зубья червячного колеса в этом сечении имеют эвольвентный профиль, а сама передача аналогична зубчатой реечной передаче (рис. 28, д). Для червячных передач, выполненных без смещения режущего инструмента, с цилиндрическим червяком начальные диаметры червяка 
[image: image488.wmf]1

d
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[image: image490.wmf]1

dmq

=×

, 
[image: image491.wmf]22

dmz

=×

,
	(2.11)


где 
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 — осевой модуль червяка, 
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 — коэффициент диаметра червяка. Значения 
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 стандартизированы. Диаметры вершин и впадин витков червяка и зубьев колеса (в осевом сечении червяка):
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	Рис. 35. Геометрические параметры червячной передачи


Длина нарезанной части червяка 
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 зависит от конкретных параметров и технологии изготовления передачи (см.[1, стр.351]), а наибольший диаметр 
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 соответствуют углу обхвата колесом червяка 
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Отметим, что в червячной передаче, как и в зубчатой, 
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Основной причиной выхода из строя червячных передач является поверхностное разрушение зубьев колеса. Износ зубьев в различных формах особенно интенсивен при неточном монтаже, некачественной смазке передачи, повышенной шероховатости червяка. При выборе числа зубьев колеса в рекомендованном диапазоне изгибная прочность зубьев обычно не определяет размеры передачи, и поломка может произойти только после их существенного изнашивания. Но для передач с ручным приводом и при 
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 за пределами рекомендуемого диапазона расчет зубьев на изгибную прочность является основным.
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	Рис. 36. Силовое взаимодействие червяка и червячного колеса


Проектирование червячной передачи при известных передаточном числе u, угловой скорости червяка и передаваемой нагрузке можно производить, исходя из формулы Герца, как и зубчатой передачи (реечной, т.е. при 
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 , материалы червячной пары и определяют допускаемые напряжения [1]. Рассчитав, таким образом 
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, назначают стандартное значение 
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 [2, т.2, с.641]. После нахождения и уточнения всех размеров элементов передачи определяют составляющие силы в зацеплении (рис. 36):
	
[image: image516.wmf]1211

2/,

tx

FFTd

==

 
[image: image517.wmf]2122

2/

tx

FFTd

==

 и 
[image: image518.wmf]2

rt

FFtg

a

=×

.
	(2.14)


где 
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 крутящие (вращающие) моменты на валах, соответственно, червяка и колеса, 
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 — угол наклона профиля в осевом сечении червяка. По известным зависимостям [1], в основу которых положены расчеты зубьев цилиндрических передач, проводят прочностные расчеты зубьев колеса. Расчет на прочность и жесткость червяка, также как и тепловой расчет выполняют после разработки всей конструкции передачи (подшипниковых узлов, корпуса и т.п.). Тепловой расчет основан на уравнении теплового баланса 
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 — тепловая мощность (Вт), отводимая поверхностью корпуса переда​чи в окружающую среду с температурой 
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 — площадь теплоотдающей поверхности 
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 — коэффициент теплоотдачи, значения которого при естественном и искусственном охлаждении разнятся значительно (от 
[image: image531.wmf]8

 до 
[image: image532.wmf]200/

ÂòìÑ

×°

). Данные по расчетным величинам 
[image: image533.wmf]A

, 
[image: image534.wmf]K

 и коэффициента полезного действия передачи 
[image: image535.wmf]0

h

, с помощью которых по тепловому балансу можно определить температуру масла 
[image: image536.wmf]ì

t

 (допускаемая температура 
[image: image537.wmf][]95

ì

tC

£°

) приведены, например, в [1]. Здесь целесообразно привести лишь зависимость, по которой подсчитывается КПД червячного зацепления, так как она справедлива для любых винтовых пар:
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где 
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 — приведенный коэффициент трения) — см. пункт 1.2.4. В КПД передачи 
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, кроме потерь в зацеплении, учитываются потери мощности на размешивание и разбрызгивание масла, в подшипниках и уплотнениях (в среднем 
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2.4.  Передачи с гибкой связью
2.4.1.  Общие сведения

Выше рассматривались передачи с непосредственным контактом ведущего и ведомого звеньев. В передачах с гибкой связью между ними имеется промежуточное звено: цепь или ремень. Это гибкое звено позволяет при необходимости передать вращающий момент между параллельными валами на значительное расстояние при пониженных требованиях к точности взаимного расположения осей валов. Проще чем в зубчатых передачах здесь можно осуществить привод от одного двигателя нескольких агрегатов, во многих случаях не требуется специальный корпус.
Ременные передачи отличаются простотой конструкции и эксплу​атации, плавностью, бесшумностью работы, способностью защищать механизм от резких толчков и перегрузок за счет упругости и возможности проскальзывания ремня. Но эта возможность определяет и основной недостаток ременных передач — непостоянство передаточного отношения (за исключением передач с зубчатым ремнем). Ременная передача работает за счет сил трения, т.е. требуются значительные силы прижатия ремня к шкивам, специальные натяжные устройства. Вследствие этого в несколько раз увеличиваются габариты передачи (по сравнению с зубчатыми) и нагрузка на валы и их опоры.
Цепные передачи имеют меньшие габариты, могут работать при значительных кратковременных перегрузках (проскальзывание отсутствует), как правило, не требуют натяжных устройств, более приспособлены для привода от одного двигателя нескольких агрегатов. Но звездочка в отличие от шкива не круг, а многогранник, вследствие чего передача виброактивна (работает не плавно, выше уровень шума). У цепных передач более сложная конструкция, для них требуются более высокая точность изготовления и монтажа, система смазки шарниров цепи.
Указанные достоинства и недостатки этих передач определяют характерные области их применения. Ременные передачи в основном используют при средних нагрузках и высоких скоростях в механизмах, не требующих высокой кинематической точности, и при отсутствии жестких требований к габаритам. Цепные передачи целесообразно использовать при значительных нагрузках и средних скоростях, при недопустимости проскальзывания, для привода нескольких агрегатов одной цепью.
2.4.2.  Клиноременные передачи
В современных приводах в основном используются клиноременные передачи. Передачи с плоским и круглым ремнями обеспечивают меньшую тяговую способность и здесь не рассматриваются, также как и передачи с зубчатым ремнем, у которых иной принцип работы [1]. Клиноременная передача (рис. 37) состоит из ведущего и ведомого (иногда их несколько) шкивов, клиновых ремней и натяжного устройства. Натяжные устройства различных исполнений могут обеспечивать требуемое натяжение ремней периодическим их подтягиванием, например, с помощью винта (рис. 38) или постоянно — с помощью устройств (рычажных, пружинных и т.п.), автоматически следящих за вытяжкой ремней.
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	Рис. 37. Схема клиноременной передачи
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	Рис. 38. Натяжение ремней с помощью винта


Как видно из рис. 39, элементарная сила трения в окружном направлении для клинового ремня, который прижат с помощью натяжного устройства к канавке элементарной радиальной силой 
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Аналогичная сила для плоского ремня 
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, где 
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 — коэффициент трения.
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	Рис. 39. Взаимодействие ремня со шкивом


Таким образом, клиновая форма стандартного ремня с углом 
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 обеспечивает увеличение сцепления со шкивом практически в 3 раза по сравнению с плоским ремнем (при малом 
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 ремень может заклинить в канавке, что существенно снижает его долговечность).
Но трапецеидальная форма из-за относительно большой, по сравнению с плоской, высоты приводит к увеличению деформаций наружных слоев ремня от изгиба на шкивах, т.е. вызывает необходимость увеличения диаметра шкивов и габаритов передачи в целом. Для снижения изгибной жесткости основную несущую часть ремня — корд (обычно слой кордошнуров из синтетических волокон) располагают по центру тяжести сечения (рис. 40), где изгибные деформации минимальные. Остальная часть ремня представляет собой мягкие резину и резино-ткань с малым модулем упругости. При этом продольная и поперечная жесткости ремня сохраняются на необходимом уровне. Кроме того, в передаче, как правило, используют не один, а несколько ремней с меньшим сечением, что позволяет приблизить клиноременную передачу по изгибной жесткости к плоскоременной.
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	Рис. 40. Сечение клинового ремня


Число ремней 
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 в одной передаче обычно принимают не более 
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, так как из-за неизбежных погрешностей размеров элементов передачи (ремней, шкивов) и непараллельности валов невозможно обеспечить одинаковое натяжение ремней, т.е. их равномерную загрузку.
Клиновые ремни выпускаются бесконечными с расчетными длинами (по нейтральному слою), практически соответствующими стандартному ряду нормальных линейных размеров 
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. Стандартизовано шесть (в редакции 1995 г.) типов ремней нормального сечения: Z, А, B, C, D, E с размерами 
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Набегающая ветвь ременной передачи (нижняя на рис. 41) при вращающем моменте 
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где 
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 — диаметр шкива, 
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 — окружная сила передачи. На холостом ходу (
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) обе ветви нагружены одинаковыми силами 
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 от предварительного натяжения ремня. При передаче нагрузки 
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 будут одинаковыми, так как при постоянной геометрической длине ремня дополнительная вытяжка нижней ветви должна компенсироваться таким же уменьшением вытяжки верхней ветви. Тогда:
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Т.е. с учетом полученного выше равенства 
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При движении по кругу (шкиву) со скоростью 
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 на ремень действует еще центробежная сила 
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 — плотность материала ремня, 
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 — площадь его поперечного сечения. Эта сила заметно ослабляет сцепление ремня со шкивом только при 
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) от максимальных суммарных напряжений. Последние имеют место в ведущей (набегающей) ветви ремня в начале дуги обхвата на малом шкиве (рис. 42):
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где напряжения изгиба 
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 — модуль упругости, который для различных ремней и значений напряжения от предварительного натяжения 
[image: image588.wmf]00

/

FA

s

=

 колеблется в пределах 
[image: image589.wmf]100600

ÌÏà

K

.
	[image: image590.png]




	Рис. 41. Силы, действующие на ремень
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	Рис. 42. Эпюра напряжений в ремне


Циклически изменяющиеся напряжения 
[image: image592.wmf]1

u

s

 обычно значительно превышают остальные составляющие 
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 являются главной причиной усталостного разрушения ремней, и, несмотря на то, что повышенные габариты — один из главных недостатков передачи, приходится жестко нормировать значения 
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 приведены в [2, т.2, с.796] для всех стандартных ремней.
Допустимые по условию отсутствия буксования полезные напряжения 
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 определяют тяговую способность передачи. Она возрастает с увеличением 
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, но при этом уменьшается срок службы ремня. Для обеспечения средней долговечности ремней 
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 тысячи часов рекомендуется принимать 
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. Эти рекомендации основаны на результатах испытаний ременных передач, наглядно представляемых в виде кривых скольжении КПД (рис. 43).
Кривая скольжения строится в координатах: коэффициент тяги 
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где 
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 — окружные скорости на шкивах.
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	Рис. 43. Кривые скольжения и КПД


Из рис. 43 видно, что оптимальная рабочая зона передачи располагаются вблизи критического значения 
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 коэффициента тяги (слева от него) и максимума КПД. Величина 
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 здесь еще незначительная, так как до 
[image: image614.wmf]j

0

 имеет место только так называемое упругое скольжение ремня относительно шкивов, компенсирующее дополнительную вытяжку набегающей ветви ремня из-за разницы усилий (
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[image: image618.wmf]a

 (рис. 42). Т.е. при 
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 ремни быстро изнашиваются, и в этой зоне допускается работа только при кратковременных перегрузках. Последние очевидно ограничены значением 
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На основе опытных значений 
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 можно определить допускаемые полезные напряжения в ремне 
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 здесь учитывает отличия параметров и усло​вий работы проектируемой передачи от опытной — горизонтальной, постоянно нагруженной, имеющей одинаковые шкивы, скорость ремня 
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Так как типоразмеры клиновых ремней известны, расчет клиноременных передач обычно проводят в форме определения не площади, а числа ремней по следующей схеме. Оптимальное стандартное сечение выбирается исходя из требуемой частоты вращения ведущего шкива и передаваемой мощности 
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Длина ремня 
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 (по нейтральному слою) подбирается из стандартного ряда на основе расчетной длины:
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где межосевое расстояние 
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 рекомендуется принимать в пределах:
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а после выбора 
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Нагрузку на валы передачи приближенно определяют по формуле
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и принимают направленной по линии, соединяющей центры шкивов.

2.4.3.  Цепные передачи
Цепная передача состоит из ведущей и ведомой звездочек с числами зубьев 
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 и 
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 и цепи (рис. 44). В качестве приводных обычно используются роликовые, втулочные и зубчатые цепи. Ниже рассматриваются только наиболее распространенные передачи с роликовыми цепями. Однорядная роликовая цепь показана на рис. 45. Она состоит из звеньев с наружными 1 и внутренними 2 пластинами, напрессованными соответственно на концы осей 3 и втулок 4. Втулка с осью и роликом 5 образуют два цилиндрических шарнира, которые работают при огибании цепью звездочек в условиях трения скольжения. Наружная поверхность ролика диаметром 
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 в основном перекатывается по зубу звездочки. В зависимости от условий смазки шарниров КПД передачи составляет 
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 подобран так, чтобы головка не участвовала в контакте с роликом, а служила лишь направляющей для внутренних пластин цепи. Во избежание их заклинивания головка зуба по торцам закруглена на высоте 
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	Рис. 44. Цепная передача
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	Рис. 45. Роликовая цепь


Основным геометрическим параметром цепи является шаг 
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 — расстояние между соседними осями шарниров. Для цепей типа ПР стандартом предусмотрен диапазон 
[image: image655.wmf]=

K

t863,5ìì

 (ГОСТ 13568-97). От величины 
[image: image656.wmf]t

 и числа зубьев звездочки зависит диаметр ее делительной окружности 
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. Чтобы снизить габариты передачи, число зубьев малой звездочки принимают близким к минимальным.
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	Рис. 46. Профиль зубьев звездочки для роликовой цепи:
 а — схема расположения ролика между зубьями; 
б — форма боковой поверхности зубьев


В зависимости от максимальной продольной скорости цепи 
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Но следует иметь в виду, что чем меньше 
[image: image664.wmf]1

z

, тем больше углы поворота шарниров и их износ, значительнее неравномерность движения цепи (в понижающей скорость передаче 
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 и динамические нагрузки, шум. При отсутствии жестких требований к габаритам передачи 
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 — передаточное число, которое обычно не превышает 7. Желательно 
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 и 
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 принимать нечетными, причем 
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K

21

zzu100120

. При износе шарниров, и следовательно удлинении шага на величину износа, звенья не могут разместиться во впадинах зубьев звездочек и смещаются ближе к вершинам. Чем больше 
[image: image671.wmf]z

, тем больше это смещение при том же износе и раньше произойдет соскакивание или разрыв цепи.
Межосевое расстояние передачи (рис. 44) рекомендуется выбирать в пределах 
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, что обычно обеспечивает необходимый угол обхвата малой звездочки цепью (
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) и нормальное натяжение цепи от провисания под собственным весом. При 
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 цепь испытывает перегрузку от собственного веса. Шагом цепи по стандарту первоначально можно задаться на основе ориентировочной зависимости [1]:
	
[image: image675.wmf]=×

3

1

T4,5T,ìì


	(2.26)


где 
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 — в 
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. Задавшись величиной 
[image: image678.wmf]à

, определяют число звеньев цепи по приближенной формуле:
	
[image: image679.wmf]p

+-

=++

2

1221

t

2

(zz)a(zz)t

L

2t4a

,
	(2.27)


и округляют его до ближайшего целого четного. Четное число звеньев обеспечивает нормальное соединение внутренних и наружных пластин замыкающим шарниром, а при нечетных 
[image: image680.wmf]z

 — и более равномерный износ.
При окончательно выбранном числе звеньев:
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Для обеспечения нормального провисания цепи при монтаже 
[image: image682.wmf]a

 уменьшают на 
[image: image683.wmf]K
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, а по мере износа шарниров первоначальную стрелу провиса обеспечивают регулировочным устройством (например, смещением вала одной из звездочек). При наклоне передачи к горизонту свыше 
[image: image684.wmf]°
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 цепь монтируют без провисания с небольшим предварительным натяжением.
Основные причины выхода из строя цепных передач — износ шарниров и усталостное разрушение пластин по проушинам. В зависимости от условий работы передачи одна из этих причин и предопределяет срок её службы. Обычно это износ шарниров.
В качестве расчетного критерия износостойкости шарнира принимают допустимое давление в паре ось — втулка:
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где 
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 — передаваемая мощность, 
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; 
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 — скорость цепи, 
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; 
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 — длина втулки, 
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 — диаметр оси, 
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 (рис. 45).
Допускаемое давление в шарнире
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Величины 
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 применительно к типовой передаче с конкретными значениями шага цепи и частоты вращения 
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 малой звездочки, расчетной долговечностью 
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 тысячи часов, работающей в определенных условиях, приведены, например, в [3]. Коэффициент эксплуатации 
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 дифференцированно учитывает отличия проектируемой передачи от типовой по условиям эксплуатации и основным параметрам, [1, с.384].
При 
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 для выбранного шага необходимо проверить выполнение условия 
[image: image701.wmf]<

1max

n[n]

. Значения 
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 обеспечивают ограничение силы соударения шарнира с зубом звездочки при входе его в зацепление [2, т.2, с.715].
Прочность выбранной цепи проверяют по разрушающей нагрузке 
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, известной для каждого значения 
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, и нормативному коэффициенту запаса прочности 
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где 
[image: image707.wmf]¶
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 — динамический коэффициент, примерно равный 
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; 
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 и 
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 при нормальном, тяжелом и особо тяжелом режимах работы, соответствующих, например, пусковым перегрузкам до 150, 200 и 300%; 
[image: image711.wmf]n

=

2

FqV

 — усилие от центробежных нагрузок в 
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 — масса одного метра цепи, 
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 в 
[image: image716.wmf]
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 — усилие от провисания цепи в 
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, 
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 — угол наклона передачи к горизонту.
Расчетную нагрузку на валы цепной передачи можно определять по формуле:
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и принимать направленной по линии, соединяющей центры звездочек.

3.  Валы и оси
3.1.  Общие сведения

Назначение валов и осей — поддерживать сидящие на них детали (зубчатые и червячные колеса, шкивы, звездочки и т.п.), воспринимать действующие на эти детали силы и моменты, передавать нагрузки на опоры. Опоры — это, как правило, подшипники, на которые вал, вращающаяся ось опираются специальными участками: шипами (у торцов вала или оси) и шейками, или цапфами.
Основное различие между валом и осью: валы передают крутящий момент, а оси нет. Валы обычно вращаются, а оси могут быть и неподвижные, если подшипники встроены в сидящие на них детали. Таким образом, ось является частным случаем вала, и ниже в этом разделе будет использоваться только термин «вал».
Валы могут быть прямые, коленчатые и гибкие. Валы передач обычно прямые. Коленчатые валы используются для преобразования поступательного движения во вращательное, а гибкие — при необходимости обеспечить значительные перемещения приводимых ими во вращение рабочих органов, например, шлифовального диска (здесь не рассматриваются).

Прямые валы могут быть выполнены гладкими, ступенчатыми, фасонными, заодно с шестерней, червяком и т.п. Конструкция вала определяется требованиями прочности (сечение соответствует переменной по длине вала нагрузке), а также технологией изготовления и условиями монтажа сидящих на нем деталей. Поэтому валы передач обычно ступенчатые, а гладкими выполняют только трансмиссионные валы.

Наиболее распространенные материалы для валов — стали Ст.5, Ст.6 или улучшенные стали 45, 40Х, кроме тех случаев, когда необходимо обеспечить высокую поверхностную прочность, износостойкость [1, с.433] или когда валы изготовляются заодно с элементами передач. В качестве заготовок используют круглый прокат, а для валов диаметром свыше 
[image: image722.wmf]150ìì

 и фасонных — поковки. В целях экономии материала, повышения жесткости, уменьшения массы валы больших диаметров целесообразно изготавливать из полых заготовок (труб).

3.2.  Проектирование и проверочный расчет валов
Критерии работоспособности валов: прочность, жесткость, износостойкость и виброустойчивость. Расчет на износостойкость проводится, если имеются трущиеся участки, например, у быстроходных валов, вращающихся в подшипниках скольжения. Виброустойчивость целесообразно проверять при частотах вращения свыше 
[image: image723.wmf]-
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Для большинства валов передач основной критерий — объемная прочность. Исходные данные при выполнении проектного расчета: передаваемый крутящий момент 
[image: image724.wmf]T

, частота вращения вала 
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; нагрузка на детали, расположенные на валу (например, составляющие силы в зубчатом зацеплении), и размеры этих деталей; материал и его механические характеристики.
Для проектирования вала необходимо предварительно оценить его диаметр. Если этот вал не промежуточный, то можно назначить диаметр входного (или выходного) концевого участка, исходя из его нагружения только моментом 
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 — в зависимости от марки стали, реверсивности передачи и других факторов. Полученное значение округляют до ближайшего из ряда 
[image: image731.wmf]R40

 стандартных линейных размеров. Если проектируемый вал соосно соединяется с другим, размеры которого известны, то на них и следует ориентироваться. Например, диаметр концевого участка, соединяемого стандартной муфтой с электродвигателем, принимают в пределах 
[image: image732.wmf]K

0,81,2

, от известного диаметра вала двигателя.
Диаметры тех участков валов, которые испытывают кручение и изгиб, когда величина изгибающего момента М еще неизвестна, можно оценить по той же формуле, что и концевого участка, но со значительно меньшей точностью. Допускаемые напряжения при этом принимают намеренно заниженными: 
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. Иногда используются эмпирические зависимости. Так для ведомых валов многоступенчатых цилиндрических редукторов диаметр участка под колесом 
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 — межосевое расстояние ступени, в которой этот вал является ведомым.
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	Рис. 47. Расчетная схема вала. Нагрузка на вал


Если известны значения крутящего и изгибающего моментов, на каком — либо участке вала, то, исходя из приведенного по энергетической теории прочности момента 
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, требуемый момент сопротивления этого участка 
[image: image738.wmf]ps

=»=

33

pïð

Wd/320,1dM/[]

, а диаметр вала 
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 для названных выше сталей. На основе проектных размеров вала и при известных размерах сидящих на нем деталей можно сделать компоновочный чертеж и составить расчетную схему вала в виде балки на шарнирных опорах, нагруженной силами и моментами (рис. 47). Это позволяет определить суммарный изгибающий момент в любом сечении и выполнить проверочный расчет вала на выносливость. Например, в сечении I – I (под зубчатым колесом на рис. 47)
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	Рис. 48. Условные циклы изменения напряжений: а — изгиба; б — кручения


Расчетный коэффициент запаса прочности в этом сечении 
[image: image743.wmf]stst
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. Полагаем, что в рассматриваемом сечении нормальные напряжения изменяются по симметричному циклу, а касательные — по отнулевому (рис. 48). Тогда: 
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 и 
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 — осевой и полярный моменты сопротивления сечения вала; 
[image: image750.wmf]s

-

1

 и 
[image: image751.wmf]t

-

1

 — пределы выносливости материала вала (гладких образцов); 
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 — коэффициенты, которые учитывают влияние всех факторов (абсолютного размера, концентраторов напряжений, возможного поверхностного упрочнения) на значения 
[image: image754.wmf]s

-

1

 и 
[image: image755.wmf]t

-

1

 для рассчитываемого сечения; 
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 — коэффициенты чувствительности материала к ассиметрии цикла; 
[image: image758.wmf]s

=

m

0

 для нагружения по рис. 47 [4, с.183]. 
Допускаемое значение коэффициента запаса прочности 
[image: image759.wmf][s]

 может колебаться в пределах 
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 в зависимости от ответственности проектируемого механизма, точности расчетной схемы и достоверности определения нагрузок, требований к жесткости вала. Допустимые деформации вала определяются требованиями к условиям работы элементов передач и подшипников, расположенных на этом валу [1, с.443]. В ответственных случаях способами, известными из курса «Сопротивление материалов», проводится определение прогибов, углов закручивания и поворота (наклона) различных участков вала. Если они превышают допустимые, размеры сечений вала будут определяться требованиями жесткости, а не прочности. Однако во многих случаях, когда не используются высокопрочные стали, трудоемкое определение деформаций ступенчатых валов не производится, а достаточная их жесткость обеспечивается повышенным запасом прочности (
[image: image761.wmf]³
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).
4.  Подшипники
4.1.  Назначение и общие сведения

Опоры валов и вращающихся осей воспринимают от них радиальные и осевые нагрузки. Они должны быть надежными, долговечными, обеспечивающими минимальные потери на трение. В большинстве случаев используются подшипники качения — доступная по ценам и хорошо отработанная продукция специализированных заводов, одна из самых массовых в мире (годовой объем выпуска — миллиарды штук). Потери на трение в подшипниках качения близки к потерям в подшипниках скольжения при жидкостном трении (
[image: image762.wmf]»
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), которое реализуется только при соблюдении жестких конструктивных и эксплуатационных условий. Изменение скорости вращения, режима подачи смазки может привести к увеличению потерь на трение в подшипниках скольжения в десятки раз.
Но в ряде случаев подшипники скольжения практически незаменимы или более выгодны: для коленчатых валов; при больших угловых скоростях; в особо точных механизмах; при работе в агрессивных средах; в неответственных тихоходных механизмах.
4.2.  Подшипники скольжения, их устройство и практический расчёт
Подшипники скольжения, воспринимающие радиальные нагрузки, называются опорными (рис. 49, а), а осевые нагрузки — упорными или подпятниками (рис. 49, б).
	[image: image763.png]




	Рис. 49. Схемы подшипников скольжения: 
а — радиального; б — упорного


Основные элементы подшипника показаны на рис. 50: вкладыш 1 (разъёмная или неразъёмная втулка), корпус 2 (разъёмный или неразъёмный) и смазывающие устройства. Материал вкладыша должен быть антифрикционным и иметь достаточно высокую, но меньшую, чем поверхность вала износостойкость. В зависимости от скорости скольжения и передаваемой нагрузки вкладыши могут выполняться из бронзы, антифрикционного чугуна, пластмасс, металлокерамики (специальных смесей, спрессованных при высокой температуре), а также со специальным антифрикционным покрытием (баббиты, свинцовая бронза, полиамиды и т.п.), наносимым тонким слоем на рабочую поверхность металлической основы вкладыша. Вкладыши подшипников, работающих в агрессивной по отношению к металлам и их сплавам среде (в воде, химических растворах), выполняют из специальных пластмасс, дерева, резины [1, c.487].
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	Рис. 50. Подшипник скольжения (разъемный)


В зависимости от условий и режима работы, ответственности механизма применяют подшипники с жидкой, пластичной (консистентной), твердой и газообразной смазкой. В большинстве случаев в качестве смазочного материала используют различные масла, которые распределяются по рабочей поверхности подшипника специальными смазочными канавками 3 (рис. 50).
Основные критерии работоспособности подшипников скольжения: износостойкость, теплостойкость и прочность. Если износ вкладыша превышает допустимое для нормальной работы подшипника или всего механизма значение, то его заменяют. При нарушении теплового баланса температура подшипника может превысить известные предельные для смазки и материала вкладыша значения, что приводит к катастрофическим видам изнашивания, выплавлению антифрикционного покрытия и разрушению подшипника. При длительном воздействии переменных нагрузок поверхность вкладыша может быть повреждена от усталостного выкрашивания. Хрупкое разрушение вкладыша может быть следствием ударной нагрузки.
Условия работы подшипника в основном определяются режимом трения. Наиболее благоприятный режим — жидкостное трение, при котором рабочие поверхности вала и вкладыша разделены слоем масла. При полужидкостном трении рабочие поверхности частично соприкасаются. На соприкасающихся участках имеет место граничное трение, при котором коэффициент трения на один — два порядка выше, чем при жидкостном трении. Эти участки покрыты тонким слоем адсорбированных прочных пленок, образованных в результате взаимодействия материала поверхностей с маслом (такая способность смазки определяется её характеристикой — маслянистостью).
Для ответственных подшипников при отсутствии частых остановок и установившемся режиме нагружения целесообразно создавать режим жидкостного трения. В наиболее распространенных радиальных подшипниках режим гидродинамического жидкостного трения (при угловой скорости 
[image: image765.wmf]w

 выше минимально необходимой 
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w

 при данных нагрузке 
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, размерах подшипника и вязкости смазки) образуется за счет зазора серповидной формы между вкладышем и цапфой (рис. 51).
Основы теории расчета таких подшипников изложены, например, в [1, с.490]. В тихоходных подшипниках и в ряде других случаев, когда режим гидродинамического жидкостного трения обеспечить не удается, применяют гидростатические подшипники. Масляный слой необходимой толщины в них создается за счет подвода смазки под давлением, т.е. от насоса.
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	Рис. 51. Эпюра гидродинамического давления в подшипнике


В тихоходных механизмах, при частых пусках и остановках машин, при неустановившемся режиме нагружения подшипники весь рабочий цикл или значительную его часть работают в режимах полужидкостного или граничного трения. В этом случае проводят условные расчеты, основанные на опыте конструирования и эксплуатации подобных узлов:
· по условному давлению 
[image: image769.wmf]p

, равному отношению радиальной нагрузки 
[image: image770.wmf]r
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 к площади проекции рабочей поверхности подшипника 
[image: image771.wmf]×
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 (рис. 49, а), 
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;
· по произведению условного давления на окружную скорость (скорость скольжения) 
[image: image773.wmf]V

, которое характеризует как интенсивность изнашивания, так и тепловыделение в подшипнике 
[image: image774.wmf]×£×
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, где 
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, 
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 — угловая скорость вала.
Величины 
[image: image777.wmf][p]

 и 
[image: image778.wmf]×

[pV]

 зависят от скорости 
[image: image779.wmf]V

, материала вкладыша и других факторов. Например, для вкладышей из оловянистой бронзы Бр010Ф1 и 
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 рекомендуется принимать 
[image: image781.wmf]=

[p]15ÌÏà

 и 
[image: image782.wmf]×=×

[pV]15ìÏàì/ñ

 [1, табл. 18.1].
4.3.  Подшипники качения: устройство и классификация
Подшипники качения состоят (рис. 52) из следующих деталей: двух колец 1 и 2 — наружного и внутреннего — с дорожками качения; тел качения 3 — шариков или роликов; сепаратора 4, разделяющего и направляющего тела качения. Выпускаются также подшипники с защитными и уплотнительными шайбами для удержания заложенной в них при сборке смазки и защиты от попадания абразива.
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	Рис. 52. Конструкция подшипника качения


По форме тел качения подшипники разделяются на шариковые и роликовые, а по направлению основной воспринимаемой нагрузки — на радиальные (рис. 53, а, б), радиально — упорные (рис. 53 в, г), упорно — радиальные и упорные (рис. 53, д, е).
Наиболее распространенный тип подшипников — шариковые радиальные. Кроме основной радиальной нагрузки они могут воспринимать и небольшие осевые нагрузки, удовлетворительно работают при взаимном перекосе колец до 
[image: image784.wmf]15'

. Роликовые радиальные подшипники такими свойствами не обладают, но они допускают значительно большие, чем шариковые, радиальные нагрузки, а потери на трение и износ в них существенно ниже. Однако роликовые подшипники плохо работают при перекосах вала. При значительных перекосах (до 
[image: image785.wmf]°
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) следует использовать самоустанавливающиеся шариковые или роликовые подшипники со сферической дорожкой качения у наружного кольца (рис. 53, ж, з).
	[image: image786.png])
A

o) 2 ‘\\\\x\\\\‘

'y |

H)

D

O

V222

[— 7/,






	Рис. 53. Типы подшипников качения


Основной геометрический параметр подшипника – диаметр отверстия 
[image: image787.wmf]d

. Этот параметр должен соответствовать диаметру поверхности вала (шипа или шейки), на которую монтируется подшипник. Т.е. необходимый типоразмер подшипника определяется не только передаваемой нагрузкой и условиями работы, но и диаметром вала, который в свою очередь определяется критериями работоспособности вала, конструктивными и технологическими соображениями. Поэтому для каждого стандартного значения 
[image: image788.wmf]d

 предусмотрены серии диаметров, ширин и высот подшипников данного типа, отличающихся остальными размерами, нагрузочной способностью и предельной частотой вращения. Например, грузоподъемности шариковых радиальных подшипников диаметров 1 и 4 при 
[image: image789.wmf]=

d25ìì

 различаются более, чем в 3 раза.
Долговечность подшипника в значительной мере зависит от точности его изготовления. Стандартом предусмотрены классы точности: 8, 7, 0, нормальный, 6х, 6у, 5, 4, Т и 2. Обычно используются более дешевые подшипники нормального класса точности. Уровни точности подшипников, например, 0 и 2 классов различаются в пять раз, а стоимость — в десять раз.
Наиболее распространенные подшипники, параметры которых приводятся в каталогах [5], имеют основное условное обозначение со следующей структурой: первые две цифры справа характеризуют размер 
[image: image790.wmf]d

 (начиная с 
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 это обычно 
[image: image792.wmf]d/5

); третья цифра — это серия диаметров; четвертая — тип подшипника [2, т.2, с.91], а пятая и шестая — конструктивное исполнение, седьмая — серия ширин. Слева и справа основного условного обозначения указывают дополнительные знаки условного обозначения, имеющие знак 0 (00), стоящие левее последней значащей цифры, опускают. Например, подшипник № 306 — шариковый радиальный, серии диаметров 3, 
[image: image793.wmf]=´=
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. Такая маркировка имеется и на торце самого подшипника, вместе с условным обозначением предприятия изготовителя.
4.4.  Практический расчет подшипников качения
К основным причинам потери работоспособности подшипников качения следует отнести:
· усталостное выкрашивание на рабочих поверхностях дорожек и тел качения (после длительной работы в нормальных условиях);

· остаточные деформации в виде вмятин на дорожках качения (в тяжело нагруженных тихоходных подшипниках);

· износ (при работе в загрязненной абразивом среде, плохой организации смазки и защиты от абразива);

· разрушение сепаратора (в быстроходных подшипниках);

· раскалывание колец и тел качения (при ударной нагрузке, заклинивании тел качения).

Современная методика расчета подшипников качения, отвечающая российскому и международному стандартам, базируется в основном на первых двух критериях. Они являются основными при нормальных условиях работы подшипниковых узлов.
Для предупреждения усталостного выкрашивания подшипники рассчитывают на долговечность по базовой динамической грузоподъемности 
[image: image794.wmf]Ñ

, которая для каждого подшипника стандартного типоразмера экспериментально установлена и приводится в каталогах. Базавоя динамическая грузоподъемность — это постоянная нагрузка, которую подшипник может выдержать в течение 1 млн. оборотов внутреннего кольца (относительно вектора нагрузки) без появления признаков усталости не менее, чем у 90 % из определенного числа подшипников, подвергшихся испытанию.
Практический расчет подшипника на долговечность начинают с подбора по каталогу требуемого типоразмера, соответствующего диаметру опорной поверхности вала и условиям нагружения (обычно наиболее распространенной серии диаметров 2 и ширин 0). Базовый расчетный ресурс выбранного подшипника (
[image: image795.wmf]10
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, в млн. оборотов) определяется по эмпирической зависимости:
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справедливой при 
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, где 
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 — эквивалентная (приведенная) нагрузка на подшипник; 
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 для шариковых и 
[image: image800.wmf]=
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 для роликовых подшипников.

При условиях работы подшипника, отличающихся от обычных, определяют скорректированный расчетный ресурс [1, с.468]. При известной постоянной частоте вращения вала 
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 (в 
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) ресурс подшипника удобнее определять в часах: 
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Если этот ресурс меньше требуемого, то необходимо подобрать другой подшипник с большей грузоподъемностью.

Выбор подшипника по динамической грузоподъемности проводят только при частоте вращения 
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, причем при 
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 в формулу для определения 
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 подставляют 
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В качестве эквивалентной (приведенной) нагрузки 
[image: image808.wmf]P

 принимается такая радиальная 
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Ð

 (для радиальных и радиально–упорных подшипников) или осевая 
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 (для упорных и упорно–радиальных подшипников) нагрузка, при которой величина 
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 (или 
[image: image812.wmf]10h
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) будет такой же как и при реальном нагружении подшипника. Приведенная нагрузка рассчитывается по формулам:
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где 
[image: image815.wmf]r
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 и 
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F

 — радиальная и осевая нагрузки на подшипник, 
[image: image817.wmf]X

 и 
[image: image818.wmf]Y

 — коэффициенты радиальной и осевой нагрузок (указываются в каталоге, зависят от типа подшипника и от отношения 
[image: image819.wmf]×

ar

F/(VF)

, [1, с.467]; 
[image: image820.wmf]V

 — коэффициент вращения, который зависит от того, какое кольцо вращается относительно вектора нагрузки (если внутреннее, то 
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, а если наружное, то 
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, т.к. это неблагоприятный для подшипника режим; для сферических подшипников 
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 в любом случае); 
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 — коэффициент безопасности, учитывающий характер нагрузки (при умеренных толчках 
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 — температурный коэффициент (при 
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нагрузка на подшипник переменная, то расчет ресурса проводят по эквивалентной нагрузке:
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где 
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 — наработка (число млн. оборотов) на уровне нагрузки 
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.
Подбор подшипников по базовой статической грузоподъемности 
[image: image832.wmf]0
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 проводят при частотах вращения колец 
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, недостаточных для усталостных разрушений. Подшипники, рассчитанные по динамической грузоподъемности, проверяют по 
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. Базовой статической грузоподъемности, приводимой в каталоге, соответствует статическая нагрузка, остаточная деформация от которой в наиболее нагруженной зоне контакта составляет 0,0001 диаметра тела качения.
Условие проверки (подбора):
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где
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 — коэффициенты радиальной 
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 и осевой 
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 статических нагрузок, принимаемые по каталогу [1, с.461]. Если окажется, что 
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Отметим также, что у выбранного по ресурсу подшипника указанная в каталогах предельная частота вращения 
[image: image842.wmf]ïð
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 не должна быть меньше реальной частоты вращения кольца (обычно вала).
5.  Упругие элементы
5.1.  Назначение и классификация
Выше отмечалось, что жесткость является одним из основных критериев работоспособности деталей машин. Как правило, недостаточная жесткость деталей, конструкций может привести к снижению их прочности, износостойкости или точности работы механизма в целом.
Но в ряде случаев при создании механизма приходится целенаправленно включать в конструкцию детали с большой податливостью — упругие элементы.

Основные функции этих элементов:

· амортизация толчков и ударов, т.е. снижение динамических нагрузок путем растягивания времени их воздействия на конструкцию (снижения ускорения);
· выравнивание нагрузки в параллельных звеньях механизма, например, в многопоточных механических передачах;
· аккумулирование энергии (часовые механизмы, стрелковое оружие и т.п.);
· силовое замыкание цепи (выборка зазоров);
· измерение усилий (динамометры, весы и т.п.).
Наиболее распространенные упругие элементы — винтовые (чаще витые) металлические пружины из высокопрочных легированных сталей. Они отличаются компактностью при высокой нагрузочной способности. Но от упругих элементов часто требуется и способность поглощать энергию динамического воздействия (демпфировать колебания) за счет внутреннего и внешнего трения при их деформации. Внутреннее трение в металле (гистерезисное явление) незначительное, а, например, в технической резине оно на порядок выше (на единицу массы). Поэтому резиновые упругие элементы имеют тоже достаточно широкое распространение и как амортизаторы (рис. 54), и как базовые элементы упругих муфт.
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	Рис. 54. Резиновый амортизатор


Наряду с вибро — и шумоизолирующими свойствами упругие резиновые элементы обеспечивают при необходимости электроизоляцию звеньев механизма.
По виду деформации различают упругие элементы растяжения, сжатия, кручения и изгиба. Упругие резиновые элементы некоторых муфт работают еще и на сдвиг. 
Винтовые пружины растяжения (рис. 55, а) и кручения (рис. 55, б) должны иметь специальные зацепы, к которым прикладывается нагрузка 
[image: image844.wmf]F

. Винтовые пружины сжатия (рис. 55, в) имеют по торцам специальные опорные витки, плоскость опирания которых должна быть перпендикулярна оси пружины. В качестве пружин сжатия применяют и ряд специальных пружин: тарельчатые, прорезные, кольцевые. С конструкцией и особенностями работы некоторых из них можно ознакомиться в [2, т.3, с.183] и [6, с.412].
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	Рис. 55. Основные типы винтовых пружин: 
а — растяжения; б — кручения; в — сжатия


Отметим лишь, что тарельчатые пружины, способные воспринимать очень большие ударные нагрузки, имеют относительно малые габариты. При использовании их с промежуточными шайбами или в пакетах (рис. 56) они могут поглощать значительную долю энергии колебаний за счет внешнего трения тарелок.
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	Рис. 56. Пакеты тарельчатых пружин
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	Рис. 57. Торсионный вал
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	Рис. 58. Пластинчатая пружина изгиба
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	Рис. 59. Рессора
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	Рис. 60. Спиральная пружина


К специальным пружинам кручения относятся торсионные валы, податливые, но прочные (рис. 57).Пластинчатые пружины изгиба (рис. 58) часто используют в виде набора скрепленных в единый блок пластин — рессор (рис. 59). К пружинам изгиба относятся и плоские заводные спиральные пружины (рис. 60).
5.2.  Характеристика пружины
Основным параметром пружины, любого упругого элемента является коэффициент жесткости: осевой или изгибной 
[image: image851.wmf]=
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 и крутильной
[image: image852.wmf]j
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, где 
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 и 
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d

 — элементарные деформации при изменении нагрузки на пружину (силы 
[image: image855.wmf]dF

 или крутящего момента 
[image: image856.wmf]dT

).
Если зависимость между нагрузкой и деформацией практически линейная, то коэффициент жесткости принимается постоянным 
[image: image857.wmf]=

cF/s

, 
[image: image858.wmf]j

a

=

cT/

.
Графическое представление этих зависимостей называется характеристикой пружины. Для цилиндрической винтовой и пластинчатой пружины изгиба она линейная (рис. 61, а), а для винтовой пружины конической, параболической или другой фасонной формы, для подушки из технической резины — нелинейная (рис. 61, б). Для плоской мембраны, деформируемой давлением в трубопроводе до потери устойчивости (рис. 62, а), характеристика будет нелинейной со скачком (рис. 62, б), что может быть использовано для включения насоса, открытия клапана и т.п. Вид оптимальной характеристики упругого элемента определяется его назначением. Существует много конструктивных приемов по созданию упругого элемента с нужной характеристикой.
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	Рис. 61. Характеристики пружин: а — линейная; б — нелинейная
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	Рис. 62. Плоская мембрана и её характеристика (при потере устойчивости)


Коэффициенты жесткости для пластинчатых пружин, торсионных валов и других простых конструкций определяются с помощью известных зависимостей из курса «Сопротивление материалов». Например, для пружины изгиба на рис. 58 
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, для торсионного вала (рис. 57) 
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, где 
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 и 
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 — модуль упругости и модуль сдвига, 
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 и 
[image: image866.wmf]p

J

 — моменты инерции сечений (изгиба — пластины и полярный — вала), 
[image: image867.wmf]l

 — деформируемая длина.
Для облегчения расчетов нелинейные характеристики на рабочих участках линеаризуют. Так, для опоры из технической резины, аналогичной показанной на рис. 58, можно использовать известную зависимость 
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, где 
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, 
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 — площадь опоры, 
[image: image871.wmf]h

 — её толщина.
5.3.  Основные параметры витых цилиндрических пружин
Наиболее широкое применение имеют витые цилиндрические пружины из проволоки круглого сечения. Это предопределило стандартизацию таких пружин и проволоки для их изготовления, что дает возможность быстро подобрать оптимальную пружину с требуемыми параметрами [2, т.3, с.180].
Выборку из основных параметров витых пружин рассмотрим на примере пружины сжатия, представленной со своими характеристиками на рис. 63, а и рис. 63, б. Здесь: 
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 — высота пружины в свободном состоянии; 
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 — высота пружины при деформации 
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 от предварительного нагружения силой 
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; 
[image: image876.wmf]2

l

 — высота пружины при рабочей деформации 
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 под рабочей нагрузкой 
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; 
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 — высота пружины при максимально допустимой деформации 
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 под нагрузкой 
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, 
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 и 
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 — соответственно, диаметры проволоки и пружины — наружный и средний. Отношение 
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, характеризующее кривизну витка, называется индексом пружины 
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. Рекомендуется назначать: 
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	Рис. 63. Витая цилиндрическая пружина: 
а — геометрические параметры; б — характеристика пружины сжатия


Шаг навивки 
[image: image890.wmf]Ð

 зависит от назначения пружины. У пружины сжатия при навивке обеспечивается зазор между витками, на 
[image: image891.wmf]K

1020%

 превышающий его уменьшение при наибольшей рабочей нагрузке. Пружины растяжения навивают без просвета между витками (чаще с начальным давлением витка на виток), а пружины кручения — с зазором 
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.
Если 
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 — число рабочих витков пружины, то для пружины сжатия полное число витков 
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 будет на 
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 витка больше, т.к. опорные поджатые и частично сошлифованные витки в работе не участвуют. Шаг пружины 
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 — предельная деформация пружины (при посадке витка на виток для пружины сжатия или при испытании пружины растяжения). Шаг определяет угол подъема витков 
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.
Пружины сжатия при 
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 для предотвращения выпучивания следует вставлять в гильзу или сажать на оправку.
5.4.  Подбор и основы расчета витых цилиндрических пружин
Существующие стандарты распространяются на винтовые цилиндрические пружины с индексами от 
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 до 
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, 
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, для нагрузок от 
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 до 
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. Стандартные пружины делятся на классы и разряды. Выбор класса определяется режимом работы пружины и её требуемой долговечностью [2]. Остановимся здесь только на подборе статически нагруженной пружины.
При заданных рабочей нагрузке 
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, а следовательно и 
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, рабочем ходе 
[image: image907.wmf]h

 и конструктивно назначенном, например, наружном диаметре пружины 
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 подбираем из числа стандартных пружину II класса, выписываем её номер и табличные величины силы 
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, диаметра 
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, коэффициента жесткости одного витка 
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, наибольшего прогиба одного витка 
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. Материал проволоки и его механические характеристики определяются указанным там же разрядом пружины.
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	Рис. 64. Расчетная схема нагружения пружины


Далее, назначив величину силы 
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, определяем коэффициент жесткости пружины 
[image: image915.wmf](

)

=-

21

cFF/h

 и потребное число рабочих витков 
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 следует уточнить после округления числа витков до целого: 
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 и шаг пружины 
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.
Витые пружины растяжения и сжатия не сложно спроектировать и самостоятельно. Расчетная схема нагружения пружины представлена на рис. 64, где: 
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 — сила, действующая вдоль оси пружины; 
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 — крутящий момент, плоскость действия которого совпадает с плоскостью пары сил 
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. В сечении, перпендикулярном оси проволоки, действуют составляющие 
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Анализ напряженного состояния в этом сечении показывает, что напряжения среза и растяжения (от двух последних составляющих) малы по сравнению с максимальными напряжениями кручения. Ввиду малости угла подъема витков (
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) напряжениями изгиба от составляющей 
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 тоже можно пренебречь. Поэтому, полагая 
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, прочностной расчет пружины проводят по максимальным напряжения кручения:
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где коэффициент 
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 учитывает кривизну витка (поправка для кривого бруса).
Для проектного расчета полученное условие прочности используют в преобразованном виде: 
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. Индексом пружины 
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 предварительно задаются. Полученное значение 
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 округляют до ближайшего стандартного. Величина 
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 зависит от материала проволоки и режима работы пружины. В среднем можно принимать 
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 для стальной пружинной проволоки обычно находится в пределах 
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. Если пружина предназначена для работы в агрессивной для стали среде, то её навивают из бронзовой проволоки, для которой 
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Жесткостные характеристики проектируемой пружины с достаточной для практических расчетов точностью можно определить из равенства работ, затрачиваемых на осевую деформацию пружины 
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 и скручивание проволоки на угол 
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, результатом которого и является деформация 
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 и крутящий момент 
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 связаны линейно с соответствующими деформациями 
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 и 
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. Тогда равенство работ можно представить в виде: 
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 — коэффициенты осевой и крутильной жесткостей, соответственно, пружины и проволоки, то 
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Подставив эти выражения в равенство работ, после преобразований получим зависимость для определения коэффициента осевой жесткости пружины:
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где 
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 — модуль сдвига для стали, а первый сомножитель является коэффициентом жесткости одного витка 
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.
6.  Муфты
6.1.  Назначение и классификация муфт
Большинство машин состоит из двигателя, передаточного и исполнительного механизмов. Соединение этих блоков в единую цепь осуществляется с помощью муфт.
Муфты различаются по назначению, принципу действия и устройству. Они могут соединять (а некоторые — разъединять) два вала или вал с расположенными на нём деталями (зубчатыми и червячными колесами, звездочками, шкивами и т.п.).

По характеру этого соединения, принципу действия различают муфты нерасцепляемые (постоянные), управляемые (сцепные) и самоуправляемые (самодействующие).

Основная характеристика муфты — передаваемый ею вращающий момент. Муфты, которые широко применяются в машинах разного назначения, стандартизированы. Для стандартного ряда таких муфт известны передаваемые моменты, присоединительные размеры, условия их работы.

6.2.  Постоянные муфты

К постоянным относятся муфты глухие, компенсирующие, подвижные и упругие, общий признак которых — постоянное соединение валов.

Муфты глухие осуществляют неподвижное соединение валов и требуют при монтаже их точной центровки. Примерами наиболее распространенных конструкций являются втулочная (рис. 65) и фланцевая (рис. 66) муфты.
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	Рис. 65. Втулочная муфта
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	Рис. 66. Фланцевая муфта


На рис. 65 втулка соединяется с валом с помощью штифтов, вместо которых можно использовать шпонки или шлицы. Основы прочностного расчета этих соединений изложены в разделе 1, и сам расчет при известных передаваемом моменте и диаметре вала 
[image: image971.wmf]d

 не представляет затруднений. Во фланцевой муфте болты могут устанавливаться с зазором или без зазора (варианты а и б на рис. 66). В первом случае болты подбираются исходя из требуемой силы их затяжки 
[image: image972.wmf]F

 (см. пункт 1.2.7), которая способна обеспечить взаимную неподвижность полумуфт при действии сдвигающей (поперечной) нагрузки 
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 — передаваемый муфтой момент, 
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 — количество болтов, расположенных на окружности диаметром 
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.
Болты, поставленные без зазора, подбираются из условия предотвращения их среза силой 
[image: image977.wmf]Q

. Расчетные зависимости также представлены в пункте 1.2.7. Габариты муфты во втором случае получаются значительно меньше, но требуемая точность и стоимость изготовления существенно выше.
Глухие муфты стандартизованы. Подбор стандартной муфты осуществляется по диаметрам соединяемых валов и расчетному моменту 
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, где 
[image: image979.wmf]íîì

T

 — номинальный вращающий момент; 
[image: image980.wmf]p

k

 — коэффициент режима работы, учитывающий условия эксплуатации (например, для вентиляторов, компрессоров, насосов, транспортеров 
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, для кранов, подъемников 
[image: image982.wmf]=

K

p

k35

).
Из–за погрешностей изготовления и монтажа всегда имеют место отклонения геометрических осей соединяемых валов от их номинального положения (рис. 67): продольное 
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, радиальное 
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 и угловое 
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. Комбинацию этих отклонений условно называют несоосностью валов, которая при глухих муфтах может привести к разрушению валов и опор. Требуемая высокая точность монтажа (
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) ограничивает применение глухих муфт, например, необходимостью сборки цельного вала из отдельных частей и т.п.
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	Рис. 67. Виды смещений валов


Значительно шире используются компенсирующие муфты: зубчатые, цепные и кулачково–дисковые. Зубчатая муфта (рис. 68) состоит из двух обойм 1 и 2 с наружными эвольвентными зубьями и соединяющей их (и валы, на которых смонтированы обоймы 1 и 2) обоймы 3 с внутренними зубьями. Обойма 3 чаще выполняется из двух половин, соединенных болтами. Компенсация несоосности валов происходит за счет радиального и бокового зазоров в зацеплении. Так как при этом наружные зубья скользят по внутренним, на валы действует изгибающий момент 
[image: image988.wmf]»
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. Интенсивность изнашивания зубьев растет с увеличением компенсируемого угла между осью обоймы 3 и осью любого вала. Как правило, он не должен превышать 
[image: image989.wmf]15'

 при наружных зубьях с прямолинейными образующими и 
[image: image990.wmf]°
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 — при бочкообразных зубьях со сферической наружной поверхностью [1, с.510]. Зубчатые муфты стандартизированы и подбираются (как и глухие) по расчетному моменту. Аналогично подбираются и стандартные цепные муфты, которые отличаются простотой конструкции.
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	Рис. 68. Зубчатая муфта


Цепная муфта (рис. 69) — это две смонтированные на соединяемых валах одинаковые звездочки, связанные цепью. Наибольшее распространение получили муфты с однорядной и двухполярной роликовой цепью. Они допускают перекос валов до 
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, а радиальное смещение валов — до 
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	Рис. 69. Цепная муфта


Реже применяются цепные муфты с двухрядными и зубчатыми цепями. Цепные муфты не рекомендуется использовать при значительных динамических нагрузках и в реверсивных механизмах.
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	Рис. 70. Схема кулачково-дисковой муфты


Кулачково-дисковая муфта (рис. 70) состоит из двух полумуфт 1 и 2 с диаметрально расположенными пазами прямоугольного профиля и промежуточного диска 3 с взаимно перпендикулярными выступами (кулачками) на торцах, которые вставляются в пазы полумуфт. Компенсация эксцентриситета (до 0.04 диаметра вала) и перекоса (до 
[image: image996.wmf]°

0,5

) валов происходит за счет скольжения выступов в пазах, сопровождаемого их износом и радиальным нагружением соединяемых валов силой трения скольжения 
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, где 
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 — передаваемый момент, 
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 — коэффициент режима нагружения, 
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 — коэффициент трения (кулачки обычно смазываются), 
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 — средний радиус расположения кулачков. Муфты стандартизированы. Их не рекомендуется применять при угловых скоростях свыше 
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. Для соединения валов со значительными смещениями, которые могут быть вызваны не только повышенными неточностями при монтаже, но и функциями механизма (например, многошпиндельного сверлильного станка) или деформациями рессор и рамы (транспортные средства), используется шарнирная муфта, основой её является шарнир Гука. Он состоит из двух вилок 1 и 2 (рис. 71) и крестовины 3, шарнирно соединенной с концами вилок. Угол между плоскостями вилок при этом составляет 
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. Муфта допускает угловое смещение соединяемых валов до 
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. Но при равномерном вращении ведущего вала угловая скорость ведомого вала 
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 будет переменной в пределах 
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	Рис. 71. Шарнирная муфта


Неравномерным будет и крутящий момент на ведомой вилке с наибольшим значением 
[image: image1008.wmf]g
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, а валы будут дополнительно нагружены переменным изгибающим моментом с амплитудой 
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. Синхронизировать вращение ведомого и ведущего валов можно с помощью второй муфты, которая соединена с первым промежуточным валом с вилками на обоих концах, установленными в одной плоскости (рис. 72). При этом 
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	Рис. 72. Схема синхронной шарнирной муфты


Упругие муфты могут в ограниченных (а некоторые типы в широких) пределах выполнять функции компенсирующих. Но основное их предназначение — смягчать толчки и удары, частично поглощать их энергию, защищать механизмы от резонансных крутильных колебаний. Упругие муфты особенно эффективны в реверсивных приводах с зазорами в кинематической цепи. Конструктивная схема упругой муфты показана на рис. 73. Она состоит их двух полумуфт 1 и 2, соединенных упругим элементом 3. Упругие элементы могут быть металлическими (обычно это стальные пружины) и неметаллическими. Структура последних может быть однородной (эластомеры — резина, полиуретан) или неоднородной (резиноволокнистые и резинокордовые элементы, более прочные).
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	Рис. 73. Схема упругой муфты


Упругие элементы на основе эластомеров способны аккумулировать количество энергии на единицу массы до 10 раз большее, чем металлические. Значительно больше за счет внутреннего трения у них и демпфирующая способность, т.е. способность рассеивать энергию при деформировании.
Муфты с упругими металлическими элементами отличаются большей нагрузочной способностью при относительно малых габаритах и большей долговечностью.
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	Рис. 74. Характеристики крутильной жесткости упругих муфт: 
1 — линейная; 2 — нелинейная


По виду одной из основных характеристик муфт — жесткости различают упругие муфты постоянной 
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 и переменной 
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 жесткости. У первых зависимость между углом закручивания 
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 и предаваемым моментом 
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 линейная, а у вторых — нелинейная (характеристики 1 и 2 на рис. 74). Муфты с упругими неметаллическими элементами имеют нелинейную характеристику, при которой не могут, например, свободно развиваться резонансные колебания, так как с ростом их амплитуды изменяется жесткость муфты. В муфтах с металлическими упругими элементами переменную жесткость можно получить с помощью конструктивных мероприятий. На рис. 75 у муфты со змеевидной пружиной расстояние между опорами деформируемых частей пружины уменьшается с ростом нагрузки.
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	Рис. 75. Муфта со змеевидной пружиной
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	Рис. 76. Двухмассовая система с упругой муфтой


Для приближенной оценки эффективности упругой муфты как виброизолятора рассмотрим работу механизма с муфтой постоянной жесткости. Если жесткость муфты 
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 значительно ниже жесткостей остальных элементов механизма, то его схему можно представить, как показано на рис. 76. В этой двухмассовой системе 
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 — приведенные моменты инерции масс звеньев механизма, расположенных соответственно до и после муфты. Если со стороны массы с моментом инерции 
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 действует периодическая внешняя нагрузка 
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, то амплитуда 
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 слева от упругой муфты (без учета демпфирования колебаний).
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где 
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 — круговая частота внешней нагрузки, 
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 — круговая частота собственных колебаний системы. После опасной зоны (
[image: image1029.wmf]ww

<£

c

0/2

) с ростом отношения 
[image: image1030.wmf]ww

c

/

 увеличивается эффективность муфты. Условие работы муфты как виброизолирующего устройства: 
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Но в период запуска и остановки механизм проходит через критическую частоту вращения, когда 
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 (резонанс). Муфты с нелинейной характеристикой и значительной демпфирующей способностью существенно снижают уровень опасности прохождения этой зоны.
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	Рис. 77. Муфта с резиновой звездочкой


	[image: image1035.png]aj

//“- m
5 gmm)
MU N |\\\\\\\\\u\\






	Рис. 78. Упругие муфты: 
а — втулочно-пальцевая; б — с упругой оболочкой


Наиболее распространенные конструкции упругих муфт стандартизированы. На рис. 77 показана муфта с резиновой звездочкой, а рис. 78, а — упругая втулочно-пальцевая муфта МУВП. Они допускают небольшие смещения соединяемых валов (угловые — до 
[image: image1036.wmf]°
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). Но компенсация погрешностей заметно снижает срок службы упругих элементов, а валы при этом испытывают дополнительные радиальные нагрузки, равные 
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 суммарной окружной силы, предаваемой упругими элементами.
Значительно бóльшими компенсирующими способностями и энергоемкостью упругого элемента обладают муфты с упругой оболочкой (рис. 78, б).

6.3.  Сцепные управляемые муфты
Сцепные муфты служат для соединения и разъединения валов (или вала с посаженным на него элементом передачи) с помощью механизма управления. Они позволяют избежать частых пусков и остановок двигателя, т.е. наиболее опасных для него режимов работы, осуществлять реверсирование, включение–выключение ветвей механизма, предназначенных для выполнения конкретных операций, например, в транспортных машинах, станках и т.п.
По принципу работы различают сцепные муфты, основанные на зацеплении и на трении (фрикционные). Управление муфтами может осуществляться механическими, электромагнитными, гидравлическими и пневматическими устройствами.
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	Рис. 79. Кулачковая управляемая муфта


На основе зацепления работают кулачковые и зубчатые муфты. Одна из полумуфт кулачковой муфты (рис. 79) является подвижной и может перемещаться вдоль вала с помощью специальной отводки. Для уменьшения износа деталей управления эту полумуфту рекомендуется устанавливать на ведомом валу. Так как работоспособность кулачковых муфт резко снижается при несоосности соединяемых валов, чаще они используются для соединения с валом расположенных на нем деталей (в коробке скоростей, например). При включении муфты на ходу возникают ударные динамические нагрузки. Такое включение допустимо только при малых скоростях соединяемых деталей (
[image: image1039.wmf]<
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) или при использовании специального устройства — синхронизатора, разгоняющего ведомую полумуфту перед включением. Условия включения на ходу определяют и форму кулачков. Наиболее легкое включение обеспечивает треугольная форма (рис. 80, а) при большом числе кулачков (от 
[image: image1040.wmf]15

 до 
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), но такая муфта надежна только при передаче малых моментов и при невысоких скоростях. Для средненагруженных муфт применяются кулачки трапецеидального профиля (рис. 80, б, в) с числом кулачков до 
[image: image1042.wmf]15

. При трапецеидальном и треугольном профилях кулачков для включения муфты и удержания её в рабочем состоянии требуется осевое прижатие (сила 
[image: image1043.wmf]à
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 на рис. 80, б). Несимметричный трапецеидальный профиль, более выгодный в этом отношении, используется только в нереверсивных приводах. Кулачки прямоугольного профиля (на рис. 80, г) не требуют осевого прижатия. Но включение таких муфт невозможно при отсутствии зазоров в тангенциальном направлении. Это практически исключает их использование при реверсивной нагрузке. Они ограниченно применяются для передачи больших нагрузок при ручном включении.
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	Рис. 80. Формы профиля кулачков:
а — треугольный; б, в — трапецеидальный; г — прямоугольный


Зубчатые сцепные муфты по своей принципиальной основе не отличаются от зубчатых компенсирующих муфт, и их параметры могут подбираться по тому же стандарту. Разница заключается в том, что одной из обойм (с внутренними, как на рис. 81, или наружными зубьями) обеспечивается подвижность в осевом направлении с помощью отводки, устанавливаемой в кольцевую проточку на поверхности этой обоймы. В отличие от компенсирующей муфты, показанной на рис. 68, сцепная муфта на рис. 81 имеет только две обоймы. В отдельных случаях в качестве полумуфты с наружными зубьями используют одну из подвижных шестерен передачи.
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	Рис. 81. Зубчатая управляемая муфта


Основное достоинство фрикционных управляемых муфт — плавное включение в большом диапазоне скоростей. Кроме того они выполняют и функцию предохранительного звена механизма, так как передаваемый ими момент не может превышать момента трения, на который настроена муфта. Однако габариты и масса фрикционных муфт существенно больше, чем у муфт, работающих на основе зацепления. Фрикционные муфты нельзя применять, когда требуется строгое равенство угловых скоростей ведомой и ведущей полумуфт.
По форме рабочих поверхностей фрикционные муфты разделяют на 3 группы: дисковые, конусные и цилиндрические. Различают также муфты сухие и масляные. У смазываемых фрикционных поверхностей коэффициент трения меньше, но стабильнее. Интенсивность изнашивания у них ниже, чем у сухих.
Наиболее распространенными являются дисковые муфты. Для уменьшения диаметральных габаритов эти муфты обычно выполняют многодисковыми (рис. 82). Потребная сила сжатия дисков приближенно равна 
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 — максимальный передаваемый вращающий момент; 
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 — коэффициент запаса сцепления; 
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 и 
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 — наружный и внутренний диаметры рабочих поверхностей дисков; 
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 — число пар трения, 
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 — число ведущих и ведомых дисков; 
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 — коэффициент трения. Обычно принимают 
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. Число пар трения ограничивают, так как с увеличением 
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 растет препятствующая сжатию дисков суммарная сила трения на шлицах, которыми диски связаны с полумуфтами, увеличивается нагрев муфты и нестабильность
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.
Потребное число пар трения при выбранных размерах 
[image: image1059.wmf]1

D

 и 
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 определяется допускаемым давлением 
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 на рабочей поверхности дисков: 
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Величина 
[image: image1063.wmf][p]

 зависит от материалов фрикционных пар, средней окружной скорости, частоты и длительности включений [2, т.2], [7], т.е. учитываются основные критерии работоспособности фрикционных муфт — износостойкость и теплостойкость. Практическое применение расчетов непосредственно по этим критериям пока затруднено из-за недостаточной изученности сложных многофакторных переходных процессов включения и выключения муфт.

	[image: image1064.png]—
P —_—





	Рис. 82. Дисковая сцепная муфта


Преимуществом конусных муфт (рис. 83) по сравнению с дисковыми (с одной-двумя парами трения) является относительно малая потребная осевая сила для передачи значительного вращающего момента: 
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 (без учета силы трения в шлицевом или шпоночном соединении). С уменьшением угла 
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 наклона образующей конуса это преимущество возрастает. Но во избежание самозаклинивания муфты необходимо соблюдать условие 
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 при металлических поверхностях трения и 
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 при наличии накладок из фрикционных материалов.
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	Рис. 83. Конусная сцепная муфта


Конусные муфты применяют реже многодисковых, так как габариты их больше, они сложнее в изготовлении и более чувствительны к несоосности соединяемых валов. Более подробные сведения о конструкциях фрикционных муфт, в частности с цилиндрическими рабочими поверхностями, а также о фрикционных материалах приводятся в специальной литературе [7].
6.4.  Самоуправляемые муфты
По условиям автоматического срабатывания самоуправляемые муфты можно разделить на предохранительные, свободного хода (обгонные) и центробежные.
Предохранительные муфты предназначены для защиты механизмов от случайных перегрузок. За расчетный вращающий момент, при котором муфта должна срабатывать, с запасом на разброс механических характеристик рабочих элементов муфты, принимают 
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 — наибольший момент, учтенный в прочностном расчете деталей механизма.
Предохранительная муфта с разрушающимся элементом (обычно штифтом 1, вставленным в закаленные втулки 2, рис. 84) — наиболее простая конструкция. При срабатывании муфты штифт разрушается, и возобновление работы механизма возможно только после его замены. Поэтому такие муфты используют только при редких перегрузках. Требуемый диаметр штифта определяется из условия:
	
[image: image1073.wmf](

)

pt

éù

=××××

ëû

1

2

ðâ

d8ÒkDz

,
	(6.3)


где 
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 — предел прочности материала штифта на срез, 
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 — предел прочности этого материала; 
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 — диаметр, по которому расположены штифты; 
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 — число штифтов; 
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 — коэффициент неравномерности распределения нагрузки 
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, точность срабатывания муфты наиболее высокая. Однако вал при этом нагружен радиальной силой, вращающейся вместе с ним. При 
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	Рис. 84. Предохранительная муфта со срезным штифтом


При частых кратковременных перегрузках применяются фрикционные предохранительные муфты, по конструкции аналогичные фрикционным сцепным. В отличие от последних они не имеют механизма управления, а постоянное сжатие фрикционных поверхностей обеспечивается регулируемыми по усилию пружинами. В основном применяются многодисковые муфты (рис. 85). Из-за нестабильности коэффициента трения точность срабатывания фрикционных муфт ниже, чем у муфт со срезающимся элементом. Но фрикционная муфта автоматически восстанавливает передачу вращения после прекращения перегрузки.
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	Рис. 85. Дисковая фрикционная предохранительная муфта


При небольших скоростях и передаваемых моментах применяются пружинно-кулачковые и пружинно-шариковые муфты (рис. 86). Конструкция их аналогична сцепным кулачковым муфтам, но отсутствует механизм управления. Кулачки трапецеидального профиля (рис. 80, б) находятся в зацеплении под воздействием регулируемых пружин. В шариковых муфтах у одной или обеих полумуфт кулачки заменены шариками из закаленной стали.
Многодисковые, кулачковые и шариковые предохранительные муфты стандартизированы в широком диапазоне моментов и могут быть подобраны по требуемому значению 
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	Рис. 86. Пружинно-кулачковая предохранительная муфта


Муфты свободного хода (обгонные) применяют, когда требуется передавать момент только в одном направлении. Именно такая муфта позволяет колесу велосипеда свободно катиться при неподвижных педалях. В этих муфтах определяющим сцепление является направление вращения полумуфт относительно друг друга. Поэтому ведомая полумуфта может обгонять ведущую.
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	Рис. 87. Обгонная муфта


Простейший вариант муфты свободного хода — зубчато-храповая муфта. Основа её конструкции — колесо с зубьями несимметричной формы и собачка, западающая во впадины между зубьями. При изменении направления относительного вращения собачка выдавливается из впадины скошенной (нерабочей) поверхностью зуба. Такие муфты применяют только при низких скоростях. Значительно шире используются фрикционные роликовые обгонные муфты (рис. 87), нормализованные в диапазоне моментов 
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Центробежные муфты служат для автоматического соединения (разъединения) валов при определенной угловой скорости 
[image: image1090.wmf]w

 ведущего вала. Они применяются для плавного запуска механизмов с большими разгоняемыми массами при двигателях с малым пусковым моментом или для автоматического отключения исполнительного механизма от двигателя при снижении 
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 из-за перегрузок. Схема колодочной центробежной муфты показана на рис. 88. Центробежная сила 
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 прижимает колодки 2, установленные на ведущей полумуфте, к рабочей поверхности ведомой полумуфты 1. Этому препятствует отжимающая колодки сила пружин
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. Разность (
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) и будет определять силу и момент трения на рабочих поверхностях (при заданных радиусе и коэффициенте трения).
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	Рис. 88. Схема центробежной муфты


В этом разделе даны лишь некоторые сведения о конструкциях и расчете муфт. Более подробную информацию см. в [2, т.2] и [7].
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