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ПРЕДИСЛОВИЕ

Учебное пособие составлено на основе типовой программы курса 
“Детали машин“ для машиностроительных и механических специ
альностей высших технических учебных заведений России и рабочей 
программы курса для студентов факультета инженеров воздушного 
транспорта. Содержание пособия соответствует курсу лекций, чи
таемых авторами в Самарском государственном аэрокосмическом 
университете.

При изложении материала учитывался сокращенный объем курса 
для данной специальности. В этой связи наибольшее внимание уде
ляется физическим основам работы деталей машин общего назначе
ния с учетом особенностей их эксплуатации в изделиях авиационной 
техники. Сокращены материалы курса деталей машин, касающиеся 
конструкций и методов расчета деталей, не используемых или почти 
не используемых в механизмах авиационной техники (например, 
фрикционные передачи, цепные передачи и т.п.). Вместе с тем, не
сколько расширены разделы, посвященные рассмотрению критериев 
работоспособности и надежности деталей машин. Кроме того, более 
подробно изложены выводы основных расчетных зависимостей и 
принятые при их выводе допущения, а также направления дальней
шего развития методов расчета деталей, эксплуатируемых в изделиях 
авиационной техники.

В пособии отсутствуют справочные материалы, необходимые 
для практических расчетов. В этой связи для более подробного изу
чения курса деталей машин и выполнения практических расчетов ре
комендуется использование учебников и справочников, список кото
рых приведен в конце пособия.
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ВВЕДЕНИЕ

Роль машиностроения в создании материально-технической базы 
современного развитого общества огромна, и ее трудно переоценить. 
Машины облегчают труд человека и повышают производительность. 
С использованием машин появилась возможность деятельности че
ловека в таких областях, где имеется опасность для жизни или где 
без машин работа просто невозможна.

Создание и грамотная эксплуатация современных машин требу
ют от инженеров глубоких знаний в различных областях науки и 
техники. Большая роль в подготовке инженеров-механиков, в том 
числе авиационных специальностей, принадлежит курсу “Детали 
машин”, являющемуся заключительным в общетехнической подго
товке будущих специалистов.

При изучении курса деталей машин необходимо знание таких 
дисциплин, как “Теоретическая механика”, “Сопротивление мате
риалов”, “Теория машин и механизмов” и т.п. Знания же, получен
ные при изучении курса деталей машин, необходимы для изучения 
специальных дисциплин на старших курсах.

Объем лекций по курсу деталей машин для студентов факультета 
инженеров воздушного транспорта составляет 46 часов. В этой связи 
необходимо сжатое изложение материала с сокращением некоторых 
второстепенных разделов и промежуточных выводов. Часть вопросов 
курса рассматривается на лабораторных занятиях и при выполнении 
курсового проектирования.
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1. ОСНОВНЫЕ ПОНЯТИЯ И КРИТЕРИИ 
РАБОТОСПОСОБНОСТИ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

1.1. МАШИНА, УЗЕЛ, ДЕТАЛЬ.
ТРЕБОВАНИЯ К ДЕТАЛЯМ МАШИН

Машиной называется устройство, содержащее согласованно 
движущиеся части и предназначенное для облегчения или замены 
труда человека и повышения производительности.

В свете такого определения автомобиль, который часто называ
ют машиной, действительно соответствует этому названию.

Все разнообразие машин принято разделять на классы:
-  технологические машины или машины-орудия труда (станки, 

оборудование предприятий и т.д.);
-  транспортирующие машины (автомобили, самолеты и т.п.);
-  логические машины (ЭВМ и т.п.);
-  кибернетические машины (роботы и т.п.).
Большинство машин состоит из узлов.
Узлом называется законченная сборочная единица, составные 

части которой соединяются между собой только сборочными опера
циями (т.е. без изменения размеров и формы).

В свою очередь узлы состоят из отдельных деталей.
Деталью называется изделие, изготовленное из однородного по 

наименованию и марке материала без применения сборочных опера
ций (т.е. без свинчивания, напрессовки и т.п.). Например, болт, вал 
и т.д.

Все детали условно разделяются на детали общего и специально
го назначения.

К деталям общего назначения относятся детали, встречающиеся 
во всех или почти во всех машинах. Например, болты, гайки, валы, 
подшипники и т.п.

К деталям специального назначения относятся детали, встре
чающиеся только в машинах определенного типа. Например, диски и 
лопатки газотурбинных двигателей, поршни и поршневые кольца 
двигателей внутреннего сгорания и т.п.
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Задачей курса деталей машин является изложение научно обос
нованных методов и норм расчета и проектирования деталей общего 
назначения.

Основными тенденциями развития машиностроения являются:
-  рост единичных мощностей машин и агрегатов;
-  увеличение скоростей движения;
-  повышение долговечности;
-  увеличение КПД;
-  стандартизация и т.п.
Задачей проектирования машины является разработка докумен

тации, необходимой для ее изготовления, испытаний и эксплуатации. 
При этом качественные характеристики машины закладываются при 
ее проектировании. По словам выдающегося конструктора авиадви
гателей Н.Д. Кузнецова 50% дефектов в новой машине связано с кон
структорскими недоработками, 30% -  с технологическими погреш
ностями и только 20% -  с неожиданностями, возникшими в процессе 
эксплуатации.

При проектировании к машине в целом и к ее деталям предъяв
ляются самые разнообразные требования. Основными из них явля
ются: прочность, жесткость, виброустойчивость, теплостойкость, 
износостойкость, экономичность, надежность, технологичность, 
безопасность в эксплуатации, эстетические требования, требования 
эргономики и многие другие. Часть требований противоречат друг 
другу, например, требования прочности и минимального веса авиа
ционных изделий. В этой связи для обеспечения выполнения всех 
требований необходимы многовариантные расчеты и оптимизация 
конструкций.

Требования, без обеспечения которых недопустима эксплуатация 
машины, называются критериями работоспособности. К ним отно
сятся первые пять из перечисленных выше требований.

Обеспечение всей совокупности требований определяет надеж
ность машины, ее эксплуатационные характеристики, конкуренто
способность.

1.2. КРИТЕРИЙ ПРОЧНОСТИ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Прочностью называется способность детали воспринимать за
данные нагрузки без преждевременного разрушения или недопусти
мо больших остаточных деформаций.
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Все расчеты на прочность принято разделять на проверочные и 
проектировочные. Например, проверка прочности приведенного на 
рис. 1.1 круглого стержня, нагруженного растягивающей нагрузкой, 
производится по формуле:

4 -F
СГ =

Р
<

ж • d л
СГ

р

!1

\

Рис. 1.1. Нагружение стержня растягивающим усилием

Это простейшая форма проверочного расчета детали. На ее осно
ве может быть получена формула проектировочного расчета:

d > 4 F
71

Приведенная выше формула проверочного расчета является 
примером проверки прочности детали по допускаемым напряжени
ям. В наиболее ответственных случаях проверку прочности произво
дят по запасам прочности, по формуле вида:

S = °~lim
СГ > М .

Здесь S  и [s] -  расчетное и допускаемое значения запасов проч
ности; сг и (7\[т -  расчетное и разрушающее значения напряжений 
в детали.

В некоторых случаях, когда допускается пластическая деформа
ция в сечении, проверку прочности выполняют по несущей способ
ности по формулам вида:

^limSH =
F ^ [% ]-

Здесь Sfj  и [Sff ] -  расчетное и допускаемое значения запасов 
прочности по несущей способности; F  и f]jm -  расчетное и пре
дельное значения нагрузки в рассматриваемом сечении.
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На рис. 1.2 показан пример расчета балки по несущей способно
сти при изгибе.

м

т----

? \м (
---- ~

т '

4 J М \

о — (X.
М

М

'■М

а) б) в)
Рис. 1.2. Напряжения изгиба балки: 

а -  при упругих деформациях; б -  при наличии пластических 
деформаций; в -  при потере несущей способности

Допускаемое значение запаса прочности по несущей способно
сти в технической литературе часто называют коэффициентом безо
пасности. Значение его устанавливается нормами прочности авиаци
онных изделий.

Формулы для расчета на прочность деталей машин многообраз
ны. Они зависят от конструкции машины, формы детали, характера 
нагрузок и вида напряжений. Общим для всех расчетов на прочность 
является выбор допускаемых напряжений и запасов прочности. Фор
мула для расчета допускаемых напряжений имеет, как правило, вид:

1 ^lim
J "  [s] ’

где су j jm — разрушающее напряжение, [s] -  допускаемый запас проч
ности.

1.2.1. Определение разрушающих напряжений
Основными характеристиками материалов, используемых при 

расчетах на прочность, являются: erg - предел прочности; erg - пре
дел текучести; <у_\ -  предел выносливости. Зависимость разрушаю
щих напряжений от характеристик материала показана на диаграмме 
предельных напряжений, приведенной на рис. 1.3.

Угол наклона у  определяется из соотношения:

tg Г =
где y/(j— коэффициент чувствительности материала к асимметрии
цикла изменения напряжений.

Характеристики цикла изменения напряжений показаны на 
рис. 1.4.
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-  сг-1()(1 + ^ ) и & п\\т —------------------------- •

( 1 - Я )+ ^ ^ (1  + Я)

Наконец, получим после преобразований:

aiim "  K ad( l - R )  + V/cj(l + R) ~ а Т '

При R = - 1 получим:

^"lim = °"-1 I  ̂  од ■

При R =  1 получим:

= c r_ i/^ 0. <стг .

В этом случае принимают:
<T]jm = cry -  для пластичных материалов;

<T]jm = <Jв  ~ Ддя хрупких материалов.

1.2.2. Запасы прочности. Вероятностный выбор
запасов прочности

В настоящее время применяют три метода определения требуе
мого запаса прочности. Один из них -  табличный, при котором по 
заранее составленным таблицам определяются допускаемые напря
жения в зависимости от материала детали, характера напряжений и 
цикла их изменения. Такие таблицы удобны в практической работе, 
но они должны готовиться для каждой отрасли машиностроения и 
учитывать применяемые в этой отрасли материалы и требования 
безопасности в эксплуатации.

Более прогрессивным является дифференциальный метод выбора 
допускаемого запаса или метод Одинга. В этом случае требуемый за
пас прочности определяется как произведение трех коэффициентов:

[S] = SV S2 S3.

Здесь Si=l. . . l ,5  -  коэффициент, учитывающий точность расчет
ной схемы и достоверность значений нагрузок; 5 2 = 1,2 ...2,5 -  коэф
фициент, учитывающий однородность механических свойств мате
риалов и стабильность технологии; 5з=1...1,5 -  коэффициент, 
учитывающий требования безопасности.
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Используя эти отношения, формулу для определения квантиля 
можно привести к виду:

S - 1и = I

а/s 2 -uL + u2

Таким образом, получены зависимости, связывающие вероят
ность неразрушения Р детали и запас прочности S .

Рассмотрим пример: коэффициент вариации напряжений в дета
ли ц=0,3; коэффициент вариации предельных напряжений = 0,1.

Для указанного примера зависимость вероятности неразрушения 
от величины запаса прочности приведена ниже:

запас прочности S  1,0 1,3 1,5 2,0
вероятность неразрушения Р 0,500 0,821 0,932 0,997.

1.2.3. Проверка прочности при переменных режимах
нагружения

Все машины работают при постоянно изменяющихся нагрузках и 
скоростях движения. По результатам статистических измерений ре
жимов работы строится гистограмма нагрузок, на которой все режи
мы распределяются в порядке убывания величины нагрузки. Пример 
такой гистограммы показан на рис. 1.8, где Q  -  обобщенная нагруз
ка. Там же обычно указывается продолжительность действия каждой 
из нагрузок tfa. Кроме того, могут быть указаны частоты вращения и
другие характеристики режима работы.

Максимальная из длительно действующих нагрузок принимается 
за номинальную (рис. 1.8, QH=Q\). Нагрузки, продолжительность
действия которых незначительна (обычно менее 5% времени экс
плуатации машины), называются кратковременными перегрузками и 
учитываются при проверке статической прочности (на рис. 1.8 это
Gmax)-

В настоящее время применяются два варианта расчета при пере
менных режимах нагружения:

-  расчет при номинальной нагрузке QH и эквивалентной дли
тельности работы ;

-  расчет при эквивалентной нагрузке Qj7 и полной длительности 
работы tfr.
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1.3. КРИТЕРИЙ ЖЕСТКОСТИ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Эксплуатационные качества машин во многих случаях опреде
ляются жесткостью отдельных ее узлов и деталей.

Жесткостью называется способность детали сопротивляться де
формациям.

Количественной характеристикой жесткости является коэффици
ент жесткости.

Коэффициент жесткости численно равен нагрузке, вызывающей 
единичную деформацию:

с = F / S .

Здесь F и 8 -  обобщенные нагрузка и деформация.

\

F

1
31

J1

Рис. 1.11. Деформации прогиба балки

Для показанной на рис. 1.11 балки деформация прогиба опреде
ляется по формуле:

F-13
S =

4 8 - E- J
Тогда коэффициент жесткости будет равен:

48 - E- J
С =  г .

/ 3

При нелинейной зависимости деформации от нагрузки коэффи
циент жесткости определяется как производная:

с = dF/ д д .

Обратной коэффициенту жесткости величиной является коэффи
циент податливости, который численно равен деформации, вызывае
мой единичной нагрузкой:

Л = 1/с.
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Возникновение крутильных колебаний можно рассмотреть на 
примере колебаний диска, установленного на валу как показано на 
рис.1.13.

Дифференциальным уравнением движения диска в этом случае 
будет:

d 2(p_ 
т dt2

Здесь J m -  массовый момент инерции диска, ср -  текущее значе
ние угла поворота диска; Т -  текущее значение момента сил упруго
сти вала, определяемое по формуле:

Т  =  С(р -(р .

Решение дифференциального уравнения для этого случая будет 
иметь вид:

(р-(ро -cosf^y t).

При этом частота собственных крутильных колебаний опреде
лится по формуле:

=  - ^ с < р / ^ т  ■

Рассмотрим случай возникновения резонанса при изгибных ко
лебаниях вала, вращающегося с угловой скоростью со. В сечении 
диска, приведенном на рис. 1.14, действуют сила упругости F  вала 
и центробежная сила Fc диска. Значения сил определяются по фор
мулам:

F  -  с -8
Т7 2и r c = m -у-со .

При наличии дисбаланса центра масс диска величина деформа
ции прогиба вала будет равна:

8 = у - е ,

где е— эксцентриситет центра масс диска.

Пренебрегая силами трения, условие равновесия сил запишем в 
виде:

F  = Fc или с(у - е )  =  т- у  -со2.
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На рис. 1.15 показано графическое решение полученного уравне
ния. Видно, что при бу/бУс = 1 величина прогиба вала стремится к
бесконечности, т.е. возникает явление резонанса. Принимают опас
ной по возникновению резонанса зону, заштрихованную на рис. 1.15.

На практике условие виброустойчивости записывают в виде:

со Ф (0,7 -г 1,3) сос .

Виброустойчивость машин обеспечивается регулированием мас
сы и коэффициентов жесткости деталей. Для машин, работающих 
при со > 1,3 • сос , необходимо применение демпфирующих устройств
различного типа.

1.5. КРИТЕРИЙ ТЕПЛОСТОЙКОСТИ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

При повышенных температурах работающих машин происходят 
изменения свойств материалов деталей (изменение твердости, 
уменьшение вязкости смазок и т.п.). Кроме того, возможны темпера
турные деформации и т.д. Все это оказывает влияние на работоспо
собность машины.

Критерием теплостойкости называется способность детали со
хранять эксплуатационные характеристики при повышенных темпе
ратурах.

В работающих машинах, как правило, имеют место два источни
ка тепловыделения -  внутренний, от потерь на трение, и внешний 
подвод тепла. Кроме того, в машинах, работающих на переменных 
режимах, наблюдается как нагревание, так и охлаждение деталей.

Рассмотрим простейший пример -  нагрев машины только за счет 
тепловыделения от трения при длительной работе на постоянном ре
жиме.

Мощность тепловыделения от трения в работающей машине оп
ределится по формуле:

Qebid ~ Рвх (1 — 1̂) ’ 
где Рвх -  мощность на входе машины, rj -  КПД машины.

Одновременно с нагреванием машины происходит отвод тепла 
от ее поверхности в окружающую среду. Мощность теплоотвода в 
окружающую среду определится по формуле:
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Qome = V -  С- Г  ' >
где t° и t(/)e -  температуры машины и окружающей среды;
А -площадь поверхности машины, через которую происходит теп
лоотдача; -  коэффициент теплоотдачи от поверхности в окру
жающую среду.

Уравнением теплового баланса будет: Qebl̂  = Qome. Из этого 
уравнения найдем:

t°  —t°  I ^exO-- 7 ?)
1 1ов ,

А • k j1

Проверка теплостойкости машины проводится по формуле:

t° < t°, о в . '

Снижение температуры машины обеспечивается повышением 
КПД, увеличением площади поверхности (например, путем оребре- 
ния корпуса), увеличением коэффициента теплоотдачи за счет венти
ляции машины и т.п.

1.6. КРИТЕРИЙ ИЗНОСОСТОЙКОСТИ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

До 80% всех отказов в машинах происходит вследствие изнаши
вания их деталей.

Критерием износостойкости называется способность детали со
противляться изнашиванию.

Изнашиванием называется происходящее при трении разруше
ние поверхности детали, приводящее к изменению ее размеров и 
формы.

1.6.1. Виды трения в машинах

Трением называется сопротивление относительному перемеще
нию поверхностей деталей. В машинах принято различать следую
щие виды трения: трение чистых поверхностей; граничное трение; 
жидкостное трение; смешанное трение. Кроме того, все виды трения 
разделяют на трение скольжения и трение качения.

Трение чистых поверхностей имеет двойственную природу -  
молекулярную и механическую. Сопротивление относительному пе
ремещению определяется как молекулярным схватыванием поверх
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Механическое изнашивание наблюдается преимущественно в 
виде режущего или царапающего действия твердой шероховатой по
верхности или абразивных частиц, попадающих в зазор между тру
щимися поверхностями. Наиболее опасным видом механического 
изнашивания является абразивное.

Молекулярно-механическое изнашивание проявляется в виде 
молекулярного сцепления отдельных участков поверхностей и по
следующего разрушения участков такого сцепления. В результате 
происходит изменение микрогеометрии поверхностей, возможно об
разование бороздок вырванного металла и может происходить за
клинивание механизма.

Коррозионно-механическое изнашивание происходит в виде об
разования и последующего разрушения окисных пленок на поверх
ностях трения деталей. При некоторых условиях частицы, образую
щиеся при разрушении окисных пленок, могут играть роль абразива. 
В таком случае возникает наиболее опасный вид коррозионно-меха
нического изнашивания -  фреттинг-коррозия.

Важнейшей характеристикой процесса изнашивания является 
интенсивность изнашивания. Интенсивность изнашивания зависит от 
свойств трущихся поверхностей а также режима работы -  нагрузки, 
скорости скольжения, условий смазывания и т.п.

В качестве критериев износостойкости принимаются:
-р< \р\ -  при небольших скоростях скольжения;
- pV< \p V \-  при повышенных скоростях скольжения и сме

шанном режиме трения;
- h> [h\ -  при гидродинамическом режиме трения.

1.7. НАДЕЖНОСТЬ МАШИН И ДЕТАЛЕЙ

Комплексной оценкой работоспособности деталей и машин в це
лом является надежность.

Надежностью называется способность детали выполнять задан
ные функции с сохранением эксплуатационных характеристик в те
чение заданного времени.

Основными понятиями теории надежности являются: отказ, пре
дельное состояние и другие.

Отказом называется событие, заключающееся в наступлении 
предельного состояния.

Предельным называется такое состояние машины или детали, 
при котором ее дальнейшая эксплуатация должна быть прекращена
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где Pj(t) -  вероятность безотказной работы отдельных деталей или
ступеней машины.

Например, для двух деталей при Р $ )  = P2(t) = 0,9 получим 
Р0 =0,81, что недостаточно даже для машины общего назначения.

При параллельном соединении деталей (например, установка 
двух двигателей на самолет) вероятность безотказной работы маши
ны определяется по формуле:

Р0 = 1 -  (1 -  Р, (/)).. (1 ■- Р2 (/)) • (1 ■- Р3 (/)) и т.д.

При тех же условиях, что в предыдущем примере, получим 
Р0 = 0,99, что удовлетворяет даже требованиям атомной промыш
ленности.

Параллельное соединение деталей и узлов в машине получило 
название резервирования. Необходимо учитывать, что резервирова
ние значительно повышает вероятность безотказной работы машины, 
но несколько увеличивает ее габариты и массу.

100%-ю вероятность безаварийной работы машины можно обес
печить грамотной технической эксплуатацией и контролем за ее тех
ническим состоянием.

1.8. КЛАССИФИКАЦИЯ ДЕТАЛЕЙ МАШИН ОБЩЕГО
НАЗНАЧЕНИЯ

Все детали машин общего назначения по своей конструкции, 
условиям эксплуатации и методам расчета принято разделять на 
классы:

- передачи -  к ним относятся зубчатые, червячные, ременные 
и др.;

- соединения -  к ним относятся резьбовые, заклепочные и др.;
- детали, обслуживающие вращательное движение, - к ним отно

сятся валы, опоры и др.;
- прочие детали общего назначения -  к ним относятся корпус

ные детали, пружины и др.
В связи с небольшим объемом лекционного курса ниже рассмат

риваются конструкции и методы расчета только деталей, имеющих 
наиболее широкое применение в авиационных изделиях.

Изучение некоторых типов деталей (например, корпусных) 
должно выполняться при курсовом проектировании.

37



2. МЕХАНИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ

Передачами называются устройства, предназначенные для пере
дачи энергии и движения от одной детали (узла) машины к другой. 
Применение передач вызывается необходимостью согласования ско
ростей движения двигателей и исполнительных органов машины.

Все виды передач можно разделить на классы: механические, 
гидравлические, пневматические, электрические и комбинированные 
(например, гидромеханические и т.п.). В курсе “Детали машин” изу
чаются только механические передачи.

Всю область механических передач можно разделить на две 
группы -  передачи зацеплением и передачи трением. По другому 
признаку все передачи можно разделить на передачи с непосредст
венным контактом и передачи с гибкой связью.

К передачам зацеплением с непосредственным контактом отно
сятся: зубчатые (включая волновые), червячные и винтовые.

К передачам зацеплением с гибкой связью относятся цепные пе
редачи и передачи зубчатыми ремнями.

К передачам трением с непосредственным контактом относятся 
фрикционные передачи.

К передачам трением с гибкой связью относятся ременные пере
дачи.

Ниже рассмотрим только передачи, имеющие широкое примене
ние в авиационных изделиях.

2.1. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ И ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЕ ОТНОШЕНИЯ
В ПЕРЕДАЧАХ

Кинематические и энергетические отношения рассмотрим на 
примере передачи, схема которой приведена на рис.2.1.

Ведущему элементу и всем его характеристикам принято при
сваивать индекс “ 1”, ведомому -  индекс “2”.

Исходными характеристиками передачи являются:
- мощности Р[ и Р2 в кВт;
- частоты вращения щ и п2 в об./мин.;
- габаритные размеры dx и d2 в мм.
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Рис.2.1. Схема механической передачи

Производными характеристиками передачи будут:

- КПД передачи tj = Р2 /Рх ;
- передаточное отношение i = nxln 2 \

- передаточное число u = d2ld x \

- окружная скорость К = п  ^  Пх и V2 -  П м/с;
60-1000 60-1000

„  1000-Д _ 1000 -Р2 и
- окружное усилие bt  ----------- или bt  ---------   П;

vl v2

w ф Pf d~\ ф Ff d2 у у- крутящим момент l x = —— - и 12 = —— -  П-мм.

Используя выражения для Ft и V , формулу для вычисления кру
тящего момента можно привести к виду:

г  = юоо-р-г/-бо-юоо = 955 10б Р
Tt'd'Ti'2 п

Здесь размерности п , Р , и Т  те же, что указаны выше.
После вычисления крутящего момента величина окружного уси

лия определяется по формуле:

т-т 2 -Тх 2-Г,Ft = ---L или Ft =
dx d2

Одна или несколько механических передач, установленных в 
едином корпусе, называется редуктором.
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Рис.2.5. Контакт двух эвольвентных профилей

Из анализа геометрии следует первое из свойств эвольвентного 
зацепления: эвольвентное зацепление допускает погрешность в ме- 
жосевом расстоянии, сохраняя работоспособность. При этом лишь 
изменяется угол зацепления a w.

Если контакт двух профилей находится в точке К , то окружные 
скорости поверхностей ведущего V\ и ведомого Vj профилей будут 
направлены по нормали к радиусам 0 \К  и О2 К , как показано на ри
сунке. Проекции этих скоростей на линию зацепления, являющуюся 
общей нормалью двух профилей, по условию неразрывности движе
ния двух твердых не деформируемых тел должны быть равны:

V л = F o  = Vу п\ у п2 у п ■

С другой стороны:

у  djÂh„ Льг-<*>г 
2 п2 2

Отсюда получим передаточное отношение эвольвентной пере
дачи:

• Щ _ dbi и .

со2 db 1
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Таким образом, установлено второе свойство эвольвентного за
цепления: постоянство передаточного отношения при любом поло
жении точки контакта.

Окружности, проходящие через полюс зацепления, получили на
звание начальных окружностей. Их диаметры обозначаются dw\ и
d w 2  - Из треугольников 0\B\W  и O2 B2 W найдем:

^Ь2 _ dw214 — —
db\ dw\

Усилие Fn взаимодействия двух профилей направлено по линии
зацепления как их общей нормали. Величину усилия взаимодействия 
найдем из условия равновесия:

F  - 2 J LП тdb 1

Отсюда вытекает третье свойство эвольвентного зацепления: 
усилие взаимодействия эвольвентных профилей постоянно по вели
чине и направлению при любом положении точки контакта.

Как видно по рис.2.5, вторые проекции окружных скоростей V\ 
и V2  направлены по нормали к линии зацепления и имеют разную 
величину. Это приводит к возникновению относительного скольже
ния в контакте. Если обозначить проекции окружных скоростей на 
нормаль к линии зацепления VT\ и VT2 , то скорость скольжения в
контакте определится как разность:

У,  = У л - У т 2 -

Необходимо отметить, что в полюсе зацепления скорость сколь
жения равна нулю, а при переходе точки контакта через полюс изме
няет знак.

2.2.3. Стандартный исходный контур эвольвентных
зубчатых передач

Известно, что при db —»00 эвольвента превращается в прямую.
Это позволяет использовать для изготовления эвольвентных зубча
тых колес инструмент реечного типа.

На рис.2.6 показан принцип формирования боковой поверхности 
зубьев прямозубой (при р ь = 0) и косозубой (при р ь ^ 0). Видно, что
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Определяется коэффициент воспринимаемого смещения:

^W ^
У = --------- •т

Затем находится коэффициент уравнительного смещения:

Ау = х у - у .

Угол зацепления передачи находится из формулы:

а 
ал

cos a  fa = —  cos a t ,

где a t = arctg

w
fitg a / 

cos /?\

Как следует из рисунка: aw = — (dw2 ± dwl).
2

Передаточное число передачи определяется отношениями:

_ z2 _ d2 _ dw214 — — —
z\ d\ dyy\

Тогда начальные диаметры колес определятся по формулам:

d \ v  1 — л ^  d y y 2  ~  d y y \  ' и .и ±  1
Наконец, определяются диаметры вершин и впадин зубьев по 

формулам, рассмотренным в курсе ТММ.
В приведенных выше формулах знак «+» применяется при расче

тах передач внешнего зацепления, знак «-» для передач внутреннего 
зацепления.

2.2А.2. Усилия в зацеплении цилиндрических 
зубчатых передач

Рассмотрим усилия в зацеплении для случая, когда точка контак
та находится в полюсе зацепления. Кроме того, при рассмотрении 
усилий в зацеплении не будем учитывать силы трения.

Схема сил, действующих в зацеплении цилиндрической зубчатой 
передачи, приведена на рис.2.11.

Все силы в зацеплении принято выражать через окружное уси
л и е^ . В свою очередь, окружное усилие находится из условия рав
новесия шестерни по формуле:
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Материал в зоне контакта находится в сложном напряженном 
состоянии в условиях всестороннего сжатия. Имеется несколько ги
потез, объясняющих механизм разрушения и напряжения, ответст
венные за выкрашивание рабочих поверхностей при действии пере
менных контактных напряжений. Однако, все напряжения в контакте 
пропорциональны максимальному давлению в центре площадки кон
такта. В этой связи в настоящее время в качестве критерия контакт
ной выносливости приняты максимальные напряжения сжатия на по
верхности <ун = р 0.

На основе решения Герца формула для расчета максимальных 
контактных напряжений имеет вид:

а н ~
9

^Рпр

Здесь Z y  -  коэффициент, учитывающий механические свойства 
материалов контактирующих тел; р пр -  приведенный радиус кри

визны в контакте.
Приведенный радиус кривизны определяется по формуле:

=  P V P 2
Нпр

P l ± P \

Здесь р х и р 2 -  радиусы кривизны цилиндров.
В последней формуле знак «+» принимается для внешнего (пока

занного на рис.2.20), а знак «-» -  для внутреннего контакта цилинд
ров.

Наконец, под деформацией 8  в контакте понимают сближение 
центров контактирующих тел. Тогда величина отрезка Ох0 2 на 
рис.2.20 будет равна: 0 Х0 2 = (р2± р х) - 8 .

2.2.4.5. Определение допускаемых напряжений 
при расчете зубчатых передач

В связи с тем, что основные виды разрушений зубчатых передач 
носят усталостный характер, разрушающие напряжения в передачах 
определяются с использованием экспериментальных кривых вынос
ливости.

Допускаемые контактные напряжения принято определять по 
формуле:
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При кратковременной работе передачи значение коэффициента 
долговечности также ограничивается:

-  Кнь < 2,6 -  при объемном упрочнении материала (нормализа
ция, улучшение и объемная закалка);

-  Кнь < 1,8 -  при поверхностном упрочнении материала (цемен
тация, азотирование и поверхностная закалка).

С учетом вышеприведенного формула для расчета допускаемых 
контактных напряжений принимает вид:

[<T„] = £aymL K h l .
ЪН

При расчете передачи вычисляются допускаемые напряжения 
для шестерни \с>н \  и колеса \сгн ]2, затем принимается расчетное
значение допускаемого напряжения для передачи. Для этого уста
навливается минимальное из двух вычисленных значений f i lm in '
Для прямозубой передачи принимают: [сгн  ] = [сгн  ]min. Для косозубой
передачи принимают: [сгя ]= 0,5-([суД +[сгя ]2). При этом вводятся
ограничения:

-  [<jh  ] < 1,25 • [<jh  ]min -  для цилиндрической передачи;

-  [<jh  ] < 1,15 • [<jh  -  для конической передачи.
При кратковременных перегрузках производится проверка ста

тической прочности по соотношению: а н тах < \ан  ]тах.
Здесь <JHmax -  максимальное контактное напряжение при пере

грузке; [c^Lax "  допускаемое статическое контактное напряжение,
определяемое по формулам:

-  [<jh  ]max = 2,8 • <jt -  для незакаленных передач;
-  [<jh  ]max = 40 • HRC -  для закаленных передач.
Как видно, допускаемое статическое напряжение превышает пре

дел текучести материала. Это объясняется тем, что в зоне контакта 
материал находится в условиях всестороннего сжатия.

Допускаемые напряжения изгиба также определяются по фор
муле:





Разрушающее напряжение crFlim на кривой выносливости будет 
определяться в зависимости от эквивалентного числа циклов переме
ны напряжений изгиба NFE, определяемого по формуле:

N FE = 60-п-с -th - K FE .

Здесь К ЕЕ -  коэффициент эквивалентности по напряжениям из
гиба, учитывающий переменный характер нагружения передачи. Ос
тальные величины в формуле имеют те же значение и размерности, 
что и указанные ранее.

По методу, приведенному ранее, формулу для расчета допускае
мых напряжений при изгибе получим в виде:

Г_ 1 _  ®FXimb v  
l P > J - —  K FL-

^ F
Здесь KFL -  коэффициент долговечности при расчете на проч

ность при изгибе, определяемый по формуле:

KfL = "F
\

N F0
N fe

Как и ранее K FL > 1, и, кроме того, вводятся ограничения:
-  К ЕЕ < 2,08 -  для незакаленных передач;
-  К ЕЕ < 1,63 -  для закаленных передач.
В отличие от контактных напряжений, изменяющихся по знако

постоянному циклу, напряжения при изгибе могут изменяться и по 
знакопеременному циклу. В этой связи в формулу для расчета допус
каемых напряжений при изгибе вводится дополнительный коэффи
циент К ЕС, учитывающий снижение прочности при знакоперемен
ном режиме нагружения зуба (реверсивные передачи, сателлитные 
шестерни планетарных передач и т.п.). Значение коэффициента Kfc 
зависит от материала и характера изменения нагрузки зубчатого ко
леса. Обычно К ЕС =0,7...0,9.

Таким образом, окончательно формула для расчета допускаемых 
напряжений при изгибе принимает вид:

{iJ f } = ? £ M * . K f l -K f c .
ЬЕ

При кратковременных перегрузках производится проверка ста
тической прочности по соотношению:
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Рассмотрим случай, когда точка контакта находится в полюсе за
цепления, как показано на рис.2.24.

Нагрузку на единицу длины линии контакта зубьев определим по 
формуле:

q = Fn

Полное нормальное усилие в контакте определяется по формуле:

Кt
COS ССр̂ • cos

Окружное усилие в зацеплении определим по формуле:

“ wl
Здесь Кн  -  коэффициент нагрузки при расчете контактных на

пряжений, учитывающий динамические нагрузки и неточности в ра
боте передачи.

Как следует из рис.2.24, длина линии контакта одной пары зубь
ев равна: I = bw/cos/3b . С учетом многопарного зацепления в пере
даче суммарную длину линий контакта определим по формуле:

А
со s/%

h = ^ r e a .

Подставив выражения для Fn и в формулу для расчета на
грузки на единицу длины линии контакта, после сокращений полу
чим:

2 -Тг-Ки

d w Y b w - £ a ' C 0 ! i a iw

Приведенный радиус кривизны, как показано ранее, определяет
ся по формуле:

= Р\'Рг
Нпр

Р 2 ± Р \

С учетом свойств эвольвенты радиусом кривизны зуба шестерни 
в торцевом сечении будет отрезок BjW (см. рис.2.24). Из рисунка 
найдем:
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Радиусом кривизны зуба в нормальном сечении будет отрезок 
CXW = BXW / cos fib (см. рис.2.24). Тогда получим:

du, I
А  = _ s ino r^ .

2 •cos p b

По аналогии получим:

dW2р 2 = -  s i n ^ .
2 •cos р ъ

Так как передаточное число передачи равно и = dw2ld wl, то по
лучим р 2 -  р х -и и, следовательно:

и
Рпр ~ А  7 • 

г/±1
Окончательно получим:

= i/wl-sinaftv и
Рпр ~ ■

2 • cos р ъ и ±  1

Подставив выражения для g и р Пр в формулу Герца, получим:

gh ~ ' Z s
2 • 7j -KH-2 • cos p b u ±  1

d l l 'bw 'Sa '2 'S m a tw'QO^atw и

В формуле выделим два коэффициента:
-  -  коэффициент, учитывающий геометрию зацепления;
— Ze — коэффициент, учитывающий влияние торцевого перекры

тия.
Тогда

2  = | 2 -cos/?j,

V s i n  2 а ы

Выделение коэффициента Zs связано с тем, что в прямозубых 
передачах в полюсе всегда однопарное зацепление и учет коэффици-









Напряжения изгиба будут равны:
I

_ 6 • Ft • 1Х • т _ Ft 6 • 1Х • cos а а 

bw -{Sl - m f  bw -m S?-cosaw

Опыт показывает, что усталостное разрушение начинается на 
растянутой стороне зуба в точке В. Тогда с учетом коэффициента 
концентрации напряжений Ка в месте перехода от поверхности зу
ба к впадине опасное напряжение определится по формуле:

—  (аи — с  сж )^'сг •

Подставляя выражения для напряжений <ju и сгсж , после преоб
разований получим:

О- - - 5 - ГF у 1F-
bw -т

Здесь Yf -  коэффициент формы зуба, определяемый по формуле:

v _ ( 6 •ll -cosаа sinаа ^
f  ~ "72 7  ст'V ’ cos ccw Sj • cos ccw j

Как следует из вышеприведенной формулы, коэффициент фор
мы зуба численно равен напряжению в опасном сечении зуба 
единичного модуля и единичной ширины при нагружении еди
ничной нагрузкой. Таким образом, для снижения напряжений необ
ходимо уменьшать коэффициент формы зуба.

Основными мероприятиями по уменьшению коэффициента фор
мы зуба являются:

-  уменьшение коэффициента концентрации напряжений у ножки 
зуба путем увеличения радиуса переходной поверхности (стандарт
ное значение равно 0,2 -т)\

-  увеличение толщины зуба в опасном сечении за счет нарезания 
колеса с положительным коэффициентом смещения (однако не до
пуская заострения вершины зуба);

-  применение колес с максимально допустимым числом зубьев;
-  увеличение угла профиля исходного контура (однако это тре

бует применения нестандартного режущего инструмента).
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Тогда диаметр прямозубого колеса, эквивалентного косозубому, 
будет равен:

dv = 2-rv = — .
cos2 р

Так как модуль эквивалентного колеса равен: mv = m, то можно 
записать: dv = mv • zv, где zv -  число зубьев эквивалентного колеса.

С другой стороны:
, т • zа = ------- .

cos р

Подставляя эти выражения, после сокращений получим:
z

Z
V COS3 р

В качестве ширины эквивалентного колеса принимают длину зу
ба косозубого колеса:

bv = bw / cos р .

2.2А.9. Расчет на прочность косозубого цилиндрического 
колеса по напряжениям изгиба

При расчете косозубого колеса по напряжениям изгиба исполь
зуется формула, полученная для прямозубого колеса:

= у ~ Yf - 
bw -m

Величины, входящие в эту формулу, заменяем на соответствую
щие величины для эквивалентного колеса. В частности вместо ок
ружного усилия используем усилие, направленное по нормали к ли
нии зуба: Fv - F t ! cos р . Вместо ширины колеса используем
величину^, вместо модуля -  mv . Коэффициент формы зуба опреде
ляем по числу зубьев zv.

Кроме указанных замен вводится поправочный коэффициент 7^,
учитывающий особенности работы косозубого колеса. К ним отно
сится то, что линия контакта в косозубой передаче расположена на
клонно по высоте зуба, как показано на рис.2.28.
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Отсюда найдем отношение:

<?1 _ С1 ± СГ С2 А
9п С1 + С2 с 1 + с 2 9п

В практических расчетах учитывается только знак «+», и для 
стальных зубчатых колес формула приводится к виду:

где погрешность окружного шага А имеет размерность мкм, а нор
мальная нагрузка qn на единицу длины линии контакта -  Н/мм.

Вводится ограничение qllq n <\.
Полученная формула показывает, что при расчете напряжений 

изгиба в зубе колеса к его вершине прикладывается не полное уси
лие, как нами принималось ранее, а лишь его часть, величина кото
рой зависит от точности изготовления колес и коэффициентов жест
кости зубьев.

В практических расчетах коэффициенты K Fa определяются в за
висимости от степени точности изготовления колес и коэффициентов 
торцевого перекрытия по приближенным формулам. Например, для 
косозубой передачи:

Здесь СТ -  номер степени точности изготовления передачи.
При расчетах на контактную прочность косозубых передач для 

определения коэффициента КНа также используются приближенные
формулы или заранее составленные таблицы. При расчетах прямозу
бых передач принимают КНа = 1.

Коэффициенты неравномерности распределения нагрузки по 
длине линии контакта КНр и K Fp зависят от относительного пере

коса зубьев, вызванного неточностями изготовления колес, погреш
ностями их установки в передаче, а также деформациями валов и 
других деталей передачи, как показано на рис.2.31.

На рис.2.32 приведена схема распределения нагрузки по длине 
линии контакта при перекосе зубьев.

—  = 0,416ч
Чп

5,84 • А 

Чп

_ 4 + (ва - \){СТ-  5)
Л  F a ~
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нут деформации поверхностей и при дальнейшем движении точка 
контакта зубьев переместится на линию зацепления. После этого 
скорости точек, принадлежащих зубьям шестерни и колеса, выров
няются.

Согласно закону сохранения количества движения имеем:

щ • У\ +щ  • v2 =  (щ + щУп-
Здесь 1П\ и т2 -  приведенные массы шестерни и колеса; Vn -

скорость поверхностей зубьев по линии зацепления.
С учетом выражения для скорости при ударе найдем:

V - V  + — ^ — V и V7 = V --------- —— Vr 1 г п 1 У 2 r п г у
Ш\ +т2 + т2

Согласно закону сохранения энергии имеем:

Щ ' У \  | т 2 ' ^  2  _  ( т \ +  т 2 )  ^ 2  !

2 2 2
Здесь 77 -  потенциальная энергия деформации поверхностей при 

ударе. Если принять величину деформации при ударе за Sy , а усилие

при ударе, отнесенное к единице длины линии контакта, изменяю
щимся от 0 до qy , то энергию деформации можно определить по

формуле:
П  _  Ч у  ■ S y  

2
Принимаем, что усилие при ударе пропорционально деформа

ции:
q У — с • S y ,

где с - коэффициент жесткости контакта.
Тогда получим:

п _ 1 у -  3 У 

2
Подставляя выражения для энергии деформации и для скоростей 

V1 и V2 в уравнение кинетической энергии, после преобразований 
получим:

У у ~У у ' л]С ' тпр ■
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Рис.2.37. Схема фланкирования зуба колеса

Каждая степень точности характеризуется тремя показателями:
- нормой кинематической точности, определяющей погрешности 

в пределах одного оборота;
- нормой плавности, определяющей циклические, многократно 

повторяющиеся погрешности;
- нормой пятна контакта, определяющей размеры и положение 

пятна контакта по ширине зуба.
Указанные нормы обеспечиваются допусками на изготовление 

колес, в том числе погрешностями окружных шагов.
Кроме степени точности стандартами предусмотрены нормы бо

кового зазора в зацеплении. Установлены 5 видов бокового зазора, 
которые обозначаются буквами А, В, С, D и Е. А -  самый большой 
зазор, Е -  самый малый. Нормы бокового зазора должны быть согла
сованы со степенью точности передачи.

2.2.5. Конические зубчатые передачи

Конические зубчатые передачи предназначены для передачи кру
тящего момента между пересекающимися осями. В этом их единст
венное достоинство. В то же время конические передачи обладают 
рядом недостатков. Основными недостатками являются:

- сложность нарезания зубьев конических колес и меньшая про
изводительность процесса нарезания;

- меньший, чем у цилиндрических передач, коэффициент полез
ного действия. Это объясняется дополнительным скольжением зубь
ев вдоль образующей конусов в случае несовпадения вершин кону
сов шестерни и колеса.

83







Как и в цилиндрических передачах, все размеры зубьев кониче
ских колес определяются модулем передачи. Модули передач стан
дартизованы. При этом для прямозубых передач стандартизован мо
дуль на внешнем торце те . Тогда модуль в среднем сечении
определится отношением:

М щ  —  M e  ' R m  / R e  ■

Для передач с круговыми зубьями стандартизован нормальный 
модуль в среднем сечении тпт. В этой связи вводится понятие -  мо
дуль торцевой в среднем сечении тш, который определяется по 
формуле:

Щ т  =  т ппг / c o s  /Зт  ■

Тогда модуль торцевой на внешнем торце mte будет нестандарт
ным и определится отношением:

m te =  m tm ' / Ryn ■

Делительные диаметры колес на внешнем торце определяются 
по формулам:

dei = те ' zi и dei =me ' zi ~ Для прямозубых передач;

dei = mte' z\ и de2 = Ще • ^2 _ Ддя передач с круговыми зубьями. 
При нарезании зубьев конических колес применяются два вида 

смещения -  нормальное х , как для цилиндрических колес, и танген
циальное хТ за счет развода резцов, обрабатывающих разные сторо
ны зубьев. При этом для обеспечения постоянства угла между осями 
S должны быть выполнены условия:

Х2 = - Х Х и хг2 =  — хг1.
В этой связи угол зацепления в конической передаче всегда ра

вен стандартному углу профиля а  -  20°.
Основные размеры зуба конического колеса определяются в 

плоскости, нормальной к образующей делительного конуса. На рис. 
2.40 показаны высоты головки hae и ножки hfe зуба на внешнем

торце.
При коэффициенте смещения х = 0 будем иметь: 

hae = me и hfe = 1,2 • me -  для прямозубого колеса;
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sin 8 nи =
sinS]M i l  C/j

Наконец, используя выражение S1 +S2 ='E, найдем

 ̂ e sinS 
tg^i =

и + cos X

Для ортогональной передачи при S = 90° получим:

tg<5i = - .
и

2.2.5.2. Усилия в зацеплении конической зубчатой
передачи

В связи с переменными размерами зуба по длине образующей 
распределение нагрузки по длине зуба неравномерное. Введем до
пущения: принимаем, что равнодействующая нагрузки, действующей 
на зуб конического колеса, приложена в середине зуба; пренебрегаем 
силами трения.

Рассмотрим случай, когда точка контакта находится в полюсе 
зацепления. Схема сил, действующих в зацеплении, показана на 
рис. 2.41.

Окружное усилие в зацеплении конической передачи определим 
по формуле:

f , =  2- I l .
dm\

Вспомогательные усилия в сечениях будут равны:
/Г t  о  г у

Ft v =  Frv =  F, - t % a , = F , -— ; Fm  =  Fr X%Pm.
COS Pm cos p m

Полное усилие в зацеплении, определяющее напряжения в зубе, 
определится по формуле:

Fn — FfV / cos ос.

После подстановки выражения для Ftv окончательно получим:

Ft
Fn =

t

cos a  • cos p m 

88









Из рисунка видно, что диаметр эквивалентного цилиндрического 
колеса будет равен удвоенной длине образующей дополнительного 
конуса, построенного на среднем диаметре:

Д _ 2_
2 -COS8  COS8

При этом построенное таким образом цилиндрическое колесо
будет прямозубым для прямозубого конического колеса и косозубым
-  для конического колеса с круговыми зубьями. Следовательно, угол

»

наклона зубьев цилиндрического колеса будет равен f5v -f5m. Все
размеры зуба эквивалентного колеса будут равны размерам зуба ко
нического колеса в среднем сечении. Таким образом, торцевым мо
дулем эквивалентного цилиндрического колеса будет торцевой мо
дуль в среднем сечении зуба конического колеса mlv = mtm, а
нормальным -  нормальный модуль в среднем сечении тш = тпт.

Как показано ранее, при расчетах на прочность цилиндрическое 
косозубое колесо заменяется эквивалентным прямозубым. Выполнив 
такие же преобразования, получим прямозубое цилиндрическое ко
лесо, биэквивалентное коническому.

Размеры биэквивалентного цилиндрического колеса, выражен
ные через размеры конического с учетом выше приведенных соот
ношений, определятся по формулам:

Ш  — Ш  — ШUlv nv пт э
I

г _ dv  ___________
у  2 '  2cos Д, cos 8  • cos Д

bv =bv! cos 0v =b! cos J3m.

Tак как dv = mv ■ zv, a din = mnm • z  / cos /Зт , то с учетом приве 
денного выше выражения получим:

. . .    ™пт ' ^____________________птmv -zv = ----------- ш------- -----
cos рт • cos 8 • cos рт

Z

cos 8  -cos3 J3m

Отсюда найдем:
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Для прямозубого конического колеса при J3m = 0° размеры экви
валентного цилиндрического колеса определяются по формулам: 

mv = тт ; dv = dm! cos 8\ bv = b\ zv -  z / cos S.

2.2.5.4. Расчет на прочность конической зубчатой
передачи

Расчет контактных напряжений в передаче выполним с ис
пользованием приведенной ранее формулы Герца:

gh ~
я

2 - Р п

Нагрузку на единицу длины линии контакта определим по фор
муле:

Fn
а -  —  .

h
Как показано ранее, полное усилие в зацеплении конической пе

редачи определяется по формуле:

Кt
cos а  • cos р т

При этом окружное усилие в зацеплении определим по формуле:

F - 2 ' T' f r
Йт\

Тогда формулу для полного усилия в зацеплении приведем к виду:

2  • 7 j • К н

dml • cos а  • cos р т

В качестве суммарной длины линии контакта примем ширину 
зуба биэквивалентного колеса: l ^ = b v = blcosfim . Тогда формулу
для нагрузки на единицу длины линии контакта приведем к виду:

2-Тг Кн
Я

dml•b •cos а

Приведенный радиус кривизны в контакте определяется по фор
муле:
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Р \-Р 2
Pnp

P2±P\
В этой формуле знак «-» можно опустить, так как конические 

колеса с внутренними зубьями практически не применяются.

Радиусы кривизны шестерни и колеса определим для биэквива- 
лентных колес. Так радиус кривизны зуба шестерни найдем по фор
муле:

. dmA • sin аР| = —1— sin a  =
2  2 -co s^ -co s2 Дm

Аналогично получим:

dm7-sina d mA-u-sina
P l =    о  ИЛИ ^ 2 = ----- —--------- o---- •2 • cos S2 • cos J3m 2 • cos S2 • cos J3m

С учетом полученного формулу для приведенного радиуса кри
визны после преобразований приведем к виду:

1 и

Р
dml • sin a  cos Sx cos S2

np 2 - c o s 2 / ? „  u  1m - - - - - - - - - - - - 1-
cos S2 cos Sl

Используя равенства

e e  + e  s i n S1 2 = И tg A| = --------  ,
и + COS X

формулу для приведенного радиуса кривизны приведем к виду:

_ dml • sin а  и
Рг'пр  _  2  г, I о '

2  • cos Рт у] ц + 1  + 2  • I/• cos X 

Подставив выражения для q и р пр в формулу Герца, получим:

gh ~
\

2 • 71 • К н  ■ 2 • cos2 р т л/и + 1  + 2  • и • cos X
d ^  - b - l-smcc -qoscc и

В полученной формуле выделим коэффициент, учитывающий 
геометрию зацепления:
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Здесь Kd = Ц 2-{ZM • ZH ) 2 . При проектировочных расчетах при
нимают средние значения:

-  K d = 77МПа1/3 -  для прямозубых передач;
i/o

-  K d = бОМПа -  для передач с круговыми зубьями.

Проверка прочности зуба конического колеса на изгиб заме
няется расчетом биэквивалентного цилиндрического колеса. При 
расчете используем формулу, полученную ранее для прямозубого 
цилиндрического колеса:

= 1 ’Yf -
bw -т

Заменим входящие в эту формулу величины на соответствующие 
для биэквивалентных колес:

Ft 2 -TV K F- вместо r t введем величину г F = ----  —  = ------ -— — ;
C 0S Рт dm\ • COS /3т

- вместо bw введем bv = b l cosр т ;

- вместо т введем mv = тпт.

Кроме того, коэффициент формы зуба YF следует определять для 
числа зубьев биэквивалентного колеса и необходимо ввести коэффи
циент Yр , учитывающий особенности работы косозубой передачи, и
коэффициент $f = 0,85, учитывающий пониженную прочность ко
нической передачи.

Коэффициент Yp для конических передач определяется по фор
муле:

Y „ =  1 - & И - .  
р 140

Здесь угол /Зт подставляется в градусах и вводится ограничение 
}>>0,7 .

После подстановки указанных величин и преобразований усло
вие прочности зуба конического колеса по напряжениям изгиба при
мет вид:



При проектировочных расчетах требуемый по условиям изгиб- 
ной прочности модуль определяется по формуле:

2-7] -KF Yf v 
тпт>  .

dm\ '&F’b [°> ]
Для передачи с круговыми зубьями полученное значение модуля 

округляется до стандартного. Для прямозубой передачи принимается 
т,п = тип = тпт. Затем при геометрическом расчете вычисляется
значение модуля на внешнем торце те , которое округляется до стан
дартного.

Коэффициент нагрузки по контактным напряжениям при расчете 
конической передачи определяется приближенно по формуле:

=  К Н/з • К  н у  ■

Коэффициент нагрузки при расчете по напряжениям изгиба оп
ределяется так же, как при расчете цилиндрических передач.

2.3. ВИНТОВЫЕ ПЕРЕДАЧИ

Винтовые передачи относятся к передачам зацеплением и пред
назначены для преобразования вращательного движения в поступа
тельное и момента крутящего -  в осевое усилие.

Все винтовые передачи делятся, как показано на рис.2.44, на пе
редачи винт -  гайка скольжения и винт -  гайка качения. Вторые при
нято называть шариковинтовыми передачами. В шариковинтовой пе
редаче усилие передается через тела качения. В конструкции 
передачи должны быть предусмотрены возвратные каналы для цир
куляции шариков.

В данном пособии рассмотрим только винтовые передачи. Све
дения о конструкциях и методах расчета шариковинтовых передач 
можно найти в специальной литературе.

Основными достоинствами винтовых передач являются:
- возможность создания больших осевых сил, что позволяет ис

пользовать их в грузоподъемных машинах, прессах и нажимных уст
ройствах;

- возможность обеспечения малых перемещений в точных ме
ханизмах;

- возможность самоторможения;
- простота изготовления и эксплуатации.
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Очевидно, осевое усилие червяка будет равно Fx\ = F t 2 . Кроме
того, радиальные усилия червяка и колеса будут одинаковы по вели
чине и определятся по формуле:

F r t = Fr 2 = Fr = F t 2 - 4 c‘ -

Для червяка, как для винта, соотношение между окружным и 
осевым усилиями определяется зависимостью:

F t =  F x ■ tg (y /  +  ? ’ )-

»
Если пренебречь силами трения и принять (р « 0, а также /// = yw, 

то получим:

F t\ = Р х 1 ' Ш К -

Кроме того, очевидно:

Fx2 =  F t\ ■

Полное нормальное усилие в зацеплении определим в сечении, 
нормальном к линии подъема витка червяка. Видно, что усилие мож
но определить по формуле

F n  — F j V / cos ссп .

Здесь вспомогательное окружное усилие определится по формуле

F* ~ Fti I yw,

а угол зацепления в нормальном сечении из выражения

\%ап = t g « -c o sy w.

В практических расчетах принимают а п & а ,  тогда формула для 
определения полного усилия в зацеплении примет вид:

F  =п
cos а  • cos yw

На рис.2.65 приведена схема сил, действующих на вал и опоры 
червяка.

Следует отметить, что осевое усилие Fx\ самое большое по ве
личине из действующих на вал червяка сил. В этой связи в опорах 
вала червяка необходимо устанавливать подшипники, способные 
воспринимать значительные осевые силы.
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Необходимо отметить, что линия контакта зуба колеса и витка 
червяка, как показано на рис.2.67, в зонах I и III почти нормальна к 
направлению скорости скольжения, а центральной части зуба (зона 
II) -  почти параллельна. Таким образом, в центральной части зуба -  
неблагоприятные условия для формирования гидродинамической 
смазочной пленки. В то же время на эту зону приходится максималь
ная по величине нагрузка. Вследствие этого возникают схватывание 
и заедание материала.

2.4.4. Виды разрушений и критерии работоспособности
червячных передач

В червячных передачах наблюдаются все те же виды разруше
ний, что и в зубчатых, но с определенными особенностями.

Выкрашивание рабочих поверхностей наблюдается только у 
зуба червячного колеса, так как венец колеса выполнен из менее 
прочного материала.

Поломка зуба наблюдается только у колеса, он конструктивно 
менее прочен, чем виток червяка, и изготовлен из менее прочного 
материала.

Изнашивание рабочих поверхностей весьма интенсивное в свя
зи с большими скоростями скольжения и наблюдается преимущест
венно у зуба червячного колеса как изготовленного из более мягкого 
материала.

Схватывание и заедание рабочих поверхностей встречается 
весьма часто в связи с большими скоростями скольжения и неудов
летворительными условиями для образования гидродинамического 
смазочного слоя в центральной части зуба колеса.

Таким образом, основными видами разрушения червячных пере
дач являются изнашивание и заедание рабочих поверхностей. Однако 
методы расчета по этим критериям в настоящее время недостаточно 
разработаны. Поэтому по аналогии с зубчатыми передачами в каче
стве критериев работоспособности приняты контактная и изгибная 
прочности зубьев червячного колеса.

2.4.5. Допускаемые напряжения при расчете 
червячных передач

Допускаемые напряжения для червячных передач, как и для зуб
чатых, определяются отношением [сг] = сгцт /[S']. При этом предель
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Предельное разрушающее напряжение определим из уравнения:
° F l i m  ' N Fe  =  ° F 0  ' Ю 6  •

По аналогии с предыдущим выводом получим формулу для рас
чета допускаемого напряжения изгиба:

\ (Jf \ =  [°"/ ]() ^ 1 1 . ■

Здесь базовое допускаемое напряжение выражается отношением:

м , = ^ * г с ,

где SF -  коэффициент безопасности по напряжениям изгиба; K FC -
коэффициент, учитывающий влияние двустороннего (реверсивного) 
нагружения зубьев червячного колеса.

Значения [о> ] 0 приводятся в справочниках в зависимости от ма
териала венца червячного колеса и условий нагружения зубьев.

Коэффициент долговечности по напряжениям изгиба определя
ется по формуле:

K FL =~

При этом вводятся ограничения:

106

n Fe

1

250
-  К FL ~  1 •

2.4.6. Понятие о прямозубом цилиндрическом колесе, 
биэквивалентном червячному

Как было показано ранее, проверке прочности подлежит только 
зуб червячного колеса. Для расчетов на прочность используются 
формулы, полученные для цилиндрических зубчатых передач. В этой 
связи расчет контакта червячной передачи заменяется расчетом ре
ечного зацепления. Основные размеры косозубого цилиндрического 
колеса, эквивалентного червячному, показаны на рис.2.70. Как сле
дует из рисунка, размеры цилиндрического колеса в торцевом сече
нии принимаются равными размерам червячного колеса в среднем 
сечении:

I I I I
d\) ’ zv m tv P v Yw •
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ся рейкой, а колесо -  биэквивалентным цилиндрическим зубчатым 
колесом.

Проверка контактной прочности выполняется с использова
нием формулы Герца:

ч
^ " Рпр

Необходимо отметить, что коэффициент ZM , учитывающий ме
ханические свойства материалов, для червячных передач может из
меняться в широких пределах в зависимости от материала венца чер
вячного колеса.

Нагрузку на единицу длины линии контакта определим по фор
муле:

Fn
а -  —  .

к
При этом полное усилие в контакте равно:

F =  ^ ,
п cos а  • cos yw

Z7 f t 2 - k h  где Ft2 = ------*— — .
d2

Суммарную длину линии контакта определим для эквивалентно
го колеса:

V а
Вместе с тем, в реальной червячной передаче длина линии кон

такта зуба колеса с витком червяка несколько меньше длины дуги 
А В , показанной на рис.2.70. Это учитывается введением поправоч
ного коэффициента Я. Тогда получим:

I eB L .е  .д .
360 cosyw

После подстановки и преобразований получим:

Я = ------
2 -Т2 -Кн
71 • 8

360
d-wl ' ^ 2 --------- £a ’A ’ cos а
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Условия равновесия элемента ремня запишутся в виде:

dFf =( F + dF)cos —  - F - c o s — ;
2 2

dF. = ( F  + dF)sin — + F -s in — .
2 2

Здесь F  -  текущее значение усилия натяжения ремня, изменяю
щееся от F2 до Fx; dF -  приращение на участке d(p.

Элементарное значение силы трения между ремнем и шкивом 
определим по формуле dFj- = /  • dFn, где /  -  коэффициент трения,
dFn - нормальное усилие прижатия элемента ремня к шкиву.

В системе уравнений равновесия сделаем допущения:
. d(p d(p d(p л . d(p .

si n— cos—̂  1; a F - s i n ^ - « 0 .
2  2  2  2

Тогда уравнения равновесия приводятся к виду:
dFf = dF\ dFn = F • d(p.

Разделив первое уравнение на второе, получим:
dF 

~ F-d(p'
Разделим переменные и проинтегрируем левую и правую части:

а\ Fl Ар
\ f . d < p = \ p .
О F 2 t

После интегрирования и подстановки пределов получим:

/  -ал -  In —  .
f 2

р  f
Отсюда найдем: —  = eJ 'ai.

f 2
Это уравнение впервые было получено Эйлером, и сейчас его на

зывают уравнением Эйлера для соотношения сил в ременной переда
че.

С использованием ранее полученных формул найдем:
Fl + F2 Fl /F 2 +1 2 .То
F  F  F l / F 2 - 1 F,
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Так как A-Ft « L  то —  »1 -  ^ ^  ^  . Отношение A- Ft / l  выра-
Vi I t v

жает относительную деформацию удлинения ремня.

Введем обозначение ^  ^  = £. Тогда —  = 1 -  s  и формулу для
/ ^

определения передаточного отношения ременной передачи приведем 
dо

к виду: 1 = — Vd\ • (1 -  £)
Здесь s  получил название коэффициента упругого скольжения. 

Из приведенных формул следует, что передаточное отношение ре
менной передачи зависит от передаваемого окружного усилия. 

Приведенная формула справедлива и при d\ Ф .

2.5.4. Виды разрушений и критерии работоспособности 
ременных передач

Основными видами разрушений ременных передач являются:
-  разрушение и разрыв ремня;
-  изнашивание рабочих поверхностей ремня и шкива;
-  пробуксовка передачи.
У ремней из прорезиненных тканей или полимерных материалов 

разрушение ремня связано с изменением структуры материала вслед
ствие его перегрева в процессе работы.

Таким образом, критериями работоспособности ременных пере
дач являются: прочность ремня, теплостойкость и тяговая способ
ность. Как правило, проверки прочности и тяговой способности со
вмещаются.

2.5.5. Проверка прочности и теплостойкости ременной 
передачи

Ремни ременной передачи испытывают напряжения растяжения 
и изгиба. Эпюра напряжений в ремне приведена на рис.2.80.

Здесь <jp\ и <jp2  -  напряжения растяжения от рабочих усилий в

ветвях ремня; сти1 и <j u2 -  напряжения изгиба на ведущем и ведомом
шкивах. Очевидно, что максимальные по величине напряжения воз
никают в точке А в набегающем участке ведущей ветви.
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Рис.2.80. Эпюра напряжений в ременной передаче

На рис.2.81 приведен график изменения напряжений во времени.

a  i,

O'max

Omin

Ч ГЛ
Р ч

Г 1

tn

Рис.2.81. График изменения напряжений в ремнях

Характер изменения напряжений в ремнях свидетельствует о 
том, что разрушение ремней в передаче носит усталостный характер.

В высокоскоростных передачах к приведенным на рисунке на
пряжениям прибавляют напряжения <уц от центробежных сил ремня.

В итоге получим:

^ " т а х  =  &р \  +  ^иХ +  &ц •

Разрушающие напряжения в ремнях определяются с использова
нием экспериментальных кривых выносливости, как показано на 
рис.2.82.
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_ е х р ( /- а ! ) - 1  

Кр exp ( f - a i ) + \

Условие обеспечения тяговой способности запишем в виде:

Ft
(Р = ^ г - (РЪ-2-F0

Отсюда найдем: Ft < 2 -щ  -Fq .

Величину Fq определим по формуле Fq =<j q - А. Здесь А -  пло
щадь сечения ремня, а его -  допускаемое напряжение предваритель
ного натяжения, определяемое опытным путем с использованием 
кривой выносливости, как было показано ранее.

В практических расчетах проверку тяговой способности выпол
няют по зависимости:

Ft =^-p-<[Ft ].
d\

При этом принимают И 1о = 2- (pQ • <j q • А и вычисляют:

[Ft\=[Ft \ - h - h - h - h -

Здесь k \+ k 4 - коэффициенты, учитывающие условия эксплуата
ции передачи. К ним относятся динамические нагрузки в передаче, 
влияние передаточного отношения, влияние угла охвата ремнем ве
дущего шкива, наличие автоматического регулирования усилия на
тяжения и др.

В случае невыполнения условия обеспечения тяговой способно
сти устанавливается несколько ремней. Требуемое число ремней оп
ределяется по формуле:

Ft
Z p ~[Ft \

Для стандартных клиноременных передач проверку тяговой спо
собности принято выполнять по условию: Р\ < И- Здесь Р\ -  мощ
ность, передаваемая ременной передачей, а [р] -  допускаемая мощ
ность передачи одним ремнем. Допускаемая мощность, как и 
допускаемое окружное усилие, устанавливается на основе опыта.
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3. СОЕДИНЕНИЯ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Соединениями называются детали, предназначенные для соеди
нения других деталей с целью обеспечения выполнения ими задан
ных функций.

Всю область соединений можно разделить на две группы -  разъ
емные и неразъемные соединения.

Разъемными называются соединения, при разборке которых не 
требуется разрушения соединяемых или соединяющих деталей. При
мером такого соединения является резьбовое соединение.

Неразъемными называются соединения, при разборке которых 
требуется разрушение соединяемых или соединяющих деталей. При
мером такого соединения является заклепочное соединение.

Разъемные соединения, в свою очередь, можно разделить на две 
группы -  напряженные и ненапряженные.

Напряженными называются соединения, в деталях которых на
пряжения возникают при сборке до приложения внешних нагрузок. 
Примером такого соединения является затянутое болтовое соедине
ние.

Ненапряженными называются соединения, в деталях которых 
напряжения не возникают до приложения внешних нагрузок. Приме
ром такого соединения является шпоночное соединение.

3.1. РЕЗЬБОВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

Резьбовые соединения относятся к разъемным и получили наи
более широкое распространение.

Достоинствами резьбовых соединений являются:
-  высокая нагрузочная способность;
-  универсальность (возможность соединения деталей из любых, 

в том числе разнородных, материалов);
-  возможность создания больших усилий затяжки;
-  возможность самоторможения, т.е. предохранения от самоот- 

винчивания;
-  технологичность в изготовлении.
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Недостатками резьбовых соединений являются:
-  большой вес деталей соединения;
-  большие значения концентраторов напряжений от резьбы.

3.1.1. Элементы геометрии резьбового соединения

В резьбовых соединениях используются только треугольные 
резьбы. При этом в основном применяются метрические резьбы с уг
лом профиля а  -  60°. В специальных резьбах (трубные, конусные и
т.п.) применяются дюймовые резьбы с углом профиля а  -  55°.

Основными элементами геометрии резьбы являются:
-  d  -  наружный диаметр болта (винта), являющийся номиналь

ным размером резьбы;
-  d \ -  внутренний диаметр резьбы;
-  й?2 _ средний диаметр резьбы;
-  р  -  шаг резьбы;
- а  -  угол профиля резьбы.
Производными от этих величин являются:
-  h = y/fr • р  -  рабочая высота профиля;
-  s = кп - р  -  толщина витка в основании;

-  \// -  arctg—- — -  угол подъема резьбы на среднем диаметре.
ж -d2

3.1.2. Расчет ненапряженного резьбового соединения

Ненапряженное резьбовое соединение применяется очень редко, 
но на его примере рассмотрим некоторые общие положения расчета.

Схема ненапряженного резьбового соединения приведена на 
рис.3.1. Внешняя осевая нагрузка по виткам резьбы передается на 
гайку и затем на опорную поверхность. Распределение осевой на
грузки по длине винта будет иметь вид, показанный на рис. 3.1.

3.1.2.1. Распределение нагрузки по виткам резьбы
Распределение осевой нагрузки по виткам резьбы гайки впервые 

было рассмотрено Жуковским. Взаимодействие болта и гайки было 
им заменено взаимодействием зубьев двух реек, как показано на 
рис.3.2.
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Согласно условию равнопрочности получим:
4 • Fx _ К нер ' Fx

x - d \ \ < 7 p \  7 T - d ^ k n - H  \т ср]

После сокращений и преобразований получим формулу для оп
ределения требуемой по условию равнопрочности высоты гайки:

^ п е р  \ р р \  J

4 ■ к п  [тс р ]
Принимая средние значения для стальных болтов и гаек:

К нер « 2; кп « 0,87; - L J  «1,6; dx « 0,8 • d ,
XFcpl

получим:
Н  « 0,73-б/.

В стандартных болтовых соединениях принято Н  = 0,8 • б/. В этой 
связи для стандартных болтовых соединений проверка прочности 
резьбы на срез не выполняется, ограничиваются только проверкой 
прочности стержня болта на растяжение.

Для болтов и шпилек, ввинчиваемых в корпуса из легких спла
вов, выполняется проверка прочности резьбы в корпусе. В этом слу
чае срез резьбы может происходить по наружному диаметру, и усло
вие прочности будет иметь вид:

Кнер-Рх г 1 
ср ж- d - k n - H ~  ' ■Р

Здесь \тср г \ -  допускаемое напряжение среза для материала гай
ки или корпуса. По условиям равнопрочности глубина ввинчивания 
шпилек в корпуса из алюминиевых сплавов принимается Н  = 2 • d .

3.1.2.3. Эксцентричное нагружение резьбового
соединения

Эксцентричное нагружение резьбового соединения может воз
никнуть в некоторых конструкциях, а также при отклонениях от па
раллельности опорных поверхностей и перпендикулярности к ним 
осей отверстий под болты. Схема эксцентричного нагружения приве
дена на рис.3.5.
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Рис.3.5. Схема эксцентричного нагружения резьбового
соединения

Кроме растягивающего усилия в соединении возникает изги
бающий момент М  = Fx -e, где е - эксцентриситет приложения на
грузки.

В резьбовом участке винта возникают напряжения растяжения и 
изгиба:

4 F
<7 X

Р и <?и =
М
W

32 -Fx -e
Л

n -d\7 i ' d j л  n  |

Максимальное значение суммарных напряжений будет равно:

— ° " р  + с г и  ~
4-F,X

f  \
1 +  8 —

л  -d\ d\
Если принять e& d\,  то получим <j ^ ~ 9 -<Jp. Таким образом,

следует исключать эксцентричное нагружение резьбового соеди
нения. Это обеспечивается параллельностью опорных поверхностей 
и перпендикулярностью к ним осей отверстий под болты. Кроме то
го, возможно применение самоустанавливающихся шайб под опор
ными поверхностями гаек и головок болтов.
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Выделим на площадке контакта элементарное кольцо радиусом 
р  и шириной d p . Тогда нормальное усилие на элементарном кольце 
будет равно:

dFn = р  • 2 • ж • р- d p .

При вращении гайки на элементарном кольце возникает сила 
трения:

dF j = /  • dFn .

Значение момента трения на элементарном кольце будет равно:

dT'i' = dFj- • р .

После подстановки получим:

dTj = 2  • ж • /  • р  • р 2 • d p .

Полное значение момента сил трения на торце гайки получим 
интегрированием:

D/2 D/2 1 ( f  n \ 3 f p  Л3^
Тт = j  dTT = 2  • ж • f  • p -  j  p 1 • dp  =2 • ж • f  • p -

\ V 2 Jd0 / 2  d0 / 2

После подстановки выражения для давления р  и преобразований 
получим:

1 „ „  D3-d .TT = - - f - R О

т 3 3amD 1 - d 10

Полное значение момента на ключе при завинчивании гайки бу
дет равно сумме

Т к л = Т р + Т Т ■

С другой стороны, как показано на рис.3.7, Ткл = Fp -L,  где Fp

-  усилие, прикладываемое рабочим к гаечному ключу, L -  длина га
ечного ключа.

Стандартный гаечный ключ имеет длину L «14<7, следователь- 
но T ^ ^ U - F p - d .  Средние значения параметров резьбового соеди

нения:

б/2 ~0,9-<7; у/&2,5°; $ ? « 8°; /« 0 ,1 ;  Z)«l,8-<7; d0 &l, l-d.
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Здесь ксц > 1 -  коэффициент запаса по сцеплению. Величину ко
эффициента ксц назначают в зависимости от требований эксплуата
ции.

Условие прочности болта в соединении выражается формулой:

^ * ккр • F3am г и
а р =  * ^ 2—

7 t ' d x

В некоторых конструкциях для восприятия сдвигающих нагрузок 
используются призонные болты, устанавливаемые в отверстия без за
зора. В этом случае условие прочности болта имеет вид:

г = ± L l <\t 1
СР г 2  ~ V ср \ •п •а0

Здесь d0 -  диаметр центрирующей поверхности болта.

Допускаемая по условиям прочности нагрузка будет равна:

-  при установке болта с зазором Fs = — —  d \  [сгр \
^ " к Кр  ■ кСц

-  при установке болта без зазора Fs = ~^^[тср\.

Из условия равенства нагрузок после преобразований найдем:

-Si к  ср.

/ ? Р ]

Если принять приближенно: 

dl ^0,S-d;  d0 =l,ld; kKp= 1,3; ксц= 1,3; /  = 0,1; [(тр \/[тср\=1,5,

то получим, что при установке с зазором требуется болт с номиналь
ным размером резьбы в 4,6 раза большим, чем при установке при- 
зонного болта без зазора. Вместе с тем установка призонных болтов 
требует высокой точности изготовления и расположения отверстий и 
значительно более трудоемка. В этой связи для разгрузки болтов от 
сдвигающих сил в конструкциях следует предусматривать спе
циальные элементы -  штифты, шпонки и т.п.

151







^  = V Fz = л > < л » -л ) -

Решая это уравнение, найдем:

Fz=X-F<m-

Здесь х  = ------  коэффициент внешней нагрузки.
Лб+Лд

Таким образом, полная нагрузка на болт при нагружении соеди
нения растягивающим усилием будет равна:

Кх = F3am + X ' F(>u ■

С учетом касательных напряжений от момента трения в резьбе 
при затяжке гайки условие прочности болта имеет вид:

ср ' F 3am X ' F eH ) Г ]
а р = ------------- -Т2----------- ^ - 1-п -ах

3.1.3.5. Требуемое усилие затяжки резьбового соединения 
из условия нераскрытия стыка

Условие нераскрытия стыка соединяемых деталей имеет вид 
F cm > 0. Как показано ранее, остаточное усилие в стыке соединяе
мых деталей определяется по формуле:

Fcm ~  F x F(1H — F.jam +  х ' F(1H F(1H — F.jam (1 x ) Feil.

Отсюда получим

Fsam — 0  — X )FeH •

В практических расчетах принимают:

F ja m  ~  k 3Clm ' ( l  —  X  ) ^ в н  •

Здесь k3am - коэффициент затяжки, величина которого больше
единицы и определяется требованиями эксплуатации.

Усилие затяжки болтов в конструкциях авиационной техники на
значается и контролируется.

Наиболее распространенным методом контроля усилия затяжки 
является контроль момента на ключе при завинчивании гайки. Этот 
метод основан на зависимости:
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4 - l - F8 = или 8 -  A - F .
n  -d • E

Таким образом, коэффициент податливости стержня определяет
ся по формуле

ж-d • Е
Для болта, как круглого стержня переменного сечения, можно 

записать:
=Е<%/ = Е • Z  Лд •

Следовательно, коэффициент податливости болта Aq - Y  к6i ■
В конструкции под головками болтов и гайками могут быть ус

тановлены различные шайбы. В этой связи вводится понятие -  дета
ли системы болта. К деталям системы болта относятся все детали, 
деформации которых при приложении внешней нагрузки увеличи
ваются. Следовательно, шайбы относятся к системе болта. В этой 
связи коэффициент податливости деталей системы болта оконча
тельно будет иметь вид:

Л ; = 2  Л л + 2  Л я/ •

Коэффициент податливости простой шайбы в виде кольца можно 
определить по формуле:

4-h

x \ d 2 - с12 \ е '

Здесь D и d  -  наружный и внутренний диаметры шайбы; h -  
толщина; Е  - модуль упругости материала шайбы.

Деформацию сжатия соединяемых деталей, включая прокладки 
между деталями, определим по формуле:

Л) = ^ -Е Л ) /  •

Следовательно, А$ = Y  Л)/ •
Для деталей небольших размеров коэффициенты податливости 

можно определить приближенно по формулам, аналогичным приве
денной выше формуле для шайбы.

Экспериментально установлено, что при значительных размерах 
деталей деформации сжатия происходят в некоторой, заштрихован
ной на рис.3.12 области, получившей название -  конус влияния. Ус
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<7
4 -к -F,vKp зат

зат <7
4-(k -F + у -F )^  \  vKp зат А вн j

r2 5 ~ P r27Г ' (л̂  7  ' (Л̂

Характеристиками цикла изменения напряжений будут:

^"max ^  р ? ^"min ^  зат? ^т
^  " i/^кр ' F 3am X  ' Fen /  . _  2 • X  • F eH

^2  ’ °"а j 2 '7Г * * Cl\
Проверка статической прочности выполняется по максимальным 

напряжениям:
4 -(к -F + у -F )V ± зат А ± вн )(7р

71 -d-Y
А ° Р]-

Проверка усталостной прочности должна выполняться по пре
дельным разрушающим напряжениям, определяемым по диаграмме 
предельных напряжений. При этом условие прочности должно иметь 
вид: сгтах < [сгт а х ]. Однако в настоящее время проверку усталостной
прочности принято выполнять только по амплитудным напряжени
ям:

2-X-F,вн

ж -d\

Необходимо отметить, что амплитудные напряжения прямо про
порциональны коэффициенту внешней нагрузки х? который опреде
ляется по формуле:

X
Лд

Д б Л)

d

0 ,8 d
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Рис.3.14. Болт улучшенной конструкции



Таким образом, для уменьшения величины амплитудных напря
жений в конструкции необходимо иметь жесткие стыки и упру
гие болты. Следовательно, необходимо по возможности не приме
нять мягкие прокладки в стыках и использовать болты и шпильки 
улучшенной конструкции, как показано на рис.3.14.

3.1.4. Определение допускаемых напряжений 
при расчете резьбовых соединений

Все стандартные болты и шпильки распределяются по классам 
прочности в зависимости от свойств материала, из которого они из
готовлены. Стандартом предусмотрены 12 классов прочности, кото
рые обозначаются двумя цифрами. Эти цифры характеризуют меха
нические характеристики материала. Первая цифра, умноженная на 
100, определяет минимальное значение предела прочности. Произве
дение цифр, умноженное на 10 , определяет приближенное значение 
предела текучести. Например, болты из стали 35 относятся к классу 
прочности 5.6. Тогда найдем:

сг5  =5-100 = 500 МПа и сгт =5-6-10 = 300 МПа.

В авиационных конструкциях применяются болты и шпильки 
преимущественно классов прочности 8 .8  и 10.9.

При проверке статической прочности допускаемое напряжение 
определяют по формуле:

[а р \= <JT /[S].

Допускаемый запас прочности [s] назначают в зависимости от 
требований эксплуатации и точности контроля усилия затяжки.

При проверке усталостной прочности разрушающие напряжения 
определяют по диаграмме предельных напряжений, которая для 
резьбовых соединений имеет вид, показанный на рис.3.15.

На диаграмме точка А характеризует напряженное состояние 
болта с напряжениями ста и <jm. Предельные напряжения будут оп
ределяться координатами точки В.  Предельное разрушающее на
пряжение будет равно:

^"lim — ^ a lim lim — ® зат ^  ^ a lim ■

При этом

^"alim — ^ -\д  ~У^ад ' ® / и  lim — ^ -\д  ~  ад (Р"зат ^ a lim )-
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В данном случае внешнюю отрывающую нагрузку на болт опре
деляют по формуле:

F  = £1 вн ■>
Z

где z  - число болтов в соединении.
Соединение нагружено сдвигающим усилием, проходящим 

через центр тяжести группы болтов, как показано на рис.3.18, б. На
грузка может быть направлена по оси координат или произвольно.

В этом случае сдвигающую нагрузку, приходящуюся на один 
болт, вне зависимости от ее направления определяют по формуле:

As -  —  •
Z

Соединение нагружено опрокидывающим моментом. Из ус
ловия нераскрытия стыка соединения поворот деталей будет проис
ходить относительно оси, проходящей через центр тяжести группы 
болтов, как показано на рис.3.18, в.

В этом случае упругие деформации 8, болтов будут пропорцио
нальны их расстояниям хг- от оси поворота. Тогда:

Si _  X,.
Я VL max Лт а \

Здесь б>тах и хтах -  деформация и расстояние от оси поворота 
максимально удаленного болта.

Согласно закону Гука 8 -  Л-F . Тогда

Fi _  Xi
F' хmax max

Отсюда

F  = Fi max
•Tn ax

Условием равновесия соединения будет:

Му = £ ( Р г х,).
i= 1

Подставляя выражение для Г}, после преобразований найдем:

163





Как известно, сила трения определяется произведением 
F f  = /  • Fn . Так как все болты имеют одинаковое усилие затяжки

¥зат и. следовательно, Fn = F3am, то получим: F p = f r  F3am. Кро-
ме того:

Ffi _ rt 
Ff гj  max max

Отсюда

Г'max

Условие равновесия соединения имеет вид:

M z = H Ff r n l  
/ = 1

Подставляя выражение для F f ,  после преобразований получим:

М  • г77 _  z 'max
г  f  max — z

i =1

Обозначив по аналогии с нагружением сдвигающим усилием
F f l = F sl и  F f  max = F s max , ПОЛуЧИМ :

p  _  ■ rmax _  rt
s max z si s max

Е У  ''max
i=\

Общий случай нагружения. Соединение нагружено произволь
но направленными усилиями и моментами.

В этом случае выбирается система координат с центром в центре 
тяжести группы болтов, и все нагрузки раскладываются по осям ко
ординат. Рассмотрим случай нагружения, приведенный на рис.3.20. 

Всю систему нагрузок делим на две группы:
-  нагрузки, вызывающие растягивающие усилия (на рис.3.20 Fz

и Му)\
-  нагрузки, создающие сдвигающие усилия (на рис.3.20 Fx 

и M z ).
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Заклепка имеет заранее изготовленную головку 1, которая назы
вается закладной, и стержень. После установки в отверстие из высту
пающего конца стержня формируется головка 2 , называемая замы
кающей. При этом в соединении не допускается зазор между 
отверстием и стержнем после формирования головки 2 .

Соединение может быть выполнено холодной или горячей 
клепкой. В авиастроении применяется преимущественно холодная 
клепка.

3.2.1. Элементы геометрии заклепочного соединения

В машиностроении применяются разнообразные конструкции 
заклепок и заклепочных соединений. Основными видами соединений 
являются соединения «внахлест» (рис.3.23, а) и «с накладками» 
(рис.3.236). Заклепочные швы выполняются однорядными (рис.3.23, 
в) и многорядными. Последние могут быть с параллельным располо
жением заклепок (рис.3.23, г) и с шахматным (рис.3.23, д).

X  - £ --------£ -
а) 5)

\ '+

!+

i+

/ 144

в) г) д)

Рис.3.23. Виды заклепочных соединений

Основные размеры заклепочного соединения приведены на 
рис.3.24.

Номинальным размером соединения является диаметр d  стержня 
заклепки. Его величина определяется в зависимости от толщины 5  
соединяемых деталей. Шаг t расположения заклепок и расстояние а 
заклепки от края листа определяются условиями равнопрочности за
клепки на срез и листа на растяжение по сечению с отверстиями и 
кромки листа на выкалывание. Принимают a = 2 -d  и t - 3 - d  при 
параллельном расположении заклепок или t = 5 -d -  при шахматном 
расположении.
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$i _  yj
''ill ax Jinax

По условию пропорциональности деформаций и нагрузок полу
чим:

F n  У1

F t  max 3’max

Отсюда

Уг
FTi ~  F y  max ‘

Ипах

Условие равновесия деталей имеет вид:

т = Т.(РТ1- у д ■
/ = 1

Подставляя выражение для Ту, после преобразований найдем:

Т ' Утах
Т шах

v  2ТиУг
/ = 1

Здесь Т -  момент, действующий на соединение; z -  число за
клепок в соединении; jy и Fp -  расстояние от центра тяжести и
сдвигающая нагрузка i -и заклепки; у тах и /у тах -  расстояние от
центра тяжести и нагрузка заклепки, максимально удаленной от цен
тра тяжести группы заклепок.

Нагрузки на максимально нагруженную заклепку определятся по 
формулам:

гг _  F x . гг _  . гг _  Т ' Утах
”xi ■> y i ■> Т max z

Z Z 2
2^Уг
i=1

Полное значение сдвигающей нагрузки будет равно:

^ш ах =  у/С^Г шах K x i) +  ^ y i ■

Проверка прочности максимально нагруженной заклепки выпол
няется по условию:
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то максимальное напряжение среза следует определять геометриче
ским суммированием напряжений тх , ту и ту .

3.3.5. Определение допускаемых напряжений 
при расчете сварных соединений

Как упоминалось выше, допускаемые напряжения при расчете 
сварных соединений определяются характеристиками материалов 
свариваемых деталей и качеством сварки. Кроме того, учитывается 
переменный характер действующих нагрузок.

В этой связи:

7■

где \стр \ -  допускаемое напряжение растяжения для свариваемых

деталей; (р и р  -  коэффициенты, учитывающие качество сварного 
шва; у -  коэффициент, учитывающий переменный характер нагру
зок.

Принимают (р = 0,9 -ь 1,0 и р  = 0,6 -ь 0,65.
Переменный характер нагружения учитывается эмпирическим 

коэффициентом:

1
7 (0,6 • К с  + 0,2) -  (0,6 • К с  -  0,2) • R '

Здесь К а -  эффективный коэффициент концентрации напряже
ний; R = Fmjn / Fmax -  коэффициент асимметрии цикла изменения 
нагрузок.

В сварных швах К а  = 1,2 -ь 4,5 в зависимости от типа шва и мате
риала соединяемых деталей.

Вводится ограничение у < 1. Зависимость коэффициента у  от R 
приведена на рис.3.39.

Видно, что снижение прочности сварного соединения может 
наблюдаться даже при знакопостоянном изменении нагрузок. Для 
повышения прочности соединения при переменных нагрузках необ
ходимо уменьшение величины коэффициента концентрации напря
жений.

185









4.1.2. Виды разрушений и критерии работоспособности
валов и осей

Основным видом разрушения валов и осей является поломка. 
Поломки вращающихся валов носят преимущественно усталостный 
характер. Однако при некоторых условиях возможна статическая по
ломка вала или его пластическая деформация.

Таким образом, основным критерием работоспособности валов и 
осей является их статическая и усталостная прочность.

Разрушение вала может наблюдаться также в виде изнашивания 
его поверхности. Изнашивание наблюдается в местах установки под
шипников скольжения или деталей, устанавливаемых подвижными 
относительно вала, например, в подвижных шлицевых соединениях. 
В этой связи изнашивание рассматривают при анализе работоспо
собности подшипников, шлицевых соединений и т.п.

Важным критерием работоспособности валов и осей является их 
жесткость. Деформации валов оказывают влияние на работоспособ
ность установленных на них деталей. Вместе с тем, жесткость валов 
оценивается чаще всего экспериментально. Расчет характеристик же
сткости возможен лишь в некоторых случаях и в связи с недостатком 
времени в нашем курсе не рассматривается.

Важным критерием работоспособности вращающихся валов и 
осей является их виброустойчивость. Общие рекомендации по расче
ту критических частот вращения валов были рассмотрены в начале 
курса, поэтому в связи с недостатком времени более подробно рас
сматривать не будем.

Таким образом, рассмотрим лишь критерий статической и уста
лостной прочности.

4.1.3. Проверка статической прочности валов

При проверке статической прочности строится расчетная схема 
вала, определяются реакции в опорах и строятся эпюры изгибающих 
моментов в горизонтальной М г и вертикальной М в плоскостях и
крутящих моментов, как показано на рис.4.3.

При проверке статической прочности используются максималь
ные значения нагрузок с учетом кратковременных перегрузок:
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между беговыми дорожками в сечении с координатой (р можно оп
ределить по формуле:

h =  / tq - S - c o s (p.

Тогда величины деформаций в контактах шарика с кольцами оп
ределятся из равенства:

8в "*■ 8 Н = D w — h .

Подставляя выражения для h и / zq , получим:

Se +SH = S  • cos (р -  g  / 2.

С другой стороны, как было показано ранее, величины деформа
ций в контактах определяются по формулам:

^ = v ^ 2/V „ = v ^ „ 2 /3 .
Здесь 8(i, 8И -  деформации в контактах; -  коэффициенты

податливости; Fe,FH -  усилия в контактах шариков с внутренним и
наружным кольцами соответственно.

При этом из условий равновесия шарика без учета сил трения 
получим:

F  = F + F1 н 1 в ^ 1 ц ■> 

где F4 -  центробежная сила шарика.

Условие равновесия внутреннего кольца подшипника имеет вид:

Fr = H{Fe ^os<p).
/  =  1

Здесь: Fr -  радиальная нагрузка подшипника; z -  число шариков 
в подшипнике.

Таким образом, получаем систему z + 1 -  трансцендентных урав
нений при z + l неизвестных: смещение S  и z значений усилий Fe в
контактах шариков с внутренним кольцом. Решение полученной сис
темы уравнений возможно только численными методами с использо
ванием компьютерной техники.

Алгоритм решения:
-  задаемся смещением S > g  / 2;
-  для всех шариков вычисляем значение (р и h ;

201





К  j

K = Z
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\  5 , 0

^ о п т 0 О

Рис.4.16. Зависимость коэффициента К  
от диаметрального зазора

Установлено, что коэффициент К  и соответственно Fmax при
нимают минимальные значения при g < 0 , т.е. когда в подшипнике 
создается натяг по телам качения вместо зазора. Такое условие мо
жет возникнуть при сборке подшипниковых колец с натягом или 
расширении внутреннего кольца вследствие нагрева в процессе рабо
ты. Однако при дальнейшем увеличении натяга происходит резкое 
увеличение усилия Fmax и снижение работоспособности подшипни
ка. В этой связи на практике величину диаметрального зазора пока
занную на рис.4.16 заштрихованной назначают в области небольших 
зазоров. Для этой области принимают средние значения: К  = 5,0 -  
для шариковых подшипников и К  = 4,6 -  для роликовых подшипни
ков.

Значение усилия Fmax при нагружении как радиальной, так и
осевой нагрузками определяют по формулам, приведенным в спра
вочниках. В ответственных случаях и при возникновении дефектов в 
работе подшипника распределение нагрузки необходимо определять 
с использованием вычислительной техники по алгоритмам, подоб
ным приведенным выше.

4.2.1.3. Потери на трение в подшипниках качения

Потери на трение в подшипниках качения невелики и не превы
шают 1% от передаваемой валом мощности. Однако в ряде случаев
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тепловыделение от трения может вызвать значительное повышение 
температуры подшипникового узла.

Общие потери на трение в подшипнике можно представить в ви
де суммы:

П — + Т1сеп + Т1СМ + П у П .

Здесь:
-  -  потери на трение в контактах тел качения с кольцами;
-  Т1сеп -  потери на трение, связанные с взаимодействием сепа

ратора подшипника с телами качения и кольцами;
-  Т1СМ -  потери на трение, связанные с перемешиванием воз

душно -  масляной среды комплектом тел качения с сепаратором;
-  П уп -  потери на трение в уплотнениях подшипникового

узла.
Все представленные составляющие в определенной степени 

взаимосвязаны и имеют сложную природу. В этой связи оценка по
терь на трение на практике производится по эмпирическим зависи
мостям. Так, момент трения в подшипнике принято определять в ви
де суммы:

Т  =  Т р + Т 0 .

Здесь Тр - момент трения, зависящий от нагрузки и включаю
щий потери и П се„; 7q - момент трения, не зависящий от на
грузки и включающий потери П см и П уп .

Смазка в подшипниках качения выполняет двойную функцию: 
уменьшение потерь на трение в контактах П ^; теплоотвод из под
шипникового узла. Вместе с тем увеличение расхода смазки приво
дит к увеличению потерь на перемешивание Т1СМ.

Зависимость температуры подшипникового узла от расхода 
смазки приведена на рис.4.17. Видно наличие оптимального значения 
расхода смазки.

Оптимальное значение расхода смазки зависит от характеристик 
подшипника, нагрузки и скорости вращения и устанавливается экс
периментально.
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При отсутствии проскальзывания скорость центра шарика будет 
равна

V0 = V /2 .

С другой стороны можно получить

Т7 _
2  ’

где со0 -  угловая скорость вращения шарика в переносном движении,
называемая на практике скоростью вращения сепаратора.

С использованием полученных выражений найдем:

с о о = Ч - г ) -
2

4.2.1.5. Виды разрушений и критерии работоспособности
подшипников качения

Основным видом разрушения подшипников качения является 
выкрашивание рабочих поверхностей колец и тел качения вследствие 
воздействия переменных контактных напряжений.

При значительных перегрузках возможно пластическое дефор
мирование рабочих поверхностей колец, приводящее к возникнове
нию вибраций в работе подшипника.

При неудовлетворительных условиях смазывания, наличии за
грязнений в смазке и повышенном проскальзывании комплекта тел 
качения возникает изнашивание рабочих поверхностей колец и тел 
качения, приводящее к увеличению диаметрального зазора и нагруз
ки на тела качения.

При ударной нагрузке возможно скалывание направляющих бор
тиков колец и даже раскалывание тел качения.

Опасным видом разрушения является разрушение сепаратора. 
Схема сил Fs i, нагружающих сепаратор, приведена на рис.4.20.

Результирующая Fsq всех сил FSI взаимодействия тел качения с
сепаратором вызывает прижатие сепаратора к наружному или внут
реннему кольцу. Кроме того, сила Fsq вызывает изгиб сепаратора,
как кольца. Под действием переменных напряжений изгиба может 
произойти поломка сепаратора или его элементов.
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линия). Переходом кривой выносливости в горизонтальный участок 
(штриховая линия), как для всех сталей, пренебрегают.

Показатель степени кривой выносливости принимают равным:
-  = 9 -  для шариковых подшипников;
-  = 20 /3  -  для роликовых подшипников.
В связи с отсутствием у кривой выносливости базового числа 

циклов N ff  о перемены контактных напряжений в качестве характе
ристики подшипниковой стали принято разрушающее напряжение

у
ctq при числе циклов перемены напряжений TV/y = 1 0  .

Рассмотрим расчет долговечности радиального шарикового 
подшипника с вращающимся внутренним кольцом и неподвижным 
наружным.

При заданной длительности работы число циклов перемены
контактных напряжений определится как в планетарной передаче по 
формуле:

n HE = 60 • nh • z • th ■ K HE.

Здесь rt1 -  частота вращения внутреннего кольца относительно 
комплекта тел качения; z -  число шариков; K jjE -  коэффициент эк
вивалентности, учитывающий переменный характер нагружения под
шипника.

Введем обозначение Lyl =tyl • •

Частота вращения г/1 по аналогии с планетарной передачей оп
ределится по формуле:

h п  (л \-  для наружного кольца п = щ  = — • (1 -  у ) ;

h п  (л \-  для внутреннего кольца п = п -  щ  = — • (1 + у ) .

Определим долговечность внутреннего кольца. С использовани
ем кривой контактной выносливости составим уравнение

v e ' N h e  = с г о

Здесь <уЕ -  эквивалентное значение контактного напряжения, за
висящее от распределения нагрузок между телами качения, приве
денное на рис.4.22.
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Подобным образом можно получить формулу для расчета долго
вечности наружного кольца:

лЗ
L„ =

Сн

С учетом вероятности разрушения внутреннего и наружного ко
лец получим формулу для расчета долговечности подшипника в це
лом:

лЗ
L = С

Fк1 г у
Здесь L -  долговечность подшипника в миллионах оборотов 

вращающегося кольца; константа С -  имеет размерность нагрузки, и 
получила название динамической грузоподъемности подшипника.

Динамической грузоподъемностью подшипника называется 
такая радиальная нагрузка, при которой долговечность подшипника с 
вращающимся внутренним кольцом и неподвижным наружным бу
дет равна одному миллиону оборотов вращающегося кольца.

Значения С для стандартных подшипников всех типов и разме
ров приводятся в справочниках.

Для подшипников любых типов, нагруженных как радиальной, 
так и осевой нагрузками, долговечность можно определить по фор
муле:

,6
L =

f ( j \ m

\ Р  J
и Lh =

10u -L 
60 -п

Здесь Р -  приведенная динамическая нагрузка; т -  показатель 
степени, который принимает значения: 

т = 3 -  для шариковых подшипников; 
т = 3,33 -  для роликовых подшипников.
Приведенной динамической нагрузкой называется такая ради

альная нагрузка, при которой подшипник с вращающимся внутрен
ним и неподвижным наружным кольцами будет иметь такую же дол
говечность, как при реальных нагрузках и условиях вращения.

Для стандартных подшипников качения приведенную динамиче
скую нагрузку принято определять по формулам:

P = (V -X -F r +Y-Fa)-K 6 -KT приусловии P > V  ■ Fr ■ Кб ■ К Т .
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Здесь V -  кинематический коэффициент; X , Y  — коэффициенты 
приведения динамической нагрузки; Fr ,Fa -  радиальная и осевая на
грузки на подшипник; К g -  коэффициент безопасности; /бу -  темпе
ратурный коэффициент.

Кинематический коэффициент V учитывает, какое из колец вра
щается. Он принимает значения:

V = 1 -  при вращающемся внутреннем и неподвижном наружном 
кольцах (подшипники валов);
V = 1,2 -  при вращающемся наружном и неподвижном внутрен
нем кольцах (подшипники неподвижных осей сателлитных шес
терен планетарных передач и колес шасси самолета). 
Коэффициент безопасности К g > 1 учитывает влияние динами

ческих и ударных нагрузок. Его значения для машин различного типа 
устанавливаются на основе опыта эксплуатации и приводятся в спра
вочниках. Вместе с тем, при выборе коэффициента K q следует учи
тывать опыт конкретного предприятия.

Температурный коэффициент K j  > 1 учитывает влияние рабочей 
температуры подшипника. Его значение зависит также от материала, 
из которого изготовлен подшипник. Для подшипников из стали

ШХ-15 при t ^ 125°С принимают K j1 —Е Подшипники, предназна
ченные для работы при повышенных температурах, должны иметь 
специальную маркировку Г , 71, Т 2 и т.д. Они имеют повышенную
температуру отпуска при термообработке и, следовательно, пони
женную твердость рабочих поверхностей, динамическую грузоподъ
емность. Для них Тбу >1, но при повышенных температурах не про
исходит отпуска материала и коробления колец подшипника. 
ЕЕрименение таких подшипников при обычных температурах нецеле
сообразно из-за их пониженной грузоподъемности.

Для подшипников из специальной теплостойкой стали (напри
мер, ЭИ-347), применяемых в опорах газотурбинных двигателей,

принимают Тбу = 1 при температурах t < 300°С .
Значения коэффициентов приведения X  и Y для стандартных 

типов подшипников приводятся в справочниках. Вместе с тем, в от
ветственных случаях расчет долговечности следует проводить с ис
пользованием специальных компьютерных программ.
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знака их направления. Положительный знак принимает усилие, на
правленное против направления осевой составляющей рассматри
ваемого подшипника. В этой связи расчетные значения осевых на
грузок на подшипники для схемы, приведенной на рис.4.24, могут 
быть определены по формулам:

для 1-го подшипника Fa\ = £ 2  - F x при условии Fa\ > S\ ;
для 2-го подшипника Fa 2  = S \+ F X при условии Fa 2  > S2 .
В наиболее ответственных случаях осевые нагрузки на подшип

ники необходимо определять с учетом совместности перемещений и 
деформаций подшипников по специальным компьютерным про
граммам.

4.2.1.9. Расчет подшипников качения при повыш енных
требованиях к надежности

Долговечность подшипника качения является случайной вели
чиной. Разброс долговечности подшипников высокого класса точно
сти может достигать 10-кратного.

В этой связи вводится понятие номинальной долговечности 
подшипников.

Номинальной долговечностью подшипника называется дол
говечность, которую в одинаковых условиях нагружения будут иметь 
не менее 90% подшипников данного типа и размера.

Номинальная долговечность определяется по полученной ранее 
формуле

г сЛ тL =

Как известно, повышение вероятности безотказной работы обес
печивается увеличением запасов прочности. Для подшипников каче
ния это достигается увеличением запаса долговечности.

На рис.4.25 приведена зависимость запаса расчетной долговеч
ности L /L p  от требуемой вероятности безотказной работы P(t).

Опытом установлено, что для принятой в авиации вероятности 
безотказной работы P(t) = 0,98 запас долговечности должен быть 
около 3,5.
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Д = //б/. В зависимости от условий эксплуатации принимают 
Л = 0 ,3 - 2 ,0 .

Важной эксплуатационной характеристикой подшипника являет
ся диаметральный зазор, определяемый как разность g = D - d ,  где 
D - диаметр расточки вкладыша подшипника.

Вводится понятие -  относительный диаметральный зазор, опре
деляемый отношением у/ = g / d . На основе опыта эксплуатации при-

_ з
нимают у/ - 10

4.2.2.2. Виды разрушений и критерии 
работоспособности подшипников скольжения

Основным видом разрушения подшипников скольжения является 
изнашивание рабочих поверхностей.

Кроме того, возможно возникновение пластического деформиро
вания материала вкладыша. При динамическом нагружении возмож
но усталостное выкрашивание поверхности.

В подшипниках жидкостного трения возможна безызносная ра
бота при полном разделении поверхностей трения смазочным мате
риалом. В то же время при определенных условиях в подшипнике 
возможно возникновение автоколебаний. Это явление устраняется 
подбором диаметрального зазора.

При трении в подшипниках выделяется значительное количество 
тепла. В этой связи возможен перегрев и подплавление материала 
вкладыша.

Таким образом, критериями работоспособности подшипников 
скольжения являются износостойкость, теплостойкость и прочность 
материала вкладыша.

4.2.2.3. Расчет подшипников скольжения 
сухого и полужидкостного трения

Основным критерием работоспособности таких подшипников 
является износостойкость. При этом для тихоходных подшипников 
проверку износостойкости принято выполнять по условию /><[/?]. 
Допускаемое по износостойкости давление [р] зависит от материала 
вкладыша и определяется опытным путем.

Распределение давлений в подшипнике скольжения приведено на 
рис.4.29. При этом пренебрегаем силами трения.
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_ 4_

Ртах ~ ' Pm ■
71

При наличии диаметрального зазора g> 0  распределение давле
ний будет иметь вид, показанный на рис.4.29, б. В этом случае мак
симальное давление в подшипнике будет равно:

_ 4 Рщ
Ртах ~  : •

71 Sin <До

Угол давления 2-<до будет определяться величиной нагрузки Fr , 
диаметральным зазором и характеристикой податливости вкладыша.

На практике проверку износостойкости подшипников выполня
ют по условию:

Р т ^ Ы -
Проверку прочности вкладыша подшипника следует выполнять 

по условию:
.Ртах — / S  ̂

где сг^ - предел текучести на сжатие материала вкладыша, S  - запас 
прочности.

При больших скоростях скольжения выполняется проверка теп
лостойкости подшипника по условию:

p m -v< [p v] .

Здесь V - окружная скорость подшипника, определяемая по формуле

d-co тг-d-n /V = ------ или V = -----------м/  .
2  60-1000 / с

4.2.2А. Расчет гидродинамического подшипника 
скольжения

Безызносная работа гидродинамического подшипника скольже
ния обеспечивается, когда поверхности трения полностью разделены 
смазочным материалом. Толщины смазочных слоев и распределение 
давлений в подшипнике скольжения определяются с использованием 
уравнения Рейнольдса:

dP = 6 .M. V t ^ L ,
dx h
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В уравнении Рейнольдса заменим линейные координаты угло

выми. Введем d x - ^ - d c p . Кроме того, выразим V -  ~ ~ ~  и подста

вим выражения для h и /zq . Тогда уравнение приведем к виду: 

dp _ м-а>Х-(cos(^-<Ра)~cos(«90 - <ра))
^  2 3 *

d(p у/ (1 + Z-COS {(р-(Ра))

Здесь /// = — .
d

Величина давления в любой точке может быть определена ин
тегрированием:

Ц-(0
р = 6— r i .

v
<Р

Здесь 1 = I %(cOs(tp - ( Р а ) -  COS (<Р0 -  (ра ) )

п  (1 +  ^-COS ( ( р - ( Р а ) ?

где q\ -  координата начала области трения.
Элементарное значение усилия в любой точке зоны трения будет 

равно

dFn = p — d(p-l 
2

Здесь / -  длина подшипника.
Условие равновесия вала будет иметь вид:

Я>2 (Р2
Fr = \dFn • cos ер — ® d  •/ • [Fcoscp- dcp .

п  V  к
Отсюда получим:

2 <Р2
Р т ' ¥ = 3- j* /  • COS

где р т = - 5 - ,  ср2 -  координата конца области трения. 
d  •/

Величины (ръ (р2 и (ра определяются дополнительными гранич
ными условиями.
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приближениями уточняется значение расчетной температуры и вяз
кости смазки.

4.3. СОЕДИНЕНИЯ ВАЛОВ С УСТАНОВЛЕННЫМИ
НА НИХ ДЕТАЛЯМИ

Соединения валов с установленными на них деталями предна
значены для центрирования деталей на валах и передачи крутящего 
момента. В некоторых случаях соединения передают также осевые 
силы.

В машиностроении применяются следующие соединения: шпо
ночные, шлицевые, профильные, прессовые и штифтовые.

Большинство соединений являются разъемными. К неразъемным 
относятся только прессовые соединения.

4.3.1. Шпоночные соединения

Шпоночные соединения находят самое широкое применение 
благодаря достоинствам:

-  высокая нагрузочная способность;
-  высокая точность центрирования деталей для большинства 

типов шпоночных соединений;
-  технологичность и простота изготовления.
Недостатками шпоночных соединений являются:
-  большие значения концентрации напряжений от шпоночных 

пазов и, как следствие, ослабление прочности валов;
-  нарушение центрирования деталей в напряженных соедине

ниях с клиновыми шпонками.
Основные типы шпоночных соединений приведены на рис.4.32.
Наибольшее распространение получили соединения с призмати

ческой шпонкой 1. Шпонка здесь имеет вид призмы с размерами 
b x h x l  с плоскими торцами или с одним или двумя скругленными 
торцами, как показано на рис.4.33. Последние наиболее употреби
тельны. Соединение стандартизовано.

Широкое применение нашли также соединения с сегментной 
шпонкой 2. Шпонка такого соединения имеет вид части круга, как 
показано на рис.4.34.

Соединение сегментной шпонкой также стандартизовано и часто 
используется как предохранительное.
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Обычно принимают

Z7 - 2 ' Т

' d 9
где Т -  передаваемый крутящий момент.

Высоту грани t можно определить по справочнику, однако, чаще 
всего, принимают t = h/2.

Используя принятые выражения, получим условие прочности на 
смятие соединения с призматической шпонкой в виде:

4 -Т
^СМ ~  ~  " ~ — W cm ]  ■d -h-lp

Кроме смятия боковых граней шпонка испытывает напряжения 
среза. Условие прочности шпонки на срез имеет вид:

Ft 2-Т  
г -  - А тсР\

ср b - l p d - b - l p р ~

Используя условие равнопрочности на смятие и срез, можно за
писать:

d - h - l p  d - b - l p г ,
т ^ —-— К., J = —т— Vcp \

Отсюда получим:
b = h [стс„]

2 ы
Принимая [асм У\т \ »1,5, найдем b « 0,75 ■ h .

По стандарту b > h , поэтому в стандартных шпоночных соедине
ниях проверка прочности на срез не выполняется.

Допускаемое напряжение при расчетах на смятие определяется 
по зависимости \стсм\  = G t ^ / S . Здесь сгГт1п -  минимальное из трех
значений предела текучести на сжатие для вала, установленной дета
ли или шпонки.

Длина шпонки определяется длиной ступицы установленной де
тали. В этой связи при невыполнении условия прочности в соедине
нии устанавливаются несколько шпонок или переходят на другой 
вид соединения.
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При установке клиновой шпонки на ее боковых гранях создается 
нормальное усилие Fn . Одновременно возникает давление на по
верхности вала в контакте с отверстием детали. Распределение дав
ления можно описать зависимостью: р  = р тах • cos (р. Тогда значение
элементарного усилия в точке с координатой (р будет равно:

dF  = p F < p - l cm= p m^ F p Lcos<p-dtp.

Условие равновесия вала будет иметь вид:
я/2 я/2

Fn — 2  • j* dF • cos cp — p max• d • lcm • j* cos cp • dcp — p max — d  • lcm 
о о 4

Отсюда
4 -Fn

Pm ax j  j n -d-L.cm

При нагружении соединения моментом Т происходит поворот 
деталей в пределах упругих деформаций и перераспределение давле
ний на гранях шпонки. Предельным значением момента Т принима
ют такое, при котором распределение давления на гранях шпонки 
принимает треугольную форму, как показано на рис.4.39.

Условие равновесия шпонки будет иметь вид:

Отсюда

F n =\р!см-Ъ-1-

2 -FпСТ — -------------------- —и см Ъ-1
Здесь / -  длина шпонки, Ъ -  ширина грани.

При треугольном распределении давления на грани шпонки рав
нодействующая Fn смещается от оси вала на величину:

_ b Ъ _Ъ  
~ б '

Условие равновесия вала при нагружении моментом Т можно 
записать в виде

f d  /О



Здесь Тj- — момент от сил трения в контакте вала с отверстием дета

ли; F f  -  сила трения в контакте шпонки с лыской вала.

Силу трения Су определим по формуле

F f = f - F „ ,

где /  -  коэффициент трения.
Момент от сил трения Ту определим, принимая, что касательные

напряжения в отверстии определяются по формуле т = / -р.  Тогда 
значение элементарной силы трения в точке с координатой (р будет 
равно:

dFI = T^-d(p-lan= f - p ma:i^ - ^ !!Lcos(p-d(p.

Элементарное значение момента от сил трения в отверстии будет 
равно:

dTj = dFT -d / 2.

Полное значение момента определим интегрированием:

Tf  = 2 '  l d T f  = f ' P n m .
''cm |  cos (p-d(p.

0

После интегрирования и подстановки выражения для р тах по
лучим:

2 - f - F n -d
Tf  = 71

С учетом полученных выражений условие равновесия вала при
мет вид

2 Ъ f d h \T = - f - F n -d + - F n + f - F n[ - - - )  =
л  6 V2 2)

Ъ г г— Y f  • d  
V6

2  1
— +  - ■

h w

\7T  2 2-dJJ
Для стандартных соединений

h л( 2  1 
—  +  —

Vn 2 2 -d
1 .
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£в ,£д ~ коэффициенты Пуассона для материалов вала и детали; 
Св ,С$ -  безразмерные геометрические характеристики вала и детали 
соответственно, определяемые по формулам:

9 9 9 9

„ d  + d0 „ d\ +d
к в =  9 9 "  И  =  9  T -

б/2 - ^  d f - d 2

Касательные напряжения на посадочной поверхности будут рав
ны г = /  • /?, где /  -  коэффициент трения.

При нагружении соединения крутящим моментом Т условие 
отсутствия сдвига детали имеет вид:

Т / > Т  или T f = k C4 - Т ,

где ксц > 1 -  коэффициент запаса по сцеплению, определяемый экс
плуатационными требованиями; Гу -  момент от сил трения на поса

дочной поверхности, который определяется по формуле:

7у = г • п - d  -I • — = — • f  • р  • б/ 2 • /.

Здесь / -  длина посадочной поверхности.
Отсюда определим требуемое давление от посадки:

кС1, -2-Т
р -  с ч

/ • ж-d2 -1
При нагружении соединения осевым усилием Fx условие от

сутствия сдвига детали имеет вид:
F f  ^ Fx или F f  = кСц • Fx ,

где ксц > 1 -  коэффициент запаса по сцеплению; F f  -  сила трения на 

посадочной поверхности, определяемая по формуле:
F f  =  T - 7 r - d - l  =  7 r - f - p - d - l .

Отсюда требуемое давление посадки будет равно:
к -FЛ С Ц  1  X  

р  =  — -------- .
/  • п - d - l

При нагружении соединения крутящим моментом и осевым 
усилием введем понятие окружного усилия в соединении:

2-Т
F t =  •

1 d
Тогда сдвигающее усилие в соединении будет равно:

F s = F ? +px -
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В этом случае условие отсутствия сдвига детали будет иметь
вид:

F f > F s или F f  =ксц - F s ,

где ксц и Fj- определяются, как показано ранее.

Тогда требуемое давление на посадочной поверхности будет рав
но:

к -FЛ С Ц  1  S  р = -----  .
/  'Ж-d- l

После определения требуемого давления расчетное значение по
садочного натяга определится по формуле:

N  = p - d -̂ 'в С)
V Ев Ед j

Требуемое значение посадочного натяга зависит от способа 
сборки деталей соединения.

При сборке с нагревом устанавливаемой детали и охлаждением 
вала требуемое значение натяга будет равно расчетному: ^тр ~ N .

При сборке холодным прессованием происходит смятие гребеш
ков микронеровностей шероховатых поверхностей. В этом случае 
требуемое значение натяга определится по формуле:

N m p = N  +  1 Д ( Д л  + R z l ) -

Здесь Rzl,Rz2 -  характеристики шероховатости поверхностей.
После определения требуемого посадочного натяга выбирается 

стандартная посадка с гарантированным натягом с тем, чтобы мини
мальное значение натяга было не менее требуемого.

4.3.4.2. Проверка прочности деталей  
прессового соединения

Схема распределения напряжений в деталях прессового соедине
ния приведена на рис.4.51.

Элемент материала детали испытывает радиальные сжимающие 
напряжения <уг и окружные напряжения <т( , являющиеся растяги
вающими для установленной детали и сжимающими для вала. Наи
большие растягивающие напряжения возникают на посадочной по
верхности детали. Из решения задачи Ляме установлены напряжения 
на посадочной поверхности:
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-  предохранительные муфты. Они могут быть разнообразной 
конструкции, но должны содержать элементы (штифты, шпонки и 
т.п.), разрушающиеся при перегрузках;

-  сцепные или управляемые муфты. К ним относятся кулачко
вые, фрикционные и др. муфты. Они разделяются на нормально 
замкнутые и нормально разомкнутые муфты и предназначены для 
выключения или включения в работу механизма;

-  обгонные муфты. К ним относятся роликовые обгонные муф
ты и храповые, предназначенные, прежде всего, для согласования 
скоростей движения валов.

Виды разрушений муфт зависят, прежде всего, от их конструк
ции. Основными видами разрушений являются поломка или изнаши
вание отдельных элементов конструкции муфт.

4.4.1. Подбор стандартных муфт

Большинство муфт в общем машиностроении стандартизовано и 
изготавливается серийно.

Стандартные муфты выбираются по условиям работы и возмож
ным погрешностям установки валов. При этом размеры муфт стан
дартных типов выбираются по диаметру вала и передаваемому кру
тящему моменту.

Расчетное значение передаваемого крутящего момента принято 
определять по формуле:

Трасч = Тпом ' К д ' К б  ■

Здесь Тном,Трасч -  номинальное и расчетное значения крутящего 

момента; = 1 -т 1,5 -  коэффициент, учитывающий динамические 
нагрузки; Kg = 1 -ь 1,8 -  коэффициент безопасности, определяемый
эксплуатационными требованиями.

При подборе муфты необходимо обеспечить условие:

Тупабл — Трасч ■

Здесь Ттар)Л -  табличное значение допускаемого крутящего момента 
муфты.

4.4.2. Расчет нестандартных муфт

В авиационных механизмах применяются преимущественно 
муфты нестандартных конструкций и размеров. Конструкции и ме
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Эксцентриситет приложения нагрузки к площадке звездочки бу
дет равен:

D — D . 
а =  —sin 0.

2
Здесь D -  диаметр расточки обоймы; Dw -  диаметр ролика.

Как правило, в муфтах применяются ролики от стандартных ро
ликовых подшипников.

Условие равновесия звездочки запишется в виде:
Т — Fn • a - z .

Здесь z -  число роликов.
С использованием выражения для эксцентриситета а найдем:

2-ТF  = ____________— _______________.

п ( D - D w) - z - s m6

Максимальные напряжения возникают в контакте ролика с пло
щадкой звездочки. Тогда условие прочности с использованием фор
мулы Герца примет вид:

gh ~

Здесь Z^f  -  коэффициент, учитывающий механические свойства ма
териалов; / -  рабочая длина ролика.

Рекомендуется принимать допускаемые контактные напряжения 
[сгя ] = 1500-2500 МПа.
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